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RESUMO

Compressores lineares apresentam baixos carregamentos transversais no
pistdo, possibilitando a utilizacéo do proprio fluido refrigerante para formar
um mancal aerostatico na folga pistdo-cilindro. Ao passo que esse arranjo
reduz o efeito de friccdo no mancal, o escoamento de gés na folga pistdo-
cilindro gera perdas que reduzem a eficiéncia do compressor. A presente
dissertacdo apresenta um modelo desenvolvido para avaliar essas perdas e
seus efeitos sobre as eficiéncias volumétrica e isentrépica de um compressor
linear operando sem 6leo lubrificante. A simula¢do do escoamento transiente
na folga é realizada com um cddigo comercial baseado no método de
volumes finitos, enquanto que o ciclo de compressao no cilindro é simulado
com um modelo de formulagéo integral. De modo a evidenciar as perdas
geradas no mancal aerostatico, o modelo desconsidera ineficiéncias
associadas aos processos de sucgdo e descarga, bem como ao
superaquecimento do gas no cilindro. O fenémeno foi investigado para
diferentes pardmetros de projeto, assumindo que o pistdo e cilindro se
mantém concéntricos durante o ciclo de compressdo. Verificou-se um
decréscimo na eficiéncia do compressor com o0s aumentos da espessura da
folga e da razéo de compressdo, mas o efeito oposto foi observado com o
aumento da velocidade de operacao.

Palavras-chave: Compressor linear. Folga pistdo-cilindro. Mancal
aerostatico. Vazamento.






ABSTRACT

The piston of linear compressors experience low transversal loads and the
refrigerant gas in the piston-cylinder clearance can be used to form an
aerostatic bearing. Despite the reduction of friction in the bearing, the gas
flow in the piston-cylinder clearance generates losses that decrease the
compressor efficiency. The present dissertation reports a model developed to
evaluate such losses and their effects on the volumetric and isentropic
efficiencies for an oil-free linear compressor. The transient flow in the gap is
simulated with a commercial code based on the finite volume method,
whereas the compression cycle in the cylinder is characterized via a lumped
model. The attention is focused on the flow losses and other inefficiencies,
associated with gas superheating inside the cylinder and with suction and
discharge processes, are not included in the analysis. Different design
parameters were considered in the analysis and the cylinder and the piston
are assumed to be concentric during the compression cycle. It was found that
the compressor efficiency is reduced when the clearance dimension and
pressure ratio are increased, but the opposite effect was observed in relation
to the operation speed.

Keywords: Linear Compressor. Piston-cylinder clearance. Aerostatic
bearing. Leakage.
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1 INTRODUCAO

No ambito da refrigeracdo doméstica, o ciclo de refrigeracdo mais
comum €é o de compressao mecanica de vapores, onde 0 compressor mais
usual é o reciproco com acionamento através de mecanismo biela-manivela.
Comercializado desde 1917 nos refrigeradores Monitor Top produzidos pela
GE!, e mesmo encontrando-se em processo de constante otimizagdo
(conforme demonstrado na Figura 1.1), é de conhecimento geral dos
especialistas que atuam na area que essa tecnologia de compressao ja esta em
uma fase bastante avangada de desenvolvimento.
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Figura 1.1 — Histérico do desempenho da familia de compressores EM da
EMBRACO? Adaptado de Embraco (2013).

O presente estudo é focado no compressor reciproco de acionamento
linear, uma tecnologia recente e promissora para aplicacio em refrigeracéo
doméstica. Segundo a teoria do conceito de Curva-S (FOSTER, 1986)
demonstrada na Figura 1.2, o compressor tradicional encontra-se no topo da
curva de tecnologia existente, onde normalmente necessita-se um grande
esforco para obter-se um pequeno ganho relativo de desempenho. J& o
compressor linear, representado pela curva de nova tecnologia, apresenta um
potencial para atingir indices mais elevados de eficiéncia.

1General Electric.
2Empresa Brasileira de Compressores.



28 1.1 Ciclo de refrigeracdo
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Figura 1.2 — Conceito da Curva-S aplicado ao desenvolvimento de novas
tecnologias. Adaptado de Foster (1986).

No Brasil, a classificacdo dos niveis de eficiéncia de diversos
aparelhos elétricos, dentre eles os refrigeradores e freezers, é realizado pelo
Inmetro®. Os limites minimos de eficiéncia impostos por agéncias
governamentais sdo uma ferramenta para incentivar o avango tecnoldgico,
forcando as empresas a promoverem o aumento de eficiéncia energética e
reducdo do impacto ambiental dos respectivos produtos. Somente no Brasil,
estima-se um gasto anual superior a 31000 GWh em dispositivos domésticos
de refrigeracdo (congeladores, refrigeradores e condicionadores de ar). Este
valor representa 28% do total do consumo de energia elétrica pelo setor
residencial, conforme apresentado na Figura 1.3. Desta forma, mesmo
pequenos aumentos de eficiéncia em compressores tém impacto significativo
no consumo total de energia elétrica.

Outros
24.0%
Televisao )
11.0% Refrigerador
\ // 18.0%
Maquina / . ~
deLavar M . Refzrégseg/agao /\‘/
2.3% i ./ ./ Freezer
\ . 52%
Chuveiro Condicionador
Elétrico lluminaco de Ar
19.1% 15.3% 5.2%

Figura 1.3 — Consumo de energia elétrica no setor residencial segundo EPE?.
Adaptado de Epe (2012).

nstituto Nacional de Metrologia, Qualidade e Tecnologia.
2Empresa de Pesquisa Energética.
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J& no aspecto ambiental, as caracteristicas mecénicas do compressor
linear estudado fazem com que o mesmo dispense a utilizagdo de dleo para a
lubrificacdo de componentes moveis. Isso causa impactos positivos, tais
como a reducdo de emissdo de poluentes no fim da vida datil do
compressor/refrigerador e a eliminacdo de problemas associados a
compatibilidade entre 6leo e refrigerante.

Contudo, a adogao de um novo tipo de compressor exige que estudos
sejam realizados sobre ineficiéncias no ciclo de compressdo, devido ao
superaquecimento do gés, atrito e vazamento. As proximas se¢fes fornecem
informagdes sobre o compressor linear, tais como sua aplicagéo no ciclo de
refrigeracdo e as principais fontes de perdas responsaveis por reduzir a sua
eficiéncia.

1.1 CICLO DE REFRIGERACAO

Em 1834, o inventor norte-americano Jacob Perkins depositou em
Londres o que veio a ser a primeira patente com uma descrigdo completa de
uma maquina de refrigeragdo de operacgdo ciclica que foi efetivamente
construida. Tal maquina é considerada o protétipo de todos os ciclos de
compressdo de vapor subsequentes (GOSNEY, 1982). Comparativamente com
outras tecnologias aplicadas a refrigeracdo doméstica, como a refrigeracédo
por efeito termoelétrico ou por absorcao, o ciclo por compressao de vapor é
considerado mais vantajoso em termos de manufatura e custos de operacao,
motivo pelo qual é o mais utilizado (ASHRAE, 2006).

A aplicacdo de refrigeracdo doméstica requer, normalmente, uma taxa
de transferéncia calor de 50 a 400 W do ambiente a ser refrigerado para um
ambiente externo, estando os mesmos sujeitos a uma diferenca de
temperatura de 30 até 90 °C (AsSHRAE, 2006). O coeficiente de performance
(COP) é usualmente utilizado como parametro de eficiéncia nos ciclos de
refrigeracdo, representando a razdo entre a capacidade do dispositivo de
extrair calor do ambiente a ser refrigerado e a poténcia elétrica consumida,
de forma que:

_ Qevap

cop , (1.1)

onde Q'e,,ap é a taxa de transferéncia de calor no evaporador e W a poténcia
elétrica consumida. Para uma condicdo de temperatura de ambiente
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refrigerado a -18 °C e ambiente externo a 32 °C, outras técnicas de
refrigeracdo apresentam coeficientes de performance (COP) tipicos
retratados na Tabela 1.1.

Tabela 1.1 — Coeficientes de performance para diferentes técnicas de refrigeracéo.
Adaptado de Ashrae (2006).

Técnica utilizada COP (W/W)

Termoelétrica 0,09
Absor¢do 0,44
Compressao de vapor 1,65

Em relacdo a operacdo, na refrigeracdo por ciclo de compressdo de
vapor, um fluido circula através de quatro componentes béasicos
(condensador, dispositivo de expansdo, evaporador e compressor) em um
circuito fechado, conforme demonstrado no esquema da Figura 1.4a e no
diagrama pressdo-entalpia da Figura 1.4b. Em um ciclo padréo, os processos
de troca de calor no evaporador e condensador séo isobaricos, o processo de
compressao é isentrépico e o de expansdo € isentalpico.

—— Alta pressdo
Baixa pressdo
A
Condensador

[

Compressor

— &
C .
e,
Entalpia

a) b)

Figura 1.4 — Esquema de componentes de um ciclo padrédo de refrigeracéo (a) e
diagrama pressao-entalpia de um ciclo ideal (b).

Presséo

\J

Partindo do ponto “A” em dire¢do ao ponto “B”, o fluido refrigerante
no estado superaquecido atravessa o condensador, rejeitando para 0 meio
externo a energia (Qonq) adquirida no evaporador e no compressor. O
condensador é o Gnico componente de rejeicdo de calor nesse sistema de
refrigeracdo, sendo usualmente do tipo convec¢do natural em aplicacdes
domésticas (ASHRAE, 2006).
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Em “B” o fluido alcanga o dispositivo de expansao, normalmente um
tubo capilar, dado a sua simplicidade e baixo custo (ASHRAE, 2006). Tal
dispositivo, em conjunto com o compressor, tem o objetivo de manter a
diferenca de pressdo no sistema e regular a vazao de refrigerante.

Ao atravessar o dispositivo em direg¢do ao ponto “C”, o fluido tem sua
pressao e temperatura reduzidas, encontrando-se no estado saturado ao entrar
no evaporador. Seguindo até o ponto “D” o fluido atravessa o evaporador
absorvendo, mediante mudanca de fase, calor do ambiente a ser refrigerado
(Qevap)-

Finalmente, em “D” o fluido ¢ succionado pelo compressor. Mediante
o consumo de energia elétrica (1), o compressor executa trabalho sobre o
fluido refrigerante, aumentando a pressdo até aquela do ponto “A”. A partir
de “A”, um novo ciclo é repetido através dos componentes citados.

1.2 CICLO DE COMPRESSAO

Nos compressores reciprocos o processo de compressdo ndo ocorre de
forma continua como indicado no segmento DA da Figura 1.4b. O processo
ocorre em quatro processos distintos, representados na Figura 1.5.

A
Descarga
Peona <
A
o
AT
(%2} ~
[ 72}
< Expansio
o
D' Sucgao D
Pevsp >
V., o
> » .

Figura 1.5 — Diagrama indicado do ciclo ideal de compressdo com volume morto.

De “D” até “A"™ o gas confinado na camara de compressdo sofre uma
reducdo de volume, tendo sua pressdo e temperatura aumentadas. Ao
alcangar a pressdo de descarga (pressdao de condensagéo) no ponto “A"”, uma
valvula de descarga se abre e 0 gas comprimido é descarregado até “A”,
quando a valvula volta a fechar. Nesse ponto, denominado ponto morto



32 1.3 Mecanismos de acionamento

superior (TDC), o volume na camara de compressdo atinge o valor minimo
igual ao volume morto (V).

O gas em alta pressdo remanescente do processo de descarga e
confinado no volume morto é expandido até “D ", tendo sua pressdo reduzida
para possibilitar o processo de succdo. Em “D” uma valvula de sucgdo se
abre e gas é succionado da linha que deixa o evaporador até que a cAmara de
compressdo alcance o volume maximo no ponto morto inferior (BDC) em
“D”. A partir do ponto D, um novo ciclo ¢ iniciado. Deve ser notado que
durante o funcionamento do compressor, o volume da cdmara de compressao
varia de um valor minimo (v.) até um valor maximo (V. + V), onde V,,
é o deslocamento volumétrico.

1.3 MECANISMOS DE ACIONAMENTO

Os compressores reciprocos usados na refrigeracdo doméstica sdo
usualmente herméticos e acionados por mecanismo do tipo biela-manivela
(ASHRAE, 2006). Além do mecanismo biela-manivela, a Figura 1.6 ilustra
outros mecanismos também utilizados para realizar a movimentacdo do
pistdo em compressores reciprocos.

R [l B
’dJ _Ll'éalj—d CILINDRO |

CILINDRO B
bV 7 PISTAO < |2

MOLA

N o
EIXO DA BOBINA ~
MANIVELA ; MANIVELA ;

BIELA-MANIVELA SCOTCH YOKE

MECANISMOS DE ACIONAMENTOQ RECIPROCOS

Figura 1.6 — Diferentes mecanismos de acionamento de compressores reciprocos.
Adaptado de Ashrae (2006) e Pollak et al. (1979).

No mecanismo biela-manivela, 0 movimento rotativo do motor é
convertido em movimento alternativo do pistdo pela rotacdo de um eixo
excéntrico (manivela) conectado ao pistdo através de uma biela. O
mecanismo do tipo Scotch-Yoke é similar ao biela-manivela, mas a conexdo
do pistdo com o eixo excéntrico é feita através de um rasgo em uma estrutura
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rigidamente ligada ao pistdo. O mecanismo Scoth-Yoke apresenta esfor¢os
laterais reduzidos no pistdo e, consequentemente baixo desgaste do par
pistdo-cilindro, em comparacdo com o biela-manivela. No entanto, o
desgaste no rasgo do eixo excéntrico é normalmente elevado.

Por fim, o mecanismo linear utiliza uma ou mais molas e um atuador
linear eletromagnético para movimentar o pistdo, sem necessidade da
conversdo de movimento rotativo em alternativo. Esta concepcdo reduz
drasticamente os esforgos laterais e a quantidade de partes que exigem
lubrificacdo no compressor, permitindo a eliminacdo do 6leo lubrificante.
Outra vantagem desse mecanismo € a capacidade de variar durante a
operagdo o volume deslocado e, consequentemente, a vazdo de fluido
refrigerante. Esta caracteristica possibilita a atuacdo continua do compressor
quando o sistema de refrigeracdo é sujeito a variagdes de carga térmica e/ou
condi¢do de operagdo (CADMAN, 1967), possibilitando um aumento de
eficiéncia do ciclo de refrigeracdo.

Compressores alternativos do tipo biela-manivela mais modernos
podem também modular a capacidade do sistema, mas o fazem mediante
alteracdo da velocidade de rotacdo do motor. Tais compressores exigem
portanto um inversor de frequéncia, o que representa um custo adicional, por
vezes elevado. O compressor linear ndo necessita de inversor, uma vez que 0
valor controlado é a poténcia de entrada e ndo a velocidade de operacéo, de
forma que e a eletronica envolvida apresenta um custo menor. Todavia, no
compressor linear as tolerancias envolvidas nos processos construtivos sao
rigorosas, elevando o custo de produgéo.

1.4 O COMPRESSOR LINEAR
1.4.1 Retrospectiva histérica

Apesar da aplicacdo do compressor linear moderno ser recente, as
origens do mesmo constam do inicio do século XX. A Pontois (1901) foi
creditada a patente de nimero 665917, onde o autor descreve um aparato para
obter movimento reciproco sem um mecanismo biela-manivela. O conceito
envolvido era similar ao descrito na patente de Siemens (1874) referente ao
transdutor de bobina mdvel. Entretanto, Pontois foi pioneiro em sugerir a
aplicacdo de sua respectiva invencdo em bombas, britadeiras, compressores
e outros dispositivos que poderiam utilizar movimentos reciprocos.

Todavia, somente 30 anos depois surgiram patentes de compressores
lineares destinados especificamente a compressdo e gases. As concepcdes
inicias eram variadas e de baixa eficiéncia, o elemento de compressao passou
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de disco metélico, como descrito em Nahman et al. (1933) até elementos
sanfonados, como apresentado por Sarver (1941).

Em 1954 entretanto, Do6lz (1954) prop6s uma abordagem mais
eficiente, onde o atuador linear acionava um pistdo para executar a
compressdo do gas. Conforme registrado em Cadman (1967), o compressor
desenvolvido e patenteado por DOlz foi construido e comercializado no
Japdo, Alemanha e Estados Unidos. E valido salientar que o autor descreve
na referida patente a utilizacdo de anéis de vedagdo no pistdo para reduzir
efeitos de vazamentos. Entretanto, tais elementos sdo normalmente sujeitos
ao desgaste e implicam em um aumento significativo de perdas por atrito.

Um compressor linear mais atual € descrito na patente de Kim (2013).
Entre evolugdes apresentadas pode-se citar a substituicdo dos anéis de
vedacdo por um sistema de mancal aerostatico, reduzindo consideravelmente
as perdas por atrito e possibilitando a dispensa de 6leo como fluido de
lubrificacdo. Nesta concepcdo, uma pequena parcela de fluido refrigerante é
desviada da descarga para a folga pistdo-cilindro, formando uma camada
pressurizada de gés responsavel por conter os esforgos laterais do pistéo.

Observa-se que ao longo dos anos o compressor linear passou por
drasticas mudancas. No cenario atual, duas dessas mudangas sdo
significativas para o presente estudo: a dispensabilidade de fluido
refrigerante e a utilizacdo do mancal aerostético. Ao passo que eliminam ou
reduzem certos problemas e dificuldades, essas modificagdes exigem estudos
para a correta caracterizacao de efeitos até entdo pouco avaliados.

1.4.2 Caracteristicas de funcionamento

O funcionamento de um compressor linear moderno é similar ao de
um compressor alternativo tradicional. Em um ciclo de compressdo, 0 gas
vindo do evaporador é succionado para o cilindro, onde é comprimido pela
acdo de reducdo de volume proveniente da movimentacdo do pistdo. Apds
atingir a pressao necessaria, 0 gas é descarregado para a cAmara de descarga
e direcionado para o condensador.

Diferentemente do que ocorre com um mecanismo do tipo biela-
manivela (de curso fixo), a movimentacao do pistdo no compressor linear é
realizada por um atuador linear. Uma mola ressonante age em conjunto com
um sistema eletromagnético, resultando em um curso variavel do pistao.

Conforme ilustrado na Figura 1.7, o pistdo, as hastes e 0s magnetos
formam um conjunto rigido e estdo conectados ao bloco do compressor
através de uma mola ressonante. O sistema eletromagnético é composto por
magnetos e pelo estator, o qual é posicionado préximo aos magnetos.
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Figura 1.7 — Esquema com as principais partes moveis de um compressor linear.

Para executar a movimentacdo do pistdo, 0 campo magnético no
estator é alterado mediante consumo de energia elétrica na forma de pulsos,
gerando um impulso nos magnetos e, por consequéncia, no conjunto do
pistdo. Quanto mais intensos forem os pulsos, maior serd amplitude de
oscilacdo do pistdo e a capacidade do compressor, mas serd maior também o
consumo de energia.

Quando o conjunto do pistdo se movimenta, as molas ressonantes
acumulam a energia cinética desse conjunto na forma de energia potencial de
mola, que é convertida em energia cinética novamente. Assim o0
deslocamento do pistdo pode ser modelado como um sistema massa-mola-
amortecedor, possuindo uma dindmica prépria e variavel, que depende do
balanco de forgcas atuando sobre ele. Para proporcionar 0 movimento do
pistdo com 0 menor consumo de energia, o atuador linear age sob a forma de
pulsos na frequéncia de ressonancia do conjunto movel.

Como mencionado anteriormente, as caracteristicas do compressor
linear permitem a operacdo do mesmo sem 6leo. No caso do compressor
linear do presente estudo, a lubrificacdo do par pistdo-cilindro é feita entdo
com gas a alta pressdo. Nessa concep¢do, uma pequena quantidade do fluido
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refrigerante é desviada da cAmara de descarga através de canais restritores
até os orificios de alimentacdo localizados na parede do cilindro, que
direcionam o fluido para formar um filme de gas entre o cilindro e o pistao.

A vazdo massica de refrigerante desviada para esse tipo de mancal,
conhecido como mancal aerostatico, € um parametro importante. Valores
elevados prejudicam a eficiéncia do compressor, reduzindo a vazao massica
disponibilizada ao sistema. Na condicdo oposta, ocorre o0 risco de contato
entre as partes metalicas, o que aumenta consideravelmente a perda por atrito
e o risco de falha do compressor.

1.4.3 Geometria da regido da folga pistao-cilindro

A regiéo da folga pistdo-cilindro é aquela formada entre o cilindro e o
pistao, resultando em um dominio anular preenchido por fluido refrigerante.
Observa-se que a folga tem comunicacdo direta com os orificios de
alimentacdo, com a camara de compressdo e com o ambiente interno da
carcaca, conforme demonstrado na Figura 1.8a e na Figura 1.8b. Os canais
restritores, por sua vez, sdo responsaveis pela comunicagéo entre os orificios
de alimentacdo e a camara de descarga, controlando a vazdo de massa
desviada para 0 mancal aerostatico. Esses canais sdo construidos sob a forma
de ranhuras helicoidais na superficie externa do cilindro, o qual é ajustado
sob pressdo dentro de uma camisa, cobrindo as ranhuras e formando os
canais.

e Orificio de alimentagdo

- : / Conjunto do pistao

I

Magnetos
Folga
pistéo/cilindro

1
!
SN
1
1

Comunicacdo com
0 ambiente interno

Cilindro ‘

Céamara de : - /
compressao Canais restritores

a) b)

Figura 1.8 — Detalhamento da folga pistao-cilindro.
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Na concepcdo estudada sdo usados seis orificios de alimentagdo,
dispostos em duas fileiras e espacados em um intervalo circunferencial de
120°, de acordo com a Figura 1.9. As duas fileiras de orificios sdo defasadas
entre si de forma que se todos os orificios fossem colocados sobre uma
mesma posi¢do axial, os mesmos estariam defasados em 60°. Cada canal
restritor conecta apenas um orificio de alimentacdo a cAmara de descarga, ou
seja, para cada orificio ha apenas um canal.

>

o t
@)

<,

Figura 1.9 — Regido de fluido da folga pistdo-cilindro e orificios de alimentacao.

1.5 PERDAS DE EFICIENCIA

A correta caracterizacdo de um compressor em termos de eficiéncia é
de vital importancia para o desenvolvimento do mesmo. A identificagdo dos
potenciais de ganho é um dos passos iniciais, e por isto estratégico, na
otimizacdo de compressores. Dois pardmetros de desempenho de grande
interesse em compressores sdo a vazdo de massa disponibilizada ao sistema
e a energia consumida para executar esta tarefa, considerando a diferenca de
pressdo estabelecida pelas temperatura de evaporacdo e de condensacéo.
Dessa forma, é comum caracterizar o desempenho de um compressor através
de dois parametros: eficiéncia volumétrica e eficiéncia isentropica. A
primeira é relacionada a vazdo de massa e a segunda ao consumo de energia.

1.5.1 Perdas de vazdo de massa: Eficiéncia Volumétrica

A vazao massica ideal de um compressor depende apenas da condicao
de succdo e de parametros geométricos/operacionais, de forma que:
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M = Psuc Vow f' (12)

onde pg,,. € a densidade do gas na succéo, v, 0 deslocamento volumétrico
do compressor e f a velocidade de operagdo (frequéncia).

A vazdo de massa real de um compressor é consideravelmente menor
do que a vazdo massica ideal e diversos sdo os fatores responsaveis por esse
fato. Tomando o valor ideal como referéncia, podem-se fragmentar as perdas
de vazdo de massa, conforme ilustrado na Figura 1.10, da seguinte forma:

o Perda por refluxo nos processos de sucgao e descarga;

o Perda devido ao superaquecimento do gas que ocorre ao longo de
seu trajeto até a camara de compressdo, o qual reduz a sua
densidade méssica;

e Perda por volume morto, uma vez que parte do curso do pistdo é
utilizado para expandir o gas remanescente na camara de
compressdo ao final do processo de descarga;

e Perdas por vazamentos em véalvulas e folga entre o pistdo e o
cilindro;

e Perda devido ao desvio de gas da camara de descarga para o
mancal aerostatico formado na folga entre cilindro e pistao.

100% -

Refluxo sucgdo
90% - S - g~

30% -
70% -
60% -
50% -

40% -

Vazdo massica ideal

30% -

20% A

Vazdo massica f Yazio massica ideal [-]

Ideal Real

Figura 1.10 — Fragmentagdao representativa de perdas de vazdo de massa.
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O mancal aerostatico causa dois efeitos diretos de vazamento, um
deles através do vazamento na folga pistdo-cilindro e outro pelo desvio de
massa da cAmara de descarga. Estes efeitos serdo avaliados na analise de
eficiéncia volumétrica a ser desenvolvida neste trabalho.

A eficiéncia volumétrica, n,, € 0 parAmetro que relaciona a vazdo
massica ideal, m,;, com a vazo de massa fornecida pelo compressor, m, ou
seja,

m
=— 1.3
T = 5 (1.3)

1.5.2 Consumo de energia: Eficiéncia Isentrépica

Outro aspecto importante na avaliagdo do desempenho de um
compressor refere-se ao consumo de energia. A poténcia elétrica consumida
por um compressor é sempre superior a poténcia isentropica necessaria para
comprimir a mesma quantidade de massa. A razdo para tal é que parte da
energia é desperdigada em determinados processos no compressor, conforme
ilustrado na Figura 1.11.

Perdas elétricas

Perdas mecanicas

Perdas restantes

.. Poténcia elétrica .~

_ Poténcia deeixo .-

. Poténcia indicada
Poténcia
.._isentrdpica .-

Figura 1.11 — Esquema de fragmentacdo de perdas de poténcia (til.

As perdas de energia podem ser analisadas na seguinte sequéncia:
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1.5 Perdas de eficiéncia

O compressor consome uma determinada quantidade de energia
elétrica, mas o mecanismo de acionamento (no caso o atuador
linear) ndo converte totalmente essa energia em “poténcia de eixo”
fornecida ao pistdo. Isso da origem a uma parcela de perda
denominada perda elétrica;

A “poténcia de eixo” fornecida ndo ¢ integralmente usada para
comprimir o gas, pois uma parcela dessa poténcia € dissipada pelos
componentes mecanicos como molas e sob a forma de atrito no
pistdo. Tal ineficiéncia é denominada perda mecénica;

Descontada a perda mecanica da poténcia de eixo, tem-se a
poténcia indicada do compressor, que é obtida do diagrama p-V
(pressao-volume) do compressor;

A diferenga entre a poténcia isentrdpica e a indicada € uma perda
de energia causada por ineficiéncias nos processos de succao e
descarga, superaquecimento do gas, vazamentos em valvulas, na
folga pistéo-cilindro, entre outras.

Assim como ocorrido na avaliagdo da eficiéncia volumétrica, o

escoamento de gas que ocorre na mancal aerostatico reduz a eficiéncia
isentrépica do compressor. Tais perdas sdo agrupadas no Gltimo item da lista
supracitada do fracionamento do consumo de energia. Até 0 momento nédo
ha registro de um estudo especifico sobre as perdas causadas pela utilizagdo
deste tipo de mancal em compressores herméticos, mas ha indicios de que
tais perdas possam alcangar até 6% da poténcia elétrica consumida.

O parametro adotado para avaliar a eficiéncia do consumo de energia
do compressor é a eficiéncia isentropica:

W,
n= (1.4)

onde W é a poténcia elétrica consumida e W, a poténcia calculada utilizando
a vazdo de massa real e a variacdo de entalpia (h, s, — h;) para um processo
de compressao isentrépica (partindo da condicao ideal de succao):

Ws =m (hz,s - h1) (1.5)
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Também é bastante comum segregar as ineficiéncias mecanicas,
elétricas e termodinamicas, de forma a se obterem parametros de eficiéncia
elétrica, mecanica e de compressao, assim definidos:

Wshart
Nete = SVi/[.l (1.6)
Vi/ind
n = — 1.7
mee Wshaft
W,
Ne=—— (1.8)
VVind

Dessa maneira, a eficiéncia isentropica pode ser escrita como:

_ Wshaft VVind VVS
° w Wshaft VViTLd

= Neie Mmec Nc» (1.9

sendo Wshaﬁ e Wi,4 a poténcia de eixo e a poténcia do diagrama indicado
(pressdo vs. volume), respectivamente.

1.6 OBJETIVO GERAL

O objetivo da presente dissertacdo é desenvolver um modelo para
prever as perdas causadas pelo escoamento de gas na folga pistdo-cilindro de
um compressor linear. Com o emprego do modelo, o efeito de diferentes
parametros de projeto do mancal aerostatico sobre a eficiéncia do compressor
sera entdo investigado.

1.7 ESTRUTURA DA DISSERTAGAO

No proximo capitulo, apresenta-se uma revisdo de trabalhos
encontrados na literatura, com foco no desenvolvimento de modelos de
simulacdo de compressores e na caracterizacdo de perdas e escoamento ha
folga pistdo-cilindro. Nos capitulos 3 e 4 serdo detalhados os métodos de
solucdo numérica do ciclo de compressao e do escoamento na folga pistao-
cilindro, respectivamente. No capitulo 5 sera apresentado o procedimento de
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solucdo com o acoplamento dos modelos. O capitulo 6 relne a apresentacdo
e discussdo dos resultados e, por fim, as principais conclusdes e sugestdes
para trabalhos futuros sdo indicadas no capitulo 7.
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2 REVISAO DA LITERATURA

A revisdo da literatura a ser apresentada na sequéncia se concentra em
trabalhos relevantes & caracterizacéo de ,s no ciclo de compressdo e modelos
para a simulagdo de compressores. Além disto, considerando o objetivo do
presente estudo, uma sec¢do é dedicada a revisdo de trabalhos dedicados a
analise de vazamentos na folga pistdo-cilindro.

2.1 CARACTERIZAGAO DE PERDAS

Um compressor esta sujeito a diversas perdas que reduzem a eficiéncia
do ciclo de compressdo. A analise das fontes dessas perdas e a determinacao
de pardmetros que permitam quantifica-las sdo de extrema importancia para
a otimizacdo de compressores. Por ser mais difundido, o compressor
reciproco do tipo biela-manivela é o mais adotado neste tipo de
caracterizacdo termodinamica. No entanto, as técnicas assim desenvolvidas
podem ser aplicadas de forma direta em compressores lineares.

Ao tratar eficiéncia de compressores reciprocos, Dossat (1961)
destacou os fatores que modificam dois aspectos fundamentais de um
compressor: a vazado massica e a poténcia consumida. O autor salientou o
efeito de diversos fatores sobre a vazdo. De maneira similar, o autor destacou
alguns dos fatores mais influentes sobre a poténcia consumida, propondo a
subdivisdo da eficiéncia do compressor em duas partes: eficiéncia mecénica,
relacionada a perdas mecanicas em mancais € no bombeamento de 6éleo, e
eficiéncia de compressdo, relacionada a perdas termodindmicas. Dossat
(1961) afirmou que é dificil prever com precisdo o resultado do efeito
combinado dos diversos fatores sobre a vazdo e a poténcia consumida,
sugerindo que isto deva ser feito através de testes experimentais.

Segundo Pandeya e Soedel (1978), a tarefa de um compressor é
fornecer a maxima quantidade possivel de gas da condicdo de suc¢édo para a
de descarga com a menor quantidade de energia consumida. Neste sentido,
0s autores propuseram um parametro de eficiéncia de performance, definido
como o resultado do produto das eficiéncias volumétrica e isentrdpica. Os
autores fragmentaram os fatores que determinam a eficiéncia de forma mais
detalhada do que aquela apresentada por Dossat (1961). No entanto, o efeito
de vazamentos foi apenas considerado sobre a eficiéncia volumétrica.

Mcgovern e Harte (1995) propuseram uma andlise exergética para
avaliar a performance de um compressor de refrigeracdo e quantificar as
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perdas de poténcia de eixo. Os autores consideraram 0s seguintes
mecanismos de dissipacdo de energia: friccdo, transferéncia de calor
irreversivel entre componentes, sub/sobrepressdo e mistura irreversivel de
fluidos. Os autores propuseram modelos conhecidos para o célculo da
destruigdo de exergia de cada um desses mecanismos, permitindo estimativas
das irreversibilidades associadas. A poténcia dissipada por fricgdo foi
determinada experimentalmente, assim como os coeficientes de troca
convectiva de calor em diversas regides do compressor. Um modelo de
simulacdo numérica foi utilizado para fornecer dados requeridos no célculo
da destruicdo de exergia. Um modelo integral foi aplicado para a anélise do
fluido refrigerante, a partir de quatro subsistemas: ambiente de succdo,
ambiente de descarga, ambiente da carcaca e cAmara de compressdo. Os
componentes sélidos foram divididos em quatro subdominios formando uma
rede térmica. Resultados experimentais foram utilizados para validar o
modelo numérico mediante comparagdo de pardmetros globais. A
fragmentacdo das perdas da poténcia de eixo foi apresentada conforme ilustra
a Figura 2.1. Contudo, apenas um modelo simplificado foi utilizado para
simular o vazamento na folga pistdo-cilindro, cujo efeito ndo foi avaliado
separadamente na fragmentacdo de perdas.
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Figura 2.1 — Fracionamento de perdas segundo mecanismo (a) e localizacéo (b).
Adaptado de Mcgovern e Harte (1995).

Stouffs et al. (2001) propuseram a modelagem de um compressor de
ar, identificando nove pardmetros adimensionais para caracterizar o
desempenho do mesmo. Os autores deduziram expressfes para a eficiéncia
volumétrica e isentropica com base em tais parametros e conseguiram boa
concordancia com dados experimentais, como mostrado na Figura 2.2, para
a variacdo da pressdo de descarga. Entretanto, a maioria dos pardmetros
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necessitou de calibracdo e ndo trataram isoladamente os efeitos de
vazamento. Os autores verificaram que a queda na eficiéncia volumétrica foi
causada principalmente pela influéncia do volume morto. Ja a eficiéncia
isentrépica apresentou uma inflexdo. Para razdes de compressao baixas, as
perdas de sub/sobrepressdo foram significativas devido ao projeto de
valvulas inadequado para essa condi¢do. Para razdes de pressdo elevadas, 0s
efeitos de transferéncia de calor no interior do compressor sdo mais
influentes, dado 0 aumento significativo de temperatura do gas na descarga.
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Figura 2.2 — Variagdo das eficiéncias volumétrica (a) e isentropica (b) em fungéo da
pressdo de descarga. Adaptado de Stouffs et al. (2001).

Pérez-Segarra et al. (2002) propuseram a fragmentacéo da eficiéncia
isentrépica de acordo com os quatro processos do ciclo de compressao
(sucgdo, compressdo, descarga e expansdo). Por outro lado, a eficiéncia
volumétrica foi fragmentada de acordo com cinco aspectos: processos de
sucgdo e descarga, reexpansdo do volume morto, velocidade de operacéo e,
por Gltimo, um termo que agrega perdas devido a efeitos de friccdo,
transferéncia de calor, vazamentos e outros ndo caracterizados
individualmente. Os autores também introduziram um termo determinado
eficiéncia de troca térmica, que é a razdo entre a energia total transferida para
o fluido refrigerante dentro do compressor e o trabalho de compressdo. E
feita ainda uma analise exergética simplificada, adotando um parametro
definido como eficiéncia exergética do compressor.

Em um trabalho mais aprofundado, Pérez-Segarra et al. (2005)
detalharam o fracionamento das perdas volumétricas, destacando os efeitos
de fluxo reverso nas valvulas e vazamento na folga pistdo cilindro. Além
disto, os autores também sugeriram uma fragmentacdo alternativa da
eficiéncia isentropica baseada na separacédo de areas do diagrama indicado.
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Um modelo numérico de formulacgéo integral foi utilizado para a simulagdo
de um compressor operando sob diferentes razdes de pressdo para ilustrar o
fracionamento de perdas. Em relagdo as perdas volumétricas, os maiores
responsaveis pela queda com o aumento da razdo de pressdo (IT) foram os
termos de volume morto e de irreversibilidades, causado principalmente pelo
aquecimento do gas antes do inicio da compressao. O impacto do vazamento
pela folga pistdo-cilindro também apresentou um crescimento com a razao
de pressdo. J& em relacdo a eficiéncia isentropica, 0s processos de
compressdo e expansdo foram mais ineficientes que os de succdo e descarga.
Sob o ponto de vista do diagrama indicado, o termo de poténcia efetiva foi o
mais influente.

Schreiner et al. (2010), seguindo a metodologia proposta por Pérez-
Segarra et al. (2005), aprofundaram ainda mais a analise de fracionamento
da eficiéncia volumétrica. Os autores subdividiram em cinco partes as perdas
de succdo: duas delas devido a efeitos de superaquecimento na linha de
sucgdo e no interior do cilindro, uma referente & reexpanséo de gas no volume
morto, uma referente ao atraso da abertura da véalvula de succéo e a Ultima
referente as perdas ocorridas no processo de expansao, causada pela troca de
calor com as paredes do cilindro. Seguindo essa abordagem, os parametros
de eficiéncia foram avaliados com auxilio de um codigo numérico de
formulagdo integral e as analises foram restritas apenas a determinacao das
perdas volumétricas. Para o compressor avaliado, as maiores perdas foram
associadas ao volume morto e ao superaquecimento do gas, sendo que o
efeito do vazamento néo foi significativo.

2.2 MODELOS DE SIMULAGAO DE COMPRESSORES

Modelos de simulagdo sdo fundamentais no desenvolvimento de
diversas maquinas e processos. Na pesquisa e desenvolvimento de
compressores, tais modelos permitem a redugdo de gastos com fabricacdo de
prototipos, a compreensdo de fendmenos fisicos de dificil analise
experimental e a possibilidade de otimizacdo de parametros de projeto.

Os modelos de simulacdo de compressores variam de acordo com a
complexidade, partindo de correlagBes estatisticas baseadas apenas nas
condicdes de operacdo até modelos baseados em formulagdes diferenciais
tridimensionais transientes. Assim como o detalhamento da informacéo que
pode ser extraida de tais modelos, o custo computacional é diretamente
proporcional a complexidade do modelo escolhido. Situado entre os modelos
estatisticos e diferenciais, os modelos integrais merecem destaque por
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oferecer um balan¢o adequado entre custo computacional e informacgédo
gerada. Alguns dos modelos mais relevantes para o presente trabalho, seja
pelo método utilizado ou pela aplicagdo em compressores lineares, serdo
revisados na sequéncia.

Cadman (1967) propds uma técnica para projetar componentes de
compressores lineares baseada em um modelo de simulagdo. O autor utilizou
0 modelo para determinar diversos parametros construtivos de um
compressor linear de bobina mével e dupla atuagdo. Para estimar a trajetoria
do atuador linear, um modelo massa-mola-amortecedor foi acoplado a
equacdo de um circuito elétrico equivalente, usado para determinar a forca
no atuador devido & passagem de corrente elétrica. O parametro de rigidez
do modelo massa-mola-amortecedor foi calculado de forma a considerar
tanto o efeito das molas mecénicas quanto a forca causada pelo gas no
cilindro. A massa equivalente do conjunto mével foi determinada a partir da
massa real e da constante de amortecimento com base na amplitude nominal
do deslocamento do pistdo. Os processos de compressao e expansao do
compressor foram modelados de acordo com um processo politropico e os de
succdo e descarga foram assumidos como ideais a pressdo constante.
Seguindo esta estratégia, o0 autor conseguiu estimar a frequéncia de
ressonancia do sistema e desenvolver equagdes para determinar a eficiéncia
do atuador linear em fungdo de parametros construtivos, tais como rigidez
das molas, diametro e comprimento do fio da bobina e dimensdes do
magneto. A eficiéncia volumétrica foi determinada em funcdo do volume
morto, volume deslocado, razdo de pressdo e coeficiente politropico. Por
tentativa e erro, 0 autor determinou 0s parametros construtivos necessarios
para a que o compressor linear tivesse os valores desejados de eficiéncia. Os
resultados numéricos foram apenas satisfatorios, mas serviram como base
para identificacdo de diversas variaveis de projeto.

Pollak et al. (1979) utilizou 0 método proposto por Cadman (1967)
aplicado a um compressor linear de agdo simples. O autor estimou a perda de
energia nas valvulas como funcdo da velocidade do escoamento do gas e do
intervalo de abertura das mesmas. Perdas por friccdo entre o pistdo e o
cilindro também foram estimadas, seguindo um modelo de escoamento de
Couette, considerando a folga completamente preenchida por dleo. Os
resultados mostraram que, no ponto 6timo de operacdo do compressor, a
friccdo é responsavel por uma reducdo de significativa de eficiéncia
isentrépica, conforme apresentado na Figura 2.3a. Os resultados também
indicaram uma forte dependéncia da eficiéncia com a velocidade e a condi¢édo
de operacdo, conforme Figura 2.3b. A dependéncia com a velocidade surge
da caracteristica de funcionamento; quando a velocidade de operacdo se
iguala com a frequéncia natural do conjunto mével do pistdo o sistema atua
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em ressonancia, de maneira mais eficiente. Ja a razdo de compressao causa,
entre outros fatores, uma alteracdo na frequéncia natural do conjunto mével
e, consequentemente, uma reducdo de eficiéncia caso a velocidade de
operagdo seja mantida fixa.
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Figura 2.3 — Variacdo da eficiéncia isentropica em funcdo da velocidade de
operacéo (a) e da razdo de compressao (b). Adaptado de Pollak et al. (1979).

Ussyk (1984) desenvolveu um cddigo computacional de formulagéo
integral para a simulacéo de compressores reciprocos do tipo biela-manivela.
No modelo proposto, um conjunto de equacdes é resolvido de maneira
transiente, com um avanco explicito no tempo, a fim de determinar o estado
termodindmico do gas na camara de compressao em cada posicdo do angulo
de manivela. O cédigo foi constituido a partir de sete submodelos acoplados
e associados a equac@es para calcular o volume na camara de compresséo, a
vazdo de gas nas valvulas e a dindmica das mesmas, a vazao de gas na folga
pistdo cilindro e o estado termodinadmico do gas no interior do cilindro. O
autor comparou resultados numéricos e dados experimentais de pressdo no
cilindro e observou concordancia satisfatéria (Figura 2.4). Além disso, Ussyk
(1984) avaliou a influéncia de parametros de projeto de valvulas sobre a
eficiéncia do compressor.
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Figura 2.4 — Presséo no cilindro em funcéo do angulo de manivela. Reproduzido de
Ussyk (1984).

Hilse (2008) propds um modelo de simulacdo integral baseado no
modelo de Ussyk (1984), mas adaptado para compressores lineares com
mancal aerostatico. A dindmica do pistdo passou a ser resolvida através de
um modelo massa-mola, conceitualmente similar ao de Cadman (1967).
Entretanto, Hilse (2008) incluiu efeitos de desalinhamento do pistdo em duas
direcfes mediante a resolugdo do campo de pressdo na regido da folga pistdo-
cilindro. Além disso, a vazdo de gas desviada da descarga para o mancal
aerostatico foi estimada através de um modelo de escoamento de Fanno. O
autor avaliou a influéncia de diversos parametros de projeto no desempenho
do compressor, concluindo sobre a importancia do correto dimensionamento
dos canais de restricdo que levam o gas ao mancal aerostatico e o baixo efeito
causado na eficiéncia isentrdpica pelo atrito na parede do pistéo.

Bradshaw et al. (2011) utilizaram um modelo com dois volumes de
controle, representando a cdmara de compressdo e o volume interno da
carcaca. De forma similar ao modelo de Ussyk (1984), as equacles de
conservacao de massa e energia foram aplicadas em ambos os dominios para
determinar o estado termodinamico do gas em cada instante de tempo. O
submodelo utilizado para determinar a posicao do pistdo foi desenvolvido de
forma similar aquele proposto por Cadman (1967), com um grau de liberdade
adicional associado a rotacdo do pistdo perpendicularmente ao sentido de
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oscilacdo. Diferentemente de Hilse (2008), o vazamento na folga pistdo-
cilindro foi estimado com base em um escoamento do tipo Couette-Poiseuille
com folga constante. O método utilizado para determinar a poténcia dissipada
no par pistao-cilindro foi baseado em um coeficiente de atrito entre as duas
partes, fixado em 0,35. Os autores também acoplaram um submodelo
simplificado de rede térmica entre os componentes. Os resultados do modelo
foram comparados com dados experimentais e concordancia adequada foi
observada para o deslocamento do pistdo (Figura 2.5a). Para os dados de
eficiéncia volumétrica (Figura 2.5b) e isentrépica, os resultados foram
apenas satisfatorios, apresentando diferencas superiores a 20%.
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Figura 2.5 — Comparac&o de resultados para o deslocamento do pistéo (a) e
eficiéncia volumétrica (b). Adaptado de Bradshaw et al. (2011).

2.3 VAZAMENTO DE GAS NA FOLGA PISTAO-CILINDRO

De maneira geral, os vazamentos impactam negativamente no
desempenho de compressores. O impacto mais direto é na reducdo da
eficiéncia volumétrica, mas efeitos na eficiéncia isentropica também podem
ser observados. As abordagens utilizadas para estimar o vazamento na folga
pistdo-cilindro sdo variadas; as mais simples geralmente sdo derivadas de
solucdes analiticas para formulacdes simplificadas e as mais complexas séo
de abordagem diferencial. Alguns dos métodos mais relevantes para o
presente trabalho serdo detalhados na sequéncia.

Na analise realizada por Jacobs (1976) sobre o computo de perdas de
eficiéncia em compressores, o autor propds um modelo para estimar a vazao
de massa instantanea pela folga de um pistdo com anéis de vedacdo. O
vazamento foi considerado como uma expanséo isotérmica através do anel
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em regime de escoamento laminar plenamente desenvolvido. A expressao
proposta para calcular o vazamento dependia entdo do gas, de parametros
geomeétricos, temperatura, pressdes no cilindro e no ambiente interno do
compressor e do nimero de Reynolds do escoamento. A partir dos resultados,
0 autor concluiu que a maior parte do vazamento ocorre apés o final da
compressdo, reduzindo a vazao de gés.

Ferreira e Lilie (1984) desenvolveram um modelo analitico para
estimar o vazamento na folga pistdo-cilindro de compressores alternativos
considerando o escoamento de 6leo e fluido refrigerante em fases distintas.
O pistéo foi considerado o responsavel por arrastar o filme de 6leo, conforme
Figura 2.6a. Em funcéo das hipéteses adotadas, 0 modelo proposto pode ser
considerado como uma extensdo do modelo de escoamento Couette-
Poiseuille, neste caso aplicado a dois fluidos, sendo o 6leo sempre localizado
junto & parede do pistdo. Se desconsiderada a presenga de 6leo, 0 modelo se
reduz ao escoamento tipico Couette-Poiseuille. Comparagdes com dados
experimentais indicaram boa concordancia com o modelo para folgas
inferiores a 10um, como demonstrado na Figura 2.6b. Entretanto, a utilizagao
do modelo exige o conhecimento a priori da espessura do filme de dleo
formada na parede do pistdo, um parametro dificil de ser obtido.
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Figura 2.6 — Esquema do modelo de vazamento (a) e resultados de vazdo de massa
pela folga em funcéo da folga radial (b). Adaptado de Ferreira e Lilie (1984).
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Utilizando um método de volumes finitos, Nishikawa e Nishikawa
(1998) propuseram um modelo para simular o vazamento em regime
permanente em um dos pistdes de um compressor de quatro estagios, sem
fluido lubrificante no pistdo. No modelo proposto, os calculos foram
realizados em regime quase-estatico, em quatro posic8es distintas do pistao,
representando quatro conjuntos de condi¢des de contorno. Ranhuras foram
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introduzidas na lateral do pistdo para reduzir o efeito de vazamento e duas
configuracdes otimizadas foram propostas. Os autores também apresentaram
0 resultado para um pistdo sem ranhuras, o0 que resultou em acréscimo de
quase 25% no vazamento quando comparado a configuracdo de melhor
resultado.

Couto (2001) resolveu o campo do escoamento na folga pistdo-
cilindro de um compressor linear considerando pontos de injecdo de gas
oriundo da camara de descarga. O principal objetivo do autor foi analisar os
movimentos secundarios do pistdo e carregamentos transversais sobre o
mesmo, por isso investigacdes sobre o vazamento na folga de topo e de saia
ndo foram realizadas. Entretanto, o comportamento da massa desviada da
descarga frente a variagdo de diversos parametros foi avaliado. O autor
utilizou 0 método de elementos finitos para solucionar a equacao de Reynolds
simplificada para o gas na folga pistdo-cilindro. O espaco da folga foi
discretizado em duas dimensdes com apenas um elemento no sentido radial.
Dados experimentais de pressdo e temperatura foram utilizados como
condi¢do de contorno do modelo. Desta forma o ciclo de compressdo se
manteve independente do vazamento no mancal aerostatico.

O modelo de Hilse (2008) pode ser considerado uma melhoria ao
modelo de Couto (2001), através da eliminagdo da necessidade de dados
experimentais por meio da modelagem na cadmara de compressdo e da
dindmica do pistdo. De fato 0 modelo de Hiilse (2008) combina aspectos dos
modelos de Ussyk (1984) e Cadman (1967). Por este, os efeitos de diversos
parametros anteriormente desconsiderados, tal como o do vazamento sobre o
ciclo de compressao passaram a ser quantificados. Baseado em uma analise
de eficiéncia segundo Pandeya e Soedel (1978), o autor segregou os fatores
que afetam as eficiéncias volumétrica e isentropica, concluindo que as perdas
associadas ao mancal aerostatico sdo muito pequenas quando comparadas as
demais perdas. Um resultado de significativa importancia para o presente
trabalho foi analise do percentual de reducdo da eficiéncia volumétrica
devido a folga de topo e a vazédo desviada pelos canais restritores. A variacdo
da folga radial causou um maior impacto na perda por vazamento, que variou
de 0,19% até 1,16% para folgas de 2,5um até 6,5um, como demonstrado na
Tabela 2.1. Deve ser mencionado que o autor desconsiderou o volume dos
orificios de alimentacdo no modelo de simulacédo. Este é um aspecto que pode
ter afetado a acuracia dos resultados, visto que as dimens6es dos volumes dos
orificios sdo significativos em comparacdo com a folga pistdo-cilindro,
podendo alterar a dindmica do escoamento na folga.
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Tabela 2.1 — Impacto da folga radial nas perdas por vazamento. Adaptado de Hulse

(2008).

Folga Vazéo no Perdano Vazamento Perda por
radial [um] restritor [kg/s] restritor! % topo [kg/s] vazamento® %
2,5 4,441e-6 0,31% 2,249e-6 0,19%

3,5 4,740e-6 0,33% 3,212e-6 0,26%

4,5 4,844e-6 0,33% 6,231e-6 0,43%

5,5 4,886e-6 0,34% 1,015e-5 0,70%

6,5 4,897e-6 0,34% 1,686e-5 1,16%

Perdas relativas a vazdo massica real do compressor.

2.4 SINTESE E CONTRIBUICOES

Analisando o desenvolvimento de compressores lineares, pode-se
afirmar que algumas perdas resultam das caracteristicas de seus projetos.
Neste sentido, os efeitos da eliminagao do 6leo lubrificante e do emprego de
um mancal aerostatico sobre a eficiéncia de compressores lineares ndo sao
ainda completamente entendidos, representando a principal motivacdo do
presente trabalho.

A fim de caracterizar corretamente o efeito das ineficiéncias, faz-se
necessario definir parametros de eficiéncia coerentes. Observa-se na
literatura um crescente detalhamento das perdas no ciclo de compresséo,
como visto em Dossat (1961), Pérez-Segarra et al. (2005) e Schreiner et al.
(2010). Entretanto, por normalmente serem de menor influéncia, os efeitos
de vazamentos na folga pistdo-cilindro sobre as eficiéncias volumétrica e
isentrépica ndo sdo analisados separadamente. O presente estudo se
concentrara na analise detalhada dos efeitos desses vazamentos para 0 caso
de compressores lineares que operam sem 6leo lubrificante.

Nos modelos revisados, a complexidade da simulacdo esta
diretamente relacionada ao custo de processamento computacional. Hilse
(2008) utilizou em conjunto os modelos diferencial e integral, usando o
modelo mais complexo na regido de interesse. Essa serd a abordagem
utilizada neste trabalho, buscando refinar ainda mais a solucéo alcangada por
Hilse (2008) no que diz respeito ao escoamento na folga pistdo-cilindro.
Com este proposito, um modelo de vazamento similar ao de Nishikawa e
Nishikawa (1998) foi desenvolvido, incluindo-se efeitos transientes do
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escoamento e o acoplamento do mesmo com um modelo integral para o ciclo
de compressao.

A partir da revisdo da literatura, pode-se identificar as seguintes
contribui¢bes do presente trabalho:

o Desenvolvimento de um modelo para a simulagdo do escoamento de
gas no mancal aerostatico formado na folga pistdo-cilindro de um
compressor linear, acoplado a um modelo integral para a simulagao
do ciclo de compresséo.

o Detalhamento e quantificagdo das perdas associadas ao escoamento
no mancal;

o Avaliacdo do impacto dessas perdas sobre as eficiéncias volumétrica
e isentrépica do compressor;

o Analise do efeito de parametros de projeto, tais como condi¢do de
operagdo e geometria do mancal, sobre as perdas.
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3 MODELO DA CAMARA DE COMPRESSAO

O modelo da cAmara de compressao, o qual sera denominado “modelo
CC”, é utilizado para determinar o estado termodindmico do gas dentro do
cilindro ao longo de todo o ciclo de compresséo. Isso possibilita o calculo da
poténcia indicada e da vazdo de massa do compressor, ambas necessarias
para avaliar as perdas do ciclo de compresséo.

Na formulacéo integral, um volume de controle é utilizado na regido
de interesse, como mostrado na Figura 3.1, onde se aplicam equacgdes de
conservacao de massa e energia. Em fungdo da formulag&o integral, assume-
se que as propriedades do fluido na regido ndo variam espacialmente.

I~
| |
| — | —
_ | T outi L min,i 1
_I_ _I_

Figura 3.1 — Volume de controle (detalhe em vermelho) na cdmara de compressao.

Conforme descrito em Ussyk (1984), um modelo para o ciclo de

compressdo requer a solugdo de cinco conjuntos de equacdes acopladas:

a) Equacdo da dindmica do pistéo, relacionando o volume da cadmara
de compressdo com o tempo;

b) Equacdes de balango de massa e de energia e uma equacdo de
estado para determinar a pressdo e a temperatura do gas na camara
de compressao;

c) Equac0es para avaliar o vazamento do gas através da folga pistao-
cilindro;
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d) Equac0es para determinar a vazao de massa através das valvulas
de succdo e descarga;

e) Equacges da dindmica de valvulas para determinar a abertura das
mesmas no ciclo de compressao.

A formulacdo de cada uma dessas equacOes sera descrita ap6s a
apresentacdo das hipdteses consideradas no modelo da cdmara de
compressao.

3.1 HIPOTESES ADOTADAS

Como j& mencionado, a formulagdo integral do modelo da camara de
compressdo implica que as propriedades ndo variam espacialmente no
volume de controle. Desta forma, gradientes de velocidade, pressdo e
temperatura dentro do volume de controle sdo desconsiderados.

Além disto, assumiu-se a hip6tese de gas perfeito, com calores
especificos (c, e c,) constantes. Tais hipoteses séo questionaveis, uma vez
que os indices de compressibilidade do fluido refrigerante escolhido variam
de 0,97 até 0,82 para as condi¢cBes de operacdo simuladas. Os calores
especificos reais também apresentam variagdes elevadas, em torno de 10%
do valor médio, ao longo do ciclo de compressdo. Entretanto, para a
investigacdo proposta, tais hipoteses sdo aceitaveis e simplificam o modelo.

Em relacdo ao pistdo, 0 modelo dindmico massa-mola utilizado por
Hilse (2008), Pollak et al. (1979) e Cadman (1967) foi substituido por uma
equacdo mais simples, a fim de especificar um movimento do tipo senoidal
para o pistdo. Isto permitiu uma andlise concentrada nos parametros de
amplitude e frequéncia do movimento.

O vazamento de gas na folga foi avaliado através de um modelo
desenvolvido em volumes finitos, assim como realizado por Hulse (2008).
Entretanto, no presente trabalho o modelo possui maior detalhamento
geométrico pela inclusdo dos volumes dos orificios de alimentacdo e
utilizacdo de varios elementos na espessura da folga pistdo-cilindro.

Com o objetivo de isolar perdas geradas por mecanismos nhao
associados ao mancal aerostatico, a transferéncia de calor nas paredes da
camara de compressdo foi ignorada, mediante consideracdo de paredes
adiabaticas. Além disto, os processos de succdo e descarga foram assumidos
ocorrer a pressao constante, ndo sendo necessaria a solucdo da dindmica de
valvulas.



3 Modelo da Camara de Compressao 57

3.2 MOVIMENTO DO PISTAO

O movimento do pistdo do compressor sob analise resulta da dindmica
de um sistema que inclui o motor e molas. No entanto, optou-se por
prescrever 0 movimento através de uma funcéo senoidal com pardmetros
fixos. O movimento assim prescrito é praticamente igual aquele associado a
dindmica do pistdo (Figura 3.2) na condicdo de regime ciclico plenamente
desenvolvido.

O volume do cilindro é uma funcdo do tempo e é representado da
seguinte forma:

T (Dgyr)? L
Viy=Ve t (Tcyl)%(l —cos(2m f t)), (3.1)

onde D, é o diametro do cilindro e Lg,,, € a amplitude de oscilacdo do
pistao.

Deve ser mencionado que o valor do volume morto V. é inversamente
proporcional a amplitude de oscilagdo Ly, 1sso ocorre pois o pistéo oscila
em relacdo a uma distancia média da placa de valvulas. Essa distancia é
aproximadamente constante, de forma que quanto menor é a amplitude de
oscilacdo, maior é a distancia entre o pistdo e a placa-valvula no TDC e maior
é o valor de V.. Na formulagdo adotada, o volume do cilindro, V; , no instante
de tempo inicial (t = 0) corresponde ao TDC, isto €, V;(;—¢y = V.
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Senoidal

— - = - Dinamica Variavel

0.8 1

0.6 4

02+

Posicao do pistdo adimensional [-]

0.0 0.2 0.4 0.6 0.8 1.0
Tempo adimensional [-]

Figura 3.2 — Comparagdo entre curvas de deslocamento do pistdo. Elaborado pelo
autor com dados cedidos pela Embraco.

3.3 PROPRIEDADES TERMODINAMICAS NO CILINDRO

Os valores de pressdo e temperatura no cilindro sdo calculados com o
emprego de relagbes termodinamicas. O procedimento a ser mostrado na
sequéncia se baseia nos trabalhos de Ussyk (1984), Hiilse (2008) e Schreiner
(2008).

De acordo com a demonstracdo realizada em Schreiner (2008), a
aplicacdo da equacdo da conservacdo de energia na forma integral em um
volume de controle similar ao da Figura 3.1 resulta em:

d — > . .
at vol sup

onde os subindices i e j se referem ao interior do cilindro e as superficies que
delimitam o volume de controle, respectivamente. Por outro lado, u é a

energia interna especifica, v é o volume especifico, U é o vetor velocidade

do fluido e 4 é o vetor area. A Equacdo (3.2) desconsidera os termos de
energia potencial e cinética. Devido a condicdo de paredes adiabaticas
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adotada na presente analise para as paredes da cAmara de compressdo, a taxa
de transferéncia de calor Q é igual a zero. J& a poténcia W é relativa ao
trabalho de movimentacao do pistdo. Assim:

. dv;
W = —Di d_tl' (33)

onde p; é a pressdo na cAmara de compress&o.

O segundo termo do lado esquerdo da Equagdo (3.2) representa o
balanco liquido dos j fluxos de energia cruzando a fronteira do volume de
controle. Utilizando o conceito de entalpia tem-se:

-

f pj (u]-+p]-v]-)L7-d/T=f pj hjU-dA = 1k, (3.4)
sup sup

onde o termo ri1; h; representa o somatério dos fluxos de energia que cruzam
a fronteira do volume de controle.

O primeiro termo do lado esquerdo da Equacdo (3.2) representa o
acumulo de energia interna no volume de controle e, desprezando variagdes
espaciais das propriedades, pode ser reescrito como:

6 6 dui dmi
— u dV=—(m w;) = m — + u; — 3.5
5% -[;ol p; u; dv 5% (m; u;) = m;, It +y; a0’ (3.5)

onde os termos du;/dt e dm;/dt representam as taxas da variagdo temporal
da energia interna e da massa no cilindro.

Utilizando relagdes fundamentais e de Maxwell (BEJAN, 1988), bem
como a defini¢do do calor especifico a volume constante, o primeiro termo
do lado direito da Equacdo (3.5) pode ser escrito como:

dui _ dTl 4T apl dvi 36
m; dt—mi C,i dt iaTiv Di dc I (3.6)

onde c, ; € o calor especifico a volume constante, T; € a temperatura do gas e
v; € 0 volume especifico. Assumindo a hipotese de gas ideal, tem-se:

R
=—, (3.7)

v Vi

o,
aT,
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onde R é a constante do gas. Finalmente, a taxa de variacdo do volume
especifico da Equacdo (3.6) pode ser escrita da seguinte forma:

dt  dt

dvi d <Vl) _ 1 d\?’l V; dmi (3 8)

E _mi dt m; dt

Substituindo as relagdes anteriores na Equacao (3.5), e apos alguma
manipulacdo algébrica, tem-se:

dv = iy (R d dmi) @
™ vOlpl Uy AV =M, Cpi "\y; dt dt Pide (3.9
dm;
+hi——

'

Substituindo as Equacdes (3.3), (3.4), (3.5) e (3.9) na Equacéo (3.2),
obtém-se uma expressdo para a taxa de variagdo temporal da temperatura:
dT;

d_tl =A;—B; T, (3.10)

onde os coeficientes Ay e By sdo:

1 dml- .
AT = m, CV'L' <_hi W - mj hj) (311)
_ 1 R dVL dml-
BT - m; Cv,i <;l dt B dt ) (312)

A taxa de variacdo temporal do volume do cilindro é obtida com
auxilio da Equacéo (3.1), ou seja:

dvi - T (Dcyl)2
dt 4

Lomp 7 f sen(2 m f t) (3.13)
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Com auxilio da Figura 3.3, os termos dm;/dt e m; h; sdo avaliados
de balancos de massa e de energia na fronteira do volume de controle:

dm ; . . .
dt = (min,i — Moyut,i + Mout,gep — min,gtp) (3.14)
mj hj = _(min,i hin,i - mout,i hi + mout,gtp hgtp (3.15)
— Mingtp hi)
/

iﬁ <I;]inihmi |
L P, T

| mmll,ibi >
Vc ;

|
A
|

|

4

|

:

outgtpgtp

/ ’
/

Figura 3.3 — Representacdo dos fluxos de energia que atravessam o dominio.

Deve ser salientado que o vazamento na folga de topo (i) pode
ocorrer nos dois sentidos, ou seja para dentro ou para fora do volume de
controle. Quando o vazamento ocorre em direcdo a folga (115, 4¢,,), a entalpia
do gas no cilindro é a considerada no balango de energia. J& quando o
vazamento ocorre em direcdo a cimara de Compressao (1 gy¢ g¢p ), CONSidera-

se a entalpia do gas vindo da folga de topo.
Dessa forma, com auxilio da Equacéo (3.10), a temperatura do gas no
cilindro é avaliada numericamente por intermédio da seguinte expressao:

dT;  T; —Tiowa

—_—=— 3.16
dt Aty (3.16)

onde Aty € o passo de tempo do procedimento de solugdo e T; 44 € a
temperatura do gas na cAmara de compressdo no passo de tempo anterior.
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Assim, pode-se obter uma expressao explicita para a determinacéo de T; onde
0s parametros A; e By sdo avaliados no passo de tempo anterior, de forma
que:

ET 14 By At (3.17)

Adotando um procedimento similar na Equacéo (3.14), obtém-se a
massa de gas dentro do cilindro em determinado instante de tempo:

m; =M + At("lin,i — Mout,i T Mout,gtp — min,gtp)' (3.18)

O volume especifico do gés no cilindro em um determinado instante
de tempo pode entéo ser calculado:

v, = —. (3.19)

A partir dos valores da temperatura, T;, e do volume especifico, v;, a
pressdo pode ser determinada por meio da equacdo de estado:

(3.20)

3.4 PROCESSOS DE SUCCAO E DESCARGA

O procedimento descrito a seguir é necessario para determinar as
vazOes de massa m;,; € My, ; referentes aos processos de succdo e
descarga. Tais processos foram assumidos como isocoricos para remover da
analise as perdas geradas pela perda de carga dos sistemas de valvulas e
filtros. Entretanto, o vazamento pela folga de topo do pistdo durante os
processos de succdo e descarga precisa ser levado em consideragcdo. Como o
estado termodinamico do gas vazante nem sempre € 0 mesmo do gas na
camara de compressdo, a equacdo da conservacdo da energia precisa ser
avaliada durante tais processos.

Como a pressdo é considerada constante, o processo envolvido é
“inverso” ao realizado na se¢@o anterior. Fixa-se 0 valor de p; e necessita-se
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calcular um valor de m;,,; (ou m,,, ;) de forma a satisfazer a conservagéao
da massa e da energia no volume de controle para uma determinada
quantidade de vazamento calculado pelo modelo da folga pistdo-cilindro.

Inicialmente é necessario modificar a equagdo da energia para isolar o
termo de volume especifico. Aplica-se entdo a Equacéao (3.20) em (3.17) de
forma que:

PiVi _ Ti01a +Ar At
R 1+ By At

(3.21)

Isolando o termo de volume especifico (inclusive o termo contido em
B7), pode-se chegar em:

['Pi 4y, At —my ¢y (Tiora + Ar At)]
p, = R dt S _ (3.22)
bi (R dmy At —m; ¢ )
dt LVl

Agora remanejando a equacdo de conservagdo da massa, combinando
as Equacoes (3.18) e (3.19), isolando os termos de vazdo de massa de sucg¢ao
(min,;) € vazdo de massa de descarga (1, ;) € assumindo que tais processos
nunca ocorrem simultaneamente, pode-se chegar a:

V:

o 3= Miota = B (houegip = Mingip) (3.23)
in,i At ’
V. . .
' _ 7”: + mi,old + At(mout’gtp - min,gtp) (324)
Mout,i = At .

As Equagdes (3.22) a (3.24) sdo as utilizadas para determinar as
vazOes de massa 1, ; € M,y ;. A obtencdo desses valores € iterativa,
calculada por uma subrotina no modelo CC, ocorrendo a cada passo de tempo
em que O compressor estd succionando ou descarregando massa. O
procedimento envolvido sera explicado na sequéncia apenas para a succao,
mas é analogo para 0 processo de descarga.

Durante o processo de expansdo, a pressdo no cilindro cai até se
igualar ao valor da pressdo de succdo. Nesse momento, o procedimento é
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iniciado com a estimativa de vazao de massa 7, ; igual a zero e com a
avaliacdo de v; através da equacdo (3.22). O valor v; é substituido na
Equagdo (3.23) a fim de atualizar o valor de m;,;, 0 qual € entdo utilizado
novamente na Equacdo (3.22). Esse procedimento continua até o valor de
My, ; apresentar uma variagdo relativa ao valor anterior menor do que um
valor de tolerancia especificado; no presente trabalho igual a 1x107°. Quando
esse procedimento iterativo € finalizado, as propriedades no interior do
cilindro séo avaliadas. Esta avaliacdo alternada do processo de succdo e das
propriedades no cilindro é realizada a cada passo de tempo até o pistdo
alcancar o ponto morto inferior (BDC). A partir desse ponto o sentido de
movimento do pistdo € invertido e o processo de compressdo do gas é
iniciado.
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4 MODELO DA FOLGA PISTAO-CILINDRO

Os campos de pressdo, temperatura e velocidade do escoamento na
folga pistdo-cilindro sdo calculados através do método de volumes finitos,
com auxilio do codigo comercial Fluent v14.0.0 (ANnsys, 2011a). Na
sequéncia sdo detalhadas as hipGteses, as equagdes governantes e o
procedimento de solugdo do modelo da folga pistdo-cilindro, o qual ser&
simplesmente denominado “modelo FPC”. O presente capitulo também
descreve aspectos relativos da discretizacdo espacial, das condiges iniciais
e de contorno, bem como do célculo de vazdo de massa nos canais restritores.

4.1 HIPOTESES ADOTADAS

Uma das hipoteses adotadas no modelo FPC foi assumir que o
escoamento se encontra em regime laminar. Esta hipdtese foi fundamentada
em resultados preliminares do escoamento, os quais indicaram nimeros de
Reynolds (Re) abaixo de 250. De acordo com Dou (2006), a regido de
transicdo em escoamentos de Poiseuille entre superficies planas ocorre para
Re = 1350, enquanto que para escoamentos de Couette o nimero de Reynolds
de transicdo é consideravelmente menor, em torno de 350.

Os valores supracitados sdo aplicaveis a escoamentos em regime
estacionario, mas podem ser estendidos a escoamentos pulsantes, como o do
presente trabalho, quando o parametro adimensional de oscilacdo (vw") for
inferior a 1,32 (GUNDOGDU e CARPINLIOGLU, 1999). O parametro
adimensional de oscilagéo é definido como:

VW = L, (#)/ (4.)

onde L, é o comprimento caracteristico do escoamento, f é a frequéncia de
oscilacdo e U a velocidade do escoamento. No presente trabalho o
comprimento caracteristico é a dimensdo da folga pistdo-cilindro (8) e,
portanto, da ordem de micrometros. Considerando isso e o0s demais
parametros, o valor de v'w” observado durante as simulacdes foi inferior a 1.
Em funcdo disto, assumiu-se que os valores de Re < 250 obtidos para o
escoamento na folga implicam em regime laminar.
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Ja a condicdo de rarefacdo no escoamento foi avaliada através do
ntmero de Knudsen:

Kn =—, 4.2)

onde A é o caminho livre médio entre as moléculas e L. é o comprimento
caracteristico do escoamento. O caminho livre medio pode ser estimado para
um gas utilizando o modelo de esferas rigidas, como realizado em Ewart et
al. (2007):

_Vmp

V2RT. (4.3)
2p

A

De acordo com Karniadakis et al. (2005), a teoria do continuo ¢é valida
para escoamentos com Kn < 0,01. Para valores de Kn > 10 0 escoamento
ocorre em regime molecular livre. Entre esses valores, 0o escoamento pode
ser classificado como de transi¢do (0,1 < Kn < 10) ou de deslizamento (slip
flow) para 0,01 < Kn < 0,1. Ainda de acordo com Karniadakis et al. (2005),
a utilizacdo das equagdes de Navier-Stokes é possivel no regime de
deslizamento, desde que sejam adotadas condi¢Ges de contorno apropriadas,
a fim de descrever efeitos de deslizamento e salto de temperatura nas paredes.

A Figura 4.1 mostra valores de Kn para diferentes condi¢es de
temperatura, pressao e comprimento caracteristico, similares as associadas as
simulagGes do escoamento na folga. Observa-se que a combinacgdo de baixa
pressao e menores comprimentos caracteristicos resulta em escoamentos com
deslizamento na parede, conforme ilustrado na Figura 4.1. Entretanto, tal
condicdo ndo representa a maioria dos casos simulados e, assim, os efeitos
de rarefacdo foram desconsiderados e todas as simula¢Bes do presente
trabalho foram realizadas com a condicdo de contorno de ndo deslizamento
na parede.
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Figura 4.1 — Variacdo de Kn com a pressdo em diferentes condi¢Ges para 0 R134a.

Outra hipétese importante foi considerar que 0 movimento senoidal
do pistdo ocorre sem desalinhamento. Resultados de Couto (2001) e Hiilse
(2008) mostram que essa hipotese ndo é verdadeira, mas decidiu-se adota-la
a fim de simplificar a simulacdo do escoamento. Também foi utilizado um
modelo de viscosidade linearmente dependente da temperatura, em conjunto
com a hip6tese de gas ideal com calor especifico constante.

4.2 METODO DE SOLUCAO

O método de volumes finitos foi o escolhido para resolver
numericamente as equacdes diferenciais governantes do problema. Para tal,
as equacOes diferencias sdo transformadas em um sistema de equagdes
algébricas que, quando solucionadas, definem as variaveis de interesse em
volumes elementares de um dominio geométrico.

No codigo numérico utilizado, as equagdes governantes do
escoamento foram resolvidas por um método de solugdo segregada (ANSYS,
2011b). Seguindo esse procedimento, cada sistema de equacdes relativas as
variaveis de interesse (pressdo, velocidade, temperatura, etc) é calculado
sequencialmente, de maneira independente. Devido as caracteristicas de ndo
linearidade de algumas equac®es e do posterior acoplamento entre elas, um
procedimento de solucdo iterativo deve ser empregado.
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4.2.1 Equacdes governantes

Trés equacdes diferenciais descrevem o escoamento compressivel na
folga pistdo cilindro. A primeira delas é a conservacgao da massa:

adp = , =
—4+V- = 4.4
T (pU) =0, (4.4)

onde p € a densidade e U é o vetor velocidade. Na Equacdo (4.4) o primeiro
termo representa o acimulo de massa em um volume infinitesimal, enquanto
0 segundo representa o balango liquido de massa que atravessa as fronteiras
desse mesmo volume.

A segunda equacao se refere & quantidade de movimento linear. Na
forma vetorial essa equagéo € escrita da seguinte forma:

a — — — — — — =3
a(pU) +V-(pUU)=-Vp+V-T+F, (4.5)

onde T é 0 tensor tensao viscosa e F é 0 somatorio das de eventuais forcas de
corpo. O primeiro termo do lado esquerdo refere-se a variacdo da quantidade
de movimento em um volume infinitesimal e o segundo ao balango liquido
da quantidade de movimento que cruza as fronteiras desse mesmo volume
por adveccdo. No lado direito da igualdade, os dois primeiros termos sdo a
forcas de superficie devido a tensdes, sendo p a pressdo e T o tensor tensdo
viscoso. Considerando a hipotese de fluido Newtoniano, o tensor tensdo
viscoso é dado por:

= [0+ (V0) |+ 2, O)F, (4.6)

onde u é a viscosidade do fluido, T é o tensor identidade e A, € 0 segundo
coeficiente de viscosidade. A hipotese de Stokes, 4, = —§ u, é adotada no

presente trabalho. Tal hipdtese é verdadeira para gases monoatdmicos, em
condicdes rarefeitas e na auséncia de reagdes quimicas, mas é também uma
boa aproximac&o para gases mais densos (SCHLICHTING, 1968). Dessa forma,
0 tensor tensdo viscosa pode ser escrito como:
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T =u|(¥0 +@0)") - —(v 01| a7)

Por fim, a terceira equagdo considera a conservacdo da energia.
Desconsiderando efeitos de geracdo, devido a combustdo e a reacOes
quimicas, por exemplo, e utilizando a Lei de Fourier para modelar a difusdo
molecular de calor, a equacao pode ser escrita em termos da entalpia total:

a(pa wt)+v (pUhyot) =V - (kVT)+—+v (z-0), (4.8)

onde k é a condutividade térmica do fluido e a entalpia especifica total, h,;,
é definida por

=

htot=h+§l,_f'l,_f, (49)
onde h é a entalpia é obtida de
T
h= f cp dT, (4.10)

To

sendo c,, o calor especifico a pressdo constante do gas, considerado igual a
830,4 [J/kg.K]. A temperatura de referéncia T, foi especificada como 298,15

[K].

Na Equacdo (4.8), o primeiro termo do lado esquerdo da igualdade
refere-se a taxa de variacdo da entalpia total no volume infinitesimal e o
segundo ao balanco liquido de fluxo de energia que atravessa por adveccao
as faces desse volume. No lado direito da igualdade, o primeiro termo refere-
se ao fluxo liquido de calor por conducéo e o segundo se deve aos efeitos de
contracdo e expansdo do fluido.

O dltimo termo da Equacdo (4.8) esta relacionado ao trabalho das
forcas viscosas e merece um maior detalnamento. Esse termo pode ser
dividido em duas parcelas, uma de trabalho reversivel (17-?-?) e outra
irreversivel (&), determinada taxa de dissipacdo viscosa volumétrica. De
acordo com Versteeg e Malalasekera (2007), e fazendo o uso da hipétese de
Stokes, tal taxa é definida como:
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alaun?  (0U,\* joUN?| (U, oU,\?

d>=,u—( ")+—y +< Z) +=—=+-=2

3|\ 0x dy 0z dy 0x

oU, aU,N%:  (0U, aU,\’
+ + + =+ :
( dz = Ox ) 0z dy

A taxa de dissipacdo viscosa indicada na Equagdo (4.11), é sempre
positiva uma vez que contém apenas termos elevados ao quadrado,
representando a conversdo de energia mecénica, pela acdo do trabalho de
deformacéo, em energia térmica. Em diversas situa¢Oes de escoamento esse
termo ¢ descartado, pois somente é significativo em escoamentos de elevado

cisalhamento e/ou compressibilidade. Na presente analise, tal termo mostrou-
se relevante e foi considerado em todas as simulagdes.

(4.11)

4.2.2 Discretizacéo das equagdes

A discretizacdo das equacBes governantes pode ser detalhada para a
equacdo de transporte na forma integral de um escalar genérico ¢,
considerando um volume de controle V:

f ag’—¢dv+f p¢L7-d/T=f rqﬁ¢-d/f+f Spd¥, (4.12)
v t SC SC v

onde Iy € o coeficiente de difusdo da propriedade ¢ e Sy € a geragdo da
propriedade ¢ por unidade de volume. Os dois primeiros termos da Equacao
(4.12) representam a taxa de variacdo no volume e o balanco liquido do
transporte advectivo da propriedade ¢. Os termos a direita da igualdade séo
relacionados ao balanco liquido do transporte difusivo e a geracdo, ou
destruicdo, de ¢. Integrando a Equacéo (4.12) em um volume finito, obtém-
se:

Ny

Ny

dpod - o - 5

Tv+zpf¢fuf-,4f =Zr¢v¢f-Af +S4V, (4.13)
f f

onde o subindice f € referente as N faces do elemento. A propriedade ¢ e
demais variaveis sdo avaliadas no centro do volume. As propriedades nas
faces sdo calculadas com o emprego de funcdes de interpolacdo que serdo
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descritas na proxima se¢do. O termo transiente na Equacdo (4.13) é
discretizado utilizando uma formulagdo implicita de primeira ordem:

9 _om -9 (4.14)
at At

onde ¢™*1 e ¢™ sdo as propriedades ¢ no passo de tempo atual e anterior,
respectivamente.

A Equacao (4.13) pode ser entdo linearizada e escrita da seguinte
forma:

a’pd) = Z AnpPnp + B, (4.15)

nb

onde a, e ay, sdo os coeficientes linearizados das propriedades ¢ € ¢y,
respectivamente, enquanto S é o agrupamento dos termos restantes. Deve ser
mencionado que o subindice nb denota grandezas associadas aos volumes
vizinhos. As propriedades nas células vizinhas, ¢,;,, surgem das
interpolagBes necessarias para o calculo das propriedades nas faces do
volume, ¢, e de seu respectivo gradiente. Os coeficientes a,;, também
dependem do método de interpolacdo utilizado e fornecem a importancia
relativa da propriedade ¢,;, de cada célula vizinha sobre o valor da
propriedade ¢ da célula avaliada. Informacdes adicionais sobre esses
coeficientes podem ser obtidas em Maliska (1995).

A Equacdo (4.15) é avaliada em cada volume finito da malha
computacional, formando um sistema linear de equacdes para cada
propriedade do escoamento na forma:

la]l¢] = [B]. (4.16)

O procedimento iterativo de solucdo é realizado com o método de
Gauss-Seidel, combinado com o método Algebric Multigrid (AMG) a fim de
aumentar a taxa de convergéncia. Informacbes mais detalhadas sobre o
procedimento de solucdo do sistema linear de equacgdes podem ser
encontradas em Ansys (2011b).
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4.2.3 Funcdes de interpolacdo

No codigo comercial Fluent v14.0.0 (ANsYs, 2011a) utilizado neste
trabalho, os valores das variaveis ¢ sdo localizadas no centro dos volumes.
Em funcdo disto, os valores de ¢ nas faces de cada volume precisam ser
avaliados para a determinacédo de fluxos difusivos e advectivos. Para estimar
estes valores, optou-se por utilizar uma formulacdo upwind de segunda
ordem, segundo a qual o valor de ¢, depende de ¢ nos volumes a montante.
Dessa forma, o valor da propriedade ¢ na face f de um volume é avaliada
com o0 emprego da seguinte expressao:

br=0d+Vp- 7 (4.17)

onde ¢ e V¢ sdo avaliados na célula a montante e 7 é o vetor deslocamento
do centroide da célula a montante até o centroide da face. Essa formulagédo
exige o seguinte computo do gradiente da propriedade ¢ em cada célula:

- 1 —
V=2 &, (4.18)
f

onde o valor ¢, é a média aritmética entre os valores ¢ das células adjacentes
a face f, de maneira que:

(,5/" — ¢C0 ; ¢C1. (419)

Testes foram realizados usando diferentes esquemas de interpolacéo e
calculo de gradientes, mas o0s resultados apresentaram variagcdes
insignificantes.

4.2.4 Acoplamento entre os campos de pressao e velocidade

Em funcdo do uso de um algoritmo de solucdo segregada, deve-se
adotar um método para garantir o acoplamento entre 0s campos de pressao e
velocidade. Assume-se que o0 acoplamento é adequado quando o campo de
pressao introduzido na equacdo da quantidade de movimento fornece um
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campo de velocidade que satisfaz a conservacdo da massa. Desta forma,
coeficientes de correcdo sao adotados para os valores de velocidade e pressdo
obtidos durante o procedimento iterativo de solugéo das equacdes.

Neste trabalho, escolheu-se 0 método SIMPLE (Semi IMPlicit Linked
Equations). Detalhes do método SIMPLE estdo disponiveis em Maliska
(1995).

4.2.5 Propriedades termofisicas

Assim como no modelo integral da camara de compressdo, a hipétese
de gas perfeito é adotada no modelo da folga pistdo-cilindro (modelo FPC):

p=pRT. (4.20)

O valor da viscosidade foi avaliado pela seguinte funcdo da
temperatura:

u=A4,T, (4.21)

onde A, € uma constante calculada com o auxilio da biblioteca REFPROP®
v8.0, a partir da interpolacdo de dados de viscosidade nas faixas de
temperatura e pressdo estudadas.

4.2.6 Estratégia de malha movel

Em funcdo do movimento do pistdo, o modelo FPC foi desenvolvido
com malhas mdveis, empregando o método DLMM (Dynamic Layering
Mesh Method). Neste método, os volumes de controle adjacentes as
superficies fixas sdo tratados de forma diferenciada. Por exemplo, a equacéo
de transporte de uma propriedade ¢ nesses volumes onde uma superficie se

move com velocidade Uy ¢ definida como:

a — — -
f 6L¢dv+f pp (U —1T,)-dA
vol t sup (4.22)

sup vol
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O primeiro termo da Equacdo (4.22) é calculado usando uma
discretizacdo de primeira ordem como:

a v n+1l __ V)"
J ﬂdv: (popv) (popv) . (4.23)
vol at At
Camada i
Camadaj = T 777777777 o Altura da camada j

Sentido do ¢ Fronteira mével
movimento

Figura 4.2 — Esquema de camadas dindmicas.

Quando a fronteira mdvel se movimenta no sentido de comprimir a
camada j, o colapso da mesma com a camada i ocorre quando a altura L da
camada j atende a seguinte condicao:

Lj < ac L. (4.24)

No caso da expansdo da camada j, a mesma é segmentada quando a
seguinte condicdo é alcancada:

A segmentacdo ocorre de forma que a nova camada i tenha a mesma
espessura da camada i anterior a segmentacdo. Os fatores a, e ag foram
fixados em 0,2 e 0,4, respectivamente, em todas as simulagdes. Maiores
detalhes sobre a formulacdo DLMM podem ser encontradas em Ansys
(2011b).
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4.3 DETALHAMENTO DO MODELO FPC

Na sequéncia é realizada uma descri¢do mais detalhada do modelo de
simulacéo do escoamento na folga pistdo-cilindro (modelo FPC), incluindo
aspectos do dominio de solugdo, malha de discretizacdo, condigbes de
contorno e condiges iniciais.

4.3.1 Dominio de solucéo

O dominio de solugcdo do modelo FPC consiste na regido da folga
pistdo-cilindro, conforme ilustra a Figura 1.9. A hipdtese de alinhamento
perfeito entre o pistdo e o cilindro implica em uma espessura de folga
constante. A folga radial pistdo-cilindro possui valores tipicos na faixa de 5
pum, sendo muito menor do que o didmetro do pistdo (um fator menor do que
1/1000). Isso possibilita a desconsideracdo do efeito de curvatura sobre o
escoamento, resultando na planificacdo do dominio de solugdo, conforme
ilustra a Figura 4.3. Além disto, o dominio de solugéo apresenta seis planos
de simetria geométrica, podendo assim ser reduzido (Figura 4.4).

93 (0 Planificagso do
dominio

© o

Figura 4.3 — Planificagcdo do dominio da folga pistdo-cilindro.
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a) Interface com a
camara de compressao

c) Superficie do cilindro b) Interface com os

o . . canais restritores
e) Superficies de simetria

d) Superficie do pistdo

f) Interface com o
ambiente interno

Figura 4.4 — Dominio simplificado da folga e superficies limitantes.

4.3.2 Condigdes de contorno

As condic¢des de contorno necessarias para a solugdao do escoamento
na folga pistdo-cilindro podem ser apresentadas com referéncia a Figura 4.4,
sendo assim identificadas:

a) Interface com a cAmara de compressao: pressdo e temperatura
fornecidas em cada posicdo do pistdo pelo modelo integral da
camara de compressao, com vazdo de gas permitida em ambos 0s
sentidos através da fronteira.

b) Interface com os canais restritores: vazdo de gas prescrita em
funcao do tempo a partir do modelo de escoamento compressivel
no canal restritor. A temperatura do gas é assumida como igual
aquela da camara de descarga.

c) Superficie do cilindro: condicéo de parede sem deslizamento, ou
seja, velocidade nula, e temperatura prescrita (T = 328,15 K).

d) Superficie do pistdo: parede sem deslizamento, com velocidade
variavel calculada com base no movimento do pistdo, e
temperatura constante (T = 328,15 K).

e) Superficies de simetria: condi¢do de contorno de simetria, ou seja,
componente de velocidade e gradientes normais a superficie sdo
nulos.
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f) Interface com o0 ambiente interno: pressdo e temperatura
constantes e iguais a pressdo de evaporacdo e a temperatura de
sucgéo.

4.3.3 Condicdo inicial

Todas as simulagBes sdo iniciadas com o pistdo no ponto morto
superior (TDC), prescrevendo-se 0s campos iniciais de velocidade,
temperatura e pressdo. O campo de velocidade € inicializado como nulo e o
de temperatura a 328,15 K. Por estar no TDC, as interfaces a) e f) da Figura
4.4 estdo nas condicBes de pressdo de condensacdo e de evaporacao,
respectivamente. Para evitar variagbes abruptas no campo de pressdo no
estagio inicial do procedimento iterativo de solucdo, adota-se uma variagao
linear de presséo ao longo da folga como condicdo inicial, conforme ilustrado
na Figura 4.5.

A

pcond

Pressao

p evap

Posicdo longitudinal

b) Interface com os canais restritores

/\
a) Interface com a cdmara f) Interface com o
de compressado ambiente interno

Figura 4.5 — Distribuicdo de pressdoemt = 0.
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4.3.4 Malha de discretizacdo

A discretizacdo do dominio de solucdo foi realizada utilizando o
gerador de malhas ANSYS® Meshing™ (ANsys, 2011d). A malha gerada é
composta por elementos de volume hexaédricos e pentaédricos e elementos
de superficie quadrangulares e triangulares.

Os elementos hexaédricos representam a maioria dos elementos de
volume e estdo dispostos, em sua maioria, de forma alinhada com o sentido
de movimentacao do pistdo (eixo x da Figura 4.6). No sentido da espessura
da folga (eixo y) foram utilizados 20 elementos e no sentido longitudinal
(eixo x) aproximadamente 80. O numero total de elementos da malha é
aproximadamente igual a 46000.

A Figura 4.6 ilustra a malha padrdo utilizada nas simulagdes e as
diferentes zonas de ajustes da malha em funcdo da movimentacdo do pistéo.
Conforma mostra a Figura 4.6 duas regides tiveram a malha com movimento
prescrito na totalidade para manter a caracteristica de refino junto as
interfaces com o ambiente de sucgdo e cAmara de compressao. A regides em
cinza sdo aquelas afetadas pelo método DLMM (secdo 5.2.6) e o restante da
malha, em amarelo, ndo necessitou de adaptacao.

Malha com deslocamento prescrito

Dynamic Layering

Figura 4.6 — Malha utilizada.
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4.3.5 Critério de convergéncia

O critério de convergéncia adotado para o procedimento iterativo de
solucdo do modelo FPC foi especificado a partir do monitoramento de
variaveis globais de interesse, observando niimeros minimo e maximo de
iteragdes por passo de tempo, definidas como 10 e 200, respectivamente.

O critério de convergéncia foi baseado na variagdo acumulada VAR¢
de trés variaveis (¢) ao longo de n iteragdes consecutivas:

_ —\ 2
\/Zg:(l)(ﬁbmter—b - ¢n) (4.26)
E )
onde N, € 0 nmero da iteracéo atual, n a quantidade de valores avaliados

consecutivamente, estabelecido em 3 para todas as simulages, e ¢,, é o valor
médio da propriedade ¢ das n iteragdes anteriores, definido como:

VAR =

n-1 d)
#n = Z —Riter D (4.27)
b=0 n

O valor indicativo de convergéncia estabelecido para VAR¢ foi de 10°
4, ap0s testes de sensibilidade do mesmo em simulagdes preliminares. As trés
propriedades ¢ envolvidas foram: fluxo de entalpia na interface com o
ambiente interno, fluxo de entalpia na interface com a cdmara de compressao
e taxa de dissipagdo viscosa total integrada no dominio. A taxa de dissipagéo
viscosa é o somatorio do valor indicado pela Equacgéo (4.11) em cada célula
da malha multiplicado pelo respectivo volume da célula.

4.4 CALCULO DE VAZAO NOS CANAIS RESTRITORES

Os canais restritores sdo ranhuras na parede externa do cilindro,
apresentando uma secao transversal conforme demonstrado na Figura 4.7. A
determinacédo da vazao de gas nos canais restritores segue 0 método proposto
por Hilse (2008). O escoamento compressivel nos canais de secdo constante
¢ assumido ser isotérmico e laminar. Além disto, o escoamento &
considerado quase-estatico, utilizando-se valores instantaneos de pressao no
orificio de alimentacdo presente na folga pistdo-cilindro.
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R

\— Canaisrestritores ——

\
.

Orificio de
alimentacdo —

Figura 4.7 — Representa¢éo dos canais restritores e orificios de alimentagao.
Adaptado de Hulse (2008).

O conceito de didmetro hidraulico do canal é usado para caracterizar
0 escoamento nos canais restritores:

44
D, = %, (4.28)
cap

onde A.,, € a area de se¢do do canal e P,,, € 0 perimetro molhado. A vazéo

de massa na saida do canal restritor é a vazdo de massa entregue ao orificio
de alimentacéo, de forma que:

Meo = Pro Ufo Acap, (4.29)

onde U é a velocidade média do escoamento e o subindice fo refere-se a
secdo do canal em contato com o orificio de alimentacdo. Com as
informagdes do nimero de Mach (M) e a velocidade do som (a) na secdo em
questéo é possivel avaliar a velocidade média Uy, como:

Ufo =a MfO' (430)
sendo

a=,/yRT, (4.31)
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onde T é a temperatura do escoamento, considerada igual a temperatura da
camara de descarga To,p gis-

Considerando as hipoteses ja citadas para o escoamento e as informacgoes
geométricas do canal, o nimero de Mach na entrada pode ser calculado como
(HULSE, 2008):

(2 P
|2 ' Z(PilfL , (4.32)
yln(%) +D—I;

onde f;, é o fator de atrito de Darcy, L é o comprimento do canal restritor e
os subindices 1 e 2 representam a entrada e a saida do canal, respectivamente.
De acordo com a hipdtese de escoamento laminar, o fator de atrito é definido
é:

64

=— 4.33
fD Rel ( )
onde Re é o nimero de Reynolds do escoamento.
Uro D
Re = ’“’T’”). (4.34)

A pressdo adotada na entrada no canal restritor é a da cadmara de
descarga, equivalente a pressdo de condensacao, e a pressao na saida do canal
é a pressdo calculada pelo modelo da folga pistdo-cilindro no orificio de
alimentacdo (superficie b) da Figura 4.4). O fator de atrito é calculado com
base no niimero de Reynolds médio do escoamento (média aritmética entre a
entrada e a saida.)

A Equacdo (4.32) deve ser resolvida iterativamente a cada passo de
tempo, visto que o fator de atrito depende da velocidade do escoamento
calculada pela propria equacdo. Com isso, a vazdo de massa em cada canal
restritor € obtida e utilizada como condicdo de contorno no modelo FPC.
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5 METODOS DE SOLUCAO E ANALISE

Neste capitulo seré realizada a descri¢cdo do procedimento de solucéo,
bem como detalhados os parametros definidos para a analise de perdas e seus
efeitos sobre a eficiéncia do compressor.

5.1 PROCEDIMENTO DE SOLUGCAO

A solugdo do escoamento compressivel transiente na regido da folga
pistdo-cilindro foi realizada com o cédigo comercial FLUENT®, seguindo o
método dos volumes finitos. No presente trabalho, tal abordagem ¢é
identificada como modelo da folga pistao-cilindro (modelo FPC), conforme
detalhado no Capitulo 4.

O procedimento de solugdo exige a especificacdo de condi¢bes de
contorno do dominio de solugdo. Uma das condigdes de contorno é referente
ao estado termodinamico do fluido refrigerante na cAmara de compresséo ao
longo do ciclo de compressdo, o qual é caracterizado através de um modelo
de formulacao integral acoplado ao modelo FPC. Tal modelo é denominado
modelo da camara de compressdo (modelo CC), conforme descrito no
Capitulo 3.

Outra condigdo é a vazdo de massa transiente nos canais restritores,
calculada com base nas informag6es da regido de descarga do compressor e
no campo de pressao no orificio de alimentacdo. Para tal é adotado 0 modelo
de escoamento proposto por Hiilse (2008) e descrito no Capitulo 4. A Figura
5.1 ilustra o dominio de solugéo dos modelos supracitados.
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Célculo de Vazéo nos
Canais Restritores

Modelo da Folga
Pistdo-cilindro

. :
\ frittteies

— .-

T I

Figura 5.1 — Localizagdo dos modelos utilizados.

A cada passo de tempo os modelos sdo resolvidos na ordem indicada
na Figura 5.2, com o acoplamento entre os mesmos sendo realizados através
das condi¢es de contorno.

Modelo Diferencial
. (folga pistao-cilindro & [
orificios de alimentagéo)

Presséo nos
orificios de
alimentagéo

Vazéo de massa
e entalpia na folga
de topo

Modelo de Fanno Modelo Integral
(canais restritores) (camara de compressao)

Avanco no tempo

A Y
Vazéo de massa Presséo e
nos orificios de temperatura
alimentagéo na folga de topo

Figura 5.2 — Diagrama de comunicac¢do dos modelos usados na simulagéo.
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Na sequéncia (Figura 5.3) € apresentado um fluxograma do
procedimento de simulagdo detalhado englobando todos os modelos
descritos. Deve ser mencionado que o procedimento é totalmente
desenvolvido com o emprego do cédigo Fluent, com o auxilio de rotinas
implementadas via UDFs (User Defined Functions). Informagdes sobre a
utilizacéo de UDFs podem ser obtidas em Ansys (2011c).
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Figura 5.3 — Fluxograma da simulagao.
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As seguintes varidveis indicadas na Figura 5.3 sdo assim definidas:

Nstep: Numero do passo de tempo atual (modelo FPC);

Nsypstep: NUmero do sub passo de tempo (modelo CC);

N Numero de vezes que o modelo CC avanga antes de
subdiv: retornar ao modelo FPC;

tiy: Tempo atual no modelo CC;

trot: Tempo total de simulago.

No inicio da simulacéo, os arquivos de malha e de dados de entrada
previamente gerados sdo introduzidos no coédigo. As condic¢des de contorno
sdo estabelecidas e a condi¢do inicial é especificada. Apds inicializados, 0s
campos de pressdo, temperatura e velocidade no dominio da folga pistdo-
cilindro séo calculados iterativamente seguindo o modelo FPC. Durante essa
etapa da solugéo, as condi¢fes de contorno sdo mantidas constantes. Apés a
convergéncia desses campos no passo de tempo avaliado, as variaveis de
interesse sdo atualizadas.

Inicia-se entdo o modelo CC, avancando o procedimento de solugéo
em um passo de tempo inferior a0 do modelo FPC. Devido ao
equacionamento do modelo CC, valores de avango de tempo da ordem de
5000 divisGes por ciclo de compressdo foram necessarios. Esse nivel de
discretizagdo temporal mostrou-se inviavel para o modelo FPC e, assim,
avancos de tempo diferentes foram adotados para cada modelo. As variaveis
de entrada para 0 modelo CC calculadas pelo modelo FPC sdo mantidas
constantes até 0 modelo CC avancgar um intervalo de tempo igual ao passo de
tempo do modelo FPC.

Prossegue-se entdo com o calculo da vazdo de massa nos canais
restritores através do modelo de escoamento compressivel, utilizando o
campo de pressao no orificio calculado pelo modelo FPC. Na sequéncia séo
realizados balancos de propriedades nos ambientes de succdo e descarga e as
variaveis de interesse sdo escritas em um arquivo de saida. Realiza-se entdo
um avango no tempo t de forma que o valor de t seja igual ao de t;,
garantindo que os Modelos CC e FPC estejam sempre no mesmo instante de
tempo.

O procedimento de solucdo é repetido, avancando em t até que o
mesmo alcance o tempo total de simulacéo (t,,.) especificado pelo usuario,
finalizando assim a simulacéo. O tempo médio de simulagéo para cada caso
foi de 7600 segundos por ciclo de compressdo, sem processamento paralelo,
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em uma estacdo de trabalho com processador Intel® Core™ 7 950 de
3,07GHz, com Hyper-Threading ativado, e 12GB de memdria RAM.

5.2 ANALISE DAS INEFICIENCIAS

Conforme visto no Capitulo 1, os principais parametros de eficiéncia
dos compressores, eficiéncia volumétrica e eficiéncia isentrépica, estdo
associados a vazdo de gas e ao consumo de energia do compressor,
respectivamente. A presente secdo se concentra no detalhamento dos
diversos os aspectos que afetam esses parametros de eficiéncia.

5.2.1 Fracionamento de ineficiéncias volumétricas

De acordo com a Equacédo (1.3), a eficiéncia volumétrica é a razao
entre a vazdo de massa real e a vazdo de massa ideal. A vazdo ideal é expressa
basicamente através de trés parametros: densidade do gas na suc¢do, volume
deslocado pelo pistéo e velocidade nominal de operagdo do compressor. No
presente trabalho, tais pardmetros sdo mantidos constantes ao longo da
simulacdo do compressor.

Por outro lado, a vazdo real é reduzida pela acdo de diversos
parametros. A Figura 5.4 apresenta um esquema das conexdes entre as
regides do compressor que sdo analisadas com os diferentes modelos. Com
auxilio da Figura 5.4, pode-se apresentar o balango de massa no ambiente da
sucgéo da seguinte forma:

m = Mipsuc = Mini — Mysk, (5.1)

onde 1, «,, € @ vazao de massa no passador de sucgdo, m;,; a vazdo de
massa admitida na camara de compressdo através do orificio de succdo e
g, @ vazdo de massa através da folga de saia do pistdo, que ocorre em
direcdo ao ambiente de sucgdo. Desta forma, 1, pode ser considerada uma
parcela que reduz a vazdo de massa, pois parte da massa admitida para a
camara de compressao (m,,, ;) fica em circulacéo dentro da carcaca.
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Figura 5.4 — Esquema de comunicagdo dos dominios.

Para concentrar a analise apenas nas perdas que ocorrem na folga
pistdo-cilindro, os processos de succdo e descarga foram assumidos como
isobaricos nas condicdes de pressdo de evaporacdo e condensacdo,
respectivamente. Com isso, 0s efeitos de queda de pressdo causados por
restricdes em filtros e valvulas foram desconsiderados. Analisando 0s
processos de expansdo e sucgdo, bem como considerando os efeitos de
vazamento e que o estado termodinamico de 1, ; € 0 mesmo de 1M, g, €
proposto o seguinte fracionamento de ri;,, ; com base no decréscimo da vazao
ideal:

min,i = mth - (1 - T"U,idC)VSW Psuc f - mgtp(exp) - mgtp(suc)

- (pini,comp — Psuc) Vapc f (5-2)



90 5.2 Analise das ineficiéncias

O primeiro termo a direita da igualdade representa a vazdo de massa
ideal e 0 segundo, a reducdo da vazdo causada pele efeito tedrico do volume
morto (17,,;4.) definido como (GOsNEY, 1982):

1

Y

Myigc = 1+c—c <_pcond> , (5.3)
Pevap

sendo c¢ a fracdo do volume morto em relagdo ao volume deslocado e y a
razao entre os calores especificos do fluido refrigerante.

Retornando a Equagao (5.2), Myepexp) € Mgep(suc) representam as
vazOes médias através da folga de topo do pistdo, durante os processos de
expansdo e sucgdo, respectivamente. Um valor positivo de g, indica a
entrada de massa na cmara de compressao, ou seja, que 0 vazamento ocorre
da folga de topo para a camara de compressdo. Em outras palavras, o
compressor deixa de admitir massa da cAmara de succdo devido & admisséo
de massa da folga pistdo-cilindro. Para todas as simulacgdes realizadas foi
verificado um valor positivo de ambas as variaveis, confirmando o efeito de
reducdo de vazdo de massa do compressor.

Finalmente, o Ultimo termo da Equagdo (5.2) refere-se a reducdo da
vazdo pela reducédo da densidade massica no cilindro (no inicio do processo
de compressdo) em relacdo a densidade no passador de sucgdo (pgyc —
Pini,comp), ONde a variavel Vgp € 0 volume do cilindro quando o pistdo
encontra-se no ponto morto inferior. Assim, utilizando as Equacg®es (5.1),
(5.2) e (1.2), a vazdo de massa m pode ser reescrita como:

m= mth - (1 - 7')v,idc)rhth - mgtp(exp) - mgtp(suc) - (psuc
- pini,comp) VBDC f - mgsk- (5'4)
Ao total, cinco mecanismos fisicos na regido da folga pistao-cilindro
atuam no sentido de reduzir a vazdo do compressor. Cada um deles esta
representado por um termo do lado direto da Equacdo. O primeiro é a prépria
vazdo ideal, o segundo esta relacionado com a reducédo de vazao pelo efeito
do volume morto tedrico, o terceiro e o quarto com o vazamento pela folga
de topo, 0 quinto com o efeito de aquecimento do gas até o inicio da
compressdo e o Ultimo com o vazamento de gas pela folga de saia.



5 Métodos de Solucao e Analise 91

Normalizando ambos os lados pela vazéo ideal tem-se:

m n Mgtpexp  Mgtp,suc
. = lv,idc — 3 - 3
Mep Mep Mep ) (55)
(psuc - pini,comp) VBDC f Mk ’
Mtp Min

Nesse ponto, € interessante introduzir os pardmetros v, que
representam as reducgdes de vazao de massa devido aos diferentes eventos k,
normalizados pela vazdo de massa ideal. Os pardmetros & sdo opostos ao de
n de forma que, quanto maior &, maiores sdo as perdas e mais ineficiente é o
ciclo de compresséo.

A Equagdo (5.5) pode entdo ser reescrita da seguinte forma:

Ny = NMv,idc — €Vgtp,exp — EVgtp,suc — €Vsh — EVgsk (5,6)
(1 - 771;) = (1 - 771;,1'dc) + gvgtp,exp + gvgtp,suc + EVsp 57
+ EVggk, (5.7)

EViot = EVjge + EVgtp,exp + EVgtp,suc + evg, + EVgsk- (5,8)

De maneira similar a indicada na Equacéo (5.4), o primeiro termo a
direita na Equacdo (5.8) representa a reducdo de vaz&o causada pelo volume
morto e os quatro termos restantes sdo todos relacionados ao sistema de
mancal aerostatico. Agrupando esses termos, pode-se definir o seguinte
parametro de ineficiéncia volumétrica:

EVmanc = €Vtot — EVidc 59
= EVgepexp + EVgtp,suc + evgy + EVgsk» (5.9)

o0 qual, quando combinado com a Equacéo (5.6), resulta em:

Ny = Nvide — €Vmanc: (5.10)

Dessa forma, com excecdo do efeito do volume morto tedrico, todas
as demais ineficiéncias sdo causadas pelo mancal aerostatico formado na
folga pistdo-cilindro.
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5.2.2 Fracionamento de ineficiéncias isentrépicas

A avaliacio de ineficiéncias isentropicas baseia-se na ideia de
guantificar quanto calor seria necessario retirar do sistema ilustrado na Figura
5.4 para que a entropia especifica do gas na saida do volume de controle
(passador de descarga) fosse a mesma do gas na entrada do volume de
controle (passador de succéo). Desta forma, realiza-se um balango de energia
em trés diferentes ambientes com a finalidade de calcular a taxa de calor
rejeitada em cada um deles, de forma que cada taxa representa um consumo
excessivo de energia.

Na anélise supracitada, duas consideracBes sdo adotadas: o motor
elétrico é considerado ideal e o atrito na parede do pistdo é considerado como
Unico mecanismo de perda mecanica. Dessa forma:

Nete = 1, (5.11)
Wanare = Wina + Wy, (5.12)

onde Wf é a poténcia de atrito dissipada na superficie lateral do pistéo.

Outra consideracao importante se refere ao estado termodinamico do
gas que entra e deixa o volume identificado pela linha tracejada na Figura
5.4. Naentrada é adotada a press&o de evaporagao (p.,q;) € Uma temperatura
de sucgdo (T, ), ambas constantes. Na saida assume-se a pressao igual a de
condensacao (peyqp) € temperatura proveniente de uma compressao
isentropica (T4;5) partindo das condigOes de entrada peyqp € Toyc. AsSim, as
ineficiéncias sdo caracterizadas como desvios do processo isentrépico. O
balanco de energia no volume de controle resulta em:

. Wind + Wf + min,suc ' hin,suc = Qamb,gap + Qamb,suc + (5 13)

Qamb,dis + mout,dis ' hout,diS! .
$endo Qump gap: Qamp.suc € Qamp,ais 3 taxas de rejeicio de calor nos
ambientes da folga pistdo-cilindro, ambiente de succdo e ambiente de
descarga respectivamente. Os termos i e h representam a vazdo de massa e
a entalpia especifica na entrada do ambiente de succao e na saida do ambiente
de descarga, ou seja, cruzando o volume de controle. Na condicdo de
operacdo estabilizada, a vazdo média m em diferentes regiées do compressor
sdo iguais, de forma que:
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M = Min suc = Mour,ais (5.14)

Aplicando esta condi¢do na Equacéo (5.13) e substituindo o resultado
na Equacéo (5.12) resulta:

Wshaft —m:- Ahs = Qamb,gap + Qamb,suc + Qamb,dis (5-15)

Normalizando ambos os lados desta equagdo pela poténcia
isentrépica, Equacdo (1.5), e utilizando as Equaces (1.9) e (5.11), obtém-se:

l 1= Q'am'b,gap + Q'am'b,suc + Q'arntb,dis (5.16)

Ms W W Wy

De maneira similar a realizada na analise de reducdes de vazao de
massa, € interessante introduzir a variavel sy, que representa um acréscimo
de poténcia consumida, normalizada pela poténcia isentrépica, devido a
ineficiéncias em cada k sub-regido, de forma que:

_ Qamb,gap Qamb,suc Qamb,dis
= - + - + -
W, W, W, (5.17)

= Ssamb,gap + ESamb,suc + ESamb,dis

ES

Os termos da direita desta equagdo representam entdo o desvio da
poténcia isentropica de compressao devido as rejei¢des de calor no ambiente
da folga pistdo-cilindro, na regido do ambiente de succdo e no ambiente de
descarga. Assim como na analise da eficiéncia volumétrica, todos os termos
sdo associados exclusivamente ao mancal aerostatico. Finalmente, os termos
podem ser agrupados para representar a eficiéncia isentrépica a qual
combinada com a Equacéo (5.16), fornece a seguinte relacéo:

1

5.18
1+e¢s ( )

Ns =

5.2.3 Balangos nas cAmaras de succao e descarga

Além das hip6teses ja mencionadas, na analise do sistema indicado na
Figura 5.4, assumem-se propriedades constantes na camaras de succao e
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descarga. Na camara de sucgdo sdo adotados peyqp, € Tsyc € Na camara de
descarga peona € Tais-

Em funcdo das perdas no ciclo de compressdo geradas pelo mancal
aerostatico, deve-se retirar calor das cAmaras para manter as condi¢Oes de
pressdo e temperatura prescritas. Dessa forma, os balancos de energia nas
camaras servem para calcular a quantidade de energia que deve ser rejeitada
na forma de calor para manter um estado isentropico na saida do volume de
controle delimitado pela linha tracejada da Figura 5.4, ou seja, a entropia no
passador de succdo é igual a entropia no passador de descarga. De forma
alternativa, pode-se dizer que o calor rejeitado é 0 excesso de energia
consumida pelo sistema para executar o ciclo de compresséo na presencga do
mancal aerostatico.

No ambiente da succdo ilustrado na Figura 5.5, a aplicacdo da
conservagdo da massa e da energia fornece as variaveis Qump suc © Min suc-
A vazdo de massa que entra na cdmara de compressdo é calculado pelo
Modelo da CC. A entalpia é considerada constante e avaliada com base na
pressdo e temperatura da prépria cdAmara de sucgéo.

Rejeitado para fora
do sistema

Minsue - M
h Ambiente de h
in,suc ~ in,i
Succéo
Para camara

Do evaporador —» a
de compressdo

(entrando no sistema) >

T

amb,suc & Pambsuc

Constantes

Da folga de saia
(folga pistéo-cilindro)

Figura 5.5 - Variaveis envolvidas nos balangos do ambiente de sucgao.
O escoamento proveniente da saia da folga é calculado pelo modelo
FPC. Essa massa desviada para a sucgdo € representada pelo termo 7 g €

possui uma entalpia maior do que a entalpia na cAmara de sucgdo. As
variaveis Qgmp,suc © Min suc SA0 avaliadas a cada passo de tempo como:

Minsuc = Mini — Mysk, (5.19)

Qamb,suc = min,suc hin,suc + mgsk hgsk - min,i hin,i- (5-20)
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Na camara de descarga (Figura 5.6), as variaveis calculadas através de
balangos 30 Myy¢ ais € Qamb.ais- A entalpia especifica do gas direcionado
para os canais restritores (hy,) e para o condensdador (hoy¢ qis) S&0 iguais e
calculadas com base na temperatura e pressdo na camara de descarga. As
variaveis restantes . ; e s, sao obtidas do modelo CC e do calculo da
vaz&o nos restritores, respectivamente. Dessa forma, mgye ais € Qamp ais S30
avaliados como:

Mout,ais = Mout,i — Mfo (5.21)

Qamb,dis = Myut,i hout,i — Mgy hfo — Mout,dis hout,dis- (5-22)

Da camara
de compresséo

T

ambdis

&p
Para canais Constantes » Para condensador

amb,dis

restritores < (saindo do sistema)

Ambiente de
Descarga

Rejeitado para fora
do sistema

Figura 5.6 — Variaveis envolvidas nos balangos do ambiente de descarga.

5.2.4 Variaveis estudadas

De acordo com Hilse (2008), diversos parametros geométricos do
mancal aerostatico do compressor linear, tais como o didmetro equivalente e
comprimento dos canais restritores, devem ser dimensionados
especificamente para um determinado compressor. Como as caracteristicas
geométricas utilizadas baseiam-se em um projeto otimizado de um
compressor existente, a influéncia de tais parametros geométricos nao sera
estudada. No entanto, a variacdo do desempenho do compressor sera
realizada para os seguintes parametros:
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e Razdo de pressdo (IT): A razdo de pressdo é definida pelas
temperaturas de evaporacao e de condensagao.

o Espessura radial de folga pistdo-cilindro (8): A espessura da folga é
um pardmetro de interesse, podendo representar as situagdes de
desgaste do par pistdo-cilindro, de um erro de montagem ou nao
observéncia das tolerancias de fabricacéo.

o Amplitude de oscilagao (Lgm,): Este € um parametro de interesse na
analise em funcdo da respectiva variagdo durante a operagdo do
COMPressor.

o VVelocidade de operagdo (f): A velocidade de operagcdo pode
também variar ao longo da operagdo do compressor, sendo portanto
necessario investigar cenarios de valores diferentes do valor
nominal.
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6 RESULTADOS E DISCUSSAO

Neste capitulo sdo apresentados os resultados obtidos do modelo
numérico com o objetivo de identificar e quantificar as perdas originadas pelo
escoamento de gas no mancal aerostatico.

Inicialmente, realiza-se uma etapa de verificacdo do modelo FPC
para avaliar os erros de truncamento devido as discretizagGes espacial e
temporal e a quantidade de ciclos simulados. Em seguida, avalia-se 0 modelo
em uma geometria simplificada para a condi¢éo de regime permanente.

Apds estas etapas de verificagdo, um estudo detalhado é realizado
para uma condicdo de operacdo padrdo do compressor. Finalmente, a
influéncia de pardmetros de projeto sobre as eficiéncias volumétricas e
isentropicas sdo apresentadas.

6.1 PARAMETROS GEOMETRICOS E DE OPERACAO DO
COMPRESSOR

A Figura 6.1 apresenta os parametros geométricos adotados no
modelo de simulacdo. Nota-se que 0s canais restritores possuem
comprimentos diferentes, de acordo com a posicéo do respectivo orificio de
alimentagcdo. O canal identificado pelo subindice cfol é aquele que
descarrega o gas no orificio mais proximo do topo do pistdo, enquanto que o
subindice cfo02 identifica aquele que descarrega gas no orificio mais préximo
da saia do pistéo.

A Figura 6.1 também mostra a linha de centralizacdo do pistéo, situada
a uma distancia Lins:0p, que indica a posi¢do em torno da qual o pistdo oscila.
O pistdo oscila com uma amplitude L, em torno dessa linha. Assume-se
um valor fixo de Li,gop €M todas as simulagGes e, por esse motivo, quanto
menor a amplitude de oscilacdo do pistdo, maior sera o volume morto V..

Na Tabela 6.1 estdo apresentados os valores dos pardmetros
geométricos utilizados. Em relacdo aos parametros de operagdo, 0s mesmos
estdo definidos na Tabela 6.2. A temperatura do passador de sucgdo foi
mantida constante em 305,15 K em todas as simulacGes, baseada em
condi¢bes de teste de compressores bastante utilizada pela Embraco. A
temperatura nas paredes da folga pistdo-cilindro também foi mantida
constante em 328,15 K, baseada em experimentos de perfil térmico do
compressor.
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J& o passo de tempo At foi determinado com base na quantidade de
divisBes por ciclo de compressdo, fixado em 720 para o Modelo Diferencial
e 14400 para 0 Modelo Integral (para todas as simulacdes, independente da
velocidade de operacdo). Na Tabela 6.3 sdo apresentados os intervalos de

avango de tempo utilizados.
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Figura 6.1 — Varidveis geométricas de interesse para o pistdo no TDC.
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Tabela 6.1 — Pardmetros geométricos utilizados.

Parémetro Descricéo Valor Uni.
) Espessura da folga pistdo-cilindro 25a10 pum
Lypist/Leyt Comprimento do pistdo / Comprimento do cilindro 0,82 -

Espagamento do orificio de alimentacéo 1 / )
Lesor/Len Comprimento do cilindro 0,42

Espacamento do orificio de alimentacéo 2 / )
Leror/Le Comprimento do cilindro 0.78

] Espacamento do pistdo em repouso / Comprimento

Linstop/Levt g5 cilindro 0,12 )
Comprimento do canal restritor 1 / Didmetro do 3 )

Leap1/Peap  canal vestritor 515x10
Comprimento do canal restritor 2 / Didmetro do 3

Leap2/Deap  canal restritor 6,53x10 )
Diametro do orificio de alimentac&o / Comprimento 2

Dro/Ley do cilindro 1,60x10 )
Didmetro do canal restritor / Comprimento do "

Dcap/Lcyl cilindro 8,40X10 -

Dpist/Leyt Diametro do pistdo / Comprimento do cilindro 0,31 -

Tabela 6.2 — Parametros de operagdo utilizados.

Parametro Descricéo Valor Uni.
f Velocidade de operagdo 60 a 240 Hz
Lamp/Leyt Amplitude de oscilagdo / Comprimento do cilindro 0,21a0,24 -
Tevap Temperatura de evaporagao 249,85 K
Pevap Pressdo de evaporagao 1,148x10° Pa
Teond Temperatura de condensacéo 283,15 a 327,55 K
Peond Pressdo de condensacéo 4,146 a 14,698 x10° Pa
Tsuc Temperatura de sucgéo 305,15 K
Twau Temperatura nas paredes da folga 328,15 K

Tabela 6.3 — Parametros de avango de tempo utilizados.

Parametro Descricao Valor uUni.
At Passo de tempo do Modelo Diferencial (f=120 Hz) 1,16x10°® S
Aty Passo de tempo do Modelo Integral (f=120 Hz) 5,79x107 s
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6.2 VERIFICAQAO DO MODELO FPC
6.2.1 DiscretizacGes espacial e temporal

Os erros de discretizacdo espacial e temporal foram avaliados
seguindo 0 método de extrapolagdo de Richardson (CADAFALCH et al.,
2002). Esse método é usualmente aplicado para a analise de discretizacéo
espacial, mas pode ser estendido para avaliar outros parametros.

As anélises de discretizagao foram realizadas com base em trés niveis
de refino (h, 1, hy, » € hy, 3). O intervalo de um refino para o outro é dado pela
razéor:

hny _ hno
r=—=— 6.1
hnp  hns ©.1)

=

onde h,q, hy, € hy3 S80 os parametros relativos ao nivel mais refinado,
nivel intermediéario e nivel grosseiro. Na atual analise, esses parametros
podem representar 0 nimero de divisdes de uma malha, o nimero de passos
de tempo ou nimero de ciclos simulados. Emtodas as analises deste trabalho,
o valor de r foi fixado em 2.

O método aplicado permite calcular um indice de convergéncia para
dois niveis consecutivos de refino, denominado Grid Convergence Index
(GCI). O GClI para os niveis mais refinados, h, , € h,,, € identificado pelo
subindice 1 e o GCI para os niveis menos refinados, h,, e h,3, pelo
subindice 2.

¢A,1 B ¢A,2
GCIl = F; W ) (62)
GCl, = GCI, rPs. (6.3)

O fator de seguranga F; é especificado com o valor de 1,25 quando sédo
analisados trés ou mais niveis de refino (CADAFALCH et al., 2002). Na
expressdo anterior, ¢4, € 0 valor de uma determinada grandeza ¢, obtida
no nivel h de refino. As grandezas escolhidas para ¢, foram a dissipacéo
viscosa, ®, e os parametros de ineficiéncia volumétrica e isentrdpica
causadas pelo mancal, ev,,4,. € €s, definidos pelas Equacgbes (4.11), (5.9) e
(5.17). O valor de @ tomado para a analise representa o valor médio para um
ciclo de operagdo. Por fim, o parametro p, € o indice da ordem de
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convergéncia do método numérico. Para uma determinada grandeza, o valor
de py pode ser calculado com base na solugdo de trés consecutivos niveis de
refino, da seguinte forma:

¢A 2~ P4, 3]
MPar = Paz (6.4)
Py = Inr

A extrapolacéo de Richardson permite estimar um valor ¢, para um
nivel de refino “infinito”, a partir de estimativas em niveis de refino menores:

Pao = Paq1 t ¢A;¢ _¢;2- (6.5)

Nas proximas secOes serdo apresentados estudos de refino referentes
a trés aspectos: i) discretizacdo espacial, ii) discretizacdo temporal; iii)
convergéncia da operacdo ciclica do compressor. Em todos os estudos foram
utilizados os seguintes parametros: p.onq = 10,303bar; T,pnq = 313,65K; &
=5um; f = 120Hz; Lgmp /Ly = 0,215,

O refino de malha foi realizado em duas etapas: primeiramente na
direcéo radial da folga e depois nas diregfes longitudinal e circunferencial.
A primeira mostrou-se mais influente, por definir a quantidade de elementos
na espessura (&) da folga pistdo-cilndro. O refino nas demais diregdes teve
pouca influéncia na solucéo e ndo seré aqui descrito.

Os trés niveis de refino (h,,) escolhidos foram de 10, 20 e 40 divisdes
na direcdo da espessura da folga. Os resultados para os GCI’s bem como a
estimativa para os parametros avaliados sdo apresentados na Tabela 6.4. Os
parametros foram calculados com base nos valores médios obtidos na
simulacdo do segundo ciclo de compressao.

Os resultados podem ser melhor visualizados se normalizados pelo
respectivo valor estimado, como indicado na Figura 6.2. Por apresentar um
grau de convergéncia aceitdvel (GCl < 1%) e ser de menor custo
computacional, a malha de 20 divisdes foi a escolhida para as simulagdes
subsequentes.
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Tabela 6.4 — Resultados da andlise de refino de malha.

Parametro Nivel 3 Nivel 2 Nivel 1 Estimado

h, 10 20 40 - GCl: GCl;
Refino relativo 4 2 1 0

o] 0,8278 0,8097 0,8052 0,8038 0,22% 0,92%

&s 0,0125 10,0124 0,0124 0,0124 0,00% 0,06%

EVpmanc 0,0094 0,0094 00093 00093 004% 021%

1.05 T
—O—
1.04 + U— &Vnmanc
o ---A--- €S
S ¢ Valor estimado
g 103 |
<
£
210
s
(]
>
1.01 +
1.00 :
0 1 2 3 4 5
Nivel de refino [-]

Figura 6.2 — Resultados normalizados para diferentes niveis de refino de malha.

O refino no avango do tempo pode ser representado pelo nimero de
passos de tempo em que o ciclo de compressdo é dividido. No presente
estudo, o valor de h,, foi estabelecido em 180, 360 e 720 divisdes por ciclo.
Para uma velocidade de operacdo de 120Hz, tais valores correspondem a
passos de tempo At iguais a 4,63x10°, 2,31x10° e 1,16x10° s,
respectivamente. O nivel de discretizacdo temporal do modelo integral da
camara de compressdo (modelo CC), At;y,, foi mantido constante em
5,79x107s.

Assim como na andlise de refino de malha, os resultados sédo
apresentados com base nos valores de GCI e das respostas extrapoladas pela
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Equacdo (6.5), de acordo com a Tabela 6.5 e a Figura 6.3. Por apresentar um
GCI < 1%, adotou-se o Nivel 1 de refino para as demais simulages.

Tabela 6.5 — Resultados da analise de refino de avanco no tempo.

Grau de refinamento relativo [-]

Parametro Nivel 3 Nivel 2 Nivel 1 Estimado
h, 180 360 720 - GCl:. GCl;
Refino relativo 4 2 1 0
(o) 0,8041 10,8086 0,8097 0,8100 0,06% 0,23%
£s 0,0145 10,0127 0,0124 0,0123 0,63% 3,75%
EVmanc 0,0099 0,0095 0,0094 0,0093 0,47% 1,84%
1.25
1.20
— 115
o
T 110
N
g 1.05
S
= 1.00
o
[1+
> 0.9
0.90
0.85 +— } t t t
0 1 2 3 4 5

Figura 6.3 — Resultados normalizados para diferentes niveis de refino de passo de

6.2.2 Convergéncia para a condicdo ciclica de operagao

tempo.

Em funcéo da prescricdo de condicdes iniciais aplicadas a simulacao
do escoamento transiente na folga, diversos ciclos de compressdo precisam
ser simulados para se alcancar a condicdo de operacdo ciclica plenamente
estabelecida. Para avaliar esse aspecto, vinte ciclos foram simulados e o nivel
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de refino (h,,) foi estabelecido como sendo o ciclo para o qual as grandezas
foram obtidas.

Os ciclos avaliados considerados nesse teste foram os de nimero 5, 10
e 20, com os resultados sendo apresentados na Tabela 6.6 e na Figura 6.4.
Observa-se que o GCI do nivel 2 foi elevado e o de nivel 1 baixo. Por este
motivo, definiram-se 15 ciclos para garantir a convergéncia das simulagdes
subsequentes.

Tabela 6.6 — Resultados da analise de ciclo avaliado.

Parametro Nivel 3 Nivel 2 Nivel 1 Estimado

h, 5 10 20 - GCl: GCl;
Refino relativo 4 2 1 0

o] 0,7262 0,6991 10,6939 0,6926 0,22% 1,16%

&s 0,0135 0,0145 0,0146 0,0146 0,13% 1,14%

EVmanc 0,0085 0,081 00080 0,080 043% 1,79%

1.10

-
o
ol
|
T

1.00 &

Valor normalizado [-]

o
©
a1
1
T

0.90 +

Grau de refinamento relativo [-]

Figura 6.4 — Resultados normalizados para diferentes ciclos avaliados.
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6.3 ANALISE EM REGIME PERMANENTE

O estudo descrito nesta secao teve por objetivo avaliar a aplicagdo do
método de volumes finitos na solugdo do escoamento de gés na folga pistéo-
cilindro. Para tal, 0 modelo FPC foi simplificado a fim de possibilitar uma
comparagao da previsdo numérica com resultados da literatura referentes a
escoamentos rarefeitos isotérmicos em regime permanente em canais
retangulares. Os resultados da literatura foram obtidos analiticamente por
Sharipov (1999) e experimentalmente por Ewart et al. (2007) para o
escoamento de Poiseuille com efeito de deslizamento nas paredes.

Sharipov (1999) propds um método para o calculo de vazédo de massa
em canais retangulares de diferentes razdes de aspecto para toda a faixa de
nameros de Knudsen, ou seja, do regime continuo ao regime molecular livre.
O estudo foi baseado na teoria cinética dos gases aplicada ao escoamento
isotérmico em regime permanente, fornecendo resultados na forma de vazéo
de massa adimensional:

IN2RT _
— m,
521 (pout - pin)

onde m é a vazdo massica, R é a constante do gas, T é a temperatura do
escoamento e L, l e § sdo o comprimento, largura e altura do canal,
respectivamente.

Ewart et al. (2007) obtiveram experimentalmente a vazdo de massa de
hélio em um canal retangular com 9,38 um de espessura, 492 um de largura
e 9390 um de comprimento. Os niveis de pressao foram escolhidos de forma
a proporcionar valores para Kn de 0,01 até 10, variando-se os valores das
pressdes na entrada e na saida do canal mas mantendo uma razdo constante
entre esses valores de pressdo. Tais valores de Kn foram calculados com as
Equacdes (4.2) e (4.3), utilizando a média entre as pressdes de entrada e saida
do canal e uma razao entre a pressao de entrada e a de saida igual a cinco.

Em um escoamento de Poiseuille sem efeito de rarefacdo, a vazédo
volumétrica por unidade de largura do canal é dada por (Fox et al., 2006):

v —L<a—p) 5. 6.7)
l 12 u\ox

G = (6.6)

Multiplicando ambos os lados dessa expressdo pela densidade e
utilizando a hipétese de gas perfeito, obtém-se:
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. Ip (0P 5
m__12uRT<a)6' (6.8)

Através de integracao, a equagdo anterior pode ser também escrita em
funcéo da diferenga de presséo entre a entrada e a saida do canal:

163
== 24[1 LRT (p(ZJut - plzn) (69)

A fim de permitir uma comparagdo com os resultados de Ewart et al.
(2007), o modelo FPC teve os orificios de alimentagdo removidos e as
dimens6es ajustadas. Além disto, assumiu-se escoamento de hélio em regime
permanente, com o pistao se mantendo estacionario. No entanto, os critérios
de convergéncia e a discretizacdo foram similares aos utilizados no modelo
FPC original.

Duas condigdes de contorno foram adotadas nas paredes do canal: i)
condi¢do de ndo deslizamento (CFD-noslip); ii) velocidade tangencial de
deslizamento nas paredes (CFD-slip). A velocidade de deslizamento foi
calculada a partir de um modelo de primeira ordem (SHARIPOV, 1999), de
forma que:

slip — 5 axj W. (6.10)

onde o é o coeficiente de deslizamento definido como 1,016 (SHARIPOV,
1999) e % é o gradiente de velocidade avaliado na parede.
Jw

A Figura 6.5 apresenta a comparagao entre os resultados de vazao de
massa reduzida, Equacdo (6.6), em funcdo do nimero de Knudsen, obtidos
do modelo FPC e dos trabalhos de Sharipov (1999) e Ewart et al. (2007).
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100 +
g \a\+ Sharipov (1999)
[ N O Ewart (2007)
N I +‘¢\ ----- Poiseuille
P - ""4\ +  CFD - Noslip
2 s - Sli
N 10 + \\4 A CFD-Slip
o) o >
L C
CU -
a L
(3]
£ L
(5]
° 1+
o E ="
b F| Canal 9.38 [um] x 492 [pm] x 9390 [um] *o
S | Gés = Hélio ~5
| Razdo de pressdo =5 [] hEN
| Temperatura = 295 [K] S,
01 I I ......: I I ......: I I T A
0.001 0.01 0.1 1

NUmero de Knudsen [-]

Figura 6.5 — Resultados de vazdo de massa reduzida em fungdo do nimero de
Knudsen para o escoamento de Hélio em um canal retangular.

Pode-se observar que o modelo FPC com condicdo de ndo
deslizamento reproduz os resultados de Sharipov (1999) e do escoamento de
Poiseuille para Kn < 0,01. Para Kn > 0,01, a rarefacdo passa a ser influente,
e a condicdo de deslizamento faz-se necessaria para prever a vazao de massa.

E valido ressaltar que a utilizacio da condicdo de deslizamento na
parede resulta em um acréscimo de custo computacional. Uma vez que a
maioria das condigfes do escoamento na folga pistdo-cilindro se refere a Kn
< 0,01, conforme mostra a Figura 4.1, optou-se por utilizar a condigdo de ndo
deslizamento nas paredes.

6.4 ANALISE EM CONDICAO PADRAO

Os resultados apresentados nesta secdo sao referentes a uma condi¢do
definida como padréo, cujos pardmetros sdo indicados na Tabela 6.7. Os
critérios de refino de malha, refino de passo de tempo e nimero do ciclo
avaliado sdo aqueles determinados na se¢do anterior.
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Tabela 6.7 — Pardmetros da condig&o padrao.

Parémetro Valor
] 8,97
Pcona [Pa] 10,303x10°
Teona [K] 313,65
8 [um] 5
f [Hz] 120
Lamp/Leyi [7] 0,215
Ciclo avaliado [-] 15

Na Figura 6.6 é apresentado o diagrama indicado com o volume do
cilindro adimensionalizado pelo didametro do pistdo ao cubo. A poténcia
indicada, W;,,4, associada a esse diagrama € igual a 61,5W. Pelo formato
alongado do diagrama € de se esperar efeitos significativos de volume morto
ou de vazamento. De fato, 0 volume morto é responsavel por uma reducao
de 54,0% do valor da vazdo ideal.

As vazdes de massa através dos orificios de sucgdo e descarga, bem
como a massa contida na cAmara de compressao sdo apresentados na Figura
6.7. As setas incluidas naquela figura apontam a escala do eixo y que deve
ser utilizada na leitura de cada curva. E possivel observar que o intervalo de
tempo disponivel para o processo de sucgdo € quase trés vezes superior
aquele da descarga.
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Figura 6.6 — Diagrama indicado.
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Figura 6.7 — Vazdo de massa através dos orificios de succgdo e descarga e massa
contida na camara de compressao.
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Resultados de vazdo, eficiéncia e ineficiéncias volumétricas, sdo
apresentados na Tabela 6.8. Conforme j& mencionado, o volume morto é o
maior responsavel pela reducéo da vazdo de gas. Por outro lado, o mancal
aerostatico em apenas 0,79% da eficiéncia volumétrica. Desses 0,79%, 72%
e causado pelo vazamento na folga de topo, r,,,, durante a expansdo e
succao. O efeito de recirculagdo de massa pelo vazamento na folga de saia,
sk, € responsavel por 27% e o restante € associado ao superaquecimento
de gas que ocorre anterior ao processo de compressao.

Tabela 6.8 — Resultados de vazdo de massa e perda de eficiéncia volumétrica.

Parametro Valor
Mgy, [Ka/s] 2,20E-03
m [ka/s] 9,96E-04
1y [] 45,25%
Vg [-] 53,96%
Vg [-] 0,21%
EVgep suc -] 0,18%
EVgipexp [-] 0,39%
evgp -] 0,01%
EVmanc [+ 0,79%

Na Tabela 6.9 estdo as vazdes de massa calculadas nas fronteiras do
dominio de solucdo do modelo FPC. Analisando os resultados médios nédo ha
uma explicagdo simples para o fato do vazamento da folga de topo ser mais
influente do que o da folga de saia. Todavia, 0 resultado para os valores
maximos absolutos indica um comportamento transiente, demonstrado
através da Figura 6.8.

Na Figura 6.8, valores negativos de vazdo indicam que a gas esta
deixando o dominio da folga. Cabe ressaltar que a vazdo de massa na folga
de topo apresenta uma variacdo elevada se comparada a da folga de saia ou
dos orificios de alimentacdo. Outro ponto importante é que o vazamento na
folga de topo ora ocorre em direcdo a camara de compressdo, ora em direcédo
a folga pistdo-cilindro, apresentando um comportamento oscilatorio nédo
observado nas outras duas regides.

Dessa forma, € possivel concluir que a folga pistdo-cilindro atua como
uma espécie de reservatorio, armazenando e fornecendo massa para a camara
de compressdo periodicamente. Esse comportamento transiente é relevante
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na reducéo de eficiéncia volumétrica causada pelo mancal. E valido ressaltar
que o vazamento pela folga de topo tem duplo efeito sobre o parametro de
ineficiéncia volumétrica, pois além do efeito transiente supracitado, o
vazamento liquido contribui para o acréscimo do termo g, reduzindo a

eficiéncia volumétrica.

Tabela 6.9 — Vazao de massa nas fronteiras do modelo FPC.

Parametro Valor médio Maximo (absoluto)
Ty [Kg/S] 1,93E-06 1,49E-04
sy [KQ/s] -4,64E-06 9,88E-06
My, [kg/s] 2,71E-06 2,72E-06
Somatorio [kg/s] -9,83E-09
2.0E-04 T
Folga de saia
1.5E-04 I Folga de topo A
@ C--e- Orificios de alimentag&o i
S 10E-04 A
2 50E-05
(5] L
© -
S 0.0E+00 +
cl\U‘ L
> C
-5.0E-05 |
-10E04 e
0.0 0.2 0.4 0.6 0.8 1.0

Tempo / periodo de oscilagdo [-]

Figura 6.8 — Vazdo de massa transiente nas superficies limitantes do modelo FPC.

Os resultados referentes a poténcia consumida pelo compressor, bem
como eficiéncia e ineficiéncias isentropicas, sdo apresentados na Tabela 6.10.
Para a condicdo de operacdo avaliada, 0 mancal aerostatico é responsavel
pelo acréscimo de 1,41% da poténcia consumida em relacdo a poténcia ideal.
Desse valor, apenas 0,21% é referente a poténcia dissipada por atrito do
pistdo (perda mecénica). Entretanto a eficiéncia de compressdo, n,, sofre uma
alteracdo mais significativa, maior do que 1%. Para as configuracGes
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analisadas o efeito do mancal foi maior na eficiéncia de compressdo do que
na eficiéncia mecanica.

Tabela 6.10 — Resultados relacionados a poténcia e & perda de eficiéncia

isentrdpica.
Parametro Valor
W, [W] 60,65
Wina [W] 61,50
Wy [W] 0,13
s [-] 98,61%
ne [-] 98,81%
Nimec [] 99,79%
ESamb,suc [°] 0,14%
ESqmb,dis [] 0,12%
ESamb,gap [-] 1,15%
&s [-] 1,41%

A Tabela 6.10 indica que o maior acréscimo de consumo de energia
ocorre na folga pista-cilindro. A analise desse efeito pode ser realizada com
auxilio das Figuras 6.9 e 6.10, onde se apresentam resultados do fluxo de
energia total nas superficies do modelo FPC descritas pela Figura 4.4.
Valores positivos indicam que o termo em questdo adiciona energia ao
ambiente da folga pistdo-cilindro.

Na Figura 6.9 é possivel observar a semelhanca entre os valores
instantaneos do fluxo de energia na folga de topo e a transferéncia de calor
nas paredes da folga pistdo-cilindro. A medida que a energia é direcionada
para 0 mancal através da folga de topo, parte dela é rejeitada sob a forma de
calor através das paredes do dominio. Entretanto, diferentemente do ocorrido
para a vazdo, o valor liquido ao longo de um ciclo na folga de topo é
significativo (na Tabela 6.11 sdo apresentados os valores para as demais
superficies). Ou seja, parte da energia que atravessa a folga de topo em
direcdo a folga ndo retorna para o cilindro.

Os termos de energia na Figura 6.10 apresentam uma variagdo menor
se comparados com os termos da Figura 6.9, mas os valores liquidos sdo
significativos, conforme observado na Tabela 6.11.
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Figura 6.9 — Termo advectivo de energia na folga de topo e taxa de transferéncia de
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Figura 6.10 — Termos advectivos de energia na folga de saia, orificios de

alimentacdo e poténcia de atrito.
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Tabela 6.11 — Termos liquidos de energia através das superficies limitantes do

modelo FPC.
Superficie Valor [W]
Folga de topo 0,55
Folga de saia -0,23
Orificio de alimentacéo 0,25
Taxa de calor nas paredes -0,70
Poténcia de atrito no pistdo 0,13
Somatorio 0,00

Um aspecto que merece atengdo é o termo de dissipagdo viscosa (d)
integrado no volume, conforme definido pela Equagdo (4.11). Na Figura 6.11
é apresentada a taxa de dissipacgdo viscosa integrada em todo o dominio do
modelo FPC ao longo de um ciclo de compressdo. O pico no valor de @ esta
associado aos elevados gradientes de velocidade na folga, presentes
principalmente durante o processo de descarga. O valor médio de @
calculado ao longo do ciclo foi de 0,69 W.

Uma analise interessante pode ser realizada se comparado o valor de
@ com o somatério dos termos positivos da Tabela 6.11, igual a 0,92W. A
média de @ calculada representa 75% desse valor, ou seja, a parcela de
energia que entra no dominio e é convertida em calor por a¢do da dissipagédo
viscosa. Esse calor deixa o dominio através da transferéncia de calor nas
paredes s6lidas e por transporte advectivo nas folgas de saia e de topo.
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Figura 6.11 — Taxa de dissipagdo viscosa integrada no volume ao longo do ciclo de
compresséo.

Os campos de velocidade e pressédo para diferentes instantes de tempo
sdo apresentados nas Figuras 6.12 e 6.13, respectivamente. Esses campos
foram obtidos através do corte com um plano na metade da espessura (&) da
folga pistdo cilindro. Na Figura 6.12 é possivel visualizar o comportamento
ja mencionado de vazdo de massa alternada na folga de topo do pistdo. Os
maiores niveis de velocidade na folga de topo ocorrem nos instantes de tempo
préximos do inicio dos processos de succdo e descarga, quando as diferencas
de pressdo sdo mais elevadas. Niveis de velocidade elevados na folga
aumentam o gradiente de velocidade e, por consequéncia, 0 mesmo
ocorrendo com a dissipagéo viscosa, conforme indica a Figura 6.11.

A Figura 6.13 mostra que a pressdo na folga pistdo-cilindro se mantém
em um nivel intermediario entre os valores de pressdo na succdo e na
descarga durante todo o ciclo de compressdo. Isso mostra que as hipéteses de
escoamento incompressivel e de regime quase estatico seriam inadequadas
para prever o escoamento no mancal aerostatico. Também é possivel
observar como os orificios de alimentacdo agem no sentido de atenuar a
oscilacdo de pressdo na folga. Isso ocorre pois os orificios, além de
receberem uma vazédo de gas desviado da descarga, possuem um volume da
ordem de grandeza do volume total da folga. Dessa forma os mesmos atuam
como reservatorios de gas.
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Figura 6.12 — Campo de velocidade em diferentes instantes de tempo.
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Figura 6.13 — Campo de pressdo em diferentes instantes de tempo.
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6.5 EFEITO DE PARAMETROS DE PROJETO SOBRE AS EFICIENCIAS

Na sequéncia sdo apresentados os resultados do desempenho do
compressor frente a variacdo de quatro pardmetros: velocidade de operagédo
(f), amplitude de oscilagdo (Lgy,y,), razao de compressao (IT) e espessura da
folga pistdo-cilindro (&). Conforme indicados na Tabela 6.12. Em cada se¢do
a seguir, apresentam-se resultados da influéncia de cada parametro sobre as
eficiéncias volumétrica e isentrpica, bem como sobre vazdo de gas e
poténcia consumida.

Tabela 6.12 — Pardmetros utilizados nas simulacoes.

Parametro

avaliado / Lamp M & Peona 8
f [Hz] Variavel 120 120 120
Lamp/Leyi [7] 0,215 Variavel 0,215 0,215
I [-] 8,97 8,97 Variavel 8,97
Peona [PA] 10,303x10° 10,303x10° Variavel 10,303x10°
6 [pum] 5 5 5 Varigvel

6.5.1 Velocidade de operacéo

Para operar de forma eficiente, a frequéncia de alimentag&o elétrica do
compressor linear necessita ser a mais proxima possivel da frequéncia de
ressonancia do conjunto mével. Para a concepgdo do compressor avaliado,
variacGes na razdo de pressdo e na amplitude de oscilagcdo do pistdo tém
pouco efeito na frequéncia de ressonancia do conjunto movel. Variagfes mais
significativas dessa frequéncia s@o obtidas mediante alteracdo da massa do
conjunto movel ou da rigidez das molas que sustentam o conjunto.

A andlise da variacdo da velocidade de operacdo aqui realizada tem o
objetivo de investigar diferentes cenarios originados pela alteracdo da
frequéncia d ressonancia. Para isso, os niveis de velocidade simulados foram
f =60, 90, 120, 180 e 240Hz. Na Tabela 6.13 sdo apresentados os principais
resultados dessa analise.
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Tabela 6.13 — Resultados numéricos para a variagéo de f.

£ [Hz] 60 90 120 180 240
1 [kg/s] 495E-04 7,45E-04 9,96E-04 1,50E-03 2,00E-03
W ina [W] 30,75 4612 6150 92,39 12328
W, W] 0,04 0,08 0,13 0,27 0,46
7, [ 4491% 4511% 4525% 4536%  4542%
Nvige [-] 46,04% 46,04% 46,04% 46,04%  46,04%
s [ 97.92% 98,36% 98,61% 98,73%  98,80%
. [ 98,05% 9853% 98,81% 99,01%  99,16%

O aumento da poténcia indicada, do atrito e da vazao ja era esperado,
uma vez que tanto a poténcia quanto a vazdo ideal sdo linearmente
dependentes da velocidade de operacdo. A poténcia de atrito, por sua vez é
diretamente proporcional a velocidade de oscilagdo do pistdo. As perdas
absolutas também aumentaram com a velocidade de operacdo, mas em uma
propor¢do menor do que o ocorrido para a poténcia isentrdpica e a vazédo
tedrica. Dessa forma, as perdas relativas (v e es) diminuiram com o aumento
da velocidade de operacéo.

As Figuras 6.14 e 6.15 apresentam o fracionamento da reducdo das
eficiéncias volumétrica e isentrdpica causados pelo mancal aerostatico. Deve
ser mencionado que a poténcia de atrito no pistdo cresce com o0 aumento da
velocidade, mas afeta pouco a eficiéncia isentropica devido a baixa
viscosidade do gas na folga pistdo cilindro. Dessa forma, pode-se concluir
que as perdas causadas pelo mancal ndo afetam o desempenho do compressor
em velocidades elevadas de operacao.

Esse aspecto possibilitaria a aplicacdo do compressor em situagdes
com exigéncia de maior capacidade ou de sua miniaturizacdo mantendo a sua
capacidade. O aspecto de miniaturizacdo é especialmente interessante, pois
gera uma série de desdobramentos positivos como reducao de material, maior
facilidade de transporte/armazenamento e possibilidade de novas aplicacdes.
Em contrapartida, a velocidade de operacdo elevada pode gerar niveis mais
elevados de ruido e custos.
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Parametro de ineficiéncia ev [-]

Parametro de ineficiéncia &t [-]
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Figura 6.14 — Variagdo parametros de ineficiéncia volumétrica com f.
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Figura 6.15 — Variacdo de parametros de ineficiéncia isentropica com f.
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6.5.2 Amplitude de oscilagio

A amplitude de oscilagdio do compressor linear, Lgm,, varia
principalmente de acordo com a poténcia consumida pelo motor linear. A fim
de investigar o efeito desse parametro sobre o desempenho do compressor,
quatro niveis de Lgy, foram analisados, adimensionalizados por L,,;, ou
seja, Lamyp/Ley = 0,210; 0,220; 0,230 e 0,240.

Como j& mencionado, a amplitude de oscilagdo também determina o
volume morto. Isso impacta diretamente no valor da eficiéncia volumétrica
teorica com volume morto (7, ;4.) € por consequéncia, na eficiéncia
volumétrica n,, conforme mostra a Tabela 6.14. Por outro lado, a variagéo da
amplitude de oscilagdo praticamente ndo causou impacto nos parametros de
ineficiéncia volumétrica associados ao mancal. O efeito de vazamento na
folga de topo durante a expansdo € compensado pelo efeito durante a succao,
como mostra a Figura 6.16.

Tabela 6.14 — Resultados numéricos para a variagao de Lgy,;-

Lamp/Ley[1 0210 0220 0,230 0,240

m [Kg/s] 7,92E-04 1,20E-03 1,61E-03 2,02E-03
W ing [W] 49,08 7395 9883 12374
W, [W] 0,12 0,14 0,16 0,18
7y [ 36,79% 53,29% 68,40%  82,30%
Nyiac [-] 37,60% 54,10% 69,21%  83,10%
ns [] 98,26% 98,77%  99,04%  99,18%
7. [] 98,50% 98,96%  99,20%  99,33%

Ja a eficiéncia isentropica é menos afetada pelas perdas no mancal a
medida que a amplitude de oscilagcdo aumenta, conforme indicado na Figura
6.17. Por exemplo, a energia mecanica convertida em calor na folga pistdo-
cilindro (Qamb_gap) aumenta, mas em uma propor¢do menor do que a
poténcia ideal (W;,), causando um decréscimo da ineficiéncia Etamp,gap- OS
demais parametros também sofrem alguma alteracdo, mas ndo significativas
para o desempenho do compressor. Dessa forma, as ineficiéncias isentropicas
do mancal diminuem com o aumento da amplitude de oscilagao.



122

6.5 Efeito de parametros de projeto sobre as eficiéncias

Parametro de ineficiéncia ev [-]

Parametro de ineficiéncia &t [-]
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Figura 6.16 — Variagéo parametros de ineficiéncia volumétrica com Ly,
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Figura 6.17 — Variacéo de pardmetros de ineficiéncia isentropica com Lg,,,,.
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6.5.3 Razéo de presséo

VariacOes de temperatura ambiente, de carga térmica, do coeficiente
de troca térmica dos trocadores de calor e do funcionamento do compressor
alteram as temperaturas de evaporacdo e condensagdo e, consequentemente,
a razdo de pressao sob a qual o compressor opera. O efeito da variagéo de I
foi avaliado com as temperaturas de evaporagao e succao fixas e com valores
de IT sendo especificados em quatro niveis: 3,61; 5,15; 8,97 e 12,8.

Vazamentos no compressor aumentam com a razdo de presséo e,
portanto, a eficiéncia volumétrica diminui com o aumento de II, conforme
apresentado na Tabela 6.15.

A variacdo da poténcia indicada é causada por uma combinagdo de
efeitos, melhor compreendidos se observada a equagdo da poténcia
isentropica:

Ws = 1h (hys = ha). (6.12)
Desconsiderando o efeito do mancal e adotando um calor especifico
constante, a equacgédo anterior pode ser reescrita por

Wy = 1iten, My ac €p(Tos — Tr)- (6.12)

ou, ainda, através de

1 y—1
W, = 1y, (1 +c—c (117)) ¢y <T1 <HT> - Tl). (6.13)

Nesse caso, tanto os expoentes da razdo de pressdo IT como 0s sinais
sdo diferentes. Por isso, 0 aumento da poténcia indicada é ndo linear com um
ponto de maximo. Mesmo para a poténcia indicada esse comportamento é
observado, pois as eficiéncias isentrdpicas sdo elevadas. Entretanto o mancal
também tem efeito sobre essa variacao, visto que a eficiéncia de compressao
n. varia de 99,65% até 95,69% para uma variacdo de 3,61 até 12,8 em II.
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Tabela 6.15 — Resultados numéricos para a variagao de II.

m[] 3,61 5,15 8,97 12,8

m [Kg/s] 1,78E-03 1,55E-03 9,96E-04 4,68E-04
W ina [W] 60,74 68,77 61,50 35,20
W, [W] 0,13 0,13 0,13 0,12
7, [ 80,81% 70,26% 4525% 21,22%
Ny,iac [-] 81,10% 70,70%  46,04% 22,39%
7 [ 99,65% 99,46%  98,61%  95,69%
7. [ 99,86% 99,66%  98,81%  96,00%

A reducéo de 1, € em grande parte causada pela variagdo de 7, ;4.
mas o efeito de reducdo causado pelo mancal aerostatico (ev,,qy.) também é
observado, conforme ilustrado na Figura 6.18. O efeito de vazamento pela
folga de saia foi significativo, indicando um aumento relativo da soma da
massa desviada pelo mancal através da folga de topo e pelos orificios de
alimentacdo. Observa-se também que a eficiéncia volumétrica foi também
reduzida pelo vazamento para dentro do cilindro durante o processo de
expansdo, causado pela pressdo mais elevada na folga.

Na Figura 6.19 sdo apresentados os parametros de ineficiéncia
isentrépica. Novamente, o termo de calor rejeitado pela folga foi o de maior
importancia. Na configuragdo de maior razdo de compressdo o mancal
aerostatico foi responsavel pela reducéo de 4% na eficiéncia de compressao
e de 4,3% na eficiéncia isentropica. Esse efeito é significativo e deve ser
levado em consideracao se o compressor linear for submetido a condigGes de
operacdo com altas razfes de pressdo. Nesses casos, a troca do fluido de
refrigeracdo para um que opere com niveis de IT inferiores pode ser vantajosa.
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Parametro de ineficiéncia ev []

Parametro de ineficiéncia &t [-]
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Figura 6.18 — Variacdo parametros de ineficiéncia volumétrica com II.

5.0%
— f— G
4.0% _: = gsamb,suc
F ceeelyees ESqmbp dis
-- gsamb,gap

3.0%

2.0%

1.0%

o LT S v o
3.0 5.0 7.0 9.0 11.0 130

Raz&o de Pressao - IT [-]

Figura 6.19 — Variacdo de parametros de ineficiéncia isentrépica com II.

3.0 5.0 7.0 9.0 11.0 13.0



126 6.5 Efeito de parametros de projeto sobre as eficiéncias

6.5.4 Espessura da folga

A folga nominal pistdo-cilindro do compressor linear depende
basicamente de fatores geométricos, determinados pela tolerancia dos
processos de fabricacdo e montagem. Contudo, essa dimensdo pode ser
alterada caso ocorra um desgaste do par. Para investigar o efeito da variacdo
da folga, seja por melhoria de um processo, falha de montagem ou desgaste,
simulacdes foram realizadas para seis niveis de folgas (6 = 2,5; 3,0; 4,0; 5,0;
7,5€10,0 um).

A dimenséo da folga (&) foi a variavel que mostrou a maior influéncia
sobre os parametros de reducéo de eficiéncia volumétrica e total devido ao
mancal aerostatico, conforme mostra a Tabela 6.16. A medida que a
espessura da folga diminui, a poténcia de atrito aumenta devido ao maior
gradiente de velocidade na parede do pistdo. Esse comportamento é tipico de
um escoamento de Couette. Entretanto, a reducdo desse efeito para folgas
maiores ndo é suficiente para conter o efeito negativo de vazamento
intensificado pelo aumento de §&.

A eficiéncia volumétrica n,,, ainda que fortemente afetada pelo efeito
do volume morto (1, ;4.), Sofre uma reducéo de quase 3% para uma folga de
10,0 [um]. Mais expressivo ainda € o impacto sofrido pelas eficiéncias de
compressdo e isentrdpica quando & = 10,0 pm, reduzidas de
aproximadamente 5% por efeitos exclusivamente causados pelo mancal
aerostatico.

A Figura 6.20 apresenta a influéncia relativas dos diversos parametros
do mancal que atuam na reducdo de eficiéncia volumétrica. Nota-se que as
ineficiéncias associadas a esses parametros aumentam com o aumento da
folga pistdo-cilindro. O aumento do vazamento liquido pela folga de saia foi
causado pelo vazamento liquido na folga de topo, pois a vazao pelos canais
restritores ndo apresentou variacao significativa com a alteracéo de &. Os
niveis instantaneos de vazamento pela folga de topo também aumentaram, o
que pode ser observado pelo acréscimo dos parametros de ineficiéncia para
0 vazamento na expansao (&vgep exp) € NA SUCCAO (EVgep suc)-

Resultados de ineficiéncias isentropicas no mancal sdo mostrados na
Figura 6.21. Da mesma forma como observado em outras condigdes, o calor
dissipado pela folga continua sendo o pardmetro mais influente. No entanto,
0 acréscimo do vazamento na folga de saia ocorre a ponto de aumentar
sensivelmente o valor da taxa de calor rejeitada no ambiente de succéo
(Q'amb_suc) e, consequentemente, o parametro de ineficiéncia no respectivo
ambiente (€Sgmp suc)-
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Os resultados indicam que o aumento da espessura da folga pode
comprometer significativamente a eficiéncia do compressor, particularmente
para valores superiores a 5um. Embora a reducdo da dimensdo da folga
aumente a eficiéncia, a reducdo do espacamento do par pistdo-cilindro pode
se tornar demasiadamente cara. Cabe entdo ao projetista avaliar se o
acréscimo no custo de fabricagdo, montagem e controle de qualidade,
justificam o aumento associado de eficiéncia.

Tabela 6.16 — Resultados numéricos para a variagéo de 6.

8 [um] 2,5 3,0 4,0 5,0 7,5 10,0
m [kg/s] 1,01E-03 1,01E-03 1,00E-03 9,96E-04 9,80E-04 9,54E-04
W ina [W] 61,84 61,76 61,63 6150 61,36 61,20
W, [W] 0,21 0,18 0,15 0,13 0,11 0,11
7y [-] 4573% 4564% 4545% 4525% 44,47%  43,28%
Ny ide [] 46,04% 46,04% 46,04% 46,04% 46,04%  46,04%
s [ 99,13% 99,07% 98,87% 98,61% 97,19%  94,91%
7 [ 99,47% 99,36% 99,11% 98,81% 97,37%  95,08%
3.0%
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Figura 6.20 — Variacdo parametros de ineficiéncia volumétrica com §.
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7 CONCLUSOES

7.1 CONSIDERACOES INICIAIS

Este trabalho apresentou um modelo desenvolvido para a previsao de
perdas no escoamento de gas no mancal aerostatico de um compressor linear
operando sem 6leo lubrificante. O escoamento compressivel transiente de gas
no mancal formado pela folga pistdo-cilindro foi resolvido através do método
de volumes finitos, incluindo o célculo da vazéo de gas fornecida por canais
restritores na parede do mancal. Por outro lado, o ciclo de compresséo foi
avaliado através de um modelo baseado em formulagao integral. Em funcéo
da interdependéncia entre o ciclo de compressdo e 0 escoamento na folga
pistdo-cilindro, os modelos supracitados foram resolvidos de forma acoplada.

7.2 CONCLUSOES

Os resultados obtidos com o modelo permitiram quantificar as perdas
originadas no mancal aerostatico com uma analise detalhada do efeito do
mancal aerostatico sobre as eficiéncias volumétrica e isentropica.

Observou-se que a eficiéncia volumétrica (n,) € fortemente
influenciada pelo volume morto. O mancal aerostéatico também impacta n,,
reduzindo-a pelo vazamento liquido originado da folga de topo e dos orificios
de alimentacdo em direcdo a folga de saia. Esse vazamento faz com que uma
parcela de refrigerante fique circulando continuamente no interior do
compressor, reduzindo a vazdo de gas que pode ser fornecida ao sistema de
refrigeracdo. Outro vazamento significativo ocorre para a camara de
compressdo pela folga de topo durante os processos de expansdo e sucgao,
reduzindo a quantidade de massa que entra no cilindro pela valvula de
succdo. Esse mecanismo mostrou-se mais influente frente aos demais
mecanismos de reducao de eficiéncia volumétrica (com excec¢do do volume
morto), devido aos niveis elevados de vazdo de massa instantanea na folga
de topo ao longo do ciclo de compressdo. O mecanismo de menor impacto
sobre a eficiéncia volumétrica foi o superaquecimento do gas anterior ao
processo de compressao causado pelo vazamento de gas pela folga de topo.

Em relacédo a eficiéncia isentrépica (n,), separaram-se os efeitos do
mancal aerostatico sobre a eficiéncia mecanica (n,,..) € a eficiéncia de
compressdo (n.). A eficiéncia mecénica avaliada no presente modelo
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considerou apenas o efeito de atrito no pistdo (Vi/f) e apresentou baixo
impacto sobre a eficiéncia isentropica. Esse resultado condiz com a
caracteristica de baixo atrito do mancal aerostatico, ocasionada pela baixa
viscosidade do fluido refrigerante. A eficiéncia de compressao, por sua vez,
apresentou um impacto maior na eficiéncia isentropica. De maneira geral,
observou-se que a energia mecanica dissipada pelo atrito viscoso na folga é
a parcela mais influente na redugdo da eficiéncia isentropica.

Tendo avaliado o modelo em uma condicao referéncia, uma anélise de
sensibilidade foi realizada sobre a influéncia de parametros de projeto no
desempenho do compressor. Em sintese, observou-se um efeito significativo
da dimensdo da folga (&) e da razdo de pressdo (IT), sendo que as perdas
aumentaram consideravelmente com o incremento desses pardmetros. Dessa
forma, situagfes com valores elevados de razdo de pressdo e folga reduzem
consideravelmente a eficiéncia do compressor. Por exemplo, a variacdo da
dimenséo da folga de 2,5 um para 10,0 um resulta em uma redugéo de 2,5%
na eficiéncia volumétrica e de 4,9% na eficiéncia isentrépica. Por outro lado,
0 aumento da velocidade de operagdo (f) causou um pequeno aumento na
eficiéncia do compressor. A amplitude de oscilagdo (Lgyp,) Causou um
impacto menor, mais aparente na eficiéncia isentrdpica.

7.3 SUGESTOES PARA TRABALHOS FUTUROS

A partir da analise desenvolvida neste trabalho, identificam-se as
seguintes atividades com o intuito de trazer ainda mais subsidios para o
projeto de compressores lineares:

a) Analise do desalinhamento do pistdo: A dimenséo de folga foi um
dos parametros mais influentes na andlise e, assim, o
desalinhamento do pistdo deve ser incluido em trabalhos futuros.
A elaboracdo de uma malha mével em duas direcdes seria 0 maior
obstaculo. A dindmica do pistdo poderia ser realizada de acordo
com o modelo proposto por Hulse (2008).

b) Avaliacdo da utilizacdo de ranhuras na superficie do pistdo: Os
efeitos do vazamento nas folgas de topo e de saia podem ser
reduzidos com a utilizacdo de ranhuras na superficie lateral do
pistdo. Tal andlise poderia ser realizada com algumas
modificacdes no dominio geométrico do modelo desenvolvido
neste trabalho.
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c)

Investigacdo experimental de vazamentos em folgas: Testes de
compressores em bancadas calorimétricas podem ser usados para
validar as tendéncias indicadas nas previsdes do modelo
numérico. Sugere-se a avaliagdo do efeito da variagdo da razdo de
pressdo e da espessura da folga sobre o desempenho do
COMPressor, por serem 0S parametros que se mostraram mais
influentes.
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