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Resumo

Compressores de refrigeracdo sdo maquinas térmicas extremamente influenciadas pelo
campo de temperatura de seus componentes. Em funcdo disto, a andlise criteriosa dos
processos de transferéncia de calor no interior de um compressor pode viabilizar aumentos
considerdveis de seu desempenho, principalmente da redugdo das inefici€éncias causadas pelo
superaquecimento do fluido refrigerante. O presente trabalho considera o gerenciamento
térmico de um compressor de refrigeracdo, através do desenvolvimento de modelos para a
simulacdo e andlise do seu ciclo de operacdo. Um desses modelos, denominado Metodologia
Hibrida de Simulacdo Térmica, permite a solu¢do do campo de temperatura do compressor
através da combinacdo de dados experimentais, de modelos termodindmicos e de condutancia
global para o célculo da transferéncia de calor por difusdo entre os componentes sélidos pelo
método de volumes finitos. Além disso, um novo procedimento de simulagcdo térmica
desenvolvido, denominado de Metodologia de Fluxo Médio, resolve, via volumes finitos, o
escoamento de gas refrigerante e a difusdo de calor nos componentes s6lidos do compressor.
As duas metodologias foram avaliadas por meio da compara¢do com dados experimentais,
permitindo identificar a Metodologia Hibrida como a mais apropriada para a andlise térmica
do compressor. Tal metodologia foi empregada para a andlise de algumas propostas de
alternativas para a melhoria do desempenho térmico do compressor sob andlise. Os efeitos
fenomenos fisicos decorrentes da utilizagdo destas alternativas foram analisados a partir do
detalhamento de ineficiéncias do ciclo de compressdo. Os resultados obtidos mostram que
alternativas como, por exemplo, a utilizagdo de succao direta ou de aletas anulares na regido
do motor elétrico podem trazer melhorias no desempenho global do compressor. Além disso,
alternativas ndo convencionais como a inje¢ao de liquido refrigerante obtido na saida do
condensador que, apesar de oferecerem grandes potenciais em termos de redugdo de

temperatura, ndo necessariamente aumentam a capacidade de refrigeracdo do sistema.






Abstract

Refrigeration compressors are greatly influenced by the thermal profile of their
internal components. Due to this fact, a criterious heat transfer analysis for the internal parts
of such pieces of equipment could lead to considerable improvements in terms of performance
through the reduction of the gas superheating effects. Hence, the present work considers the
thermal management of a refrigeration compressor through the development of models and
analysis of its behavior under normal operation conditions. One of these models, called
Hybrid Methodology of Thermal Simulation, offers the solution of the components
temperature field through the combination of experimental data, thermodynamic models,
lumped capacity models and finite volume models. In addition, a new simulation procedure,
called Average Flow Methodology, was developed which solves the fluid flow and solid parts
heat diffusion through the usage of the finite volumes method. Both methodologies were
compared with experimental data, which resulted in the identification of the Hybrid
Methodology as the one with the best agreement. Finally, several thermal solution alternatives
were proposed and modeled for the compressor. The comprehension of the physical
phenomena that resulted from the application of such alternatives was aided by the
development of parameters that detached several compression process inefficiencies. Some
conclusions are that alternatives like direct suction or disposition of annular fins over the
motor region could lead to global performance gains to the compressor. In addition, non-
conventional solutions like liquid refrigerant injection, even leading to lower temperature

profile, do not necessarily offer refrigeration capacity gains.






1. Introducao

7z

Segundo Gosney (1982), “a refrigeracdo é a arte ou ciéncia relacionada ao
resfriamento de corpos ou fluidos a niveis de temperatura mais baixos do que sua vizinhanga
em um determinado tempo e espago”. Inicialmente, a refrigeracdo buscava esse objetivo
através do emprego de gelo naturalmente disponivel no meio ambiente, sendo esse
procedimento extremamente dispendioso.

Atualmente, mediante o advento dos dispositivos de refrigeracdo, este efeito é criado
artificialmente, através da utilizacio de uma substiancia voldtil denominada fluido
refrigerante. A passagem deste fluido através de uma seqii€ncia de processos em um ciclo
termodindmico permite a reducdo de sua temperatura através do dispéndio de uma
determinada quantidade de energia.

Dentre os principais métodos de refrigeracdo pode-se listar a compressdo de vapor,
absor¢do de vapor, refrigeracdo por ciclo de ar e por efeito termoelétrico. Nos ambitos
doméstico, comercial e industrial, a compressdao mecanica de vapores responde pela maior
parcela dos sistemas de refrigeracdo utilizados, sendo descrita em mais detalhes no presente

trabalho.

| ol T '._,__ﬂ.}t-u L R ] .
Figura 1.1. Mecanismo de refrigeracio por evaporacao proposto por William Cullen (1755).

O mecanismo de resfriamento por compressao de vapor baseia-se na passagem de um
fluido volatil que evapora quando entra em contanto com uma superficie mais quente,
removendo calor. Este principio foi inicialmente verificado por William Cullen em 1755 para

produzir gelo, utilizando para isso o aparato mostrado na Figura 1.1.
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Ao reduzir a pressdo na camara de evaporacao através da continua remocao do vapor
gerado, era possivel controlar sua temperatura interna. Utilizando-se éter, podia-se alcancar
temperaturas tais que a taxa com que o calor era retirado levava a condensacgao e solidificacao
do vapor d’4gua disperso nas camadas de ar ao redor do mecanismo.

Contudo, a maquina de Cullen ndo podia operar de forma ciclica, pois conforme vapor
era gerado, este era rejeitado ao ambiente através de uma bomba de vacuo ligada a cimara de
evaporacao. Ja na metade do século XVIII, pesquisadores passaram a controlar um fenomeno
interessante do ponto de vista pratico para suprir essa deficiéncia do dispositivo: a
transformacdo de vapor em liquido através de sua compressao.

Este processo se baseia no fato de que o vapor, quando comprimido, tem sua
temperatura inicialmente elevada. Desta forma, se for mantido a altas pressdes, passa a
rejeitar calor naturalmente para a vizinhanga, condensando durante o processo até alcancar
novamente o equilibrio termodinadmico. Este seria o conhecimento que possibilitaria entdo, o
advento de uma méquina de refrigeracao que funcionasse de forma ciclica.

A primeira descri¢do completa deste dispositivo aparece em uma patente assinada pelo
inventor americano Jacob Perkins, em 1834, e serve desde entdo como a base para o

desenvolvimento dos atuais sistemas de refrigeracao por compressao mecanica de vapores.

1.1. Sistema de Refrigeracao por Compressao Mecanica de Vapores

A madquina de Perkins, conforme mostrada na Figura 1.2, era composta por quatro
componentes bdsicos: evaporador (B), bomba (C), condensador (D) e uma vdlvula de
expansdo (H). O vapor formado no evaporador durante a remocao de calor do reservatorio A €
succionado pela bomba e posteriormente comprimido. A partir dai, passa pelo condensador,
onde rejeita calor a um segundo reservatério E, retornando a fase liquida. J4 condensado,
segue para a valvula de expansdo — utilizada basicamente com o intuito de manter a diferenca
de pressdo entre os processos de evaporacdo e de condensacdo — e reinicia o ciclo
termodindmico retornando ao evaporador.

A bomba, acionada manualmente na mdaquina apresentada, foi posteriormente
substituida por um compressor, compondo assim os sistemas de refrigeracdo padrao utilizados

da forma como se apresentam atualmente (Figura 1.3).
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Figura 1.2. Sistema de refrigeracao proposto por Jacob Perkins (1834). Figura extraida de Gosney (1982).

Condensador

7 Dispositivo
X de {

/\
~— Expansio

Compressor

Evaporador

Figura 1.3. Componentes de um sistema de refrigeracao padrao.

Py
,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,, 3 3 2
Liquido Y Vapor
,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,, 4 o o
Saturacao h

Figura 1.4. Diagrama pressio entalpia para um sistema de refrigeracao padrao.

Termodinamicamente, o ciclo do fluido refrigerante neste sistema pode ser
representado em um diagrama pressdo x entalpia especifica (p-h) como o da Figura 1.4.

Idealmente, considera-se que os processos de condensagdo e evaporacdo ocorrem
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isobaricamente, a expansdo se dd ao longo de uma linha de entalpia constante e, finalmente, a
compressdo ocorre isentropicamente.

Assim, através da aplicacdo da termodinamica, pode-se quantificar a taxa com que

calor é removido do ambiente, denominada capacidade de refrigeracdo Q, = e ataxa com que

evap
trabalho é consumido WJ pelo compressor ao longo do processo, definidos pelas equagdes

(1.1) e (1.2), respectivamente.

Qevap = memp (hl - h3 ) (1 . 1)
Ws = mevap (hZ - hl) (12)

Nas expressoes acima, m, = € a vazdo de massa do sistema e h; € a entalpia especifica

evap
do fluido em cada estado i do ciclo termodindmico mostrado na Figura 1.4. A partir dos
valores de capacidade e poténcia consumida pode-se estabelecer a relagdo conhecida como
coeficiente de performance termodindmico do sistema COPpy, conforme apresenta a
expressao (1.3). Esta relacdo € usualmente maior que a unidade e reflete diretamente o qudo
eficiente este sistema pode ser quando submetido a determinada diferenca de pressao
existente entre condensador p,nq € evaporador p,,q,. Além disso, uma vez que os processos de
transferéncia de calor ocorrem através da mudanca de estado do fluido refrigerante, essas
pressdes sdo relacionadas diretamente com as temperaturas de saturacdo referente aos dois

processos (Teond € Tevap, para condensacdo e evaporacdo, respectivamente).

COPPV = Q‘ewp /Ws (13)

Em 1824, o engenheiro francé€s Sadi Carnot, mostrou que a maxima eficiéncia de um
sistema de refrigeracdo que trabalha entre duas temperaturas depende unicamente destas
temperaturas. A partir desta premissa, o coeficiente de performance do ciclo de Carnot COP¢
pode ser estabelecido a partir das temperaturas do ambiente a ser refrigerado 7, e do ambiente

externo 75, conforme mostra Cengel e Boles (2005):
COF. = T— (1.4)

Este ciclo € baseado em quatro operacdes termodinamicas reversiveis: (i) compressao

adiabdtica, (ii) rejeicdo de calor isotérmica, (iii) expansdo adiabdtica e finalmente um
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processo de (iv) admissdo de calor isotérmica. Além disso, parte do trabalho consumido
durante a compressdao € recuperado durante o processo de expansdo. Este ciclo idealizado,
conforme mostra o diagrama 7-s (temperatura x entropia especifica) da Figura 1.5, pode ser
comparado ao ciclo de refrigeracao real, o que evidencia as perdas de um ciclo que utiliza um

fluido real submetido a processos termodinamicos irreversiveis.

T A AT

“cond

T, -«
sup

Y V. A
T;z """"""""""""" ’ """"" evap
Qc

>
S

(a) Carnot (b) Real

Figura 1.5. Comparacio dos diagramas 7-s de um ciclo de refrigeracio de Carnot e o ciclo real.

As principais diferencas entre os dois ciclos decorrem de algumas dificuldades
tecnoldgicas e econdomicas em se reproduzir o ciclo ideal de Carnot. As principais estdo em se
executar uma compressdao Umida, a inviabilidade econdmica da utilizacdo de um expansor que
permita a recuperagdo do trabalho de compressdo e a impossibilidade de rejeitar calor sem
que os trocadores de calor (condensador e evaporador) estejam submetidos a uma diferenca de
temperatura em relacdo ao ambiente.

O subresfriamento do liquido na saida do condensador no intuito de criar um leve
superaquecimento na entrada do compressor aplicado para aumentar o efeito refrigerante
especifico também modifica o ciclo de refrigeracdo. Além disso, a compressao niao ocorre
reversivelmente ao longo de uma linha isentrépica, fato que leva a um grande aumento do
dispéndio de energia durante a operacdo do sistema de refrigeracdo e requer a utilizacdao de

um outro parametro que represente o total de energia consumida pelo compressor. Somando-

se assim, a poténcia requerida pelo gds W, as perdas ao longo do processo de compressao,

obtém-se a poténcia real ou consumo elétrico do compressor W,

ele

. A razdo entre a capacidade
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de refrigeracdo e o consumo resulta no coeficiente de performance real do sistema de

refrigeracdo COP definido pela expressdo abaixo.

COP = Qevap /Wele (15)

A maior parte dos fatos supracitados leva a redu¢do do COP de um sistema real
tornando-o menor que aquele apresentado pelo ciclo de Carnot, COP¢. Possamai et al. (2004)
apresentaram um mapa das perdas que ocorrem durante a operacdo de um compressor
submetido a determinada condicao de sistema. Este mapa, apesar de ter sido obtido para uma
condi¢ao especifica ndo deixa de ser significante, pois mostra que as perdas que ocorrem no
interior do compressor (elétricas, mecanicas e termodinamicas) compdem grande parte das
perdas totais de eficiéncia do ciclo de refrigeracdo (Figura 1.6). Desta maneira, ¢ importante
entender o funcionamento do compressor para que seja possivel reduzir a distancia existente
entre a condicdo de operacdo dos sistemas de refrigeracdo reais e daquele idealizado por

Carnot.

Compressor 1930 .

Compressor 2002 Wm

Perdas Totais 00000000000

Elétricas

Mecénicas %

Termodindmicas %

Ciclo D77

0,0 0,5 1,0 1,5 2,0 2,5 3,0 3,5 4,0

cor

Figura 1.6. Mapa das perdas de desempenho de um sistema de refrigeraciao — Possamai et al. (2004).
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1.2. Compressores Alternativos

No sistema de refrigeracdo, a fung¢do do compressor é fornecer trabalho ao gés através
da conversdo de energia elétrica disponivel na rede com a finalidade de estabelecer a
diferenca de pressao necessdria entre as linhas de evaporagdo e condensacdo. Para tal, existem
diversas configuracdes de compressores. Quanto a forma como esse trabalho € entregue ao
gds, os compressores podem ser divididos em dois grupos. O primeiro é composto pelos
compressores dito rotodinamicos, os quais fornecem quantidade de movimento ao fluido e
posteriormente convertem essa energia em pressdo através do uso de difusores. O segundo
grupo, que responde pela maior parte das aplicacdes do mercado, é composto pelos
compressores de deslocamento positivo. Estes compressores operam ciclicamente, confinando
determinada quantidade de vapor em uma regido e posteriormente aumentando a pressdo do
fluido pela reducdo mecanica deste volume. Neste grupo encontram-se 0S compressores
rotativos (parafuso, scroll, pistdo rolante, entre outros) e os alternativos, utilizados na grande
maioria das aplicagdes.

Quanto a disposicio do motor elétrico, os compressores sdo agrupados em
compressores abertos, semi-herméticos e herméticos, conforme mostra a Figura 1.7. Os
compressores abertos sdo amplamente utilizados em aplicacdes industriais onde sdo
necessdrias grandes capacidades de refrigeracdo, fato que leva a utilizagdo de grandes motores

elétricos. O motor fica exposto ao ambiente, facilitando a dissipacdo de calor e é conectado ao

restante dos componentes mecanicos do compressor por um eixo mancalizado.

(a) Aberto

‘o ... i-herméti Herméti
(motor elétrico omitido) (b) Semi-hermético (c) Hermético

Figura 1.7. Classificacdo dos compressores alternativos quanto a disposicao do motor elétrico.
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Os compressores herméticos sdo convencionalmente utilizados em aplicagcdes
domésticas e comerciais e sdo usualmente menores que os compressores abertos. Neste caso,
0 motor elétrico e os componentes mecanicos do compressor localizam-se em uma mesma
camara isolada do ambiente externo. Os compressores semi-herméticos t€m disposi¢ao
semelhante, no entanto, apesar do motor e dos componentes mecanicos encontrarem-se
enclausurados, pode-se facilmente acessar algumas de seus componentes internos.

Independente de sua configuragdo, os componentes dos compressores alternativos
podem ser divididos em dois grupos: componentes elétricos e o kif mecanico. A parte elétrica
€ composta pelo motor elétrico, componentes de auxilio a partida e conectores. J4 o kit
mecanico € composto pela bomba, cabecote da camara de compressdo, dutos de sucgdo e
descarga e pelo sistema de acionamento mecanico (eixos € mancais).

Do ponto de vista energético, a poténcia elétrica fornecida ao motor elétrico é
convertida inicialmente em poténcia de eixo ou mecanica que € entregue ao €ixo mecanico.
Parte desta energia € dissipada na forma de calor nas regides mancalizadas e a restante €
convertida em energia termodinamica, sendo entregue para o gis no interior da camara de

compressao.

Poténcia Poténcia Poténcia Poténcia

Elétrica Mecanica Termodinamica Efetiva

Perdas em Perdas na Succio

Perdas Elétricas .
Mancais e Descarga

Figura 1.8. Perdas durante a conversao de energia.

Todos estes processos de conversdo acarretam perdas (Figura 1.8), fato que torna
crucial a compreensdo e o projeto adequado de todos os detalhes pertencente a cada
componente do compressor. Como a disposi¢do geométrica e a forma destes componentes
podem modificar consideravelmente a eficiéncia dos compressores, e estes sdo distintos de
acordo com sua aplicagdo, torna-se impossivel a generalizacdo das solucdes aplicadas a
melhoria do desempenho. Assim, a melhor forma de analisar o projeto de compressores € a
compreensdo de sua operacdo caso a caso, como serd feita a seguir para um pequeno

compressor hermético alternativo.
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1.3. Analise Térmica de Compressores

O projeto do compressor avaliado no presente trabalho surgiu da necessidade de
reduzir as dimensdes do equipamento e, de alguma forma, manter a capacidade de
refrigeracdo do sistema. Esse compressor foi denominado compressor de alta capacidade
especifica, pois oferece alta vazdo de massa enquanto ocupa pequeno espago fisico.

O primeiro desafio tecnolégico decorre justamente das perdas, as quais sao dissipadas
na forma de calor durante as conversdes de energia citadas anteriormente. Assumindo que o
COP do sistema ndo se altera com a redu¢cdo do compressor e que a meta de capacidade seja
atingida, a poténcia consumida para tal permanece a mesma. No entanto, como 0 compressor
tem dimensdes menores, a drea disponivel para dissipacdo acaba sendo restringida. Além
disso, no caso estudado, o compressor dissipa calor ao ambiente externo por conveccao
natural, forma de transferéncia que praticamente ndo se altera mediante a reducdo da
geometria. A conseqiiéncia direta € a elevacdo da temperatura média do compressor. O que
resta saber é: de que forma o aumento da temperatura impacta sobre o comportamento do
compressor?

O efeito mais direto é o chamado superaquecimento na succ¢do, ou seja, O vapor a
baixa temperatura que entra no compressor, recebe calor das partes quentes do compressor até
alcancar a camara de compressdo. O aumento da temperatura na linha de succdo reduz a
massa especifica do gis e, como o compressor € uma maquina de deslocamento volumétrico
constante, seu fluxo de massa é diretamente reduzido. Além disso, a elevacao da temperatura
de succdo eleva a diferenca de entalpia especifica entre a saida do evaporador e a entrada da
camara de compressdo, o que conseqiientemente eleva a poténcia necessdria para comprimir
uma determinada massa de gas.

Em alguns casos especificos, os niveis de temperatura podem atingir patamares
criticos podendo levar a falha de determinados componentes do compressor. Isto ocorre, por
exemplo, em compressores industriais que utilizam amonia como fluido de trabalho. Devido
as propriedades termodindmicas deste fluido, as altas temperaturas de descarga podem levar a
degradacdo do 6leo lubrificante presente nestes compressores, 0 que compromete a operacao
do sistema de lubrificacdo. Outro problema acontece nos motores elétricos, os quais
normalmente sao compostos por espiras de cobre cobertas por uma fina camada de resina que
impede o contato elétrico entre dois fios. As altas temperaturas nestas regides podem levar a
fusdo desta substancia, levando ao contato direto de dois fios adjacentes e, conseqiientemente,

a falha do motor.
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Outros fendmenos de transferéncia de calor também afetam o funcionamento do
compressor, tendo influéncia direta da geometria, da disposicdo dos componentes e dos
materiais utilizados em sua confec¢do. Vale lembrar que estes fendmenos sdo extremamente
interdependentes, o que aumenta a dificuldade da compreensdao dos mesmos. No entanto, é
crucial que esta etapa seja cumprida no caso de compressores de alta capacidade especifica.

Neste contexto, pode-se aplicar ao compressor sob andlise o que € chamado
atualmente de gerenciamento térmico de equipamentos. Sendo amplamente aplicada na
inddstria aerondutica, no projeto de veiculos automotores e no desenvolvimento de
dispositivos eletronicos, esta drea da engenharia busca a andlise e proposicdo de alternativas
para a melhoria do perfil térmico de determinado equipamento. Basicamente, o gerenciamento
térmico busca manipular, de alguma forma, o trajeto do calor no interior do equipamento,
através da localizacdo de regides de altas e baixas temperaturas e da utilizacdo de suas
potencialidades em beneficio do todo. Para tal, deve-se inicialmente compreender como opera
este compressor através da percepgdo do trajeto que o gas faz em seu interior, da identificagdao
de suas fontes de calor e da forma como seus componentes internos se comunicam. S6 entao,
poder-se-a propor modelos que auxiliem a andlise dos fenomenos de transferéncia de calor

decorrentes de sua operagao.

1.4. Geometria do Compressor Analisado

O protétipo do compressor estudado pode ser dividido em trés grupos de
componentes: (i) carcaca externa e passadores, (ii) sistema de acionamento elétrico e (iii) kit
mecanico. A carcaga € o invélucro externo do compressor e tem por finalidade manter os
componentes internos em seguranca e confinar o gds a baixa pressdo. A carcaga do
compressor € feita de aco, formada por trés seccdes unidas por parafusos posicionados em
duas regides flangeadas (Figura 1.9). Os passadores sdo tubos metdlicos fixados por
interferéncia a carcaga, através dos quais, o gas entra e sai do compressor. Sao utilizados trés
passadores: succao, por onde o gas entra a baixa pressao; descarga, duto que leva o gis a alta
pressdo para fora do compressor; e passador de trabalho ou operacdo, utilizado para abastecer
o sistema de refrigeracdo com o fluido refrigerante necessario ao seu funcionamento. O

ultimo € lacrado durante a operagdo do sistema e ndo € apresentado na Figura 1.9.
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Tampa Motor

Carcaca Kit

Passador Succ¢ido

Passador Descarga

Figura 1.9. Carcaca externa e passadores do compressor.

Motor
Elétrico

Figura 1.10. Localiza¢ao do motor elétrico.

O sistema de acionamento elétrico € composto pelos terminais conectados a rede
elétrica, pelo motor elétrico, dispositivo que efetivamente transforma a poténcia elétrica em
poténcia mecanica e, finalmente, por cabos que conectam esses dois componentes. Ressalta-se
que o motor elétrico estd disposto no interior da chamada carcaca do motor, regido cilindrica
mostrada na Figura 1.10, permanecendo relativamente isolado do gids no interior do
compressor. Esta op¢cdo de configuracdo € interessante, pois mantém, de certo modo, uma
fonte de calor isolada do restante dos componentes. Este aspecto serd discutido em mais
detalhes em capitulos subseqiientes.

O ultimo grupo de componentes, usualmente chamado de kit mecanico, é formado por
componentes cuja funcdo € transformar a poténcia mecanica em poténcia termodinamica que
€ entregue ao gas e retornd-lo ao sistema de refrigeracdo. O kit mecanico pode ser dividido em
quatro regides descritas a seguir: camara de compressao, sistema de acionamento mecanico,

cabecote e tubo bundy.
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Kit mecanico

Bloco Cabecote

Pistao

Cilindro

Figura 1.11. Bloco do compressor com realce na cimara de compressao.

7z

A camara de compressdo, mostrada na Figura 1.11, é o principal componente do
compressor. Estd disposta no bloco do compressor e é composta por um cilindro usinado no
bloco de aco e pelo pistdo. O pistdo executa um movimento alternativo ao longo do eixo do

cilindro, comprimindo e expandindo o gis ao longo de um ciclo de compressao.

Conector do Eixo
do Motor Elétrico

Biela

»
»

Eixo Mecanico

Bomba de Oleo

Figura 1.12. Sistema de acionamento mecanico.
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O sistema de acionamento mecanico € o responsadvel pela ligacdo entre o motor
elétrico e o pistdo, transformando o movimento de rotagdo fornecido pelo motor elétrico no
deslocamento axial alternativo do pistdo. Seu componente principal € eixo mecanico.
Suportado por mancais hidrodindmicos abastecidos por 6leo lubrificante, tem em uma de suas
extremidade o conector do eixo do motor elétrico e na outra, a bomba de 6leo (Figura 1.12). A
bomba de Sleo traz o Sleo disponivel no carter e o conduz através de um duto de lubrificagdo
disposto no interior do eixo mecanico até os mancais. Na regido central do eixo mecanico
encontra-se o eixo excéntrico e a biela ligada ao pistdo, componentes que efetivamente
transformam o movimento de rotacao em axial alternativo

O cabecote da camara de compressdo (Figura 1.13) estd localizado na parte superior
do cilindro e é composto pela placa de vdlvulas, tampa do cabegote e tubo muffler. A placa de
valvulas € uma placa metélica com orificios usinados através dos quais o gds entra e sai da
camara de compressdo. Sobre esses orificios sdo colocadas palhetas metélicas engastadas que
servem como valvulas automaéticas, abrindo e fechando de acordo com a diferenga de pressao
que age sobre elas. Sobre a placa de valvulas € posicionada a tampa do cabecote, sendo que
estes dois componentes formam a camara de descarga, cuja funcao principal € a atenuagao de
ruido. O tubo muffler € um duto de material polimérico localizado na parte superior da tampa
e tem por funcdo conduzir o gas disponivel no interior da carcaga até o orificio de sucgdo,

formando em seu interior a camara de sucgao.

b 4 Y

Placa de Valvulas

Muffler de Succio

Tampa do Cabegote

Tubo Bundy

Figura 1.13. Cabecote da camara de compressao e tubo bundy.

Finalmente, posicionado na lateral do bloco encontra-se o tubo bundy. Esse duto de

material polimérico € ligado a tampa por meio de um canal por onde passa o gas quente a alta
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pressdo vindo do sistema de descarga do compressor e o conduz até o passador de descarga e,

entdo, ao restante do sistema de refrigeracao.

1.5. Objetivos Gerais do Trabalho

Sabendo que o compressor € afetado pelo campo de temperatura das diversas partes
que o compde, € interessante o desenvolvimento e/ou aplicacdo de ferramentas numéricas
capazes de simular este campo. Uma vez escolhidas, as metodologias terdo seus resultados
comparados a dados experimentais, no intuito de selecionar a mais apta para o compressor
que € objeto de estudo

Depois deste processo de selecdo, algumas possiveis alternativas que possam oferecer
alguma melhoria do perfil térmico serdo modeladas e incorporadas as metodologias de
simulacdo térmica do compressor. Finalmente, € feito um estudo comparativo dessas
alternativas, na busca das possiveis abordagens que auxiliem no desenvolvimento deste
compressor.

Quanto a estruturagdo do presente documento, apds o presente capitulo introdutério, o
capitulo 2 mostra a revisdo bibliografica executada durante o trabalho. Os capitulos 3 e 4
introduzem os modelos que compdem duas metodologias utilizadas na avaliacdo do perfil
térmico do compressor. Os procedimentos experimentais, a calibracdo, validacdo e
comparacdo das metodologias serdo apresentadas no capitulo 5. De posse das metodologias, o
capitulo 6 sugere algumas alternativas bem como a confeccdo de modelos que representam
seus efeitos térmicos sobre o compressor. Finalmente, nos capitulos 7 e 8, serdo mostrados,
respectivamente, os resultados obtidos e algumas discussdes e conclusdes referentes ao que

foi desenvolvido.



2. Revisdo Bibliogrdfica

Nas palavras de Meyer (1990): “..any simple change that should yield improved
performance will be offset by factors that are very difficult to control”. Estas palavras,
publicadas em um congresso de grande prestigio na drea de compressores, representam de
certa forma, a insatisfacdo em relacdo as dificuldades encontradas pelo autor em seu trabalho
e a casualidade com que era tratada a andlise térmica naquele periodo.

A anélise térmica de compressores € uma atividade recente e que até pouco tempo era
vista como desnecesséria por alguns pesquisadores da drea de compressores de refrigeracdo
frente a dificuldade em se modelar os fendmenos térmicos envolvidos. Além disso, os
pequenos ganhos de desempenho viabilizados pela compreensdo de aspectos relacionados a
transferéncia de calor e o pensamento recorrente de que o compressor ndo passava de uma
maquina térmica que poderia ser explicada puramente através dos fundamentos da
termodindmica, reforcava o pensamento de que uma anélise térmica detalhada do compressor
era desnecessaria (Shiva Prasad, 2004).

Segundo Shiva Prasad (2004), a grande mudancga neste comportamento decorre da
crescente competitividade entre as empresas que operam neste mercado. Grande parte dos
componentes € processos existentes no interior do compressor alcancou altos niveis de
eficiéncia, fazendo com que até as pequenas melhorias de desempenho passassem a ser
representativas. Além disto, a disseminacdo do uso de ferramentas numéricas para a
simulacdo de escoamentos (CFD) alicer¢ada pela disponibilidade de computadores de elevada
capacidade de processamento, tornou possivel a simulacdo da complexa interdependéncia
entre os fendmenos de transferéncia de calor que ocorrem em compressores.

As maiores dificuldades na andlise térmica de compressores, ja enfrentadas por Meyer
em 1990, estdo no fato de que todo e qualquer fendmeno de transferéncia de calor no interior
do compressor ocorre de forma acoplada. Excluindo-se os casos onde se buscam dados
qualitativos para a comparacao direta entre dois equipamentos com a mesma aplicacdo, como
por exemplo, duas geometrias de camaras de suc¢do, a andlise isolada de uma determinada
regido do todo dificulta a ado¢do de condicdes de contorno adequadas. Assim, os modelos
para cada regido devem ser desenvolvidos, implementados e acoplados de maneira conforme,

fato que remete ao grande nimero de metodologias numéricas disponiveis na literatura.
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2.1. Transferéncia de Calor em Compressores de Refrigeracao

Um dos primeiros trabalhos sobre transferéncia de calor em compressores foi
publicado por Brok er al. (1980). Os autores acoplaram modelos baseados na lei de
resfriamento de Newton para as cdmaras de suc¢do, compressdo e descarga em um c6digo que
simulava a compressdao de acordo com um processo politrépico. Através de uma andlise
paramétrica, os autores verificaram duas situagdes limites: o calor da compressao pode ser
inteiramente dissipado para o ambiente externo ou retornar em sua totalidade para o gés frio
passando pela suc¢do. Apds a obtengdo dos resultados, algumas consideracdes foram feitas:
(i) a incerteza em relacdo aos coeficientes de transferéncia de calor utilizados poderia alterar
severamente o resultado obtido e (ii) as variacdes do coeficiente de desempenho entre as duas
situacdes extremas foram da ordem de “apenas” 5,5%. Finalmente, os autores questionaram a
possibilidade de melhoria no desempenho do compressor através do aumento ou prevencao da
transferéncia de calor em compressores e se a introducdo de efeitos térmicos nos modelos
para simulacdo de compressores afetaria de forma pratica o projeto destes equipamentos.

Shiva Prasad (1998) faz uma grande revisdao na literatura sobre os efeitos da
transferéncia de calor no desempenho de compressores, mostrando que muitos aspectos se
alteraram desde o trabalho de Brok et al (1980). Segundo o autor, Gerlach e Berry (1989)
avaliaram experimentalmente a variacdo da capacidade de refrigeracio de um compressor
durante sua partida. Esta variacdo, entre o inicio, quando o compressor encontra-se na
temperatura ambiente, até o sistema alcancar o regime permanente é da ordem de 10%, fato
que reitera a importancia do estudo da transferéncia de calor. Apesar deste fato, Shiva Prasad
(1998) concluiu seu trabalho afirmando que ainda existia alguma complacéncia por parte dos
pesquisadores em estudar os fendomenos de transferéncia de calor.

Recentemente, pelo nimero de publicacdes envolvendo a andlise térmica, percebe-se
uma preocupagdo crescente em relacdo aos aspectos térmicos, embora apenas uma pequena
parcela destes trabalhos indica possiveis alternativas a serem seguidas no intuito de se
melhorar o desempenho do compressor. Excluindo-se as publicagdes que envolvem
metodologias de andlise térmica, a maioria dos trabalhos na literatura ¢ de cunho fundamental
e se baseia em situagdes idealizadas, distantes de uma proposi¢do de solucdes tecnoldgicas
que permitiriam atingir as metas apresentadas.

Um exemplo de trabalho fundamental € o apresentado por Wang et al. (2007), no qual
os autores averiguam, através da termodinamica do equilibrio, o efeito do resfriamento do

motor elétrico e da compressdo isotérmica sobre o desempenho de compressores utilizando
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diferentes fluidos refrigerantes. Para considerar o primeiro efeito, os autores desconsideraram
a existéncia de superaquecimento do gis até entrar na camara de compressao e atestaram que
o coeficiente de performance do compressor pode aumentar em até 5,5% devido ao aumento
da massa especifica do gds na succdo. Para o caso da compressdo isotérmica, os autores
mostraram que um aumento eficiéncia de até 16% pode ser atingido.

Sim et al. (2000) implementaram um modelo numérico baseado na aplicacdo da
conservacgao da energia a elementos de massa globais, incluindo efeitos como perdas elétricas,
perdas em mancais e a geracao de calor durante a compressao para prever a transferéncia de
calor entre os componentes do compressor. Apdés uma etapa de validagdo experimental,
algumas solugdes foram avaliadas numericamente: (i) aumento da velocidade do ar que incide
sobre a carcaga, (ii) variacdo da temperatura do gds na entrada da camara de compressao,
como efeito da mistura entre o gds vindo do passador de suc¢do e o gas vindo do ambiente
interno, (iii) reducdo da condutividade térmica da cdmara de descarga para evitar transferéncia
de calor ao ambiente interno do compressor e (iv) isolamento da camara de succdo para
reduzir o superaquecimento do gds. A variacdo da temperatura de suc¢do e a conseqiiente
modificacdo do rendimento volumétrico do compressor sob andlise em cada caso sdo
mostradas na Figura 2.1.

(a) Velocidade do Ar Externo (m/s) (b) Parametro de Mistura na Succ¢ao
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Figura 2.1. Variacao da temperatura de succao e do rendimento
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Outra possivel abordagem para o resfriamento de compressores € a injecdo de liquido
no interior da cdmara de compressdo. Essa alternativa foi verificada por alguns trabalhos
(Dutta et al., 2001; Ooi, 2005; Kremer, 2006), através da remogao do calor, gerado durante o
processo de compressdo, por meio da transferéncia de calor sensivel ou latente, dependendo
da volatilidade do fluido injetado.

Dutta et al. (2001) avaliaram experimental e numericamente, os efeitos de
resfriamento causados pela inje¢dao de goticulas de fluido refrigerante liquido no interior da
camara de compressdo de um compressor scroll. A metodologia numérica foi baseada em
modelos de transferéncia de calor para as cdmaras de suc¢do, descarga e de compressao. No
caso da succdo e descarga, os autores consideraram regime permanente e os coeficientes de
transferéncia de calor aplicados as fronteiras foram estimados a partir de correlagdes
existentes na literatura. A cdmara de compressdo, por sua vez, foi tratada em regime
transiente, sendo que a mistura de refrigerante nas fases liquida e vapor foi considerada
homogénea e descrita através de equacdes termodinamicas globais.

No trabalho de Dutta er al (2001), a quantidade de fluido injetado era representada
pela razdo entre a vazao madssica de liquido injetado e a vazdo massica de fluido que passa
pela succdo. A variagdo da razdo de injecdo R foi analisada em duas situacdes: (i) com a
temperatura do 6leo lubrificante mantida constante, igual aquela que o compressor apresenta
sem injecdo de liquido e (ii) em casos em que se permite que essa temperatura oscile
livremente. Os resultados experimentais obtidos para os casos citados sdo mostrados a seguir.

A Figura 2.2 reflete o acréscimo do consumo elétrico do compressor conforme a
fragdao de liquido € aumentada. Segundo Dutta et al. (2001), esse comportamento se dd em
grande parte pela reducdo da viscosidade do O6leo lubrificante que percorre os mancais,
fazendo com que a parcela referente as perdas mecanicas aumente com o resfriamento do
compressor. No entanto, mesmo no caso onde a temperatura do 6leo é mantida constante,
ainda ocorre um aumento da poténcia, o que indica que este efeito estd ligado também a
compressao de uma massa adicional de gds, decorrente da evaporacdo das goticulas no
interior da camara de compressao.

A Figura 2.3 apresenta a variacdo da vazao madssica na succao do compressor. Nota-se
que em ambos os casos a variacdo percentual da vazdo mdssica € menor do que aquela
apresentada pela poténcia do compressor. Além disso, existe uma influéncia direta da
temperatura do 6leo sobre a temperatura do gds na succdo, fato que é refletido pela menor
taxa de crescimento da vazdo que ocorre no caso em que a temperatura do 6leo é mantida

constante.
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Figura 2.2. Poténcia elétrica consumida pelo compressor (adaptada de Dutta ef al., 2001)
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Figura 2.3. Vazao de fluido refrigerante que atravessa a succio (adaptada de Dutta et al., 2001).
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A principal conseqiiéncia do comportamento destas variacdes de poténcia e vazao, no
caso onde a temperatura do 6leo € controlada, € a reducdo do coeficiente de performance
conforme mostra a Figura 2.4. Na situacdo onde se permite que o perfil térmico do
compressor oscile livremente, encontra-se um ponto de 6tima fracdo de injecdo do ponto de
vista de desempenho. Esse ponto representa o ponto de equilibrio entre o aumento da poténcia

pela evaporagdo das goticulas na camara de compressdo e a reducdo do superaquecimento na

sucg¢ao.
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Figura 2.4. Coeficiente de performance (adaptada de Dutta ef al., 2001)
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Ooi (2005) avaliou numericamente a inje¢cdo de liquido refrigerante em um
compressor rotativo do tipo pistdo rolante de palheta simples, considerando os efeitos do
diametro do bico injetor, da posicdo angular de injec@o e finalmente da situacdo em que todo
o liquido evapora antes de entrar na camara de compressdo. O autor conclui que é melhor
injetar o liquido em um instante muito préximo do processo de descarga do gas, pois o vapor
resultante da evaporacdo das goticulas retira somente calor na forma sensivel. Além disso,
essa massa adicional de vapor consome uma parte significativa do trabalho total entregue no
processo de compressdo e nao passa pelo evaporador, ou seja, este trabalho nao se traduz em
capacidade de refrigeracdo para o sistema.

Kremer (2006) avaliou os efeitos termodindmicos causados pela atomizagdo de 6leo
lubrificante no interior da camara de compressdao através de experimentos e modelos
numéricos. Por meio da verificacdo de diversas condicdes, entre elas a alteragdo do tipo de
6leo lubrificante (mineral ou sintético) a ser atomizado, o autor concluiu que o efeito da
solubilidade do fluido refrigerante no 6leo tem grande influéncia no resultado. Apesar da
reducdo de temperatura percebida em diversos pontos do compressor, o COP acabou sendo
reduzido devido ao aumento da poténcia consumida para comprimir o vapor desprendido

pelas goticulas durante o processo de compressao.

2.2. Metodologias de Analise Térmica de Compressores

Diferente do nimero de artigos relacionados a aspectos térmicos do compressor, a
literatura sobre abordagens matemdticas para representar esses fendmenos € ampla. Uma vez
que os fendmenos de transferéncia de calor em compressores sdo intrincados, existem
diversos modelos para cada regido do compressor e para sua interacdo com outros
componentes internos. Esse fato cria uma enorme gama de combinagdes possiveis que devem
ser adequadas para cada compressor de acordo com a sua geometria e outras caracteristicas
especiais.

Por metodologia, refere-se ao estabelecimento de um procedimento de solu¢do de um
grupo de modelos que permitam a representacdo matemadtica do comportamento térmico do
compressor. A partir desta revisdo pode-se perceber a existéncia de quatro variagdes para as
metodologias de simulacdo térmica: (i) modelos termodinamicos, (ii) modelos globais ou via
condutancia global (lumped parameter), (iii) modelos de rede térmica (thermal network,

TNW) e (iv) formulacdes numéricas diferenciais, tais como diferengas finitas ou volumes
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finitos. Na ordem que foram apresentadas, as metodologias apresentam caracteristicas
crescentes de refino, complexidade e custo computacional.

As metodologias termodinamicas sdo aquelas utilizadas inicialmente por autores como
Brok et al. (1980). Estas metodologias geralmente sdo baseadas em fundamentos
termodindmicos e fatores de correcdo para situacOes idealizadas, tais como o trabalho
especifico isentropico e o rendimento isentropico de um compressor. Como se utilizam
basicamente propriedades intensivas médias, somente informagdes globais sdo obtidas e as
andlises sdo em grande parte feitas através de avaliagdes paramétricas de extremos. Pode-se
analisar, por exemplo, o que ocorreria se todo o calor dissipado na regido da descarga do
compressor fosse entregue a suc¢ao ou, em outro extremo, a conseqiiéncia de tornar a suc¢do
perfeitamente isolada. Este tipo de metodologia é interessante para o levantamento de
cendrios e determinagdo das potencialidades de determinado projeto, uma vez que tem o
menor custo computacional, tanto em termos de implementacdo como no que se refere a
processamento.

Nas secoes finais de seu trabalho, Brok et al. (1980) optaram por fazer comparagdes
com resultados experimentais e, a partir desse momento, passaram a utilizar uma metodologia
global de andlise térmica. Esta metodologia utilizava parametros globais de transferéncia de
calor representados pelo produto entre areas de troca e coeficientes médios de conveccdo
obtidos a partir de correlacdes da literatura ou através de experimentos. Os modelos, porém,
nio levavam em consideracdo diretamente os efeitos de difusdo de calor através dos
componentes sélidos, ou seja, assumia-se somente a conservacdo de energia nas massas de

fluido refrigerante.
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Figura 2.5. Modelo termodinimico do compressor — extraido de Brok ef al. (1980).
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Brok et al. (1980) caracterizaram um compressor do tipo aberto pela geometria
apresentada na Figura 2.5. Os autores consideraram que as camaras de suc¢do (s), descarga
(d) e compressao (c¢) sdo separadas por uma parede dita totalmente condutiva, ou seja, as
Unicas resisténcias térmicas entre as camaras sao dadas pelos coeficientes globais de
transferéncia de calor entre o gds e as fronteiras. Para a cimara de compressdo, foi
desenvolvido um modelo de compressdo através da primeira lei da termodindmica, em que a
taxa de variagdo do volume modifica o estado do gds em seu interior. Os campos de pressao e
temperatura foram assumidos como uniformes e o gds era considerado como sendo ideal. Na
parede interna do cilindro, cuja drea varia ao longo do tempo, o coeficiente de transferéncia de
calor foi baseado na correlagdo de Adair et al. (1972), enquanto que outras relacdes
disponiveis na literatura foram utilizadas para as camaras de suc¢do e descarga. Através de
um processo iterativo, envolvendo o cdlculo do ciclo de compressao, a integracao do calor
dissipado e posterior balanco de energia no interior das camaras de suc¢do e descarga, o perfil
térmico do compressor sob andlise era obtido.

A principal dificuldade da metodologia global de Brok er al. (1980) se refere a
incerteza quanto aos coeficientes de transferéncia de calor utilizados. As correlagdes de
transferéncia de calor para as camaras foram desenvolvidas para geometrias simplificadas,
com excecdo daquela de Adair et al. (1972), que foi baseada no cilindro de compressores
alternativos. Uma vez que o escoamento no interior das camaras € bastante complexo, as
correlagdes eventualmente oferecem valores que podem ficar distantes da representacao fisica
dos fendmenos reais.

Metodologias globais mais sofisticadas foram propostas por Todescat et al. (1992) e
Cavallini et al. (1996). Os dois trabalhos, bastantes semelhantes, referem-se a compressores
herméticos alternativos e através da aplicacdo de volumes de controle a algumas regides do
compressor, modelam seu comportamento térmico global.

A metodologia de Todescat et al. (1992) pode ser dividida em dois grandes grupos:
modelos para o comportamento térmico do gas no interior do cilindro e modelos globais para
0os componentes restantes do compressor. A camara de compressao foi resolvida através da
metodologia de simulacdo desenvolvida por Ussyk (1984) Através de relagdes geométricas, a
metodologia avalia a taxa de variagdo do volume ocupado pelo gis no interior da cdmara. As
propriedades do gds sdo entdo resolvidas através da aplicacdo da primeira lei da
termodindmica em regime transiente, conforme proposto por Todescat et al. (1990). O modelo
estima ainda a dinamica das valvulas de succ@o e descarga, o fluxo de massa através das
mesmas e vazamentos pela folga existente entre pistdo e cilindro. Esses modelos sdao

resolvidos explicitamente e uma vez que o processo de compressdao do gas atinge um regime
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periodicamente desenvolvido, é tomada a média temporal de algumas propriedades de
interesse ao longo do dltimo ciclo de compressdo. Os valores assim obtidos podem entio ser
acoplados ao segundo grupo de modelos.

O segundo grupo é composto por equacdes de conservacdo da energia em regime
permanente aplicada aos demais componentes. No modelo de compressor estudado (Figura
2.6), a equacao da conservacdo da energia € aplicada as camaras de succdo e descarga, ao
ambiente interno (regido de gés entre a carcaca e o kit mecanico), ao motor elétrico, a parede
do cilindro e a carcaca do compressor. Essas regides apresentam temperatura constante € o
calculo da transferéncia de calor entra as mesmas se dd através de coeficientes de condutancia
global UA; [W/K]. As equagdes de balango de energia formam entdo um sistema linear que €
resolvido através do seu acoplamento com o modelo termodindmico para a camara de

compressao.
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Figura 2.6. Vista esquematica do modelo de compressor destacando
os volumes de controle — extraido de Todescat ef al. (1992)

Enquanto Cavalini et al. (1996) utilizam valores de coeficientes de convecgdo obtidos
a partir de correlacdes de transferéncia de calor da literatura, a metodologia de Todescat et al.

(1992) opera em duas etapas. Primeiramente, € executada uma etapa de calibracdo do modelo,
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onde o compressor sob andlise é colocado em operacdo sob determinada condi¢do e as
temperaturas médias das regides citadas sdo avaliadas experimentalmente. De posse destas
temperaturas e da simulagdo integrada entre camara de compressao e equagdes de balango de
energia para os demais componentes, sao obtidos os valores dos coeficientes de condutancia
global. Na segunda etapa, que é a simulacdo propriamente dita, utilizam-se os valores dos
coeficientes obtidos na calibracdo e através de um processo iterativo obtém-se o perfil térmico
do compressor.

Assim, apesar da metodologia de Todescat et al. (1992) ndo considerar diretamente o
efeito da difusdo de calor em componentes solidos, os coeficientes globais obtidos
experimentalmente consideram todo e qualquer tipo de transferéncia de calor que ocorre de
forma global. No entanto, quanto mais distante determinada simulacdo estiver da situagcdo de
calibracdo, maior é a probabilidade de aumento da incerteza numérica.

Finalmente, ressalta-se que este tipo de metodologia permite analises mais detalhadas
que as metodologias puramente termodindmicas, pois se pode, por exemplo, analisar o efeito
da reducdo da drea de determinado componente e a variacdo da intensidade da transferéncia
de calor que ocorre externamente, entre outros. Porém, mudancas do material de determinado
componente ou alteracdo do comportamento local do escoamento de gés ainda sdo complexas

de serem modeladas, bem como € impossivel analisar campos locais de temperatura.

Figura 2.7. Vista esquematica do compressor de Padhy (1992) destacando os volumes de controle.

Paralelamente ao desenvolvimento das metodologias globais, Padhy (1992) apresentou
o que é atualmente chamado na literatura de modelos por rede térmica (thermal network
models ou TNW). O autor aumentou o grau de refino dos modelos globais seccionando em

partes menores os volumes de controles usualmente utilizados até entdo. Por exemplo, um
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compressor rotativo avaliado por Padhy (1992) foi dividido em 22 elementos térmicos (Figura
2.7), incluindo regides de fluido e s6lido e considerando tanto processos de transferéncia de
calor por convec¢do como também por difusdo. A aplicacdo da conservacdo da massa,
somente nos volumes de fluido, e da conservacdo da energia a todos os volumes, compds um
sistema de equagdes que foi resolvido numericamente.

Padhy (1992) utilizou somente correlacdes obtidas para geometrias simplificadas para
descrever o comportamento dos coeficientes de troca de cada elemento térmico e a
compressdo foi modelada através de pequenos intervalos de processos politrépicos. Os
resultados obtidos pelo autor mostram boa concordancia com aqueles obtidos
experimentalmente para uma determinada condi¢c@o de operagdo do compressor.

Ooi (2003) aplicou o método TNW para resolver o perfil térmico de um compressor
hermético alternativo, dividido em 46 elementos térmicos. O autor escolheu esses elementos
de acordo com o gradiente de temperatura esperado, de forma que cada um deles estivesse o
mais proximo possivel da situacdo isotérmica. Os coeficientes de transferéncia de calor foram
obtidos a partir de uma vasta pesquisa de correlacdes na literatura. Ooi (2003) ressalta que
apesar dos resultados estarem de acordo com as avaliagcdes experimentais, as simplificacdes
geométricas necessdrias e a ampla gama de correlagdes utilizadas podem nao justificar o uso

desta abordagem.

Placade  Cilindro
Cabegote ~ Vilvulas

Volumes Finitos TNW

Figura 2.8. Modelo por volumes finitos e TNW do cabecote do compressor
avaliado por Almbauer et al. (2006)

Almbauer et al. (2006) avaliaram o método TNW através da comparacdo numérica da

regido do cabecgote do compressor com um método por volumes finitos. O comportamento
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térmico do gds nas linhas de suc¢do, descarga e durante a compressao foi resolvido através de
um modelo unidimensional usualmente utilizado para projetos de motores de combustdo
interna. As regides sdlidas foram discretizadas através de volumes finitos e por TNW (Figura
2.8). As duas geometrias ttm como condi¢do de contorno externa a temperatura do ambiente
interno do compressor, mantida constante e, na regido onde fica o cilindro, utilizou-se a taxa
média de dissipacdo de calor resultante da compressao do gas.

Cada elemento térmico que compde a TNW foi representado por equagdes de balanco
de energia semelhantes a expressdo (2.1), onde AT;; e HTF;; representam respectivamente, a
diferenca de temperatura e a funcio transferéncia de calor entre dois elementos térmicos

adjacentes, enquanto que S; € a geracao de calor no interior do elemento.

D HTF,;-AT,; +S,=0 2.1)
j=1

Almbauer et al. (2006) simularam dois casos distintos através de cada uma das duas
metodologias, volumes finitos e TNW. No primeiro caso, obtiveram as fungdes de
transferéncia de calor entre cada componente a partir da simulacio do compressor por
volumes finitos. Finalmente, utilizaram as funcdes de transferéncia do caso 1 para simular o
caso 2 via TNW. A Tabela 2.1 mostra os resultados obtidos para alguns dos elementos

térmicos da TNW.

Tabela 2.1. Avaliacao da funcio de transferéncia de calor HTFi,j [W/K] e da diferenca de temperatura
ATi,j [K] para algumas regiées do modelo por TNW do compressor estudado por Almbauer et al. (2006).

Placa B Cilindro D3 Placa C Cilindro B3

Tampa B Cilindro C3 Tampa C Cilindro A3
HTF;;Caso 1 24,305 0,382 3,666 0,182
HTF;;Caso 2 2,417 0,945 2,151 0,210
AT;j Caso 1 0,080 0,080 0,740 0,490
AT;j Caso 2 0,800 0,015 1,144 0,240

A conclusdo dos autores foi que apesar do campo de temperaturas nas duas
metodologias apresentarem boa concordincia, as fungdes de transferéncia se alteram
consideravelmente entre os dois casos. Desta maneira, a utilizagdo do método TNW deve ser
cautelosa e, na opinido dos autores, deveria ser considerada a utilizacdo de uma quantidade

maior de elementos em regides com grandes gradientes de temperatura. Esse fato remete a
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utilizacdo de métodos numéricos diferenciais, que apesar de apresentarem alto custo
computacional, podem corrigir estas falhas. Além disso, o nivel de discretizagdo dos
elementos reduz a necessidade de grandes simplificacdes geométricas, o que pode reduzir
consideravelmente o nivel de erro nos resultados.

Raja et al. (2003) apresenta o primeiro modelo que utiliza o método de volumes finitos
a geometria do compressor para resolver tanto as por¢des de fluido como os componentes
solidos. O compressor hermético alternativo analisado pelos autores foi dividido em quatro
dominios: (i) fluido refrigerante, (ii) 6leo lubrificante, (iii) estator do motor elétrico e (iv)
rotor do motor elétrico, acionamento mecanico € kit mecanico.

O dominio de fluido refrigerante € delimitado pela entrada do passador de succao, pela
carcaca que envolve o ambiente interno, pelo kit mecanico em seu interior e pela entrada do
tubo muffler. No passador de succ¢do sao prescritos valores médios para a velocidade, a
intensidade turbulenta e a temperatura média do escoamento. No ambiente interno, o gis tem
como condicdes de contorno a temperatura das faces internas da carcaca e das paredes
externas do kit mecanico, representado pelo bloco, motor elétrico, cabecote do cilindro e
sistema de descarga.

Embora ndo indicado pelos autores, o dominio do Oleo foi provavelmente
simplificado, pois permanece sempre na parte inferior da carcaca, envolvendo o motor
elétrico. Normalmente, isso ndo ocorre, pois o Oleo lubrificante deve percorrer dutos no
interior do sistema de acionamento mecanico e sair em orificios junto as regides
mancalizadas. Geralmente, os altos niveis de velocidade alcancados nestas regides fazem com
que o 6leo espalhe-se por todo o ambiente interno do compressor. Contudo, Raja et al. (2003)
consideram que esse dominio tem velocidade nula junto a carcaca e a mesma velocidade
angular das partes méveis do motor elétrico, no centro.

Um detalhe importante do modelo de Raja et al. (2003) € que ele ndo simula a camara
de compressdo ou o géis que passa pela descarga. Como ja foi citado, o campo de temperatura
ao redor da camara de compressdo impacta diretamente sobre o fluxo de massa que o
compressor oferece ao sistema. Desprezar esse fato impossibilita uma andlise adequada da
eficiéncia do compressor. Os valores de temperatura obtidos no modelo sdo mostrados na
Tabela 2.2 juntamente com os desvios em relacdo aos dados experimentais, as quais sao

calculadas de acordo com a expressao (2.2).

Desvio[%] = _ew (2.2)

exp,,max exp,min
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Tabela 2.2. Comparacio entre os resultados numéricos e experimentais
para o compressor avaliado por Raja et al. (2003).

Experimental [°C] Numérico [°C] Desvio [%]

Estator (motor elétrico, solido) 102,5 100 -2,0
Ambiente Interno (gés) 74,5 79 + 3,7
Bloco (s6lido) 109,5 124 + 11,8

Rotor (motor elétrico, sélido) 154.5 132 - 18,4
Eixo (sélido) 131 132 + 0,8

Oleo lubrificante 95,5 82 ~11,0
Carcaga 68 70 + 1,6

Bivari et al. (2006) executam outra andlise térmica do compressor, resolvendo o
compressor em codigos distintos. Inicialmente, os autores executam uma simulagdo da cdmara
de compressdo em regime transiente. Para tal, utilizaram um modelo bidimensional, no qual a
posicdo instantanea do pistdo € descrita através uma equagado representativa de seu movimento
alternativo. No fim do processo, o fluxo de calor que atravessa a parede do cilindro é

integrado e sua média € calculada ao longo do ciclo.
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Figura 2.9. Modelo em volumes finitos do compressor avaliado por Bivari et al. (2003).

Aparentemente, a simulacdo do restante do compressor € executada posteriormente
(Figura 2.9), levando em consideragdo os locais de dissipacdo de calor citados anteriormente
(motor elétrico, mancais e cilindro). Por meio destas simulacdes, os autores obtém dados, tais
como perda de carga no sistema de descarga e perfil de temperatura no compressor. Apesar de
ndo ficar claro no trabalho o local onde os valores de temperatura foram avaliados, os

resultados apresentados na Tabela 2.3 sdo representativos para que se possa avaliar a



Revisdo Bibliogrdfica 29

concordancia com os dados experimentais. Além disso, nada € citado a respeito da influéncia

do perfil térmico sobre o modelo que simula a camara de compressao.

Tabela 2.3. Comparacio entre os resultados numéricos e experimentais
para o compressor avaliado por Bivari ef al. (2003).

Experimental [°C] Numérico [°C] Desvio [%]
Posicdo 1 79 74 -6,1
Posicdo 2 90 86 -45
Posicdo 3 80 70 -12,2
Posicdo 4 72 66 -73
Posicdo 5 117 104 -159
Posicdo 6 105 94 - 134
Posicao 7 97 83 -17,1
Posicao 8 95 87 -98
Camara de Sucg¢ao 72 56 - 19,5
Carcaga Superior 66 66 0,0

Em compressores convencionais adotados em refrigeracdo doméstica, a diferenca
entre a maxima e a minima temperatura € geralmente da ordem 130°C e percebe-se que tanto
na simulacdo de Raja et al. (2003) como na de Bivari er al. (2006), as maiores variagdes
obtidas entre resultados numéricos e experimentais sao da ordem 15°C, ou seja, da ordem de
12%. Quando se leva em consideracdo a potencialidade das ferramentas numéricas utilizadas,
estas variacoes podem ser consideradas elevadas. Além disso, nenhum dos dois modelos
revisados é capaz de estimar, de forma direta, o efeito do superaquecimento sobre o
desempenho do compressor. Conclui-se, portanto, que as ferramentas numéricas por volumes
finitos ainda estdo em fase de avaliagdo, havendo possibilidade do desenvolvimento de outras
abordagens similares.

Recentemente, Ribas Jr. (2007) apresentou a Metodologia Hibrida (MH) para
simulacdo térmica do compressor. Esta metodologia alia uma formulacdo diferencial para a
obtencdo do campo de temperatura nos componentes s6lidos do compressor a simulacdo de
baixo custo computacional da simulacdo do gas proporcionada pelo método de condutincia
global, como feito por Todescat et al. (1992).

De forma sucinta, a difusdo de calor nos componentes sélidos — o autor utilizou
somente a geometria do bloco e do cabecote do compressor — € calculada através do método
de volumes finitos e o comportamento do gas € resolvido através da aplicacdo de modelos
globais aplicados as camaras do compressor (succdo, descarga, ambiente interno). Os dois

modelos sdo acoplados através de coeficientes globais de transferéncia de calor, calculados
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com o auxilio de dados experimentais. Aliado a esses modelos, Ribas Jr. (2007) utilizou o
modelo termodindmico transiente da caAmara de compressdo desenvolvido por Todescat et al.
(1990) para obter a variagdo do desempenho termodindmico do compressor mediante
alteracdes no perfil térmico. Os resultados mostrados na Tabela 2.4, quando comparados a

dados experimentais, apresentaram excelente concordancia.

Tabela 2.4. Comparacio entre os resultados numéricos e experimentais
para o compressor avaliado por Ribas (2007).

Experimental [°C] Numérico [°C] Desvio [%]

Ambiente Interno (gés) 77,1 75,8 1,2
Camara de Sucgao (gés) 53,4 55,7 2,3
Cilindro (sélido) 94,8 99,0 4,1
Camara de Descarga (gds) 133,5 133,2 0,3
Linha de Descarga (gés) 94,8 94,6 0,2
Motor Elétrico (sélido) 87,3 86,7 0,6
Carcacga (s6lido) 66,0 65,3 0,7

2.3. Sintese e Objetivos Especificos do Trabalho

Atualmente, a inddstria de compressores de refrigeracdo busca intensamente por
solucdes que levem ao aumento do desempenho térmico destes equipamentos. A
complacéncia na pesquisa nesta area citada por Shiva Prasad (1998) tem diminuido, fato que é
refletido pela ampla gama de publicacdes recentes envolvendo metodologias de analise
térmica. Isto decorre principalmente dos ganhos conseguidos através do desenvolvimento de
compressores nos quais os aspectos térmicos sdo concomitantemente avaliados. Ganhos que
em momentos anteriores eram considerados muito pequenos passam a ser significativos
principalmente devido aos avancos tecnoldgicos adquiridos em outras dreas de pesquisa
envolvendo compressores de refrigeracao.

Ainda assim, a discussdo das alternativas para melhoria do perfil térmico de
compressores € pouco divulgada na literatura. Um dos provdveis motivos para isto € o fato de
que poucas solucdes podem ser universalmente utilizadas. Desta maneira, as op¢des devem
ser constantemente reavaliadas e outras, desenvolvidas de acordo com o caso de interesse.
Neste contexto, pode-se afirmar que o isolamento da camara de suc¢do, conforme citado por
Sim et al. (2000), dificilmente ndo promoverd um aumento do desempenho do compressor

pelo aumento de seu rendimento volumétrico. No entanto, em alguns casos, esse efeito pode
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ser pequeno se comparado a utilizagdo de um sistema de descarga isolado para evitar a
transferéncia de calor para a sucg¢do.

Por este motivo, € importante que sejam implementadas metodologias numéricas
capazes de prever os efeitos térmicos decorrentes de alteracdes de projeto, evitando custos
excessivos de testes em prototipos. As metodologias desenvolvidas ao longo das ultimas
décadas apresentaram grandes evolugdes, principalmente quanto a capacidade crescente de
simular adequadamente a interagdo entre as diversas formas de transferéncia de calor que
ocorre no interior de compressores.

Logicamente, o aumento da discretizacdo do dominio estudado aumenta o custo
computacional da simulacdo numérica. Esse efeito pode-se percebido claramente quando se
compara a metodologia global proposta por Todescat et al. (1992) e a de volumes finitos de
Raja et al. (2003). Ou seja, ¢ importante que algumas decisdes em relacdo a metodologia de
avaliagdo sejam tomadas.

Considerando-se a taxa de crescimento atual da capacidade de processamento
computacional, pode-se antecipar que em breve serd possivel simular o compressor por
completo. Por esse motivo, as metodologias baseadas inteiramente em volumes finitos e que
possuem atualmente altos custos computacionais, ndo devem ser descartadas. Além disso,
espera-se que, dada o grande potencial da formulacdo diferencial para o detalhamento do
campo térmico de compressores, o estudo e a implementacdo de metodologias baseadas em
volumes finitos poderdo viabilizar conceitos de compressores bastante distintos no futuro.

Paralelamente, solucdes alternativas como a Metodologia Hibrida proposta por Ribas
Jr. (2007) que aliam qualidade de resultados a custos computacionais reduzidos, sdo de
extrema importancia. De fato, atualmente, tais metodologias ja sdo capazes de oferecer a
inddstria os subsidios necessarios para a avaliacao térmica de compressores.

A partir da revisao da literatura e das consideracdes aqui apresentadas, os seguintes

tépicos foram definidos como objetivos especificos do presente trabalho:

e Adequacdo e implementacdo dos modelos que compdem a Metodologia Hibrida
desenvolvida por Ribas Jr. (2007) para o compressor hermético alternativo a ser analisado;

e Desenvolvimento e implementacdo da denominada Metodologia de Fluxo Médio
que alia o modelo termodinamico da cAmara de compressdo de Ussyk (1984) e Todescat et al.
(1990) a modelos de volumes finitos para solucdo do comportamento térmico dos demais

componentes do compressor;
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e Obtencdo de dados experimentais para a calibragdo das metodologias de andlise
térmica e que, posteriormente, sejam utilizadas para a validagdao, comparagdo e escolha da
metodologia a ser utilizada na atividade de gerenciamento térmico do compressor;

® Propor, modelar e avaliar algumas alternativas que possam reduzir o perfil térmico

do compressor e, conseqiientemente, melhorar a sua efici€éncia global.



3. Metodologia Hibrida

A metodologia hibrida de simulagdao numérica desenvolvida por Ribas Jr. (2007) busca
aliar a qualidade dos resultados oferecidos pelas técnicas em CFD ao baixo custo
computacional dos modelos globais e a possibilidade de calibragdo via dados experimentais.

De modo geral, nessa metodologia, ferramentas CAD sao utilizadas para gerar o
dominio de solu¢do do perfil de temperatura nos componentes solidos. Paralelamente, &
implementado o modelo termodindmico que assume que o gds no interior da camara de
compressao tem comportamento espacialmente uniforme e transiente no que diz respeito ao
tempo. Acoplado a isso, € aplicado o modelo térmico global ao escoamento do gas no interior
das camaras restantes (suc¢do, descarga, ambiente interno e linha de descarga), através de
uma formula¢do de condutancia global.

O acoplamento desses trés modelos € feito através da calibracdo dos coeficientes
globais de transferéncia de calor obtidos pela avaliacdo experimental do perfil térmico do
compressor que € objeto de estudo.

O presente capitulo trata dos modelos para (i) os aspectos termodindmicos transientes
aplicados a camara de compressdo, (ii) formulacdo de condutancia global para as camaras
restantes, (iii) formulacdo de volumes finitos para os componentes sélidos, e (iv) os
procedimentos de acoplamento e de solu¢do do perfil térmico do compressor. Os dados

experimentais e os procedimentos de calibracao serdo apresentados no Capitulo 5.

3.1. Consideracoes Iniciais

Um compressor pode ser caracterizado, de forma geral, pelo fluxo de massa por ele
bombeado e pela poténcia elétrica consumida. Estes parametros globais podem ser medidos
diretamente ou obtidos a partir de uma andlise tedrica envolvendo as condi¢des de operagdo
do compressor, suas caracteristicas geométricas € o processo de compressdo propriamente
dito. A integracdo do diagrama indicado (p-V) referente ao processo de compressao do gés

(Figura 3.1) resulta no trabalho indicado W;,,;. Ao multiplicar esse valor pela freqiiéncia de
operacao f, do compressor obtém-se a poténcia termodinamica ou indicada, Wm g

As regides acinzentadas da mesma figura representam o trabalho necessdrio para

escoar o gas pelos orificios de succao e descarga, referidos como trabalho de succao Wy, e
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descarga W, respectivamente. Se estas parcelas forem descontadas do trabalho indicado
obtém-se o trabalho efetivo W,y ou seja, o trabalho que foi efetivamente entregue para a
compressao de determinada massa de gas ao longo de um ciclo. As expressdes para a poténcia

indicada e para a poténcia efetiva sdo mostradas nas Equacdes (3.1) e (3.2).

W,y ==F,§ pod¥ (3.1)
Weﬂ’ = ‘/Vind - Wmc - Wdes (32)
Po &
pd@s -1 —
pmf | su;
A4

CIL
Figura 3.1. Diagrama indicado do processo de compressao destacando
os trabalhos efetivo, de succio e de descarga.

A presenca de mancais hidrodindmicos no sistema de acionamento mecanico resulta

na dissipacdo de parte da poténcia de eixo sob a forma de calor. A dissipacdo de calor O se

mec

dd em quatro regides do compressor: (i) eixo/bloco, (ii) eixo/bucha de montagem, (iii)

eixo/biela e (iv) folga pistao/cilindro. Assim,

Qmec = Qmec,bl + Qmec,bu + Qmec,bi + Qmec,cil (33)

A taxa de conversdao Q, . pode ser estimada a partir de dados experimentais, uma vez

me
que a complexa interacao entre as cargas dinamicas que atuam sobre o mecanismo dificultam
as estimativas tedricas. Se esta taxa for adicionada a poténcia indicada, obtém-se o valor da

poténcia mecanica W

mec

como mostra a expressao abaixo.

Wmec = W‘Iind + Qmec (34)

Outro ponto de dissipacdo de calor ocorre no motor elétrico e € definido pela

ineficiéncia do equipamento em converter a energia elétrica consumida, em sua totalidade, em



Metodologia Hibrida 35

energia mecanica para o eixo de acionamento mecanico do pistdo. A taxa de consumo de

energia do compressor W, ¢ dada por:

ele

14

ele = Wmec + Q (35)

mot

As poténcias elétrica e mecanica podem ser reescritas em func¢io da poténcia indicada
de acordo com o rendimento do respectivo processo de conversdo como apresentado pelas

equacoes (3.6) e (3.7).

W, =i (3.6)

sg'

ec ‘/Vind

W, = =
nele nele 77mec

ele

(3.7

O segundo parametro global do compressor refere-se a vazao de massa de refrigerante.
Por conveniéncia, qualquer vazao de massa [kg/s] a ser relatado no presente trabalho sera
denominada simplesmente vazdo, a menos que se indique o contrdrio. Assim, quando o
compressor ¢ montado em um sistema de refrigeracdo e € submetido a determinada condi¢do

de funcionamento, ele é capaz de oferecer uma vazdo m Essa vazdo depende da

evap *
freqiiéncia de operacdo do compressor, do deslocamento volumétrico que ele fornece, da
massa especifica do gas que entra na camara de compressao e do seu rendimento volumétrico.
Este ultimo parametro € influenciado por diversas caracteristicas geométricas e
termodindmicas do sistema, tais como, volume morto e razdo de pressdo. Estes aspectos serdo
abordados em detalhes no Capitulo 6. A partir da vazdo e da variacdo da entalpia especifica

do gds ao passar pelo evaporador, pode-se calcular a capacidade do sistema de refrigeracao

Q. dada pela expressao (3.8).

QEV[ZD = mevapAhevap (3.8)
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3.2. Formulacao Global para a Camara de Compressao

Para que seja possivel a avaliagdo do desempenho do compressor é necessdria a
determinagcdo do comportamento do gds durante o processo de compressdo. A camara de
compressdo € localizada no interior do bloco do compressor alternativo e seus limites sdo a
parede do cilindro, a placa de vélvulas e, na direcdo axialmente oposta, o topo do pistdo,
conforme mostra a Figura 3.2. A funcdo principal desta camara é a admissdo de determinada
massa de gds refrigerante, a compressdo por reducao do seu volume interno e, por fim, a
descarga em um nivel mais elevado de pressao.

O pistdo desliza axialmente dentro do cilindro impelido pelo mecanismo biela-
manivela ligado ao eixo mecanico do compressor. O movimento alternativo do pistao faz com
o volume da cidmara de compressdo varie periodicamente, caracterizando quatro etapas
distintas ao longo do ciclo: suc¢do, compressdo, descarga e expansao do gas.

Durante os processos de suc¢do e descarga ocorre a entrada e saida de gés,
respectivamente, da camara de compressdo. Esses fluxos de massa sdo decorrentes da
diferenca de pressdao do gés no interior no cilindro e nas cadmaras de suc¢do e descarga, bem
como da posicdo instantanea de abertura das valvulas de succdo e descarga. A variagdo, bem
como a quantidade de massa presente em cada instante da compressdo, afeta a forma como a
pressdo do gés varia ao longo do ciclo. Soma-se a isso a transferéncia de calor pelas paredes
do cilindro, placa de valvulas e topo do pistdo, o que também altera o estado termodinamico
instantaneo do gés.

Assim s30 necessdrios quatro grupos de equagdes para a simulacdo generalizada da

camara de compressao:

e Equacdes representativas do mecanismo que promove as alteracdes
geométricas referentes a posi¢ao do pistdo, bem como a varia¢do do volume da
camara de compressao;

e Equacdes da dinamica das valvulas que considerem as forcas que agem sobre
as mesmas e 0 comportamento cinemdtico resultante;

e Modelos para o fluxo de massa de gis que atravessa as fronteiras da camara de
compressao bem como a conservacido da massa em seu interior;

e Modelo termodindmico que permita o cdlculo das diversas propriedades

instantaneas do gés ao longo do ciclo de compressao.
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O acoplamento destes grupos de equacdes diferenciais e algébricas apresentado por
Ussyk (1984) permite a simulagdo do processo de compressdo. Diversas modificacdes do
modelo ja foram executadas, e dependendo do objetivo da anélise, dispde-se de modelos com
maior ou menor grau de sofistica¢do. Este trabalho visa a obten¢ao do perfil térmico e de seu
efeito sobre o desempenho do compressor. Desta forma, determinados modelos podem ser
relativamente simplificados, pois se admite que seus efeitos sobre o perfil térmico ndo sejam

diretos e, por este motivo, suficientemente adequados para uma avaliacdo comparativa.

3.2.1. Cinemadtica do Mecanismo de Acionamento e Relacoes Volumétricas da Camara
de Compressdo

< C J ' Ve

PMS

CIL

Figura 3.2. Cimara de compressio e dados geométricos do mecanismo de acionamento do pistio.

O movimento axial alternativo do pistdo pode ser descrito pela Equacdo (3.9), pode ser
onde sua posi¢ao y(0) é calculada em fun¢do da posi¢ao angular do eixo de acionamento do
compressor & e dos parametros geométricos mostrados na Figura 3.2, os quais caracterizam o

sistema de acionamento.

y(8)=C, —[e cos 0 + (C; —(esen—d )2)‘/2} (3.9)
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Os termos apresentados na expressao (3.9) sdo descritos a seguir:

0 : posi¢do angular do eixo mecanico;

y(0) : posi¢do axial do pistao;

Cprus : distancia entre ponto morto superior € o centro do eixo mecanico;
Cp : comprimento da biela do pistao

e : distancia entre o eixo de simetria do excéntrico € 0 eiXxo mecanico;

: distancia normal entre o eixo de simetria do pistdo e o eixo mecanico.

De posse da expressdo para a posi¢do do pistdo, pode-se determinar o volume
instantaneo da cAdmara de compressdo em termos da posi¢ao angular do eixo mecanico como

mostrado pela Equacdo (3.10).

Ve (6)=7RE, y(6)+V (3.10)

morto

Na expressdo acima, V refere-se ao volume morto, ou seja, o volume residual da

morto
camara de compressdo quando o pistdo alcancga o final do curso, denominado ponto morto
superior (PMS). Como a velocidade angular do eixo do mecanismo de acionamento do pistao

¢ constante e igual a @ = 27f, , a posi¢do angular do eixo pode ser calculada a partir de:

6 =ox =211t (3.11)

Assim, substituindo as expressdes (3.9) e (3.11) na expressdo para o volume

instantaneo do cilindro, obtém-se a equacao (3.12) para o volume em funcdo do tempo:

Ver (t) = 7[RéIL {CPMS - |:e COS(Zﬂfnt) + (Czi - (esen(2ﬂft) -d, )2 )}é }} +V orto (3.12)

3.2.2. Dindmica das Vilvulas

As valvulas de compressores alternativos sdo usualmente palhetas metélicas
engastadas que tém suas aberturas e seus fechamentos regidos pelo somatério das for¢as que
agem sobre suas superficies. Esse somatério € fungao da forca devida a diferenca de pressao
atuando sobre as valvulas F, e de outras forcas F,, como por exemplo, aquela que oferecida
pelo atrito viscoso originado no filme de 6leo geralmente existente entre a palheta e o assento.

A dindmica das vdlvulas é um fendmeno de dificil modelagem, sendo totalmente

dependente da interag@o entre o fluido e a estrutura. Considerando-se este fato, optou-se, por



Metodologia Hibrida 39

simplicidade, adotar o modelo massa-mola-amortecedor descrito por Lopes e Prata (1997) e
utilizado por Deschamps et al. (2002). Esse modelo assume que as vélvulas se movem
axialmente ao longo do eixo de simetria dos orificios de suc¢do e descarga (Figura 3.3), e t€ém

sua dindmica modelada de acordo com a Equagdo (3.13). Os termos X,, x, e x, referem-se a

aceleracdo, a velocidade e ao deslocamento da valvula em relagdo ao assento e 0s parametros
M, , C, ,e K, sdo a massa equivalente, o coeficiente de amortecimento e a rigidez do sistema

dindmico.

Figura 3.3. Modelo esquematico das valvulas da camara de compressao.

M % +C,i, +K,x,=F, +F, (3.13)

3.2.3. Fluxos de Massa através das Fronteiras da Camara de Compressdao

Camara de Camara de
Succao Descarga

4
Lo

mdes

Camara de
Compressao
m g, mg,

N N

N\

Figura 3.4. Regioes de entrada ou saida de massa da cAmara de compressio.
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De acordo com a Figura 3.4, € possivel identificar trés fronteiras pelas quais, massa

atravessa a camara de compressdo: duas sobre os orificios de suc¢do m . e descarga ri,, e um
na folga m ,, existente entre a lateral do pistdo e a parede do cilindro. Ussyk (1984) modelou

a vazdo de gés através de orificios com referéncia a um escoamento compressivel isentrépico
através de um bocal convergente como mostra o esquema da Figura 3.5. De acordo com o

autor, a expressao (3.14) descreve a vazao deste escoamento.

I

T

o

p,

Regido de
Estagnacdo

Figura 3.5. Modelo de escoamento em valvulas.

merepo\/(yL(n%—ny%j (3.14)

—~1)RT,

onde:
D,s D : pressdo de estagnacdo a montante, pressao estatica na saida do bocal;
IT razdo de pressdo instantinea I1=p/p, ;
T, temperatura a montante;
R constante do gas;
¥ razdo de calores especificos y=c, / c,;
A area efetiva de escoamento;

O valor de IT € modificado de acordo com a Equagdo (3.15) se uma condi¢do de
escoamento critico € atingida, ou seja, quando o nimero de Mach do escoamento de gés

alcanca a unidade na regido da garganta.

7, Ve,
H_LAI e £<L/7“ (3.15)

_7/+1 p, v+l
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A area efetiva de escoamento, A

..» estd diretamente relacionada a restricdo oferecida
ao escoamento pelo sistema orificio/palheta e relaciona a vazao real pelo orificio e aquela

calculada assumindo um escoamento isentropico. O valor de A, ¢é funcdo de diversos

parametros, tais como a posicao instantanea da vélvula, a posi¢do do pistdo e a geometria do
orificio, e pode ser obtida experimental ou numericamente. Maiores detalhes a respeito de
defini¢des e da determinacdo de dreas efetivas podem ser obtidas no trabalho de Driessen
(1986).

O escoamento através dos orificios pode ser por fluxo normal ou por refluxo
dependendo fundamentalmente da diferenca de pressdo no orificio. A Equacdo (3.14) segue
vdlida para as duas situacdes, entretanto as condi¢des de contorno alteram-se de acordo com a
Tabela 3.1.

Finalmente, o presente trabalho desconsidera a perda de carga ao longo da linha de
succao (saida do evaporador, passador de suc¢do, ambiente interno e cadmara de sucgdo), de

modo que p,,. =p,,,- De maneira andloga, a pressdo agindo no lado externo da valvula de

descarga é assumida igual a pressdo de condensacdo p,. = p,,.-

Tabela 3.1. Condicdes de contorno para a Equacio (3.14).

Vilvula Condic¢ao de Fluxo D, p T, Simbolo
Normal pmc > pG pmc pG Tvuc miuc
Succao i
Refluxo Poe < P Pe Psuc T, My,
Normal DPues < Pg P Paes TG miies
Descarga .
Refluxo Paes = P D des Pe T,, M esr

Além dos orificios de suc¢cdo e descarga, massa pode entrar ou sair da camara de
compressao através da folga pistao/cilindro. O escoamento, composto por uma mistura de gés
refrigerante e Oleo lubrificante, se dd nos dois sentidos entre a cAmara de compressao e o
ambiente interno do compressor, e € influenciado por diversos fatores, tais como a diferenca
de pressdo entre as duas camaras, a velocidade instantinea do pistdo, as propriedades
termodinamicas da mistura e a geometria da folga.

Lilie e Ferreira (1984) apresentaram um modelo para a vazdo de refrigerante na folga
cuja principal simplificacdo é desconsiderar a existéncia do 6leo na folga entre pistdo e
cilindro. Segundo os autores, a velocidade média do escoamento de gis na dire¢do paralela ao

eixo de simetria do cilindro é dada pela Eq. (3.16), sendo representado na Figura 3.6. Vp;s € a



42 Metodologia Hibrida

velocidade instantanea do pistdo obtida a partir da derivada da expressdao da posicao do pistdao

(3.9) em relacdo ao tempo e K é a razdo entre o raio do pistdo e o raio do cilindro.

_ 1-K*+2K* In(K -p..JRy (1-K* 1-K*
_ m( ( )] (ps —p. )C,L( J 416)

Vi = +
ol 2in(K)1- K?) 811, L 1-K> in(K)
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Figura 3.6. Perfil de velocidade na folga existente entre o pistao e o cilindro da cimara de compressao.

A vazdo de massa instantanea pela folga pistao/cilindro pode entdo ser calculada de

acordo com a Eq. (3.17).
- 2 (1 _ Kz)
me, = pGVfolﬂRCIL (3.17)
3.2.4. Conservagdo de Massa Aplicada a Camara de Compressdo

A partir das informagdes das vazdes instantaneas de refrigerante, pode-se determinar a
expressdo para conservacdo da massa no interior do cilindro. Conforme o procedimento
adotado por Perez-Segarra et al. (2005), toma-se uma posi¢do arbitrdria do pistdao A, no

instante de tempo ¢, mostrada no diagrama indicado (p-V) da Figura 3.7. A quantidade de
massa no interior do cilindro neste instante é M. A partir desse momento, o volume da

camara aumenta e a pressao média do gas em seu interior é conseqiientemente reduzida.

No momento em que a diferenca de pressdo atuando sobre a vélvula de succdo é
suficiente para vencer as forgas de resisténcia que agem sobre a mesma, a palheta desloca-se e
determinada quantidade de gés € succionada. Ao atingir o ponto morto inferior, o pistdo entao

inverte a dire¢do de seu movimento, passando a reduzir o volume interno da camara de
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compressdo. No entanto, devido as forcas de inércia que agem sobre a vdlvula, massa pode
continuar a atravessar o orificio de suc¢do até o ponto B, onde a vdlvula fecha. Destaca-se que
até o ponto b, devido a diferencga de pressdo que age sobre a valvula, s6 € possivel a existéncia
de fluxo normal. J4 no intervalo b-B, pode haver tanto a entrada de massa por fluxo normal

m,,. como a saida, por refluxo m

i c

suc,r *

Pressdo

A B b

L L L L 1 L L L 1 L L 1 L L ]
Volume
Figura 3.7. Diagrama indicado e os processos de succao (A-B), compressiao (B-C), descarga (C-D) e
expansao (D-A). Os pontos t e b representam o ponto morto superior e inferior, respectivamente.

z

Entre os pontos B e C, o gis é comprimido no interior do cilindro, sua pressao
aumenta e, eventualmente, a forca originada pela diferenca de pressdo entre os dois lados da
palheta de descarga torna-se maior do que as forgas resistivas que atuam sobre a mesma. No
instante C, a valvula abre e uma quantidade de massa é descarregada até o ponto #, ponto
morto superior da camara de compressdao. A vdlvula permanece aberta devido a inércia e
massa continua a atravessar o orificio da vélvula de descarga até o ponto D. De modo

semelhante a succdo, até o PMS, existe somente escoamento por fluxo normal m, . Apds
esse ponto, € possivel a existéncia de entrada de massa por refluxo m,,, , at€ o fechamento da
valvula de descarga. O volume da camara de compressdo segue aumentando até que retorne
ao ponto de partida A, havendo em seu interior, uma quantidade de massa igual a M ;™.
Deve-se ressaltar que durante todo o ciclo uma determinada quantidade de massa m,,

atravessa a folga entre pistdo, tendo valor negativo ao entrar € positivo em caso contrario.

z

Assim, a equagdo da conservacdo da massa ao longo do ciclo é mostrada pela expressao

(3.18).
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t+At t _
(MA - MA )+ (mmc - mmc,r - mdes + mdex,r - mfol ) - 0 (318)

Depois de um determinado tempo de funcionamento, o compressor entra em um
regime dito periodicamente desenvolvido, ou seja, sempre que determinado ponto no ciclo é
alcancado, as propriedades termodinamicas do gis sdo semelhantes aquelas encontradas no

ciclo anterior. Assim,

M M =0 (3.19)

e o balanco de massa ao longo de um ciclo torna-se:

Mo =My, =My + My, —my, =0 (3.20)

A partir da integracdo da equacdo da continuidade no longo do volume de controle
encerrado no interior da camara de compressdo, obtém-se taxa instantdnea de variacdo da

massa de gds em seu interior conforme mostra na Equacgao (3.21).

dm A A A A A
G _ i s s s i .
dt - msuc - msuc,r - mdes + mdes,r - mfol (321)

3.2.5. Conservagdo da Energia Aplicada a Camara de Compressdo

O processo de compressdo se d4d em quatro etapas diferentes: suc¢do, compressao,
descarga e expansdo. Ao longo de todo o processo, o gés recebe energia na forma de trabalho
de superficie e na forma de calor que atravessa suas fronteiras. A taxa com que a energia
atravessa a camara de compressdao modifica as propriedades instantineas do gis e o
funcionamento do compressor de forma geral.

A equacgdo da conservacdo da energia aplicada a um volume material pode ser escrita

como:

p% - . 5+v.(V) (3.22)

Da integracdo da expressao acima resulta a Equagdo (3.23). O desenvolvimento para

se alcancar a equagdo da energia integrada € apresentado no Apéndice A do presente trabalho.
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[ (ouldz [ plas pol7 =, s =~[ g-sds - [V, -ids (3.23)

Camara de
Succio (suc)

\ N
Ambiente | i _vﬂ_ I
Interno (ai) § Wi”> %

Camara de
Descarga (des)

Figura 3.8. Conservacao da energia no interior da cimara de compressao.

O primeiro termo da equagdo representa a taxa de variacdo da energia interna do gés
no interior do volume de controle. O segundo termo equivale ao balanco liquido dos fluxos de
entalpia pelas fronteiras do sistema termodindmico. O terceiro e quarto termo referem-se
respectivamente ao total de calor transferido por difusdo e a taxa de execucdo de trabalho que
0 gés exerce sobre todas as fronteiras.

Para o volume de gés no interior do cilindro, representado na Figura 3.8, percebe-se a
existéncia de cinco superficies com comportamento distinto. As superficies Si, S, e Sy
referem-se, respectivamente, as fronteiras onde massa atravessa a camara de compressdo a
partir das camaras de succdo e descarga, através dos orificios e, a partir do ambiente interno,
através da folga entre pistdo e cilindro. Estas fronteiras sdo fixas e, portanto a velocidade
relativa média € a prépria velocidade média do escoamento que atravessa estas superficies.

Desta maneira pode-se avaliar que:

L plu+ pv)( —Vf)-ﬁdS = L . plu+ pv)( —Vf)-ﬁdS = Zn’a’h (3.24)
1:92:94
onde 7' representa a vazdo de massa atravessando qualquer uma das fronteiras em
determinado instante e 2=u+ pv € a entalpia especifica do fluido na cimara a montante da
direcdo do escoamento.
A superficie S3 € definida como a fronteira do sistema imediatamente acima do topo

do pistdo, sendo a unica fronteira mével do sistema. A velocidade da fronteira, dada pela

velocidade instantdnea do pistdo V,,, faz com que o volume interno da cimara de
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compressao varie a2 mesma taxa. Assim sendo, o segundo termo do lado direito da Equagado

(3.23) pode ser reescrito como o apresentado abaixo.

p|.V, -#dS = p, LS Vs -AdS == pg; [zRg,L %J =—p, diz% =W, (3.25)

Ao longo de toda a superficie S ocorre conveccdo de calor entre o gds e o sélido.
Diversas correlagdes foram propostas para calcular o coeficiente de transferéncia de calor nas
paredes internas do cilindro de compressores, como as de Adair et al. (1972), Hamilton
(1974) e Liu e Zhou (1984). O desempenho destas e de outras correlagdes foi avaliado por
Fagotti et al. (1994) através da andlise térmica de um compressor alternativo via modelo
global. Os autores concluiram que o modelo de Annand (1963) é o que melhor representa o
processo de transferéncia de calor no cilindro de um compressor alternativo. Esse modelo

calcula o numero de Nusselt para a parede da camara de compressdo Nu,, através da Equacdo

(3.26):

, =9 = ARe, (3.26)

em que k; e H, sdo, respectivamente, a condutividade térmica do gis e o coeficiente de
transferéncia de calor instantaneo para as paredes da camara de compressao. Além disto, D¢y
corresponde ao diametro do cilindro. Annand (1963) sugeriu o valor de 0,7 para ambas as

constantes A e b. O numero de Reynolds Re, para esse escoamento € calculado a partir da
massa especifica p; e da viscosidade absoluta f, instantaneas do gds no interior da camara
de compressao.

Re,, :m (3.27)

M

A velocidade caracteristica, neste caso, é assumida como a velocidade média do pistdao

Vys ao longo de um ciclo de compressdo. Essa velocidade € calculada com base no

comprimento do excéntrico e, apresentado anteriormente, € na freqii€éncia nominal de

operacdo f,, conforme mostra a expressao (3.28).
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Vs = 4ef, (3.28)

O coeficiente de transferéncia de calor instantineo para as paredes da camara de

compressdo H , calculado a partir da Equacgdo (3.26), € entdo utilizado para modelar a taxa

instantanea de transferéncia de calor pelo cilindro Q| através da seguinte expressao:

in =H, Ay (TCI —T5 ): L q - ndS (3.29)
onde:

T, : temperatura instantanea do gas no interior da camara de compressao
T : temperatura média das paredes do cilindro

Acy : area da parede do cilindro A, = ﬂ[Dé,L / 2+D, y(t)]

Pode-se entdo reescrever a expressao (3.23), substituindo os termos de fluxo de
entalpia, trabalho de fronteira e taxa de transferéncia de calor através da parede, conforme

mostra a expressao abaixo:

a ¥ Ni val

o Jloudde =3 it =0, + W, (3.30)
T

O primeiro termo da equagdo, que representa o acimulo de energia interna, pode ser

escrito em termos da varia¢do da energia interna especifica e da taxa de variacdo de massa no

interior da camara de compressao:

0 Ju dm
5 T(pu)dr =my, a_tG+ g dtG (3.31)
Utilizando algumas relagdes termodindmicas (Bejan, 1997), pode-se afirmar que:
du, dT, op | dv
=c, +| T Gl _ G 332
or Y dr [ ¢ o, | Pe " (3:32)

dvg i[vc& j :LdeIL _V_deG (3.33)
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Substituindo as relagdes termodindmicas, a definicdo para a taxa instantanea de
transferéncia de calor e para poténcia instantinea de compressao na Equacao (3.30), pode-se
definir a taxa instantdnea de variagdo da temperatura do gds no interior da camara de

compressao conforme apresentado na Equacao (3.34).

dT,
dtG =A, - B, T, (3.34)
onde,
1 dm ,
A = HA.,T. —h. —%— ' h
T mGCV,G [ w* *CIL™ CIL G dl Zm J (335)
1 op | dv ap | dm
B, = H A, +=—5 CL _ TGy G 3.36
T omge, “tar, ‘V dt aTG‘V ¢ dr (3.36)

A pressdo do gds no interior do cilindro pode entdo ser calculada a partir de uma
relagdo termodinadmica em funcdo da temperatura e do volume especifico do gds, conforme
mostra a expressao (3.37). A pressdo, assim como as outras propriedades intensivas do fluido
isobutano (R600a), foram obtidas a partir da Equacdo de Estado de Miyamoto e Watanabe
(2002).

Pe = f(TG,vG) (3.37)

3.3. Formulacao Global para as Camaras Restantes do Compressor

O compressor sob andlise é formado por componentes sélidos que tém fungdes
distintas, desde acionar mecanicamente o pistdo, até reduzir o ruido gerado pelo escoamento
em seu interior. Por ser hermético, todos esses componentes ficam enclausurados no interior
da carcaca do compressor. Assim, o vapor de fluido refrigerante é obrigado a passar por
camaras e dutos formados pelos espacos vazios entre os componentes, antes de retornar ao
sistema de refrigeracao.

Na secdo anterior foram resolvidos todos os aspectos termodinamicos referentes a
passagem do gés no interior da camara de compressdo. Agora serdo descritos os modelos para
as camaras de suc¢do, descarga, ambiente interno e duto de descarga (bundy). O presente

modelo trata as quatro regides semelhantemente, pela formulac¢do de condutancia global.
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Uma das importantes simplificacdes adotadas diz respeito a discretizagdo temporal. Os
fendmenos de transferéncia de calor no compressor ocorrem em escalas de tempo bastante
distintas. Enquanto um ciclo de compressdo ocorre em um periodo de tempo na ordem de
milissegundos, o regime permanente para o perfil de temperatura de grandes componentes
s6lidos como carcaga e bloco € atingido em um periodo de tempo da ordem de horas. Assim,
quando se opta pela utilizacdo de um modelo diferencial (se¢do 3.4), é computacionalmente
invidvel, a utilizacdo de uma formulagdo transiente. Analogamente a praticamente todas as
abordagens na literatura revisada, assume-se que a formulacdo de regime permanente
represente de maneira adequada o comportamento térmico do escoamento de gds através das
camaras e dos componentes solidos, com excecdo da camara de compressao.

Conforme afirmado anteriormente, os processos de transferéncia de calor no interior
de um compressor hermético alternativo sao relativamente complexos devido a
interdependéncia de seus componentes do ponto de vista térmico. Dito isso, a Figura 3.9
auxiliard, ao longo desta secdo, a constru¢dao do modelo térmico global para as camaras.

Partindo dos aspectos referentes a conserva¢ao da massa, sabe-se que para a camara de

compressao:

(mdes - mdes,r ) = (mSLlL' - msuc,r )_ m_fol (3 38)

A vazao de refrigerante que deixa o cilindro através do orificio de descarga permanece
constante ao longo da cadmara de descarga, do bundy e do restante do sistema de refrigeracao
(condensador, dispositivo de expansdo e evaporador), retornando ao compressor pelo
passador de suc¢do. Ao adentrar o compressor, via ambiente interno, é somada a esta vazao a
parcela de massa referente ao vazamento pela folga pistdo/cilindro para que entdo passe a
camara de suc¢do, onde permanece constante até o retorno a camara de compressao.

O fluxo de gas transporta uma certa quantidade de energia, a qual € transferida entre as

camaras na forma advectiva. A taxa instantdnea com que a energia € transportada entre duas

i
m,n

camaras, E' , é calculada com base na vazdo m que passa da cAmara m para a cdmara n, €
na entalpia especifica s, no instante i. Em regime permanente, a taxa média de transferéncia

de calor por advecgdo Em, ¢ calculada como:

n

) +1/fx

E,,=T, Af(m"h,’; % (3.39)
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Figura 3.9. Modelo de conduténcia global para a simulacio da temperatura
do gas no interior das cimaras do compressor.

A segunda forma de transferéncia de calor se dd por difusdo através das fronteiras
s6lidas de determinada cdmara. A formulacdo de condutancia global, na forma em que foi
desenvolvida por Todescat et al. (1992), assume que a transferéncia de calor por difusdo
ocorre diretamente entre duas camaras adjacentes, sendo a resisténcia térmica entre elas dadas

pelos coeficientes de condutancia global UA. Na Metodologia Hibrida, a transferéncia de
energia por difusio, Qm, ¢ calculada através do modelo diferencial apresentado na secao 3.4,
0 que resulta na equagdo global (3.40) para a camara m. No capitulo 5, onde é apresentada a
calibracdo da Metodologia Hibrida, mostrar-se-4 que a presente equagdo € corrigida com base
em dados experimentais. No entanto, a omissdo desta informacido neste momento ndo traz

nenhum prejuizo a compreensdo destes modelos.
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0,=>E,, (3.40)

As equacdes completas para todas as camaras mostradas na Figura 3.9, sdo

apresentadas nas Tabelas 3.2 e 3.3.

Tabela 3.2. Equacées da conservacio da energia para cada camara.

Camara Temperatura Equacdo da Conservacgdo da Energia
Ambiente Interno T, Q.m. =E vasai T Ecﬂ,w- - Ea,-‘m. (3.41)
Sucgdo Tuc Qm = Ew.m + Ecﬂ,m - Emcﬂ (3.42)
Descarga T jes Q.d&Y = E'“.,‘ dos = E dos.cil — E des.bun (3.43)
Linha de Descarga Thun Qbun = Edex,hun - Ehun, pas (3.44)

Tabela 3.3. Entalpia especifica do gas em cada cimara e taxas de
transferéncia de energia que atravessam suas respectivas fronteiras.

Camara h, E,
i i .
h _ f(T p ) Epax,ai - (mdex - mdes,r )hp,mc
Ambiente “@ arevap iogi - -
.. mfol hG entra no ambiente interno
Interno f(T Ei =
o= '.,py ) cil ,ai . . . .
posue posues Sevap m},,l h, sai do ambiente interno
S (i iy
Eai,suc - (msuc - msuc,r )haz
- s o i
Sucgao hsuc = f(Tmc ’ pevap ) Ecil,suc - msuc,r hG
i i
Esuc,cil - msuchsuc
Ei» — mi h[
cil des des" "G
Descarga hdes = f(Tdex ’ pcond ) E'vi | h
des,cil — mdes,r des
o (i .
Llnha de h f(T ) Edes,bun - (mdes - mdes,r )hdes
bun: bun’pcond nl _('i N )
Descarga Ehun,pas - mdex - mdex,r hbun

3.4. Formulacao Discreta para os Componentes Solidos

A Metodologia Hibrida, conforme citado anteriormente, ¢ composta por um modelo
global para o escoamento do gés no interior das camaras e por um modelo diferencial em
volumes finitos para os componentes sélidos.

O modelo diferencial foi implementado através do uso do cdédigo comercial Fluent
(2007), que permite a solucdo das equacao diferenciais no dominio através da metodologia de
volumes finitos. Segundo Maliska (2004), “a metodologia de volumes finitos é definida como

todo método numérico que, para obter aproximacdes algébricas de equacdes diferenciais de
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transporte de determinada propriedade, satisfaz a conservacdo da propriedade em nivel de
volumes elementares. Para isso, o dominio € divido em pequenas regides do espago nos quais
as equacgoes diferenciais na forma conservativa sdo integradas no espago e no tempo. Resulta
desse processo, um sistema de equagdes que € resolvido através de determinado método
numérico”.

O modelo aqui desenvolvido € voltado a quantificacdo das taxas de transferéncia de
calor por difusdo que acontece no interior dos componentes sélidos. Para isso, aplica-se a

equacdo da conservagao da energia em regime permanente

07, =V-(kvT) (3.45)

ao dominio sélido, resultando no campo de temperatura desses componentes.
Pode-se entdo calcular o fluxo de calor que atravessa qualquer superficie representada

por sua normal 7 :

(3.46)

3.4.1. Condicoes de Contorno

A determinac¢do do perfil térmico dos componentes sélidos do compressor se da pela
aplicacdo da equacgdo da energia ao dominio quando este é submetido a certas condicdes de

contorno.

carcaga externa

Seccdo no motor

Figura 3.10. Geometria externa do compressor e esquema da condicao de contorno no motor elétrico.

Como ja foi mencionado na Secdo 3.1, existem diversos pontos onde ocorre a geracao

de calor no interior do compressor. Na regido do motor elétrico, representado no modelo pela
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casca cilindrica referente a sua fronteira externa, é prescrito o fluxo de calor Q = (Figura

mot

3.10) referente a ineficiéncia do equipamento em converter energia elétrica em energia

mecanica.
~ 0 oT
t = QWIUT = _kmot A 347

onde ky,, € a condutividade térmica do motor e 72 € o vetor unitirio normal a superficie
externa do motor de drea A, conforme apresentado na Figura 3.10.

De maneira andloga ao motor, a taxa de transferéncia de calor que atravessa a parede

do cilindro Q_, € imposta a parede do cilindro. Essa taxa refere-se a duas parcelas de calor:

aquela que o gds transfere por convecgdo a parede do cilindro, Q , e a parcela devido ao

w?

atrito viscoso ou de contato solido entre pistdo e cilindro, Q,, -, -

O === _kbloco? (3.48)
n

Finalmente, calor € dissipado nas trés regides de mancais existentes ao longo do eixo
de acionamento mecanico. Como mostra a Figura 3.11, o primeiro mancal se encontra na
regido da bucha de montagem e fixacdo do eixo, o segundo refere-se ao contato entre a biela

do pistdo e o eixo e o terceiro estd disposto na parte superior do bloco do compressor.

bloco

biela

bucha
Kit mecanico

Figura 3.11. Mancais do sistema de acionamento mecanico da cimara de compressao.

Nos trés mancais do eixo e na regido de contato entre cilindro e pistdo, a geracdo de

calor se da pelo atrito viscoso do 6leo lubrificante presente nos mesmos ou, na pior hipétese, €
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gerada quando ocorre contato s6lido-s6lido entre os dois componentes. O escoamento de 6leo
na regido dos mancais ndo € resolvido diretamente, ou seja, os mancais sdo representados
simplesmente pelas interfaces na regido de contato entre dois componentes s6lidos distintos.
H4, portanto, a necessidade da utilizacdo de um método que permita a inser¢ao dessa taxa de
transferéncia de calor no modelo em volumes finitos, conforme € apresentado a seguir.
Assume-se que as duas superficies sobrepostas dos dois sélidos que compdem o
mancal sdo separadas virtualmente por uma parede fina, no interior da qual calor € dissipado a

uma taxa de calor volumétrica Q;’;r. O calor € entdo calculado através da equacgdo da energia

d dT ”
— k=07, 3.49
dx[ dxj ¢ ( )

a qual, considera somente difusdao unidimensional em regime permanente. Uma representacao

esquemadtica da parede virtual € mostrada na Figura 3.12.

S

1 2
o Oer o
—» >
- // —
= 7Y =g
— -
—» >

Figura 3.12. Esquema apresentando a condi¢io térmica de parede fina entre duas superficies paralelas.

Este modelo, disponivel no coédigo comercial Fluent (2007) permite a dissipacdo de
uma taxa de calor previamente calculada através dos seguintes parametros: condutividade
térmica do material na interface, k, espessura da parede fina, L, e a propria geracdo de calor,

Q;’;r. O modelo assume a existéncia de uma camada virtual de material ao longo da qual, o

calor € transferido unidimensionalmente na dire¢do normal as superficies S; e S». Como o
escoamento de 6leo ndo € resolvido, a utilizagdo da condutividade térmica do 6leo na camada
virtual sobre a superficie dos mancais superestimaria a resisténcia térmica oferecida pelo
filme, resultando em niveis de temperaturas muito maiores do que os encontrados
experimentalmente. Para contornar essa dificuldade, optou-se por impor um valor bastante

alto (1x10° W/m-K) para a condutividade térmica, permitindo assim que o calor gerado seja
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dissipado pelos componentes de forma mais homogénea, fato que representa melhor a
realidade do equipamento.

A condicdo de parede fina também € aplicada as regides onde existe o contato entre
dois solidos quaisquer. Quando o contato € direto, considera-se que a espessura da parede €
nula. O modelo ainda € utilizado nas regides onde sdo posicionadas juntas de veda¢do como,
por exemplo, entre o bloco e a placa de vélvulas e entre a placa e tampa do cabecote
mostradas na Figura 3.13. Essas juntas t€m como caracteristicas a pequena espessura € a baixa
condutividade térmica, exigindo um refino considerdavel na malha numérica caso se optasse
por resolver seu perfil de temperatura. Além disso, a resisténcia térmica nas direcdes paralelas
as superficies € enorme, o que corrobora a aplicacdo da condi¢do de parede fina, sem geracdao

de calor volumétrica, a estas regioes.

juntas de vedacgao

\%

7

ZA

Y

7

7\

.

22

7

T

77
2

Tampa
Placa
Bloco

Figura 3.13. Juntas de vedacio na regiao do cabecote do compressor.

Até este momento foram discutidas as fronteiras internas (motor e cilindro) e as
regioes de interface entre componentes sélidos. Restam, portanto, as paredes sélidas em
contato direto com o gds no interior das camaras. Estas paredes foram associadas a condicao

de contorno de transferéncia de calor por conveccdo, representada pela Eq. (3.50).

oT

an local

(3.50)

Hparede (7110011[ - Too ) = _kparede

Os coeficientes de transferéncia de calor por conveccdo sdo inicialmente estimados a
partir de informagdes disponiveis para outros compressores semelhantes e posteriormente
calibrados através de um procedimento a ser apresentado no capitulo 5. Inicialmente, o
compressor € dividido em 13 regides, ao longo das quais se assume um coeficiente de
convecgdo local Hy,eqe constante, assim como a temperatura 7,. A Tabela 3.4 apresenta estas
regides, seus respectivos coeficientes e a temperatura da cdmara em contato com essas

superficies. Ressalta-se que as temperaturas T, , =1/ 2(T, +T,.) e Ty =1/ 2(T,, +T,,)

suc

representam as temperaturas médias do gas ao longo do duto de succdo e do duto de descarga,
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respectivamente. Esses valores médios sdo utilizados em detrimento dos valores Ty, € Ty,
pois se supde que representariam melhor a temperatura a ser utilizada como base para

calculos de transferéncia de calor.

Tabela 3.4. Condicao de contorno por regiao para superficies em contato com o gas no ambiente interno.

Regiao Hpurede Camara em Contato T,
Carcaca Hip,
Suporte H suporte
Acoplamento Hcop
Eixo Mecinico Heixo
Ambiente Interno T,
Bucha Hpucha
Bloco Hpioco
Cabecote do cilindro Hapecore
Linha de Descarga Hiinha
Carcaga Kit H. o :
Ambiente Externo T
Carcaca Motor Hinor
Camara de Descarga H.s Camara de Descarga T des
Camara de Sucg¢do Hg,. Camara de Sucg¢do Tsuem
Bundy Hbun Bundy Tbun,m

3.5. Procedimentos de Solucio da Metodologia Hibrida

Da forma que a Metodologia Hibrida foi apresentada percebem-se trés conjuntos de
modelos: (i) modelo termodindmico em regime transiente para a camara de compressao, (if)
modelo global para o gas no interior das cdmaras restantes e (iii) modelo em volumes finitos
para as partes solidas. Complementando esses modelos, sdo utilizados dados experimentais
que permitem a calibragao do modelo hibrido.

Apesar de a Metodologia Hibrida oferecer alta qualidade de resultado e relativamente
baixo custo computacional, sua implementacdo € bastante complexa. A interdependéncia
entre os diversos modelos pode ser mostrada de maneira esquemadtica na Figura 3.14. Por
exemplo, as temperaturas de succdo e descarga, obtidas através do modelo global para o gés
nas respectivas camaras, sao utilizadas no cédlculo das propriedades termodindmicas do gds na
camara de compressdo e servem como condi¢des de contorno para o modelo em volumes
finitos. Além disso, sdo grandezas obtidas experimentalmente que auxiliam na calibracdo do

modelo do compressor.
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Figura 3.14. Interacio entre os grupos de modelos que compoe a Metodologia Hibrida.

O objetivo da presente secdo € apresentar de maneira detalhada o procedimento de
solucdo de cada modelo, ressaltando os parametros de acoplamento. Finalmente € apresentada
a forma como esses modelos sdo conectados resultando entdo na Metodologia Hibrida de

simulagdo do perfil térmico de compressores.

3.5.1. Procedimento de Solucdo dos Modelos para a Camara de Compressdo

Como o comportamento termodindmico do gds € transiente, optou-se por uma
formulacdo numérica explicita onde o tempo discretizado é representado por pequenos
incrementos do dngulo do eixo de acionamento A@ que podem ser correlacionados com o
tempo através da expressdo da freqiiéncia de rotagcdo (Eq. 3.11).

Inicialmente, o pistdo encontra-se no ponto morto inferior de seu curso, sendo esse
ponto caracterizado pelo volume maximo da camara de compressao. Usualmente, apos alguns
ciclos, quando o regime periodicamente desenvolvido € atingido, nessa posi¢do ainda existe a
admissdo de massa de vapor através do orificio de suc¢@o. Assim, é adequado utilizar valores

iniciais para temperatura T, e pressdao p, do gds como sendo a temperatura e pressdo do gas

na camara de sucgao 7,,. € p,_. .

suc

A partir de um incremento angular, é feito o cdlculo do novo volume da camara de
compressdo (Eq. 3.10). Com base no estado termodindmico do gas na suc¢ao (Tsuc € Pevap) € DA
descarga (T4.s € peona), as entalpias especificas média na succdo e descarga sdo determinadas.

O coeficiente de transferéncia de calor por conveccao na parede do cilindro € calculado (Eq.
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3.26) e a taxa instantanea de transferéncia de calor pelo cilindro Q’W ¢ estimada com base na
temperatura da parede 7., (Eq. 3.29).

Da equacdo da conservagdo da massa aplicada ao volume de controle da camara de
compressdo (Eq. 3.21) obtém-se a massa de vapor presente no cilindro neste instante.
Procede-se entdo com o cdlculo da nova temperatura do géas (Eq. 3.34) e, posteriormente, a
pressdo média € atualizada através da equagao de estado.

De posse da diferenga de pressdo entre a camara de suc¢do, camara de compressao e
camara de descarga, determina-se a forca que atua sobre a respectiva vélvula e, se a resultante
for suficiente para a abertura da palheta, sua nova posicdo é calculada (Eq. 3.13). Uma vez
que os orificios estejam abertos, aplica-se a expressdo (3.14) para determinar a vazdo de
refrigerante que entra ou sai da camara de compressao pelos orificios de suc¢do e descarga.
Além disso, a posicao ocupada pelo pistdo permite o cdlculo de sua velocidade instantanea e,
através da diferenca de pressdo existente entre a camara e o ambiente interno € determinado o
vazamento de gas que ocorre através da folga entre o pistdo e o cilindro (Eq. 3.17).

Os dados de temperatura, pressao e os fluxos de massa instantaneos sao armazenados e
procede-se com o avanco da posicdo angular. Esse procedimento € executado até que uma
revolucdo completa do eixo mecanico seja atingida.

Assume-se como solucdo do comportamento transiente da cdmara de compressiao o
ciclo no qual o regime periodicamente desenvolvido € atingido, o que ocorre, normalmente,
depois de serem simulados de 6 a 8 ciclos consecutivos. Desta maneira, 0 nimero maximo de
ciclos simulados foi estipulado como sendo constante e igual a 10.

Durante o dltimo ciclo € executada a integragdo das vazdes de massa instantaneas que
atravessam os orificios por fluxo normal e por refluxo, permitindo o cdlculo dos fluxos
advectivos de energia que atravessam as camaras (Tabela 3.3). Também sdo obtidos os
valores médios da taxa de transferéncia de calor através do cilindro e da poténcia
termodindmica entregue ao gés durante o ciclo de compressdo. A partir do valor da poténcia
termodinamica e do calor dissipado nos mancais pode-se calcular a poténcia mecanica. Com
os valores de poténcia mecanica e o rendimento elétrico do motor calcula-se, finalmente, a
poténcia elétrica consumida pelo compressor.

A simulagdo completa do ciclo de compressdo tem baixo custo computacional,
levando entre dois e cinco segundos para ser completada. O fluxograma completo da

simulagdo € apresentado na Figura 3.15.
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Figura 3.15. Fluxograma de cédigo de simulacio da cimara de compressio.
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3.5.2. Metodologia de Solucdo do Modelo de Condutincia Global para Camaras

Esta parte da metodologia representa um elo importante entre o modelo da camara de
compressio representada aqui pelos fluxos advectivos de energia e o modelo em volumes
finitos que permite o calculo das respectivas taxas de transferéncia de calor que atravessam as
paredes sélidas das camaras.

A aplicacdo da conservagdo da energia ao gds no interior das camaras de succdo,
descarga, ambiente interno e linha de descarga resulta no sistema de equagdes composto pelas
expressoes (3.41) - (3.44). As incognitas desse problema sdo as temperaturas das cdmaras que

satisfazem a respectiva equagcdo da conservacdo da energia para dado valor da taxa de
transferéncia de calor O, que atravessa a cAmara m.

Para resolver esse sistema de equacdes ndo-lineares utilizou-se o método de Newton-
Raphson apresentado por Stoecker (1989). O método, baseado na expansdo em séries de
Taylor, requer o cdlculo das derivadas parciais de primeira ordem das equacdes de
conservacdo de energia em relacdo as temperaturas das camaras quando escritas da forma

apresentada na Equacgdo (3.51). A solucdo de cada equacdo é encontrada quando ¢, =0.

¢, =-0,+ > E,, (3.51)

As temperaturas estdo ligadas as equacdes de conservacdo de energia por meio dos
valores de entalpia especifica que aparecem nos termos de fluxo advectivo (Tabela 3.3).
Conforme citado anteriormente, os valores de entalpia especifica sdo calculados através da
equagdo de estado do fluido refrigerante considerando comportamento de géds real, o que
impossibilita o cdlculo analitico da derivada. Deste modo, a derivada deve ser calculada
numericamente através da Equacdo (3.52).

94, _AJ,

P = A—Tn (3.52)

n

Levando ainda em consideragdo o fato de que certos fluxos advectivos sao calculados
a partir da integracdo de valores instantaneos da entalpia especifica do gds no interior da
camara de compressdo, a variagdo numérica A¢, deve ser calculada mediante a uma nova
simulagdo da camara de compressdo para cada atualizagdo de temperatura AT, . Isso ocorre

devido a influéncia direta das temperaturas de succdo e descarga sobre o comportamento

termodindmico do ciclo de compressao.
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Aceita-se que a solucdo do sistema de equagdes foi alcangada quando em uma

determinada iteracdo, todos os residuos da equacdo da conservacdo da energia aplicada as
camaras ¢, apresentam no mdximo iguais a 0,5 % do valor da poténcia indicada. A Figura

3.16 apresenta o fluxograma do cédigo.

< Estimativa inicial das temperaturas >

v

<Tm, T,.T., T,m”} Resolve cAdmara de compressao -

v

< E.n >—>< Calcula ¢, >

v

Cimara:m=m+ 1 -

v

Incremento na temperatura
T ' = Tm + AY"I"

m

< T’ >—> Resolve cimara de compressdo +< Em* >

v

Cimara:n=n+1 -t

< Em*, Eﬂ >—>< Calcula ¢, AQ
< Calcula derivada parcial Ag, /AT, >

Resolve sistema (Newton-Raphson)

v

< Corrige temperaturas }»

Fim da Simulacdo da Camara

Figura 3.16. Fluxograma de cédigo para o calculo das temperaturas médias em camaras.
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3.5.3. Procedimento de Solugcdo da Metodologia Hibrida de Simulacdo Térmica

Tendo definido os procedimentos de solu¢do dos modelos globais pode-se agora
descrever a forma como esses modelos sao acoplados com o modelo em volumes finitos para
completar a Metodologia Hibrida de simula¢do térmica do compressor.

Inicialmente, define-se a condi¢do de funcionamento do compressor (temperaturas
externa, de condensacdo e de evaporacdo) e estimam-se os campos de temperatura iniciais
para os componentes solidos e para o gas no interior das camaras. Desta maneira, inicializa-se
o campo de temperatura do dominio sélido e o modelo de condutincia global para o gas no
interior das camaras. O modelo para a camara de compressdo € inicializado imediatamente
antes de ser executado, pois suas condi¢cdoes de contorno térmicas (temperatura de sucgdo, de
descarga e da parede do cilindro) sdo atualizadas conforme o procedimento iterativo de
solu¢do avanca.

A metodologia hibrida inicia com o modelo em volumes finitos. O processo iterativo
segue até que dado numero de iteracdes seja efetuado. Nao € necessdrio que a convergéncia
seja alcancada uma vez que as temperaturas para as camaras, as quais sdo utilizadas nas
condi¢des de contorno de conveccdo aplicadas as superficies sélidas, sdo inicialmente
estimadas. No momento em que a variacdo da temperatura das cdmaras entre uma iteracio e
outra diminuir, o campo de temperatura do modelo s6lido convergird naturalmente.

Ao final destas iteracdes € tomada a temperatura média da superficie do cilindro da
camara de compressao e as taxas de transferéncia de calor ao longo das superficies que estdao

em contato com determinada cdmara sdo integradas, resultando na temperatura da parede do
cilindro T¢y € na taxa total de transferéncia de calor Q, para a camara m.

Na etapa seguinte, procede-se com o célculo das temperaturas do gds no interior das
camaras T,. Sao executadas no méaximo quatro iteragdes para a solucdo do sistema de
equacoes das temperaturas, sendo que a camara de compressao € calculada cinco vezes para
cada iteracdo. Novamente, ndo € necessdria que a convergéncia seja alcangada, pois isso
ocorrerd naturalmente nesse intervalo iterativo se as taxas de transferéncia de calor
apresentarem pequenas variagdes entre duas chamadas consecutivas do modelo global para as
camaras.

Finalmente, o c6digo que calcula a camara de compressdo é executado, resultando na
taxa de transferéncia de calor que passa pela parede do cilindro e na poténcia indicada. A

partir da poténcia indicada e das perdas nos mancais e no motor elétrico, é calculada a taxa de

dissipacdo de calor no motor elétrico. A taxa de transferéncia de calor no cilindro Q e a

w
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dissipac¢do de calor em mancais Q, = € no motor elétrico Q  sdo entdo atualizadas e, com as

man mot

novas temperaturas para as camaras 7,, sdo repassadas ao modelo de volumes finitos
reiniciando o processo iterativo.

Assume-se que a convergéncia foi atingida quando o residuo da equacdo da energia
para o dominio sélido for inferior a 1x10" ¢ as temperaturas das cdmaras ndo tiverem
variagdo superior a 0,1°C. O fluxograma completo do acoplamento dos diversos modelos que

compde a Metodologia Hibrida é apresentado na Figura 3.17.

Procedimento de Soluciao da Metodologia Hibrida

<Tmp, r T, ... }>< Condicdes de funcionamento >

v

< Estimativa das temperaturas iniciais >

v

G’” v Qs Qs Qo Modelo em volumes finitos para o sélido
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< Calcula 'Qm Ty >

v

< o, .T, >—> Modelo global para as camaras

v

< Calcula T, >

< r.T, }» Modelo para a cAmara de compressio

v

< CalculaQ ,0 ., 0O >

Fim da Simulacdo
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Figura 3.17. Fluxograma de cédigo de simulacio da Metodologia Hibrida.






4. Metodologia de Fluxo Médio

A Metodologia Hibrida de simulacdo térmica do compressor introduzida no capitulo
anterior apresenta um custo computacional relativamente baixo e resultado de alta resolucao
para o campo de temperatura dos componentes sélidos. Esse fato se deve a opg¢do de
representar somente os componentes soélidos via um modelo de volumes finitos. Sua
deficiéncia principal se da na previsdo do escoamento de gis no interior das camaras, cujo
comportamento térmico € descrito somente por sua temperatura média, impossibilitando a
andlise de efeitos locais como, por exemplo, os causados por defletores utilizados para alterar
o padrdo de escoamento.

Além disso, como visto na revisdo bibliogrifica, a Metodologia Hibrida (MH)
apresentam resultados numéricos que reproduzem de maneira adequada os dados
experimentais. No entanto, apesar desta caracteristica ser uma vantagem, a metodologia
requer a constru¢ao de um protétipo do compressor a ser avaliado, o que aumenta o custo da
andlise quando esta € aplicada a compressores em fase conceitual.

Em func¢do das deficiéncias da MH, surge a Metodologia de Fluxo Médio (MFM), na
qual ndo somente os componentes s6lidos sdo modelados por volumes finitos, mas também o
gis no interior das camaras do compressor. A MFM se baseia na integracdo do modelo
termodinamico da camara de compressio ao modelo discreto para simulagdo das
caracteristicas das regides so6lidas e do escoamento no restante do compressor. Os dois grupos
de modelos sdo acoplados nas fronteiras da camara de compressdo como serd mostrado a
seguir. Além disso, a simulagdo do compressor pode ser realizada sem o uso de correlacdes da
literatura ou de dados experimentais, o que faz com que a MFM seja de grande interesse no
desenvolvimento de novos conceitos de compressores.

Neste capitulo serdo descritos em detalhes todos os modelos que formam a

Metodologia de Fluxo Médio.

4.1. Formulac¢iao Global da Camara de Compressao

A camara de compressdo € tratada igualmente ao que foi descrito na se¢do 3.2 para a
Metodologia Hibrida de simulacdo térmica. A unica alteracdo diz respeito as condi¢des de

contorno de temperatura utilizadas. No caso da Metodologia Hibrida, o gds entra na camara
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de compressdo com a temperatura média do gis no interior da camara de sucgdo, j4 na MFM,
0 gds entra na camara de compressdo com a temperatura média do orificio de succdo, cujo

valor € obtido através da integracdo do perfil de temperatura obtido por volumes finitos.

4.2. Formulacao Diferencial dos Demais Componentes do Compressor

Como a camara de compressdo foi tratada anteriormente, resta o desenvolvimento de
um modelo para as demais regides do compressor. Tais componentes sdo modelados através
de uma formulacdo diferencial que permite a andlise do escoamento do géds e das regides
s6lidas no interior do compressor, caracterizando ndo s6 o campo de velocidade, mas também
a estratificacdo da temperatura e, conseqiientemente, os fendmenos locais de transferéncia de
calor.

A metodologia de volumes finitos utilizada para resolver os campos de velocidade e
temperatura no interior do compressor oferece uma solucdo adequada para a geometria
complexa do dominio. No entanto, algumas simplificagdes se fizeram necessdrias para que
esse modelo fosse viabilizado.

A primeira simplificacdo diz respeito ao dominio temporal da solucdo. De maneira
semelhante ao que foi feito anteriormente para a Metodologia Hibrida, assume-se que a
formulacdo em regime permanente possa representar de maneira adequada o comportamento
térmico inerente ao escoamento de gas e aos diversos componentes sélidos do compressor.

Uma segunda caracteristica do modelo refere-se ao fato de que o escoamento de 6leo
lubrificante nao € resolvido. Em compressores como o que € analisado no presente trabalho, o
6leo armazenado no carter € succionado pela bomba de 6leo e transportado por um canal
disposto no interior do eixo mecanico até os mancais. Apds ter alcancado a regido dos
mancais, o 6leo é distribuido por todo o interior do compressor em um escoamento
extremamente complexo de ser modelado. Esse aspecto é decorréncia da presenca de barreiras
sOlidas na dire¢cdo do escoamento, das altas velocidades de rotacdo de algumas superficies
internas e do arrasto oferecido pelo escoamento do gis. Se fosse adotada a simulagdo
completa do escoamento de Oleo, seria necessdria a utilizacdo de uma malha numérica
extremamente refinada no interior das folgas dos mancais e a inser¢do de um modelo para
solucdo de escoamentos bifdsicos, o que inviabilizaria a solucdo do ponto de vista de custo de
processamento computacional.

Finalmente, mas ndo menos importante, ¢ que mesmo utilizando-se ferramentas

computacionais avancadas, pequenas simplificagcdes geométricas foram necessdrias durante a
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constru¢do da malha computacional. Ressalta-se que nestas alteracdes, sempre se buscou
manter as configuragdes mais proximas da geometria original, de modo que os aspectos

referentes a transferéncia de calor fossem bem caracterizados.
4.2.1. Equacoes de Transporte

A equacdo da conservacdo da massa em regime permanente ¢ apresentada pela

expressao (4.1), onde p é a massa especifica e u é o vetor velocidade.

V-(pii)=0 (4.1)

As equacdes da conservacdo da quantidade de movimento para o escoamento em

regime permanente de um escoamento compressivel podem ser expressas por:

V- (piii)=-Vp+V-(T)+F (4.2)
onde:

p pressao

T : tensor tensao viscosa

F

forcas de corpo que agem sobre o fluido

No presente trabalho, a for¢a de corpo devido ao campo gravitacional é desprezada.
Além disso, uma vez que a hipétese de fluido newtoniano € vélida para o escoamento do gés

no interior do compressor, pode-se reescrever o tensor tensdao viscosa de acordo com a

Equacio (4.3), onde I representa o tensor identidade.
= — — — —T 2 — ~\7
7=y (Vi + Vi )—E(V-u)l (4.3)

A ultima equacdo de transporte necessdria no modelo se refere a conservacdo da

energia que pode ser escrita como:

V- (piih) =V - (pid) -V - (VT )+ V - (7 - i)+ 47, (4.4)
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Na expressao (4.4), h, k e T representam a entalpia especifica, a condutividade térmica
e a temperatura do escoamento, respectivamente. A equacido da conservacio da energia € a
Unica das equacgdes de transporte que € aplicada a todo o dominio de anélise, tanto nas regides
onde existe o escoamento de gds como para as partes sOlidas, onde a velocidade do
escoamento € nula.

O padrdo do escoamento no interior do compressor € bastante complexo, conseqiiéncia
da geometria irregular existente em seu interior. Somado ao fato da existéncia de regides onde
altas velocidades sdo alcancadas, € bastante pertinente assumir que O escoamento apresente
comportamento turbulento.

O escoamento turbulento é caracterizado por movimentos aleatérios de por¢des de
fluido que alteram efetivamente os processos de transferéncia de energia e a de quantidade de
movimento. Devido ao alto custo computacional requerido para a solugcdo direta deste

comportamento desordenado e transiente, o conceito de média de Reynolds € introduzido.

Através desse conceito, qualquer propriedade instantanea do escoamento ¢ pode ser escrita
através de seu valor médio ® somado a uma parcela referente a flutua¢do ¢’.

Assumindo que as flutuagdes de massa especifica p, condutividade térmica k e
viscosidade absoluta g possam ser desprezadas, a introdu¢do do conceito de média temporal
nas equagdes de transporte resulta no aparecimento de termos referentes a média do produto

das flutuagdes da velocidade ul'u; nas equacgdes da conservacao da quantidade de movimento,

denominados tensdes de Reynolds e de termos na forma ul_'h na equacao da conservagao da
energia, denominados fluxos turbulentos de energia (Versteeg e Malalasekera, 1995).
A transferéncia de quantidade de movimento associada as tensdes de Reynolds pode

ser modelada a partir do conceito de viscosidade turbulenta de Boussinesq 4, :

pr = | e 20| 2 s @5)
—puu =M, — —— . .
o ox, ox, 3 !

Analogamente ao que € feito com a viscosidade, pode-se definir a condutividade
térmica turbulenta que considera o efeito da turbuléncia sobre o transporte de energia térmica

como apresentado na expressao abaixo.

—__ ,
Pr, | ox;

t

(4.6)
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Na expressdo (4.6), ¢, € o calor especifico a pressdo constante. Neste trabalho, o

numero de Prandtl turbulento Pr, assume um valor de 0,85 (Fluent, 2007). A aplicagdo da

média de Reynolds nas equagdes de conservagdo e a inser¢ao da viscosidade e condutividade

térmica turbulentas resultam no seguinte sistema de equagdes:

V-(pU)=0 4.7)

V. (000 )= 9P +9-| 1, | 222U 48)
ox, ox,

V-(pUH )= (PU)-¥-(k,,VT)+ V-, -U)+q7, (4.9)

Nas equagdes acima, 0s termos My € keﬁ representam, respectivamente, a

viscosidade e a condutividade térmica efetivas, englobando contribuicdes molecular e

turbulenta:
My = U+ U, (4.10)
c,H
k,, =k+-"— 4.11
eff Pr ( )

t

Desta maneira, se faz necessdria a utilizagao de um modelo de turbuléncia que permita
o cdlculo da viscosidade turbulenta presente nas equacdes da conservacdo da quantidade de

movimento e da energia.

4.2.2. Modelo de Turbuléncia (SST)

Existem diversos modelos de turbuléncia disponiveis na literatura, tendo cada um
deles, caracteristicas que oferecem melhores resultados em diferentes situacdes. No presente
trabalho, busca-se um modelo de turbuléncia que ofereca bons resultados na previsdo do
escoamento interno com geometrias complexas e em situacdes de baixos numeros de
Reynolds turbulento buscando a previsdo adequada da transferéncia de calor junto a paredes
sOlidas.

Vieser et al. (2002) propdem a utilizagdo do modelo Shear Stress-transport (SST)
como uma boa op¢ao para a simulacdo de escoamentos turbulentos envolvendo transferéncia

de calor. O modelo k—w, desenvolvido por Wilcox (1993), introduz duas equagdes de
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transporte ao tratamento do escoamento, uma para a energia cinética turbulenta k e outra para

o parametro @ que representa a freqiiéncia turbulenta das grandes escalas:

d d d ok
— (k) +——(pku;) = ——| T, —— |+ G, =Y, +5, (4.12)
ot ox; ox; ox;
d d ) 0w
—(po)+—(pam,) = —|T,— |+G,-Y, + S, (4.13)
ot ox; ox; ox;
onde:
Gy : geracdo de energia cinética turbulenta devido a gradientes de velocidade
Gy : geracdo de w
I, I, : difusividade efetivade ke w
Yo, Yo : termos de dissipacdo de k e @
St So : termos fonte

O principal argumento da utilizacdo de @ em detrimento da dissipacao turbulenta ¢
(modelo k —¢) € a possibilidade da aplicagdo do modelo junto a paredes sem a necessidade
do emprego de funcdes parede ou fungdes amortecimento. Além disso, segundo o autor, o
modelo k —¢& apresenta deficiéncias na previsdo dos fluxos de calor junto as regides solidas,
superestimando os mesmos. De modo geral, o modelo k — @ retorna valores menores para as
escalas de turbuléncia junto as paredes, sendo estivel também para baixos nimeros de
Reynolds, onde a complexa ndo-linearidade dos efeitos de parede torna o modelo k—&
menos preciso e robusto.

Vieser et al. (2002) indica também que, por experiéncia, os modelos que utilizam a
equacdo de ¢ necessitam de refino de malha junto a parede no minimo uma ordem de
magnitude maior que os outros modelos, aumentando consideravelmente o custo
computacional para a previsdo do escoamento nessas regides.

No entanto, Menter (1992) mostra como principal deficiéncia do modelo k- @, a
grande sensibilidade da solu¢do em relagdo a condi¢do de contorno em regides afastadas de
paredes soOlidas. Assim, Menter (1994) propde a utilizagdo de um modelo hibrido,
denominado SST, no qual o modelo k—& e o modelo k —@ sdao empregados em regides
distantes e proximas de paredes sélidas respectivamente.

O modelo SST proposto apresenta as seguintes equacdes de transporte para k € w,

conforme mostram as equagdes (4.14) e (4.15).
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P) P o ok) =~
—\ok)+—\poku. )=—| T, — |+G, =Y, +8§ .
at(p )+axi (,0 ”z) axj kaxj +G,  TOk (4.14)
d d o (. dw

= —(pam,)=——|T,~— |+G,-Y,+D, +S .
at(pw)+(.,x[ (pou,) o R +G,-Y,+D,+S, (4.15)

Os detalhes e valores para os parametros utilizados nas equacdes de transporte de k e

o sdo apresentados no Apéndice C do presente trabalho.

4.2.3. Condicoes de Contorno

As condi¢des de contorno para as regidoes solidas sdo andlogas ao que foi discutido
durante a introdu¢do da Metodologia Hibrida. Naquelas regides onde ha dissipagdo de calor,
como cilindro, motor elétrico e mancais, os modelos sdo mantidos iguais aqueles apresentados
na secdo 3.4.1. Da mesma maneira, ¢ mantido o modelo de paredes finas utilizado nas
interfaces entre dois componentes s6lidos ou nas regides das juntas.

A diferenca entre os dois modelos surge nas regides de interface entre sélido e fluido.
A Metodologia Hibrida ndo resolve o escoamento do gds no interior do compressor e,
portanto, os aspectos referentes a transferéncia de calor entre esses dois meios € representada
pela Lei de Resfriamento de Newton, através de coeficientes de transferéncia de calor e das
temperaturas médias do gds em contato com as superficies solidas. Por outro lado, a MFM
calcula o campo de velocidade e temperatura no dominio fluido, permitindo a avaliagdo do
fluxo de calor local nessas regioes.

A transferéncia de quantidade de movimento e de calor para um escoamento
turbulento junto a paredes ndo pode ser representado diretamente pela Lei de Fourier, a ndo
ser que uma malha extremamente refinada seja adotada para a avaliagdo dos gradientes
elevados de velocidade e temperatura nessas regioes. Assim, é proposta a Lei-da-Parede
conforme é mostra a equacao (4.16). O pardmetro adimensional y’k , expresso pela equacdo

(4.17), representa uma medida de distidncia em relacdo a parede e permite dividir o

escoamento junto a superficie em duas regides: uma regido afetada por efeitos viscosos
(y" <11,225) e uma segunda regido caracterizada por um perfil logaritmico de velocidade,

onde os efeitos viscosos sdo muito menores do que os efeitos devidos a turbuléncia.
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| Lm(ey) 11225
K

— (4.16)
y v <11,225
i Cl/4kl/2
y =P Y 4.17)
Y7,

onde:

K constante de von Karman ( = 0,4187)
E constante empirica ( =9,793)
y distancia da parede

C, : constante da teoria dos grupos de renormalizacdo ( = 0,0845)

A analogia de Reynolds entre transporte de energia e quantidade de movimento

assume que a lei logaritmica também pode ser aplicada ao perfil de temperatura média junto a

parede:
* 1 C:l/4k 1/2 2 * *
Pry +EpPr —U y <Yy;
. (T, -T)pc,Clk" .
& )pff' CRaR Pr,[lln(Ey"‘)+PT}+ (4.18)
qw K
Clk"? P s
+%p vt (pr-pPru?] vy
onde:
T, : temperatura local da parede
q, : fluxo de calor na parede
u, magnitude da velocidade médiaem y =y,
P 3/4
P = 9,24{(})—’”] —~ 1}[1 +0,28¢ 0P 1P ] (4.19)
hi

O valor de y, corresponde a espessura adimensional da camada limite térmica
referente ao ponto de intersecgdo entre o perfil de temperatura linear (y" > y;) e o perfil de

temperatura logaritmico. De posse do perfil de temperatura adimensional e dos valores de

temperatura da parede e do escoamento junto a parede, pode-se quantificar o fluxo de calor

que atravessa a superficie.
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Igualando-se entdo ao fluxo de calor que atravessa a parede pelo lado do sélido na

direcdo normal n tem-se a condi¢do de acoplamento entre essas regides:

oT ..
solido (420)

”
0, =Ko
on

Tendo definido todas as condicdes de contorno para a equacdo da conservacdo de
energia, resta definir os mesmos limites para os campos de pressao e velocidade. O dominio
de fluido € caracterizado por trés regides: regido de baixa pressdo, regido de alta pressdo e
uma regido de pressdo varidvel no interior da camara de compressdo. A camara de
compressao € representada por uma regido de vazio na formulacdo diferencial. Portanto, as
regides de baixa e alta pressdo ficam delimitadas pelos orificios e passadores de succdo e

descarga (Figura 4.1).

Ambiente
Interno

—¥

Orificio
de
Descargal

-

Passador de Succao
Passador de Descarga

D Baixa :H]]I Camara de - Alta

Pressao Compressdo Pressao

Figura 4.1. Limites dos dominios de fluido de alta e baixa pressao na formulacio diferencial
mostradas esquematicamente. (CS: cimara de suc¢iao, CD: cimara de descarga).

O gds, a baixa pressdo, entra no compressor através do passador de suc¢do e sai do
dominio de solu¢do no orificio de suc¢do. Neste trabalho, este processo € caracterizado

”

através de uma condi¢do de fluxo de massa prescrito m, . (kg/m?-s) na entrada e por uma

suc

condi¢do de pressdo prescrita p, . no orificio de sucg¢do. Para o dominio de fluido a alta

~ ” 7 . “ e ~
pressdo, fluxo de massa m, € prescrito no orificio de descarga e pressao p,qs ha

extremidade do passador de descarga.
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No restante do dominio de fluido, a condi¢do de ndo-deslizamento € assumida em
todas as paredes solidas. Velocidade nula é assumida em todas estas fronteiras com exce¢ao

das superficies sobre o eixo de acionamento e sobre o acoplamento do eixo do motor, onde é

prescrita velocidade tangencial U e Calculada de acordo com a expressao (4.21).

U,,.,=2fxFxé) (4.21)

movel

em que 7 € o vetor posi¢do em relagdo ao eixo de rotagdo e é € um vetor unitdrio paralelo ao
eixo de rotagdo.
Externamente ao compressor, o escoamento de ar ndao € modelado e, portanto, requer a

manutengdo dos coeficientes de troca externos utilizados na Metodologia Hibrida.

4.3. Metodologia de Soluciao e Acoplamento dos Modelos Global e

Diferencial

Na secdo 4.1, foram definidas as equagdes diferenciais que regem o comportamento
dinamico e térmico global da camara de compressdo e, na se¢do 4.2, o modelo matematico
para o escoamento de vapor no interior das camaras restantes do compressor € para seus
componentes solidos. Agora serdo apresentados os procedimentos que levam a obtengdo da

solu¢do numérica dessas equacdes bem como o acoplamento entre esses dois modelos.

4.3.1. Procedimento de Solucdo dos Modelos para a Camara de Compressdo

Novamente, os procedimentos de solu¢do para o modelo termodindmico do gds no
interior da cdmara de compressao ja foram previamente apresentados e seguem vélidos para a

Metodologia de Fluxo Médio.

4.3.2. Metodologia de Solugcdao do Modelo Discreto para o Compressor

Para obter a solucdo dos dominios restantes do compressor optou-se pelo cédigo
comercial Fluent (2007) que utiliza a metodologia de volumes finitos para resolver as

equagOes de transporte previamente apresentadas. Maiores detalhes sobre o conteido a ser
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apresentado na presente secdo podem ser encontrados em Versteeg e Malalasekera (1995) e
Maliska (2004).

Optou-se, no cédigo Fluent, pela solu¢do do sistema de equagdes discretizadas através
do método segregado com uma formulacdo totalmente implicita. Para tal, o sistema é
resolvido pelo método de Gauss-Seidel em conjunto com um método multigrid (AMG) para
acelerar a convergéncia da solucdo.

Da integracdo das equagdes analiticas de transporte, resultam termos difusivos, na
forma de derivadas das propriedades, que devem ser avaliados através de fungdes de
interpolagdo. No presente trabalho, foram utilizadas funcdes de interpolagdo de primeira
ordem segundo o esquema upwind.

Os campos de temperatura, energia cinética turbulenta, &, e freqiiéncia das grandes
escalas, w, sdo obtidos de suas respectivas equagdes de transporte. As equacdes da
conservacgdo da quantidade de movimento sdo escolhas naturais para solu¢do das componentes
do campo de velocidade média. Assim restam as equagdes de estado e da conservacdo da
massa para solu¢ao do campo de pressao e de massa especifica.

Segundo Maliska (2004), do ponto de vista numérico, determinado escoamento é
assumido como compressivel quando o campo de massa especifica é afetado fortemente pelo

campo de pressdo. Esse efeito pode ser determinado a partir do nimero de Mach Ma do

escoamento.
U U

Ma=—=——-__ 4.22
¢ VAT -

onde:

U : velocidade local do escoamento

c : velocidade do som

¥ : relagdo de calores especificos (Y =c, / c,)

R constante do gas

No caso do escoamento no interior do compressor, uma simulacdo preliminar revela
que o nimero de Mach maximo € da ordem de 0,1. Uma vez que efeitos de compressibilidade
passam a ser importantes para valores de nimero de Mach préximo a unidade, optou-se por
desacoplar o campo de massa especifica do campo de pressio, assumindo que p = f(T). Para
a massa especifica e viscosidade absoluta do fluido foram obtidas duas retas que modelam
suas variagdes em funcdo da temperatura local do géds para uma faixa entre 20°C e 180°C,

intervalo suficiente para o campo de temperatura esperado.
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Essa opg¢do resulta em algumas conseqiiéncias, sendo a mais imediata, o fato de que o
valor absoluto do campo de pressdao pode ser desconsiderado, sendo apenas importante o uso
de seus gradientes na solu¢do das equacgdes da conservacdo da quantidade de movimento.
Outra conseqiiéncia é que a equagao da conservacao da massa torna-se o Uinico meio restante
de resolver o campo de pressdo, através de um método que busca garantir o acoplamento entre
os campos de pressdo e velocidade obtidos numericamente.

Basicamente, o objetivo dos métodos de acoplamento pressao-velocidade é a obtencao
de um campo de pressao que, quando substituido nas equacdes da conservagao da quantidade
de movimento, origine um campo de velocidades capazes de satisfazer a equacdo da
conservacao da massa e da energia (devido a dependéncia direta com a massa especifica do
escoamento). Dentre outras alternativas para realizar esta tarefa, no presente trabalho optou-se
pelo método SIMPLEC por ser uma escolha amplamente documentada e utilizada para a
solucdo de escoamentos.

Assim, para o método de solu¢do segregado, as equacdes de transporte sdo resolvidas
na seguinte ordem: (i) atualiza propriedades do fluido (viscosidade absoluta, massa especifica,
parametros de turbuléncia, etc.), (ii) resolve os campos de pressao e velocidade através do
acoplamento pelo método SIMPLEC, (iii) atualiza os fluxos de massa nas interfaces dos
volumes elementares, (iv) resolve os campos para as propriedades escalares restantes
(temperatura, energia cinética turbulenta, etc.) e, finalmente, (v) verifica a convergéncia

segundo determinado critério.

4.3.3. Acoplamento da Metodologia de Fluxo Médio

O acoplamento entre 0 modelo termodindmico para o gds no interior da ciAmara de
compressao e o modelo discreto para o escoamento de vapor no interior das cAmaras restantes
e para o campo de temperatura de seus componentes sélidos é feito basicamente através da
atualizacdo das condi¢des de contorno do modelo de volumes finitos.

O tempo de simulacdo é um aspecto que deve ser levado em consideracdo dada a
complexidade da geometria e o refino necessario para a quantificagdo dos efeitos de
transferéncia de calor do escoamento turbulento. Cada iteragdo leva aproximadamente 20
segundos e sdo necessdrias em torno de 700 iteracdes para que seja alcangada a convergéncia.
Assim, o procedimento aqui utilizado foi aquele que demonstrou a maior eficiéncia em termos
de custo computacional, atualmente em torno de 4 horas de simulacdo em computador com

processador com clock de 3.2 GHz.
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O procedimento numérico, apresentado na Figura 4.2, inicia com a aplicacdo do

modelo em volumes finitos. As varidveis de acoplamento (fluxo de massa do sistema m

evap °

temperatura do vapor no orificio de descarga T, ,, , fluxo de calor no cilindro Q;,, e o fluxo
de calor dissipado pelo motor Q) sdo estimadas. Isto é feito a partir de uma simulag@o

preliminar da cAmara de compressao utilizando valores estimados de temperatura média para

a parede do cilindro 7, (entre 85°C e 110°C) e temperatura do vapor no orificio de suc¢io
T, . (entre 60°C e 75°C).

Apés a inicializacdo das varidveis do dominio, passa-se a uma simulagdo para
determinar uma solugio preliminar dos campos das diversas varidveis. E importante que essa
simulacdo prévia seja executada para que, no momento em que as condi¢des de contorno do
dominio em volumes finitos forem atualizadas pela resposta da camara de compressdo, as
variagcdes ndo sejam excessivas, possivelmente ocasionando fortes instabilidades numéricas.

Uma vez atingida a convergéncia dessa simulagdo inicial, passa-se ao acoplamento
entre os dois modelos. A simula¢do da camara de compressao € executada utilizando valores
de temperatura da parede do cilindro e do gds no orificio de suc¢do calculadas a partir de
médias espaciais do campo de temperatura obtido no modelo em volumes finitos. Como
resultados dessa simulacdo, sdo obtidos os novos valores das varidveis de acoplamento
utilizados nas préximas iteracdes do modelo em volumes finitos.

A metodologia prossegue com a simulacdo no Fluent (2007) onde sdo executadas 6
iteragdes (valor otimizado por tentativa e erro para o dominio sob andlise) até que o modelo
para a camara de compressao seja chamado novamente. O processo iterativo é assumido como
convergido assim que todos os residuos normalizados das equagdes de transporte sejam
menores que 1x107, com excecdao da equagdo da energia que deve estar abaixo de 1x107.
Além disso as temperaturas médias na superficie externa da carcaca, no interior do cilindro e
nos orificios de suc¢ao e de descarga nao podem ter variagao maior de 0,1 °C.

A Figura 4.2 apresenta o fluxograma completo da Metodologia de Fluxo Médio.
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Estima fluxo de massa, temperatura de
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Figura 4.2. Fluxograma da Metodologia de Fluxo Médio.



5. Validacdo e Comparacdo das

Metodologias de Simulacao Numérica

As metodologias apresentadas nos capitulos anteriores destinam-se a um objetivo
comum: o arrolamento do comportamento térmico do compressor. Em virtude dos modelos
escolhidos e do modo como esses modelos foram formulados, a solu¢do apresenta
caracteristicas distintas, seja em relacdo a qualidade dos resultados, seja em funcdo do custo
computacional admitido para atingir esse objetivo.

O objetivo desta se¢ao € oferecer uma andlise comparativa entre as duas metodologias
fundamentada na validacdo destas por meio de resultados experimentais. No entanto,
anteriormente ao processo de validacdo, a calibracdo de alguns dos modelos que compdem
essas metodologias de simulacdo deve ser executada. O resultado da andlise comparativa
fornecera subsidios a escolha da metodologia que serd utilizada na etapa de gerenciamento
térmico do compressor.

No presente capitulo serdo apresentados os resultados experimentais, a calibracdo dos
modelos previamente apresentados, a validacdo dos resultados numéricos e, finalmente, a
comparacdo direta entre as duas metodologias de forma a definir aquela que serd utilizada

para a simulagdo térmica do compressor.

5.1. Procedimentos e Resultados Experimentais

Para que seja executada a calibragdo e validagdo dos modelos, o compressor sob
andlise foi submetido a uma série de testes experimentais executados pela Embraco. Para tal,
o compressor foi montado em uma bancada calorimétrica, a qual simula o seu funcionamento
em determinada condi¢cdo de operacdo de um sistema de refrigeracdo. Por condi¢do de
operacdo ou condicao de sistema entendem-se valores fixos de pressdo de evaporagao, pressao
de condensacdo e temperatura ambiente as quais o compressor € submetido.

Para cada condicdo de teste, o compressor oferece uma vazdo de gds e consome
determinada quantidade de energia elétrica, medidas através de um transdutor de fluxo de
massa e de um transdutor de poténcia, respectivamente. A temperatura ambiente do box onde

o compressor foi posicionado foi avaliada através de um termoresistor situado proximo ao
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compressor. Ar foi insuflado nesta cavidade a baixas velocidades e a temperatura foi
controlada por um sistema combinado de trocadores de calor e resisténcias elétricas.

No entanto, o procedimento de teste convencional teve de ser alterado em virtude das
temperaturas que o compressor pode alcancar quando submetido a algumas das condi¢des de
teste citadas. Como o protdtipo apresentava sobreaquecimento excessivo na regiao do motor
elétrico, foi necessdria a utilizacdo de um equipamento que aumentasse a taxa de transferéncia
de calor nesta regido. Desta maneira, um ventilador alimentado por uma fonte ligada a um
potencidmetro teve de ser disposto no interior de box, insuflando ar diretamente sobre o
compressor.

Outra questdo que deve ser ressaltada no caso deste protétipo diz respeito a
repetibilidade dos experimentos. O compressor, nesta fase, apresentava-se altamente instavel
do ponto de vista de confiabilidade, podendo falhar a qualquer momento. Por ser um
equipamento de dificil confec¢do, a disponibilidade de amostras era pequena, havendo apenas
uma peca (protdtipo) que poderia ser utilizada para medi¢do de perfil térmico. Essas duas
informacdes forcaram a execugdo de testes com periodo de tempo menor do que o teste
padrdo. Assim, assumiu-se que o compressor tinha suas temperaturas estdveis quando a
variacdo de valor de temperatura nos diversos pontos de medi¢do fosse inferior a +0,5°C em
um intervalo de tempo de 10 minutos com leituras feitas em intervalos de aproximadamente 2
minutos.

Sob essas condicdes, foram executados 4 testes experimentais em diferentes condicdes
de operacdes de sistema e de conveccdo externa. Para o sistema, avaliaram-se pares de
temperatura de evaporacdo e condensacdo de -25°C / 55°C e -15°C / 45°C e, no caso da
convecgdo externa, dois niveis de poténcia foram entregues ao ventilador, 50 W e 150 W.

O compressor foi instrumentado com termopares do tipo T em 20 pontos distribuidos
em contato com os componentes solidos e no escoamento de fluido refrigerante, conforme
apresentado nas Tabelas 5.1 e 5.2. Nos casos do motor, carcaca e ambiente interno foram
tomados mais de um ponto de medicdo, pois as regides sdo suficientemente extensas para
oferecer algum gradiente de temperatura no gas. A Figura 5.1 apresenta de maneira
esquemadtica a posicdo de alguns dos termopares representados por seus respectivos

identificadores (ID), no intuito de facilitar sua compreensao.
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Vista Interna Superior

Vista Externa Superior . .
Vista Externa Superior

Figura 5.1. Localizacio dos pontos de avaliacido experimental de temperatura no compressor.

Tabela 5.1. Pontos de medicio experimental de temperatura em componentes solidos.

Meio Componente Local de Medicao Temperatura ID
Cilindro Cilindro no bloco Tcn 1
Mancal Bloco T 2
Bucha Tm,bu 3
Motor lliegiao 1nfer1.or ;‘mo,,él 451
Sélido egl'ao s.uper'lor ot
Regido inferior Tears 6
Regido superior Tear7 7
Carcaca Regido do cabegote Tears 8
Regido dos mancais Tearo 9
Préximo ao motor Tear.10 10
Tabela 5.2. Pontos de medicio experimental de temperatura em regioes de fluido.
Meio Componente Local de Medicao Temperatura ID
Passador de suc¢ao Ponto médio ao longo do passador Tsuc 11
Extrema do ambiente interno T2 12
Ambiente interno PI‘O)%lmO a0 motor Tain3 13
Préximo ao mancal Tai 4 14
Fluido = P;ox(llmo ao cab;gote _ ;a,; 5 12
Muffler de succio ntrada do muffler de succao Suc,16
Saida do muffler (cAmara de succio) Toue 17
Camara de descarga Interior da tampa do cabegote Tes 18
Passador de descarga Ponto médio do passador de descarga Thpies 19
Oleo lubrificante Ponto central do carter Toteo 20
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Os resultados de temperatura obtidos nos quatro casos avaliados sdo mostrados na
Tabela 5.3. A partir das inlimeras pesquisas em medicao de perfil térmico de compressores
executadas na Embraco, a experiéncia adquirida mostra que é uma boa estimativa assumir a
incerteza de medi¢do de temperatura como sendo +2°C. Essa grande faixa de incerteza se
deve em grande parte a dificil repetibilidade de montagem do compressor, o qual é composto

por diversos componentes.

Tabela 5.3. Valores experimentais de temperatura [°C] em funcio da poténcia elétrica fornecida ao
ventilador e da condicio de temperatura de evaporacio e condensacio simulada em calorimetro.

Ventilador Poténcia Alta Poténcia Baixa
Condiciio CASO1 CASO 2 CASO 3 CASO 4
-25°C / 55°C -15°C / 45°C -25°C / 55°C -15°C / 45°C
Tcrn 90,5 79,0 105,7 88,5
T bt 72,2 60,5 86,0 71,5
T pu 57,0 49,0 77,5 66,0
Tnora 61,5 64,1 97,0 98,0
y 63,3 67,0 99.5 100,0
Tears 48,5 46,3 66,0 57,5
Tear,7 53,1 49,5 68,0 57,5
Tears 51,7 49,5 67,5 59,0
Teary 52,0 48,5 70,0 60,0
Tear,10 56,1 55,5 80,0 73,5
Tpsuc 35,0 34,0 37,0 33,5
Tein2 59,0 53,5 77,5 64,5
Toig3 60,3 55,5 75,0 64,0
Toit4 63,7 56,5 83,0 64,3
Teis 59,0 54,5 73,0 62,5
Tsuc,16 35,0 54,0 75,0 62,5
Touc 63,0 56,5 79,0 65,5
Tyes 108,5 98,5 129,0 108,0
Tyun 84,0 87,5 104,0 99,5
Toteo 52,0 49,0 72,5 58,5

Tabela 5.4. Valores experimentais de capacidade de refrigeraciao [W] e poténcia elétrica [W] em funcio da
poténcia elétrica fornecida ao ventilador e da condicio de sistema simulada em calorimetro.

Ventilador Poténcia Alta Poténcia Baixa
Condicao CASO 1 CASO 2 CASO 3 CASO 4

Capacidade 116,9 265,0 112,3 256,2
Poténcia 108,9 150,1 107,7 149,0
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A Tabela 5.4 apresenta os valores de capacidade de refrigeracdo e poténcia elétrica.
Embora ndo exista um trabalho sistemdtico sobre incertezas de medicdo para este tipo de
bancada experimental, de acordo com dados fornecidos pela Embraco, as unidades
calorimétricas utilizadas apresentam incertezas de +2% para medi¢cdes de capacidade e
consumo e de +2,5% para o COP.

O dultimo dado avaliado experimentalmente é o rendimento elétrico do motor que
influencia diretamente a quantidade de calor dissipado por esta regido. A partir da poténcia
elétrica e de dados oferecidos pelo fabricante € possivel tracar a curva de comportamento do
rendimento do motor elétrico, calculado de acordo com a Equacgdo (3.7) e apresentado na

Figura 4.2. A curva de ajuste para o rendimento elétrico do motor, também mostrada na

figura, é apresentada na Equacgdo (5.1).

. -1
-24,1225409In(W,,)  126,1560902
W 2 + W 2

el el

n,, =0,01/ 0,012360858 + (5.1)

X Poténcia Mecéanica O Rendimento — Ajuste

—= N N
(o)) o (o))
o o o
1 1 [ —

100 ~

Poténcia Mecéanica [W]
Rendimento Elétrico [%]

[8)]
o
1
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Poténcia Elétrica [W]

Figura 5.2. Rendimento elétrico e poténcia mecéinica disponibilizada pelo motor
quando este é submetido a determinada poténcia elétrica.

5.2. Calibracao de Parametros Globais

De posse dos dados experimentais, os diversos coeficientes utilizados em ambas as
metodologias de simulacdo térmica podem ser ajustados de modo a representar o perfil
térmico encontrado. Nesta primeira etapa de calibracdo serdo ajustados os valores de
coeficiente de conveccdo médio externo, correcdes para as dreas efetivas de escoamento e a

dissipacdo de calor existente nos mancais hidrodinamicos.
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5.2.1. Coeficiente de Convecgcdo Médio Externo

Inicialmente, assume-se que o escoamento forcado de ar que ocorre sobre o
compressor ¢ uniforme ao redor de toda a carcaca, podendo obter-se um valor médio H,,, que

represente a transferéncia de calor em torno da carcaca do motor e da carcaga do kit mecanico

(Hext = Hcar = mot)'

Figura 5.3. Conservacao global da energia do compressor.

Da aplicacdo de um volume de controle externo a todo o compressor resulta a

expressao (5.2), que representa a conservagao de energia global no dominio.

0, =W, —ritlly, 1) (5.2)

Pode-se determinar o calor dissipado em fun¢do da diferenca de temperatura média

existente entre a carcaga (motor e kif) e a box calorimétrico como:

Qext = HEXf AEXf (7—;Xt - Tae ) (5'3)

A Tabela 5.5 apresenta o coeficiente de convec¢do médio para cada caso experimental
obtido a partir das equagdes (5.2) e (5.3). A temperatura média € obtida a partir da ponderagdo
das temperaturas de carcaca e motor obtidas experimentalmente, conforme apresentado na

equacao (5.4).

10 5
Acar z 7—'car,i + Amm‘ z an‘,i
— i=6 i=4

T (5.4)
Acar + Amm‘
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Tabela 5.5. Valor médio estimado para o coeficiente de transferéncia externa de calor
do compressor para os testes experimentais executados.

Ventilador Poténcia Alta Poténcia Baixa
Condicao CASO 1 CASO 2 CASO3 CASO 4
T.. [°C] 55,2 54,8 79,0 73,3
Qext [W] 84,2 82,0 70,9 63,2
H,. [W/m?-K] 49,3 48,9 20,4 20,7

5.2.2. Areas Efetivas de Escoamento em Vdlvulas

O modelo de escoamento em valvulas, definido pela Equacado 3.14, mostra que a vazao
de gas que passa pelos orificios de succdo e descarga depende da area efetiva de escoamento,
Ace, que representa uma correcdo devida a restricdo imposta ao escoamento pela vdlvula. A
area efetiva de escoamento ndo € de facil obtencdo e foi estimada para o presente trabalho a
partir de valores tipicos utilizados para um compressor com um sistema de valvulas
semelhante.

Para verificar se esta aproximacao € valida, foram executadas quatro simulacdes do
modelo termodindmico da cadmara de compressdo desacoplado do restante do compressor. As
temperaturas do gds nas camaras de succdo e de descarga e a temperatura da parede do
cilindro obtidas experimentalmente para cada caso foram utilizadas como condicdo de
contorno para essa simulacdo. Os resultados da capacidade de refrigeracdo do compressor

(sem correcao) sdo apresentados na Tabela 5.6.

Tabela 5.6. Comportamento da capacidade de refrigeracao do sistema
mediante aplicacio do fator de correcao para as areas efetivas.

Ventilador Poténcia Alta Poténcia Baixa
Condicao CASO 1 CASO 2 CASO 3 CASO 4
Capacidade Experimental [W] 116,9 265,0 112,3 256,2
Capacidade sem Correcao [W] 108,8 2493 104,6 240,1
Desvio [%] -6,9 -5,9 -6,9 -6,3
Capacidade Corrigida [W] 113,9 268,5 109,6 261,5
Desvio [%] -2,6 +1,3 -2,4 +2,1

Apesar de haver certa concordancia entre os resultados para as duas condi¢des de
sistema verificadas, o desvio em relacdo aos resultados experimentais é considerdavel. Para
adequar o comportamento das valvulas, admitiu-se a multiplicagdo de um fator de 1,3 e 1,0
para as dreas efetivas de succdo e descarga, respectivamente, resultando nos valores

corrigidos de capacidade apresentados na tabela citada. No entanto, estes valores de correcdo
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foram obtidos a partir do método de tentativa e erro e ndo sdo necessariamente os valores que

garantem a 6tima concordancia com os resultados experimentais.

5.2.3. Perdas Mecdnicas em Mancais

As perdas mecéanicas em mancais também t€m sua quantificagdo relativamente
complexa. Esse fato é decorréncia da configuracdo das cargas dinamicas envolvidas durante o
trajeto alternativo em alta velocidade executado pelo pistdo. Assim, os valores de perdas
mecanicas em mancais sao usualmente obtidos indiretamente através de experimentos e de
resultados numéricos.

Experimentalmente, o valor das perdas mecanicas é obtido através da medi¢do da
poténcia elétrica e da poténcia indicada do compressor, conforme mostra a expressao (5.5).
Enquanto a poténcia elétrica € obtida diretamente, a poténcia indicada € calculada a partir da
integracdo dos dados instantaneos de pressdo do géas e do volume do cilindro medidos ao
longo de um ciclo de compressao. De forma andloga ao que € feito experimentalmente, a
perda mecanica foi estimada utilizando-se a mesma expressao, no entanto, o valor da poténcia

indicada foi simulado numericamente. Desta forma, resultam os valores de perda mecanica

Qman apresentados na Tabela 5.7.

Qman = 776!‘4161 - mnd (55)

Tabela 5.7. Perda mecanica nos quatro casos avaliados.

Ventilador Poténcia Alta Poténcia Baixa
Condicdo CASO1 CASO 2 CASO 3 CASO 4
-25°C / 55°C -15°C / 45°C -25°C / 55°C -15°C / 45°C
W [W] 108,9 150,1 107,7 149,0
Wina [W] 53,0 88,3 53,1 88,4
N [%)] 74,3 79,4 74,0 79,3
Oman [W] 27,9 30,9 26,6 29,8

Como ndo foi desenvolvido, no presente trabalho, um modelo adequado para a
dissipacdo em mancais, optou-se por assumir que a dissipagdo em mancais possui valor

constante igual a média dos valores obtidos a partir dos quatro casos experimentais.
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5.3. Calibracao da Metodologia Hibrida

Devido a geometria e aos padrdes de escoamento relativamente complexos no interior
do compressor, a utilizacdo de correlacdes disponiveis na literatura para coeficientes de
transferéncia de calor por conveccdo aplicadas em geometrias simplificadas dificilmente
oferecerd bons resultados para a representacao dos fendmenos térmicos envolvidos. Conforme
mostrado anteriormente, os coeficientes que permitem o cdlculo da taxa de transferéncia de
calor pelas paredes do modelo s6lido Hpureqe s30 inicialmente estimados e posteriormente
calibrados para o compressor sob andlise. A calibracdo se da através do uso de dados
experimentais e o procedimento, através do qual ela é executada € mostrado em detalhes ao

longo desta secdo, sendo crucial ao entendimento da metodologia.

Tabela 5.8. Condicoes de contornos inicialmente utilizadas para simulacio térmica
do compressor pela Metodologia Hibrida.

Temperatura Coeficientes de Conveccao
Camara
Simbolo Valor [°C] Simbolo Valor [W/m2-C]
H, int Hsuporte’ Hbucha,
30
Hbloco’ Hcabegote: Hbundy

Ambiente Interno T 77,2
Hecop 150
Heixo 150
Camara de Succao Tsue.m 79,0 H,. 150
Camara de Descarga T des 124,1 Hy,s 300
Linha de Descarga Tounm 104,2 Hpu, 200

Assumindo como corretos os valores de temperaturas obtidos experimentalmente,
pode-se utilizar um modelo global para simular o erro que a imposi¢do dos coeficientes
estimados ocasiona. A partir desses dados de temperatura, pode-se calcular o somatoério dos
termos advectivos das equacdes de conservacao da energia das camaras mostrados
anteriormente na Tabela 3.3 e, por meio do valor estimado de Hurqe (Equagdo 3.50), sdo
calculados os termos difusivos ¢,,. Para que a conservacdo de energia aplicada ao gis seja
satisfeita em cada cdmara, um termo de residuo de energia Res,, deve ser adicionado a taxa de
transferéncia de calor simulada por volumes finitos como mostra a Equacdo (5.6). Utilizando

as temperaturas médias das camaras obtidas no caso experimental 3 e os parametros
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mostrados na Tabela 5.8, pode-se quantificar o residuo através da simulacdo completa da

Metodologia Hibrida, uma vez que o dado de vazao € necessdrio.

Qm . T Res, th (5.6)

Resultam desta simulacdo, as taxas de transferéncia de calor e os residuos da
conservacgdo de energia apresentados na Tabela 5.9. Percebe-se que os residuos sdo da mesma
ordem de grandeza das taxas simuladas, o que leva 2 invalidacio da simulacio. E
fundamental, portanto, que se encontre uma forma de reduzir esse residuo através de um

procedimento adequado de calibragdo dos coeficientes de transferéncia de calor Hpurede-

Tabela 5.9. Taxa de transferéncia de calor saindo de cada cAmara simulada através da Metodologia
Hibrida e o respectivo termo de residuo resultante da estimativa inicial dos coeficientes de conveccao.

Camara On [W] Res,, [W]
Ambiente Interno —-10,27 —13,22
Camara de Sucg¢ao -3,07 +1,82
Camara de Descarga +9,30 +15,73
Linha de Descarga +2,87 +11,45

Conforme citado anteriormente, a metodologia global de simula¢do térmica
desenvolvida por Todescat et al. (1994) utilizava modelos de condutancia global para simular
a taxa de transferéncia de calor do gds no interior das camaras do compressor. O balanco de

energia no interior de cada uma destas camaras era representado por equacdes semelhantes as

expressoes (5.7) e (5.8). O termo Qm era calculado através dos coeficientes globais de

transferéncia de calor UA;J entre as camaras m e [, conforme € apresentado na Equacdo (5.8).

Q, = rh,, +8 (5.7)

0, =UA, (T,-T,) (5.8)

O que a Metodologia Hibrida propde é a substituicdo do termo de residuo por um

termo global de transferéncia de calor, sendo o ponto chave desta metodologia. Esta
adaptacdao € mostrada na equacdo (5.9), onde o termo Qm substitui o residuo, sendo aqui
definido como uma taxa de transferéncia de calor residual. Estes termos sdo calculados a

partir dos coeficientes de condutancia global residuais UA’ e da diferenca de temperatura
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média do gds no interior de duas camaras adjacentes / e m. J4 o termo ¢, , resulta da

integracdo das taxas de transferéncia de calor de todas as superficies solidas que formam a

presente camara no modelo de volumes finitos.

Qm = Qr: + qm = UA:;:I (7—'1 - Tm )_ z HparedeAparede (Tparede - Tm ) (59)

O termo Q, permite que parte do calor que atravessa uma cAmara ndo seja transferido

por difusdao através do sélido, e quanto menor for sua magnitude, maior é a taxa de

transferéncia de calor ¢, do gds no interior da camara para as superficies sélidas que estdo

em sua fronteira. Desta maneira, através do processo de calibragcdo dos coeficientes H,aredes
busca-se um valor de UA™ das cAmaras nulo e, por conseqiiéncia, fazer com que o calor seja
transferido em sua totalidade por convec¢do aos componentes solidos, o que é mais coerente
fisicamente.

As equagdes de conservacdo da energia sdo entdo reescritas na forma mostrada nas

expressoes (5.10) - (5.13).

G VUL (T T, =y By e
Gaes + UAwo (Tiey =T)= Evivtes = Eteiit = Eotesn (5.11)
o UM Ty ~T,)= By + Er 12
q., - UA (Tm — TL?[ )-UA,(T,,~T,)-UA,,(T,, ~T,)+UA,(T,~T,)= (5.13)
=E i T Etsi — Eoigue

Além de minimizar a taxa residual de transferéncia de calor, a calibracdo € feita de tal
modo que as temperaturas médias da parede do cilindro, do motor elétrico e da carcaca do kit
mecanico estejam tao proéximas quanto possivel daquelas medidas experimentalmente.

Tendo ressaltados esses pontos iniciais, o processo de calibracao € feito através de um
processo de tentativa e erro, sempre buscando satisfazer as condi¢des citadas e a coeréncia
fisica. Tomando novamente o Caso 3 como referéncia, o procedimento e resultado da
calibragcao do Modelo Hibrido sdo apresentados a seguir.

Os valores de coeficientes de convec¢do Hpureqe €stimados inicialmente sdo baseados
em experiéncias anteriores adquiridas de compressores semelhantes. As alteracdes de cada
valor, mostradas na Tabela 5.10, buscam minimizar a parcela de transferéncia de calor

matemadtica e/ou aproximar as temperaturas médias simuladas dos valores respectivos
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medidos experimentalmente. Esse processo se d4 empiricamente, baseado em intui¢do fisica

auxiliado pelas figuras apresentadas abaixo.

A Figura 5.4 apresenta o decaimento do somatério da parcela matematica da taxa total

de transferéncia de calor dos volumes de gis no interior da camara para cada uma das

tentativas executadas. J4 a Figura 5.5 tal mostra as temperaturas médias da parede do cilindro,

do motor elétrico e da carcaga aproximando-se das temperaturas experimentais conforme os

valores dos coeficientes de convec¢do Hpareqe S0 ajustados.

Tabela 5.10. Calibracao dos coeficientes de conveccao [W-m?K]

para as superficies solidas do modelo em volumes finitos.

Externos Ambiente Interno Camaras
Internas
5 . 5
Zlsl 3l s PR = B .| 8
g S| £ §| g 2| 5| 2| %] |2l 8|8 &
5 S| 8| & | 2| 8| | & | 5| E| 88| %8| g | =
= & Q & ==} ==] wn @) ==] <3 < =] wn i
1120,5]20,5| 30 30 30 30 30 30 | 130 | 200 | 300 | 150 | 200
2123,0] 15,0
3 150
4 70
5 130 | 130
6 50
7 400
8 60
9 150
10 700
11 600
12 200 | 250
13 90
14 60
151249 | 11,0
16 50
17 900
18 200
191249 | 11,0 | 200 | 85 | 130 | 180 | 105 | 150 | 200 | 250 | 600 | 50 | 900
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Figura 5.4. Taxa de transferéncia de calor residual para as cimaras durante o processo de calibracao.
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Figura 5.5. Temperaturas obtidas numericamente durante o processo de calibracio.

No intuito de facilitar a compreensdao do procedimento, serd mostrado o que se
buscava em algumas das tentativas. A partir dos resultados da tentativa 1, percebe-se que a
temperatura média do motor € menor do que a medida experimentalmente. A hipdtese fisica
adotada é: uma vez que o compressor foi testado na vertical com a regido do motor voltada
para cima (Figura 5.6), a pluma térmica formada devido ao aquecimento do ar na regido da
carcacga carrega ar quente até a superficie do motor, diminuindo seu potencial para dissipacdo
de calor ao meio externo. Essa hipétese € reforcada pelo valor do coeficiente médio de
conveccdo calculado a partir do balanco global do compressor que pode caracterizar

convecg¢do natural ou, no maximo, um regime de convec¢do mista.
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Q¥

Figura 5.6. Hipotese de conveccao mista.

Para simular esta hipétese, na tentativa 2 reduziu-se o valor do coeficiente de
conveccdo na regiao do motor para 15W/m2-°C. Para que o valor do coeficiente de convec¢ao
médio externo siga inalterado, o valor do coeficiente de conveccao na carcaca foi aumentado

de acordo com a Equacdo (5.14).

— Amm‘Hmm‘ + AcarHcar
ext
AWI()T + AC(U’

(5.14)

Como resultado, a temperatura média do motor passou de 84,3°C para 91,8°C na
tentativa 2, aproximando-se daquela avaliada experimentalmente. No entanto, a transferéncia
de calor residual entre ambiente interno e ambiente externo, UAai*, apresentou leve aumento
passando a representar aproximadamente 22% do calor que é dissipado para o ambiente.
Desta forma, assume-se que o coeficiente de convecgdo interno estimado entre o gds no
ambiente interno e a carcaca do kit mecanico oferece uma restricio maior do que deveria.
Outro indicio desta hipétese € o fato de a carcaga apresentar sua temperatura mais baixa que
aquela medida experimentalmente. Assim, na tentativa 3, aumentou-se o coeficiente de
conveccdo interno na regido da carcaca de 30 para 150 W/m2-°C, resultando na redugdo da
taxa de transferéncia residual de 15,7 para 4,4 W e no aumento da temperatura da carcaca de
59,0°C para 70,6°C.

De maneira andloga, foram feitas outras 19 tentativas até que o comportamento
térmico resultante foi aceito. O resultado final ndo é o 6timo, mas muitas tentativas adicionais
teriam que ser avaliadas para oferecer uma pequena melhoria no resultado final. Os valores
nao-nulos dos coeficientes de condutancia global residuais obtidos expdem essa inadequacao.

ApOs esta etapa de calibracdo, os valores de condutincia global residual UA,, sdo
mantidos para serem utilizados durante a simulacdo térmica. Conforme apresentado no inicio
desta secdo, esses termos ainda refletem, de certo modo, o residuo das equagdes da

conservacdo da energia. Espera-se, no entanto, que somente uma pequena discrepancia do
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campo de temperaturas nos componentes solidos seja percebida, uma vez que esses termos
ndo deixam de representar, de certa forma, o processo de transferéncia de calor, ja que estdo
vinculados a diferencas de temperatura. Além disso, a retirada destes termos acarretaria uma
inconsisténcia fisica na conservacao da energia do gds no interior das camaras.

O dltimo aspecto, e talvez a consideragdo mais importante sobre a andlise desta
metodologia, € o fato de que foram estimados 13 coeficientes de conveccdo a partir da
observacao de 8 parametros guia (4 UA*, Toots Tear, Teir € H,y). Matematicamente, pode-se
imaginar que se utilizaram 8 equacdes nado-lineares para resolver 13 incognitas. Assim, o
resultado encontrado, apesar de satisfazer a condi¢do experimental representada pelo Caso 3,
ndo se ajusta necessariamente as outras condi¢des. Em outras palavras, os coeficientes
encontrados devem ser submetidos a validagdo através da utiliza¢ao de, no minimo, mais uma
condicdo experimental para que o resultado esteja correto. Desta forma, ter-se-iam 16
equacdes disponiveis para as 13 incognitas do problema e os coeficientes médios encontrados

seriam assumidos como corretos. Esta validacdo € o objetivo da préxima sec¢do, juntamente

com a valida¢ao da Metodologia de Fluxo Médio.

5.4. Validacao Experimental das Metodologias Numéricas

Neste ponto, serd avaliada a concordancia das metodologias apresentadas e ja
calibradas com os dados experimentais obtidos. A calibracdo do modelo termodinamico da
camara de compressdo e a estimativa do coeficiente de convec¢do médio externo e da
dissipacdo de calor decorrente do atrito em mancais sdo utilizadas em ambos os modelos,
sendo mantidos os mesmos valores para as duas metodologias. Além disso, os dados iniciais
para a simulacdo da camara de compressdao, como por exemplo, dimensdes do mecanismo de
acionamento e eficiéncia do motor elétrico, também seguem inalteradas para os dois modelos.

A temperatura de entrada no compressor 7, € a temperatura do ambiente externo 7,
assumidas como 35°C e 32°C, respectivamente, sdo condicdes de contorno para todos os
casos. Assim, as unicas modificagdes necessdrias para simular numericamente os casos
experimentais sdo as temperaturas de evaporagao e condensagdo e o coeficiente de conveccao
médio externo H,,. Nos casos 1 e 3, os coeficientes H,, € H., sdo prescritos conforme os
valores obtidos no processo de calibracdo, enquanto que, nos casos 2 e 4, nos quais o
coeficiente de convec¢do médio externo € maior, assume-se conveccao for¢ada uniforme, ou

Seja7 Hmot = Icqr = [dext.
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Os resultados de temperatura oferecidos pela simulag@o térmica do compressor através
da Metodologia Hibrida, quando este é submetido as condicdes experimentais, sao
apresentados na Tabela 5.11. Por defini¢do, neste trabalho, o desvio entre a temperatura
obtida experimentalmente e o resultado numérico é calculado através da diferenca de
temperatura normalizada. Esta normalizacio € dada pela razdo entre a diferenca de
temperatura absoluta entre o caso numérico e experimental e a méxima diferenca do escalar
obtida experimentalmente em cada caso. A expressdo (5.15) apresenta como a variagdo €
calculada. O motivo desta op¢do € representar o erro de acordo com faixa de temperaturas

medidas, ou seja, quanto maior a amplitude da faixa de medicdo, menor serd o erro

ocasionado por um valor absoluto de variagdo em qualquer escala de temperatura.

. Tnum - 71e)cp
Desvio[%] =100 (5.15)

( max min ]cam

No que diz respeito a Metodologia Hibrida, além das condicdes citadas anteriormente,
s@o mantidos, para cada camara, os valores de UA" obtidos anteriormente no processo de
calibracdo. Esses valores sdao 0,194; 0,009; 0,079 e 0,083 para equagdo da conservacdo de
energia aplicada a camara de succdo, descarga, ambiente interno e linha de descarga,
respectivamente. A calibracdo desta metodologia foi baseada no caso experimental 3, restando
assim 3 condic¢des para sua validacao.

Como pode ser percebido na Tabela 5.11, existe uma concordancia adequada entre os
resultados de temperatura numéricos e experimentais. A comparagdo com o Caso 3 oferece
simplesmente a verificagdo da consisténcia matematica, sendo que as variagdes observadas
podem ser assumidas como erros decorrentes dos critérios de convergéncia dos modelos e
estdo dentro de uma margem de aproximadamente 1% na maior parte dos pontos avaliados.

O Caso 2 € aquele onde as maiores variacoes em relacdo ao experimento sao
percebidas, no entanto, este fato era esperado uma vez que € a situacdo mais distante da
utilizada para calibracdo. Nesta condicao, o coeficiente de convec¢do médio sobre a carcaca
teve um aumento de 150% e a condi¢do de operacdo do sistema de refrigeracdo passa de
-25°C/55°C para -15°C/45°C. A principal decorréncia da mudanga da condicdo de operagdo é
a grande variagdo de capacidade de refrigeracdo (Tabela 5.12) que o sistema € capaz de
oferecer e era esperado que os coeficientes de conveccado das superficies s6lidas, assumidos
como constantes para todas as condi¢des avaliadas, estivessem mais distantes do fendmeno

fisico real.
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Tabela 5.11. Comparacio entre os pontos de temperatura medidos
e os resultados numéricos obtidos via Metodologia Hibrida.
Condicao CASO1 CASO 2
Temperaturas Exp Num D;:;:]l 0 Exp Num D;:;:]z 0
Tsuc 63,0 61,8 -1,6 56,7 55,4 -2,0
T des 108,5 106,7 -2,4 98,6 101,1 3,8
T, 60,5 59,2 -1,7 55,0 54,1 -1,3
Toun 84,0 85,5 2,0 87,3 90,4 4,7
Ten 90,5 87,0 -4,6 79,2 82,7 5,3
Teor 51,3 53,1 2,3 48,4 493 1,3
Thor 61,5 59,4 -2,8 65,6 58,8 -10,3
Tsuc 16 59,5 59,2 -0,4 54,1 54,1 0,0
Condicao CASO3 CASO 4
Temperaturas Exp Num D;;ov]l 0 Exp Num D;;ov]l 0
Tsuc 79,0 79,7 0,8 65,5 66,5 1,3
T jes 124,0 123,8 -0,2 108,0 110,2 3,0
T, 71,1 76,7 -0,5 63,9 64,5 0,8
Toun 104,0 103,7 -0,3 99,5 100,5 1,3
Terr 105,5 104,9 -0,7 88,5 91,3 3,7
Teor 67,9 69,7 2,0 58,5 60,8 3,0
Tnot 98,3 98,1 -0,2 99,0 95,6 -4,5
Tsuc 16 75,0 76,7 1,8 62,5 64,5 2,6
Tabela 5.12. Resultados numéricos de capacidade de refrigeracao
e poténcia elétrica do compressor obtidos via Metodologia Hibrida.
Condicao CASO 1 CASO 2
Temperaturas Exp Num Var [%] Exp Num Var [%]
Capacidade [W] 116,9 115,2 -1,5 265,0 271,3 2,4
Consumo [W] 108,9 108,9 0,0 150,1 146,8 2,2
Condicao CASO3 CASO 4
Temperaturas Exp Num Var [%] Exp Num Var [%]
Capacidade [W] 112,3 110,1 -2,0 256,2 262.,4 2,4
Consumo [W] 107,7 109,0 1,2 149,0 146,7 -1,6

Desta maneira, pode-se assumir que a Metodologia Hibrida oferece resultados

adequados para representar o comportamento térmico do compressor. Da maneira andloga, o

Caso 3 € tomado como base para simulagdo do compressor pela Metodologia de Fluxo Médio.

Os resultados de temperatura obtidos sdo comparados com a Metodologia Hibrida e com os

resultados experimentais conforme apresentados na Tabela 5.13.
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Tabela 5.13. Resultados da simulacdo numérica do Caso 3 através da Metodologia de Fluxo Médio (MFM)
comparados com aqueles obtidos pela Metodologia Hibrida (MH) e experimentalmente (Exp).

Modelo Fluxo Médio Hibrido

Temperatura [°C] Exp Num Desvio % Exp Num Desvio %

Tuc 79,0 80,6 1,7 79,0 79,7 0,8

T ges 1240 139,8 17,2 124,0 123,8 -0,2

T, 77,1 71,9 -5,7 77,1 76,7 -0,5

Toun 104,0 126,8 24,8 104,0 103,7 -0,3

Tcn 105,5 116,8 12,3 105,5 104,9 -0,7

T.or 67,9 56,4 -12,4 67,9 69,7 2,0

T oot 98,3 1104 13,2 98,3 98,1 -0,2

Tsuc,16 75,0 75,4 0,5 75,0 76,7 1,8

Capacidade [W] 112,3 107,7 4,1 112,3 110,1 -2,0

Consumo [W] 107,7 110,0 2,1 107,7 109,0 1,2

A MFM apresenta grandes desvios em relacdo ao perfil de temperaturas médias
experimentais, principalmente se comparado aos resultados oferecidos pela MH. A hipétese
mais consistente levantada sobre essa discrepancia € a desconsideracdo dos efeitos térmicos
inerentes ao escoamento de dleo lubrificante. O filme de 6leo que sai pela folga nos mancais
entra em contato com o eixo, conector e biela, pecas que possuem alta velocidade de rotacgao,
e € espalhado para todos os componentes. Parte do 6leo vai diretamente para a parte interna da
carcaca, podendo antes escoar sobre alguns componentes do kif mecanico.

Do ponto de vista térmico, o 6leo reduz a resisténcia a transferéncia de calor entre o kit
mecanico e a carcaca do compressor, uma vez que a energia € transportada através deste
escoamento. Os componentes internos do compressor possuem altas temperaturas superficiais
que dissipam calor para o 6leo, o qual, por sua vez, transfere o calor para o ambiente interno e
para a carcaca. Essa hipdtese € justificada quando se observa as temperaturas do gis no
interior da camara de descarga, da linha de descarga, da parede do cilindro e da superficie
interna da carcaga. As trés primeiras referem-se a componentes que sao parte do kit mecanico
e tém niveis de temperatura superiores aos medidos experimentalmente, enquanto o resultado
numérico da temperatura média da carcaca € inferior aquela obtida pelo experimento.

A avaliacdo dos valores médios do coeficiente de transferéncia de calor em algumas
das superficies sélidas no interior do compressor reforca esta hipotese, conforme apresenta a
Tabela 5.14. O aumento da resisténcia térmica aparece de forma clara quando a MFM ¢
comparada com os valores calibrados pela Metodologia Hibrida para as regides da carcaca, do
cabecote do cilindro e do bloco. Ja os coeficientes médios de transferéncia de calor no interior

das camaras de suc¢do e descarga apresentam menores desvios se avaliados de forma relativa.
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Tabela 5.14. Comparacio dos coeficientes médios de transferéncia de calor para uma mesma superficie
solida obtidos pela Metodologia Hibrida e pela Metodologia Fluxo Médio.

Hparede [W/m2-K] Fluxo Médio Hibrido
Hip 35,0 200,0
H apecore 31,6 105,0
Hpioco 34,3 85,0
Hyye 83,7 50,0
H es 456,6 600,0

A coeréncia das metodologias apresentadas pode ser avaliada, de forma bastante geral,
através da taxa de transferéncia de calor dissipada globalmente pela carcaca do compressor.
Se a conservacdo da energia estd sendo satisfeita no interior de cada camara e os pontos de
geracdo de calor (mancais, motor elétrico e camara de compressdo) foram modelados de
maneira correta, a taxa de calor dissipada obtida numericamente deve ser semelhante com
aquela calculada a partir dos dados experimentais.

Experimentalmente, essa taxa foi obtida anteriormente, durante o célculo do
coeficiente médio de transferéncia de calor externo do compressor (se¢do 5.2.1). A
compara¢cdo dos valores experimentais em relacdo aqueles obtidos experimentalmente €

mostrada na Tabela 5.15 para a condi¢@o de funcionamento representada pelo Caso 3.

Tabela 5.15. Comparacio das taxas de transferéncia de calor obtidas
pelas metodologias numéricas e aquela calculada a partir de dados experimentais.

Taxa de
Transferéncia de Experimental Fluxo Médio Hibrido
Calor [W]
qext 70’9 54,3 67,2
Q:,w B - 3,6
Our.,. - 16,2 0.2
Qo 70,9 70,5 70,6

Primeiramente, deve-se considerar que, para a Metodologia Hibrida, parte do calor é
dissipada para o ambiente externo através da taxa de transferéncia de calor residual Qm . Esta
taxa deve ser somada aquela calculada a partir da integracdo dos fluxos de calor calculados
para cada volume elementar adjacentes a superficie externa do compressor ¢, , .

Além disso, em ambas as metodologias, a forma como o calor € transportado entre os

componentes e destes para o gds ndo € perfeitamente modelada. Devido as simplifica¢des

tomadas para que fosse possivel a representacdo térmica do compressor, ou mesmo devido ao
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desconhecimento em relacdo a fendmenos locais, o perfil de temperatura teve variacdes de
maior ou de menor escala. Como pdde ser percebido, essas consideragdes afetaram a
temperatura do gas na saida do passador de descarga Tp,,. No caso da MFM, uma grande
parcela do calor que seria dissipado pela parede da carcaca acabou sendo transportada com o
fluxo de massa pelo passador de descarga.

Estes dois fatos devem ser considerados para que comparacdo entre os resultados

numeéricos e experimentais em termos de calor total que deixa o compressor Q, ., seja feita de

tota
maneira adequada. A expressdo modificada € apresentada pela equacdo (5.16) e prevé a

concordancia em termos de energia apresentada anteriormente na Tabela 5.15.

Qs = G +UAL Ty =T, )+t (=12 )= Wi =i, (i — s, ) (5.16)

ae bun ele evap \" "bun psuc

5.5. Consideracoes Finais

Os resultados apresentados mostraram que a Metodologia Hibrida pode caracterizar de
maneira adequada o comportamento térmico do compressor e, desta maneira é possivel sua
utilizacdo para a etapa onde serdo avaliadas numericamente as alternativas para o
gerenciamento térmico do compressor sob andlise.

A Metodologia de Fluxo Médio, por sua vez, apresentou grandes defici€éncias em
termos do perfil térmico resultante. Possivelmente, a simplificacdo tomada em relacdo ao
escoamento de 6leo € o motivo que leva a sua inadequagdo em relagdo aos resultados
experimentais. A verificacdo desta hipotese ndo foi executada, pois a inclusdo de um modelo
multifidsico tornaria muito caro o processo computacional envolvido na previsdo do
escoamento no interior do compressor dado o tamanho do dominio e o refino necessario para
a caracterizacao correta dos campos de propriedades.

Outra grande simplificacdo que pode ter afetado os resultados desta metodologia é a
hipétese de que os processos de transferéncia de calor podem ser representados através do
escoamento médio em detrimento da média dos processos transientes ao longo de um ciclo de
compressdo. A verificacdo desta hipotese pode ser feita através da simulacdo dos
componentes e camaras separadamente, uma vez que a simula¢do de todo o dominio, de
forma transiente, dificilmente seria vidvel considerando as ferramentas computacionais

disponiveis atualmente.
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Desta maneira, apesar da MFM conceitualmente permitir uma melhor avaliacdo das
alternativas envolvendo grandes alteracdes geométricas, sua utilizagdo requer uma melhoria
dos modelos utilizados. Portanto, a andlise de solu¢gdes para o gerenciamento térmico do
compressor serd feita via Metodologia Hibrida, como serd apresentado nos capitulos

subseqiientes.






6. Modelos Matematicos para Andlise de

Alternativas de Gerenciamento Termico

Conforme citado no Capitulo 2, o funcionamento do compressor é diretamente
influenciado por seu perfil de temperatura, principalmente pelo comportamento térmico de
camaras e componentes proximos a camara de compressdao. No entanto, a interdependéncia
térmica dos componentes impossibilita a adocdo, de maneira direta, das solucdes que
ofereceram bons resultados em outros compressores. Com a disponibilidade da Metodologia
Hibrida, pode-se simular o comportamento térmico do compressor e identificar possiveis
alternativas para a melhora de seu desempenho. Este tipo de abordagem geralmente recebe o
nome de gerenciamento térmico, sendo amplamente aplicada ao desenvolvimento de
equipamentos eletronicos, no setor automobilistico e em equipamentos de geracao de vapor.
O seu objetivo €, uma vez identificados fontes e sumidouros de calor, utilizd-los de forma
integrada para melhorar o desempenho global do equipamento, conforme o que serd
executado para o compressor considerado neste trabalho.

Nos capitulos anteriores, foi apresentado um modelo numérico capaz de prever o perfil
térmico do compressor sob diversas condi¢des de funcionamento. Neste capitulo, esse
ferramental numérico serd utilizado para predizer o comportamento térmico do compressor
mediante o uso de determinadas alternativas de gerenciamento térmico. Para tal, serdo
desenvolvidos modelos especificos para cada uma dessas alternativas, os quais serdo entao

incorporados a Metodologia Hibrida.

6.1. Caso Base e Referéncia

Inicialmente, deve-se selecionar um caso que possa ser utilizado como situacao
referéncia na andlise comparativa entre as alternativas de gerenciamento térmico. A primeira
possibilidade seria a utilizacdo de algum dos casos analisados experimentalmente no capitulo
anterior, no entanto, estes niao representam a condi¢do normal de operacdo do compressor.
Convencionalmente, o compressor ndo opera sob condi¢des de convecgdo for¢ada, mas sim
submetido a uma forma de conveccdo mista, onde a pluma térmica é distorcida por um

escoamento de pouca intensidade na dire¢do perpendicular ao compressor. Além disso, o



102 Modelos Matemadticos para Andlise de Alternativas de Gerenciamento Térmico

compressor € disposto na horizontal, enquanto que, dadas as condi¢des de operacdo do
protétipo durante os testes experimentais, o compressor foi posicionado verticalmente,

conforme apresenta a Figura 6.1.

Base Referéncia

ta=

Figura 6.1. Comparacao esquematica entre a disposiciao
do compressor nos casos base e referéncia.

Desta maneira, o caso referéncia na presente andlise reporta-se a um compressor
disposto horizontalmente submetido externamente a um escoamento de ar que caracteriza um
processo de transferéncia de calor por convec¢do mista e radiacdo. Por outro lado, o caso base
corresponde a condi¢c@o na qual foi executado o procedimento de calibragdo e que caracteriza
as condig¢des de avaliacdo experimental.

A tnica diferenca entre o caso base e o caso referéncia sobre o ponto de vista do
modelo numérico é a forma como a condicao de conveccdo externa a carcaga € representada.
Em ambas as situagdes sdo necessdrios um coeficiente de convec¢do Hpyeqe € UmMa
temperatura de corrente livre que representa o escoamento sobre a superficie externa. Para o
caso base, o coeficiente médio de convecgdo foi obtido a partir da aplicagdo da conservagdao
da energia globalmente ao compressor e posteriormente ajustado para as regides das carcagas
do kit mecanico H,., e do motor elétrico H,,, através da calibracdo da Metodologia Hibrida.
Para o caso referéncia, o coeficiente de transferéncia de calor serd calculado a partir de
correlagdes disponiveis na literatura, enquanto que a temperatura do ambiente externo em
ambos os casos serd mantida constante e igual aquela utilizada durante os procedimentos
experimentais.

As correlagdes para transferéncia de calor normalmente aplicam-se a geometrias
simplificadas, assim a superficie externa do compressor foi separada em uma regido esférica,
que caracteriza a carcaga do kit mecanico, e em uma cilindrica para o motor elétrico,

conforme mostra a Figura 6.2. Assume-se que a geometria simplificada do modelo tem
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mesma drea superficial das regides que representam, ou seja, 0,050 m? e 0,023 m? para a
carcaca do kit e motor, respectivamente. Para o cilindro, adotou-se o comprimento de 0,12 m,
estimado a partir da geometria real, e assim, os raios equivalentes da esfera e do cilindro sao,

respectivamente, 0,063 m e 0,030 m.

=

7z

Esfera Cilindro

Figura 6.2. Simplificacdo geométrica da regidio externa do compressor no caso referéncia.

Usualmente, para casos de convec¢do for¢ada, desconsidera-se a parcela referente a
conveccdo livre originada do gradiente de temperatura entre determinado corpo € 0 meio no
qual este estd imerso. Segundo Incropera e DeWitt (1998), a transferéncia de calor por
conveccdo natural é desprezivel se a razdo entre o empuxo resultante da pluma térmica e o
fluxo advectivo de quantidade de movimento de determinado escoamento for muito menor

que a unidade:

Gr,/Rel <<1 (6.1)

onde os ndmeros de Reynolds Rep e de Grashof Grp médios baseados no didmetro sdao

definidos, pelas expressdes abaixo:

Re, = vb (6.2)
1%
T -T. )D?
GrD — gﬁ( sup - oo) (63)

Nas equacdes (6.2) e (6.3),

velocidade média do escoamento incidente;

didmetro caracteristico do corpo;

viscosidade cinematica do fluido;

aceleracdo da gravidade;

coeficiente de expansdo térmica do fluido;
up : temperatura superficial do corpo;

temperatura do escoamento livre;

NN™I® < U<
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Com a finalidade de escolher o modelo que melhor representa o modo de transferéncia
de calor atuante sobre o compressor, uma pequena andlise paramétrica foi feita. Assume-se
que dois corpos, um cilindrico e um esférico, sdo submetidos a um escoamento de ar com
velocidade de 0,2 m/s e temperatura de 32°C. A temperatura da superficie dos corpos pode
variar entre 40°C e 120°C, modificando, desta forma, o efeito causado pelo empuxo térmico

representado pelo nimero de Grashof.

8 < Esfera X Cilindroi
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Figura 6.3. Relacao entre termos de empuxo e de adveccao para o compressor estudado
em funcao da variacao de sua temperatura superficial.

Da observagdo da Figura 6.3, estabelece-se que uma forma de conveccdo mista ocorre
ao longo de praticamente toda a faixa. Assim, o escoamento da pluma térmica que deveria
deslocar-se em uma direcdo paralela a dire¢do da aceleracdo da gravidade, deixa de fazé-lo
devido a acdo do escoamento for¢cado na direcado horizontal.

Deve ser observado que as condi¢des de temperatura e velocidade do escoamento sao
adotadas nesta andlise sdo as mesmas que ocorrem durante a operacdo do compressor.
Portanto, espera-se quea transferéncia de calor por convecg¢do mista prevaleca sobre a regiao
externa do compressor. Incropera e DeWitt (1998) sugerem que para estes casos, o nimero de

Nusselt do escoamento seja calculado através da relagdo:

Nuff4 = Nug4 + Nug’4 (6.4)

em que, Nug , Nug € Nug representam, respectivamente, o nimero de Nusselt dos

processos de transferéncia de calor por convec¢do mista, forcada e natural. Para a esfera

utilizou-se a correlacdo de Whitaker (1972) para representar a transferéncia de calor por
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conveccdo forcada e a correlagdo de Churchill (1983) para conveccao livre. Ja para o cilindro,
foram utilizadas as correlagdes de Churchill e Bernstein (1977) e a de Churchill e Chu (1975)

para convecgdo forcada e natural. Tais correlagdes sao apresentadas na Tabela 6.1.

Tabela 6.1. Nimero de Nusselt para a transferéncia de calor por conveccio forcada e livre para uma
esfera e para um cilindro segundo correlacoes disponiveis na literatura.

Regido Condicao Expressao
2
/6
Natural Nuj) = {0,6 + [ (0’387Ra’))9/16 ]8/27 } (6.5)
1+(0,559/ Pr
Cilindro
V2 5 13 584>
Forcada Nuj, =03+ 062Re, Pr - 1+[ Re, j (6.6)
[+04/Pr)] 282000
0,589Ra;’
Natural Nuy =2+ [1 0469/ P D)9/16 ]4/9 (6.7)
+(0, r
Esfera
1/4
Forgada Nul =2+ (04Re!*+06 Re,Zf)PrO"‘(LJ (6.8)
/’lsup

Assim, o coeficiente de transferéncia de calor por convec¢do H,,,, para cada geometria

pode entdo ser calculado a partir da expressao (6.9).

NMDMkar
parede,conv = (69)
D
Além de trocar calor com o ambiente por conveccdo, o compressor rejeita calor por

radiacdo, sendo que esse fluxo de calor pode ser calculado de acordo com a equagao (6.10),

onde considera-se que a temperatura da vizinhanga, 7', = T.:

0, =oelr,' -1.") (6.10)

8 4 ~ .

As constantes g (= 5,67 x 100 W/m2?-K") e ¢ sdo, respectivamente a constante de
Stefan-Boltzmann e a emissividade da superficie. No caso do compressor, a tinta utilizada
para revestir a superficie da carcaca apresenta emissividade na ordem de 0,9, de acordo com

dados do fabricante.
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Se o valor do fluxo de calor que deixa a superficie da carcaga por radiacao for dividido
pela diferenca de temperatura entre a mesma e o ambiente, pode-se definir um coeficiente de
transferéncia de calor por radiacio entre os dois corpos e o ambiente, conforme mostrado na

expressao (6.11), analogamente ao que foi feito para a parcela convectiva.

”
Q rad

Hparede,rad = m

(6.11)

No entanto, diferentemente do que foi assumido para os termos convectivos, onde 0s
dois tipos de escoamento de ar (for¢ado e natural) sdo interdependentes, o termo de radiagdo é
independente da convecg¢do, ou seja, o coeficiente global de transferéncia de calor resulta do
somatorio simples dos coeficientes de transferéncia de calor dos dois modos de transferéncia

de calor:

H =H +H

parede parede,rad

parede ,conv (6 . 1 2)

As figuras 6.4 e 6.5 representam o comportamento desses coeficientes mediante a
variacdo da temperatura superficial para as geometrias esférica e cilindrica adotadas para
representar a carcaca do compressor.

Para o caso base, os valores dos coeficientes externos de transferéncia de calor eram
calculados previamente a partir de dados experimentais e assumidos independentes da
temperatura da carcaca. J4 para o caso referéncia, a temperatura superficial € relacionada
influencia diretamente ao coeficiente de convec¢do, como mostram as Figuras 6.4 € 6.5, o que
implica em uma alteracdo do procedimento de solucdo apresentado no Capitulo 3.

Inicialmente, sdo obtidas duas curvas para H,, e H,  que passam a ser,
respectivamente, funcdes das temperaturas médias superficiais, T, € T, desde que a
temperatura do ambiente externo seja mantida constante e igual a 32°C. Durante o ciclo
iterativo de solugdo, apds o grupo de iteragdes que resolve a equacdo da conservagdo da
energia nos componentes sdlidos, sdo calculados o valor médio do campo de temperatura
superficial das regides cilindrica e esférica da carcacga, o que permite entdo a atualiza¢do dos
coeficientes de transferéncia de calor nestas superficies para o proximo ciclo iterativo. O
restante do procedimento de solu¢do Metodologia Hibrida é executado da mesma maneira que

o mostrado anteriormente no Capitulo 3 até que a convergéncia seja atingida.
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Figura 6.4. Coeficientes para cada modo de transferéncia de calor aos quais a carcaca do kit,
geometricamente simplificada como uma esfera, é submetida.

x forgado + natural® misto ® radiagdo 4 total e
15 A R A
F Y
a ot
A F Y
13 ~ A A& 2
A F Y
A A
— &
OL.) 11 A
2 97
o g " ¥
7_ - - u n ] || L] : : = = ’ ' ‘
5§<>'<>'<;xs-**$¥¥¥*****z
. . [ + + +
5 7 b T
+ t
| +
3 T T T T T T T
40 50 60 70 80 90 100 110 120

Temperatura [°C]

Figura 6.5. Coeficientes de transferéncia de calor para o motor elétrico, geometricamente simplificado
como um cilindro longo.

6.2. Alteracoes Geométricas

A Metodologia Hibrida (MH) apresenta algumas defici€ncias na representacdo de

alteracdes geométricas do compressor, pois ndo resolve o escoamento de gés diretamente.
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Assim, somente é possivel avaliar os efeitos térmicos ocasionados por estas modificacdes
mediante a adog¢do de algumas simplificacbes no modelo. Um exemplo de alteragcdo
construtiva considerdvel € a colocacdo do cabecote do compressor na regido externa da
carcaca. A rigor, seria necessdria a constru¢do de um novo protétipo com essa caracteristica
para que novos valores médios de coeficientes de convec¢do fossem calibrados para o
modelo. No entanto, este procedimento tem alto custo e, assim, ndo é economicamente
atrativo durante as fases de desenvolvimento, pois a alternativa proposta poderd se mostrar
ineficaz para resolver o problema de aquecimento.

Uma forma simplificada de avaliar os efeitos dessa alternativa € fazer com que o calor
que era dissipado no interior do ambiente interno, no caso referéncia, seja transferido
diretamente para o ambiente externo sem que o dominio sélido seja geometricamente
alterado. Modelos que seguem esta linha de raciocinio serdo apresentados ao longo deste
capitulo. Naturalmente, os resultados t€ém cunho muito mais qualitativo do que quantitativo,
pois as simplificacdes tomadas podem desprezar alguns efeitos térmicos que sdo inicialmente

desconhecidos mas que podem ser importantes no comportamento global.

6.2.1. Sucgdo Direta

Uma das solu¢des amplamente utilizadas nos compressores mais eficientes disponiveis
atualmente € a disposicao geométrica da linha de succido conhecida como sucgio direta. Nesta
configuracdo, o gds vindo do evaporador passa diretamente do passador de succdo para a
camara de succdo ndo havendo teoricamente contato com o ambiente interno do compressor
como ocorre no caso referéncia.

No caso referéncia, o gds entra no compressor pelo ambiente interno, recebe calor das
fontes quentes (mancais, bloco e descarga) e entra na camara de succdo em patamares de
temperatura mais elevados. Espera-se assim, que mediante a alteragdo para succdo direta, o
gds entre na camara de compressio a niveis de temperatura menores, reduzindo
consideravelmente seu superaquecimento.

Conforme foi mencionado anteriormente, € consenso entre os autores de trabalhos na
area de andlise térmica de compressores que o superaquecimento na suc¢do afeta de modo
significativo o rendimento de compressores alternativos, principalmente pela reducao do fluxo
de massa. Sendo os compressores alternativos maquinas que oferecem efetivamente uma dada
taxa de deslocamento volumétrico, a reducdo da massa especifica do géds causada pelo

aumento da temperatura na suc¢do, reduz diretamente a vazao da massa de fluido refrigerante.
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Esse efeito pode ser percebido a partir de uma andlise paramétrica do efeito da
temperatura de suc¢@o sobre o desempenho termodindmico do compressor. Para tal, o modelo
termodindmico da cAmara de compressao € isolado do restante do compressor. Assumindo-se
uma temperatura média da parede do cilindro igual a 100°C e variando-se a temperatura do
gds no interior da camara de succ¢do entre 40°C e 100°C em intervalos de 10°C, percebe-se, na
Figura 6.6, que o fluxo de massa bombeado pelo compressor decresce linearmente com o

aumento da temperatura da camara de sucgao.
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Figura 6.6. Variacao da vazio massica do compressor em funcio da temperatura do gas no interior da
camara de compressao.

Outra forma de se avaliar o efeito da suc¢do direta € assumir que o tubo de succao estd
diretamente ligado a saida do passador de succdo. Para simular este efeito através da
Metodologia Hibrida, a equacdo da conservagdo da energia para a camara de suc¢do deve ser
alterada passando a ser representada pela Equacao (5.9).

q.mc + Q‘vluc = Epax,suc + Eai,suc + Ecil,mc - Esuc,cil (613)

O termo adicional E representa a taxa advectiva de energia transferida para o

pas,suc
interior da camara de suc¢do através da vazdo de gds que atravessa o passador de sucgdo,

calculada de acordo com a expressao (6.14).

Epas,suc = mevap hpsuc = (mdes - mdes,r )hpsuc (6 14)

Apesar da inclus@o deste novo termo, a parcela de energia transferida do ambiente

interno para a camara de succdo, E ¢ mantida. Anteriormente, esta parcela era calculada

ai,suc
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como a soma da vazido mdssica que passava no evaporador aquela resultante do vazamento de
gds na folga entre pistao e cilindro. Quando se utiliza suc¢do direta, apenas a ultima parcela é
mantida, ou seja, a massa que sai por vazamento na folga retorna a camara de succio através
de orificios de equalizagao.

O primeiro motivo para ndo executar a ligacdo de forma perfeita estd ligada a questao
estrutural. Se a conexdo fosse totalmente rigida e estanque, a vibrac@o existente no bloco e
inerente ao processo de compressao seria parcialmente conduzida ao restante do sistema de
refrigeragdo, amplificando o ruido gerado. Mesmo utilizando um conector flexivel, mas
perfeitamente fixado nas duas extremidades (passador de succdo e tubo de succdo),
experiéncias prévias mostraram que a vibracdo acaba por levar este componente a falha
mecanica por fadiga.

Assim, o termo de vazamento pela folga pistao/cilindro que retorna a camara de

succao vindo do ambiente interno pode ser calculado por:

Eai,suc = mfol hai (615)

A modificagdo na camara de succdo também altera da equacdo da conservacdo da
energia aplicada ao ambiente interno, ficando da seguinte forma:

ok

qai - quc Q;es - QZun + QZ: = Ecil,ai - Eai,suc (616)

6.2.2. Descarga Externa

Outra alteracdo geométrica possivel, mas menos utilizada que a sucg¢do direta, pode ser
conceitualmente chamada de descarga externa. Essa solug@o se baseia no fato de que grande
parte do calor gerado resultante da compressao € dissipada no ambiente interno do compressor
através dos componentes que compdem o sistema de descarga.

Por sistema de descarga compreende-se a camara de descarga e o bundy do
compressor. Estes componentes sdo usualmente manufaturados em aluminio e cobre,
respectivamente, e estdo em contato com escoamentos de alta velocidade média, oferecendo
pouca resisténcia térmica a transferéncia do calor para o ambiente interno do compressor.

Além disso, uma parcela considerdvel de calor retorna ao bloco por difusdo oriundo do
sistema de descarga e, normalmente, é dissipada através da grande area de troca existente
entre 0 bloco e o ambiente interno. Esta parcela é dificil de ser eliminada, devido a

impossibilidade de isolar totalmente a camara de descarga do bloco. No entanto, a camara de
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descarga pode ser completamente alocada na regido externa do compressor, impedindo que o
calor seja rejeitado para o ambiente interno.

De modo andlogo ao que foi realizado anteriormente, no caso de succdo direta, a
confeccdo do modelo assume que o efeito térmico pode ser analisado sem a alteragdo da
geometria dos componentes sélidos. Neste caso, esta simplificacdo passa a ser deveras
audaciosa, uma vez que nao € uma modificacdo simples de ser implementada, levando a uma
completa reestruturacdo da regido préxima ao cabecote do equipamento. Ainda assim, o uso
do modelo pode ser entendido como uma andlise paramétrica mais elaborada, oferecendo
resultados sobre os indicios da influéncia térmica da descarga sobre o desempenho do
compressor.

Feitas estas consideragdes prévias, na configuracdo referéncia o calor que é trocado
com o ambiente interno € calculado através do somatdrio das taxas de calor dissipado pelas
nove regides que estdo em contato com o mesmo, sendo elas: suporte do bloco, conector, eixo
mecanico, bloco, as superficies externas da placa de valvulas, camara de descarga, cAmara de
succdo, bundy e a superficie interna da carcaca do kif mecanico. Assim, a taxa de
transferéncia de calor é calculada de acordo com a expressao (6.17), onde i representa o indice

para a taxa de calor transferida de cada regido citada para o ambiente interno do compressor.

9
EDN (6.17)
i=1

Quando se assume que a superficie externa da tampa do cabecote é posicionada fora
da carcaca, para efeito de cdlculo, retira-se o respectivo termo de troca de calor do somatério
da expressdo acima. Este termo € entdo adicionado a taxa média de transferéncia de calor
externa, que era previamente calculada tomando como base somente a drea externa da carcaca
do compressor.

Ainda, uma vez que a regido da descarga estd agora exposta ao ambiente externo, o
coeficiente de convecgdo calibrado anteriormente para o cabecote ndo segue valido. Assim,
considera-se que o coeficiente de transferéncia de calor utilizado para a carcaca do kit possa

representar mais adequadamente o novo modo de transferéncia de calor desta regido.
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6.3. Aletas Anulares

Um dos pontos criticos na questao térmica do compressor aqui abordado refere-se aos
niveis de temperatura do motor elétrico. Como citado anteriormente, o fabricante recomenda
que o motor elétrico ndo atinja temperaturas médias superiores a 100°C, fato que levaria a
fusdo da camada de resina polimérica depositada sobre as bobinas de cobre do motor. Se esta
resina derreter, haveria contato direto entre os fios de cobre e, por conseguinte, levaria a falha
elétrica pela reducdo abrupta da impedancia nesta regido do circuito.

Assim, o calor gerado por efeito Joule deve ser dissipado da melhor maneira possivel,
para que se obtenham niveis reduzidos de temperatura no motor. No entanto, externamente ao
motor, a carcaca estd submetida a transferéncia de calor por conveccdo e radiagdo, tendo
coeficientes de conveccdo da ordem de 15 W/(m2?K). Considerando-se ainda, que a &rea
externa € reduzida, baixas taxas de remocao de calor sdo atingidas.

Propde-se assim, o emprego de aletas anulares na regido externa do motor elétrico,
com a finalidade de reduzir a resisténcia térmica no lado do ambiente externo. O principal
efeito das aletas é o aumento da area de troca de calor, o que leva a um aumento direto da taxa
de transferéncia de calor na regido. Deve-se, no entanto, estabelecer a configuracdo adequada
que a superficie estendida deve ter para que ndo haja um aumento excessivo da restricdo
oferecida a pluma térmica formada entre duas aletas subseqiientes. Finalmente, € interessante
comparar a taxa de dissipacdo de calor que seria obtida para esta mesma configuracdo quando
submetida a convecg¢ado forcada decorrente, por exemplo, do posicionamento de um ventilador

na regido externa do compressor.

6.3.1. Modelo Matemdtico

No caso referéncia, considerou-se que a dissipacdo de calor externa do compressor se
da por trés formas: convecgdo natural, forcada e radiacdo. Estas trés taxas sdo calculadas com
base em correlacdes para o ndmero de Nusselt disponiveis na literatura, incluindo o
comportamento interdependente entre convecc¢do forcada e natural que representa a
convecgdo mista. A geometria complexa externa criada quando s@o utilizadas aletas anulares
requer que algumas simplificacdes sejam tomadas.

Apesar da disponibilidade de correlagdes para convecgao natural e convecgao for¢ada
em aletas, ndo foram encontrados modelos que considerem a interacdo de ambas, representada

pela convecgdo mista. A hipétese inicialmente tomada € que a presenca de um escoamento de
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pouca intensidade perpendicular ao eixo da regido cilindrica da carcaca tem pouco efeito
sobre a taxa total de dissipacdo de calor. A parcela de radiacdo também ndo serd modelada,
devido a dificuldade de se estabelecer relacdes adequadas para prever essa forma de
transferéncia de calor. Assim, se for assumido somente a presenca da pluma térmica, acredita-
se que se estard subestimando a dissipacdo de calor e, portanto, obtendo-se uma avaliacio
inicial conservadora da transferéncia de calor no perfil aletado.

Do ponto de vista geométrico, a regido cilindrica da carcaca externa do compressor
tem comprimento L.; de 0,12 m e diametro D, de 0,06 m. Sobre este didmetro de base sdo
posicionadas aletas anulares de perfil retangular, conforme apresentadas na Figura 6.7. Como
pode ser observada, a geometria € caracterizada pelo espacamento entre duas aletas
consecutivas S, pela espessura ¢, e diametro externo D, de cada aleta. Sendo o nimero de
aletas posicionados sobre a superficie NV,, o espacamento entre duas aletas consecutivas pode
entdo ser calculado de acordo com a equacdo (6.18). Uma vez que a configuracdo é
estabelecida, a drea externa da superficie estendida também é calculada de acordo com a

expressao (6.19).

.LIIIIIIIIIIIII

S

Figura 6.7. Caracteristicas geométricas da superficie estendida na regido da carcaca do motor elétrico.

L,—Nt
S: cil a
N1 (6.18)
D’-D}’
A =1 N{”Tb}(m -1)D,S (6.19)

Kreith e Bohn (2003) apresentam uma correlagdo para o nimero de Nusselt médio Nug

para as superficies do cilindro e lateral das aletas anulares submetidas a convec¢do natural
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baseado no ndmero de Rayleigh, Ras, do escoamento. Salienta-se que inicialmente serd

assumido que as aletas possuem sua extremidade isolada, hipétese que serd verificada no final

desta sec¢do.

A correlacdo empirica desenvolvida por Tsubouchi e Masuda (1993) assume que as

aletas possuem temperatura constante e igual a da base e, dependendo da relagdo =R, /R, ,

duas correlagdes sdo propostas. Se ¢ for maior que 1,67, as aletas sdo consideradas longas e a

o numero de Nusselt € calculado através da expressao (6.20).

R c 3/4 c 3/4
a

Nug" =—=232 —exp| — —exp| —

T p[ (Rasj ] ’{ 'B(Rasj ]

onde

(0,17j+e_4,8/g
4

2\l2 4
c={23’7_1’1[1+(152/5) }

B

1+

Para aletas curtas, onde 1,36 < ¢£< 1,67, o nimero de Nusselt é:

G

G
Nu! =C,(Ray&)" 2 {1—exp| - <
Ra,&

onde

C, =-0,15+(0,3/£)+0,32&7"
C, =—180+ (480/&)—1,4£°
C, =0,04+(09/¢)

C, =13(1-£")+0,0017&2

(6.20)

(6.21)

(6.22)

(6.23)

(6.24)
(6.25)
(6.26)
(6.27)
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Estas correlagdes sdo vélidas para 2 < Ras < 10*, em que Ras é definido por

Rag

_ 8B, -T.)S ( S j (6.28)

V.« D

a

Na expressao (6.28), 0w, S € Vo, representam respectivamente, a difusividade térmica,
o coeficiente de expansdo térmico e a viscosidade cinemadtica do ar, avaliados a temperatura
de filme. Por outro lado, g é a aceleracdo da gravidade enquanto que 7T, € Ty, S30, nesta
ordem, a temperatura superficial da carcaga do motor elétrico e a temperatura do ambiente
externo.

De posse do nimero de Nusselt do escoamento por conveccdo natural, pode-se entao
calcular o coeficiente de convec¢do médio H, da superficie estendida de acordo com a

expressdo (6.29), onde k., € a condutividade térmica do ar a temperatura de filme.

nat HaS
Nug" = X (6.29)

=

De maneira anédloga ao que é executado para a convecgdo natural, a correlagdo de Hu e
Jacobi (1993), apresenta o nimero de Nusselt para a mesma geometria quando esta €

submetida a conveccao for¢ada:

0,55
t K
Nul”" =0,446{ Re,,| —+1| 1— - (6.30)
D D[S }{ (S/Db )K ReD0’07 }

Se o espacamento for grande e ¥ =S/D, for maior que 0,14, entdo K; = 0,36 e

K = 0,55. Caso contrério, se 0,034 < v < 0,14, K; = 0,62 ¢ K = 0,27. O nimero de Nusselt é

definido por:
or HaDa
Nu}" = " (6.31)

Re, = =" (6.32)
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E vilido salientar que estas correlacdes foram utilizadas previamente por Chen e Hsu
(2007) e Chen e Hsu (2008) para avaliar comparativamente resultados numéricos e
experimentais do coeficiente médio de transferéncia de calor obtido para esta geometria de
aletas quando submetida a convecg¢do natural e a convecgao forcada. Na primeira situacao, os
autores obtiveram variacdes de até 13%, enquanto que nos casos de conveccao forcada, os
desvios em relagdo a correlagdo sdo da ordem de 5%. Em ambos os casos, os coeficientes
obtidos experimentalmente superam os valores fornecidos pela correlacdo, o que se deve
provavelmente, segundo os autores, pelo fato de esta nao considerar o efeito de transferéncia

de calor por radiagdo.

6.3.2. Otimizacdo da Superficie Estendida

Conforme anteriormente citado, o objetivo principal da adaptacdo das aletas anulares
sobre a carcaca do motor elétrico é encontrar uma configuracido que ofereca, no minimo, uma
taxa de transferéncia de calor por convecc¢do natural maior do que aquela existente no motor
sem a presenca de aletas.

Para que essa avaliacdao possa ser executada de forma adequada serdo definidos dois
parametros. O primeiro, H.4 € denominado coeficiente de transferéncia de calor efetivo da
superficie estendida, apresentado na expressdo (6.33). Este parametro € definido como o
coeficiente que resultaria, para determinada superficie, na mesma taxa de dissipagdo de calor
se esta fosse aletada e estivesse submetida a mesma diferenca de temperatura. Ou seja, o
coeficiente efetivo acaba por considerar ndo s6 o0 modo como o calor € transferido (H,), mas

também a razdo de aumento da drea (A, /A, ) decorrente da inser¢do de aletas sobre esta

superficie.

H = HaAa (Ta _TOO) — HaAa

7 Ah (Ta —Tw) Ah (6'33)

O segundo fator, denominado de efetividade da superficie estendida, € a relacdo entre
as taxas de dissipagado de calor de determinada superficie com e sem aletas , considerando-se a

mesma diferenca de temperatura entre a superficie e o meio:

¢

) HA(T -T H
o, _HA-T.)_ = (6.34)
b

Qb - HbAb(Ta -T. )

=
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Figura 6.8. Maximo didmetro externo das aletas anulares do motor elétrico.

Inicialmente, define-se o raio da aleta, uma vez que quanto maior for este diametro,
maior serd a transferéncia de calor resultante. O didmetro maximo permitido, a fim de evitar
que a dimensao resultante ndo seja maior que dimensdo da prépria carcaca do kit mecanico, €
D, = 0,086 m. Desta maneira, resta ajustar a relacdo entre espessura e espacamento das aletas
para que se consiga a melhor configuracio em termos de transferéncia de calor. Para tal,
foram avaliadas configuracdes com espessura de aleta ¢t variando entre 0,5 e 2,5 mm,
considerando-se incrementos de 0,5 mm e nimero de aletas entre 8 ¢ 23. Em todas as
situagdes, a temperatura utilizada para a base das aletas foi 100°C e assumiu-se que a corrente
livre estava a 32°C. A aleta é feita do mesmo material da carcaca, tendo condutividade
térmica constante proxima a 50 W/(m2?K) e as propriedades do ar foram avaliadas a
temperatura de base, conforme sugere a correlagao.

De acordo com a Figura 6.9, o nimero de Rayleigh para a pluma térmica é maior
quanto menor for o ndmero de aletas, indicando também a utilizagdo de aletas com menor
espessura. Esse resultado € coerente, pois maiores valores de espacamento entre duas aletas
consecutivas oferecem menor restri¢ao ao escoamento de ar no espago confinado.

Conforme pode ser visto na Figura 6.10, o comportamento do nimero de Nusselt e
conseqiientemente a forma como ocorre a transferéncia de calor nesta geometria, leva a
existéncia dos maiores coeficientes médios de transferéncia de calor para configuracdes com

menos aletas e de menor espessura.
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i \ \ \ \\\\“’ \ \\ \\
- \ \a; \ \e; \% \@\ '@\\\\ “\
L) \\\\\\\\\\\\
IR ERR NN

ik \ v\ \ B AN

| k\ﬂ\x\\x\\

U W T VA N N TR N

* Ijl2 Aletas ?

Figura 6.10. Coeficientes médios de conveccao (W/m?-°C) sobre a superficie estendida para as diversas

configuracoes avaliadas.

No entanto, conforme € apresentado na Figura 6.11, a maior relagdo entre a drea da

superficie estendida e a area da superficie da base €

z

encontrada para configuracdes que

possuem o maior nimero de aletas. Para determinar os coeficientes de conveccao efetivos

para o cilindro toma-se o produto entre a relacio de areas e os coeficientes médios de

convecg¢do da superficie estendida conforme apresenta a Figura 6.12. Através da andlise desta

figura, percebe-se a presenca de um ponto de 6timo préximo a configuragdo com 17 aletas de

espessura 0,5 mm.
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Figura 6.12. Coeficiente efetivo de transferéncia de calor (W/m?-°C) para o cilindro com utilizacao de
aletas anulares.

A Figura 6.13 apresenta a comparacao entre os coeficientes médios de transferéncia de
calor por conveccdo natural para o cilindro sem aletas, para a configuracdo O6tima de
superficie estendida e o coeficiente efetivo resultante quando se considera a presenga de
aletas. Percebe-se que apesar do coeficiente médio de transferéncia de calor sobre a superficie
aletada ser menor que aquele do cilindro sem aletas, a relagdo de areas acaba por aumentar
efetivamente a dissipacdo de calor no cilindro para qualquer valor de temperatura média de

sua superficie.
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Figura 6.13. Coeficientes de transferéncia de calor por conveccio natural para o cilindro sem a presenca
de aletas e para a melhor configuracio para a superficie estendida mediante a variacio de temperatura do
cilindro base.

Entretanto, ressalta-se que € conservativa a comparagao direta do coeficiente efetivo
do cilindro aletado, considerando apenas convecc¢do natural, com o coeficiente médio do
cilindro, o qual considera os efeitos de convec¢do mista e radiacdo. Como os efeitos de
conveccdo natural e radiacdo foram desprezados, € natural que na pratica sejam obtidos
valores maiores para a efetividade da superficie aletada.

Tentando incluir, de forma bastante simplificada, os efeitos de radiacdo, considera-se
que, no minimo, a geometria com aletas anulares trocard a mesma quantidade de calor por
radiacdo que a superficie livre do cilindro trocaria se estivesse submetida a mesma diferenca
de temperatura. Assim, o coeficiente efetivo de transferéncia de calor é modificado, passando

a contar com esse efeito, conforme apresenta a expressao (6.35).

H +H A
Heﬂ- = ( a + Ab,rad) a (635)
b

A Figura 6.14 apresenta a comparacao entre os resultados para o cilindro sem aletas,

considerando conveccdo mista e radiacdo, e para o cilindro com a melhor configuragao de
aletas, submetido a convec¢do natural e radiacdo. A efetividade média ¢,,,,, da superficie

estendida para esta faixa de temperatura avaliada € 1,55, variando entre 0,70 para uma

temperatura média da superficie do cilindro de 40°C e 1,72 para a méxima temperatura.
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Figura 6.14. Comparacio entre coeficiente efetivo de transferéncia de calor e da superficie estendida e o
coeficiente de transferéncia de calor do cilindro em funcio da temperatura do cilindro base.

Quando esta mesma configuracdo € submetida somente a transferéncia de calor por
conveccdo forcada, o coeficiente deixa de ser dependente da temperatura superficial, passando
a ser regido pela velocidade de corrente livre, conforme apresentado na Figura 6.15. Nesta
condic¢do a efetividade média para velocidades do escoamento de ar entre 0,2 e 3,0 m/s, passa

a ser 2,80, tendo valores de 2,19, 2,86 e 3,02 para velocidades de 0,2, 1,5 e 3,0 m/s

respectivamente.
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Figura 6.15. Coeficientes de transferéncia de calor por convecc¢ao forcada para o cilindro
sem a presenca de aletas e para a melhor configuracao de superficie estendida,
em funcao da variacio da velocidade do escoamento externo de ar.
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Outro aspecto que deve ser analisado € a hipdtese inicial que a aleta possui
extremidade adiabdtica. Para as espessuras de 0,5 mm, a drea da regido da extremidade das
aletas representa menos de 2% da édrea total avaliada. Na pior situacdo dentre as avaliadas,
utilizando 23 aletas com espessura de 2,5 mm, esta drea chega a representar 8 % da éarea total.
Assim, apesar desta hipdtese levar a uma pequena distor¢cao dos resultados de coeficientes
efetivos, a mesma teria efeitos menores sobre o resultado da andlise, principalmente se
comparada as outras simplificagcdes do modelo.

A nova geometria externa com a adaptacao de aletas anulares sobre a carcaga do motor

¢ apresentada na Figura 6.16.

Figura 6.16. Geometria externa do compressor mediante a utilizacao
da configuracio 6tima da superficie estendida sobre o motor elétrico.

6.3.3. Incorporacdo a Metodologia Hibrida

Analogamente ao que foi executado para os modelos de alteracdes geométricas
indicadas nas secOes anteriores, ndo serdo feitas modificacdes no modelo sélido para que o
efeito térmico da adocdo de aletas anulares sobre a carcagca do motor elétrico seja
representado. Ao contrdrio disto, o coeficiente efetivo de transferéncia de calor serd aplicado
diretamente sobre a superficie do cilindro que compreende o motor elétrico. Conforme citado
anteriormente, este coeficiente, da forma como foi definido, leva em consideracdo tanto o
aumento da drea superficial de troca como também a variacdo do coeficiente médio de
transferéncia de calor.

Nos casos sem conveccdo forcada e sem a presenga de aletas, serdo utilizadas as

mesmas curvas apresentadas anteriormente para o caso referéncia. No caso em que a
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configuracdo 6tima de superficie estendida € utilizada sobre o motor, o coeficiente na carcaca

do kit ndo se altera e para a regido do motor utiliza-se seguinte a expressao (6.36).

17,05x10°
Tz (6.36)

mot

H, =2368+3.28x107°T, °

Ja nas situacdes onde se avalia o efeito de conveccdo forcada, os coeficientes de
convecgdo tanto na regido do kit como no motor elétrico sdo praticamente independentes da
temperatura superficial. Notam-se somente pequenas variacdes que sdo resultantes das
parcelas de radiacdo e da alteragdo das propriedades do ar com a temperatura superficial do
cilindro base. A maior dependéncia do coeficiente de transferéncia de calor € em relagdo a
velocidade do escoamento, a qual foi definida como sendo 3 m/s.

Para a carcaca do kit, a seguinte correlagido descreve o comportamento do coeficiente

efetivo:

]
0,098—1972x107°T. "3

car

H (6.37)

Para a regido do motor duas curvas foram ajustadas. No caso onde ndo hd a presenga
de aletas, utilizou-se a curva dada pela expressdo 6.38, enquanto que no caso com aletas

utiliza-se a expressao 6.39.

H,, =2791+0053T,, 635
1
H . =
T 0012-85x107T. in(T, ) (6.39)

Salienta-se que estas curvas foram obtidas a partir de interpolacdo de pontos obtidos
no modelos, utilizando-se o software comercial Table Curve 2D (2002), sendo que em todas
as situagdes o fator de correlacao P permaneceu superior a 0,998. Deve ser mencionado que
todas as curvas foram estabelecidas para a temperatura externa de 32°C e perdem sua validade

em outra situacao.
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6.4. Injecao de Refrigerante Liquido em Camaras

Até agora foram apresentadas solucdes de gerenciamento térmico ditas passivas, ou
seja, solugdes que ndo utilizam as caracteristicas termodinamicas do fluido refrigerante ao
passar pelo sistema de refrigeracdo ou pelo interior do préprio compressor para auxiliar na
reducdo do perfil térmico do compressor. Uma das possiveis alternativas que passa a utilizar
este potencial € a injecdo de liquido refrigerante liquido no interior das camaras do
COmpressor.

A 1déia inicial € que a evaporacdo desse liquido permita a transferéncia de calor a altas
taxas na forma latente. Para tal, a Metodologia Hibrida € novamente adaptada para que os
efeitos térmicos decorrentes da injecio possam ser analisados. E importante salientar que o
unico intuito destes modelos € a andlise dos efeitos térmicos da injecdo de refrigerante sobre o
comportamento do compressor, deixando em aberto, a forma segundo a qual esse objetivo
seria alcangado.

Nesta secdo serd apresentado o modelo para a injecdo de liquido nas camaras de
succdo e descarga, enquanto a secdo 6.5 aborda a atomizacao de liquido no interior da camara
de compressdo, o que requer um modelo mais sofisticado e, por esse motivo, serd apresentado

separadamente.

6.4.1. Modelo Matemdtico

Conforme comentado, a premissa bésica desta alternativa € a utilizagdo do calor
latente disponivel no sistema de refrigeracdo para o resfriamento do compressor. Para tal ¢
necessario que uma dada por¢ao de liquido refrigerante seja obtida em um ponto do ciclo e
injetada no interior de uma das camaras do compressor. A Figura 6.17 apresenta o diagrama
pressdo-entalpia do ciclo termodinamico de refrigeracdo contendo trés regides e dois pontos
onde liquido refrigerante encontra-se disponivel para injecdo, sendo que cada uma ¢
caracterizada por determinado estado termodinamico.

Uma andlise prévia é proposta no intuito de se optar pela regidao ou ponto de extracao.
As primeiras regides verificadas, I e IIl, caracterizam o fluido refrigerante durante a mudanga
de fase que ocorre no interior do condensador e evaporador respectivamente. Do ponto de
vista tecnolégico, a geometria complexa desses componentes e, principalmente as
caracteristicas do escoamento multifasico que se dd em seu interior oferece barreiras para que

a remocao de liquido seja executada.
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Figura 6.17. Regioes do ciclo termodindmico de refrigeracio onde ha disponibilidade de refrigerante
liquido para injecao.

Outra possibilidade seria retirar liquido a partir da entrada do evaporador (ponto 4).
Neste caso, provavelmente seria necessaria a utilizagdo de um separador de liquido para
certificar que o titulo de vapor fosse praticamente nulo. Outro aspecto que deve ser
considerado € a pequena diferenca de pressdo existente entre este ponto e as regidoes de baixa
pressdo do compressor, como ambiente interno e camara de succ¢do. Desta maneira, para
viabilizar esta possibilidade, além do separador de liquido, seria necessaria a utilizacdo de um
dispositivo intermedidrio para elevacdo da pressao do fluido.

Desta maneira, o ponto 3 e a regido II seriam os mais adequados para a obtengao de
liquido. O ponto 3 € favorecido pelo fato de nado levar a interrup¢ao do processo de expansao
que ocorre na regido II e por oferecer liquido em niveis de pressdo maiores € com mesma
entalpia especifica, uma vez que o processo de expansao pode ser idealizado como sendo
isentélpico.

Assim, o liquido € obtido a um estado termodinadmico ¢, caracterizado pela pressdo

G
de condensacio p..ns € temperatura de subresfriamento Ty,,. Uma das simplificagdes aqui
tomadas é que a linha que leva o liquido da saida do condensador até o compressor é
adiabdtica e ndo oferece restri¢do alguma ao escoamento, ou seja, o estado termodinamico do
liquido ndo se altera ao longo desse trajeto. Além disso, como citado anteriormente, ndo foi
um objetivo do presente trabalho a quantificacdo da vazdo madssica de liquido resultante da
ligacdo da saida do condensador a determinada cimara. Assim, o objetivo principal é o de
simplesmente prever o efeito térmico decorrente da injecao de liquido refrigerante e, neste
sentido, a vazao madssica injetada é apenas uma varidvel paramétrica de andlise, sendo

prescrita no inicio da simula¢cdo numérica.
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Uma conseqiiéncia direta da modificacdo do sistema de refrigeracao e que tem grandes
impactos sobre seu desempenho é o fato de que a vazdo madssica de fluido refrigerante que
passa pelo evaporador € diferente daquela que passa pelo compressor. O esquema mostrado

na Figura 6.18 representa o sistema de refrigeracdo modificado com a linha de liquido.

|
_ C Liquido :
i, % 2
: S Condensador
(mdes mdes,r) 773
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i |

evap
4 Evaporador 1

Figura 6.18. Sistema de refrigeracio modificado com a linha de injecio de liquido.

E importante ressaltar que a extracio de fluido no ponto 3, indicado na figura acima,
modifica a vazdo de refrigerante no evaporador, como pode ser percebido a partir da aplicagdao
da conservacdo da massa ao volume de controle que circunda o condensador do sistema de
refrigeragao modificado. Desta anélise resulta a expressao (6.40) para a vazdo de massa que

passa pelo evaporador Deve-se esperar-se assim, que a redu¢do do superaquecimento

evap *
devido a reducdo de temperatura na regido de suc¢do do compressor possa, no minimo,
aumentar a vazao descarregada pelo compressor a ponto de suprir a parcela recirculante, m

inj *

para que a capacidade de refrigerac@o do sistema de refrigeracdo permaneca constante.

n./levap = (mdes - mdes,r )_ minj (640)

Apo6s a determinacdo do ponto de obten¢do de liquido refrigerante, definem-se agora
as camaras nas quais o fluido refrigerante serd injetado. De acordo com modelo desenvolvido
para o compressor analisado, existem quatro cdmaras no interior do compressor, se
descontada a camara de compressdo cujo modelo termodindmico € diferenciado. Das duas
camaras onde ha vapor a baixa pressdo, ambiente interno e camara de suc¢do, optou-se por
ndo avaliar a injecdo liquido no ambiente interno. No que se refere a descarga, opta-se pela
injecdo de liquido na camara de descarga, pois entende-se que uma reducdo de temperatura na

mesma serd percebida pela linha de descarga.
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A injecdo de liquido na descarga serd verificada, pois o calor € retirado diretamente de
uma das regides mais quentes do compressor, no entanto, a viabilidade dessa andlise pode ser
questionada. Esta questdo € levantada porque para que a injecdo seja viabilizada, deve-se
utilizar algum dispositivo para a elevagao da pressao ao longo da linha de injecdo de liquido,
de forma a fornecer a vazao de refrigerante do ponto 3 até a cimara de descarga.

O modelo térmico foi desenvolvido com base na andlise global representada através

das respectivas equagdes de conservagdo de energia para cada camara analisada. Basicamente,

a injecdo € modelada pela insercdo do termo advectivo de transferéncia de calor Emj =mh

inj " "inj
nestas equacoes. As equagdes da energia modificadas para as camaras de succ¢do e descarga

sdo mostradas, respectivamente, nas expressoes (6.41) e (6.42).

q.suc + UA:uc (Tsuc - Tai ) = Eai,suc + Ecil,suc + Einj,suc - Esuc,cil (641)
q.dex + UA;ev (Tdes - Tai ) = E"cil,dex + Einj,des - Edes,cil (642)

Novamente, a injecdo de liquido em determinada camara altera o balanco de massa de
cada camara, modificando os seguintes termos advectivos da conservacdo de energia para as

camaras de suc¢do, Equacao (6.43), e de descarga, Equacgado (6.44).

Eai,mc = (mmc - msuc,r - minj )hai (6.43)

Edes,bun = (mdes - mdes,r - minj )hdes (6.44)

6.5. Atomizacio de Refrigerante Liquido na Camara de Compressao

A dificuldade de representar os aspectos de nao-equilibrio termodinamico associados a
transferéncia de calor entre as fases liquido e vapor coexistentes no cilindro, requer a
utilizacdo de um grau maior de sofisticacdo, mesmo quando se opta por modelos globais para
sua representacao.

Conceitualmente, a atomizacdo de liquido pode ser executada através da insercdo de
um bico atomizador na saida da linha de liquido entre condensador e compressor. Este bico
atomizador serviria como um dispositivo de expansdo, reduzindo os altos patamares de

pressdao do condensador aos niveis de pressao varidveis do gas que ocorrem durante o ciclo de
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compressao. Além disso, a restricao oferecida pode regular também a vazdao média de liquido
que entra no compressor durante um ciclo de operacgao.

Outro efeito da atomizagdo é o aumento da drea de troca de calor para o vapor no
interior do cilindro, aumentando a taxa média de transferéncia de calor e, conseqiientemente,
reduzindo o tempo de permanéncia de uma determinada quantidade de liquido no interior da
camara de compressdo. Essa informacao € crucial, pois pode evitar o indesejado efeito de
choque de liquido que ocorre quando o volume da camara de compressdao € menor que O
volume de liquido presente em seu interior.

O modelo proposto busca um conjunto de equagdes diferenciais e algébricas que
representem a termodinamica da inje¢do de refrigerante liquido na cdmara de compressao,
envolvendo o comportamento térmico transiente das goticulas e aspectos globais de
transferéncia de calor para o gés, semelhante ao que foi feito para o modelo termodindmico da
camara de compressao no Capitulo 3. A presente secdo € estruturada da seguinte maneira: (i)
consideragdes iniciais, (if) indexacdo das goticulas, (iii) modelo termodindmico para o
liquido, (iv) modelo termodinamico para a interface liquido/vapor, (v) modelo termodinamico
para o vapor e, finalmente, (vi) modificacdes da metodologia de solu¢do da camara de

compressao.

6.5.1. Consideracoes Iniciais

Algumas simplificacdes foram tomadas durante a confeccdo do presente modelo. A
primeira é semelhante ao que foi assumido para a inje¢do de liquido em outra camara do
compressor, no que diz respeito ao escoamento de fluido refrigerante ao longo da linha de
liquido que liga o condensador ao compressor. A linha é considerada adiabatica e que ndo
impde perda de carga ao escoamento, fato que leva o fluido a alcancar a camara de
compressao no mesmo estado termodindmico. Além disso, por questdo de simplicidade neste
estdgio da andlise, a vazdo madssica instantanea de liquido € prescrita, permitindo que sejam
feitas andlises paramétricas sobre a influéncia da posi¢do do ciclo em que a inje¢do €
realizada.

Também sdo realizadas algumas simplificacdes em relacdo a dinamica do gis e do
liquido no interior da cimara de compressdao. A hipdtese inicial assume que a mistura €
espacialmente homogénea, ou seja, a fracdo massica de gas é somente funcdo do tempo. Além
disso, considera-se que as goticulas de liquido sdao neutras ao escoamento, ou seja, as mesmas

nao sdo desaceleradas ao longo do processo, possuindo velocidade constante, tomada como
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sendo igual a velocidade média do pistdo ao longo de um ciclo de compressdo. O gés é
assumido como um meio quiescente, fazendo com que a velocidade relativa entre as duas
fases seja a propria velocidade média das goticulas. No entanto, deve ser mencionado que
Kremer (2006), através da simulagcao fluidodinamica do processo de atomizacdo de oleo,
mostrou que essa fracdo pode variar espacialmente, dependendo da relacdo das forgas
inerciais das goticulas de 6leo e do meio gasoso. Portanto, a hip6tese adotada neste trabalho
pode ser considerada uma simplificagdo do modelo.

Considera-se também que ndo existe, em momento algum, interacdo entre duas
goticulas ou entre estas e a parede do cilindro, devido a grande dificuldade de representacdo
desses fendmenos. Essa hipdtese acaba sendo menos vdlida quanto mais proximo o pistao
estiver do ponto morto superior. As demais hipéteses serdo apresentadas ao longo da

descricdo dos modelos para cada uma das fases da mistura.

6.5.2. Indexacado das Goticulas de Liquido

Quando as goticulas s@o atomizadas no interior do cilindro deve-se optar por uma
maneira de caracterizar os diversos parametros referentes a fase liquida. Ressalta-se o que o
comportamento transiente destas goticulas é fator importante na caracterizacdo do processo de
evaporacao e, conseqiientemente, dos fendmenos de transferéncia de calor. Optou-se por uma
metodologia semelhante aquela aplicada por Kremer (2006) para o resfriamento da camara de
compressao através da atomizagao de goticulas de 6leo. Assim, assume-se que as mesmas sao
esféricas e encontram-se agrupadas em familias indexadas de acordo com o momento em que
sdo injetadas no cilindro.

Serd assumida aqui a seguinte nomenclatura para os sub-indices de determinado
parametro: f designa a propriedade de uma goticula pertencente a familia f, injetada em um
certo momento, e L refere-se a determinado parametro do liquido como um todo. Assim, cada
familia possui um nimero de goticulas Ny que s@o caracterizadas pelo raio Ry (f) e por sua
distribui¢do de temperatura radial 7¢(r.z).

Considera-se ainda que as familias s@o injetadas discretamente, ou seja, a injecao se da
em pulsos ao longo do ciclo de compressdo, e que os instantes de injecdo sdao igualmente
espacados ao longo do ciclo, sendo estes, definidos previamente. Desta maneira, podem

existir F' familias ativas na camara em cada instante de tempo, totalizando uma massa de

liquido instantdnea m, dada pela expressio (6.45).
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m,=p, > NV, (6.45)

A massa especifica do liquido p;, assim como seu estado termodinamico @ = f (Tsaz,inr)
foi assumido constante ao longo do ciclo, calculadas com base na temperatura de saturacdo
Tsarim = f (pins) @ pressdo intermedidria do ciclo de compressao [pin = (Peond + Pevap)/2]. O
volume da particula V; € o volume de uma esfera de raio R, sendo diferente para cada
familia.

Todas as familias de goticulas sdo injetadas nas mesmas condi¢des iniciais: raio R,
temperatura uniforme 7y (r,t) = T;,; € nimero de goticulas N;,;. A temperatura de injecdo é
dada pela temperatura de subresfriamento do liquido na saida do condensador, enquanto o
raio e o numero de goticulas sdo prescritos e definidos de acordo com vazao méssica média de
liquido que se deseja avaliar.

No entanto, pode ocorrer que determinada familia ndo tenha se extinguido ao longo
de um ciclo de compressao, ainda havendo goticulas desta familia que foram injetadas no
ciclo passado. Para que as goticulas de uma mesma familia ndo possuam caracteristicas
distintas, os parametros raio, temperatura devem ser recalculados. As caracteristicas
equivalentes da familia s3o encontradas através da aplicagao de trés consideracdes: (i) a massa
da familia se conserva, (ii) a energia interna da familia se conserva e (iii) a drea superficial da
familia se conserva. As afirmacgdes (i) e (i) ndo necessitam de maiores detalhes, mas a
terceira hipdtese € tomada para que os fendmenos superficiais de transferéncia de calor sejam

satisfeitos para esta familia. Estas trés afirmacodes sdo descritas matematicamente através das

~ . . 4 ’ T’ ~ . 2
CXPressoes abalxo, onde as propnedades mf , Af € Uf sao, respectivamente, a massa, a area

e a energia interna média referentes as goticulas residuais do ciclo anterior.

m, =m, +m,, (6.46)
A=A+ A, (6.47)
U,=U,+U,, (6.48)

Assumindo-se que a energia interna média de uma goticula é dada pela expressao
(6.49), as expressoes (6.50 — 6.52) resultam nas caracteristicas equivalentes dessa familia ap6s

a injecdo de novas goticulas em uma familia pré-existente.
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U,=mec,,T, (6.49)
N'R,+N, R,
= fSf inj ~ Tinj (6.50)
: R
f
N'R,>+N,R,’
sz _ 2ty inj " inj (6.51)
N

;
7’347 3
7 NR T+ Ny Ry T,y
s

3
N f Rf

(6.52)

6.5.3. Modelo Termodindmico para a Fase Liquida

Inicialmente toma-se um volume de controle ao redor de uma goticula esférica de
liquido. Assume-se inicialmente que ndo existe difusdo de massa através da fronteira

resultando na seguinte equagio para conservacio da massa:

2] p av-[ pli-7,)-a5 =0 (6.53)

Lembrando que a massa especifica do liquido foi assumida como constante, que nao

existe circulacdo interna de liquido (V=0)e que a geometria da goticula é sempre esférica,
pode-se definir a taxa instantinea de evaporacdo de uma dada familia f conforme ¢é

apresentado na expressdo (6.54).

dR; 5 i

pLAf :pLAfVS E_mev,f (654)
dt
Assim, obviamente, a velocidade com que a fronteira da particula VS se move na

direcdo radial € igual a taxa de variacdo do raio externo da particula. S6 por questdo de

elucidagdo da nomenclatura, r1,, , € a taxa instantinea de evaporagdo de uma goticula da

familia f, 1!, € a taxa instantinea de evaporagio de todas as goticulas e 7z, é a taxa média de
evaporagdo ao longo de um ciclo de compressao. Sendo f,, a freqiiéncia nominal de operacdo

do compressor, 7, e rt,, sdo definidas respectivamente pelas expressdes (6.55) e (6.56):

F
L, =, (6.55)
f=1
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=t/ f,
i, = | [t (6.56)

t=t,

Analisando agora o liquido de uma maneira global, a massa de liquido injetado pode
variar de duas maneiras: através de evaporacdo e sendo carregada pela massa que deixa o
cilindro pelo orificio de descarga. Desta maneira a conservacao da massa de liquido resulta na

seguinte expressao:

om' Foo . . .
L _ .- . . — - i .0
at - minj - z (mev,f + mf,des )_ minj - (mev + mL,des ) (657)
=l
A fra¢do de massa de liquido durante determinado instante é apresentada na expressao
(6.58). Relembrando a hipétese de ndo existir escorregamento entre o gds e o liquido, a fracao
maéssica na descarga € igual aquela existente no interior da cimara e, portanto, a vazao
maéssica de liquido pela descarga pode ser relacionada a taxa total de massa descarregada

através da expressao (6.59).

my
X, =t (6.58)
m; + mg
n‘/lz,des = me;es (659)

Substituindo as relagdes (6.45), (6.54), (6.58) e (6.59) em (6.57) e rearranjando 0s

termos, obtém-se a taxa de varia¢do da quantidade de goticulas de cada familia f:

dN, —N i,

dt (m’L + mg )

(6.60)

Tendo resolvido os aspectos da conservacao de massa, serdo tratados a partir de agora
os aspectos referentes a conservacdo da energia na fase liquida. Inicialmente, toma-se uma
particula de fluido como a da Figura 6.19. Enquanto goticulas existirem no interior da camara
de compressao, entende-se que o liquido estard subresfriado. Por outro lado, o gds encontra-se
superaquecido e, para que as duas fases coexistam fora do equilibrio termodindmico, a
interface das goticulas inevitavelmente estard a temperatura de saturagdo Ty, = f (p¢) referente

a pressdo média instantanea do gds em qualquer instante.
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T,

Figura 6.19. Distribuicio de temperatura no interior de uma goticula de liquido

A distribui¢do de temperatura no interior de uma goticula € regida pela equacio da
conservagdo da energia aplicada a um soélido esférico de massa especifica constante

apresentada na expressao (6.61), onde a; € a difusividade térmica do fluido.

an o 0 (rz anj 6.61)

or  r’or or
A equacgdo da energia € entdo submetida as condi¢des inicial e de contorno mostradas

pelas Equagdes (6.62 — 6.64).

T,(r,0)=T,, (6.62)
oT,

/] =0

. » (6.63)
T,(R,.t)=T,,() (6.64)

Para obter o campo de temperatura resultante das goticulas utilizou-se um modelo de
volumes finitos, apresentado no Apéndice C. Finalmente, a partir da distribuicdo de

temperatura pode-se calcular o fluxo de calor que deixa uma particula ¢, s» conforme

apresentado na equacgao (6.65), onde k; € a condutividade térmica do liquido.

oT,

q;, = —kLa—r‘ (6.65)
r=R;
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6.5.4. Modelo de Transporte para a Interface Liquido/Gds

Para acoplar os modelos para o liquido e o vapor de fluido refrigerante, as equacdes da
conservacdo da massa e energia sdo aplicadas na interface de uma goticula. Assim, de acordo

com a Figura 6.20, da equacdo da conservagdo da massa obtém-se a seguinte expressao:

p WV, = V) i+ pelV,, —Vy) =0 (6.66)

Vapor

Liquido

Figura 6.20. Fluxos de massa que atravessam a fronteira de uma goticula de liquido.

Vapor

pG(VG,f - Vs)hc + qg,f

Figura 6.21. Fluxos de energia que atravessam a fronteira de uma goticula de liquido.

Tomando os produtos escalares, assumindo novamente que ndo existe movimentacao

de fluido no interior da goticula e que a velocidade da fronteira € igual a taxa de variacdao do
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raio da mesma, como mostra a Equagdo (6.54), obtém-se uma expressao para a velocidade do

gds quando este é formado durante o processo de evaporagdo das goticulas:

3 dR
V,, = (1 —&J—f (6.67)
Pg ) dt

Da conservacao da energia aplicada ao volume de controle sobre a interface mostrada

pela Figura 6.21, obtém-se:

—

p WV, =V, i+d,, it poVs, Vg -i+dg, =0 (6.68)

A substituicdo da expressao (6.67), para a velocidade do gis préximo a interface e,
(6.54), para a velocidade da interface, na expressao (6.68) resulta, depois de rearranjada, em
uma expressdo para a taxa de variagdo do raio de uma particula da familia f, conforme

apresenta a expressao abaixo:

de _ (qu _qg,f)
dt pthv

(6.69)

O fluxo de calor no lado do liquido ¢, ; foi calculado anteriormente através da
expressdo (6.65). Jd o termo ¢, ; representa o fluxo de calor entregue ao gas por convecgdo,

sendo calculado a partir da lei de resfriamento de Newton:

o, =H,(T,-T;) (6.70)

Na equagdo acima, T € a temperatura média do gds no interior do cilindro e Hy € o
coeficiente de transferéncia de calor. Esse coeficiente é calculado com base em na correlacdo
de Whitaker (1972) para o nimero de Nusselt médio Nup de uma esfera deslocando-se com
velocidade constante Vyem determinado meio quiescente, conforme apresentado na expressao

abaixo:

14
Nup =2+(0.4 Re!?+0,06 Re2* ) Pro* [”—GJ 6.71)
Hg
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A correlacdo depende do nimero de Reynolds médio, Rep, definido pela equacao
(6.72), do nimero de Prandtl do gis, Prg, e da relac@o entre a viscosidade absoluta do gés, ug,
e a viscosidade do gds a temperatura da superficie da esfera, us. O nimero de Nusselt para
este caso, definido de acordo com (6.73), resulta no coeficiente de transferéncia de calor por

convecgdo Hy .

V.2R.
Re, _ PV 2ty (6.72)
He
H.2R
Nu, =——L (6.73)
kG

A relagdo (6.74) entre Hf* e Hy € dada pelo fator de corre¢do de Ackermann, de acordo
com Bird et al. (2002). Este fator, que corrige o coeficiente de convecc¢do para que seja
computado o efeito de sopro decorrente da transferéncia de massa que ocorre durante a troca
de fase liquido/gés, € definido de acordo com a expressdo (6.76). Da forma como foi reescrita
a expressdo (6.75), percebe-se claramente a relacdo entre o fluxo advectivo e o fluxo

convectivo de energia carregada pela massa que deixa a interface da goticula.

H =4H, (6.74)
ﬁ — m:v,fcp — mev,fcp (Tvat - TG ) (6 75)
Hf Afo (Tmt - TG)
B
A= (6.76)

6.5.5. Modelo Termodinamico para a Fase Vapor

O modelo para o vapor € bastante semelhante aquele apresentado no capitulo 3 para a
termodindmica da camara de compressdo. As Unicas alteragdes sdo referentes aos efeitos de
transferéncia de massa e energia decorrentes da presenga das goticulas no interior da camara
de compressdo. Assim, somente serdo apresentadas as equacdes diferenciais que foram
afetadas pela presenca das goticulas.

A primeira alteracdo se refere a relacdo volumétrica para a camara de compressao.
Apesar de o deslocamento volumétrico ser mantido, o gds ndo mais ocupa todo o volume do

cilindro, uma vez que certo espago € ocupado pelo liquido. Assim:

Vo=V =V, (6.77)
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Este fato tem impacto direto sobre a poténcia indicada W, , do ciclo de compressio a

qual passa a ser calculada somente em relagdo ao volume de gis e ndo mais ao da camara de
compressdo. Isso € decorréncia da hipdtese de que ndo é executado trabalho sobre o liquido

devido a incompressibilidade. Desta forma, a equagdo para a poténcia indicada passa a ser:

Wiy ==1,§ Pod¥ (6.78)

Outra preocupagdo que se deve ter € que em hipotese nenhuma o volume de liquido
pode ser maior que o volume de cdmara de compressdo. Esse fato indicaria a ocorréncia do
chamado golpe de liquido que danifica o cabecote do compressor, inviabilizando
permanentemente seu funcionamento na maioria dos casos.

O fluxo de massa pelo compressor também se altera, como pode ser percebido na

equacdo (6.79) para a conservacdo da massa instantanea na camara de compressao.

d;G = Mgy = Mg, — My 1M, — 1Ly, — 1, (6.79)

suc suc,r ev

As maiores alteragdes ocorrem na equagdo da conservacao de energia. Como pode ser
percebido na Figura 6.22, as goticulas inserem uma superficie adicional no volume de
controle do gas. Esta superficie assemelha-se as regides do orificio, pois permite a passagem
de massa transferindo calor por advec¢do e também, a regido da parede do cilindro, pois

permite a transferéncia de calor por convecgao.

'}Ohh —m h S

fol,e"*ai

mh—mh

suc- -suc suc,r

< y = @ @ //////// Suectn (00

N

? S \l

- . \

- > =) /. Ve
m, h, ’l
PIS S

N 4 S, A |t —m;’,mhd&>
R S,

Figura 6.22. Volume de controle ao redor do vapor no interior da cAimara de compressao.

Ambiente
Interno (ai)




138 Modelos Matemadticos para Andlise de Alternativas de Gerenciamento Térmico

Assim, semelhante ao que foi deduzido anteriormente, a equagdo da conservacdo da
energia quando rearranjada, resulta na seguinte expressdo para a taxa de variacdo da

temperatura do gas:

dT 1
<= (AT - BTTG) (6.80)

dt  mge, g

onde os coeficientes modificados A7 e Br sdo mostrados nas equagdes (6.81) e (6.82).

. . d y

AT:QC1L+qG+[hG ZG +th] (6.81)
apG| dv, | apG| dm,
aTG‘ dt a7, ‘ dt

Ve

B, = (6.82)

O termo do somatdrio que aparece na expressao (6.81) também € modificado, ficando

conforme é descrito na expressao (6.83).

z mlh = m}bl,e (hai - hG )+ miuc (hsuc - hG )+ n./l(iies,r (hdes - hG )+ m;v (hG,sat - hG ) (683)

Na expressdo acima, hg . € a entalpia do vapor saturado a pressdo pg. Os termos que

nao foram indicados nesta secao, foram definidos previamente na sec¢io 3.2.5.
6.5.6. Metodologia de Solugcdo da Camara de Compressao

A inserc¢do de outras equacdes diferenciais e algébricas, e o conseqiiente aumento da
interdependéncia destas, requer uma reformulacdo da metodologia de solucdo da camara de
compressdo. Anteriormente havia interdependéncia direta entre a pressdo média do gés, a
temperatura do gis e a dindmica e fluxo de massa através das vdlvulas. Quando o modelo
passa a contar com a injecdo de liquido, adiciona-se o efeito de evaporacdo, afetado
diretamente pela transferéncia de calor nas goticulas.

O novo fluxograma do modelo termodindmico da ciAmara de compressao € mostrado
nas Figura 6.23 e 6.24. Como pode ser percebido neste fluxograma, apds o incremento do
angulo de manivela que representa o avango no tempo, o c6digo passa a incluir os pontos de
injecdo. Os pontos de injecdo sdo igualmente espagados ao longo de um ciclo completo de

compressao. As caracteristicas da familia injetada no ciclo atual sdo definidas de acordo com
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a presenca ou nao de goticulas residuais da mesma familia injetada no ciclo anterior,
conforme detalhado na secdo 6.5.2.

Ap6s o cdlculo do volume disponivel no interior da camara de compressao V¢, €
calculado o volume de liquido V;, permitindo responder se o volume restante, utilizado pelo
gds ndo é menor que zero. Se este for o caso, ocorre o choque de liquido levando ao fim da
simulagdo por falha do equipamento.

Adiante no fluxograma, apds a atualizacdo da pressdo média do gds, a temperatura de
saturacdo € calculada através da equacdo de estado para o fluido refrigerante. Se esta
temperatura for maior que a temperatura média do gds, outra falha critica ocorre por
condensacao do gas.

Neste momento, passa-se ao ciclo iterativo entre o fluxo de massa pela interface das
goticulas de determinada familia e o perfil de temperatura radial das mesmas. Inicialmente,
utilizou-se a formulacdo explicita como € feito para a solucdo do restante das equagdes. No
entanto, nesta situacdo a formulacido explicita acaba levando a erros crescentes, o que,
eventualmente, leva a uma discrepincia na conservacdo da massa de liquido. Optou-se, desta
maneira, por um processo iterativo entre estas duas equacdes até que determinado critério de
convergéncia seja atingido.

ApOs atingir a convergéncia para este laco, considerada atendida se a variacdo
percentual do raio for inferior 107, pode-se calcular o fluxo de massa que evaporou de todas
as goticulas. Por critério, é assumido que se as goticulas de determinada familia atingirem um
raio mil vezes menor que seu tamanho de inje¢do, a familia evaporou totalmente. Este critério
¢ adequado, pois como serd visto adiante as goticulas sdo injetadas com tamanho da ordem de
1 um, assim didmetros da ordem de 107 pm sdo aceitavelmente pequenos.

O fluxograma do modelo para a camara de compressio quando submetida a

atomizacao de goticulas de liquido € mostrado nas Figuras 6.23 e 6.24.
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Modelo Global da Camara de Compressao

T

evap ’

/=)

T, .|, (INJ >—‘< Leitura dos dados de entrada >

)

7

T .D.. >——< Temperatura e pressdo incial >——

7

Volume inicial
C,..e d VY : Vv
pus > €2 ’”"”"H Relagdes geométricas (Eq. 3.10)

7

Vewr Vo >—~< Massa de vapor inicial >—~

!

Ciclo: N =N +1

CICLO CICLO

)

'}

Posi¢ao angular : 0 = 6 + A0

nao

< Cria nova familia f v ( %t(;la(lézz 7fan;12391 )f >

Volume da camara de compressao
c,..e,d VvV . v
< puis 2 €2 G ’”"””H Relagdes geométricas (Eq. 3.10) )

C

Volume de liquido
R,, 1 o my Y
1 PL Massa de liquido (Eq. 6.42)

v v Volume de vapor v
cL’ L Relacoes geométricas (Eq. 6.73) ¢

Choque de
Liquido !

T Massa de vapor m
entra ” " sai ey Conservacdo da massa (Eq. 3.21) ¢

@

Figura 6.23. Fluxograma do modelo para a cimara de compressao quando esta é
submetida a atomizacio de refrigerante liquido.
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v y Temperatura do vapor >
< Q. Qg ,Zm h >—'< Conservagio da energia (Eq. 3.34)
Pressdo do gés
T,,
< 6V >—'< Equacdo de estado >
Temperatura de satura¢do T
Equacdo de estado sat
Condensa
gas !
2
T R Temperatura das particulas T
sat* = f Conservagdo da energia (Eq. 6.58) f
Raio das particulas R
Conservacao da energia (Eq. 6.66) !

AR, < tolerancia ?

R < 1x108m ?
; nao sim |
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< Caleula m,, (. 6.51) > < Calcula i (Eq. 6.51) >
\ . |
M,K,C, Ap Desl~ocamept(3 dgs véalvulas e
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X,A A . j
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R._,R,., Ap Vazamento pela folga pistao/cilindro i
CIL> PIS? Escoamento na folga (Eq. 3.17) Mo

0 =360°"? nao

nao

Fim da simulacgao

Figura 6.24. (Continuacio) Fluxograma do modelo para a cimara de compressio quando esta é
submetida a injecao de goticulas de refrigerante liquido.
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6.6. Parametros de Avaliacao

Até este ponto, foram mostrados os modelos de alternativas que podem trazer
beneficios para o funcionamento do compressor. Estabelecem-se agora, indicadores de

desempenho caracteristicos de alguns processos que auxiliem a andlise de cada alternativa.
6.6.1. Coeficiente de Performance e Rendimentos Relacionados ao Consumo Elétrico

Conforme ja citado, talvez o parametro de maior importincia para avaliar o
desempenho do compressor em um sistema de refrigeracdo seja o coeficiente de performance,
COP, pois relaciona, diretamente, a capacidade de refrigeracdo que o sistema oferece com a

poténcia elétrica consumida pelo compressor, ou seja:

) m, Ah
COP = %VP — ‘;/ evap (6.84)

ele

le

Na expressdo acima, Ah,,,, € 0 efeito refrigerante especifico, sendo uma propriedade

termodinamica do fluido quando este ¢ submetido a determinada condicdo de sistema. Por

outro lado, m, € a vazdo de massa que passa pelo evaporador e W, € o consumo elétrico

evap
do compressor. Outros parametros relacionados a poténcia consumida pelo compressor sao o
rendimento mecanico e o rendimento elétrico, os quais sdo indicativos, respectivamente, das

parcelas de energia que sdo dissipadas em mancais e no motor elétrico.

W,

Mee = =4 (6.85)
Wmec
W

Noe =2 (6.86)
Wele

Outro parametro relevante quando se analisa o consumo do compressor € o rendimento
isentropico 77, o qual representa uma comparag@o entre a poténcia consumida pelo processo
de compressdo real e aquela associada a compressdo de um processo termodinamico
isentropico. A equagdo (6.87) apresenta a definicdo da poténcia isentrépica em funcdo da
poténcia especifica termodinamica, w,,, € da poténcia especifica isentropica, w,, do

compressor idealizado.
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s =- (6.87)
w

Segundo Gosney (1982), a poténcia especifica isentrépica que o compressor ideal

executa sobre o gds € definida pela expressdo (6.88), onde ¥ € a razdo entre os calores

especificos média durante os processos de compressao e expansao.

1

. pcon !
W‘v = nvpevap L —eond. - 1

(6.88)
;/_1 peva[)

O rendimento volumétrico, 77,, que aparece na expressdo acima, estd relacionado

diretamente a eficiéncia do compressor em oferecer vazao de massa ao sistema para uma dada
condi¢do de operacdo. Os aspectos relacionados a transferéncia de calor no compressor
afetam este pardmetro diretamente e, por esse motivo, 0 mesmo serd examinado em mais

detalhes na secdo a seguir.
6.6.2. Rendimento Volumétrico

Durante a passagem do gds pelo interior do compressor, do passador de succdo até a
camara de compressdo, ocorrem diversos fendmenos termodindmicos irreversiveis que
resultam na diminui¢do do fluxo de massa que o compressor poderia oferecer para o sistema
de refrigeracdo. Dentre essas irreversibilidades podem ser listadas aquelas resultantes de
processos de transferéncia de calor, vazamentos, restricoes em vélvulas, entre outras.

O rendimento ou eficiéncia volumétrica, 77,, € por defini¢do a relacdo entre a vazdo
mdssica real m,,,, que o compressor fornece ao sistema e aquela que seria obtida da operagao

de um compressor ideal n1,,,,, sendo representada matematicamente pela expressao (6.89).

_ evap
n =

m ideal

(6.89)

O valor de rendimento volumétrico representa, portanto, o efeito do somatério de
todas as irreversibilidades sobre a capacidade do compressor em questdao, sem discriminar a

contribuicio de cada uma delas. Para que seja possivel a andlise detalhada destas
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irreversibilidades sobre a capacidade do sistema, serd utilizada a compreensdo fisica dos
processos auxiliada pelo método de desacoplamento de eficiéncias (efficiency detachment)
apresentado por Perez-Segarra et al. (2005). Os autores aplicaram esta andlise até a saida da
camara de suc¢do. Aqui, no entanto, serd feita uma extensdo do método até a camara de
compressao, incluindo também o caso em que o compressor é submetido a atomizagdo de
refrigerante liquido. E importante observar que grande parte desta anélise somente &
viabilizada pelo fato de se estar simulando numericamente a camara de compressao, fato que
possibilita a avaliacdo de parametros instantdneos do gds no interior da camara de
compressao.

Primeiramente, define-se a vazdo de massa fornecida pelo compressor ideal. Assume-

se que o estado termodindmico do gis que entra no compressor ideal @ = f (pmp,Tl) é

idéntico ao que ocorre na entrada do compressor real. No entanto, diferente do caso real, o gés
ndo recebe calor até a entrada da camara de compressdao, mantendo-se no mesmo estado
termodindmico. A segunda hipétese é que o compressor ideal ndo possui volume morto, ou
seja, depois do processo de compressdo e de descarga, ndo resta gas no interior da camara de
compressdo. Além disso, assume-se que o processo de compressdo ocorre de maneira
isentropica, ndo existindo transferéncia de calor entre o gis e a parede do cilindro. Como
ultima premissa, ndo existe refluxo através dos orificios de suc¢do ou descarga ou mesmo
vazamento pela folga entre pistdo e cilindro. Assim, a vazao de massa que o compressor ideal

fornece € definida pelo produto entre a massa especifica do gas na condi¢do de entrada e a

taxa de deslocamento volumétrico sem volume morto AV

swo?

dado pelo curso do pistdo

quando o compressor trabalha com a freqii€ncia nominal f;,.

e = PAYS = p AV f, (6.90)

sw

Para o caso real, a vazdo mdssica média que o compressor fornece ao sistema é dada
pela massa que passa pelo evaporador no intervalo de tempo de uma rotacdo do eixo do
compressor multiplicada pela freqii€ncia real de operagao f,. Assim, o rendimento volumétrico

global € definido através da expressdo (6.91).

m

_ evapJ r
7,

= (6.91)
plAvswofn

Para obter a expressdo para a massa que passa pelo evaporador de um sistema de

refrigeracdo que utiliza a injecdo de liquido nas camaras de succdo, de compressdao ou de
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descarga, € tracado um volume de controle ao redor da camara de suc¢do conforme ilustrado

na Figura 6.25.

mcond
Condensador -

inj,des

Camara descarga g

inj,comp

inj,suc

mevap
Evaporador

Figura 6.25. Massa que atravessa as fronteiras do sistema de refrigeracao
que utiliza processos de injecdo de liquido.

Da conservacdo da massa total para o volume de controle apresentado quando um

regime periodicamente desenvolvido € atingido:

mevap = msuc - msuc,r - mfol - minj,suc (692)

Retornando esse valor ao rendimento volumétrico global dado pela Equacdo (6.91),

pode-se reescrever a mesma da seguinte forma como mostra a expressao (6.93).

nv _ fr (m —m . _n’-lfg[ _minj,suc) (693)

Pode-se entdo desacoplar a expressdo acima através de dois parametros que compdem

o rendimento global. O primeiro termo, denominado de rendimento volumétrico associado a

freqiiéncia 77/, considera o efeito de deslizamento do motor elétrico. Durante o

funcionamento do compressor, a velocidade angular do eixo € diferente daquela referente a
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freqiiéncia nominal. No presente modelo, no entanto, assume-se que o compressor funciona
de acordo com a freqiiéncia nominal de operacdo. Assim sendo, o rendimento volumétrico

associado a freqiiéncia do motor elétrico € igual a unidade como mostra a expressao abaixo.

{ fr 1

n (6.94)

o

O segundo parametro, definido como rendimento volumétrico mdssico 77,,, considera

as irreversibilidades ligadas as perdas que ocorrem durante o processo de compressdo. Para
facilitar seu entendimento, adiciona-se e subtrai-se ao numerador da expressdo (6.93) a

quantidade de massa que passa pelo compressor ideal. Rearranjando os termos, obtém-se:

uc suc,r

PAVE PAVY AV AV p AV

=0
mevap — 1 _ plAvx — ms m _ mfol _ minj,suc

Mom = (6.95)

Os trés ultimos termos da expressao acima representam, respectivamente, as perdas

N

associadas ao refluxo na sucgdo P“’, ao vazamento pela folga pistio/cilindro P e a
inje¢do de liquido na sucgdo P . O termo restante leva em consideragio as ineficiéncias

durante o processo de succdo P“. Assim, esta expressao pode ser reescrita como:

nv’m — 1_ Pr:l'uc,r _ Py}[fol _ Py:[‘uc (696)

De acordo com Pérez-Segarra et al. (2005), uma perda adimensional ligada a

determinado sub-processo k pode ser reescrita através da eficiéncia associada 77, como mostra

a expressao abaixo:

M =1-F (6.97)

Desta maneira, o rendimento volumétrico associado ao processo de succao é definido

pela expressao (6.98).

o m
77" Suc = 1 - PV;L‘L E * 6.98
’ PAYS? (0.98)
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Durante o processo de succdo do compressor real, algumas irreversibilidades podem
ser listadas. A primeira delas € o superaquecimento do gds que vai do estado termodindmico

daentrada ¢, = f (pmp,Tl) para o estado ¢, = f (pmp,T ) no interior da camara de succ¢io.

e
Isto ocorre porque ao longo deste processo o gds recebe calor das partes quentes do
compressor que estdo proximas da linha e camara de suc¢do, como por exemplo, a cAmara de
descarga e o bloco do compressor.

Outras irreversibilidades estdo relacionadas ao superaquecimento do gis durante sua

entrada para a cAmara de compressao, passando do estado ¢ _ para o estado instantaneo do

suc

gds no interior da cimara de compressio @, = f (pG,TG). Além disso, a restricdo ao

escoamento imposta pela vélvula de succdo e as irreversibilidades durante o processo de
expansdo do gas aumentam o distanciamento da eficiéncia do compressor real em relacdo ao
ideal, como serd visto adiante. No intuito de quantificar estes efeitos, a seguinte manipulagcao

¢ feita ao rendimento volumétrico associado a succao:

m AV p

Suc

AV A, p

suc __ IOSMC mS’lC Avr 6 99
pl psucAvr AVE:O ( . )

nv, suc

suc

A primeira fragdo representa o rendimento volumétrico devido ao superaquecimento

do gés até a camara de sucgdo nf ® . O segundo termo, definido como o rendimento associado
cC

Vv, Sl

ao superaquecimento do gds ao entrar na camara de compressdo 77, ., pode ser escrito de

outra forma para facilitar sua compreensao, conforme mostra a expressao (6.100).

1 m_
Myse = sie. = Pe (6.100)

psuc Avr pSMC

O termo AV, € o volume deslocado entre a abertura da vélvula de suc¢do e o volume
maximo da cadmara de compressdo, conforme o diagrama p-V mostrado na Figura 6.26. A
relac@o entre a massa succionada e este volume pode ser definida através da massa especifica
aparente do gds durante o processo de sucg¢do, p. , e representa de maneira adequada a
restricdo a succdo de gds para a cdmara de compressdo. Dentre as causas desta ineficiéncia,
podem ser listados o superaquecimento do gds devido a transferéncia de calor pela parede do
cilindro e a transferéncia de massa resultante da evaporacdo de goticulas de liquido durante a

sucg¢ao.
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pGA

p des r\

abertura da
valvula de

7 sucgdo

psm'

-

<7Av” T VCIL

-~ Ay
AV‘YPV

Figura 6.26. Diagrama p-V salientando os deslocamentos volumétricos real e ideal.

p G“
p des
Expansao
C
pSM('
~ AV, VCIL
vm VA Vs VC

Figura 6.27. Processos de expansiao genéricos de uma dada quantidade de vapor.

O termo restante da expressdo (6.99) € definido como rendimento volumétrico
secunddrio 7,, e representa quanto do deslocamento volumétrico total € efetivamente
utilizado durante a compressao, efeito direto das irreversibilidades que ocorrem durante a
expansdo. Para possibilitar a andlise detalhada destas irreversibilidades serdo tomados
processos genéricos de expansao, mostrados na Figura 6.27.

O processo de expansdo de vapor representado por B € um processo adiabdtico e
reversivel de uma dada quantidade de massa m,, que se encontra confinada inicialmente em
um volume V,, entre dois niveis de pressao pgs € ps... O segundo processo, C, inicia com 0
gds na mesma condi¢cdo termodindmica que o anterior, mas durante a expansdao uma dada

quantidade de calor € adicionada ao vapor, fazendo com que seu volume final a pressao pg,.
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seja maior que o processo B, onde o volume final foi V. Ja no caso A, calor é retirado durante
a expansio e, conseqiientemente, seu volume final € menor que o caso referéncia B, podendo

ser escrito da seguinte forma:

V,=V, -AY, (6.101)

Ressalta-se que os mesmos resultados poderiam ser obtidos pela adi¢ao ou retirada de
massa ao longo do processo de expansdo. O processo de compressdo real ocorre de maneira
semelhante uma vez que seu volume final pode ser assumido como o somatdrio dos efeitos de
multiplos processos sobrepostos a uma expansdo isentrépica. Ou seja, se o processo de
expansdo da quantidade de massa que se encontra inicialmente no volume morto fosse
isentropico, o volume que esta massa ocuparia ao alcancar a pressao de sucgdo seria V. No
entanto, qualquer processo de transferéncia de calor ou massa que ocorra entre estes dois
pontos altera efetivamente o volume no qual serd alcangada a pressao de succ¢ao, pgye.

A Tabela 6.2 apresenta os fendmenos considerados no presente trabalho que afetam o
volume no qual o gés alcanca a pressao de succdo. O aumento do volume final representa uma
reduc¢do na eficiéncia volumétrica do compressor, pois causa o atraso da abertura da vdlvula
de succdo e, conseqiientemente, menor tempo para que o gas disponivel na camara de succdo

seja admitido.

Tabela 6.2. Irreversibilidades consideradas no modelo e seu efeito sobre o volume final do processo de
expansao do gas na cimara de compressio. Considera-se que (+) representa o aumento do volume final.

Fenomeno Efeito
Transferéncia de calor pela parede do cilindro /)
Massa descarregada pela valvula apés PMS +)
Refluxo pela valvula de descarga ap6s PMS -)
Vazamento pela folga pistao/cilindro -)
Transferéncia de calor por evaporacao de liquido -)
Geragao de massa de vapor por evaporacao de liquido +)

Foi mostrado anteriormente que, através da aplicacdo da equagdo da conservacdo da
energia a cAmara de compressao, obtém-se a taxa de variacao da temperatura média do gas no
interior do cilindro, conforme indicado na expressao (6.80). A variacdo da temperatura tem
influéncia direta de todas as irreversibilidades citadas, no entanto, cada sub-processo que
ocorre durante a expansdo (transferéncia de calor no cilindro, vazamento pela folga
pistao/cilindro, entre outros) pode ser representado por valores instantdneos caracteristicos de

temperatura, volume especifico e pressdo. A obtengcdo destes estados termodinadmicos
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caracteristicos ¢* = f (p('},Té‘ ) se d4 a partir da modificacdio da equacdo da conservacio da

energia para representar somente os efeitos do sub-processo k.

Para exemplificar o procedimento supracitado, toma-se o caso isentropico,
representado pelo indice s. Neste caso, nao hd transferéncia de massa ou calor através do
volume de controle do gds durante a expansao e, desta maneira, a equagao da conservagao da

energia caracteristica para o processo isentropico para um gés real é dada por:

dT; _ —T; | 9pe (dvcmj (6.102)
di - mici, |t |\ dr

A massa e volume iniciais de gds no cilindro para todos os sub-processos k € igual,
sendo igual a massa existente no volume morto da cdmara de compressdo. Desta maneira,
para o caso isentrépico, onde nao ha variagdo de massa durante a expansio, determina-se o
volume especifico caracteristico v; ao longo de todo processo. Finalmente, calcula-se a

s

pressdo média instantdnea caracteristica p; = f (Tg,vG) do gés, utilizando-se a equagdo de
estado do fluido refrigerante para cada estado definido pelo volume especifico e temperatura
caracteristicos do processo isentrépico. No momento em que esta pressao for igual a pressao
de sucg¢do, o volume instantaneo da camara de compressao € definido como sendo o volume
final da expansao isentrdpica V.

De modo semelhante ao que € feito para o caso isentrépico, a expansio para os sub-
processos restantes pode ser representada pela respectiva equacdo da conservagdo da energia

caracteristica (6.103). As constantes C; e C, , mostradas na Tabela 6.3 sdo obtidas através da

andlise da conservacao da energia para o processo real.

arg _ 1 ¢ _qu| 96| [ AV
dt  mgcl, e o, |\ dr

—viCy (6.103)

Diferente do caso isentrépico, durante alguns dos sub-processos, ocorre a entrada ou

saida de massa da camara de compressao. Para que tal efeito seja representado na equagdo da

energia caracteristica do processo, descreve-se a variagdo da massa caracteristica m,, através

de (6.104). Sendo as constantes C3k apresentadas na Tabela 6.4.

k
dmg,

=C} (6.104)
dt




Modelos Matemdticos para Andlise de Alternativas de Gerenciamento Térmico

151

Tabela 6.3. Constantes para a equacio da conservacao da energia

caracteristica de cada sub-processo (6.103).

Fendémeno k Cf Ck
Transferéncia de calor pela :
parede do cilindro w 0, 0
Massa descarregada pela .
vélvula ap6s PMS md 0 Mes
Refluxo pela valvula de r 0 i
descarga ap6s PMS des.r
Vazamento pela folga mf T (hIE B hG) s 1, >0 i
- i~ o1 . fol
pistao/cilindro 0'se s, <0
Transferéncia de calor por : iy 3
evaporacdo de liquido q! Qg +m, (hG'”’ hG) 0
Geracao de massa dﬁi vapor por i 0 i
evaporacao de liquido e
Tabela 6.4. Constantes para a equaciao da conservacao da massa
caracteristica de cada sub-processo (6.104).
Fenémeno k Cy
Transferéncia de calor pela parede do cilindro qw 0
Massa descarregada pela vélvula ap6s PMS md — i),
Refluxo pela valvula de descarga ap6s PMS mr +rit,
Vazamento pela folga pistao/cilindro mf - ril_ifo,
Transferéncia de calor por evaporacao de liquido ql 0
Geragao de massa de vapor por evaporacao de liquido ml +rn,

O procedimento para solu¢do dos estados termodinamicos de cada processo € andlogo

ao que foi executado para o caso isentrépico até que a pressdo de succao seja alcangada. De

posse do valor do volume final, calcula-se o desvio em relacdo ao caso isentrépico AV dado

pela expressao (6.105).

AV, =V -V,

(6.105)

Pode-se entdo definir o volume deslocado da camara de compressdo durante o

processo de suc¢ao conforme apresenta a expressao (6.106).
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AY, = AV’ —AV, - Y AV, AV, (6.106)

O termo AV, € o termo referente a variacdo do volume que ocorre durante o atraso na
abertura da vélvula de suc¢do devido a sua dindmica. Esse termo existe quando as forcas de
pressdo atuantes sobre a valvula ndo sdo suficientes para abri-la, diminuindo o tempo em que
ocorre a entrada de massa pelo orificio de succao.

De posse do termo para AV,, retorna-se a expressao para o rendimento volumétrico

secunddrio definido na equacdo (6.99), obtendo-se:

a

AV AV

AY AY AY AY
m,, - > —

= : 107

CAV

O rendimento volumétrico secunddrio é, portanto, representado por trés parametros. O
primeiro termo, definido como P, representa a perda adimensional de rendimento em virtude

da presenca do volume morto. Ou seja, mesmo que ndo exista nenhum processo de
transferéncia de calor ou massa durante o processo de expansdo, o volume final do processo

de expansao € maior que V e, portanto, leva a um atraso na abertura da véalvula de sucg¢ao,

morto
com uma conseqiiente reducio de capacidade em relagdo ao caso ideal. O termo do somatdrio,

k
Pv,v’

responde pelas perdas associadas aos processos de transferéncia de calor e massa durante

a expansdo e usualmente tem comportamento negativo para a capacidade do compressor. O
tltimo termo P, € a perda adimensional referente ao atraso da abertura da valvula de succdo

em funcao da sua dindmica.
6.6.3. Sistema de Refrigeracdo Equivalente

A ultima andlise auxiliar desenvolvida neste trabalho € vinculada a atomizagdo de
liquido na camara de compressdo. A proposta € modelar o processo de resfriamento
evaporativo como um sistema de refrigeracdo que se fosse virtualmente aplicado ao
compressor resultaria no mesmo efeito térmico.

Qualquer sistema utilizado para refrigeracdo pode ser caracterizado por sua capacidade
de refrigeracdo e pela poténcia consumida para uma dada condicdo de funcionamento. Desta

maneira, sua avalia¢do, pode ser realizada de forma direta pelo coeficiente de performance.

Avalia-se, portanto, uma forma de estabelecer a capacidade Q, e o consumo equivalente W,
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do sistema de resfriamento evaporativo, oferecido pela injecdo de refrigerante liquido,

permitindo a obtencdo de seu coeficiente de performance termodindmico COPpy;,.

B . i b
¢
- 'I —» Condensador —
,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,, 2
¢
¢
4
U
¢
‘e
¢
¢
/ |
’ Evaporador <—— B
4
¢
'I
Sistema Principal (1) . S Sistema Equivalente (2)

Figura 6.28. Esquema do sistema de refrigeracio equivalente por evaporacio.

A Figura 6.28 apresenta uma representacao de como ficaria o sistema de refrigeracao
equivalente ao processo de resfriamento evaporativo mostrado na Figura 6.18. Inicialmente,
pode-se pensar que uma parte do condensador do sistema real € utilizada para rejeitar o calor
do vapor formado no interior da camara de compressdo. O liquido obtido na saida deste
condensador € injetado através do bico atomizador posicionado na parede do cilindro,
equipamento que funcionaria analogamente ao dispositivo de expansao do sistema principal.
Finalmente, o fluido evapora absorvendo calor e, posteriormente, € comprimido no interior da
camara de compressao, podendo ser pensados como o evaporador € o compressor do sistema
equivalente.

O ponto de partida desta andlise € a forma como este sistema equivalente opera. O
fluido refrigerante é atomizado na fase liquida na camara de compressao devido a diferenca
de pressdo existente entre a saida do condensador e a camara de compressao. No interior da
camara, entra em contato direto com o gds e passa a evaporar, retirando calor durante o
processo. No entanto, uma vez no estado de vapor, o refrigerante passa a ser comprimido
através do dispéndio de trabalho do préprio compressor. Este trabalho ndo resulta em
capacidade de refrigeracdo efetiva, ou seja, o vapor formado no interior da camara de
compressdo nao passa pelo evaporador do sistema de refrigeracdo principal, circulando
somente entre o condensador e a camara de compressao.

Portanto, pode-se imaginar duas porcdes de fluido refrigerante circulando no sistema
de refrigeracdo. Uma por¢do, definida como fluido de trabalho principal, € efetivamente
utilizada para refrigeracdo de determinado ambiente, caracterizada pelo sub-indice “1”. A
segunda por¢do refere-se ao fluido que circula no sistema de refrigeracdo equivalente,

circulando somente entre o compressor € o condensador do sistema real. O fluido de trabalho
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do sistema equivalente serd assinalado pelo sub-indice ‘“2” e representa tanto o liquido como o
vapor resultante do processo de evaporagdo deste liquido. Assim, em um dado momento, a

massa total no interior da cdmara de compressao pode ser calculada por:
m' =mi, +(mi,+ml ) (6.108)

A fracdo de massa de gds instantanea do sistema equivalente é dada por:

X, =2 (6.109)

Como o fluido do sistema equivalente ndo passa pelo evaporador do sistema de
refrigeragdo principal, a conservagdo da massa aplicada ao vapor dos fluidos principal e

secunddrio resulta nas expressoes (6.110) e (6.111), respectivamente.

dm, L i y L i
- = m;uc + m;iex,r - (m;uc,r + m;ex + m}ol Xl - xG,Z) (61 10)
dt
dm. i . i i
—G’z = mflzv - (m;uc r + mtlies + mlfol )‘xG 2 (61 1 1)
dt ’ S

De posse da massa instantanea de cada sistema, pode-se definir a poténcia consumida
instantaneamente pelo vapor, de acordo com a massa de gds de cada fluido, da seguinte

forma:
W/i,id = (1 —XG,2 )Wi,izd + xG,zvvizizd = VVind,l + Vde,z (6.112)

A capacidade do sistema de refrigeracdo equivalente é dada pela parcela de calor
removido durante a compressdo de gis do sistema principal tanto na forma latente como

sensivel:

Qevup,Z = IQG - mevap (hG,sar —hg )](1 ~—X6.2 ) (6.113)

A capacidade de refrigeracdo do sistema principal € exatamente igual aquela que o

sistema de refrigeracdo retira do ambiente sendo refrigerado, ou seja:

Qevup,l = Qevap (61 14)
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Assim, o coeficiente de performance termodindmico dos dois sistemas € dado pela

expressao (6.115), onde j € o sub-indice do respectivo sistema.

Q‘em j
COP,, , ==L (6.115)

ind, j






7. Resultados

Nos capitulos 3 e 4 do presente trabalho foi implementada a Metodologia Hibrida
(MH) e desenvolvida a Metodologia de Fluxo Médio (MFM) para simular o comportamento
térmico do compressor em diversas condi¢des de funcionamento. Ambas as metodologias
oferecem determinadas qualidades na previsdo das caracteristicas térmicas, no entanto era
necessario definir aquela que mais se adequava ao compressor estudado. No capitulo 5, as
duas metodologias foram comparadas a dados experimentais, onde ficou evidenciado que a
MH tem mais capacidade em reproduzir o comportamento térmico do compressor.

Ja no capitulo 6, foram desenvolvidos diversos modelos matematicos que representam
o efeito térmico das alternativas propostas para o gerenciamento térmico do compressor
estudado. Estes modelos, os quais visam diferentes objetivos em termos de transferéncia de
calor, foram incorporados a Metodologia Hibrida e, no presente capitulo, serdo apresentados
os resultados obtidos, bem como algumas discussdes sobre estes resultados. Além disso,
sempre que possivel, serdo utilizados os parametros de andlise mostrados na secdo 6.6 para

elucidar as origens ou causas dos efeitos termodindmicos oriundos destas alternativas.

7.1. Caso Base e Caso Referéncia

Um compressor de refrigeracdo doméstica leva entre 20 a 45 minutos para que o perfil
térmico dos componentes sdlidos alcance o regime permanente. Ao final dos 10 minutos de
teste, no entanto, a temperatura na superficie externa da carcaga do compressor testado
apresentava uma forte tendéncia a ultrapassar 100°C junto ao motor elétrico. Conforme citado
no capitulo 5, foi necessdria a utilizacdo de um ventilador para que a temperatura média no
motor ficasse abaixo da temperatura limite de operacdo indicada pelo fabricante.

No intuito de avaliar o perfil térmico do compressor caso o regime permanente fosse
alcancado sem a utilizacdo de um ventilador, foi proposta na se¢do 6.1, a simulacdo de um
caso no qual o compressor € posicionado na horizontal e submetido externamente as
condi¢Oes convencionais de teste calorimétrico. A transferéncia de calor para este caso,
denominado referéncia, é caracterizada por um processo de convec¢do mista, sendo modelada
através de correlacdes da literatura, e por radiacdo. Os resultados para o caso referéncia sdo

entdo comparados aos do caso base, o qual representa a situagdo experimental, no qual o
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compressor quando € orientado verticalmente e submetido externamente a convecg¢do forcada
e radiacdo. As Figuras 7.1 e 7.2 apresentam, respectivamente, os campos de temperatura da
superficie externa da carcaca e dos componentes internos do compressor para estas duas
condi¢des de operagdo. Visualmente, percebe-se que os maiores aumentos de temperatura
ocorrem na regido do kit mecanico, tanto na regido externa quanto nos componentes internos
do compressor. Por outro lado, o motor elétrico apresentou pouca variagdo, fato que indica
que o aumento da resisténcia térmica a dissipac@o de calor ocorreu de maneira mais intensa na

regido da carcaga sobre o kit mecanico.

105

(a) Caso Base (b) Caso Referéncia

Figura 7.1. Perfil térmico (°C) sobre a superficie externa da carcaca
do compressor nas condicdes base e referéncia.

108

(a) Caso Base (b) Caso Referéncia

71

Figura 7.2. Perfil térmico (°C) dos componentes internos do compressor nas condicdes base e referéncia.

A Tabela 7.1 complementa a comparagdo, apresentando os valores médios de
temperatura sobre as superficies de algumas regides do compressor. Estes valores tiveram
uma variagdo entre 17,3 %, na superficie interna da tampa — Ty, —, € 19,6 %, na regido da

carcaga sobre o kit mecanico. Comportamento distinto foi percebido na regido do motor
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elétrico, a qual teve um aumento de somente 2,6 %, fato que reforca a hipdtese que assume

pequeno aumento da resisténcia térmica nesta regido.

Tabela 7.1. Perfil de temperatura do compressor no caso base e no caso referéncia.

Temperaturas Base Referéncia Variacdo [%]
Ty 79,7 95,6 + 17,3
T ges 123,8 136,5 + 13,8
T, 76,7 91,8 + 16,4
Thun 103,7 118,7 + 16,3
Ten 104,9 121,8 + 18,4
Teor 69,7 87,7 + 19,6
T ot 98,1 100,5 + 2,6

Para auxiliar a elucidagdo deste comportamento térmico, a Tabela 7.2 apresenta os
valores médios dos coeficientes de transferéncia de calor sobre a regido da carcaca, H,,;.
Conforme proposto nos capitulos anteriores, esta regido foi separada em duas superficies
menores com coeficientes de transferéncia de calor distintos. A primeira localiza-se sobre o
motor elétrico, H,,,;, € a segunda, H,,,, representa a regido da carcaca sobre o kit mecanico.

Conforme pode ser percebido na tabela supracitada, de acordo com as correlagdes
utilizadas para modelar cada caso simulado, o coeficiente H,,, teve uma redugdo de 48,3 %,
levando ao aumento de temperatura no kit mecanico observado anteriormente. Por outro lado,
o coeficiente de transferéncia de calor do motor apresentou aumento de 36,2 %. O efeito total
sobre a regido externa do compressor foi uma reducado de 34,0 % o que refor¢a o fato de que a
area de troca da carcaca na regido do kit tem grande importancia sobre o calor total dissipado

externamente pCIO compressor.

Tabela 7.2. Coeficientes médios de transferéncia de calor do compressor.

Caso Base Referéncia Variacdo [%]
H.o 24,9 12,7 -48,3
H ot 11,0 15,0 36,2
H,. 20,5 13,5 -34,0

O comportamento aparentemente andomalo do coeficiente de transferéncia de calor do
motor € conseqiiéncia de uma hipétese tomada durante a confec¢do do modelo para o caso
base. Conforme apresentado no capitulo 5, o valor do coeficiente de transferéncia de calor
externo do compresso foi obtido a partir de um balanco de energia global do compressor. No

entanto, durante a etapa de calibracdo da Metodologia Hibrida, a temperatura média do motor,
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resultante da adocdo do coeficiente H,,, obtido a partir do balanco global, resultava em valores
de temperatura inferiores aos que eram observados experimentalmente. Como o compressor
estava disposto na vertical, com a regido do motor localizada sobre o kit mecanico, assumiu-
se que a pluma térmica formada pelo aquecimento do ar ao passar pela parte de baixo da
carcaca, cria uma restricao a dissipag¢do do calor gerado no motor elétrico. Esta restricao foi
representada pela redugdo do coeficiente de transferéncia de calor local, obtendo-se o valor de
11 W/m2?-K para H,,,;. Quando o compressor € disposto na horizontal, no caso referéncia, este
efeito deixa de existir, fazendo com que o valor deste coeficiente aumente para 15 W/m2-K.

A variacdo de temperatura do compressor observada entre os dois casos afeta de
maneira efetiva o desempenho do compressor. Conforme mostra a Tabela 7.3, o parametro
mais afetado € a capacidade de refrigeracdo, a qual sofre uma redugdo de 4,9% quando o caso
referéncia € simulado. Na verdade, este é um efeito direto da redu¢do da vazdo de gads
fornecida pelo compressor, uma vez que o efeito refrigerante especifico € uma propriedade do

gds mantido na mesma condi¢do referéncia nos dois casos analisados.

Tabela 7.3. Resultados do coeficiente de performance do compressor.

Caso Base Referéncia Variagdo [%]
Capacidade [W] 110,1 105,2 4,5
Consumo [W] 109,0 109,9 +0,1
COP [W/W] 1,010 0,957 -5,2

Para auxiliar a compreensdo deste fendmeno, analisa-se a variagdo do rendimento
volumétrico do compressor, parametro diretamente relacionado a vazdao do compressor.
Conforme € apresentado na Tabela 7.4, o rendimento volumétrico do compressor foi reduzido
em 4,5 % quando o caso referéncia foi avaliado. A capacidade de refrigeracdo que, para um
compressor ideal submetido as mesmas condi¢des de funcionamento seria de 257,7 W, sofre
uma redugdo de 147,6 W no caso base e de 152,5 W no caso referéncia. Estas perdas estao
associadas as irreversibilidades que ocorrem durante o ciclo de compressdo, propostas na
secdo 6.6.2. Nos casos avaliados, as irreversibilidades mais representativas sao aquelas que
ocorrem pelo superaquecimento do gds até alcancar a camara de suc¢do e pelo subprocesso
que representa a expansdo adiabdtica do gds residual no volume morto, as quais totalizam
83,6% e 84,3% da perda total nos casos base e referéncia, respectivamente. E importante
ressaltar que o modelo para a camara de compressao considera, durante todo o ciclo, que calor
€ trocado entre o gds no interior do cilindro e as paredes do mesmo. Assim, por expansao

adiabdtica, refere-se a um dos subprocessos caracteristicos, nos quais o processo de expansao
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foi separado durante o procedimento de desacoplamento do rendimento volumétrico proposto

na secdo 6.6.2.

Tabela 7.4. Variacao da capacidade de refrigeracio e perdas associadas.

Caso Base Referéncia Variagao [ %]
Capacidade [W] 110,1 105,2 -4,5
Rendimento Volumétrico [ %] 42,7 40,8 -4,5
Perdas Totais [W] -147,6 -152,5 +3,3
Superaquecimento Succao [W] -33,8 -43,6 +29,0
Volume Morto [W] -89,7 -85,0 -5,2

A perda por superaquecimento aumenta em 9,9 W no caso referéncia, sendo
conseqiiéncia direta da elevacdo da temperatura do gés na cidmara de suc¢do. No entanto, a
perda de capacidade devido a reexpansdo do gas residual no volume morto é 4,7 W menor que
no caso base, o que faz com que a reducao total de capacidade seja de 4,8 W. A variacdo da
perda por reexpansido do gis que fica no volume morto é causada pelo comportamento da
temperatura instantdnea do gds durante o processo de compressdo, conforme mostra a Figura

7.3.
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Figura 7.3. Diagrama T -V ¢y, para os ciclos de compressao dos casos bases e referéncia.

A temperatura do gds no inicio da expansdo é maior no caso referéncia e a curva de
pressdo instantanea sofre poucas alteracdes, conforme mostra a Figura 7.4a.
Conseqiientemente, o gas residual que permanece no volume morto tem sua massa especifica
reduzida no caso referéncia. Como o volume morto ndo varia nos dois casos, uma quantidade
menor de massa € reexpandida no caso referéncia e assim, a taxa com a qual a pressdo cai €

maior. Desta forma, conforme mostra o detalhe do diagrama p-V apresentado na Figura 7.4b,
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a pressdo do gds no interior do cilindro atinge mais rapidamente a pressdo de succdo,

adiantando o momento de abertura da védlvula de succio. Entretanto, mesmo com um aumento

do tempo em que a valvula de suc¢do permanece aberta, a massa especifica do gas que entra

na camara de compressao € menor no caso referéncia, fazendo com que a massa bombeada

seja reduzida.
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Figura 7.4. Diagrama p-V com detalhe no inicio do processo de succio.

Desta maneira, percebe-se que se o compressor fosse colocado a operar sem

ventilacdo, seu coeficiente de desempenho teria uma queda de aproximadamente 5%, causado

em grande parte pela elevacdo dos niveis de temperatura na regido do kit mecanico. Contudo,

ndo seriam esperadas elevacdes de temperatura de mesma magnitude no motor elétrico.

7.2. Aletas Anulares

Apesar disto, mesmo desconsiderando possiveis incertezas dos resultados numéricos

ou experimentais, o valor de temperatura do motor é muito préximo do admissivel para o

funcionamento do motor elétrico. Desta maneira, prop0s-se a utilizagao de um perfil aletado

com uma possivel forma de reduzir a resisténcia térmica na superficie do motor e permitir que

menores patamares de temperatura sejam alcancados.
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Através da utilizacdo dos modelos propostos na secdo 6.2, avaliaram-se as quatro

condig¢des listadas a seguir:

e REF : Motor sem aletas, considerando convec¢ao mista e radiacao;
e (AN : Motor com aletas, considerando convec¢ao natural e radiacao;
e SAF: Motor sem aletas, considerando convecg¢ao for¢cada e radiacdo;

e (CAF : Motor com aletas, considerando conveccao for¢ada e radiacdo.

E conveniente relembrar algumas das hipéteses adotadas anteriormente: (i) nos casos
onde as aletas anulares estdo presentes, somente o motor elétrico € aletado; (if) conforme
citado na secdo 6.3.2, no caso “CAN” assume-se que somente conveccao natural e radiacdo
esteja atuando no perfil aletado; (iii) nos casos “CAN” e “CAF”, considera-se somente a drea
da regido cilindrica (desconsidera-se a regido da superficie estendida) para o cédlculo da
transferéncia de calor por radiagdo. Os resultados de temperatura do compressor nas quatro

configuragdes supracitadas sdo apresentados na Figura 7.5.
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Figura 7.5. Perfil térmico (°C) do compressor nas quatro condi¢cées de conveccio externa avaliadas.
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Visualmente, percebe-se que as maiores variagdes de temperatura ocorrem nos casos
onde ventilacdo forcada € utilizada, entretanto, salienta-se que a regido do motor elétrico
apresentou reducdo de temperatura em todas as situagdes avaliadas. Os valores médios das
temperaturas das camaras e de alguns componentes do compressor sdo apresentados nas
Tabelas 7.5 e 7.6, onde sdo comparados aos resultados oferecidos pelo compressor na situagao

referéncia.

Tabela 7.5. Perfil de temperatura do compressor nos casos referéncia
(REF ) e com a presenca de aletas em regime de convec¢ao natural (CAN).

w REF CAN

Regido T[°C] Var [%] T[°C] Var [%]
Tsuc 95,6 - 91,8 -3,6
T ges 136,5 - 132,8 -3,5
T, 91,8 - 88,2 -3,4
Tpun 118,7 - 114,9 -3,6
Tcen 121,8 - 118,0 -3,6
T..r 87,7 - 84,4 -3,2
Tot 100,5 - 86,9 -13,0

Tabela 7.6. Perfil de temperatura do compressor nos casos com
convecciao forcada sem (SAF) e com a presenca de aletas (CAF).

w SAF CAF

Regido T[°C] Var [%] T[°C] Var [%]
Tsuc 74,7 -20,0 70,0 -24,5
T ges 116,6 -19,0 112,1 -23,4
T, 71,9 -19,0 67,3 -23,4
Tyun 98,4 -19,4 93,6 -24,0
Tern 101,6 -19,3 96,7 -24,0
T..r 66,7 -20,1 62,6 -24,0
T 72,4 -26,9 55,5 -43,1

A reducgdo de temperatura no motor em todos os casos foi consideravel, sendo que, na
pior situacdo (CAN), alcangou a temperatura média de 86,9°C. Vale ressaltar que o modelo
para o coeficiente de transferéncia de calor na superficie estendida subestima a taxa de
transferéncia de calor e, espera-se, portanto, que maiores reducdes possam ser atingidas
mediante a utilizacdo de aletas na regiao do motor.

Deve-se ter em mente que dois efeitos estdo sendo analisados em conjunto: a presenca
de aletas e a utilizacdo de conveccdo forcada. Neste sentido, percebe-se que as maiores

redugdes de temperatura ocorreram nos casos onde o compressor foi submetido a convecgao
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forcada. Conforme apresenta a Tabela 7.7, esse fato € decorréncia do aumento do coeficiente
de transferéncia de calor na regido da carcaga do kit, H.,, que nos dois casos com ventilagdao
forcada, SAF e CAF, aumentou em 100%. Globalmente, essa regido da carcaca representa
68% da éarea externa do compressor, tendo maior influéncia no perfil térmico global do
compressor.

Outro dado que reforca a grande influéncia da carcaga na regido do kit mecanico €
ressaltado quando se compara o calor total dissipado pela carcaga nos casos SAF e CAF ao
caso referéncia, REF. O aumento do coeficiente de transferéncia de calor no caso SAF foi de
112%, enquanto que no caso CAF foi de 445%, no entanto, o aumento de taxa de calor
dissipada globalmente pela carcaga nos casos SAF e CAF foi, respectivamente, 27% e 32%.
Conclui-se, portanto, que apesar do aumento expressivo nos coeficientes de calor na regiao do
motor levar diretamente a redugdo da temperatura média do motor, este comportamento nao
ocasiona aumentos da mesma ordem de magnitude na transferéncia de calor do global do

compressor, uma vez que a temperatura média da superficie € reduzida.

Tabela 7.7. Transferéncia externa de calor do compressor.

Caso REF CAN SAF CAF

Heor [Wim2-K] 12,9 12,7 25,8 25,8
Hipoy [W/m2-K] 15,0 23,9 31,8 81,8
H,.. [W/m2-K] 13,5 16,3 27,7 43,5
Qext [W] 60,1 66,4 76,3 79,3

A modificac¢do do perfil térmico do compressor afeta seu desempenho, principalmente
pela variagdo do superaquecimento do gds na camara de sucgdo, decorrente da taxa de
transferéncia de calor que o gés recebe antes de sofrer o processo de compressdo. De maneira
simplificada, esse calor pode ser calculado através da diferenca entre a taxa de calor
transferida pelas fontes quentes e aquela que € rejeitada pela carcaga. Para tal, consideram-se
como regides quentes o sistema de descarga (camara de descarga e bundy), o motor € 0s
mancais.

Como o motor e 0 ambiente interno sdo parcialmente isolados, devido a sua disposicao

geométrica, a diferenca entre o calor gerado no motor elétrico, Q e o calor dissipado

mot ?

através da carcaca do motor, Q resulta na taxa de transferéncia AQ, , que € entregue ao

car,mot
ambiente interno do compressor € ao kif mecanico. Conforme mostra a Tabela 7.8, na situag¢do

referéncia, 18,7 % do calor gerado no motor elétrico € repassado ao kit. No caso onde sdo
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utilizadas aletas com convecg¢do natural ou no caso sem aletas e com convecgao forcada esse

valor é reduzido sensivelmente, enquanto que no caso CAF, a carcagca do motor passa a

auxiliar na remocao de calor do kit mecanico.

Tabela 7.8. Taxas de transferéncia de calor [W] entre fontes e sumidouros de calor no compressor.

Caso REF CAN SAF CAF
0, 28,0 28,0 28,0 28,0
O.or o 22,7 27,8 26,8 -36,2
AQ,,, 5,2 0,2 1,2 8,3
0. 38,9 39,1 39,7 39,6
0,. 28,8 28,8 28,8 28,8
o 41,5 38,6 495 43,1
0., 31,4 29,4 20,1 17,1

A taxa de transferéncia de calor a regido de succdo Q € calculada de acordo com a

sag
expressdo (6.1) e a maior variacdo desta taxa ocorre quando o compressor € submetido a
conveccao for¢ada, nos casos SAF e CAF, o que refor¢a a consideragdo de que a carcaca do
kit € o principal componente responsavel pelo aumento do desempenho do compressor

conforme apresenta a Tabela 7.9.

Qsaq = AQ}71UI + Qdes + Q}71an - Qc'ar,kir (71)

Tabela 7.9. Desempenho do sistema de refrigeracao utilizando as diversas configuracoes do compressor.
Caso REF CAN SAF CAF
Capacidade [W] 105,2 106,1 110,7 112,0
Consumo [W] 109,9 109,9 109,9 109,8
COP [W/W] 0,957 0,965 1,007 1,019

Finalmente, conclui-se que apesar de satisfazer totalmente a necessidade inicial de
reduzir os niveis de temperatura do motor a niveis assumidos como adequados, o uso de aletas
deveria ser reavaliado. Na realidade, um potencial maior de troca poderia ser atingido se as
mesmas fossem posicionadas sobre a regido da carcaga que envolve o kit mecanico. Deve-se
considerar, no entanto, questdes como transporte do compressor e ruido gerado pelo seu

funcionamento, as quais podem ter seu comportamento prejudicado pela disposi¢cdo das aletas.
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7.3. Alteracoes Geométricas

Além das alteragdes quanto a disposi¢ao espacial do compressor e quanto a utilizacao
de um perfil aletado na regido do motor, foram propostas alteracdes geométricas no interior
do compressor. As duas alternativas descritas no Capitulo 6 atuam de forma diferente sobre o
compressor. Enquanto a utilizagdo da suc¢do direta reduz o superaquecimento, evitando a
entrada de gds quente na camara de suc¢do, a descarga externa evita a dissipacao de calor para
o interior do compressor. O modelo desenvolvido neste trabalho foi aplicado para investigar
essas duas situacOes e os perfis de temperatura resultantes, mostrados na Figura 7.6, sdo
comparados ao caso referéncia. Esta figura auxiliard ao longo da presente secdo no
esclarecimento de possiveis motivos que levaram as alteracdes de desempenho oferecidas

pelas alternativas avaliadas.
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Figura 7.6. Perfil térmico do compressor mediante a utilizacao de succio direta e descarga externa.

Inicialmente, a observacdo das perdas de vazdo associadas as irreversibilidades
durante o ciclo de compressdo apresenta alguns dos efeitos causados pela adocao de suc¢do
direta para o compressor. Com este propdsito, a Tabela 7.10, mostra que a perda de
capacidade associada ao superaquecimento do gds na camara de succdo é reduzida
sensivelmente em relacdo ao caso referéncia, conseqiiéncia direta da reducao da temperatura
de suc¢do. No entanto, a parcelas referente ao superaquecimento do gas que entra na camara
de compressao e a reexpansao do gas residual que permanece no volume morto aumentam em

relac@o ao caso referéncia.
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Tabela 7.10. Capacidade de refrigeracao e perdas associadas.

Caso Referéncia Succao Direta
Capacidade [W] 105,2 113,8
Perdas Totais [W] -152,5 -143.8
Superaquecimento Succio [W] -43,6 -19,3
Superaquecimento Cilindro [W] -13,4 -19,2
Volume Morto [W] -85,0 -92.9

O aumento destas duas tultimas perdas decorre da reducdo da temperatura instantanea
do gés ao longo de todo processo de compressao conforme pode ser percebido na Figura 7.7.
A variacdo das perdas por superaquecimento do gds que entra no cilindro é causada pelo
aumento da diferenca de temperatura média existente entre a parede do cilindro e a
temperatura média do gds durante o processo de suc¢do. Como conseqii€éncia, uma maior
quantidade de calor € entregue ao gés durante essa etapa do ciclo. O gés, portanto, expande e
restringe a entrada de massa adicional oriunda da camara de suc¢do, o que reduz sua massa

*

especifica aparente na suc¢do p,_ .. Ressalta-se que a defini¢do de massa especifica aparente

suc ©

do géas na succ¢ao foi apresentada em detalhes na sec¢do 6.3.2.
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Figura 7.7. Diagrama T -V ¢y, para a camara de compressao
no caso referéncia e no caso com succao direta.

Por sua vez, o aumento da perda associada ao volume morto ocorre pelo mesmo
motivo explicado anteriormente na secdo 7.1, ou seja, a redugdo da temperatura média do gés
na camara de compressao quando o pistdo estdi no PMS, aumenta a massa especifica do gas,
fazendo com que a massa residual no inicio do processo de expansao seja maior.

Outra ferramenta que pode ser utilizada para auxiliar na compreensao deste resultado é

a andlise da taxa de transferéncia de calor ao gds na suc¢do Q. mostrada na Tabela 7.11.

saq
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Conforme mostrado anteriormente na Figura 7.6, o gds no ambiente interno do compressor
tem sua temperatura elevada, pois deixa de entrar em contato com o gds mais frio vindo do
passador de succdo. A primeira conseqiiéncia desse fato é que a diferenca de temperatura
entre descarga e ambiente interno € reduzida, diminuindo a quantidade de calor dissipada pela
descarga. Além disso, a diferenca de temperatura média entre carcaca e meio externo € maior,
assim como o coeficiente de transferéncia de calor externo da carcaga, 0 que aumenta a taxa
de rejeicao de calor através da mesma. Esses dois fatos somados t€m efeito benéfico sobre o

desempenho do compressor, pois revertem em um menor superaquecimento na sucgao.

Tabela 7.11. Taxas de transferéncia de calor entre fontes e sumidouros de calor para o
caso referéncia e nos casos onde se avalia succao direta e descarga externa.

Caso Referéncia Succao Direta Descarga Externa
AQumot 5,24 511 6,45
Qs 38,86 28,51 20,03
Owman 28,80 28,80 28,80
Ocar kit -41,47 -42,77 -27,58
Osaq. 31,43 19,65 27,70

Da mesma maneira ao que ocorre com a suc¢do direta, no caso em que se utiliza
descarga externa, também hd uma redug¢do do superaquecimento do gis na suc¢do. No
entanto, o motivo pelo qual isto ocorre tem sua origem em outro aspecto. A razao principal €
que, no caso referéncia, uma parcela do calor que entrava no sistema de sucg¢do era
proveniente do sistema de descarga. Como a camara de descarga passa a rejeitar calor
diretamente ao ambiente externo, o calor dissipado pelo sistema de descarga compreende
agora somente a parcela referente ao tubo bundy, o qual foi mantido no interior do ambiente
interno. Desta maneira, apesar da carcaca rejeitar menos calor, decorréncia da redugdo de sua
temperatura média, a temperatura de succao também foi reduzida.

O aumento do rendimento volumétrico de 8,23 % no caso com sucgdo direta, e de

2,47% para o caso com descarga externa, ¢ refletido diretamente no desempenho do

compressor, conforme mostra a Tabela 7.12.

Tabela 7.12. Variacio do desempenho do compressor mediante a utilizacdo das alternativas.

Caso Referéncia Succao Direta Descarga Externa
Capacidade [W] 105,2 114,0 106,6
Consumo [W] 109,9 110,0 109,9
COP [W/W] 0,957 1,036 0,970
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7.4. Injecao de Liquido Refrigerante

A injecdo de liquido refrigerante pode ser vista como uma alternativa com grande
potencial para a reducdo das temperaturas dos componentes do compressor. Esse agente ativo
do ciclo de refrigeracdo tem a capacidade de alta remocdo de calor sem a necessidade de
grandes superficies de troca, uma vez que calor latente € utilizado para tal. Neste trabalho,
esta alternativa foi avaliada na cadmara de suc¢do e na camara de descarga, pois por estarem
em regides adjacentes a camara de compressdo, seu efeito de resfriamento poderia ser mais
significativo.

Injetou-se refrigerante liquido a uma taxa de 1,483 x 10™ kg/s, o que representa
aproximadamente 43,9 % da vazdo mdssica do compressor no caso referéncia. Uma vez que a
vazao de liquido injetado é prescrita no modelo desenvolvido, foi utilizado um valor elevado
de vazdo de liquido para que seus efeitos fossem avaliados de forma clara. Além disso, um
dos pontos criticos do compressor em andlise € a temperatura elevada do motor elétrico.
Assim, buscou-se injetar liquido em uma taxa tal que resultasse em uma temperatura do motor
elétrico de aproximadamente 85°C, o que assegura seu funcionamento adequado. Os perfis de
temperatura do compressor com inje¢do de refrigerante liquido nas cdmaras de succdo e
descarga sdo apresentados na Figura 7.8, na qual sdo comparados as temperaturas médias
obtidas no caso referéncia.

Conforme pode ser avaliado na figura, a injecdo de liquido ocasiona alteragdes
significativas no perfil térmico do compressor. O caso com injecdo na camara de succao
diminui sensivelmente a temperatura média do géds no interior da respectiva camara para
-3,4°C, muito menor do que a temperatura do gas no passador de suc¢do, onde a temperatura é
prescrita como sendo 35°C. No caso em que a injecao € executada na camara de descarga, a
reducdo de temperatura é menor, atingindo um valor proximo de 68°C. Os valores minimos
que poderiam ser atingidos nas duas situacdes sdo -25°C, no caso da suc¢do e 55°C no caso
onde liquido € injetado na descarga, pois essas temperaturas correspondem as temperaturas de
saturacdo referentes as pressdoes de succdo e descarga. No entanto se estes niveis de
temperatura fossem atingidos, haveria problemas referentes a succdo de liquido e uma

provéavel falha do compressor por choque de liquido.
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Figura 7.8. Perfil térmico do compressor resultante da injecao de

liquido refrigerante nas cimaras de succio e cimara de descarga.

Apesar de oferecerem campos de temperatura semelhantes em grande parte das
regides avaliadas, a maior variacdo entre os dois casos € verificada quando se compara o
coeficiente de performance ao do caso referéncia, conforme mostra a Tabela 7.13. Apesar do
resfriamento do compressor ocorrer de forma bastante semelhante nos dois casos avaliados,
quando a injecdo € realizada na suc¢do, hd uma reducdo do coeficiente de performance,

enquanto que no caso da descarga, € percebido um comportamento contrério.

Tabela 7.13. Comparacio do coeficiente de performance nos casos referéncia e
com injecdo de liquido refrigerante na succiio e na descarga.

Caso Referéncia InJe(;Sal(l)cg;;nara Injﬁg:;:cgﬁglgara
Capacidade [W] 105,2 84,2 113,5
Consumo [W] 109,9 109,5 109,9
COP [W/W] 0,957 0,770 1,033

A variacdo resultante do COP nas duas situagdes pode ser explicada através da
avaliacdo das parcelas de perda de capacidade obtidas a partir da andlise dimensional do
rendimento volumétrico, uma vez que a poténcia consumida permanece praticamente
constante. A Tabela 7.14 mostra algumas das perdas associadas a vazdo de massa do
compressor nos casos com inje¢do e sem injecdo (referéncia), fornecendo alguns subsidios

para melhor compreensdo dos fendmenos envolvidos.
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Tabela 7.14. Capacidade do sistema de refrigeracio e perdas associadas a vazao de massa do compressor.

Caso Referéncia Islgsggg I)I:é]:g?ga
Capacidade 105,2 84,2 113,5
Perdas Totais -152,5 -173,4 -144,1
Superaquecimento Succao -43,6 +39,1 -24.9
Superaquecimento Cilindro -13,4 -34,2 -16,7
Injecdo Liquido Succao 0,0 -49.9 0,0
Expansdao Massa Residual -85,0 -112,1 91,6

Por exemplo, observa-se que a injecdo de liquido na sucg¢do causa uma reducdo de
temperatura tal que elimina completamente a perda por superaquecimento do gis em seu
trajeto até a camara de succdo. Na verdade, a temperatura do gds na camara de suc¢ao € mais
baixa de que a sua temperatura de entrada no compressor, refletindo assim em um ganho por
subresfriamento de 39,1 W. Esse ganho, no entanto, € reduzido quando o gis entra na cimara
de compressao e passa a receber calor a uma taxa maior do que no caso referéncia, fazendo
com que a perda por superaquecimento no cilindro seja aumentada em 155 %.

Além disso, a injecdo de liquido na succdo reduz o rendimento volumétrico em uma
proporcao direta com o aumento da massa injetada, conforme mostra a equagdo 6.92, no
entanto, a mesma parcela € nula nos dois outros casos sendo comparados. Na verdade, o efeito
de resfriamento € muito mais um fendmeno oriundo da adi¢do de massa do que do calor que
entra pelas paredes da camara de succdo. Além disso, a massa adicional de gds que € injetada
na cimara de succdo consome parte do trabalho de compressdo, mas ndo passa pelo
evaporador, ou seja, ndo resulta em um aumento de capacidade. Por fim, a baixa temperatura
do gds que resta no volume morto da caAmara de compressdo aumenta a perda de capacidade
em 27,1 W, resultando em uma reducgao total de 21,8 % em relagdo a capacidade do caso
referéncia.

Por outro lado, no caso onde a injecao de liquido € executada na cdmara de descarga, o
efeito de redugcdo do superaquecimento do géds na sucgdo € efetivo, conforme pode ser
observado na Tabela 7.15. A reducdo de temperatura no interior da descarga é tal que o gés
em seu interior passa a retirar calor oriundo das fontes de geragdo de calor mais proximas
(mancais e camara de compressdo). Como a descarga deixa de ser uma fonte quente, o
superaquecimento do gas € sensivelmente reduzido, o que afeta o COP do sistema

aumentando-o em 8 % em relagcdo ao caso referéncia.
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Tabela 7.15. Fontes, sumidouros de calor e seu efeito sobre a temperatura de succio.

Caso Referéncia Injecao Succao Injecao Descarga
[W] [W] [W]
AQot 5,2 11,0 10,8
Ques 38,9 18,0 -8,2
Oman 28,8 28,8 28,8
Ocar kit -41,5 -20,4 -21,8
Osaq. 31,4 37,4 9.6

7.4.1. Atomizacdo de Liquido no Interior do Cilindro

Para que seja possivel a avaliagdo comparativa do efeito da evaporacao de refrigerante
liquido sobre o comportamento termodindmico do compressor, a vazdo de liquido prescrita
para os casos de injecdo nas camaras de succ¢do e descarga foi mantida para o caso onde
liquido € atomizado no interior da camara de compressdao. Parametricamente, foram
atomizadas 4 milhdes de goticulas de raio igual a 5 um agrupadas em 40 familias. As familias
foram injetadas ao longo de todo o ciclo, em intervalos igualmente espacados ao longo de
todo o periodo. O liquido foi atomizado na camara de compressdo a uma temperatura de 32°C,
conforme executado nos casos anteriores de inje¢ao de liquido.

A Tabela 7.16 apresenta a variagcdo de desempenho obtida quando a atomizacdo foi
executada de acordo com as condi¢des supracitadas. Percebe-se que houve um pequeno
aumento da poténcia consumida, fato que era esperado devido a evaporacdo do liquido no
interior da cAmara de compressdo. No entanto, a redugdo do perfil térmico aparentemente nao
foi suficiente para compensar a quantidade de massa que foi removida antes de passar pelo

evaporador, reduzindo assim a capacidade de evaporacao.

Tabela 7.16. Comparacio do coeficiente de performance nos casos referéncia e no caso onde foi
executada a atomizacio de liquido no interior da cimara de compressao.

Caso Referéncia Atomizacao Variacao [%]
Capacidade [W] 105,2 99,0 -5,9 %
Consumo [W] 109,9 110,9 +0,9 %
COP [W/W] 0,957 0,892 - 6,8 %

O perfil térmico resultante da atomizacgdo de liquido € mostrado nas Figuras 7.9 e 7.10.
Na primeira, o campo de temperatura dos componentes sélidos é comparado aqueles obtidos
nos casos com injecdo de liquido nas camaras de suc¢do e descarga. Na segunda, as
temperaturas médias avaliadas em algumas regides do compressor sdo comparadas aquelas

obtidas no caso referéncia e naquele onde liquido foi injetado na camara de succao.
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(a) Injecao de Liquido na Camara de Succ¢iao

92

83

75

(b) Atomizacao de Liquido no Cilindro

66

57

48

(c) Injecao de Liquido na Camara de Descarga

Figura 7.9. Perfil térmico (°C) do compressor resultante da injecao de liquido
refrigerante na cimara de succio, de compressio e de descarga.
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Figura 7.10. Perfil térmico do compressor resultante da injecao de
liquido refrigerante na cimara de suc¢io e cimara de descarga.

Da comparagao entre os perfis térmicos para os casos com (a) inje¢ao de liquido na
camara de succdo, (b) atomizacdo de liquido na camara de compressao e (c¢) injecao de liquido
na camara de descarga, pode-se observar que a regido do motor permaneceu bastante
semelhante, oferecendo temperaturas médias da ordem de 85°C. As maiores diferencas ficam
claras na regido do cabecote, onde, no caso com injecdo de liquido na succdo, a parede da
camara de succdo teve sua temperatura drasticamente reduzida. J4 no caso onde foi injetado
refrigerante liquido na camara de descarga, percebe-se o calor sendo transferido do bloco para
a tampa do cilindro, ou seja, invertendo o fluxo de calor que foi obtido no caso referéncia. Por
outro lado, o caso onde liquido é atomizado no cilindro apresenta uma situacio intermedidria
entre as duas, resultando em um campo de temperatura mais uniforme ao longo de todo o kit.

Para auxiliar a compreensdo dos fendomenos fisicos envolvidos recorre-se novamente
aos processos globais de transferéncia de calor e as perdas de capacidade conforme mostram

as Tabelas 7.17 e 7.18, respectivamente.

Tabela 7.17. Taxas de transferéncia de calor entre fontes e sumidouros de calor para o caso referéncia,
com atomizacio de liquido no cilindro e com injecio de liquido na cimara de succio.

Caso Referéncia Atomizacao Injecao Succao
AQumot 5,2 10,9 11,0
Qs 38,9 11,7 18,0
Oman 28,8 28,8 28,8
Ocar kit -41,5 -20,9 -20,4
Osag. 31,4 30,6 37,4
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Tabela 7.18. Variaciao da capacidade de refrigeracao e perdas associadas.

Caso Referéncia Succao Direta
Capacidade [W] 105,2 99,0
Perdas Totais [W] -152,5 -158,7
Superaquecimento Succao [W] -43,6 -24.6
Superaquecimento Cilindro [W] -13,4 -27,7
Folga Pistao/Cilindro [W] -3,7 -5.5
Transf. de Calor para o Cilindro [W] +0,8 -1,8
Transf. de Calor das Goticulas na Expansao [W] - +4,2
Evaporacao de Liquido na Expansao [W] - -7,5

Analogamente ao que foi feito para o perfil térmico, comparam-se agora as taxas de
transferéncia de calor para o gis na succdo que resultam da atomizagdo de liquido no cilindro
e da injecdo de liquido na camara de succao. Conforme pode ser verificado na Tabela 7.17, a
maior alteracdo se dd na taxa de calor rejeitada pelo sistema de descarga que, no caso com
atomizacao, dissipa calor a menores taxas. Esse fato pode ser comprovado reducao dos niveis
de temperatura do sistema de descarga e pela pequena variagdo da temperatura do ambiente
interno quando se comparam os dois casos citados (Figura 7.10). A reducdo da diferenga de
temperatura entre sistema de descarga e ambiente interno diminui o potencial de transferéncia
de calor, o que resulta por fim, em uma menor taxa de superaquecimento na suc¢do, conforme
comprovado na ultima linha da tabela.

Ressalta-se ainda que o calor transferido para a suc¢@o no caso onde foi executada a
atomizacdo de liquido no cilindro € menor mesmo quando comparado ao caso referéncia,
indicio de que um aumento da capacidade de refrigeracdo era esperado. Isto ndo ocorre em
virtude da alteracdo do comportamento do processo de compressao. A Tabela 7.18 mostra que
houve uma reducdo da perda por superaquecimento na succdo quando se executa a
atomizacao, no entanto, este efeito € reduzido pelo aumento das perdas por superaquecimento

do gas no interior do cilindro. Este comportamento é representado pela redu¢do da massa
especifica aparente do gds durante o processo de sucgdo p,,, definido na expressio (6.97).

Ou seja, a evaporagdo das goticulas de liquido, durante a admissdo, eleva a pressao
instantanea do gas e restringe a entrada de uma quantidade adicional de massa através do
orificio de succgao.

Além disso, é fato que a evaporagdo do liquido durante o processo de expansiao
poderia eventualmente auxiliar com uma reducdo adicional da pressdo média do géds pela

remog¢do de calor do mesmo. Entretanto, como se observa na Tabela 7.18, a formacgao de
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vapor acaba por sobrepor este efeito, fazendo que o efeito liquido da evaporagdo seja
negativo, totalizando uma perda total durante a expansado de 3,3 W.

Somando-se todos estes efeitos, as perdas de capacidade resultam em 158,7 W, sendo
6,2 W superiores ao caso referéncia. Além disto, de acordo com a Tabela 7.18, o aumento da
poténcia de compressao reduz ainda mais o desempenho do compressor, levando a reducao de
6,8 % do COP.

Outra maneira proposta para se analisar o efeito da atomizacao de liquido refrigerante
no interior do cilindro é a simulagdo de um sistema de refrigeracdo equivalente. Esse sistema
virtual teria 0 mesmo desempenho, em termos de transferéncia de calor, do processo de
resfriamento evaporativo, conforme explicado em mais detalhes na secdo 6.6.3. Na Tabela
7.19 sdo mostrados os valores de capacidade, poténcia indicada e COPpy dos sistemas de
refrigerac@o principal e secunddrio. Esses valores sao comparados ao do comportamento do

sistema de refrigeragdo quando o compressor opera segundo o caso referéncia.

Tabela 7.19. Desempenho do sistema de refrigeracio no caso referéncia e no caso com atomizacao de
liquido através da analise de sistema de refrigeracio equivalente.

.. Atomizacao de Liquido
Caso Referéncia
Principal Equivalente
Capacidade [W] 105,2 99,0 35,3
Poténcia Indicada [W] 53,2 40,4 13,8
COPpy [W/W] 1,977 2,452 2,550

Quando o compressor foi submetido a atomizagdo de liquido refrigerante, a poténcia
indicada que era 53,2 W, no caso referéncia, passou para 54,2 W. No entanto, somente 40,4W
foram efetivamente utilizados para comprimir o gas do sistema de refrigeracdo principal, ou
seja, somente esta parcela foi para comprimir o gas que passa pelo evaporador do sistema de
refrigeracdo real. O restante, 25,5%, foi utilizado para comprimir o gés oriundo do processo
de evaporacao de liquido que, no entanto, ndo resulta em capacidade do sistema, mas sim em
reducdo do perfil térmico do compressor. Este fato comprova porque a inje¢ao de gas durante

a compressao acaba prejudicando o desempenho do compressor.

7.5. Consideracoes Finais

Dentre as fontes de calor existentes no interior do ambiente interno do compressor

estudado — mancais, motor elétrico e sistema de descarga — o calor dissipado em mancais €
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considerdvel em todas as simula¢des, conforme mostra a Figura 7.11. No caso referéncia, no
qual foi menos representativo quando comparado as outras simulagdes, representava
aproximadamente 40% do total do calor dissipado no ambiente interno do compressor. Assim,
assume-se que a melhoria do projeto do sistema de mancalizacio do compressor ofereceria
grandes ganhos de desempenho, uma vez que o superaquecimento poderia ser
consideravelmente reduzido.

Finalmente, percebe-se que a reducao da taxa de transferéncia de calor ao gas antes de
iniciar o processo de compressao exerce grande influéncia sobre COP. Conforme mostra a
Figura 7.12, o COP ¢ severamente reduzido com o aumento do superaquecimento do gis
antes do inicio da compressdao De fato, a redugcdo do superaquecimento € essencial para

obten¢ao de um compressor com alto rendimento volumétrico, sendo este o principal objetivo

do gerenciamento térmico de compressores de refrigeracao.

100% -
90% -
80% -
70% -
60% -
50% -
40% -
30% -
20% -
10% -
0% -
1 2 3 4 5
Motor 5.2 0.2 5.1 6.5 10.9
m Descarga 38.9 39.1 28.5 20 1.7
m Mancais 28.8 28.8 28.8 28.8 28.8

Figura 7.11. Parcela percentual de cada fonte de dissipacao de calor no ambiente interno do compressor.
Na tabela acima, os casos sdo apresentados na seguinte ordem: (1) referéncia, (2) aletas, caso CAN, (3)
succio direta, (4) descarga externa e (5) atomizacao de refrigerante liquido no cilindro.
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Figura 7.12. COP em funcio da variacio da taxa de calor transferida ao gas antes de iniciar o processo de
compressao. Os pontos representam estas informacdes para cada simulacio executada.



8. Conclusoes

O presente trabalho analisou o comportamento térmico de um compressor de
refrigeracdo doméstica. Para tanto, foram empregadas duas metodologias de simulagdo
numérica, as quais foram calibradas através de dados experimentais. Com base em uma
andlise preliminar, foram propostas alternativas para reduzir as perdas termodinamicas
causadas pelo superaquecimento do compressor. Para estas alternativas foram entdo propostos
modelos matematicos, os quais foram incluidos na metodologia de simulacdo térmica do
compressor para predizer os seus efeitos termodinadmicos de cada alternativa sobre o

desempenho do compressor.

8.1. Metodologias Numéricas

As duas metodologias de simulac¢do térmica avaliadas foram a Metodologia Hibrida
(MH), proposta por Ribas Jr. (2007), e a Metodologia de Fluxo Médio (MFM), desenvolvida
neste trabalho. A partir da revisdo da literatura pode-se dizer que a primeira ja estd
consolidada fornecendo um bom detalhamento do campo de temperatura nas regides solidas
do compressor € uma previsao satisfatoria do seu desempenho termodindmico global. Isto fica
evidente ao comparar a concordancia dos resultados experimentais aqueles obtidos
numericamente. E natural que a MH ofereca resultados mais consistentes que as metodologias
mais simplificadas como as por condutincia global (Todescat et al., 1992) ou por TNW
(Padhy, 1992), pois grandes simplificacoes geométricas sdo tomadas para viabilizar a
confeccdo do modelo. No entanto, esperava-se que metodologias diferenciais pudessem
oferecer resultados mais préximos dos valores experimentais, uma vez que o compressor €
representado com uma maior fidelidade. Neste sentido, a grande vantagem da MH sobre as
outras metodologias revisadas € a capacidade de se adequar as caracteristicas termofisicas do
compressor através do seu processo de calibracao.

Por outro lado, a calibracdo que torna a MH robusta acaba tornando-a dispendiosa,
uma vez que € necessdria a obtencdo de dados experimentais do compressor a ser simulado.
Assim, no intuito de desenvolver uma metodologia que permitisse a simulacao térmica de um
compressor em fase conceitual sem que fosse mandatério a constru¢ao de um prototipo, foi

desenvolvido no presente trabalho a Metodologia de Fluxo Médio. Na MFM, os dados de
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entrada sdo somente a temperatura de entrada do gds no passador de suc¢do (temperatura de
superaquecimento), a temperatura ambiente e o desenho, tridimensional e em formato digital,
do compressor a ser estudado. No entanto, observou-se que os resultados ndo apresentaram
boa concordancia com os dados experimentais obtidos, indicando que as hipdteses tomadas
durante a confeccdo do modelo ndo estdo adequadas. Provavelmente, as maiores
simplificacdes tomadas sdo: (i) assumir que o escoamento médio € capaz de representar os
modos de transferéncia de calor adequadamente e (ii) que o 6leo influencia muito pouco o
perfil térmico do compressor.

Acredita-se que a primeira hipdtese ndo leva a variacdes muito grandes sobre a
previsdo do comportamento do compressor. Ao comparar a elevada inércia térmica dos
componentes sOlidos do compressor a escala de tempo com que ocorre um ciclo de
compressao, pode-se representar os processos de transferéncia de calor instantaneos através
de seu comportamento médio. No entanto, a segunda hipétese € bastante duvidosa, pois se
sabe que o escoamento de 6leo pode transferir grandes quantidades de energia através de
advecc¢ao. Contudo, o custo para a simulacdo de um escoamento bifdsico, como o da mistura
refrigerante e 6leo lubrificante em um compressor de refrigeracdo, é extremamente alto
mesmo frente a capacidade de processamento computacional atualmente disponivel. Este
aspecto fica mais critico se esta metodologia for utilizada como uma ferramenta de andlise
para o gerenciamento térmico de compressores, o qual necessita de muitas simulagdes antes
de se obter alternativas adequadas e resultados conclusivos.

Desta maneira, apesar de serem claros os potenciais que a MFM pode vir a oferecer no
futuro, considera-se que a Metodologia Hibrida € a mais adequada atualmente para atender as
necessidades de simulac@o do problema de gerenciamento térmico de compressores.

A fim de melhorar as metodologias ja consolidadas e de desenvolver novas frentes de

estudo nesta drea, sao deixadas as seguintes sugestdes para trabalhos futuros:

e Uso de correlacdes ao invés dos valores constantes de coeficientes de
transferéncia de calor por convecgdo nas interfaces gas/sélido da Metodologia
Hibrida. Estas correlagdes poderiam ser elaboradas a partir de ndmeros
adimensionais de forma a variarem em fung¢do das -caracteristicas do
escoamento ou mesmo mediante a substitui¢do do fluido refrigerante;

e Incorporacio de uma metodologia de otimizacdo ao procedimento de
calibracao da Metodologia Hibrida, permitindo que a etapa de calibracdo seja

executada com mais precisio;
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¢ Implementacdo de uma nova metodologia, combinando os aspectos positivos
dos modelos de TNW (Thermal Network) e da Metodologia Hibrida, de forma a
melhorar a caracterizagdo térmica do escoamento de gds no interior das
camaras. Tal modelo poderia apresentar vantagens se aplicado a regido da
camara de suc¢do, onde a correta quantificagcdo do superaquecimento do gés
tem grande importincia sobre o comportamento termodinamico do
compressor;

e Avaliacdo de uma alternativa simplificada para implementa¢do de um modelo
bifdsico para a mistura gas refrigerante e Oleo lubrificante no interior do
ambiente interno do compressor de forma a viabilizar metodologias

semelhantes a MFM.

8.2. Gerenciamento Térmico do Compressor

Diversas alternativas para melhoria do comportamento térmico do compressor foram

avaliadas no presente trabalho:

e Utilizacao de aletas anulares sobre a regido do motor elétrico;

e Utilizacao de ventilagdo forgada sobre a carcaca do compressor;

e Uso de sucgdo direta;

e Posicionamento da tampa do cabecote na regido externa da carcaca;

® Injecdo de liquido refrigerante no interior das camaras de suc¢do e descarga;

e Atomizacdo de liquido refrigerante ao longo do ciclo de compressao.

De todas as alternativas avaliadas numericamente, do ponto de vista de reducdo de
temperatura, destacam-se aquelas que utilizam refrigerante liquido como meio evaporativo
para remogao local do calor a taxas elevadas. Teoricamente, estas alternativas ndo tém limite
quanto ao seu potencial de redu¢@o de temperatura, no entanto, podem levar a uma reducao do
desempenho global do compressor. De fato, por estarem utilizando diretamente da capacidade
de refrigeracdo do sistema do qual o compressor faz parte, podem reduzir severamente o
COP. Uma excec¢ao a este comportamento ocorre quando a injecdo € executada na camara de
descarga do compressor. Contudo, de todas alternativas avaliadas onde refrigerante liquido €
inserido no compressor, esta € a tinica em que a pressdo na linha de condensa¢do do sistema

de refrigeracdo € inferior a pressao do ponto de injecdo, tornando indispensavel a utilizacdo de
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um dispositivo intermedidrio para a elevagdo da pressdo. Assim, € esperado que uma parcela
de energia adicional seja consumida para o funcionamento deste dispositivo, reduzindo o
potencial de ganho mostrado na simulagao.

Outra conseqiiéncia da injecao de liquido refrigerante é o aumento da vazao de
refrigerante no condensador, o que acarretaria um provdvel aumento da drea de troca do
equipamento para a dissipacdo desta parcela adicional de calor. Caso o condensador ndo fosse
modificado, provavelmente um aumento da temperatura de condensacdo seria percebido, o
que levaria, por conseqiiéncia, a uma deterioracdo do COP do sistema (Gosney, 1982).

Apesar destes pontos desfavorédveis para o uso desta alternativa, a mesma ndo deve ser
totalmente descartada em casos onde o perfil térmico do compressor é tdo elevado que
somente uma grande taxa de remocdo de calor viabilizaria o seu funcionamento. Sob estas
circunstancias especiais, talvez fosse aceitdvel o aumento da confiabilidade térmica em
detrimento do desempenho do sistema de refrigeracao.

Finalmente, percebe-se que alternativas convencionais como a sucgdo direta e a
utilizacdo de aletas poderiam reduzir grande parte do superaquecimento existente no
compressor estudado. Mostrou-se que mesmo sem a utilizacdo de ventilacdo externa, pratica
que aumenta o efeito causado pelas aletas, os resultados de desempenho oferecidos por essa
alternativa sdo adequados. Por outro lado, a utilizacdo de descarga externa a carcaca é
questiondvel, uma vez que a viabilidade tecnoldgica desta solucdo € pequena quando se leva
em consideracdo o aumento de vibracao e ruido causado pela operacdo do compressor.

Com o objetivo de dar continuidade ao estudo de alternativas de gerenciamento
térmico e de modelos para a andlise das mesmas, sugerem-se as seguintes atividades em

trabalhos futuros:

Andlise experimental das solu¢des propostas neste trabalho;

¢ Implementacio de um modelo para simulacdo do compressor integrado ao
sistema de refrigeracdo, de forma a avaliar os efeitos da injecdo de liquido
sobre o desempenho global do sistema;

e Utilizacdo do modelo de atomizacgao de refrigerante liquido desenvolvido neste
trabalho para prever os efeitos de absorcao e desprendimento de gés durante a
atomizacdo de dleo citados no trabalho de Kremer (2006);

e Verificacdo do potencial da atomizag¢ao de liquido mediante o uso de outros

fluidos refrigerantes ou através da modificacdo da posicdo do bico injetor.
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Apéndice A - Equacdo da Conservacdo da
Energia para um Volume de
Controle Submetido a um Processo

Reversivel

O objetivo deste apéndice € apresentar a deducdo da equagdo de balanco de energia na
forma integral — aplicada no célculo do processo de compressao do gas no interior do cilindro
— a partir da equacdo da energia na forma diferencial. Aplicando-se a equacdo da conservagao

da energia a uma particula de um determinado gés, tem-se que:

p% = .549.(TV) (A.1)

onde pe e sdo a massa especifica e a energia total da particula, respectivamente, g € o vetor

fluxo de calor, T € o tensor tensdo e V € a velocidade da particula. Considera-se aqui, por

energia total da particula a soma das energias cinética e interna:

e=u +7 (A2)

Substituindo-se a equagdo (A.2) em (A.1), tem-se que:

du  d(V) o . o (=
A pl| - |=-V.§+V.lTV
pdt pdt(zj 4 ( ) (A.3)

Utilizando-se algumas relagdes conhecidas, como:

d(V) s (avV) 5 (s =
pZ(TJ_V.[Ej_V.(V.T) (A4)

V-(fV)=\7'(§-?)+tr(?T -?‘7) (A.5)
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Substituindo as relacoes (A.4) e (A.5) em (A.3),

du ~ =, ==
pEZ—V'q+tr(TT 'VV) (A.6)

mas,

ol 9V)=T :D

(A.7)
onde D é o tensor deformacao. Da defini¢do do tensor tensdo T , tem-se que:
T = —pl_ + F (A8)
onde I é o tensor identidade e P é o tensor tensdo viscosa. Substituindo em (A.7),
du — . — = _—
,0—=—V-q+(P—pI).’D (A.9)
dt
Rearranjando a equacdo acima, obtem-se:
p ) 9. V=—V.54P:D
dt (A.10)
Mas, a partir da utilizacdo de outra relagdo
pﬁ VZﬁ(pV)—V Hp (A.11)
Entao,
du — — — - pm— jp— — —
pE-FV'(pV):— 'q+P.'D+V- p (A12)

Para um dado processo reversivel, desprezam-se as irreversibilidades devido as

tensdes viscosas e ao gradiente de pressao, o que resulta na expressao (A.13).
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p%+V (pV) -V-§ (A.13)

Fazendo a integracdo da equacdo (A.13) para uma regido 7 do espago, tem-se que:

Lp%dﬂj‘ﬁ'(ﬁﬁﬁL—Vc}df (A.14)

Essa equacdo apresenta a variagdo da energia total de um conjunto de goticulas de
fluido caracterizadas por uma regido 7. O primeiro termo da equacdo € referente a variacdo
da energia interna da massa de fluido, o segundo termo representa o trabalho total realizado
pelo gis e o terceiro termo representa o fluxo de calor por difusdo através da regidao
compreendida pelo fluido.

A partir de agora, serd feito um tratamento matemadtico com a finalidade de uma
melhor identificagdo das grandezas fisicas identificadas acima. Comecando pelo primeiro
termo dentro da integral do lado esquerdo da equacdo (A.14), a partir da definicdo de derivada

material, tem-se que:

du ou - =
pE:p(E+V'Vuj (A.15)

Da equacdo da continuidade,

00 = ( -
a_/t’+v.Qov):o (A.16)

Assim, podemos adicionar a equagao da continuidade a equagdo (A.15) sem modificar

a igualdade. Fazendo isso e reorganizando os termos, tem-se que:

%(pu)+ v(ovu) (A.17)

pﬂ:
dt 0

Integrando os dois lados ao longo da regido 7 e aplicando o teorema de Leibniz ao
primeiro termo do lado direito da equacdo (A.17) e o teorema de Gauss ao segundo termo do

lado direito da mesma equacao,

j p—df—— j (pu)dt— j puv, - idS + j ouV - idS (A.18)
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onde Vf representa a velocidade da fronteira S da regido 7. Retornando agora a equagdo

(A.14),

%L(,Ou)df+ J;,Ou(‘? —‘7f ) nds + Lﬁ . (pV)if = J;— V. qgdt (A.19)

Lembrando que o processo é reversivel, assume-se que

p=pl) (A.20)

[V-(pV iz =p[9 -Var (A21)
Aplicando agora o teorema da divergéncia ao lado direito da equacdo (A.21),

pji Vdr = pLV -ndS (A22)

Adicionando e subtraindo Vf da velocidade associada a massa de fluido na fronteira

S, e rearranjando os termos, temos que:

Inserindo a equacdo (A.23) a equagdo da energia (A.19) e rearranjando os termos,

(ouldz+ [ plu+ po)V =V, )-sids = [~V -Gz = p[ V, -iids (A24)

ot

Aplicando o teorema da divergéncia ao termo da integral dos vetores fluxo de calor,
obtém-se a forma desejada da equacdo de conservacdo da energia. Na Equacdo (A.25), o
primeiro termo representa a taxa de variagdo da energia interna total para a massa de fluido
definida pela regido 7, o segundo define o fluxo de energia associado a massa de fluido que
atravessa a superficie S do volume material. No lado direito tem-se, nesta ordem, o fluxo de

calor por difusdo e o trabalho de fronteira realizado pela massa de fluido sobre a superficie S.

—

0 [(pw)az + [ plu+ po

: ~V,)-idS ==[ - idS - p| V, - ids (A.25)



Apéndice B - Pardmetros do Modelo de
Turbuléncia SST

O modelo SST propde as seguintes equacdes de transporte para k € w:

0 0 0 ok
k )+ Vit T, G, Y +8S,
at(/)) o — (pku, )= ax( 3 ]+ + (B.1)
s(p(o)+%(pa)u) ai[r gf)j+G ~Y,+D,+5, (B.2)
onde:
_ e
L, =u+ Pr (B.3)
K,
r = S
o ﬂ+Prm (B.4)
G, = min( 11,8*10pB ko) (B.5)
G, =% ;0(01 +pk/295ysz E6)
a 1+ pk/295uw
Y, =pB ko (B.7)
Y, = ppar (B.8)
1 dk dw
D, =21-F
o =2(1=F )po,, P ax (B.9)

A viscosidade turbulenta é calculada de acordo com os valores de k € w, conforme a

relagdo abaixo.

s {max{ L St }} (B.10)

® o oo

Na equagdo (B.10), «, € uma constante de valor 0,31 e S; € o tensor taxa de

deformacdo. Os termos F; e F, representam, respectivamente, a primeira e a segunda fungao

de interpolacao entre os modelos k —@ e k —& mostradas nas expressoes (B.11) e (B.13).
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F, = tanh(®?) (B.11)
@, = min| max Jk 2004 dpk (B.12)
009y Py’ | 0,0y
F, = tanh(®?) (B.13)
&, = mar] 2 VK ,508”} (B.14)
| 009wy py @

O parametro y representa a distancia até a parede e D, ¢é a por¢do positiva do termo

de difusdo cruzada, dado por:

1 ok dw } B.15)

D" =max| 2p0,, ——— 107"°
@ { POo a)axj axj

Os parametros da difusividade efetiva Iy e I, (Equacdes B.3 e B.4), sdo calculados

com base no nimero de Prandtl turbulento para cada uma das propriedades de acordo com:

1
_E/0k1+(l_E)/0k2
B 1

E/O-w1+(l_E)/o-m2

Pr,

(B.16)

Pr

@

(B.17)

Os valores para as constantes que aparecem nas expressdes (B.16) e (B.17) sdo
0,1=1,176, 04,=1,0, 0,,=2,0 e 0,,=1,168. Com rela¢do aos termos de geragdo (~?k e Gy,
(Equacdes B.5 e B.6), $? ¢ 0 médulo do tensor taxa de deformacdo, ¢, :1/9, a e a_ sio

definidos nas expressoes (B.18 - 21):

o = Ol4d+ pk/ e

6+ ok / uw (B.18)
a. =Fa, +(1-F)a, (B.19)
B K’
= ——F= (B.20)
ﬂ‘” O-a)l ﬂoo

TE o TF (B.21)
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em que B, =0,075, B, =0,0828, S. =009 e k=0,41 sdo valores constantes. Finalmente,

para as expressoes de dissipacdo Y; e Y, (Equacdes B.7 e B.8), os termos B e [ sdo

definidos pelas equagdes:

B =B+ Fm,)
B ..
=311+

1

Nas expressoes (B.22) e (B.23), tem-se que:

B =Fp,+ (1_ F ),Biz

onde {"=1,5¢ F(M ,) € a fung@o compressibilidade definida por:

F(M )= 0 \2k/PRT <0,25
t _{Zk [MRT-0,625 . [2k/yRT >0,25

(B.22)

(B.23)

(B.24)

(B.25)

(B.26)






Apéndice C - Metodologia Numérica para
Solucao do Perfil de Temperatura de

uma Goticula Esférica

Para calcular o fluxo de calor que atravessa a fronteira de uma goticula de liquido,
deve-se primeiramente obter o perfil de temperatura 7(r,z) das goticulas pertencentes a
determinada familia f. Para tanto, assume-se que cada goticula é uma esfera sé6lida (ou seja,
despreza-se a circulacdo interna de fluido) com temperatura na parede determinada pela
condi¢do de saturacdo do gds iguala T, (t). Esse modelo assume, portanto, que a velocidade
dentro da particula é nula e que a distribui¢cdo de temperatura na mesma pode ser descrita

através da aplicacdo da equagdo transiente unidimensional da condugdo de calor em

coordenadas esféricas

o _ad ()

o rorl or (C.1)

A condig¢do inicial € a temperatura de inje¢do de liquido 7, ao longo de todo o

dominio dada pela Equacdo (C.2) e as condi¢Oes de contorno sdo temperatura prescrita igual a
temperatura de saturacdo instantinea T, (t)=f (pG) no raio externo R, (t) da particula e

condicdo de simetria radial no centro, conforme apresentam as Equagdes (C.3) e (C.4),

respectivamente.

Tt )=T, (C2)
T(R,(1)1)=T.,(t) €3
I _, (C.4)
ar (0.0)

A solucdo da equacdo acima ndo € trivial, uma vez que a posicao da fronteira, na qual

€ prescrita a condicdo de contorno representada pela Equagdo (C.3) varia de acordo com a
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taxa de evaporacgdo ou de condensacio da goticula. Por simplificacdo, optou-se por normalizar

0 dominio espacial definindo o raio adimensional x, onde:

R, (1) (C.5)

Substituindo a expressdo para k¥ na equagdo da energia e em suas condicoes inicial e

de contorno, obtém-se as Equagdes (C.6 — C.9).

of o 1 a(zaTj
K

% Rl ax (€6)
T(K’tinj,f):ij (C.7)
T(1,)=T.,(¢) (C.8)
I (C.9)
9Kl (o)

C.1 Discretizacao da equacao da energia aplicada a uma esfera sélida

Optou-se por uma metodologia de volumes finitos para resolver o perfil de
temperatura no interior da goticula. Assim, integra-se a equacao (C.6) entre os instantes de

tempo inicial 7, e final 7, e ao longo do comprimento de um volume finito “P” delimitado

[13 29

pelas fronteiras “w” e “e” (Figura C.1) resultando na Equacgdo (C.10).

[ aa—fxzdmz - j j {Rﬁz%%{xz %ﬂk‘zdkm (C.10)
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Integrando-se ao longo do tempo tem-se que

"t aAt | 9 oT
(TP—T,?)I Kdk = R j{ﬁ(ﬁ ﬁﬂd’( (C.11)

KI\‘ KI\‘

Na Equagdo (C.11), T, e T, representam respectivamente a temperatura do volume
“P” no tempo “t” e a temperatura do mesmo volume no tempo “¢,”. Integrando-se ao longo

do raio adimensional, x:

P oT oT
7, -1p)| e | [ z_j _( 2_j
(P P{ 3 j R; K oK ), K oK

As derivadas espaciais da temperatura na fronteira do volume “P” sdo calculadas pelo

} (C.12)

método da interpolagdo por diferencas centrais, conforme mostra a expressao:

K -k, | oAt T,-T T,-T,
(r, -1 = K| ) (C.13)
3 R; Ak, Ak,

Rearranjando a expressdo acima, e considerando-se as condi¢des de contorno do

problema obtém-se a expressao final para o perfil de temperatura da goticula.

AT, =AT, +AT, +AT, +Sc

(C.14)
Tabela C.1. Coeficientes para a equacao da conservacio da energia discretizada.
Origem Centrais Fronteira
K R K K- R K K K- R K K
Ap e S 4 e e w S 4 e + w e w I 4 e + W
3 oAt Ak, 3 oAt Ak, Ak, 3 oAt Ak, Ak,
2 2
K, K,
AW 0 w w
Ak, Ak,
2 2
K K
Ae e e 0
Ak, Ak,
A0 xR K, -k, B K, — K, R
! 3 At 3 oA 3 oA
2
K, i
Sc 0 0 _eTmt
Ak,
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Aplicando as condicdes de contorno, as constantes A e o termo fonte Sc sdo

calculados de acordo com a posi¢do do volume “P” para os volumes junto a origem do

sistema de coordenadas, centrais e na fronteira da particula, conforme apresenta a Tabela C.1.

C.2 Relac¢oes para malha com refino linear

Com a equagdo ja discretizada, definiu-se a malha para os volumes no interior da
goticula. O objetivo principal da obtencdo deste perfil de temperatura € a sua utilizagdo para o
calculo da taxa instantinea de transferéncia de calor que atravessa a fronteira de uma particula

de liquido ¢, ;.

_ oT T, -T,
G,, =—m,R,— =-mk R N

K|y Ak, /2 (€.15)

Como pode ser observado na Equacgdo (C.15), o resultado da derivada numérica se
aproxima da derivada analitica quando o tamanho do volume junto a fronteira da particula

Ak, tende a zero. Assim, optou-se pela utilizagdo de uma malha ndo-uniforme com refino

linear no sentido que vai do centro em direcao a fronteira da goticula.

Salienta-se, no entanto, que o aumento do valor do refino linear ndo garante a acuidade
do célculo numérico, pois o tamanho dos volumes no centro pode aumentar os desvios
numéricos devido ao uso de fungdes de interpolacdo. Desta maneira, tanto o tamanho dos
volumes como o refino linear devem ser motivo de aten¢cao no momento da criagdo da malha
numérica.

Desta maneira, deseja-se criar uma malha com N volumes em que a relagdo entre o
volume i = 1, proximo ao centro da esfera e o volume da fronteira i = N seja dado por A,
conforme mostra a Equagdo (C.16). Isso deve ocorrer de maneira que a taxa de decrescimento
B entre dois volumes consecutivos seja constante e que o somatério dos comprimentos de
todos os volumes i no interior da particula resulte no raio adimensional da esfera, de acordo

com as Equacdes (C.17) e (C.18).
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Ax(N)= AAK(1) (C.16)

C.17
Axli)= BAK{i—1) (17

I:iAK(i) (C.18)

O numero de volumes N e o valor de refino global A determinam a disposi¢do dos

volumes no interior da malha. A partir da Equacgdo (C.17), podemos definir a seguinte relacao:

Ax(i)=B"Ax(1) (C.19)

Avaliando o valor de Ax(N) a partir da Equagdo (C.19) e substituindo-o na Equagio

(C.16), obtém-se a relacdo entre o refino global e o refino local:

B AN (C.20)

Resta ainda calcular o comprimento do primeiro volume da malha Ax{1).

Substituindo-se agora a Equacao (C.19) na Equagdo (C.18), obtém-se:

Ax(l) 2B (€.21)

Definindo-se:

=
L

S = ' B’ (C.22)

i
o

pode-se escrever as seguintes relacoes:

N-1
S+B" =) B'+B"=1+B+B’+..+B""' +B" (C.23)

i=0

N
SB=) B'=B+B’+..+B"" +B" (C.24)

i=1
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Analisando as expressdes acima, pode-se afirmar que:

-3 (C.25)

Substituindo as Equacdes (C.20) e (C.25) em (C.21), obtém-se o tamanho do primeiro
volume em fung¢do do nimero de volumes e a relagdo entre os tamanhos do primeiro e do

ultimo volume, conforme apresentado na expressao abaixo.

1
- AV
Ax(l)=—

(C.26)

[— AN



