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RESUMO

Este trabalho apresenta um modelo de simulagao numé

rica para um compressor rotativo de palhetas deslizantes, emprega-

do em sistemas de refrigeracao de baixa poténcia.

E feita uma modelacao detalhada do fiuxo de massa e
de energia no compressor sendo a valvula de descarga tratada como
se fosse um mecanismo de barras articuladas. E considerada a pre-
senga de 0leo e refrigerante em todos os processos termodinamicos

e o processo de compressao € considerado adiabatico.

O desempenho do compressor € avaliado através de
um indice de desempenho e & apresentada uma relacdo fisica  entre

este indice e o EER (Energy Efficiehcy Ratio) do compressor.

Os dados mais relevantes no funcionamento do com-
pressor, como pressao dentro do cilindro e deslocamento de valvu-
la de descarga, obtidos pela simulacgdao numérica, sao comparados

com resultados experimentais.

E apresentada uma analise do fluxo de energia e ca-
pacidade massica no funcionamento do compressor e verificada a in-
fluéncia de alguns parametros no funcionamento do mesmo. Também €
tragado um paralelo entre o compressor rotativo em estudo e um

compressor alternativo de caracteristicas semelhantes.
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ABSTRACT

This work presents a numerical simulation model of
a sliding vane rotary compressor which is used for 1low capacity

refrigeration systems.

All flows of mass and energy inside the compressor
are modelled in detail and the discharge valve is treated as a
system of discrete mass nodes connected by straight beam elements

arranged angularly.

The presence of lubricating oil and refrigerant is
considered in all thermodynamic processes and the compressor is

adiabatic.

The performance of the éompressor is evaluated by
means of a coefficient of performance and a physical relation
between this coefficient and the energy efficiency ratio is

presented.

The most important working parameters of the
compressor, such as pressure inside the cylinder and the displacement
of the discharge valve are used for comparing numerical and

experimental results.

A1l the flows of mass and energy in the compressor
are calculated when different design parameters are changed and

the influence of those modifications is analyzed.

It is also made a comparison between a reciprocating
compressor and a sliding vane rotary compressor of similar

characteristics.



1. INTRODUCAO

1.1. INTRODUCAO

O campo de refrigeracao e ar condicionado vem so-
frendo nas Gltimas décadas um grande desenvolvimento. A atual cri-
se de energia tem contribuido para a melhoria do desempenho dos
sistemas de refrigeragao e ar condicionado que sao na sua grande
maioria baseados no ciclo de compressao mecanica de vapores. Este
tipo de.ciclo frigorifico torna-se viavel, na pratica, pela utili-
zagao de cinco componentes basicos, que s3ao mostrados na figura
1.1, os quais sao: compressor, .condensador, elemento de expan-
sao, evaporador e ainda a tubulagao por onde circula o fluido re-
frigerante, interligando os quatro primeiros componentes, de forma
a constituir um circuito fechado. Deve ainda ser enfatizado, que
estes componentes estao contidos em qualquer circuito de refrigera
¢ao que funcione por compressao mecinica de vapores, independente-

mente de seu tamanho.

O funcionamento de um circuito de refrigeracao, co-
mo o acima mencionado, pode ser descrifo sinteticamente da seguin-
te maneira: o compressor admite refrigerante a baixa pressao, sob
a forma de vapor superaquecido, proveniente do evaporador, e o des
carrega no condensador, ainda sob a forma de vapor superaquecido,
mas em uma pressao mais alta. Logo a seguir, no condensador, o
gas € resfriado e condensado, liberando o calor absorvido no
evaporador e o calor proveniente do trabalho recebido na compres-
sao. Agora, sob a forma de liquido, o refrigerante passa pelo ele

mento de expansao (tubo capilar ou valvula de expansao), cuja fun-




cdo & descomprimir o liquido da pressao de condensagao até a pres
sao de vaporizacgao. Esta.redugéo de pressao permite a eVaporagEo
do refrigerante a uma temperatura mais baixa que a de condensacgao,
absorvendo calor do ambiente a ser refrigerado. Em certos circui-
tos, € montado um acumulador de liquido apés o evaporizador, evi-
tando assim que o liquido nao evaporado penetre no  compressor,

prejudicando seu funcionamento.

1 Qn
! ALTA PRESSAO
— } 1

V CONDENSADOR

VALVULA DE EXPANSAO COMPRESSOR
: D q OU TUBO CAPILAR

TRABALHO
A
EVAPORADOR ,
R /\/\f BAIXA PRESSAO
QL

QH - CALOR TRANSFERIDO PARA 0 RESERVATORIO A ALTA TEMPERATURA

QL - CALOR TRANSFERIDO DO RESERVATORIO A BAIXA TEMPERATURA

FIGURA 1.1 - Componentes basicos do ciclo de refri-

geragao por compressao mecanica de
vapores



Como a tarefa do compressor, num sistema de refrige
ragao, € entregar energia de fluxo ao fluido de trabalho, para que
este percorra o circuito e realize as trocas de calor estabeleci-
das, fica evidente que o compressor pode ser considerado como o
coragao do sistema de refrigeragao. Em sistemas de aplicagao domes
ticas, bem como em sistemas de capacidade de refrigeracao nao mui-
to elévado, alguns requisitos para os compressores tornam-se impor
tantes, como por exemplo: pequeno volume ocupado pelo.conjunto mo-
tor/compressor, facilidade de manuseio por parte das montadoras
de sistemas de refrigeracao, baixo nivel de ruido, auseéncia de
vazamentos de gas refrigerante, e ainda pequena | vulnerabilidade
dos componentes estruturais com respeito a quedas e batidas duran-

te o transporte.

Segundo |01|, o campo de compressores usados em’

aplicacdes de refrigeragdao & dividido em duas classes principais,

e estas em varias subclasses, como € mostrado no quadro 1.1.

1.2. O COMPRESSOR EM ESTUDO

O compressor estudado néste trabalho € um compres-
sor rotativo de palhetas deslizantes, hermético e funcionaﬁdo com
a carcaga a alta pressao. Os componentes internos deste compressor
sao mostrados na figura 1.2. A figura 1.3 mostra uma vista externa
do compressor. Este compressor € fabricado para ser usado em refri
geradores e freezers domésticos, isto &, sistemas de refrigeracgao
de baixa poténcia, normalmente menores que 1 HP. O compressor ope-
ra com refrigerante R12 e 6leo mineral nafténico. O 6leo € armaze-

nado num reservatdrio feito para este fim, localizado na parte in



ferior da carcaca. O mecanismo do compressor, com seu eixo axial,

na posicao vertical, e motor, estdao suspensos, acima do nivel do

0leo no reservardorio, por molas presas na carcaca.

QUADRO 1.1 - CLASSIFICAGCAO DOS COMPRESSORES USADOS
EM REFRIGERACAO

Compressores
de
refrigeracao

_ Deslocamento

nao positivo

. Deslocamento

positivo

————

_{ Centrifugo
Axial

- Alternativo

Biela/manivela

""Scotch YOke” ‘
Placa de pistoes rotativos
Motor linear (vibragao)

Pistao rolante
- Rotativo -+ Palheta deslizante
Wankel

L Rotativo

Espiral

I Parafuso

. Lobulos

P,



ROTOR
TAMPA DO

FUNDO

CILINDRO —\<

TAMPA DA
FRENTE

g CARCACA

\~ MOLA DE

SUSPENSAO

N
——_______ROTOR DO
MOTOR ELETRICO

NIVEL DO OLEO ]

ESTATOR DO

MOTOR ELETRICO
TUBO CAPTADOR

DE OLEO
EIXO

FIGURA 1.2 - Componentes de compressor rotativo
de palhetas deslizantes



. __ PASSADOR DA
RETORNO DO 23 DESCARGA
PRE -RESFRIAMENTO

PASSADOR DA

12 DESCARGA PARA
PRE - RESFRIAMENTO

PASSADOR DE SUCCAO

E—— (@«e

PASSADOR DE
PROCESSO

TERMINAL HERMETICO

FIGURA 1.3 - Carcacga do compressor rotativo de
palhetas deslizantes



O mecanismo do compressor, figura 1.4,bconsiste de
um rotor que.carrega duas palhetas moveis, opostas radialmente, 1e
localizadas em aberturas dentro do rotor. Cabe ressaltar aqui que
na terminologia.de compressores rotativos, o nome rotor & dado ao
elemento rotativo e o nome cilindro a parte em que o rotor atua.
0 cilindro & localizado de tal maneira que’o rotor € quase tangen

te as paredes do cilindro, na regiao compreendida entre os orifi-
cios de sucgao e descarga (este ponto de quase tangéncia, sers
referenciado, no transcorrer do trabalho, como ponto de folga
minima).0 orificio de descarga, possui uma valvula de palheta
cilindrica, e esta tem um assento e um batente para evitar danos
a valvula. O compressor - rotativo de palhetas deslizantes nao
necessita de valvula de succgao, js qﬁe o fluxo na sucgao € conti-
nuo. Mas no entanto, para prevenir o retorno do gss quente do
compressor para o evaporador, durante o ciclo de parada, na 1li-
nha de sucgao, existe uma vélvula‘de retengcao. O rotor, palhe-
tas, cilindro e valvula de descarga estao colocados entre duas
tampas planas paralelas, que formam entao camaras estanques. Estas
tampas serao denominadas de face da frente e face do fundo, confor
me indicado na figura 1.4. Folgas sao necessarias para permitir
a livre rotagao do rotor e movimentagao das palhetas. O eixo do ro
tor & suportado radialmente por um mancai de deslizamento, locali-

zado na face da frente do compressor.

O motor consiste de uma armadura pressionada sobre
o eixo do rotor, abaixo do mancal de deslizamento, e um bobinamen-
to de quatro polos, suportado pela face da frente do COmMpPTressor.
O rotor possui um furo central ao longo de todo seu comprimento.

Preso na parte inferior do rotor, abaixo da armadura do motor,



VALVULA DE

FOLGA DESCARGA

"MINIMA

. 7N o 7 )
ORIFiCIOS { \ Y/
DE SUCCAO ™SI~

ORIFICIO DE
DESCARGA

PALHETA
POSTERIOR
A A
PALHETA ANTERIOR
: CAMARA DE =
PAREDE DO COMPRESSAO I:)iGIA OP AL%,;&;,;IOR
CILINDRO

N

ALTURA DO
CILINDRO

CORTE A-A

FIGURA 1.4 - Esquema de um compressor rotativo de
palhetas deslizantes



estd um captador de 6leo concéntrico, que se alonga abaixo do ni-

vel do o0leo no reservatorio.

A acao das palhetas moyendo-se dentro do <cilindro
succiona vapor refrigerante do lado de baixa pressao do sistema
externo, através da linha de succdo, que penetra na carcaga e &€
conectada diretamente para a regiao de sucgao do mecanismo de com-

pressao do compressor.

A pressao dentro da éarcaga forga o 0leo através do
eixo para o mancal e facéé do rotor em diregao a regioes de baixa
pressao no cilindro. O mancal & alimentado com o0leo do eixo do
rotor por furos feitos no eixo. Ranhuras no mancal asseguram uma

distribuicao de 6leo por toda sua superficie. O.-fluxo de 6leo para

a base das aberturas para as palhetas no rotor, € fornecido por um

fluxo axial da regiao superior do mancal e um fluxo radial pela fa
ce do fundo do rotor. O 6leo & disponivel para lubrificar, selar e
resfriar as superficies das palhetas e aberturas. A pressao do 0Oleo
estabelecida na base da abertura da palheta e a agao centrifuga

servem para forcar as palhetas contra as paredes do cilindro.

Como as palhetas giram,. os topos das palhetas des-
lizaﬁ ao longo das paredes do cilindro. Refrigerante vapor,. apri-
sionado na frente das palhetas, € comprimido e empurrado com a
presenca de algum Gleo, através do orificio de descarga, passando
pela valvula de de§carga. A tampa do fundo do cilindro contém cavi
dades interconectadas que atuam como um abafador para o fluxo de
descarga. O abafador & arranjado de tal forma que permita a passa
gem do 6leo liquido. O fluxo de descarga deixa o abafador por um
tubo e vai, através da carcaca, para um trocador de calor externo,

chamado pré-resfriador, como mostrado na figura 1.5 (comumente, na
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terminologia de compressores rotativos, o mecanismo de compresséd,
formado basicamente por rotor, cilindro e palhetas, é referenciado
como bomba e o conjunto bomba, motor e carcacga como compressor).
A finalidade do pré-resfriador € diminuir a temperatura de opera?
cao do motor, prévenindo assim uma prematura deterioracao do isola
mento da armadura, e aumentando assim a vida Gtil do motor. Depois
de passar pelo pré-resfriador, o fluxo retorna para a carcaga do
compressor, onde o 6leo € drenado para o reservatorio de oleo,
ocorrendo o fluxo de refrigerante vapor para o sistema externo,
através de um segundo tubo de descarga, posicionado de tal forma a

minimizar o arraste de dleo.

A regiao do orificio de descarga do compressor rota
tivo de palheta deslizante € um local que merece especial atengao
no projeto destes compressores. A localizacgao da posigao angular
da entrada da regiao do orificio de descarga comumente referencia-

do como secgao da garganta, provoca dois itens de contradigao. De

A5 BOMBA

PRE - RESFRIADOR ‘ l

MOTOR

FIGURA 1.5 - Esquema mostrando como o pré-resfria-

dor esta conectado ao compressor
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um ponto de vista € desejavel ter a posigao angular de seccgao da
garganta t3ao perto quanto possivel do ponto de folga minima, tél
que o volume de 0leo e refrigerante aprisionado entre a folga mini
ma e o extremo final do orificio, seja pequeno. Consequentemente,
‘a palheté, bassando pelo extremo final do orificio, faz com que o
fluido de trabalho ainda aprisionado, seja forgado através da folga
minima para o lado de succido do compressor. Danos podem ocorrer ao
motor e bomba, se este volume for de tal magnitude, que o fluxo
pela area de passagem da folga minima seja insufiéiente para acomo

dar um fluxo suave deste fluido para o lado de sucgao.

Deste ponto de vista, pode-se concluir que a coloca
cao do extremo final do orificio tao perto qﬁanto possivel da fol-
ga minima € uma situacao ideal. Por outro lado isto ndao & recomen-
dado, porque'deVe ser mantido um intervalo suficiente entre a
extremidade do orificio e a folga minima a fim de prevenir-se va-
zamentos excessivos do fluido de trabalho da regiao de descarga,
a alta pressao, para o lado da sucgao do compressor. Um vazamento
excessivo passando pela folga minima € altamente indesejavel, uma-

vez que isto ira reduzir a eficiencia de massa do compressor.

Por causa de configuragao geométrica do rotor e ci-
lindro, um orificio de descarga muito proximo da folga minima, pro
duz uma 5rea-da seccao da garganta muito pequena. Uma pequena area
na secgao da garganta pode levar a condigio conhecida como sobre-
compressao. Sobrecompressao € o termo que descreve a condigao onde
a pressao nb cilindro sobe bem acima da pressao na linha de descar
ga, comd resultado da resistencia ao fluxo na regiéobda garganta.
Este aumento em pressao € refletido no desempenho do compressor

como um aumento indesejadvel ao trabalho de compressao.
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Entretanto o projetista deve procurar satisfazer si

multaneamente as seguintes condigoes:

- retencgao de um pequeno volume de fluido entre o

final da regiao de descarga e folga minima;

- previsdo de uma area adequada na secgdo da gargan

ta para prevenir a sobrecompressao.

Entao, para satisfazer simultaneamente as duas con-
dicBes, os projetistas tem incluido uma pequena reentrancia na
parede do cilindro, na vizinhanga do orificio de descarga, como
mostrado na figura 1.6. Pelo uso desta reentrancia, que sera refe
renciada no transcorrer do trabalho como ranhura de transferencia,
a captura do fluido de trabalho & retardada, enquanto que, em igual

tempo, a area na secgao da garganta & aumentada.

DESCARGA

: JAR
] \
CORTE A-A
RANHURA __DE
TRANSFERENCIA

— PALHETA

PAREDE DO
CILINDRO

FIGURA 1.6 ..' Esquema de ranhura de transferencia
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1.3. SIMULAGAO NUMERICA

No estudo de'compressores; a modeiagéo matematica €&
o processo de exprimir os varios fenoOmenos que ocorrem dentro do
sistema na forma de um conjunto de equacOes matematicas e envolve
conhecimentos cientificos e tecnologicos. A modelacdao matematica €
o priﬁeiro passo em diregao a simulagdao numérica. Portanto, simula
¢ao numérica € a técnica de resolver as equactes do modelo matema-
tico, usando um computador. A simulacao numérica também pode ser
caracterizada como um instrumento Gtil para a previsao do desempe-
nho do compressor a partir de uma série de dados de entrada conhe-
cidos, e deve ser usada quando nao € possivel ou anti-economico
observar-se o sistema real. Além disso, outras finalidades impor-
tantes de utilizacgao sao: estudo da eficiéncia global do compreé-
sor, sintese de novos projetos,.extrapolagéo e interpolacao de da
dos experimentais, ou ainda, o fornecimento de dados para estudos
cientificos, tais como acUstica, analise de tensoes, transferéncia
de calor, etc. Em geral, apenas nos ﬁltimos.15 ou 20 anos &€ que a
simulacao tem emergido como uma ferraménta Gtil para ajudar o pro-
. cesso de otimizacgao, coincidente com o rapido desenvolvimento da
capaéidade dos computadores digitais, e também éom a natureza com-
petitiva da indGstria de refrigeragéo, que encoraja os fabricantes
‘a desenvolver ferramentas analiticas para investigar o desempenho

do produto.

Os elementos basicos de uma simulacao numérica para
todos os compressores de deslocamento positivo foi resumido por
Soedel |02|, que afirmou que os elementos bdsicos sao quatro con-

juntos de equagoes acopladas. Elas sao:
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i. as equagoes de volume, relacionando volumes das camaras como

uma funcido do angulo do eixo ou tempo;

ii. equagoes termodinamicas, fornecendo as propriedades instan-

taneas (massas, pressoes e temperaturas) nas camaras;

iii. as equacgoes de fluxo da massa, descrevendo os fluxos de massa

através de restricoes em um dado instante de tempo, e;

iv. as equacoes dinamicas da valvula, que descrevem os movimentos

da palheta da valvula em um dado instante de tempo.

1.4. REVISAO BIBLIOGRAFICA

~Um dos primeiros trabalhos sobre simulacao de . com-

pressores rotativos, de palhetas deslizantes, fol o de Stevenson

|03]. O compressor analisado foi um de palhetas multiplas (6 a 18),

sem valvula de descarga e de grande capacidade (5 a 10 HP). Foi o

primeiro trabalho a dar atencao a simulagao do ciclo total do com

pressor, € a concentrar-se sobre elementos especificos e a estudar
fenomenos tais como sobrecompressao, vazamentos e efeitos de fric-

cao..

A primeiro simulacao de um compressor rotativo, se

melhante ao estudado neste trabalho, foi feita por Coates [04]|. Es

te trabalho constituiu-se em desenvolver um modelo matematico para
simular o funcionamento do compressor, e utilizar este modelo, como
uma ferramenta de projeto, para otimizar alguns parametros do

compressor. O processo de compressao ¢ assumido ser politrdpico.

Reed [05] fez um estudo sobre vazamentos 1internos,

em compressores rotativos, e mostrou que a miscibilidade refrigerante/
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oleo tem um significativo efeito sobre a capacidade de refrigera-

gao.

Pandeya |06| apresentou uma forma de analise do de-
sempenho de compressores e modelos para as perdas de poténcia por.
fricgao e no processo de compressao, e também modelos para as per

das por vazamento.

Mais recentemente, em 1980, Ucer e Aksel |07 apre-
sentaram um modelo matematico que pode simular uma grande varieda-
de de maquinas de palhetas deslizanfes, entre as quais o modelo de
compressor em estudo. O processo de compressao € assumido ser adia
batico e os vazamentos sao calculados como fluxo de gds isentrdpi

co em tubeiras convergentes.

Em 1982, Yee |08], apresentou um trabalho observan-
do principalmente a influéncia da ranhura de transferéncia sobre o
trabalho de compressao. A principal novidade neste trabalho, em re
lagao aos demais, foi um modelo alternativo ao tradicional modelo
de fluxo quase-estatico, considerando a inércia do gas nas restri-
goes. Também foi usado um modelo de processo de compress@o politro

pico.

Tromblee |09], em 1984, apresentou um trabalho que con
sidera a participacao do refrigerante e 6leo em todos os processos
termodinamicos. Os principais resultados da simulagao foram compa-
rados diretamente com dados experimentais de testes com calorime

tro para um .compressor adequadamente instrumentado.
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1.5. OBJETIVO DO TRABALHO

0 objetivo do presente trabalho € a implantacao de
um programa de simulacao numérica de compressores herméticos rota-
tivos de palhetas deslizantes, sua validacao e sua utilizacdo para
analise de certos parametros de projeto. O pfograma e bastante ex-
tenso e complexo, e procura considerar o maior niimero possivel de

fenomenos que influem no funcionamento do compressor.

Durante a implantacao do programa, foram identifica

dos todos os seus detalhes e 1imita§6es, inerentes a todo modelo.

A seguir, verificou-se a validagao dos resultados
numéricos, comparando-os com os resultados experimentais. Esta com
paracao foi baseada no diagrama pressao-posicao da palheta, movi-

mento da valvula de descarga e EER (Energy Efficiency Ratio).

Apos a validacao do modelo numérico, utilizou-se o
programa para analisar o funcionamento do compressor, identificando
as perdas de energia, perdas na capacidade massica e coeficiente
de desempenho para diferentes alteragoes no projeto do.modelo, nu-

ma certa condigao de funcionamento.

As alteragbes no projeto que mereceram analise fo-
ram folga lateral entre rotor e cilindro, posigao angular e largu-

ra da ranhura de transferencia.

Finalmente, o compressor rotativo foi comparado com
o compressor alternativo nas mesmas condigoes de funcionamento,

com relacao as perdas de massa e energia.



2. MODELACAO MATEMATICA

O objetivo da modelacao matematica € descrever na
forma de equacOes matematicas todos os fendmenos que ocorrem den-
tro do compressor, de tal forma que a simulagao possa retratar o

mais fielmente possivel o que esta acontecendo.

Basicamente, a modelacao matematica sera realizada
envolvendo os seguintes itens, que descrevem o funcionamento glo-

bal do compressor:

- equagoes que descrevem a parte geométrica do com
pressor, tais como volume entre palhetas, volume da ranhura de
transferéncia, a parte da palheta estendida além do rotor, acelera
¢ao radial da palheta e todas as outras informagoes pertinenfes ‘a

geometria do compressor, e necessarias a simulacao;

- equacoes que descrevem todos os fluxos de massa

que ocorrem dentro do compressor, incluindo os vazamentos;

- equacdes que descrevem o consumo de poténcia pelo
compressor para comprimir o gas e todas as perdas que ocorrem du-
rante o processo de compressao, tais como perdas em atrito, re-ex-

pansao, vazamentos, sobrecompressao e perdas no motor elétrico;

- equagoes que descrevem o movimento da valvula de

descarga.

Embora as equacgoes que permitem avaliar o desempe-

nho do compressor, nao fazem parte propriamente dito da modelagao
- -~ . : -

do funcionamento do compressor, elas serao incluidas neste capitu-

lo, pois sdo de grande importancia no estudo de compressores.
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2.1. MODELO GEOMETRICO

0 modelo geométrico € formado por equacgdes que for-
necem todas as informagoes geométricas necessarias para que  se

realize a simulagao.

Inicialmente sao calculados alguns parametros rela
cionados com a palheta e o rasgo no rotor que abriga esta palheta.
A figura 2.1 apresenta uma visualizacao da palheta. Com o forneci-
mento da largura da palheta, coﬁprimento da porgao plana da palhe-
ta e o raio do topo da palheta e caiculado o comprimento da porcgao
curva da palheta, no sentido radial, e a area da regiao curva do
topo da palheta (area hachurada na figura 2.1). Identicos calculos
sdao feitos para o rasgo do rotor, figura 2.2, apenas que agora €
necessario fornecer o raio do rotor, e se calcula o comprimento da
porcao curva, sentido radial, e a area desta regiao (area hachurada

na figura 2.2).

S ]

AN

CENTRO DO TOPO
DA  PALHETA

FIGURA 2.1 - Visualizagao da palheta
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PERIFERIA DO
ROTOR

FIGURA 2.2 - Visualizagao do rasgo no rotor que

abriga a palheta

Como a simulagao se desenvolvera em incrementos an
gulares da posicao da palheta anterior, em'relagéo ao centro do
rotor, € necessario conhecer o volume formado entre as palhétas'e
os volumes entre palhetas e folga minima, para cada posigao da pa-
lheta. Como a altura do cilindro € um valor constante, para o cal-
culo do volume de uma determinada regiao, necessita-se apenas de
terminar a area correspondente. A area hachurada na figura 2.3 re-
presenta a area que deve ser calculada, para a determinagao do vo
lume de sucgao. Com o fornecimento das'informa§6es raio do rotor,
raio do cilindro, angulo da posigao da palheta em relagao a folga
minima, ao redor do centro do rotor, e folga minima, a area forma-
da no cilindro, entre palheta e foiga minima, € determinada. Antes
de se chegar a determinacao da area, € necessario calcular o quan-
to a parte plana da palheta esta estendida além do rotor e também
o ponto de contacto do topo da palheta com a parede do cilindro,
pois o volume da regiao da palheta estendida além do- rotor, do
ponto-de contacto, até a extremidade da palheta deve ser desconta-

do. No calculo do volume de sucgdo, & necessario dividir em dois
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FOLGA MINIMA

L
—

CENTRO DO

T / ROTOR

~N CENTRO DO

CILINDRO

FIGURA 2.3 - Area entre a palheta e folga minima

casos distintos. O primeiro é.quando a palheta anterior varia de
0 até 180°, e o segundo é quando a mesma varia de 180° até 270°.
A necessidade de dividir o calculo em dois casos distintos € expli
cada da seguinte maneira. Como mostra a figura 2.4, no 1° caso, o
volume €& simplesmente obtido multiplicando-se a area pela altura
do cilindro, mas quando a palheta ultrapassa 180°, a palheta posfg
rior comega a ter uma influencia no volume de sucgao, devido a for
ma construtiva do compressor. E preciso entao descontar do volume
de sucgao, o volume ocupado pela regiao da palheta posteriqr
estendida além do rotor e o volume compreendido entre a palheta

posterior e folga minima.
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FIGURA 2.4 - Volume de sucgao

Ja foi mencionado no capitulo 1, a importancia da
ranhura de transferéncia no funcionamento do compressor, sendo ne-
cessidrio entdo fazer um estudo geométrico detalhado da regido da
ranhura de transferéencia. A figura 2.5 apresenta uma visualizacgao
da ranhura de transferencia. Inicialmente é preciso conhecer o vo-
lume ocupado pela regiao da ranhura de transferencia, ja que quan
do do calculo das perdas de energia por re-expansdo do fluido na
ranhura de transferéncia, este dado sera importante. Da mesma for
ma como foi calculado o volume de sucgéo, a altura da .ranhura de
transferencia € constante, de tal forma que apenas necessita-se
calcular a area. Esta area € calculada através das  informagoes

fornecidas anteriormente, e também, através do conhecimento:
i. do raio da ranhura de transferencia;

ii. do angulo ao redor do centro do cilindro, des-

de a folga minima, até o final da ranhura de transferéncia;

iii. do angulo ao redor do centro do rotor, desde a
folga minima, até o ponto no qual o topo da palheta fecha a gar-

ganta.
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CAVIDADE DA .

VALVULA
FOLGA

MINIMA N
REGIAO DA RANMURA
DE TRANSFERENCIA

CENTRO DO
ROTOR

CENTRO DO 7
CILINDRO

FIGURA 2.5 - Visualizacao da ranhura de transferen-

cia

A regiao da ranhura de transferencia compreende,
além da ranhura de transferéncia, indicada por (A) na figura 2.5;
o volume compreendido entre o rotor e o cilindro, do ponto no qual
o topo da palheta fecha a garganta, até a folga minima  (B), e tam-
bém o orificio de descarga (C). E preciso conhecer o volume destas
regioes, para se poder conhecer o volume total da regiao da ranhu
ra de transferéncia. O volume da regiao entre cilindro e rotor €
facilmente calculado com as dimensoes fornecidas anteriormente,
enquanto que para o cdalculo do volume do orificio de descarga €
preciso conhecer-se o raio e a posicao que o centro do mesmo ocupa
em relacgdo a folga minima e a distancia do assento da vdlvula a

superficie do cilindro, ao longo da linha de centro do orificio.

Finalmente, para a regiao da ranhura de descarga fi

car completamente determinada, em relagao a parte geométrica, ne-
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cessita-se calcular a area de passagem de fluido pela' garganta.
Quando a palheta nio esta passando pela regido da garganta, a area
de passagem € constante. Quando a palheta atinge a regido da gaf—
ganta, a area de passagem de fluido modifica-se a cada incremento,
ate due a palheta ultrapasse a regiao da garganta. Esta area pode

ser conhecida através das informacgodes fornecidas anteriormente.

‘A aceleracdo radial da palheta & uma informacdo ne-
cessaria para o calculo das forgas que estao atuando sobre a palhe
ta, e como a aceleracao radial é funcao de informacoes geométricas
e da velocidade angular do rotor, ela serd calculada no modelo geo
métrico. As informagoes geométricas para o calculo da aceleracao
radial sao: excentricidade, isto €, a distancia entre o centro do
rotor e cilindro, da posicao da palheta em relagao 5 folga minima,

do raio do cilindro e do raio do topo da palheta.

Informagoes mais detalhadas sobre o calculo dos pa-

rametros geométricos deste modelo, sao apresentados no apéndice 1.

2.2. MODELO DOS FLUXOS DE MASSA

O Gnico fluxo de massa desejado em qualquef tipo de
compressor € aquele entregue ao sistema de refrigergao. Més na rea
lidade, nos compressores existem outros fluxos de massa, muitas VE'
zes inerentes ao proprio tipo construtivo do compressor, que ‘séo

comumente chamados de vazamentos.

Os vazamentos sio indesejaveis, ja que existe uma
perda de energia e também uma diminuigao da quantidade de  massa

entregue ao sistema de refrigeragido, afetando, com isso, o desem-
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penho do compressor, e diminuindvo efeito refrigerante no evapora
dor. Entao, para melhorar o desempenho do compressor, é. fambém do
proprio sistema de refrigeracao, € necessario definir e avaliar os
mecanismos associados com os vazamentos internos, e tentar elimi-

na-los, ou pelo menos diminuir seus efeitos.

A figura 2.6 apresenta um esquema dos principais
fluxos de massa que existem em um compressor rotativo de palhetas:
deslizantes, caracterizando a natureza do fluido em um determinado
caminho de escoamento. A natureza do fluido pode ser refrigerante
vapor ou refrigerante liquido e o0leo. Em alguns caminhos, o fluido
de massa & uma combinacdo de refrigerante vapor, refrigerante 11-

quido e 6leo.
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FIGURA 2.6 - Esquema geral do fluxo de massa no com

pressor rotativo
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Na figura 2.7, tem-se os fluxos de massa que ocor-

rem dentro do cilindro do compressor.

FLUXO PELA \ ’ DESCARGA
FOLGA MINIMA /
/ FLUXO PELA
GARGANTA
_ ROTOR
CAMARA DE -,
suceao ; FLUXO PELOS
-~ — LADOS DA PALHETA
succAD ——= ‘ ' ‘
‘ FLUXO PELAS -
: ~ , FACES DO ROTOR
CAMARA
FLUXO PELA INTERMEDIARIA
PONTA DA PALHETA

FIGURA 2.7 - Fluxo de massa dentro do cilindro
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A seguir, serao apresentadas algumas considerég6es,
principalmenté sobre a natureza do escoamento, para cada um dos
fluxos de massa mencionados nas figuras 2.6 e 2.7.Informacoes mais
detalhadas sobre o modelo matemdtico adotado, para cada um dos flu

xos de massa, sao apresentadas no apéndice 2.

2.2.1. FLUXO DE MASSA PELA PALHETA

A composigao exata do fluxo de massa pela palheta &€
desconhecida, sendo a mesma formadalpor uma mistura de o6leo lubri-
ficante, refrigerante liquido dissolvido no 6leo e refrigerante va
por. Reed e Hamilton [10|, em seu estudo sobre vazamentos em com-
pressores rotativos de palhetas deslizantes, fizeram duas conside-
ragoes extremas. Uma considerando o fluxo de refrigerante vapor e
outra considerando um fluxo de refrigefante liquido e 6leo. O va-
lor do fluxo real deve ficar entre-estes dois valores. Com uma coﬁ
paracao com resultados experimentais, e considerando que este tipo
de compressor trabalha com uma grande quantidade de Oleo, a hipote

se de fluxo de solugao o0leo/refrigerante & a mais plausivel.

Entao, o fluxo de massa pela palheta, pode ser mo-
delado como um fluxo de massa de refrigerante 1liquido e 0leo. Para
efeito de estudo, o fluxo de massa pela palheta € .dividido em duas

partes:

a) Fluxo de massa pelo topo da palheta: a figura
2.8 apresenta um esquema mostrando como ocorre este fluxo. Reed e
Hamilton ]10[, constataram, que este fluxo, quando comparado com

os demais, pode ser desprezado.
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FIGURA 2.8 - Fluxo de massa pelo topo da palheta

b) Fluxo de massa pelos lados da palheta: este flu-
xo, como mostrado na figura 2.9, € devido a folga que existe entre
a palheta e as tampas do cilindro, na regiao da palheta, estendida

além do rotor. E considerando que o fluxo ocorre em ambos os lados

L L Lt Lt LS

FLUXO DE
MASSA
ROTOR” ‘
PALHETA

I
I

~ FIGURA 2.9 - Fluxo de massa pelo lado da palheta
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da palheta e que a folga € igual nos dois lados. Como ja foi men-
cionado anteriormente, todo o caminho de escoamento & considerado

estar cheio de solucdo 6leo/refrigerante.

O.modelo Coﬁsidera o fluxo de massa entre duas pa-.
redes planas? com uma parede movendo-se com uma velocidade perifé
rica relativa em relagdao a outra parede. O modelo considera o flu-
xd incompressivel, viscoso e unidimensional, com uma diferencga dé

pressao entre os extremos do caminho do escoamento.

2.2.2. FLUXO DE MASSA PELA FOLGA MINIMA

0 modelo adotado para descrever o fluxo de massa pe
la folga minima & muito semelhante éo modelo adotado para o fluxo
de massa pela paiheta. 0 modelo conéidera_que todo o caminho de
escoamento esta preenchido com uma solucao 6leo/refrigerante. A fi

‘gura 2.10 apresenta um esquema do fluxo de massa pela folga mini-
ma. O modelo considera o escoamento viscoso, incompressivel e uni
dimensional. Uma simplificacao € feita pelo modelo, que assume que
as paredes do rotor e cilindro sao planas e paralelas, com a pare-
-de do rotor movendo-se com uma Velocidade periférica relativa em
.relagéo a parede do cilindro. As propriedades do fluido nao mudam

ao longo do caminho do escoamento.
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———— FOLGA MINIMA

FLUXO DE
MASSA

FIGURA 2.10 - Fluxo de massa pela folga minima

2.2.3. FLUXO DE MASSA DEVIDO A RE-EXPANSAO

Considerando a regiao de descarga de um compressor
rotativo de palhetas deslizantes, um volume adicional combinado
com o orificio de descarga deve ser notado. Este volume adicional
€ chamado de ranhura de transferéencia e sua principal fungao é re

duzir a restrigao para o fluxo de massa pela descarga.

A figura 2.11 mostra. que qdando a palheta passa pe-
lo orificio de descarga, e a valvula de descarga esta fechada, uma
quantidade significativa de massa de refrigerante vapor e um pouco
de solucdo Oleo/refrigerante permanece no volume do orificio de
descarga e na ranhura de transferencia. Devido a diferencga de pres
sao entre esta camara intermediaria, o gas armazenado se  expande
para o lado de baixa pressao, representando uma forma de vazamento

interno, ja que o fluido de trabalho ndo € entregue ao sistema.
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ORIFICIO DE

DESCARGA VALVULA DE

DESCARGA

RANHURA_ DE
TRANSFERENCIA

RE-EXPANSAO

PALHETA

" FIGURA 2.11 - Fluxo de massa devido 3 re-expansao

O modelo adotado trata a situagao como. sendo um
fluxo de massa incompressivel por um orificio. O fluido passando
através da garganta € uma mistura homogénea de refrigerante vapor
e solucao Oleo/refrigerante dispersa»no vapor. Durante a re-expan-
'sao, a area da garganta varia devido ao efeito da palheta passando

pela garganta.

2.2.4. FLUXO DE MASSA PELAS FACES DO ROTOR o

0 fluxo de massa que ocorre pelas faces do rotor,
devido a forma construtiva do compressor, € o que apresenta  maior

complexidade para modelacao matematica.

Observando a figura 2.12, que apresenta a face do
fundo do rotor, pode-se verificar algumas das dificuldades que
ocorrem na determinagao deste fluxo de massa. Em primeiro lugar
existem varias fontes e sumidouros de massa, de forma variavel e

colocadas de maneira dispersa. Outra dificuldade € que existe uma
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superficie estaciondria e outra movendo-se, sendo o fluxo de mas-
sa, uma mistura de refrigerante vapor e solucdo 6leo/refrigerante.
O escoamento também esta sujeito a condicgoes de contorno diferen-

tes no tempo e no espacgo.

FIGURA 2.12 - Face do fundo do rotor

Entéo, para resolver este fluxo de massa, foi adota
do o seguinte modelo. O fluxo de refrigerante e Gleo do reservato-
rio de Gleo para o cilindro € tratado como se o fluido ‘passasse
através de uma rede de elementos de escoamento discretamente defi-
nidos. Os elementos conectam o lado de dentro do eixo do rotor, a
regiao inferior da palheta e as varias camaras ao redor da perife-
ria do rotor, como mostrado na figura 2.13. A figura 2.14 ajuda a
esclarecer os elementos de escbamento, com a sua apropriada denomi
nagao. O termo "F'" e "B", que sdo citados na figura 2.13 sao rela-

cionados com a face da frente do rotor. O termo "F'" significa o}
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fluxo de massa pela face da frente do rotor, da regiao inferior a
palheta para as camaras de compressdao, ao redor do rotor e o termo

"B'" significa o fluxo de massa do 29 mancal para a regiao inferior

a palheta.

FURO DO
EIXO

Reva Feve

FIGURA 2.13 - Rede de elementos de escoamento

RESERVATORIO

REGIAO INFERIOR
DA PALHETA

FIGURA 2.14 - Elementos de escoamento da face do
fundo do rotor
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| As propriedades geométricas dos elemenfos sao deter
minadas pelos detalhes do projeto‘do rotor. O fluxo dentro ae
um elemento € assumido ser incompfessivel, e a sua direcao € da al
ta para baixa pressao. O fluxo de massa € assumido ocorrer entre
supérficie planas, paralelas e separadas por uma folga constante.
Qualquer movimento relativo entre as superficies € ignorado. O
fluido de qualque} elemento pode ser composto de refrigerante va- 
por e solugao oleo/refrigerante. Se vapor e solugdo escoam ao mes
mo tempo, € considerado que a viscosidade cinematica do fluido re-
sultante & igual a uma combinagao, ponderada pela massa, de visco-
sidade cinematica do vapor e da solugéo. A fracao do fluxo de mas

sa que € vapor € chamada de razao de fase.

Somente tres razoes de fase sao usadas: furo. no
eixo, primeiro mancal e regiao inferior a palheta. As razoes de fa
se do furo no eixo e primeiro mancal sao calculados sobre a hipote
se de que a massa de refrigerante entrando no eixo do Trotor deve
ser igual 3 massa de refrigerante saindo do eixo do rotor, durante
um dado incremento de tempo. Isto também se aplica a massa de dleo
entrando e saindo do eixo do rotor. A necessidade de manejar o}
fluxo de vapor surge do fato de que refrigerante que entra no e1xo
como um liquido dissolvido em 6leo pode mudar para vapor se a tem-

peratura e pressao se modificam.

A avaliacdo da razao de fase da regiao inferior a
palheta & baseada sobre igual hipdtese aplicada 3 regiao inferior
da palheta. Todo os elementos conectados do furo do eixo para a
periferia do rotor ou regiao inferior da palheta, usam a razao
de fase do furo do eixo. Todos os elementos conectados da regiao

inferior da palheta para periferia do rotor usam a razao de fase
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da regiao inférior da palheta. Esta divisao de razoes de fase en-
tre elementos & mantida considerando a diregao do fluxo. - A razao
de fase do primeiro mancal é aplicada somente para o elemento de
escoamento do mancal que permanece entre o furo do eixo e a regiao

inferior da palheta. E feita a hipotese que o vapor dentro do

eixo do rotor ira suprir primeiro o furo do eixo. Se o furo do

-

eixo nio puder acomodar todo o Vapor disponivel, o excesso ira
escoar para o primeiro mancal. O célculo da pressao na regiao infe
rior da palheta & baseado na hipGtese de que a massa total entran-
do na regiao inferior da palheta € igual a massa total saindo da
regiao inferior da palheta durante um dado increﬁento de tempo.
Também € assumido que o fluxo de massa através de um elemento co-
nectado com a regiao inferior da palheta € proporcional a diferen

ca de pressao através do elemento.

2.2.5. FLUXO DE MASSA NA PRIMEIRA DESCARGA

Este é o fluxo de massa que passa pela valvula de

descarga do compressor.

Na modelacao do fluxo de massa pela valvula de des-

carga, sao assumidas as seguintes hipoteses simplificativas:

a) A valvula & um disco redondo, onde o eixo axial

€ sempre coincidente com a linha de centro do orificio de descar-

ga.

b) A valvula disco e o assento da valvula sao ambos

planos e sempre paralelos um ao outro.

ey
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c) O fluido € uma mistura homogenea e incompressi-
vel de refrigerante vapor e solugao refrigerante/6leo dispersa no

vapor.

d) A pressao na cavidade da valvula, isto €&, a pres

sao de descarga € constante.

e) 0 fluxo € irreversivel, tal que a-  velocidade
principal ao longo do caminho do fluxo, nao pode ser convertida in

teiramente em pressao estatica.

f) Um coeficiente de atrito 0,8 € usado para levar

em conta os efeitos de atrito no escoamento.

Na analise do fluxo de massa pela valvula de descar
ga, existe a necessidade de considerar dois casos distintos. 0
primeiro € o fluxo normal, que ocbrre quando o fluxo de massa sé-.
gue da regiao interna do compressor para fora, e o segundo caso,
€ o fluxo reverso, quando o fluxo de massa ocorre para dentro do

compressor.

2.2.6. FLUXO DE MASSA NA SEGUNDA DESCARGA

0 fluxo de massa na segunda descarga, € a maésa re-
almente entregue ao sistema de refrigeracao. E obvio que & deseja
vel que apenas refrigerante na forma de vapor seja entregue ao
sistema de refrigeragao. Qualquer quantidade de éleo ou refrigefaﬂ
te liquido, na segunda descarga, tem um efeito prejudicial sobre o

funcionamento do sistema de refrigeracgao.

O compressor € entao projetado, de tal forma, que

praticamente apenas refrigerante vapor seja entregue na segunda



descarga. Como esta se considerando regime permanente,
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a massa de

refrigerante vapor entregue na descarga, € igual a massa de refri-

gerante vapor succionada. Entao, por convenieéencia, sera

o fluxo de massa de refrigerante vapor succionado.

calculado

Nem todo o compartimento de sucgido do compressor €

ocupado por gas proveniente da sucgao. Uma parte do compartimento

€ ocupado por fluxos de massa provenientes de vazamentos

atraveés

da palheta posterior, folga minima e pelas faces do rotor, como re

presentado esquematicamente na figura 2.15.

sucglo

PALHETA
POSTERIOR

FOLGA
MINIMA

FACES DO ROTOR

[ ] soucio
/] vaPoR

FIGURA 2.15 - Representacao esquematica da ocupagao

do compartimento de sucgio .

0 fluxo de refrigerante vapor & fornecido pela se-

guinte expressao:

onde:

s~ My LRF LMc - MrTs

Mg

(2.1)

- fluxo de massa de refrigerante vapor entrando

e e e
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pela succao

hN - conteudo de refrigerante vapor se todo o volu-
me do compartimento de succgao fosse ocupado pe

lo vapor nas condigoes de sucgao

LRF conteido de refrigerante,vapor se todo o vo-
lume do fluxo de massa pelas faces do rotor
fosse ocupado pelo refrigerante vapor nas

condigoes de sucgao

m; yc - conteudo de refrigerante vapor se todo o
volume do fluxo de massa pela folga minima
fosse ocupado pelo refrigerante vapor nas

condigoes de succao

S
[}

LTB contetudo de refrigerante vapor se todo o vo-
lume do fluxo de massa pela palheta poste-
rior fosse ocupado pelo refrigerante vapor

nas condigoes de succao.

2.2.7. FLUXO DE MASSA PELO SEGUNDO MANCAL

O fluxo de massa pelo segundo mancal € o fluxo de
massa que ocorre pela ranhufa do mancal. O modelo considera que o
fluido que escoa pela ranhura do mancal € uma solucao de refrige-
rante/0leo. O calculo é dividido em duas partes, sendo que uma
parte considera os efeitos de velocidades sobre o escoamento, e a

segunda, considera os efeitos de pressao.



39

2.2.8. FLUXO DE MASSA PELO TUBO CAPTADOR DE OLEO

Este € o ultimo fluxo de massa a ser determinado.
Como esta sendo considerado regime permanente, pode-se aplicar a
equaééo de continuidade‘a um volume de controle no eixo, como mos-
tra a figura 2.16, e deferminar-se o fluxo de massa pelo tubo cap-
tador de oOleo. A_ﬁatureza do fluxo de méssa pelo tubo captador de

o0leo € uma solugao refrigerante/oleo.

- FLUXO DE MASSA PELA
FACE DO FUNDO DO ROTOR

FLUXO DE MASSA PELA
rFAGE DA FRENTE DO ROTOR

VOLUME DE CONTROLE

DO  EIXO

FLUXO DE MASSA  PELO
SEGUNDO  MANCAL

FLUXO DE MASSA  PELO
TUBO CAPTADOR O0OE OLEO

FIGURA 2.16 - Esquema para o calculo do fluxo de
massa pelo tubo captador de dleo
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2.3. MODELO DO MOVIMENTO DA VALVULA

A valvula de descarga usada neste compressor, € uma
valvula de palheta, de forma cilindrica, como mostrado na figura
2.17. Esta forma cilindrica da valvula, nao € uma forma muito comum
no uso de compressores, e a modelacao aqui adotada, tem um enfoque

diferente da comumente usada em valvulas de palhetas planas.

No modelo matematico adotado, a valvula € tratada
como um sistema de massas nodais discretas, conectadas por elemen-
tos de viga retos, arranjados angularmente, para aproximar a forma
da Vélvuia. A valvula € dividida em quatro partes iguais, de sua
base até a linha de centro do orificio de descarga, sendo cada par
te tratada como uma viga em balango, onde a massa € concentrada na
extremidade oposta de sua base. A massa da porcao estendida além
do orificio de descarga é.considerada junto com a massa do elemen-
to correspondente ao topo da valvula. Forgas do fluido sao aplica
das no orifitio de descarga e distribuidas através do sistema, de-
vido as deflexdes dos elementos de viga. O movimento da valvula &
Considerédo‘ser planar, tal que os elementos de viga sofrem trans-
lagaop e rotagao (exceto o elemento que € fixo na base, que sofre
apenas rotacao). O movimento dos elementos de viga gera em cada
massa nodélb reagdes, forcas de inércia, forgas de amortecimento
do fluido e material e forgas de deflexao. As reagdes na base do
elemento de viga sdo transmitidas para o ponto onde a base e fixa.
A translacao e rotacio de um elemento, relativo a sua base, & assu
mido ser pequeno, permitindo o uso de equagbes convencionais que
fornecem a deflexdo com as forgas e momentos aplicados ao extremo

da viga.
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CILINDRO
A\
BATENTE DA
VALVULA
-~
e
/U

\9 VALVULA DE

PALHETA CILINDRICA

FIGURA 2.17 - Esquema da valvula de descarga
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Dos diagramas de corpo livre para cada um dos qua-
tro elementos, € montado um conjunto de equacoes diferenciais. Os
termos de ordem zero e primeira sao avaliados através do método
de Runge-Kutta de 32 ordem, que calcula as deflexdes e razdes de
deflexdo dos elementos de viga. Estas informacoes sao usadas para
reduzir as equagoes diferenciais para um conjunto de equacgOes algé
bricas, onde somehte os termos de segunaa ordem sao desconhecidos.
Este conjunto de equagoes pode ser resolvido através do método de
eliminacao de Gauss. O método de Runge-Kutta e Gauss sao usados em
sequéncia quatro vezes durante cada incremento, cujos resulfados

sao usados como dados necessarios para nova iteracao.

O apéndice 3 apresenta em detalhes equacbes matema-

ticas do modelo do movimento da valvula.
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2.4. MODELO DO FLUXO DE ENERGIA NO COMPRESSOR

E necessario conhecer-se como ocorre o fluxo de
energia dentro do compressor, desde quando entra no compressor, na
forma de energia elétrica, até quando sai, na forma - de pfesséo,
no gas, para o sistema. Esse conhecimento sobre o fluxo de ener-
gia, fornecera, além de um modelo de simulacao, subsidios para uma

analise energética do compressor.

A figura 2.18 apreéenta um esquema simples do fluxo
de ehergia no compressor. Da energié fornecida ao motor elétrico,
uma parte desta € consumida pelo prOprio motor elétrico, que pos-
sui perdas, Da energia que chega ao eixo do motor, uma parte € con
sumida pelas perdas mecanicas. Finalmente existem as perdas de
energia associadas ao processo de compressao. Entao, da energia
entregue ao motor elétrico, apenas uma fracdo & efetivamente en-

tregue ao sistema.

A seguir, & apreéentado um estudo mais detalhado so

bre cada perda de energia, que ocorre no COmpressor.



POTENCIA FORNECIDA
A0 MOTOR ELETRICO

PERDAS DE POTENCIA
NO MOTOR  ELETRICO

POTENCIA TRANSMITIDA
A0 EIXO DO MOTOR

,

ELETRICO

' PERDAS DE POTENCIA
MECANICAS

POTENCIA INDICADA

PERDAS DE POTENCIA _
NO PROCESSO DE COMPRESSAO

POTENCIA EFETIVA

FIGURA 2.18 - Fluxo de energia no compressor

44
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2.,4.1. PERDAS DE ENERGIA NO MOTOR ELETRICO

A energia perdida em um motor elétrico de um com-
pressor hermético, tem um grande efeito negativo no desempenho do

compressor, por dois motivos:
- aumento da potencia requerida;

—.reduz a capacidade do compressor, porque uma par-
te desta energia perdida (na forma de calor), € transferida para o
gas de succao, reduzindo sua densidade, e consequentemente, o flu-
xo de massa (esse efeito € maior nos compressores com carcaga a

baixa pressao).

As varias perdas de energia que ocorrem em um motor

perdas no ferro (histerese);

perdas no cobre (efeito Joule);

perdas por fricgao;

perdas por ventagem.

As duas iltimas perdas sdo geralmente constantes pa
ra um motor, mesmo variando as condigoes de carga. As duas primei-
ras perdas dependem da carga, velocidade e temperatura ambiente. Uma
discussao detalhada das perdas individuais esta além do escopo des
ta investigacao. Todavia, temperatura € a variavel mais importante
que se necessita considerar, porque, quantitativamente, as perdas

no cobre, constituem as maiores perdas de energia do motor.

A perda de energié devida ao efeito Joule ¢ dada por:

= 12 R 2.2
w=1°R ( _)
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W, - perda de energia devido ao efeito Joule

I - corrente elétrica

R - resistencia eléetrica

Como a resisténcia elétrica varia com a temperatura, a perda no

cobre também varia com a temperatura. A relacdo entre a resisten-

cia elétrica e a temperatura é:

onde:

Ry= Ry[1 + ag(T, - T;)] (2.3)
O = coeficiente de temperatura do arame

TZ’Tl ~ temperaturas de funcionamento -

Ro\Ry - resistencias elé€tricas correspondentes as

temperaturas‘T2 e T1

Usando esta analogia, a seguinte relagao entre efi-

ciencia do motor e temperatura de operagao € sugerida: -

onde:

nmotor]é - nmotor]1 1 - B (T, - Tl)] (2.4)

eficiencia do motor funcionando a tempe

nmotorl2
ratura T2

nmotor[1 - eficiencia do motor funcionando a tem-
peratura T1

B.. =~ coeficiente de eficiencia de temperatura

T
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0_coeficiente de eficiéncia de temperatura, B., po-
de ser especificado pelo fabricante do motor ou determinado experi
mentalmente. De Pandeya |06], tem-se que; para diférentes motores
de compressores analisados, os valores de BT foram encontrados na

4 4

faixa de 1x10 ' por °C e 2,5x107" por °C, e motores pequenos ten-

dem a ter pequenos valores de B

Do exposto acima, tem-se que a variacao da eficien-
cia do motor com a temperatura € muito pequena, e por simplifica
cao, ela sera considerada constante, em qualquer temperatura de
operacao. As perdas de energia no motor elétrico podem ser forne-

cidas como:

(2.5)

onde:

E 4 - perdas de poténcia no motor elétrico

E;y - poténcia real fornecida ao motor elétrico

n

iciencia do motor elétrico
motor efici .

2.4.2. PERDAS DE ENERGIA MECANICAS

As perdas de energia mecanicas, ocasionadas pelo

atrito, possuem as seguintes contribuicoes:
- atrito entre o rotor e as faces do cilindro;
- atrito entre o rotor e cilindro na folga minima;

- atrito entre a palheta e rotor e palheta e cilin-

dro;
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- atrito no mancal.

A seguir, serao apresentados mais detalhes destas

perdas.

a) Perda de energia devido ao atrito entre o rotor e as faces do

cilindro

O rotor e faces do cilindro podem ser tratados como
um disco girante enclausurado, como apresentado por Schilichting'
[11|. Dessa forma, a energia gasta em atrito, devido aos efeitos

de velocidade, entre rotor e faces, -e:

3 2 4 4
é _ 2 n° N us(rROT - Ty ) -
LFC1 — , (2.6)
Ye
onde:
ELFCl - perda de poténcia devido ao atrito entre

uma face do rotor e cilindro

N - rotagao do rotor

Tpor - Taio do rotor
Tp - raio do rebaixo do rotor
Mg - viscosidade dinamica do fluido

Yo © folga entre a face do rotor e cilindro

Em adigdo 3 velocidade de rotacgdao, também existe o
efeito de diferenga de pressao, entre os volumes de éontrole, co-
municando-se pelas faces do rotor. Esse efeito existe na folga
minima, e entre as camaras separadas pela palheta anterior e pos-

terior.
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Essa perda de energia para a folga minima é:

: 2 2

.ELFCZ = 2 ® N AP Ye (rROT - Ty ) (2.7)
Ty = Tpap €OS 8 ‘ (2.8)
ELFCZ - perda de poténcia na folga minima devido a

variagao de pressao

AP - diferenga de pressao entre as camaras separa-

das pela folga minima

Ty - como indicado na figura 2.19

8 - como indicado na figura 2.19

De igual maneira € calculada a perda de energia pa-

ra as camaras separadas pelas palhetas. A energia total perdida

nas faces do rotor € entiao:

onde:

B pc = 2 (_ELFC1 - Epcz * Erpes * ELFC4) | (2.9)
BLFG - perda de potencia total nas faces do rotor
-ELFCI - perdas devidas ao atrito entre uma face do

rotor e cilindro

E - perdas devidas a variagéo de pressao na fol

LFC2
ga minima
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E pc3 - perdas devidas a variacao de pressao entre

a palheta anterior .

E - perdas devidas a variagao de pressao entre

LFC4

a palheta posterior

yo

n

FIGURA 2.19 - Esquema para calculo da perda de ener

gia em atrito na folga minima

b) Perda de energia devido ao atrito entre o rotor e cilindro na

folga minima

Considerando o modelo adotado para o calculo do flu

xo de massa pela folga minima, tem-se que a tensao cisalhante e
dada por:
] B A T (2.10)
- . oMe 5y
Y Yemc CMC

onde:
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T - tensao cisalhante

AP - variagao de pressao

L - comprimeﬁto do escoamento
Yeme - folga minima

ﬁs - viscosidade dinamica do fluido

U - velocidade tangencial do rotor

A energia perdida em atrito € entdo:

Erye = Tl_ AU (2.11)
Y=Y emc
sendo:
A = hCYL 2 ' : ‘ (2.12)
onde:
ELMC - perda de poténcia devido ao atrito na folga
minima

A - area do escoamento

hCYL - altura do c111ndro

c) Perda de energia devido ao atrito entre a palheta e rotor e
entre a palheta e cilindro

O movimento da palheta dentro do compressor provoca

perdas por atrito em trés locais distintos, que sdo:

- topo da palheta, em contacto com a parede do ci-

lindro;
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- nas superficies das palhetas estendidas além do

rotor e em contacto com as tampas do cilindro;

- no rasgo do rotor, onde estao localizadas as pa-

lhetas.

Edwards e McDonald |12], apresentaram um modelo pa-
. ra analise de atrito mecanico em compressores rotativos de palhe-
tas deslizantes, o qual sera basicamente seguido aqui, apenas com

pequenas modificacgoes.

0 modelo matematico para as forcas de atrito € de-
senvolvido de um diagrama de corpo livre de uma palheta, como mos
tra a figura 2.20, e uma descricao das forgas & apresentada no Qua

dro 2.1.

_Para facilitar a analise, sdao usadas as seguintes

hipoteses simplificativas:
i. A palheta, rotor e estator sao rigidos.
ii. A forga de atrito € proporcional a forca normal em contacto.

iii. Os vazamentos de fluido pressurizado nos rasgos do rotor sao

ignorados.

iv. E considerado que a palheta tem uma linha de contacto com as

paredes do cilindro.

v. A massa da palheta & considerada como sendo concentrada sobre
a linha de centro da palheta, no ponto central entre o topo

€ a base da palheta.

vi. A palheta & considerada ser posicionada de tal forma, que am-

bas as margens tenham a mesma folga lateral.
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/ pOTOR
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FIGURA 2.20 - Diagrama de corpo livre da palheta

Trés equacoes dinamicas podem ser aplicadas para a.

palheta. Essas equagoes sao:
- somatorio das forgas na direcdo axial;
- somatdrio das forgas na direcao tangencial;

- somatorio dos momentos ao redor do centro de gra-

vidade da palheta.

De todas as forgas que atuam sobrela palheta, ape-
nas 3 sao desconhecidas, Fop1o FSRZ_e Fiy» ja que Fgp1- Fepz € Fup
sao calculadas multiplicando-se a forga normal atuando pelos seus
respectivos coeficientes de atrito e as demais podem ser determina
das com dados de projeto e funcionamento. Uma descrigao detalhada
de como elas sao determinadas € apresentada no apendice 4.

Como .existem 3 equacdes dinamicas aplicadas a palhe

ta, e sdo 3 as forcas incognitas, estas podem ser facilmente de-

terminadas resolvendo o sistema de equagoes.
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QUADRO 2.1 - FORCAS ATUANDO NA PALHETA

FORCA DESCRICADO

Fypp | Forca de pressdao do fluido na regiéo_inferior da palheta |

Fw Forca de reacdo da parede do cilindro atuando sobre o
topo da palheta

Fur Forgca de fricgao no topo da palheta devida ao contacto
palheta/cilindro '

FSRl Forga de reacao no rasgo do rotor sobre a palheta na pe-
riferia do rotor

FSFl | Forga de atrito devida ao contacto rasgo do rotor e pa-
lheta, na periferia do rotor

FSRZ Forgca de reacao no rasgo do rotor sobre a palheta na
base da palheta '

FSF2 Forca de atrito devida ao contacto rasgo do rotor e pa-
lheté, na base da palheta - ’

FHP Forga devida ao fluido a alta pressao atuando sobre o 1la
do plano da palheta

FTHP Forga devida ao fluido a alta preséio atuando sobre o
topo da palheta '

Fip Foréa devida ao fluido a baixa pressao atuando sobre o
lado plano da palheta

Frip Forca devida ao fluido a baixa pressao atuando sobre o
topo da palheta

FVDl Forga viscosa atuando sobre o lado estendido da palheta

FvD2 Forca viscosa atuando sobre o lado da palheta no inte-
rior do rotor

Fypr |Forga viscosa atuando radialmente nos lados da palheta

Fig 'Forga axial devida as aceleragOes radial e centripeta da
palheta

F Forcda tangencial devida a aceleragao de Coriolis

IT
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A energia dissipada em atrito pela palheta, no ras-

go do rotor & dada por:

onde:

E = (F + F

LBS SF1 + F

VDR) R

SF2 \' (2.13)

E g™ poténcia devida ao atrito entre palheta e ro-

tor

VR - velocidade radial do rotor

A energia dissipada em atrito entre a regido da pa

lheta estendida além do rotor a paredes do cilindro €:

onde:

LB’

[¢:2Y

Ersc™ Fur Vu * Fypr Ug (2.14)

éLBC - poténcia devida ao atrito entre palheta e
cilindro

V. - velocidade no topo da palheta

U, - velocidade média da regiao da palheta estendi-

. da alem do rotor

A poténcia total dissipada em atrito pela palheta,

(2.15)

tr] e
|
[pe )
+

LB TLBS LBC
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d) Perda de energia devido ao atrito no mancal

Para diminuir a energia perdida em atrito, o eixo
do compressor, pode possuir um rebaixo, na regido central do man-

cal. Neste caso, sera considerado como se existissem dois mancais.

No caso de existirem dois mancais, a energia perdi-
da em ‘atrito é:

E = (f1 F

LBRG 2 w® N (2.16)

BRG2) TSHFT

prgl * f2 F

onde:

ELBRG'- poténcia dissipada em atrito pelo mancal

f1 - fator de atrito do 1° mancal

FBRGl - forga atuando no 1° mancal

f2 - fator de atrito do 2? mancal

F forga atuando no 2° mancal

BRGZ

TourT raio do eixo

N - rotacao do eixo

As forgcas que agem sobre o eixo, e por sua vez, SO
bre os mancais, sao as forgas de pressao, dos diversos volumes de
controle na periferia do rotor, as forcas de reacao no rasgo do

rotor e as forgas devidas ao atrito entre palheta e rotor.

E necessario entdo calcular a resultante das for-
¢as que esta agindo sobre o eixo, e depois, calcular a parcela
desta forca que esta atuando em cada mancal, como mostrado na

figura 2.21.
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lp lye ¢ hep /2

Fare

FIGURA 2.21 - Esquema para o calculo das forgas que
estao atuando sobre o mancal

De um balango de forgas no eixo, tem-se que:

F _ "BRG c "1
5 L

.22
F (_Z-.+ 'QU + R+
BRG1 %

2 o (2.17)

~|
a
)

F Fopnn - F

BRG2™ 'BRG BRG1 (2.18)

FBRG - forga»resultante agindo sobre o eixo, resul-
tante de forgas de pfesséo, exercidas pelos
volumes de controle na periferia do rotor,
forgas de reagao no rasgo da palheta e as

forgas devidas ao atrito entre palheta e

rasgo
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21, 22, hCYL’ RUC - como indicado na figura 2.21.

E considerado que os mancais respondem instantanea-
mente as mudangas na carga e diregdo radial, sendo que o fator de
atrito do mancal, € uma funcao do nimero de Sommerfeld e da . raziao

comprimento/diametro do mancal, e pode ser déterminado através de

um grafico apropriado, como o apresentado por Shigley |13

2.4.3. PERDAS DE ENERGIA ASSOCIADAS AO PROCESSO DE COMPRESSAO

A figura 2.22 apresenta um diagrama tipico de pres-
sio x volume, para um compressor, onde o trabalho fornecido ao gas,

€ dado pela area do diagrama.

Da figura 2.22, tem-se que o trabalho que realmente
seria necessario para comprimir o gas da pressao de sucgao (Ps),
para a pressao de descarga (Pd), € a érea correspondente aos pon-
tos a, b, c, d. As areas hachuradas, sao perdas que ocorrem tanto

no processo de sucgao como no de descarga.

Em um compressor rotétiVo, nao existe a necessidade
de possuir uma valvula de succao, ja que a admissdo € continua. No
entanto, para evitar o retorno do fluido de trabalho, do ‘compres-
sor, para o evaporador, durahte 0s instanfes de paradas do compres °
sor, existe uma valvula de retencao na linha de sucgao. Uma ideia
da magnitude das perdas no processo de sucgao € apresentada
por Pandeya |06|, e como sao pequenas, sao desprezadas nesta

analise.
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kot PERDAS NO PROCESSO( DE _
a A DESCARGA ( SOBRECOMPRESSAO)
o
Q
Fy j-—
LINHA DE DESCARGA
LINHA DE SUCGAO
a
p [
PERDAS NO PROCESSO DE SUCCAO
-
VOLUME

FIGURA 2.22 - Diagrama pressao X volume

Ja no processo de descarga, as coisas se modificam,
devido a prépria forma construtiva do compressor, que obstrue a
passagem de fluido, causando entido um aumento na pressdao, para ven
cer as perdas de carga. Essa elevagdo de pressdo, acima do necessi
rio, € conhecida como sobrecompressdo. As perdas por sobrecompres-

sao sao dadas pela area acima da linha cb.

Antes de calcular-se as perdas associadas com o
processo de compressao, € necessario, para melhor compreensao do
assunto, explicar que para estudo, o compressor & dividido em tres

volumes de controle, como mostrados na figura 2.23.
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RANHURA DE
TRANSFERENCIA

CVA

FIGURA 2.23 - Volumes de controle do compressor

Os volumes de controle sao:

- volume de controle:CVA, localizado entre a palhe=
ta anterior e a palheta posterior, apds o ponto

de fechamento da succao;

- volume de controle CVB, localizado entre a palhe

ta anterior e a garganta;

- volume de controle CVTS, localizado entre a gar-
ganta e folga minima, incluindo o orificio de des -

carga e ranhura de transferéncia.

Também associadas com as perdas por compressao, es-
tao as perdas de energia por vazamento, ja que uma certa quantida-
de de‘energia foi cedida ao fluido, mas nao foi Aproveitada, pois
o fluido de trabalho nido seguiu péra o sistema, permanecendo no

compressor.
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a) Perda de energia associada com o vazamento pela palheta poste-

rior

Para o calculo da perda de energia associada ao va

zamento pela palheta posterior (ECPP),

inicialmente, a cada incremento na rotagao do rotor, o fluxo de

€ necessario determinar,

massa pela palheta, que depois de integrado, fornecera o fluxo
total de massa pela palheta posterior. Também & necessario, sa-
be;, a cada incremento, as condigoes no volume de controle CVA,
tais como pressao, volume, temperatura, concentragao da solugdo
refrigerante/Sleo e as propriedades termodindmicas, tanto do refri
geranté vapor, como da solugao o0leo/refrigerante. Estas proprieda-

des sao entalpia e volume especifico.

As quantidades totais de refrigerante e oleo podem
entao ser distintamente determinadas. Considera-se que ocupam um
volume de controle imaginario, o qual possui a mesma histéria de
pressao e temperatura do volume de controle CVA, duranté 180° de

rotacdo, a partir do ponto de fechamento da sucgdo.

A massa dentro do volume de controle imaginirio di
minui com a solugdo refrigerante/Gleo vazando pela palheta durante
cada incremento. Pelo acompanhamento da quantidade que permanece e
pela aplicagdo da historia pressdo/temperatura de CVA, € possivel
calcular a mudanga de volume; no volume de controle imaginario, du’
rante cada incremento. Como o rotor gira, e a pressao no volume
de controle aumenta, o vapor € forcado para dentro da solugﬁo,
assim sendo responsavel por uma grande parte na variagao do volu-
me, durante o incremento. Uma pequena parte ¢ devida ao fato de
que o volume de 1liquido € mudado devido ao fluxo de massa pela pa-

lheta posterior. Ao final de 180° rotacdo, todo o vapor tera sidg
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forgado para dentro da solucao, e toda a solugao terébvazado ‘pela
palheta postérior, tal que a massa e o volume do volume de contré—
le imaginario, serao zero. O trabalho a cada incremento de rotacdo
do rotor € calculado pela multiplicagao da variacao do volume no
incremento, pela pressao média no mesmo incremento. A soma do tra-
balho a cada incremento fornece o trabalho t@tal, do qual deve ser
subtraido o trabalho a baixa pressdo, que & cénsiderado ocorrer a

pressao de sucgao.

O trabalho associado ao vazamento pela palheta pos-

terior €, portanto:

E

cpp= AV P - P Vo (2.19)
onde:
AV - variag@o no volume de controle imaginario du-

rante o incremento

P - pressao média no volume de controle imaginario

durante o incremento

Vipp maximo volume  ocupado pela massa total a ser

vazada

b) Perda de energia associada com o vazamento pela palheta anterior

0O conceito de volume de controle imaginario é usado
outra vez. A energia € calculada em duas partes. A primeira parte
envolve o volume de controle a partir do momento que o topo da pa-
lhefa anterior € tangente ao cilindro na garganta, ateé passados
180° do ponto de fechamento da suégéo. Quando a palheta  anterior

estd na garganta, todo o vazamento pela palheta anterior ira estar
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em CVA. O volume de controle imaginério possui a mesma histdria
pressao/temperatura como CVA durahte esta parte do ciclo. Durante
este periodo de tempo, a sua massa € conétante. A segunda parte
considera o volume de controle do ponto de fechamento da sucgao
até quando o topo da palheta posterior € tangeﬁte a garganta, como
mostra a figura 2.24. Nesta parte do ciclo, a historia pressao/tem
peratura & a mesma que CVB, e a massa esta variando devida ao va-
zamento pela palheta, de CVB para CVA. Quando a palheta posterior
atinge a garganta, é massa e o volume de controle imaginario serao
zero. A energia perdida é calculada de maneira idéntica a associa-
da com o vazaménto pela palheta posterior. O processo a baixa

pressao para o ciclo € considerado ocorrer na pressao de sucgao.

VOLUME
A~ PALHETA ANTERIOR IMAGINARIO

Pr PALHETA POSTERIOR

A P _
\ \
‘&
VOLUME
FIM

INICIO IMAGINARIO MEIO

FIGURA 2.24 - Esquema para calculo da  perda de
energia asssociada com o  vazamento
pela palheta anterior
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c¢) Perda de energia associada com o vazamento pela folga minima

Mais uma vez, o conceito de volume de controle ima-
ginario & usado. A energia & calculada em trés partes. A primeira
parte considera o tempo do ponto.de fechamento da sucgao, até o
ponto em que a palheta anterior atinge a folga minima. Durante es-
te periodo, a massa do volume de controle & constante, e a histd-
ria presséo/températura € a mesma que CVA. A segunda parte contro
la o tempo do final da primeira parte até o ponto em que a palheta
posterior atinge a garganta. Durante este periodo de tempo, a mas
sa esta mudando, devido ao vazamento pela folga minima. A histoéria
pressao/temperatura € a mesma que CVA até que a palheta posterior
atinga o ponto a 180° do fechamento da suc¢ao, onde comecgara a
ser seguida a trilha de CVB ate que a palheta posterior atinga a
garganta. A terceira parte envolve o volume de controle comegando
com a palheta posterior na garganta, até o ponto em que a palheta
posterior atinge a folga minima. Dufante este periodo, a massa es-
ta mudando, devido ao va;amento.pela folga minima, e a  histdria
pressao/temperatura € a mesma que CVTS. O processo a baixa pressao

do ciclo ocorre na pressao de sucgao.

d) Perda de energia associada a re-expansao

O conceito de volume de controle imaginario € nova-
mente usado. O volume de controle & acompanhado do final da re-
expansao (quando as pressoes em CVA e CVTS sao iguais), até quando
a palheta posterior atinge a garganta. A massa € mantida constan-
te, enquanto a historia pressao/temperatura de CVA & acompanhada.

O processo a baixa pressao para o ciclo & considerado ocorrer a
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pressao em CVA no comeco da re-expansao.

e) Perda de energia associada com os vazamentos pela face do rotor

A perda de energia associada com os vazamentos pela’
face do rotor nao &€ calculada de uma forma direta. Inicialmente &
calculado o trabalho de compressao associado com o refrigerante va
por entregue ao sistema externo. O conceito de volume de controle
imaginario € ampliado e o volume de controle € seguido do  ponto
de fechamento da sucgao até o ponto em que a palheta  posterior
atinja a garganta. A massa dentro do volume de controle & toda va-
por e esta variando de acordo com o fluxo de massa pela valvula de
descarga. O fluxo de massa do sistema na vilvula de descarga & con
siderado ser o fluxo incremental de vapor, multiplicado pela razéo»
de vapor'remahestente do sistema e vapor pré-resfriado remanescen-
te. A histéria pressao/temperatura € igual a CVB e CVA continuos. A
‘energia de sobrecompresséo & deduzida. O processo a baixa pressao

ocorre na pressao de sucgao.

A perda de energia associada aos vazamentos pelas
faces do rotor € calculada subtraindo-se do trabalho de compres-

sao, as seguintes componentes:

i. trabalho de compressao associado com o refrigerante vapor en

tregue ao sistema;

[ N
[ N
L]

trabalho de compressao associado com os vazamentos pelas pa-

lhetas e folga minima;

e
e
e
.

trabalho de compressao associado com a re-expansao.
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2.5. AVALIAGCAO DO DESEMPENHO DE UM COMPRESSOR

COP (Coeficient of Performance) e EER (Energy
Efficiency Ratio) sao os parametros mais utilizados pelas  indids-
trias de refrigeracdo e ar condicionado para avaliar o desempenho

de compressores.

O COP de um sistema de refrigeragao tem sido defini
do na literatura, como a razdo do calor removido ou frio produzi-
do, e o trabalho fornecido, sendo uma quantidade adimensional. A
definicao do EER € a mesma que a do COP, apenas que a - unidade do
calor removido, ou frio produzido, € Btu/hora e a do trabalho for
necido & Watt. Como pode ser visto da definigio, ambos COP e EER
fornecem uma idéia dq desempenho do sistema como um todo, que con-
siste de evaporador, condensador, compressor, valvula de expansido
e tubos de conexao dos diversos elementos. Como o desempenho de
um sistema depende do desempenho de cada componente, &€ obvio que o
desempenho do sistema nao pode ser considerado como igual ao desem
penho de um Gnico componente. O que geralmente tem acontecido, €
que COP e EER estao sendo largamente usados pela indﬁétria de re-
frigeracao e ar condicionado para indicar o desempenho de um Cog'
pressor. Enquanto esta aproximacao pode ser conveniente para os
propdsitos de classificacao de compressores, testes de pos-produ-
gao e infdrmagéo ao consumidor, ela nao & muito Util no  objetivo
de avaliacao de um projeto particular de compressor ou para um es
tudo comparativo de varios projetos, porque enquanto os valores
experimentais do COP e EER de um compressor, indicam a capacidade
de uma amostra de compressor particular, elas nao fornecém uma

idéia das varias perdas de energia e de massa que estao ocorrendo
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dentro do compressor, que afetam estes fatores. Também, sem uma
investigagso de tais perdas em detalhes, ndo & possivel ~avaliar,
se modificagoes, ou mesmo novos projetos,>melhoram ou pioram o
desempenho de um compressor. Em outras pala?ras, o conceito de pro
jeto Otimo pode ser introduzido para uma avaliacao mais completa'

e mais geral do desempenho do compressor.

Torna-se entao necessario desenvolver uma definigao
generalizada e compreensiva de um termo que possa ser usado para
relatar o desempenho do compressor no aspecto global e que também

leve em conta os fatores individuais que afetam este desempenho.

2.5.1. ANALISE DE DESEMPENHO

Em termos'gerais, o desempenho de uma maquina €& a
avaliacao da sua habilidade em realizar determinada tarefa. No ca-
so de um compressor, sua tarefa € bombear a maxima quantidade pos
sivel de gas em uma dada condig@o de sucgdo para uma desejada con-

dicao de descarga, com o menor consumo de energia.

Uma analise do desempenho de um compressor, baseada
nos critérios citados acima, foi desenvolvida por Pandeya e
Soedel |14]|. Segundo eles, o desempenho de um compressor, pode ser

avaliado por:
n_= n_n ‘ (2.20)

onde:



68

np - eficiéncia de desempenho
N, = eficiéncia de massa
n, - eficiéncia de energia

Fisicamente explicando, e definindo uma unidade fug
cionando em condigao ideais, a eficiéncia de desempenho pode ser
definida como a fracao do desempenho ideal que pode ser conseguido
por um dado compressor funcionando nas condicoes reais de traba-
lho. A eficiéncia de massa pode ser definida como a fragdo do flu
xo de massa idealvque pode ser bombeado pelo compressor funcionan-
do nas condigoes reais de trabalho. Similarmente, a efici2ncia de
energia pode ser definida como a fragao do atual consumo de potén
cia que teria sido consumida pelo compressor funcionando idealmen-

teO

A eficiéncia de energia pode ser decomposta em ou

tros termos mais conhecidos:

n.= n

e motor n

mec ncomp 4 (2.21)

onde:
Miotor eficiéncia do motor eléetrico
Nhec - eficiéncia mecanica
Ncomp eficiéncia do processo de compressao

A eficiéncia do motor elétrico € definida como a
razao entre a poténcia disponivel no seu eixo e a poténcia eletri-
ca fornecida ao mesmo. A eficiéncia mecanica € definida como a ra-

z30 entre a poténcia real entregue ao gas pela potencia disponivel
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-no eixo. A eficiéncia de compressio & definida como a razio entre
0 -aumento ideal e o aumento real de entalpia especifica durante o

-processo de compressao.

‘Aplicando entao, as definicOes apresentadas acima,

a eficiéncia de energia € dada por:

qm, Ah. :
ng = ———= ) (2.22)
E.
in ‘
onde:
ﬁa - fluxo de massa real no compressor

" Ah; - variacao de entalpia especifica no processo
'de compressao, considerando-o isentrépico
E

in " potencia fornecida ao motor elétrico

As4perdas de fluxo dé massa em um compressor podem
ser divididas em dois fenomenos distintos. Primeiro, devido ao flu
xo de massa de refrigerante vapor e solugao refrigerante/0leo para
a cémara de sucgao, através dos vazamentos. Essa massa ira ocupér
um espago na camara de sucgao, que normalmente seria preenchido

- por gas succionado e consequentemente, diminuir o fluxo de massa
aspirado pela sucgao. Os principais vazamentos que influem nestas
perdas do fluxo de massa sao os vazamentos pela folga minima, pa-
lheta posterior e pelas faces do rotor. O segundo fenomeno que oca
siona perdas‘ao fluxo de massa € o superaquecimento do gas de suc-
¢ao. Isto ocorre porque os fluxos de massa dos vazamentos estao em
um nivel de energia maior que o gas na camara de sucgao. Existe en

tao uma transferéncia de energia para o gas, aumentando sua tempe-
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ratura e consequentemente o seu volume especifico e diminuindo a
quantidade de massa succionada. 0 caminho que o gis percorre, des;
de que entra no compressor, até aicangar a camara de sucgdo, tam
bém colabora para superaquecer o gas e também aumentar as perdas
de fiuxo de massa. O fluxo de massa ideal do compressor pode ser

calculada da seguinte maneira:

m;=m, + Im (2.23)
onde:

ﬁi - fluxo de massa ideal

ﬁa - fluxo de massa real

m - somatdrio das perdas de fluxos de massa

A eficiencia de massa, que considera todos os efei-

tos conectados ao fluxo de massa, € dada por:

o

(2.24)

.
[ 8

2.5.2 CRITERIO DE OTIMIZAGAO

Para critério de otimizagao de um compressor, .a
eficiéncia de desempenho deve ser usada se o desempenho glo
bal do compressor €& considerado o item de maior interesse,
ou a eficiencia de energia se somente o consumo de energia

€ o 1item mais importante, ou entiao, a eficiencia de



71

massa, se somente o tamanho do compressor € o item de maior inte-

resse.

Surge entao a pergunta: qual o critério a ser adota

do para otimizar-se compressores?

Nos dias atuais, o item consumo de energia esta mui
to em evidéncia. Em alguns paises desenvolvidos, ja existem leis
definindo o aproveitamento de energia para certos equipamentos. Is
to &, o que o equipamento produz com o que lhe foi fornecido. Para
sistemas de refrigeracao, estas leis sao baseadas no EER do siste
ma. Portanto, a indlGstria de refrigeragao se preocupa muito com o
EER, que embora sendo um parametro do sistema, como ja foi citado
anteriormente, € um parametro largamente usado na avaliagao de de-

sempenho de compressores.

Existe entao a necessidade pratica de se relacionar
o EER com a analise sobre o desempenho do compressor desenvolvida
anteriormente. Pandeya e Soedel |14| desenvolveram uma relagao di-

reta entre np e EER, a qual é apresentada a seguir:

Ein by 3 2
np= : 5 (0,293 EER) , (2.25)
iy (Ahevap)
onde:
Ahevap - variagao de entalpia especifica no evapora
dor

Embora a relacgao apresentada acima, possa ser usada
para calcular o np conhecendo-se o EER, ou vice-versa, como uma

simples relagao matematica, ela nao traduz fisicamente como o EER
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se relaciona»com o) np

, pois existem casos em aumentando-se o EER,
diminui-se o np, e se o critério de otimizagdao ndo estiver bem cla

ro, pode-se ser induzido a interpretacdao erroneas,

Para ficar mais claro como o EER se relaciona com o
n., vai-se definir uma eficiencia, chamada eficiéncia de refrigera

¢ao, da seguinte maneira:

" EER

Ny = (2.26)
R EER,
i
onde:
nR - eficiéncia de refrigeragdo
EER - "energy efficiency ratio" real do sistema
EERi - "energy efficiency ratio" ideal do sistema
Da definicao de EER, tem-se:
EER= & | (2.27)
E. :
in
sendo:
C= m, Ahevap (2.28)
onde:

C - capacidade real de refrigeragao do sistema

E. - poténcia consumida pelo sistema
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Substituindo (2.28) em (2.27), tem-se:

Iha Aheva | |
EER= -2 _ °Vap (2.29)
Ein

Determinando agora o ERRi, que por definicao é:

EER. = -1 (2.30)
I w.
1
Ci= s Bhey,y - (2.31)
Wi= my Ahy | | (2.32)

C; - capacidade ideai de refrigeracao do sistema

W, - poténcia ideal consumida pelo sistema
Substituindo (2.31) e (2.32) em (2.30), tem-se:

Ah

'EER.= —T2P | (2.33)

Ahi

Substituindo agora (2.29) e (2.33) em (2.26), tem-

- i : | | (2.34)

in
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Comparando (2.34) com (2.22), verifica-se que a efi
ciéncia de refrigeracdo & igual a eficiéncia de energia, como foi

definida por Pandeya e Soedel |14].

Pode-se a firmaf entao, que, quando a indastria de.
refrigeragéo se preocupa com o EER, ela esta interessada em otimi-
zar n . Para a indistria de compressores, alem de pfeocupar—se es
pecialmente com a eficiencia de energia, por questao de mercado, e
leis, nao deve deixar a um segundo plano a eficiéncia de massa,
ja que quandd ela for o critério de otimizacao, levara a compres-
sores mais compactados e de menor peso, tendo assim uma relagao di

reta com o custo do produto.



3. PROGRAMA DE SIMULACAO

3.1. PANORAMA DO PROGRAMA

O programa desenvolvido para simular o comportamen
to de um compressor rotativo de palhetas deslizanteé, consiste de
aproximadamente 5400 linhas de programacao, linguagem FORTRAN, ni-
vel IV, sendo que a execugéo do programa necessita de aproximada-
mente 750 k bytes de memdria virtual e aproximadamente 25 minutos

de CPU, em um computador IBM-4341.

Para a execugao do programa, existé a necessidade
de um conjunto de dados de entrada que especificam os varios deta-
lhes do projeto do compressor e as temperaturas dos varios meca-
nismos em opéragéo. Essas temperaturas, baseadas em testes experi
mentais, sao as temperaturas do ponto de fechamento da sucgao,
isto €, a temperafura do gas no insfante em que a succdo € inter-
rompida para uma dada.cémara entre palhetas, temperatura do reser
vatério de 6leo, temperatura ﬁo mancal e temperatura na tampa do
fundo do cilindro. Os dados de entrada podem. opcionalmente serem

fornecidos no Sistema Internacional ou Sistema Ingles de unidades.

Os resultados do programa sao baseados em uma anali
se quase-estatica dos fenomenos transientes que ocorrem dentro dos

componentes do compressor.

Um modelo geométrico, semelhante ao apresentado no
capitulo anterior, € usado para definir o volume dos compartimen-
tos do cilindro e movimento das palhetas como uma funcgdo do angulo
do rotor. Atehgﬁo particular € dada para a mudanga de geometria

que ocorre quando as palhetas passam através da regiao de
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descarga, tal que o volume da regiao que fornece o fluxo durante a
re-expansao e a area do orificio através do qual a re-expansao

ocorre, sao bem definidos.

A simulacao consideré 0os compartimentos do cilin-
dro, formado pelas regioes entre palhetas e palhetas e folga mini
ma, definidos pelo modelo geoméfrico;Acbmo um COnjuhto de volumes
de controle ligados um ao outro por varios caminhos de escoamento
de fluidos. Os volumes de controle sao considerados estarem cheios
- de refrigerante vapbr e uma solucao refrigerante/6leo. A presenga
de vapor de oleo g desprezada. Subrotinas de propriedades reais'de
refrigerante sao usadas para determinar as propriedades termofisi-
cas(do refrigerante. Dados fornecidos pelo fabricante de 0leo sao
usados para estabelecer propriedades do 0leo puro como uma fungao
da temperatura, a concentragao da solucao refrigerante/6leo como
uma fuﬁgéd da temperatura e pressao e a viscosidade da solugao co-
mo uma fungao da temperatura e concentragao da solugao. Valores pa
ra volume especifico de uma solugao refrigerante/éleo sido calcula-
dos pela combinacao das propriédades de 6leo puro e refrigerante
liquido na temperatura da solugao em proporcao de suas fracoes de
massa na solugao. O refrigerante e 61éo dentro dos volumes de con-

trole sao considerados em equilibrio miscivel.

As propriedades de um fluido que entra ou sai de um
volume de controle, através de uma passagem de fluxo, sao determi-
nadas pelas condigées do volume de controle que fornece o fluxo.
As pressoes nas camaras de sucgao e descarga sao consideradas cons

tantes.

Comeg¢ando com estimativas iniciais para temperatu-

ras, pressao, massa de 6leo e refrigerante, em cada volume de
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controle, as trocas de massa e énergia de cada volume ae controle
sao computadas para'cada incremenfo no angulo do rotor, usando a
técnica de diferenga finitas (para frente). Ao final de cada incre
mento, a temperatura e pressao para cada volume de controle sao
calculadas, para os quais as propriedades dos fluidos contidos, sa
tisfazem as equagbes da massa, energia e volume requeridos, impos-

tos pelo volume de controle.

Inicialmente, 3 volumes de controle sao considera

dos:

- volume de controle CVA, localizado entre as duas

palhetas;

- volume de controle CVB, localizado entre a palhe-

ta anterior e garganta;

- volume de controle CVTS, localizado entre a gar

ganta e folga minima, incluindo a regido de descarga.

Quando CVB comega a tornar-se muito pequeno, e a
instabilidade numérica € iminente, CVB e CVTS sao tratados como
um Unico volume de controle. Entao existem apenas dois  volumes

de controle, CVA e CVB+CVTS.

~ Quando a palheta anterior atinge o ponto de fecha-
mento da garganta, CVB se torna zero e existem apenas os volumes
de controle CVA e CVTS. Os cdlculos sdo feitos até que as palhetas

tenham girado 180° da posicdo do ponto de fechamento da  sucgao.

A folga entre o rotor e cilindro, no ponto de folga
minima, e a folga entre os lados da palheta estendida e as tampas
do cilindro formam passagens de fluxo entre os volumes de contro

le. Adotando os modelos apresentados no capitulo anterior, as
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passagens séo consideradas estérem preenchidas com uma solugao
viscosa incompressivel de refrigefante e oleo, onde as pfopriedé-
des sao determinadas pelas condicCes insténtﬁneas do volume de con
trole que fornece o fluxo. Um perfil de velocidade € estimado para
o fluido na regiao da folga, com o calculo levando em conta o mo-
vimen?o relativo das superficies, e a diferenga instantanea de
pressao através da folga. As propriedades do fluido e perfil de ve
-locidade dentro da folga sao usadas para calcular os valores incre

mentais de transferéncia de massa e energia através da folga.

A folga entre o rotor e a tampa do- cilindro, em cbm
binagao com a folga no mancal, €& uma complexa passagem para o flu-
xo de Oleo e refrigerante fornecido pelo reservatério de 6leo. Co-
mo ja tratado no capitulo anterior, as passagens do rotor e mancal
sao tratadas como uma rede de elementos de escoamento de placas'
paralelas, com conexdes do reservatdorio de 6leo para a regido da
base das palhetas e volumes de controle na periferia do rotor. As
propriedades do fluido viscoso, sao determinadas pelas  condigoes
de entrada do.elemento de escoamento. 0. fluxo incremental atraves
de cada elemento € estimado usando a diferenga instantanea de pres
sdo através do elemento e a forma instantanea do mesmo. O modelo
também estabelece o escoamento do refrigerante e o6leo do resérvaté

rio de 0leo para o cilindro e a pressd@ao na base da palheta.

O fluxo através da garganta, € modelado com o fluxo
através de um orificio. As propriedades do fluido, que € uma mistu
ra homogénea incompressivel de refrigerante vapor e solugao refri-
gerante/0leo, sao determinadas pela temperatura, pressao, massa de
vaporle massa de solugdao.no volume de controle que fornece o flu-

xo. Volume especifico e entalpia para o fluido  sao calculados
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pelas propriedades do vapor e liquidos ponderadas pela massa. A
area do orificio & constante, exceto durante a re-expansio, quando
a passagem da palheta, através da regiao de descarga, causa uma va-

riagd@o na area do orificio.

0 fluxo através da valvula de descarga € modelado

como descrito no capitulo anterior.

0 movimento da valvula de descarga € modelado como
um sistema de quatro-massas concentradas. Essas massas s@ao conecta
-das nas extremidades, como vigas em balanco, numa forma que se
aproxima de forma cilindrica da vilvula. As equagoes do movimento
para as massas nodais consideram as forgas provocadas pelo fluxo
de descarga, amortecimento do fluido, amortecimento do material e
forgas de deflexdo. O movimento da valvula & considerado ser ‘pla-
no. Previsao € feita para as restrigoes impostas pelo assento e ba
tente da valvula. As equacoes do movimento s3ao resolvidas usando o
método de Runge-Kutta de 32 ordem e o método de eliminagao de

Gauss.

Por causa da geométria do mecanismo do compressor,
‘todo o processo no cilindro se repete sobre ele‘mesmo a cada 180°
de rotagao do rotor. A simulagao procede em pequenos incrementos
através de 180° de rotagao do rotor, de um ponto pré-selecionado,
que corresponde a posigao do rotor duando o compartimento de suc-
¢ao acabou de completar o processo de sucgao e nao ha mais comuni-
cacao direta com a }egiéo de succdo. Quatro iteracdes de 180° sao
usualmente reqUeridas para conseguir razoével convergéncia com to-
das as variaveis. Foi verificado que 0,1° de incremento na rotagao
do rofor fornece uma base adequada de tempo. E suficientémente gran

de para evitar erros de arredondamento e suficientemente  pequeno
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para eliminar a instabilidade numérica nos calculos dos volumes de

controle.

Depois de estabelecer as condigGes transientes para
os processos térmicos e de fluxo no mecanismo, o fluxo médio de Te
frigerante e 0leo, para cada caminho de escoamento, € calﬁulado
por integracao, armazenando os resultados. O fluxo de massa para o
sistema externo € calculado por uma combinagao dos resultados in-
tegrados e dos modelos de fluxo de massa pela valvula de descarga,
faces do rotor e mancal. Calculos para o volume de controle na suc
gao 559 feitos usando os resultados:integrados dos modelos de flu-
xo de massa pela face do rotor, lados da palheta e folga | minima,
para estabelecer os efeitos de vazamento e superaquecimento, devi-

do a cada caminho de escoamento.

Apos todas as propriedades termodinamicas, nos di-
versos volumes de controle, serem determinados, os diversos consu
mo de poténcia, devido a fricgao e a compressao dos diversos com-

ponentes, sao calculados.

A potencia de frigao & calculada entre és faces do
rotor e as tampas do cilindro, entre o rotor e cilindro, na folga
minima, entre a regiao da palheta estendida além do rotor e tampas
do cilindro, pelo movimento radial da palheta e pelo mancal. Cada
estiﬁati&a.considera a variacao da Viscosidade do 0leo devido a

temperatura e concentragao do refrigerante.

A poteéncia de compressao total & calculada usando
os dados incrementais de presséo e volumes calculados anteriormen-
te. Uma estimativa da combinagéo; devida a re-compressao do Te
frigerante recirculado € feita para cada caminho de escoamento

e processo de re-expansao. Cada estimativa considera que a massa:
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de refrigerante e 0leo, que escoa através de um caminho particu-
lar, durante um ciclo completo, ocupa um volume de controle imagi
nario, no qual as pressoes e volumes sao conhecidos em cada incre-

mento. Também € calculada a poténcia gasta na sobrecompressio.

Para se poder fazer uma avaliacao do desempenho do
compressor, variando parametros geométricos, de funcionamento ou
me smo ate, para se poderem fazer comparagoes com outroé tipos de
compressores, sio calculadas as diversas eficiéncias relacionadas
com o compressor, que fornecem subsidios para se poder avaliar o

desempenho do compressor.

A execugao do programa termina com um sumario dos
efeitos sobre o desempenho do compressor,'devido aos fluxos de
massa e consumo de energia associados com os varios processos mo-
delados. Valores de potéencia total, capacidade de refrigeracao, EER
e eficiéncias sdo incluidos. As varidveis de entrada, para um me-
“lhor controle, taﬁbém sao impresSas} Nos resultados de saida, ain-
da existe a opgao de serem impressos, a cada incremento, variaveis
impdrtantes em funcao do angulo do rotor, como temperatura, pres-
sao, volume e deslocamento da valvula. Existe também a opgao de
os resultados de saida serem impressos no Sistema - Internacional

e/ou Sistema Inglées de unidades.
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3.2. DADOS DE ENTRADA

Cada vez que o programa for executado, informagﬁes
a respeito do -projeto do compresso devem ser fornecidas. Também
temﬁeraturas, em locais especificos, baseadas em resultados experi
mentias, devem ser fornecidas, para evitar uﬁa analise mais comple

xa de transferencia de calor no compressor.

Os dados de entrada podem ser fornecidos no Sistema

Internacional, ou opcionalmente, no Sistema Ingles de unidades.

Os dados de entrada necessarios sao os seguintes:

DADOS DO CILINDRO

- diametro do cilindro;

- altura do cilindro;.

- angulo SAH (sentido anti-horario) da palheta an-
terior, da folga minima ao ponto em que nao existe mais sucgao de
gds pelo orificio de admissao do compressor, para uma dada regiao

entre palhetas (ponto de fechamento da sucgao).

DADOS DO ROTOR

- diémetro‘do rdtor;
- - raio do orificio de lubrificagao no centro da fa-

ce do fundé do rotor;

- maior raio entre o rebaixo na face da frente, rTe€
baixo no eixo do rotor e chanfro no primeiro mancal; |

- folga minima;

- folga das faces do rotor;

- fragao da folga.nas faces do rotor associada com

a folga na fundo do rotor;
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- distancia do centro do rotor para o centro do ré-
baixo na face da frente; | '

- angulo SAH da folga minima para o centro do rebai
x0 na face da frente, ao redor do centro do rotor;
| - raio do topo da ranhura do 6leo sobre a face do
fundo do rotor;

- angulo SH (sentido horario) da linha de centro da
palheta para a linha de centro da ranhura de 0leo, na face do fun-
do do rotor, ao redor do centro do rotor;

| - raio do centro do rotor ao centro do.furo na base
do rasgo da palheta;

- raio do furo da base do rasgo da palheta.

DADOS DA PALHETA

- raio do topo da pélheta;

- largura da palheta;

- comprimento da porgao plana da palheta;

- folga entre a palheta e as tampas do cilindro;

- coeficiente de atrito ente os lados da palheta e

0 rasgo no rotor.

 DADOS DA RANHURA DE TRANSFERENCIA

- raio da ranhura de transferencia;

- altura da ranhura de transferéncia;_

- angulo SH ao redor do centro do cilindro, da fol-
ga minima ao final da ranhura de transferéncia;

- angulo SAH da palheta anterior, da folga minima,
ao redor do centro do rotor, ao ponto no qual o topo da palheta €

tangente a garganta e cilindro;
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- diametro do ériffcio de descarga;

- distdncia do assento da vdlvula para a superficie
do cilindro, ao longo da linha de centrovdo orificio;

- angulo SH ao redor do centro do cilindro, da fol-

ga minima para o centro do orificio de descarga.

DADOS DO MANCAL

- diametro do mancal;

- foiga diametral do mancal;

- comprimento do primeiro mancal;

- comprimento do rebaixo separandb o primeiro man-
cal do segundo;

- comprimento do segundo mancal;

- raio efetivo da ranhura de o0leo do segundo mahf
cal;

- angulo entre o eixo axial do rotor e a linha de
centro da ranhura de 6leo do segundo mancal;

- nimero de ranhuras de 6leo do segundo mancal;

- distancia da supérficie do 6leo no reservatorio
para a extremidade do mancal, adjacente ao rebaixo;'

| - coeficiente de escoamento paré o caminho do fluxo

de massa através do primeiro mancal para a regiao inferior da

palheta.

DADOS DA VALVULA

- largura da valvula;
- espessura da valvula;
- raio do batente da valvula;

- raio do assento da valvula;
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- angulo da base da vialvula (ponto ondé ela &€ consi
derada ser fixa) para o centro do orificio de descarga, ao redor
do centro do assento da valvula;

- angulo da base da valvula para o seu topo, ao re-

dor do centro do rotor;

- forga estatica requerida para levantar a vialvula

do assento.

DADOS DO REFRIGERANTE/OLEO

- tipo de refrigerante;
- viscosidade do 6leo a 100° F
podem ser usadas cinco combinagdes:
R12 e 6leo 150 SUS |
R12 e oleo 300 SUS
R12 e 0leo 500 SUS
R22 e Sleo 150 SUS
R22 e o0leo 300 SUS.

DADOS DE TEMPERATURA

" - temperatura no compartimento de sucgao do cilin-
"dro, quando do fechamento dé sucgao;
- temperatura do 0leo na entrada do captador;
- temperatura do 0leo no centro da face do fundo;

- temperatura do o0leo, no rebaixo do mancal.

DADOS DAS CONDICOES DE FUNCIONAMENTO DO COMPRESSOR

- pressao na sucgao;

- pressao na descarga.
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DADOS DE CONTROLE

- indicagéo se sera necessario ou ndo imprimir ins-
tantaneamente valores a cada 0,1o de incremento para temperatura,
pressao, volume, altura de levantamento da valvula, carga atuando
sobre as palhetas, carga atuando sobre o mancal e pressao ﬁa Te-
giao inferior da palheta;

- nimero de iteracGes no programa principal;

- indicagao do sistema de uﬁidades em que s3ao forne
cidos os dados de entrada;

- indicacao do sistema de unidades em que sao deée-

jados os dados de saida.

3.3. PROGRAMA

O programa consiste de um corpo principal, associa-
do com 23 subrotinas e uma funcao. Destas 23 subrotinas, 19 estao
associadas ao modelo de simulagd@o, 2 subrotinas e 1 funcdo associa
das com as propriedades do refrigerante e 6leo e 2 subfotinas au-

xiliares, para calculos matematicos.

3.3.1.FLUXOGRAMA DO PROGRAMA PRINCIPAL

A seguir € apresentado o fluxograma do programa
principal, para uma melhor compreensao do funcionamento do progra-

ma.



INICIO

Estabelcce os blocos
"'COMMON'" e define o espago
no computador para as
variaveis subscritas

t

Lé dados
de entrada

Dados de
entrada no
Sistema Ingle

C
d

p

onverte os dados de entra-
a do Sistema Internacional
ara o Sistema Ingles

] o

| nam

D
8

esigna valores para as se-
uintes constantes:

aceleracao da gravidade
o numero pi

modulo de elasticidade
do material da valvula
coeficiente de amorteci-
mento do material da
valvula

coeficiente de amorteci-
mento do fluido

i

Calcula os parametros para
ajustar as curvas de visco-

S

r

idade da solugao refrige-
antc/oleco

K

Constroe os elementos de
viga quc formam a valvula

d

¢ descarga e inicializa

as condigoes de movimento

d

a valvula de descarga

{

Chama a subrotina CYLVOL

Calcula os cocficientes de

escoamento para a face do
fundo do rotor ¢ parametrcy
geométricos para determinad
¢do dos coeficientes de esH
coamento da face da frente

do rotor
k!

Faz contador de iteragoes
igual a um

Determina:

- incremento onde ocorre
o ponto de fechamento da
sucgao

- incremento onde ocorre a
mudanga de LAWDR1 para

- LAWDR?
t

Estima valores iniciais pa-
ra pressoes, remperaturas
e massa de Oleo nas cami~
nhos de vazamento para 03
volumes de controle

t

Estabelece as pronriedades
da solucao dleo/refrigeran
te para o reservatorio de
0leo, mancal e face no fun

do do rotor

Designa um valor fixo para
a viscosidade do refrige-
rante vapor ¢ calcula o
coeficiente de viscosidade
para as duas fascs para - a
face do fundo do rotor ¢
mancal para ser usado no
calculo do fluxo de massa
pclas faces do vrotor

t

Estima os valores iniciais
de massa Je solucao pré-
resfriada para os volumes
de controle

87



@

Calcula o fluxo de massa de
olco/refrigerante pelo se-
gundo mancal

1

Chama a subrotina LAWDRO
para inicializar os calcu-
los termodinamicos nos vo-
|lumes de controle apds o
ponto de fechamento de
sucgao

t

Zera os 1ntcoradores de flu
xo de massa que serao usa-
dos na subrotina RFFLO

!

l@hama subrotina LAWDRI

i

[Chama subrotina LAWDR2

{

IChama subrotina LAWDR3 J

{

Integra o fluxo de massa

refrigerante/dleo pela fol
ga minima, palheta poste~
rior e valvula de descdrga

Calcula o fluxo de

refrige-
rante vapor na 12

descarga

!

Integra o fluxo de massa
refrigerante/dleo pela pa-
lheta anterior do ponto de
fechamento da sucgao até o
ponto onde comega a rTe-

expansac
] 7

Novos valores iniciais para
temperatura. prcssao ¢ mas-
sa de 6leo pre-resfriado pa
ra os volumes dec controle

¢

Calcula o fluxo de cnergia
pela minima folga, palheta
posterior, temperatura mé-
dia de descarga. temperatu-
ra de sucgao e o superaque-
cimento dos componcntes da

sucgao

N? iteracgoes
- menor que 47

Calcula pressao média na
regiao inferior da palheta

‘Chama subrotina WORK 4]
t

Calcula dos consumos mcdiod
de potencia e fluxos de mas
sa nos itens de interesse

t

Calcula as eficiencias do

compressor

Resultados
apecnas no Sist.
Internac.?

Imprime resul-
tados no Siste
ma In010>

Resultados
apenas no_Sist.
Ingles?

e ©

Converte os resultados pa-
ra o Sistema Internacional

®©
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Imprime resulta
dos no Sistema
Internacional

Dados de
entrada apenas
o Sist. Int.}

Imprime dados
de entrada no
Sistema Ingles

Dados de
entrada apenas
o Sist. Ing.?

-

Converte os dados de entra-
da para o Sistema Interna-

cional
!

Imprime dados
de entrada no
Sistema Inter-
nacional

Apenas
no Sistema
Internacional?

Imprime os re-
sultados a ca-
da incremento
no Sistema
Ingles

Apenas
no Sistema
Ingles?

Converte os resultados a
cada incremento para o
Sistema Internacional

l

Imprime os re-
sultados a ca-
da incremento
no Sistema In-
ternacional

Resulta-
dos a cada in-
cremento?

89
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3.3.2. SUBROTINAS ASSOCIADAS AO MODELO DE SIMULACAO

A. SUBROTINA CYLVOL

CYLVOL calcula todos os parametros geométricos
necessarios para a simulagao, a partir das variaveis de entrada.

CYLVOL segue exatamente o modelo geométrico apresentado no item

2.1.

Inicialmente CYLVOL calcula os parametros fixos da
palheta e rotor, como a area da superficie curva da palheta e angu
lo do topo da palheta. O mesmo calculo € feito para o rasgo do ro-

tor que abriga a palheta.

Posteriormente CYLVOL calcula os volumes de compres:

sao, gerados pela rotacao do rotor. Esses volumes sao localizados
entre palhetas e entre a palheta e a folga minima. Especial aten-

cdo € feita quando a palheta passa pela folga minima.

CYLVOL calcula também o quanto as palhetas estao es .

tendidas além do rotor e as respectivas areas de contacto entre a

palheta e a tampa do cilindro.

A aceleracao radial da palheta, que sera usada no
calculo das forgas atuando sobre a palheta, também & efetuada por

CYLVOL.

CYLVOL calcula o volume da ranhura de.transferéncia
e do orificio de descarga, pois essas regioes sao importantes no
funcionamento do compressor. A area da garganta € também calcula-
da. Sao também considerados os efeitos sobre o volume da ranhura

de transferéncia e a area da garganta, quando a palheta passa por

R
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essa regiao.

B. SUBROTINA LAWDRO

LAWDRO designa valores iniciais para certas varia-
veis do volume de controle e os armazena em locais apropriados. As
variaveis incluem temperatura, pressdo, massa de solugio pré-res-
friada, massa de solugao dos caminhos de vazamento, total de massa
de solugao, massa de refrigerante vapor, concentracao do refrige-
rante no 6leo, viscosidade da solug3o, volume especifico da solﬁ-
géo,.entélpia da solugao, entalpia do refrigerante vapor e energia

total.

Trés volumes de controle sao considerados, como apre

sentado na figura 2.23:

i. volume de controle CVA localizado entre a palheta anterior e

a palheta posterior, apos o ponto de fechamento da succao;

ii. volume de controle CVB localizado entre a palheta anterior e

garganta}

iii. volume de controle CVTS localizado entre a garganta e a folga
minima, incluindo o orificio de descarga e ranhura de tfansfg
réncia.

LAWDRO também designa valores iniciais para a re-
giao inferior da pélheta, como temperatura e pressao. Na primeira
iteracao ele também designa valores para a concentracao de refrige
rante na regiao inferior da palheta, volume especifico do vapor,
entalpia do vabor, viscosidade, volume especifico e entalpia da

solugao (para sucessivas iteragoes, estas variaveis serao disponiveils
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de outras subrotinas). Também sobre a primeira iteracio, LAWDRO
chama a subrotina RFFLO para calcular inicialmente a razao de fase

para a regiao inferior da palheta, eixo e primeiro mancal.

LAWDRO chama as seguintes subrotinas: VAPOR, R120IL.
e RFFLO.

C. SUBROTINA LAWDR1

LAWDR1 maneja os cidlculos para os volumes de contro
le CVA, CVB e CVTS do ponto de fechamento da sucgao 4até o ponto
em que CVB ira ser muito pequeno para resultados numéricos esta-

veis, como mostra a figura 3.1.

INICIALMENTE :
FLWXO PELA FLUXO PELA FLUXO PELA
FACE DO ROTOR FACE DO ROTOR FACE DO ROTOR
FLUXO PELA
YT FOLGA MININA .
CVA , cve cvrs
| o e
FLUXO PELA
: VALVULA DESCARGA
FLUXO  PELA FLUXO PELA FLUXO PELA

PALHETA  POSTERIOR PALHETA ANTERIOR OARGANTA

FIGURA 3.1. - Volumes de controle usados em LAWDR1

A principal fung¢ao de LAWDR1 € determinar como o}
refrigerante e 0leo entram e saem de um volume de controle particu
lar, via varios caminhos de escoamento, durante cada incremento de
rotagéo do rotor, quais os valores para concentragao de refrigeran

te e entalpia para associar com os escoamentos, e a pressao meédia
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no volume de controle durante o incremento. Esta informagdao € en-
tao fornecida a subrotina ISTLAN para futuras consideracoes. A
subrotina ISTLAN retorna com a condigitc que ira existir dentro do

volume de controle ao final do incremento.

LAWDR1 chama as subrotinas BLDFLO, THFLO, MCFLO e
VLVFLO para obter os valores do fluxo de massa pelas palhetas an-
terior e posterior, garganta, folga minima e valvula de descarga.
A entalpia e concentragéo do refrigerante para o célculb do fluxo
de massa sao determinadas pelas condigoes médias no volume de con
trole que fornece o escoamento. Os escoamentos passando pelas pa-
lhetas e folga minima sao considerados como uma solugao refrige-
rante/6leo. Os fiuxos.de massa passando pela garganta e  valvula
sdo considerados como uma mistura homogénea de refrigerante vapor
e solucao 6leo/refrigerante. O fluxo de massa pela garganta tambéﬁ
tem umé componente que € considerada como sendo um fino filme de
solucdo oleo/refrigerante que adere ao rotor e penetra na gargan-
ta. LAWDR1 considera alguma combinacao de fluxo de massa normal ou

reverso para a garganta e valvula de descarga.

O O0leo nos trées volumes de contfole € dividido em
duas classificacdes principais. Estas sao referenciadas como cami-
nho do 6leo de vazamento e Gleo pré-resfriado. Enquanto em um volu
me de controle eles comportam-se eiatamente da mesma forma, cami-
nho de vazamento pode somente sair ou entrar via palheta e folga
minima. Fluxo de 6leo pré-resfriado pode somente entrar ou sair
via faces do rotor, fluxo homogéneo pela gafganta e fluxo homoge-
neo pela valvula de descarga. Esta manobra artificial € feita para
assegurar que 0s caminhos de escoamento pelas palhetas e folga mi-

nima irdo sempre permanecer cheios de liquido e que o fluxo liquido
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de Oleo pelas faces do rotor, por iteragdo, sera igual ao fluxo

1iquido de 6leo na descarga por iteracao.

LAWDR1 trata os volumes de controle em sucessao,
movendo de CVA para CVB e CVTS. Isto € feito trés vezes para cada
incremento. Na primeira vez, as condicoes dentro devcada voiume de
controle sao consideradas serem iguais aquelas ao final do incre-
mento precendente. Para a 22 e 32 vez, as condigoes sao considera-
das como a média entre os valores do final do incremento preceden

te e a mais recente predicao do valor para o final do corrente

inCcremento.

LAWDR1 também chama a subrotina QXTHRT que fornece
a transferéncia de calor entre CVB e CVIS através da garganta. Sem
a subrotina QXTHRT, as temperaturas preditas para CVTS podem tor-
nar-se irreais e significativamente diferentes das temperaturaé

em CVB.

LAWDR1 chama as seguintes subrotinas BLDFLO,ISTLAW,
THFLO, QXTHRT, MCFLO e VLVFLO.

D. SUBROTINA LAWDR2Z2

'LAWDRZ combina os volumes de controle CVB é CVTS em
um caminho due conserva a energia e massa de cada volume de contro
le. O volume de controle & referenciado como CVTS. A combinagéq é
necessaria para a estabilidade numérica que nao pode ser assegura-
da'qhando CVB torna-se muito pequeno, devido a comunicagao entre
CVB e CVTS, via drea da garganta. A combinagao de CVB e CVTS € jus
tificada, desde que as temperaturas e pressoes preditas sejam qua-

se iguais, de qualquer maneira, neste angulo do rotor.
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LAWDR2 entao procede com os calculos do volume de
controle para CVA e CVTS, até quer topo da palheta anterior fiqﬁe

tangente ao cilindro e garganta.

LAWDR2 trata os volumes de controle de maneira igual
a LAWDR1l, exceto que nao chama as subrotinas THFLO e QXTHRT; Como
a garganta esta agora localizada dentro.de CVTS, nado € considerada
a comunicacgao entre os volumes de controle. Entretanto, CVTS comu-

nica-se com CVA via palheta anterior, como mostra a figura 3.2.

LAWDR2 chama as seguintes subrotinas: ISTLAW, BLDFLO,
MCFLO e VLVFLO. |

cvB —=0: FLUXO PELA FLUXO  PELA
- FACE DO ROTOR FACE DO ROTOR
FLUXO PELA
| S :
FLUXD PELA cvA CVB+CVTS FOLGA MINIMA

PALHETA POSTERIOR FLUXO PELA

VALVULA DESCARGA

FLUXO PELA
PALNETA ANTERIOR

FIGURA 3.2 - Volumes de controle usados em LAWDR2

E. SUBROTINA LAWDR3

LAWDR3 realiza os calculos para os volumes de con-
trole CVA e CVTS, do angulo onde a palheta anterior tangencia o
cilindro e a garganta até o ponto em que a palheta anterior girou

180° da posicdo do ponto de fechamento da sucgao.
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CVA comunica-se com CVTS, vide figura 3.3, através
da garganta, onde a drea transversal varia durante o processo de
re~expans§o. Os volumes de controle sao fratados como em LAWDRI1,
exceto que a palheta anterior € agora ignorada, desde que seus va-
zamentos ocorrem dentro de CVTS ou além da folga minima, do lado
da sucgao. A figura 3.3 apresenta um esquema de como LAWDR3 trata

0os volumes de controle.

LAWDR3 também realiza a integragao dos . fluxos de

‘massa de refrigerante e 6leo pela re-expansao.

FLUXO PELA FLUXO PELA
CVB=0: FACE DO ROTOR FACE DO ROTOR
FLUXO  PELA
» ‘ * FoL6A MININA
FLUxo PELA, | CVA cVvTSs
PALHETA POSTERIOR FLUXO  PELA
- ™ VALVILA DESCARGA
FLUXO PELA
GARBANTA

FIGURA 3.3 - Volumes de controle usados em LAWDR3

LAWDR3 chama as seguintés subrotinas: ISTLAW, BLDFLO,
MCFLO, VLVFLO, THFLO e QXTHR. |

F. SUBROTINA ISTLAW

- ISTLAW aceita informagoes dos volumes de controle
das subrotinas LAWDR. E feita uma chamada para a subrotina RFFLO
para obter dados do escoamento nas faces do rotor para o volume

de controle que esta sendo. considerado. A mudanga de volume para o
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volume de controle, durante o.incremento, € calculada. O total de
energia, massa de refrigerante e massa de 5leo, dentro dos volumes
de controle, sao computados. EstimativasAiniciais para a temperatu
ra, pressao e massa de refrigerante vapor sao feitas para o volume
de controle no final do incremento. A subrotina EQUIB & chamada e
retorna com os valores para temperatura, pressao, concentragao de
'refrigerante/6leo, massa de refrigerante vapor, viscosidade de so-
lugao refrigerante/6leo; volume especifico e entalpia da solugao

e do vapor refrigerante ao final do incremento.

ISTLAW chama a subrotina EQUIB.

G. SUBROTINA EQUIB

EQUIB recebe dados do volume de controle de ISTLAW.
incluindo o total de energia do volume de controle, massa de refri
~gerante, massa de 6leo, volume deslocado e uma melhor estimativa
de temperatura, presséo e massa de refrigerante vapor ao final do
incremento de tempo. EQUIB entao procura a melhor combinagao de
~ temperatura e presséo que ira satisfazer as restricoes impostas pe
la energia, massa e volume fornecidos. O procedimento de procura
assume que o refrigerante e 0leo atingem um completo equilibrio

térmico e miscivel ao final do incremento.

Os seguintes passos sao incluidos no procedimento

de procura:

i. Estabelece os limites de erro para o calculo de energia e

massa.

ii. Chama as subrotinas VAPOR e R120IL com a temperaturae pressao
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estimadas inicialmente para obter as propriedades termodinami

cas para o refrigerante vapor e solugdo d0leo/refrigerante.

Computa a energia total baseada nas estimativas iniciais de

. temperatura e pressao.

Calcula as derivadas das entalpias com respeito a temperatura

para o refrigerante vapor e a solu¢do G6leo/refrigerante.

Avalia a constante do gas para o refrigerante como se ele fos

se um gas ideal.

Computa uma nova temperatura, baseada na diferenca entre o
tdtal de energia sendo buscada, e o calculo mais recente fei
to para a energia, as deriﬁadas das entalpias para refrigeran
te vapor e solugao 61eo/refrigerénte com respeito a temperatu
ra e a mais recente estimativa para a massa de‘ refrigerante

vapor.

Calcula um novo volume especifico para o refrigerante vapor

baseado no mais recente valor da massa de refrigerante vapor.

Calcula uma nova pressao baseada na mais recente temperatura,

volume especifico do vapor e constante do gas.

Chama as subrotinas VAPOR e R120IL com as novas temperaturas
e pressao para obter as novas propriedades termodinamicas pa-

ra o refrigerante vapor e solugao oleo/refrigerante.

Calcula os novos valores para a massa de refrigerante vapor e

energia total do volume de controle.

Compara os valores novos com os antigos para a massa de vapor
refrigerante e o novo valor da energia total com o valor

fornecido pela subrotina ISTLAW. Se ambos os valores para a
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massa de refrigerante vapor e. energia totél estao dentro dos
limites do erro, retorna para a subrotina ISTLAW com a nova
.teﬁperatura, pressao, concentragao de refrigerante na  solu-
gao, viscosidade, volume especifico, entalpia e massa de solu
gao O0leo/refrigerante e massa e entalpia para o refrigerante
vapor. Se ambos os valores péra a massa de refrigerante vapor
e energia total nao estao dentro dos limites de erro, volta

ao passo iv.

EQUIB chama as seguintes subrotinas: VAPOR e R120IL.

H. SUBROTINA VLVFLO

VLVFLO fornece o fluxo de massa pela valvula de des

carga. -

Inicialmente € verificado se a valvula esta ou nao .
levantada do assento. Se a valvula nao estiver levantada, o fluxo
de massa pela valvula de descarga € zero. Se a valvula estiver le
vantada, o fluxo de massa é fornecido pelo modelo apresentado ‘no

item 2.2.5, considerando se o fluxo &€ normal ou reverso.

A forga do gas que atua na valvula e dividida em
duas partes, sendo que uma parte atua na massa nodal do 1° elemen-

to e a outra atua na massa nodal do 2° elemento de viga.

VLVFLO chama a subrotina VALDYN que retorna com as
posicgoes finais dos elementos de viga que formam a valvula, sendo
entao conhecida a distancia do deslocamento da valvula do assento,

para o'célculo do fluxo de massa pela valvula de descarga.

VLVFLO chama a subrotina VALDYN.
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I. SUBROTINA THFLO

THFLO € chamada pelas subrotinas LAWDR1 e  LAWDR2
para fornecer o fluxo de massa incremental através da garganta pa-

ra calculos nos volumes de controle.

0 modelo adotado & o descrito no item 2.2.3. O volu
me especifico do-fluido € determinado na subrotina LAWDR pela di-
visao do espago ocupado pela massa de refrigerante Vapbr e solugao '
61¢o/refrigerante. Isto € feito usando os dados do volume de con-
trole a alta pressao. Em adigao ao fluxo pelo orificio, uma compo
nente iiquida € calculada como se um fino filme de solugao aderis-
se 2 parede periférica do rotor e se movesse para dentro da gargan
ta através da rotagao do rotor. O fino filme é cancelado durante a

re-expansao.

A area da garganta & calculada na subrotina CYLVOL.
Durante a re-expansdo, a area da garganta varia devido ao efeito

da palheta passando pela garganta.

J. SUBROTINA MCFLO

MCFLO é chamada por todas as subrotinas LAWDR para
prover informagoes do fluxo de massa pela folga minima nos calcu-’

los do volume de controle CVTS.

0 modelo adotado € o apresentado no item 2.2.2. As

propriedades da solugao sao determinadas pelas condigoes em CVTS.
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K. SUBROTINA BLDFLO

BLDFLO €& chamada por todas as subrotinas LAWDR para
fornecer o fluxo de massa passando pela palheta anterior e poste-

rior, durante um incremento de rotacao do rotor.

0 modelo adotado € o apresentado no item 2.2.1 e as
propriedades do fluido sao determinadas pelas condigdes no volume

de controle que fornece o fluxo de massa.

“L. SUBROTINA RFFLO

RFFLO & chamada pela subrotina ISTLAW para fornecer
os incrementos de massa e energia para/ou dos volumes de controle

do cilindro sobre as faces do rotor.

0] ﬁodelo adotado por RFFLO € o apresentado no item
2.2.4. RFFLO calcula os fatores a sefem aplicados nas faces do ro-
tor que levam em conta o quanto cada elemento de escoamento esta
se comunicando com determinado volume de controle num dado incre-

~mento de tempo.

RFFLO calcula os fatores de escoamento a serem apli

cados na face da frente do rotor, chamando a subrotina RUFCUT. .

RFFLO calcula a pressao na regiao inferior da  pa-

lheta durante um dado incremento de tempo.

'RFFLO calcula a razao de fase para o furo do eixo
e primeiro mancal. Raz3o de fase € a massa de vapor dissolvida na
massa total que escoa durante determinado incremento de tempo.

Ambos terao valores entre zero e um. Se a razao de fase do furo
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de eixo & menor que um, a razdo de fase do primeiro mancal irid ser
zero. Se a razao de fase do furo do eixo é igual a um, entdo a ra-

zao de fase do primeiro mancal sera maior que zero.

RFFLO chama as subrotinas VAPOR e RI20IL para obter
as propriedades do refrigerante vapor e solucao o6leo/refrigerante
para a regiao inferior da palheta na nova pressao (a temperatura €
mantida constante 3°C abaixo da temperatura no mancal, especifica-
da nos dados de entrada). RFFLO calcula ao final do incremento de
~tempo, a razéo de fase para o escoamento entre a regiao  inferior

da palheta e volumes de controle na periferia do .rotor.

RFFLO chama as seguintes subrotinas: RUFCUT, VAPOR
e RlZOIL.

M. SUBROTINA RUFCUT
s
RUFCUT € chamada pela subrotina REFLO. RUFCUT calcu
la as dimensdes dos elementos de escoamento para a face da frente
do rotor, onde existe um rebaixo excéntrico na face frontal. RUFCUT
- chama a subrotina RFFAC para a avaliacao dos cdeficientes de es-

coamento da face da frente.

RUFCUT chama a subrqtina RFFAC.

N. SUBROTINA RFFAC-

RFFAC é usada para avaliar as propriedades geometri
cas de um elemento de escoamento, referenciado como coeficiente de

escoamento. A teoria usada na subrotina RFFLO considera que existe
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uma rede de caminhos de escoamento, de superficies planas e para-
lelas. As superficies podem nao ter dimensces uniformes, em que o
comprimento do caminho de escoamento pode variar de uma extremida-

de para outra.

Para simplificar a matéria, € considerado qué'o flu
X0 através do elemento pode ser aproximado tratando o escoamento
como se fosse uma porcao de um escoamento radial entre discos cir-
culares e paralelos, onde a fonte de alta pressao e o sumidouro de
baixa pressao sio concéntricos. Um comprimento médio para o cami-
nho de escoamento para o elemento é'especificado, e corresponde 2
diferehga entre os raios do sumidouro e fonte. A largura da enfra-
da do elemento, como a saida, quando matematicamente combinados
com o caminho devescoamento, serve para estabelecer a magnitude
dos raios da fonte e sumidouro e angulo do arco de porcao. Efeitos
de margem devidos a contornos comuns com outros elementos sao igno
rados juntamente com algum movimento entre as superficies. O coe-
ficiente do elemento de escoamento & avaliado da equivaldncia geo

métrica para o setor do disco.

O. SUBROTINA VALDYN

VALDYN & chamada pela subrotina VLVFLO para calcu-
lar a posigao, no final do incremento, para a valvula de descarga.

O modelo matematico da valvula de descarga €& apresentado no item

2.3.

Um conjunto de equagoes diferenciais do movimento €
derivado das consideracdes dos diagramas de corpo livre para os 4

elementos da valvula. Os termos de ordem zero e primeira sao ava-
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liados chamando a subrotina RUNGE, que calcula as deflexdoes e ra-
zoes de deflexoes dos elementos de viga. Esta informagcao € usada
para reduzir as equagoes diferenciais para um conjunto de equacoes
algébricas em que somente os termos de segunda ordem sao desco-
nhecidos. Este conjunto de equagdoes & resolvido pela subrotina
GAUSSY, que determina as variaveis desconhecidas simultaneamente
usando operacgoes de matriz. As subrotinas RUNGE e GAUSSY sio chama
das em sequéncia quatro vezes durante cada incremento, com oS Te-
sultados de uma usados como dados necessarios para a outra itera-
gao. Especial consideracao € dada para a posigao de cada nd, para
assegurar que os limites impostos pelo assento e batente nao sejém
violados. E considerado que todos os nos saem. do assento antes de
algum no encontrar o batente. Se algum no encontrar o batente, es-
te no e todos os outros entre ele e a base sdao automaticamente co
locados no batente, usando coordenadas apropriadas. Quando um no
encontra o batente, o incremento de'tempo € dividido em duas par-
tes. Durante a primeira parte, as equacoes sao resolvidas, de tal
forma que o no acabou de atingir o batente. Durante a segunda par-
te, o nod que’bateu;no batente e todos os nds entre ele e sua base
sao fixados, por coordenadas apropriadas, no batente, enquanto as
equagoes para 0s nos remanescentes sao resolvidas usando as condi-
¢oes iniciais baseadas em informagoes fornecidas no final do incre
mento de tempo da primeira parte. Este procedimento assegura um
suave assentamento da valvula sobre o batente. Se algum nod reas-
sentar, tal no e todos os nos entre ele e sua base sao colocados
sobre o assento, com coordenadas apropriadas, sem dar atengao a

divisao do incremento de tempo.

VALDYN chama as seguintes subrotinas: GAUSSY e RUNGE.
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WORK € chamada pelo programa principal depois de te

rem sido completadas as 4 iteracoes dos calculos termodinamicos

dos volumes de controle, para calcular os varios consumos de po-

téncia no compressor.

tor, WORK:

Para 0,1° de rotagao, durante 180° de rotagao do ro

éalcula o trabalho incremental gasto por atrito
viscoso nas faces da frente e do fundo do rotor.
Inclui também as componentes devidos a diferenca
de pressdo através das faces, folga minima e pa-

lhetas anterior e posterior

calcula o trabalho incremental devido ao atrito
entre as paredes do rotor e cilindro na folga mi-

nima
chama a subrotina TWOBLADE para determinar as for
gas que estao agindo na palheta anterior e poste
rior
calcula a forga radial e o angulo de atuagao des-

ta forga, para o primeiro e segundo mancais

calcula o nimero de Sommerfeld para o primeiro e

segundo mancais
calcula o trabalho incremental gasto nos mancais

calcula o trabalho incremental gasto pela palheta
devido ao atrito entre o topo da palheta e cilin-

dro e palheta e rotor (rasgo)
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- calcula o trabalho de compressao gasto em cada

volume de controle ao redor do centro do rotor

- calcula o trabalho de sobrecompressao e perdas na

garganta

- calcula o trabalho total fornecido, somando o tra
balho gasto em cada item e dividindo pela eficien

cia do motor elétrico

WORK. integra todos os componentes para 180° de ro-

 tagdo do rotor.

WORK também calcula o trabalho de compressao, duran
te 180° de rotacao do rotor, associado com o vazamento pela palhe-
ta anterior, palheta posterior, re-expansao, folga minima e pelas

faces do rotor.

WORK chama as seguintes subrotinas:TWOBLADE, BRGFRC
e VAPOR.

Q. SUBROTINA . QXTHRT

QXTHRT & chamada por LAWDR1 e LAWDR3 para calcular
a transferéncia de calor a cada incremento na regiao da garganta.
Foi verificado que a temperatura de CVTS pode desviar significati-
vamente de seus volumes de controle adjacentes, ou CVA, ou CVB,
se o fluxo de energia pela garganta, através da entalpia, € o Uni-
co modo de transporte de energia entre os dois volumes de controle
ligados. Consideragoes de dados experimentais nao admitem tais re-
sultados. O desvio ndo foi considerado ser relacionado com  €rros

computacionais ou estruturais do programa, uma vez que a energia
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do volume de controle estd sendo analiticamente conservada, &e
acordo com a 12 lei da termodinénica, durante cada incremento. ‘O
desvio existe devido ao isolamento térmico artificial de CVTS com
o volume de controle adjacente. A situacao foi corrigida com a

adigao de QXTHRT.

QXTHRT calcula a transferéncia de caior em cada in-
cremento através da garganta com a hipotese de que a quantidade de
energia transferida € proporcional a diferenca de temperatura atra
vés da garganta e a area da garganta. O coeficiente de transferén-
cia de calor € aplicado, cujo valor € escolhido, tal que a diferen
ga de temperatura através da garganta n3o se torne irrealistica.
O valor, estabelecido por tentativa e erro, é constante para todas
as condicoes. A direcdo de transferéncia de calor & automaticamen-

te determinada pelo sinal da diferenga de temperatura na gargénta.

R. SUBROTINA BRGFRC

BRGFRC € chamada pela subrotina WORK para calcular
o fator de atrito para o primeiro e segundo mancal. O fator de
atrito € o raio do mancal multiplicado pelo coeficiente efetivo de
atrito do mancal e dividido pela folga radial do mancal. O fator
de atrito & uma fungdo do nimero de Sommerfeld do mancal e a razao
comprimento/diametro. E feita a hipdtese de que o mancal responde
instantaneamente as mudangas na grandeza e diregao da carga ra-
dial. O fator de atrito & calculado por interpolagao entre curvas
continuas por partes e compostas de segmentos retos. Curvas para 4
razaes comprimento/diametro sao representadas. Os parametros das

curvas sao derivados de Shigley |13].
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S. SUBROTINA TWOBLADE

TWOBLADE é chamada pela subrotina WORK para calcu-
lar as forgas que estao agindo na palheta durante cada incremento
de tempo. O sistema de forgas atuando sobre cada palheta consiste
. de forgas de pressao, atrito e inércia. O movimento da palheta &
considefado ser plano. Forgas de pressao atuando no rasgo da palhe
ta sao desprezadas. A palheta € assumida ter uma linha de contacto
com a parede do cilindro. Atrito de deslizamento € considerado nas
paredes do cilindro e nas reacgOes na rasgo. A palheta € considera-
da ser posicionada, de tal modo que as folgas laterais sejam iguais.
A massa da palheta € considerada como concentrada sobre a 1linha
de centro da palheta, no ponto central entre o topo e a base da pa
lheta. Um diagrama de corpo livre & usado para formular um conjun-
to de 3 equacoes somando forgas radiais, %orgas tangenciais e mo-
mentos ao redor do centro de massa. A técnica de solucao assegura

que as forcas de atrito serao sempre apostas a velocidade radial.

TWOBLADE chama a subrotina GAUSSY.

3.3.3. SUBROTINAS ASSOCIADAS AS PROPRIEDADES DO REFRIGERANTE E
OLEO

A. SUBROTINA R12Z0IL

R120IL € usada para estabelecer valores para a con
centragao da solugao refrigerante/oleo, volume especifico, ental-

pia e viscosidade para uma dada combinagao de temperatura e pressao
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para algumas das cinco combinagdes do tipo de refrigerante e visco

sidade do o0leo, listadas abaixo:

R1Z e 150 SUS
R12 e 300 SUS
R1Z e 500 SUS
R22 e 150 SUS
R22 e 300 SUS

A viscosidade do Gleo € tomada na temperatura de 100°F.

Dados de concentragao, C, para cada um desdes 5 pa-

2 e 25°F, para pres-

res sao armazenados em incrementos de 25 1bf/in
soes de 0 a 350 1bf/in2 e temperatura de 150 a 250°F. Os dados
fornecidos para o 0leo sao fornecidos de catalogo da Sun 0il. Para

cada par de temperatura'T, e pressao P, & determinado G:

G=p (£ -1) (3.1)
C

Entao, para cada'temperatura, € determinada, em re-
‘giaes adequadas de pressﬁo, uma expressao de G como fungao linear
da pressao. Posteriormente, G & determinado como uma interpolacgao
linear das expressoes conhecidas, para diferentes temperaturas. Pa
ra temperafuras acima de 250°F, uma equacao exponencial em tempe-

ratura e pressao €& usada.

Finalmente, a concentracdao C, &€ dada por:

c= P (3.2)

[ e s e & sty < o o e oy e <t [ . P s O
S e
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A entalpia do Gleo puro & avaliada como uma fungdo
da temperatura, usando a forma'integrada de uma expressao para ca-
lor especifico a pressao constante, onde -40°F é escolhido como
entalpia zero, para haver uma consisténcia com a entalpia do refri

gerante. Igual expressd3o € usada para todos os tipos de oleo.

O volume especifico do 6leo € calculado como uma
funcao da temperatura, baseada numa expressao fornecida por Wilcock

e Booser [15].

A entalpia e volume especifico do refrigernate 1i-
quido saturado, a uma dada temperatura, sao avaliados por interpo-

lacao, de valores armazenados para cada tipo de refrigerante.

A entalpia da solugao refrigerante/Oleo € estabele-

cida baseada na linearidade da combinagao ponderada pela massa da

entalpia do 6leo puro e refrigerante liquido. O volume especifico
da solucao & avaliado de igual maneira, apenas que um fator de cor
regcdo € introduzido, fornecido de [16], que leva em conta que o T€

frigerante e 0leo n3o se misturam de maneira ideal.

A viscosidade da solucao oleo/refrigerante € calcu-
"~ lada por uma equagao exponencial, em temperatura e concentracgao,
derivada dos dados da Sun 0il, para cada tipo de 6leo. Nao €& feita

distincao entre os tipos de refrigerante.

A concentragdo de refrigerante/6leo € a massa de re
frigerante dissolvida, dividida pela massa da solugao total, ex-

pressa em fragao decimal.
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B. SUBROTINA VAPOR

VAPOR calcula, a pértir da temperatura, pressao e
tipo de refrigerante, as propriedades: volume especifico, entalpia

e entropia do refrigerante vapor.

VAPOR chama a funcao SPVOQL.

C. FUNCAO SPVOL

SPVOL calcula o volume especifico do refrigerante

vapor, a partir da temperatura, pressao e tipo de refrigerante.

3.3.4. SUBROTINAS AUXILIARES

A. SUBROTINA GAUSSY

GAUSSY é chamada pela subrotina VALVYN para resol-
ver o sistema de equagoes do movimento para os elementos da valvu-
la depois das deflexdes e razdes de deflexdo terem sido avaliadas
pela subrotina RUNGE. A subrotina VALVYN reduz as equagoes diferen
ciais do movimento da valvula para um conjunto de equagdes algébri
cas em que a 22 derivada no tempo para as deflexoes da viga e va-
riaveis diretamente relatadas pela 22 derivada constituem um con
junto de incognitas. GAUSSY efetua as necessarias operagoes de ma-
triz para resolver as equagéeé simultaneamente usando © método de

eliminagao de Gauss.

GAUSSY € também chamada pela  subrotina  TWOBLADE
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para resolver o sistema de equacglOes que relatam as varias forgas

aplicadas sobre as palhetas.

Maiores detalhes sobre o método numérico usado vide

Carnahan et al. [17].

B. SUBROTINA RUNGE

RUNGE & chamada pela subrotina VALVYN quatro vezes
durante cada incremento de tempo pafa realizar uma integracao de
32 ordem de Runge-Kutta da deflex3o e razio de deflexdo de cada
elemento da valvula em relagao ao tempo. As quatro entradas  para
RUNGE sio.inerentes ao processo de integragao e sao executadas
considerando o nimero de elementos em movimento durante o incremen

to.

As primeiras duas entradas sao usadas para estabe-
lecer valores para a deflex@o e razao de deflexao no ponto médio
do incremento de tempo. As duas Ultimas entradas estabelecem valo-
res para o final do incremento de tempo. O procedimento tende a mi
nimizar alguma instabilidade causada por reiteragoes entre a sub-

rotina VALVYN e RUNGE.

Maiores detalhes sobre o método numérico usado, Vi

de White |18].
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3.4. VARIAVEIS DE SAIDA

A execugao do programa termina com a impressdo  de
um relatorio, contendo os itens de maior interesse, para a analise
do desempenho do compressor. Os dados de entrada também sao impres
sos. Opcionalmente, um relatdorio mais detalhado, contendo informa-

¢oes sobre as variaveis mais importantes, € impresso.

As variaveis de saida podem ser impressos tanto no

Sistema Internacional, como no Sistema Inglés, ou em ambos.

O relatdério para analise do desempenho do compres-
sor € dividido em 3 partes: a primeira parte consiste na impressao
de todos os fluxos de massa que ocorrem no compressor, fazendo uma
distincao entre refrigerante liquido, refrigerante vapor e oleo. A
segunda parte consiste em_imprimir todas as perdas de energia no
compreséor e a terceira parte € um sumario do desempenho, onde cons
ta, capacidade de refrigeracao, consumo de energia e EER real e
ideal, perdas de capacidade massica, temperatura de succgao e
descarga, pressao na regiao inferior da palheta e eficiencias Ado
motor, mecanica, de compressao, de energia, de massa e de desempe-

nho. .

O relatorio mais detalhado consiste de informagoes
a cada grau de rotagao do rotor, da temperatura, pressao, volume,
levantamento da valvula, carga sobre as palhetas e primeiro mancal

e pressao na regiao inferior da palheta.



4. ANALISE DE RESULTADOS

4.1. COMPARACAO DE RESULTADOS NUMERICOS COM RESULTADOS EXPERIMEN-
" TAIS

E necessario verificar a confiabilidade de um pro-
grama de simulacao numérica. Isto € feito comparando os resultados
obtidos numericamente com os resultados obtidos 'experimentalmente
de um compressor existente. Da comparacao, pode-se concluir, se o
programa de simulacao esta retrando, de maneira adequada, os féné
menos fisicos que ocorrem dentro do compressor, € portanto, ava-

liar o risco e a confianga do programa em predizer resultados.

" No caso especifico deste programa de simulagéd, pa-
ra uma perfeita verificacdao de sua confiabilidade, €& necessario
obter éxperimentalmente, as propriedades termodinamicas, temperatu
ra e pressao, e os fluxos de massa e consumo de energia que ocor-
rem instantaneamente durante o funcionamento do compressor, além
do movimento.da valvula de descarga. Essas medigoes devem ser fei-

~ tas em varias condicoes de funcionamento.

Os resultados experimentais usados neste trabalho,
foram extraidos de Ferreira |19, mas devido as dificuldades de
se obterem experimentalmente, todoé os valores mencionados ante-
riormente, apenas foram determinadas as curvas de pressao e movi-
mento da valvula de descarga, consumo total de energia e capacida

de de refrigeracao.

As figuras 4.1 e 4.2 mostram, respectivamente, o

diagrama pressao versus deslocamento da palheta anterior, para as

I . .. . T e e . gt e e e e A—————
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condigoes (-23,3; 54,4, 32)* e'(-ls; 45; 32). Obserando destas fi-
guras, tem-se que, no nivel do prdcesso de compressao, a curva ﬁg
mérica € levemente superior a curva experimental. Isto ocorre por-
que 0 modelo numérico n3o considera as perdas de pressdo no  pro-
cesso de sucgao. Mas, no final do processo de compressio, as cur-
vas estao praticamente superpostas. Durante o proceéso de descar
ga, como ja era esperado, as curvas experimental e numérica, tem
uma discordincia. Isto ocorre, porque o modelo numérico nao consi-
dera os efeitos de pulsacao dos gases na descarga. Mas, de um modc
geral, a curva simulada tem uma boa concordancia com a curva expe-

rimental.

Cabe ressaltar aqui que os resultados obtidos nume
ricamente sao os resultados para um determinado volume de contro-
le, enquanto que os resultados experimentais foram obtidos atraveés’
de superposiciao dos sinaig de dois transdutores de pressao, insta
lados, um na ranhura de transferéncia e outro a 180° do ponto da
folga minima. O sinal obtido ndo & completo, ou seja, nao corres-
ponde a uma volta completa do rotor. Seriam necessdarios trés trans
dutores de pressao para gerar um ciclo completo: do rotor. Outro
problema que ocorreu, € que apds a montagem dos transdutores, hou-
ve empenamento nas tampas laterais do cilindro, e, consequeﬁtemen—
te, uma quéda de capacidade e um aumento no consumo de energia em

relagao ao compressor original.

( )* - O primeiro termo entre parénteses representa a temperatura
no evaporador, o segundo a temperatura no condensador e
0 terceiro a temperatura ambiente. Todo os valores tomados

em °C.

v B . “ ew - © e,
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0Os resultados do movimento da valvula, levantados
experimentalmente, diferem dos resultados obtidos numéricamenté,
-como pode ser observado na figura 4.3. Inicialmente, com os dados
originais da valvula, obteve-se, numericamente, a curva 1. Procu-
TOU-Se€e entéo'fazer algumas modificacoOes para se tentar melhorar o
modelo de movimento da valvula. Foi determinada experimentalmente
a forga estatica de levantamento da valvula, e verificou-se que es
te valor era menor que o utilizado para se obter a curva 1. Apds a
correcao deste parametro, os resultados numéricos, representados
pela cufva 2, também mostraram-se insatisfatdrios. Uma outra ten-
tativa para melhorar o movimento da Vélvula,.foi a determinacgao
experimental da constante de mola da valvula. Como, para efeito de
modelacao do movimento da valvula, esta é dividida em 4 partes, a
constante de mola de cada elemento da valvula & considerada 1/4 da
constante de mola total da valvula. Essa aproximacao forneceu a
curva e, cujos resultados também nao foram satisfatorios. Outra
aproximagao foi fazer\a constante de mola de cada elemento difereg
ciada, atribuindo ao elemento da Qélvula mais afastado do engaste,
o Valor 1/10 do valor total da constante, e, 2/10, 3/10 e 4/10 pa-
ra os demais, sucessivamente. Os resultados sao mostrados na curva

4, e nao diferem muito dos resultados da curva 3.

Conclui-se entao, que o modelo do movimento da val-
“vula, n3o concorda muito bem como os valores medidos experimental-
mente. Procurou-se, entao, analisar a influéencia do movimento da

valvula, em termos do funcionamento global do compressor.

Observando a figura 4.3, tem-se que, para os 4 ca-
sos simulados na condicao (-23,3; 54,4; 32), o movimento da valvu-

la no caso 1 € bastante diferente do movimento do caso 4. Embora
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FIGURA 4.3 - Deslocamento da valvula de descarga
para a condigao (-23,3; 54,4; 32)
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-esta dife?enga de movimento Seja grande, ela nao tem uma grande in
~fluencia no funcionamento do comﬁressor, como mostra a figura 4;4.
‘A diferenca de eficiéncia mecanica, paraAos dois casos extremos, €
de 0,2%, enquanto que na eficiencia de compressiao, que € a eficien
‘cia que mais sofre influéncia do movimento da valvula, jd que quan
-do o movimento da valvula € maior, a area de passagem do fluido
€ maior, e existe uma menor perda de carga, a variacdo & de 1%. Na
eficiéncia de energia, que reflete os efeitos da eficiéncia de com
pressao e mecénica;.a variagao € de 0,5%. A eficiéncia de massa,
-como deveria ser, permanece constante, ja que o movimento da valvu
la nao influi nesta eficiéncia.Na eficiéncia de desempenho, que
considera em termos globais o funcionamento do compressor, a varia
gao € de 0,3%, de tal forma, que pode-se afirmér que, mesmo O mO-
delo de movimento da valvula nao retratando com exatidao o movimen
to real da vélvula,_os reéultados'obtidos pela simulagao podem ser

ainda usados com confiabilidade.

Dos resultados experimentais, tem-se que o compres

sor, na condigdo (-23,3; 54,4; 32), apresentou um EER de 3,65 Btu/Wh,
enquanto que o EER obtido pela simulacao foi de 3,63 Btu/Wh. Por-

| tanto, para estas condigoes, o prograﬁa de simulacao teve uma boa

aproximagao com os resultados experimentais.
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4.2. ANALISE DAS PERDAS DE ENERGIA NO COMPRESSOR

A figura 4.5 apresénta o fluxo de energia dentro
do compressor rotativo de palhetas deslizantes, para a condigao
(-23,3; 54,4; 32). Pode-se observar que, apenas 46,65% da énergia
fornecida ao compressor, na forma de energia'elétrica, chega ao
gas. Os demais 53,35% da energia sao perdidos nas formas mais diver

sas.

ENERGIA ENTREGUE A0
MOTOR ELETRICO

PERDAS DO MOTOR ELETRICO
24,00%

PERDAS POR ATRITO
2/,96%

PERDAS NO PROCESSO DE COMPRESSAO
7.39% '

ENERGIA ENTREGUE AO GAS
46,65%

FIGURA 4.5 - Fluxo quantitativo de energia no com-

pressor na condigao (-23,3; 54,4;‘32)
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Inicialmente existem as perdas de energia no motor
elétrico. Essas perdas sio devidas principalmente ao efeito Joule,
e representam 24% do consumo total e sdo as maiores perdas de ener
gia que ocorrem no compressor. Em atrito, sao perdidos 21,96% da
energia. A figura 4.6 apresenta mais detalhes sobre as perdas de
energia por atrito que ocorrem no compressor. Sao considerados se-
te loéais distintos, onde ocorre atrito no compressor. Esses lo-
cais sao: folga minima; topo e parte da palheta estendida além do
rotor para as duas palhetas do compressor; faces do rotor; mancais
e rasgo no rotor onde estao localizadas as palhetas. Da figura
4.6, verifica-se que as maiores perdas por atrito ocorrem no con-
tacto entre as palhetas (topo e regiao estendida além do rotor) e
as paredes do cilindro. Essas perdas representam aproximadamente
81,50% de todas as perdas por atrito. As perdas por atrito na fois
ga minima siao despreziveis. Em termos gerais, as perdas por atrito

representam 21,96% do consumo de energia.

o,11% | FoLGA MINIMA

46,98% //</ ////////// TOPO DA P;dLHE TA POSTERIOR

5,80% RASGO DA PALHETA POSTERIOR

N
| 34,38% ////////% TOPO DA PALHETA  ANTERIOR

2,31% RASGO DA PALHETA ANTERIOR

4,90% FACES DO ROTOR

-5,52% MANCAIS

FIGURA 4.6 - Energia perdida em atrito na condigao

(-23,3; 54,4; 32)
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No processo de compressao, tambéem existem perdas.
:Essas perdas representam 7,39% do consumo total de energia, e séo
-mostradas em mais detalhes na figura 4.7. No processo de compres-
sao, energia € gasta para comprimir certa quantidade de gis, mas
uma vez comprimido, em vez de este gas ser entregue ao sistema,
ele segue pelos diversos caminhos de vazamento, constituindo uma
perda de energia; Essas sao as maiores perdas de energia que ocor
Trem no processo de compressao, 84,18%, sendo os vazamentos pela fa
ce do rotor, a maior parcela, 49,76%, ficando as perdas na re-ex-
pansao com 31,89%. As energias perdidas pela folga minima, 1,57%,
pela palheta anterior, 0,58%, e pela palheta posterior, 0,46%, sao
despreziveis. As perdas por sobrecompressao, devidas 2 perda de
carga que ocorre na garganta, orificib e valvula de descarga, re-
presentam juntas 15,82% da perda de energia, sendo 3,54% para a

garganta e 12,28% para o orificio/vdalvula de descarga.

1,57% V] FoLGA MINIMA

0,59% | PALHETA ANTERIOR

0,46% § PALHETA POSTERIOR

v ,

Z RE-EXPANSAO

31,89%

3,54% GARGANTA

L

\ ,
12,28% 7// ORIFICIO/ VALVULA DESCARGA

FIGURA 4.7 - Energia perdida no processo de compres
s3o na condigdo (-23,3; 54,4; 32)
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4.3, ANALISE DAS PERDAS DE CAPACIDADE NO COMPRESSOR

As perdas de capacidade podem ser tanto por vazamen
tos como por superaquecimento do gas de sucgdao. A figura 4.8 mos-
tra as perdaé de capacidade, para o caso do compressor funcionando
na condigao (-23,3; 54,4; 32). O superaquecimento do gis de sucgao
€ responsavel por 85% das perdas de capacidade, sendo o superaque-
cimento do gas no caminho da sucgao, isto &€, desde que o gis entra
no compressor até quando ele entra no cilindro, responsavel por
quase 63% das perdas de capacidade. As perdas de capacidade devi-
das ao vazamento pela folga minima e palheta posterior sao despre
ziveis, 0,61 e 0,34% respectivamente, mas as contribuigoes para o
superaquecimento sao significativas, 5,40% e 7,28%. O vazamento
pelas faces do rotor representa praticamente toda a perda de capa-
cidade devida ao vazamento, 13,96% e & o Unico caso em que a perda
de capacidade por vazamento € maior que a causada pelo superaque
cimento, 9,77%. Isto se deve ao fato que o fluxo de maésa pelas fa
ces do rotor.é uma mistura de reffigerante vapor e solugao refri-
gerante/éleo, e tem um volume especifico maior que 0os outros casos,
onde o fluxo de massa & essencialmente uma solugao refrigerante/

oleo.
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FIGURA 4.8 - Perdas de capacidade massica no compres
sor na condicao (-23,3; 54,4; 32)
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4.4. ANALISE DA FOLGA ENTRE AS FACES DO ROTOR E TAMPAS

O fluxo de massa pelas faces do rotor e a perda de
energia associada com esse vazamento sao relevantes no funcionamen
to do compressor rotativo, como foi apresentado nos itens anterio-
res. Desta forma, a folga lateral entre as faces do rotor e tampas

€ um parametro importante no projeto destes compressores.

Deve existir um valor 6timo para esta folga, ja que
ocorrem dois fatores antagonicos simultaneamente. Se se aumentarem
as folgas, o atrito entre as faces diminuira, mas em contraparti-
da, os vazamentos pela folga aumentarao. Por outro lado, se for
diminuida a folga lateral, os vazamentos diminuirao, mas o atrito
‘aumentard. Por este motivo, deve existir um valor Gtimo para a fol
ga lateral, que considera os efeitos de vazamento e atrito. Obser
vando-se a figura 4.9, verifica-se que, aumentando a folga late;
ral, diminui a eficiencia de massa. Isto & 1logico ocorrer, ja que
os vazamentos aumentam. A eficiencia de energia apresenta um valor
otimo que concilia as perdas de energia por fricgao e as perdas
de energia devidas aos vazamentos. O comportamento da eficiéncia
de desempenho & semelhante a eficiéncia de energia. Deve-se esco-

lher o valor otimo da folga minima de acordo com o critério de

otimizacdo que esta sendo usado: o critério de maxima eficiencia.

de energia (EER) ou o critério de miaxima eficiencia de desem-

penho.
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4.5. ANALISE DA GEOMETRIA DA RANHURA DE TRANSFERENCIA

A fungao da ranhura de transferéncia, como foi cita

-do no item 1.2, € satisfazer duas condigoes simultaneamente:

- permitir que um pequeno volume de fluido fique
preso entre o final da regiao de descarga e a

folga minima;

- gerar uma area suficiente na seccdo da garganta

para prevenir a sobrecompressao.

Deve existir, portanto, um ponto Otimo, tanto para
a localizacgao da ranhura de transfeféncia, como também suas dimen-
soes. A primeira otimizacao sera realizada para a posigdao angular
da ranhura de transfereéencia, variando a posigéo_angﬁlar da secgao
da garganta, que pode ser visualizada como uﬁ deslizamento da ra
nhura de transferéncia, ao longo do:perfil da cavidade do cilin-
dro, como mostra o lado superior da figura 4.10. Como a localiza-
¢ao da ranhura de transferencia se move, a area de secgao da
garganta e o volume da regiao de descarga sao afetados. O objetivo
desta variagao, €, além de procurar a localizagao G6tima, para pro-
jeto, verificar, também, se, durante o processo de fabricacao, uma
variagao na posigao da ferramenta, em relagao a posigéo de proje-

to, causara algum prejuizo sério ao funcionamento do compressor.

Observando a figura 4.10,»tem—se que a posigao an-
gular da ranhura de transferéncia apresenta essencialmente um pon-
to‘de 6timo, na eficiencia de‘desempenho‘e energia. Entretanto,com
uma faixa relativamente grande da posigao angular, em termo lde

tolerancia de fabricaciao, de *2,0°, a eficiéncia de desempenho, por
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exemplo, varia menos de 0,6%.

E de se supor que as perdas de energia que estejam
mais'enVolvidas com a mudanca da posicao angular da ranhura de
transferéncia, sejam as perdas devidas a re-éxpanséo e perdas na
garganta. A figura 4.11 apresenta a variacao destas_perdas com a
variagdao da posicdo angular da ranhura de transferéncia. Se a ra-
nhura de transferéncia € movida em direcdo a folga minima, as per
das de energia pela re-expansdo diminuem, ja que o volume de Te-
gido da ranhura de transferéncia & menor, mas em contrapartida,
as perdas de energia pela garganta aumentam, ja que a area de passa
gem de fluido pela garganta € menor. Se a ranhura de transferencia
€ afastada da folga minima, ocorre o contrario, as perdas por re-

expansao aumentam e as perdas na garganta diminuem.

Outro item a ser vafiado, associado cbm a ranhura
de transferencia, € a altura. Esta variacao ira afetar o  volume
'da ranhura de transferéncia e a area de passagem na garganta. Como
mostrou Yee |08], € de se esperar que existe um ponto otimo de
funcionamento, para a variacdo da altura da ranhura. Os resulta
dos conseguidos pela simulagdo, figura 4.12, n3ao sao os resultados
esperados. Apenas a eficiéncia de massa apresentou um comportamen-

to coerente, mantendo-se constante.
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Da figura 4.13, tem-se que as perdas de energia
pela re-expansao aumentaram com o aumento da altura da ranhura,
como efa esperado, ja que o volume da ranhura aumentou, entretanto
as perdas de energia pela garganta mantiveram-se constantes, pa-
ra toda a faixa de largura da ranhura variada.  1Isto justifica
entao, porque a eficiencia de energia nao apresentou o comporta-
mento esperado. Pode-se concluir, desta forma, que a simulacao
nao foi capaz de detectar corretamente a variacao da altura da
ranhura, que influi muito pouco no funcionamento do compressor,
menos de 1% na eficiéncia de desempenho, e menos de 0,05% na

eficiéncia de energia.
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4.6. COMPARAQAO ENTRE COMPRESSORES HERMETICOS ALTERNATIVOS E ROTA-
TIVOS DE PALHETAS DESLIZANTES | |

Usando os resultados apresentados por Ussyk IZO[;
para um compreséor alternativo, pode-se tracar um paralelo entre
os dois tipos de compressores, ja que a metodologia usada para
avaliar o desempenho dos mesmos, foi aapresentada por Pandeya e

Soedel |14].

Considerando que os dois compressores estao funcio-
nando nas mesmas condigdes, com a mesma eficiencia do motor elétri
co, .interessa apenas comparar o processo de compressao propriamen-
te dito. O Quadro 4.1 apresenta os resultados de interesse para

avaliar os dois tipos de compressores.

QUADRO 4.1 - COMPARACAO ROTATIVO X ALTERNATIVO

ALTERNATIVO ROTATIVO

Temperatura-do condensador °0C) 54 .4 54,4
Temperatura do evaporador °c) -23,3 -23.,3
Temperatura ambiente (OC) ' 32,0 32,0
Tipo de refrigerante A R-12 R-12
Fluxo de massa (kg/s) 11,04x10"% | 15,28x1074
Capacidade de refrigeracgao (W) 159,3 218,8
Consumo de energia (W) 154,4 209,7
EER (Btu/Whora) 3,74 . 3,56
w)

= Motor elétrico 75,0 75,0
Z _| Energia | 41,5 38,1
o | Massa 52,5 76,9
E Desempenho - 21,8 29,3
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No Quadro 4.1, observa-se que, embora as capacida-
des dos compressores sejam um pouco diferentes, pode-se fazer uma
analise em termos de eficiéncias. O compressor alternativo apresen
ta uﬁa eficiéncia de energia um pouco superior ao rofativo, apro-
ximadamente 3,5%. Isto € um resultado esperado, ja que pela pré-
pria forma construtiva dos compressores, O cCompressor rotativo
apresenta uma maior area superficial de contacto em movimento, e
com isto as perdas de atrito sao maiores. Este resultado, de maior
. eficiencia de energia, indica um maior EER para o compressor

alternativo, como realmente acontece.

Ja a eficiéncia de massa do compressor rotativo €
bem superior ao do alternativo, quase 25%. De. Ussyk [20], tem-se
que para um compressor alternativo, as perdas de fluxo de massa
devidas‘ao volume morto, representam aproximadamente 30% das per-
das do fluxo de massa, sendo inferior apenas as perdas por supera
quecimento, que sao 33,6%. Esta perda por volume morto, nao existe
no compressor rotativo, por causa da forma construtiva do mesmo,
e € portanto, o principal motivo porque a eficiéncia de massa, no

compressor rotativo, € bem superior a do alternativo.

Embora a eficiéncia de desempenho, que permite uma
avaliagao global do funcionamento do compressor, seja levemente
superior no compressor rotativo, ao redor de 7%, o compressor al-
ternativo € preferido na indUdstria de refrigeracgao, porque esta
avalia os compressores em termos de EER, e o compressor alternati-
Vo apresenta uma melhor eficiéncia de energia. Isto sugere entao,
que, para o compressor rotativo ter uma melhor aceitagao no merca
do, € preciso que se analisem suas perdas de energia, e se procu-

rem diminui-las, tornando-o assim mais competitivo.
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CONCLUSOES, RECOMENDACOES E SUGESTOES

5.1. CONSIDERAQOES PRELIMINARES

Ao final deste trabalho, € possivel citar os seguin

tes itens alcancgados:

Utilizou-se um modelo de simﬁlagﬁo numérica que representa o
funcionamento de um pequeno compressor rotativo de palhetas des
lizantes. O modelo considera em detalhes o flpxo de massa e
energia no compressor, conéiderando os efeitos do o0leo e refri-
gerante em todos os processos termodinamicos, e utiliza uma mo

delacao alternativa para o movimento da valvula de descarga.

O desempenho global do compressor foi avaliado através de um in
dice, denominado eficiéncia de desempenho, que € o produto da

eficiencia de massa pela eficiéncia de energia.

Alguns dos resultados mais significativos produzidos pela simu-
lacao, como pressao no intefior do cilindro e deslocamento da
valvula de descarga, foram comparados com valores experimen-
tais, objetivando assim avaliar a precisao dos resultados obti-

dos pelo programa de simulacgao em relagao aos processos reais.

‘Alguns parametros construtivos mais importantes no funcionamen-

to do compressor, foram modificados, permitindo assim verificar
em detalhes a influéncia destes parametros no funcionamento do

compressor. .

Utilizando a analise de eficieéncia de desempenho, foi feita uma
comparacao entre um compressor rotativo de palhetas deslizantes

e um compressor alternativo.
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5.2. LIMITACOES

0 trabalho apresenta limitacOes, sendo algumas lis-

tas abaixo:

0 programa de simulagao requer o conhecimento experimentél de
temperaturas, em certos locais do compressor, para uma determi-
nada condigao de funcionamento. Essas temperaturas sao importan
tes para o funcionamento adequado do programa, ':principalmente

a temperatura do ponto de fechamento da succgao.

A universalidade do programa € restrita, isto &€, ele nao pode
ser usado indistrintamente para qualquer compressor rotativo de
palhetas deslizantes, uma vez que existem alguns valores arbi-

trados que sao necessarios para a convergencia de mesmo.

0 programa c¢onsidera apenas o caso em que as temperaturas do
fluido de trabalho, quando ele abandona o condensador, e quando
entra no compressor, serem iguails a 32,2°C, que sao as tempera-

turas comumente utilizadas nos testes com calorimetro.

Foi utilizado um processo de compressao adiabatico, em substi-
tuicao a um modelo mais complexo onde se considera a transfe-

réncia de calor.

e. A nao consideracao da pulsacao dos gases na saida do cilindro.

levou a algumas distorgdes dos valores. calculados de pressao no
cilindro e deflexdes da palheta da valvula de descarga, quando

comparados com resultados experimentais.
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5.3. CONCLUSDES

Algumas conclusdes obtidas neste trabalho, sido rela

cionadas abaixo:

De uma forma geral, os resultados obtidos experimentalmente pa-
ra-a pressao do gas no interior do cilindro, concordam satisfa
toriamente com os resultados obtidos numericamente pelo progra-

ma de simulagao. .

0 movimento da»vélvula de descarga, obtido experimentalmente,
afastou-se dos resultados obtidos numericamente, mas foi consta
tado que uma grande variagao no movimento da valvula, promove
uma variagao de apenas 1% na eficiéncia de compressdo, que € a
eficiéncia que sofre maior influéncia, e menos de 0,3% na‘ efi-

ciencia de desempenho do compressor.

O valor do EER obtido experimentalmente, para a condigao(-23,3;
54,4; 32), foi dé (3,65 Btu/Wh), e aproximou-se muito do valor

obtido numericamente (3,63 Btu/Wh).

Na avaliagao do desempenho do compressor, foi constatado que a

eficiéncia de energia se relaciona diretamente com o EER.

Num compressor rotativo de palhetas deslizantes, funcionéndo na
condigses (-23,3; 54,4; 32), as perdas de energia por atrito re
presentam 21,96% da energia total fornecida ao motor do compres-
sor, € sao inferiores apenas-is perdas no motor eletrico, que
representam 24%. As maiores perdas em étrito ocorrem no contac-
to das palhetas com as paredes do cilindro, representando 81,36%
das perdas em atfito, sendo o atrito na folga minima, 0,11%,des

prezivel.
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- f. As perdas de energia, no processo de compressao, para o compreé
sor funcionando na condicao (~23,3; 54,4; 32),. ranSaﬁnm 7,39%
da energia total fornecida ao compressor, sendo a perda devida
ao vazamento pelas faces do rotor, responsavel por 49,675%. Aél
perdas de&idas ao vazamento pelas palhetas anterior e posterior

sao despreziveis, 0,59% e 0,46%, respectivamente.

g. Em termos de perda de capacidade massica, o efeito do superaque
cimento do gas € predominante, 85,09%, sendo a maior parte,
62,64%, devida ao superaquecimento do gas no caminho de sucgao.
O vazamento que mais diminui a capacidade massica, € o vazamen-
to pelas faces do rotor, 13,96%, sendo o vazamento pela folga
minima, 0,61%, e pela palheta posterior, 0;34%, despreziveis. Es
tes dados sdo para um compressor funcionando nas condigoes

(-23,3; 54,4: 32).

h. A folga lateral entre o rotor e cilindro, possui um valor otimo
para o funcionamento do compressor, que concilia os efeitos de

atrito e vazamento pelas faces do rotor.

i. A localizacgdo angular da ranhura de transferéncia também apre-
senta uma posicao em que ocorre um ponto Otimo de funcionamento
do compressor, enquanto que para a altura da ranhura, nao foi

possivel encontrar um ponto otimo de funcionamento.

j. Comparando um compressor rotativo de palhetas deslizantes com
um compressor alternativo, constatou-se que a eficiencia de de-
sempenho do compressor rotativo € 7,4% superior ao do alternati
vo, embora com uma eficiencia de energia 3,4% menor. Mas a gran
de vantagem do compressor rotativo, sobre o alternativo, e a

eficiéncia de massa, que no primeiro € 24,4% superior.
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5.4. SUGESTOES

Baseado no trabalho aqui desenvolvido, sao sugeri-

dos para estudos futuros, os seguintes topicos:

a.

Modificacao do modelo do movimento da valvula. Seria interessan
te usar o modelo normalmente utilizado para as valvulas de pa-
lhetas, que usa os modos normais e frequeéncias naturais de vi-

bracao das palhetas.

Levantamento experimental das temperaturas nos pontos necessa-
rios ao programa para as varias condicoes de funcionamento do
compressor, € um posterior ajuste de curvas, de tal forma que o
fornecimento das temperaturas, como dados iniciais, seja dis-

pensado.

Um trabalho posterior, seria a modelagéd da transferencia de ca
lor para o cilindro e demais componentes do compressor, de tal
forma que a hipotese de processo de compressao adiabatica, usa-
do no programa, seja modificada para um processo de compressio

mais real.

0 desenvolvimento de um modelo mais preciso.para o fluxo de mas

sa pelas faces do rotor.

Considerar os efeitos de pulsacao de gases na regido de descar-
ga do compressor, de tal forma que sejam melhor representados
a pressao no interior do cilindro e o movimento da valvula . de

descarga.
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APENDICE 1

MODELO GEOMETRICO

Neste apendice s3ao apresentadas em detalhes as equa

- ¢oes usadas no modelo geométrico.
A.1. CALCULO DOS VARIOS PARAMETROS FIXOS PARA A PALHETA E ROTOR

Considerando inicialmente a palheta, vide figura

A.l1, tem-se:
bSL
Xgr
87 ' ' a
Ry \\\ '

__ CENTRO DO TOPO
DA PALHETA

hgses

o

FIGURA A.1 - Dimensoes de palheta

Dados fornecidos: bSL’ bw, Tor

b

Dados calculados: app= arc sin( L ) : (A.1)
2T
BT
= y . . 2
hBSEG rpp (1 - cos ag.) (A.2)

A area hachurada na figura A.1, sera denominada de ABSEG’ e € cal-

culada da seguinte maneira:
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2 1 ..
ABSEG= Tao [aBT - E sin (2 aBT)] _ (A.3)

- Considerando agora a regiao do rotor, onde esta co-

locada a palheta, como mostrado na figura A.2, temos:

PERIFERIA
DO ROTOR

% gsL l

a ' \ \~ :
CENTRO DO ROTOR

)

bp see
_RSES

FIGURA A.2 - Rasgo no rotor onde esta localizada a

palheta
Dados fornecidos: TROT
bw
Dados calculados: Qpggp= arc sin(————) (A.4)
2 Tpot
hpseg™ Tror (1 - €0s opqp) (A.3)

A area hachurada na figura A.2, serd denominada de Apgp.. © é cal-

culada da seguinte maneira:

2 1 sin (A.6)

Apsec™ Tror (®msi - " (2 aggy))
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A.2f CALCULO DAS AREAS FORMADAS PELAS PALHETAS

A simulagao do compressor,'se dara em incrementos
angulares da posigao da palheta, em relacao ao rotor, de tal forma
que a palheta, inicialmente situada na posigao de folga minima, de
pois de girar 360°, retornari a esta posicao, e tera assumido to-
das ag posicoes possiveis da palheta no rotor. E necessario saber
os diversos volumes formados no compressor em funcao da posicao da
palheta. Como o volume & determinado a partir da area e da altura
.do cilindro, a seguir serao apresentados os cilculos para determi

nar as areas de interesse na determinaciao do volume.

A figura A.3 apresenta as areas que devem ser conhe

cidas para se obter os volumes desejados.

~ FOLGA
U/——AHNMM
A :
1461
. fror
Ass64 ko
CENTRO DO
Aexr r/_ ROTOR

CENTRO DO
CILINDRO

FIGURA A.3 - Areasque necessitam serem conhecidas
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Para se calcular as areas apresentadas na figura A.3, € necessario
determinar certas dimensoes e angulos, que sao apresentados na fi-

gura A.4.

=

Tror

CILINDRO

CENTRO DO

e ROTOR

B
e

\ CENTRO DO
CILINDRO

FIGURA A.4 - Nomenclétura para o calculo das areas

Dados fornecidos: yCMC’ ToyL > BR

Dados calculgdos: €= Toyr = Tror ~ YoM | (A.7)

- 2 2 .2 . .
Tpe™ //ErCYL - Tgop) e” sin” 6, - e cos O, (A.8)

e sin BR

Yy~ arc tan ( ) (A.9)

' 2 _ .2 ¢inl g

(reyy ~ Tar) ¢ s Py
’ L

Top© /f}BT * rpe t 2 Tor Tpe €OS Yy | (A.10)



. T sin vy
.p= arc sin ( BT ~. W ) (A.
Ter
8= O — P S
bsxt™ Tec * Tpr - Tror * Prsec - Daskc (A.
Agxr™ Psxr Py * Apspc * Agrskc (A.
6, - v 0
_oo28% T . 2 8cr
A1461° Teyr € 5 ) E'rcr e sin 8.-Tpop ES (A.
Agxr 1 . 2 . Yy 2 o
Ags64” S 'GE Tpr Tpc 1M Yy'Tgr SR = T Tror 'EJ (A.

A.3. CALCULO DA ACELERACAO RADIAL DA PALHETA

E necessario calcular-se a aceleracao radial da

150
11)
12)
13)

14)
15)

16)

pa-

lheta, para o calculo das forcas que estdao atuando sobre a palhe-

ta.
A aceleragao radial € fornecida pela expressao:
_ 2 e cos 8,
arpc™ © Wgpop ©OS eR(l o A ) +
CYL BT Yu
2 (e cos eR)2
(e wpop sin 6p)" ((rgyy ~Tgp) €OS vy - . Tt ) cos v )
+ . CYL BT W
- 2 2
(royy - Tpp)® €05° vy
onde: Weor - velocidade angular do rotor
a - aceleracao radial da palheta

RBC

(A.17)
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A.4. CALCULO DO VOLUME DE SUCCAO

0 volume de sucgao € calculado para o angulo da pa-
lheta variando de 0 até 270°. Este cdlculo & dividido em dois ca-

sos distintos.

CASO 1 - o angulo da palheta anterior (6g), varia de 0 até 180°,

como mostrado na figura A.S5.

Ny

AN\N\

FIGURA A.5 - Volume de succgao - caso 1

0 volume de succgao, V € dado por:

suc’

Venn= (A

suc- Arae1 = M4s564) Ny o (Aa18)

onde hCYL € a altura do cilindro e € um dado fornecido.

CASO 2 - o angulo da palheta anterior (SR), véria de'180°até 276ﬁ

como mostrado na figura A.6.
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FIGURA A.6 - Volume de sucgao - caso 2

Q volume de sucgao € dado por:

v ve= (A - A A

s 1461* = (Pgxr™ = Aggea™)) heyr (A.19)

1461 4564 ~

onde ( )* significa que a area € tomada na posigao (eR - 180°j.

A.5. CALCULO DA GEOMETRIA DA RANHURA DE TRANSFERENCIA E ORIFICIO
DE DESCARGA

E necessario calcular o volume ocupado pela ranhura
de transferencia e orificio de descarga, porque, quando do funcio-
namento do compressor, este volume sera ocupado pelo gas, que nao
executara trabalho, ja que depois de comprimido, ele serd re-expan
dido para dentro do cilindro. Também € importanfe determinar a po-
sigcao exata em que o topo da palheta alcanca a ranhura de transfe-
réncia, que serda o ponto onde comegara a re-expansao. E necessario
também conhecer a area de passagem de fluido, pela ranhura de trans

ferencia, quando esta ocorrendo o processo de re-expansao.



153

A figura A.7 apresenta uma nomenclatura para o cal-
culo de todos os parametros que precisam éer conhecidos da ranhura
de transferencia. A figura A.8 apresenta o pohto em que o topo da
palheta fecha a garganta, e completa os calculos referentes a ra-

nhura de transferencia.

AREA Agrs

CENTRO DO

ROTOR ‘_\
[}

CENTRO DO
CILINDRO

"FIGURA A.7 - Nomenclatura para o calculo dos parﬁmg
tros envolvidos com a ranhura de trans
feréncia
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Yemc

CENTRO DO

ROTOR _\

CENTRO DO
CILINDRO

FIGURA A.8 - Nomenclatura para o calculo de posigao
' onde a palheta fecha a garganta

Dados fornec1dos:‘rTS, GMCD, eRTS

Dados calculados:

. e sin (27 - © )
o . RTS _
¢prg™ arc sin ( ) (A.20)
TeyL
Bpps™ (2M = Bppg) = dppg (A.21)
e sin (27 - 6 )
Yprg™ arc sin ( RISy (A.22)
(Teyr = Tpr)
Prrs™ Yrrs ~ %rTs (A.23)
= . 4
Brs = Brrs™ Prrs (A.24)
_ 2 _ o
hTH— J/e * ToyL 2 e Toyp €OS BTS T (A.25)
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eMTSR_ arc sin ( ) (A.2§)
T + h :
ROT TH
Bro— O . :
_ Prs™ “mcp
O16¢ —F—— ' (A.27)
: 2
. Teyr Sim Bpge
€pg™ arc sin ( ) (A.28
Trg
Sin (Eme - Bron)
_ TS TSC
€rs™ Trs - | (A.29)
sin TSC .
A = r 2 € +r T sin(e -8 ) - T 2 0 (A.30)
¢Ts 'Ts “Ts CYL ‘TS TS TSC cyL Jtsc

Na regiao da ranhura de transferéncia, € necessario
determinar a aréa entre o rotor e cilindro, na regiao inferior da

ranhura de transferencia, como mostrado na figura A.9.

AREA Awrs

CENTRO DO
ROTOR — '\
e

CENTRO DO 4
CILINDRO

FIGURA A.9 - Especificagdo da area Ayqg

A area Ayrs € dada por:

ot

2 - 2 - ; A.31
wrs™ 5 (Fevn Brs ~ Tror fwrsk T Teyr © ST Brs) (A.31)
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A figura A.10 apresenta os parametros que sao ne-

cessarios calcular, na regiao do orificio de descarga.

CAVIDADE DA
VALVULA

I

- CENTRO DO
'CILINDRO ~\ |/
7

FIGURA A.10 - Nomenclatura para o calculo do volume

da regiao de descarga

Dados fornecidos: d , 6

PL PRT’ ‘P
Dadoshcalculados: YprT~ eMCD + GTSC - ePRT : ' (A.32)
dppp= 8TC sin s Sin YeRT) (A.33)
TS
b;T = €pg €OS Ypgp * Tpg €OS ¢§RT *royp  (A-34)
szT= dpr = Pppy | (A.35)

Os diversos volumes da regido da ranhura de transfe

réncia sao:
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- volume da ranhura de transferencia (VAGTS)

Vv

AcTs™ A

cTs Vs _ ' (A:36)
onde:

Wog - altura da ranhura de transferencia

- volume gerado pela area Ayrs (Vaurs)

Vawrs™ Aurs Moy (A.37)
- volume do orificio de descarga (Vpogr)

V. = n1r.2 g o - (A.38)

POR P PRT ' : =

onde:

Lprr - Talo do orificio de descarga
- volume total da regiao da ranhura de transferéncia (Wyq;)

Wyor® Vawrs * Vacrs * Veor | (A.39)

A figura A.11 apresenta os parametros que sao neces
sarios calcular, para se poder chegar a area por onde ocorre a

re-expansao do gas, da ranhura de transferéncia, para o cilindro.

Dados calculados:

_ 2 2 o . B
errs” /é» *eng 2 e L cos(eMCD + eTSC) (A.40)
e sin (6 + 0 )
py = arc sin ( TS I8¢ MCD ) (A.41)
e

RTS

_ 2 . 2
deps™ ‘/(rROT * Boyp €05 apg ) + (bgyn sinage ) (A.42)

boxr sin @ggp

dCTS

pp = arc sin ( ) (A.43)




FIGURA A.11 - Nomenclatura usada para o

area de re-expansao do gas

po= (2™ - 6.) - pY *+ apoy - PP

A area de passagem por onde ocorre a re-expansao do gas

dada por:

~ : 2 2 '
p = (Trg //Acrs * €prs 2 dopg eppg €05 (PO) )Wy

158

cilculo . da

(A.44)

(¢']Y

(AP) ]

(A.45)
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APENDICE 2

MODELO DOS FLUXOS DE MASSA

Neste apéndice, sao apresentadas em detalhes as

-equagoes usadas nos modelos dos fluxos de massa.

B.1. FLUXO DE MASSA PELA PALHETA

No fluxo de massa pela palheta € considerado que:

- o fluxo de massa pelo topo da palheta & desprezi-

vel;

- o fluxo de massa ocorre em ambos os lados da pa-

lheta, sendo a folga igual nos dois lados;

- o caminho de escoamento € preenchido com uma so

lucao oleo/refrigerante;

- o fluxo de massa € unidimensional, viscoso e in-

.
compressivel.

N

A figura B.1l apresenta um esquema do fluxo de massa

‘pela palheta, sendo o fluxo de massa fornecido pela seguihte ex-

pressao:
AP y .3 : :
. cL 1
mp= 2(bgyq * hygpe) ps(;z—_b_ t 3 Uyed (B-1)
Hs Pw
sendo:
- 1
Us 2 m N Tgpop * 2 (bsxr * Ppsee) (B.2)
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160

yCL= - : (B'Z’)
5 .
M _ - fluxo de massa pela palheta

LP

bgyr - parte plana da palheta estendida além do rotor
hoogpe - altura da parte curva da palheta
AP - diferenca de pressao entre as camaras adjacen-
“tes a palheta
YeL - distancia entre a palheta e a tampa do cilin-
dro

Mg - viscosidade dinamica da solugao

b, - largura da palheta
U - velocidade periferica do rotor
Tpor ~ Traio do rotor

N - rotagao do rotor
pg - densidade da solugao

Yo - folga total entre as palhetas e as faces do rotor

FACE DA

///////////%/_

LADO A

Yo

| ‘\<i<><>§\k/////——nﬂﬁfm
LADO A '
ALTA PRESSAO BAIXA PRESSAO

FUNDO

VS S ST

FIGURA B.1 - Esquema do fluxo de massa pela palheta
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B.2. FLUXO DE MASSA PELA FOLGA MINIMA

No fluxo de massa pela folga minima € considerado
que:
- o caminho de escoamento € preenchido com uma so-

lucdo oleo/refrigerante;

- o fluxo de massa € unidimensional, viscoso e in-

-
compressivel;

- as paredes do rotor e cilindro planas e parale-
las, com a parede do rotor movendo-se com uma velocidade periféri

ca relativa em relacdao a parede do cilindro;

- o comprimento do escoamento € duas vezes a distan

cia da folga minima ao final da ranhura de transferencia;

- as propriedades do fluido nao mudam ao longo do

‘caminho de escoamento.

A figura B.2 apresenta um esquema do fluxo de massa

pela folga minima, sendo o fluxo de massa fornecido pela seguinte

expressao:
APy 3
. CMC 1 .
Myc= Beyp 05 € 12 * = U yeye) (B.4)
us ') 2 _ .

sendo:

2= 2 Toyr Oyep L (B.5)

¥ 180
U= 2 n N 1 . (B.6)

ROT
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my, - fluxo de massa pela folga minima

‘hCYL - altura do_c111ndro

Yeme folga minima

2 - comprimento do caminho

de escoamento

Ovcp angulo entre a folga minima e o final da ra-

nhura de transferencia

rCYL - raio do cilindro

/// /u///

277,

b

LADO A

- yCNC
ALTA  PRESSAO

LADO A
BAIXA PRESSAOQ

SNV

SSNNNNSNS\

"~ CILINDRO

FIGURA B.2 - Esquema do fluxo de massa pela folga

minima
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B.3. FLUXO DE MASSA DEVIDO A RE-EXPANSAO

No fluxo de massa pela re-expansao & considerado

que:
- ocorre um fluxo incompressivel por um orificio;

- o fluido passando através da garganta € uma mis-
tura homogénea de refrigerante vapor e solugcao refrigerante/dleo

dispersa no vapor.

0 fluxo de massa € fornecido pela seguinte expres-

sao

o / ‘

mee= Fo Agpg 2 AP P (B.7)
sendo:

F = 0,8, segundo Mataix |21
onde:

ﬁRE - fluxo de massa pela garganta

Agpg - area de passagem do fluido

AP - variagao de pressao entre os volumes de contro

le separados pela garganta
p_ - densidade do fluido passando pela garganta

F. - coeficiente de vazdo que considera a variagao

brusca de area
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B.4. FLUXO DE MASSA PELA FACE DO ROTOR

A teoria usada para determinar o fluxo de massa pe-
la face do rotor, assume uma rede de caminhos de escoamento, de‘sE 
perficies plénas e paralelas. As superficies podem nao ter dimen-
soes uniformes, e o comprimento do caminho de escoamento pode va-
riar de uma extremidade para outra. A solugao exata para tais con

dicoes pode ser muito complicada, sen@o impossivel.

Para simplificar a matéria, € assumido que o fluxo
de massa através do elemento pode ser aproximado tratando o escoa-
mento como se fosse uma porgao do escoamento radial entre discos
redondos e paralelos, como mostra a figura B;3, onde a fonte de al
ta pressao e baixa pressao sao concéntricos. Um comprimento médio
para o caminho de escoamento para o elemento & especificado, que
corresponde a diferenga entre os raios do sumidouro e fonte. A lar
-gura do elemento, como a saida, quando matematicamente combinados
com o caminho de escoamento, serve-para estabelecer a magnitude
dos raios da .fonte e sumidouro, e o angulo do arco da porgao. Efei
tos de margem devido a contornos comuns com outros elementos
sao ignorados, juntamente com algum movimento relativo entre su-

perficies.

0 coeficiente de escoamento do elemento, que 1leva
em conta a convergéncia ou divergéncia da geometria no escoa-

mento, € dado por:
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FIGURA B.3 - Elemento de escoamento
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I : | (B.8)

Frr
. .XZ
12 2n —
xl
sendo:
W, L : '
X,= M : (B.9)
(Wy-%p)
w
o= 1 (B.11)
X
- 1 (B.12)
LM_ 'E (Ll + Lz) .
~onde:
FRF - coeficiente de escoamento do elemento
LM - comprimento médio do caminho de escoamento
Obs.: os demais termos das equacgoes acimas estao relacionadas com

a figura B.3

0 fluxo de massa, para um determinado elemento
escoamento & dado por:

yC‘FM’FRF AP

m
RF u R
\'A S
(L P+ —=(1-P))
pV pS

(B.

de

13)
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onde:
ﬁRF - fluxo de massa pela face do rotor por um de-

terminado elemento de escoamento para um de

terminado volume de controle

AP - diferenga de pressiao entre a fonte e sumidouro

do escoamento
Yo - folga entre a face do rotor e cilindro

F,, - coeficiente que considera a parte do elemento

M
de escoamento que comunica-se com o volume de

controle

uv/pv - viscosidade cinematica do vapor

us/ps - viscosidade cinematica da solucgao

PHR - razao de fase (fracao do fluxo de massa que €

vapor)

B.5. FLUXO DE MASSA NA PRIMEIRA DESCARGA

As hipoteses simplificativas usadas na modelagao

deste fluxo, estao todas apresentas no item 2.2.5.

Inicialmente sera tratado o fluxo normal, sendo que

a figura B.4 apresenta um esquema deste fluxo de massa.



pressao:

sendo:

onde:
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o

VALVULA

SOV

P

73

FIGURA B.4 - Fluxo normal de massa pela valvula de
descarga

O fluxo de massa normal € dado pela seguinte ex-

F. (B.14)

Ty
i

. 0,8

myy - fluxo de massa normal pela valvula de descar-

ga
(. densidade da mistura homogénea refrigerante va
por e solugao refrigerante/oleo
rp, - raio do orificio de descarga

rp - raio da valvula de descarga
- pressdao no interior da ranhura de transferencia

P, - pressdo na camara de descarga
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Xy - deslocamento da valvula

Ff - fator que considera os efeitos de fricgao

0 fluxo de massa reverso, que ocorre quando a pres-
sdo na camara de descarga € maior que a pressao na ranhura de trans

feréncia, & dado por:

2

N [

8(PD - PTS) Xy

]2
£
o (4 XVZ * rPZ)

(B.15)

. 2
Myr™ Pm 7 Tp [

onde:

ﬁVR - fluxo de massa reverso pela valvula de descarga

B.6. FLUXO DE MASSA PELO SEGUNDO MANCAL

O fluxo de massa pelo segundo mancal, € o fluxo de
massa que.ocorre pela ranhura do mancal. O fluido & uma solugao Te

frigerante/dleo.

0 calculo deste fluxo de massa, & dividido em duas
partes, sendo que a primeira considera os efeitos da velocidade
sobre o escoamento, enquanto que a segunda considera os efeitos de

pressao.

Inicialmente sera calculada a contribuigao da velo-
cidade para o fluxo de massa pela ranhura do mancal. A figura B.S5
apresenta um esquema da posigdo da ranhura no mancal. A velocidade

do fluido na ranhura é:

v, = 2

.16
GR~ TYSHFT (B.16)

. .
N sin GSP



170

onde:

VGR - velocidade do fluido na regiao supefior da

ranhura

Toupr ~ Yaio do eixo
Ogp - angulo entre a linha de centro do eixo e a

linha de centro da ranhura no mancal

6;p RANHURA

T'surr

~FIGURA B.5 - Posicao da ranhura no mancal

A vazao de massa pela ranhura do mancal & calcula-
da, dividindo a ranhura em vinte regioes e calculada a vazao para

cada regiao.

A vazao de massa para cada uma dessas regioes, como

mostra a figura B.6, € calculada da seguinte maneira:

Y1= Tg SIn 8y * Yepgg | (B.17)
onde:

y; T como indicado na figura B.6

rG - raio da ranhura

yCBRG - folga radial do mancal

GI - como indicado na figura B.6
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o, t
1/
s
Dy

FIGURA B.6 - Esquema para calculo da vazao de massa
pelo segundo mancal

Admitindo um perfil linear para a velocidade, tem-se que a vazao

de massa para cada regido é:

onde:

Qlf Vg Yy 8% : ' (B.18)

N |

Q; - vazao de massa para uma determinada regiao da -

ranhura

Ax - como indicada na figura B.6

A vazao total pela ranhura, devido aos efeitos de

velocidade, € portanto:

B
o

(B.19)

e
]
1" o~1
ol
-

I
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onde:

Q - vazao total pela ranhura devido aos efeitos de

velocidade

0 fluxo de massa pela ranhura, devido aos efeitos

de velocidade € portanto:

(B.20)

onde:

ﬁRV - fluxo de massa pela ranhura, devido aos efei-

tos de velocidade

Ps - densidade da solucao refrigerante/oleo

A contribuigao dos efeitos de pressao sobre o fluxo

de massa, & determinada da seguinte maneira:

b

g = —L2 | | (B.21)
cos 98?
ondé:
zG - comprimento da ranhura
bL2 - comprimento do 2° mancal
’ rcz ' _
ToE™ (B.22)
2 :
onde:
r,.. - raio efetivo da ranhura

GE



173

-

A pressao no rebaixo do mancal, como indicado na figura B.7, é&:

Pp.= P, + AP, - AP, | (B.23)
onde:

Per ~ pressao no rebaixo do mancal

Py - pressao de descarga’

-APC;- pressao devido aos»efeitos centrifugos

AP, - pressao devido ao peso do fluido
sendo:

APi= h P (B.24)
onde:

h - altura da coluna de fluido

)
\

-\/\! L
RESERVATORIO
DE OLEO

AR

)i/

h

FIGURA B.7 - Esquema para cialculo de pressao  no

rebaixo do eixo
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onde:
w - velocidade angular do eixo

g - aceleracao da gravidéde
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(B.25)

O efeito da diferenca de pressao, no fluxo de massa

€ calculado, fazendo um balango de forcas, como mostrado na figura

'B.8.
21rélam
————_.-———_——..————ﬂ
] | :
R | w | FerTir
1 .
| |
b A

FIGURA B.8 - Balango de forcas num elemento

Na figura B.8, temos que:

W - peso da coluna de fluido

T - tensao cizalhante do fluido
Do balanco de forgas do elemento, temos que:

2

W+anr (PD - PBR) -2 rTRG= 0
Sabendo que:
= -p W
S dr
2

(B.26j

(B.27)

(B.28)
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onde:
ug - viscosidade cinematica da solugao oleo/refri-

gerante

Substituindo as equacgoes (B.27) e (B.28) na equacao
(B.26), temos uma expressao para a velocidade, devido aos efeitos

de pressao:
v= — 1 (. %2 - 1% [P, - P.) +b 1 (B.29)
GE D BR Lz Psl 15

que fornece a seguinte expressao para o fluxo de massa pela ranhu-

ra considerando apenas os efeitos de pressao:

4 _
T T :
. — GE S
MRrp [(Py - Ppg) + by o] (B.30)
16 p_ 2
s °G
onde:
ﬁRP - fluxo de massa pela ranhura, devido aos efei-
tos de pressao
0 fluxo de massa tofal(pelo segundo mancal, & por-
tanto:
Mpe™ Mpy * Mpp (B.31):
onde:
m,., - fluxo de massa pelo segundo mancal

BR
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APENDICE 3

MOVIMENTO DA VALVULA DE DESCARGA

A valvula de descarga usada neste compressor, € uma
valvula de palheta cilindrica e a figura C.1, apresenta as princi-
pais dimensoces relacionadas com a valvula de descarga. Essas dimen

soes sao:

6pp - angulo da base da valvula (ponto onde ela: €
considerada ser fixa) até a linha de centro
do orificio de descarga, ao redor do centro
do assento

®0s” angulo entre a base da vdlvula até o topo da
valvula, ao redor do centro do assento

re - raio do batente da valvula

TgEAT raio do assento da valvula

No modelo matematico adotado, a valvula é tratada
como um sistema de massas nodais discretas, conectadas por elemen-
tos de viga retos, arranjados angularmente para aproximar a forma
da valvula. A valvula € dividida em quatro partes iguais, de sua
base até a linha de centro do orificio de descarga. Cada parte €
tratada como uma Qiga em balango, onde a massa € concentrada vna
extremidade oposta de sua base. A massa da porgdo estendida além
do orificio de descarga € considerada junto com a massa do elemen-

to correspondente ao topo da valvula.
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PONTO ONDE A VALVULA
E CONSIDERADA
ESTAR FIXA

/)\\ Tsear

BATENTE DA
VALVULA

VALVULA

"ASSENTO DA
VALVULA

/

ORIFICIO DE
DESCARGA

FIGURA C.1 - Dimensdes principais da valvula de

descarga
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Inicialmente, € preciso localizar os elementos de
viga em relagao a um sistema de coordenadas cartesianas como mos-
tra a figura C.2, e determinar as dimensGes geométricas necessa-

rias.

ELEMENTO 1

ELEMENTO 2
X1t

ELEMENTO 3

N

ELEMENTO 4

Y+

FIGURA C.2 - Localizagao dos elementos da viga em
relagao a um sistema de coordenadas
cartesianas

Da figura C.2, tem-se:

.0 .
DP
6 = —. (C- 1)
vy :
e4v= .T_r. - ﬂ ) (C. 2)
2 8

(C.4)
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onde:

bém a massa da
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O comprimento de cada elemento de viga, %y, € dado

I
Ly= 2 Tgpar Sin(—f) | (C.6)

A massa de cada elemento de viga € dado por:

. . h '
_ _ \'J
mei= (Tggpar "2‘) Oy By byp Py (C.7)
m;; - massa de um elemento i
h, - espessura da valvula
by, - largura da vilvula
Py - densidade do material da valvula

A massa do elemento 1, m que deve considerar tam

E1°

regido da valvula, além do orificio de descarga, €:

- h
= ’ v
Mg1= Mpg * (Tspar - “é‘) (Syps = 8pp) byp hy Py (C-8)

A localizagao dos pontos de articulagao, sobre o as

sento, no sistema cartesiano de coordenadas, € dada por:

X4= Ly sin g,y (C.9)
Y4= %y €Os Oy (C.10)
xg= 2y sin 65y + X, (C.11)
y5= Ly cos 65y + 'y4' . (C.12)
= i .1
X,= &y sin 8,y + X4 ) (C.13)
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Y2= lv cos GZV + y'3 (C.14)

Xy= &, sin 6,4 *+ X, : (C.15)

YI'= ‘Q‘v cos elv + YZ (C.16)

As forgas que atuam sobre o elemento 1, sao mostra-

das na figura C.3, e apresentadas a seguir:

FORCA DE AMORTECIMENTO
DO  MATERIAL

DO 6As

\ //////’——Rma‘
' Cro Vr, Fp, SIN %

FORCA

FORCA DE AMORTECIMENTO \ /— CENTRIFUBA

2
DO  FLUIDO m, L6}

FORCA OF
..~ INERCIA
me Ye

— ..
FORCA DO GAS

FORCA DE
FPI cos &

ml, éz

\ ) FORCAS
TANGENCIAIS
m, xz m £ 2
\
+4 2
FORCA DE
INERCIA

FIGURA C.3 - Forgas atuando no elemento 1 da valvula
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- ‘Forga devida a pressdo exercida pelo fluido

"No caso de um fluxo normal, a forca do fluido atuan
do sobre a valvula, causada por diferenga de pressao e variacgao na

quantidade de movimento €:

4 Ty .
2 4 xvz (2 rPZ—rDZ) - 2 rP4 2n(T2
F.=m r “(P..-P.) P +1 (C.17)
P D VTS D 4 5 2 _
T, ¢+ 4 rD. Xy
onde:
Fp - forca exercida pelo fluido sobre a valvula

Xy - deslocamento da valvula

P,.g - pressdo na ranhura de transferéncia

o
t

D pressdo de descarga

n]
t

p - raio do orificio de descarga

raio da valvula de descarga

Se o fluxo de massa pela valvula de descarga for re
verso, a'fdrga que'o fluido exerce € dado‘por:_
2

Qn

Devido ao movimertc da valvula sobre o orificio de
descarga, a forga que o gas exerce, atua entre os elementos i e 2,

de tal forma que:

F .= f -2 | (C.19)

(C.20)
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onde:

Fpq - forca que a pressao do fluido exerce sobre o

elemento 1

Fp, - forga que a pressao do fluido exerce sobre o

elemento 2

d - distancia de atuacdao da forca em relacao ao

elemento 2

- Forgas de inércia

Na diregao x:

Frg= Mg X, | (C.21)
onde:

Frx - forga de inércia na diregdo x

fz - aceleracgdo do elemento na direcao x

Na diregao y:

FIY% mgy ¥, ' (C.22)
onde:

_FIYV' forca de inércia na direcdo y

;2 - aceleracao do elemento na direcao Yy

- Forga centrifuga

] w ,
Fe= mgp %y 6 (C.23)
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-onde:

F, - forga centrifuga

©

67 - velocidade angular do elemento

-~ Forca tangencial

FT= mEl (Q,V 62 + (512) | , (C.24)
onde:
FT - forca tangencial

52 - aceleracao angular do elemento 2

512 -'aceleragéo causada pela deflexao na extremida

de da viga

- Forga de mola

Fy= k 84, . (C.25)
onde:
FM - forca de mola

k - constante de rigidez do elemento 1

81, - deflexao causada na extremidade da viga

- Forga de amortecimento do fluido

Fep™ CFD Vfl : (C.26)
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onde: : '
- forga de amortecimento do fluido

Fep |
- coeficiente de amortecimento do fluido

CFD
VTl - velocidade tangencial do elemento

- Forca de amortecimento do material da valvula
(C.27)

c .12

MD MD
2
jz'V

- forga de amortecimento do material da vilvula

onde:
FMD
CMD - coeficiente de amortecimento do material da
valvula
81, - velocidade da ‘deflexao na extremidade da viga
- REACOES
FRLl - forga de reacao no sentido axial do elemento
do

- forga de reagao no sentido transversal

Frr1
elemento

- momento de reacao

Ry1
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As forgas que atuam no elemento de viga 2, como mos
tra a figura C.4, sao semelhantes as que atuam no elemento 1, so-
mente que agora, sobre o elemento de viga 2, atuam também as for-

gas de reagao do elemento de viga 1.

me Y3

‘Rug \

+d,
Frre \\ 23

Fare

FIGURA C.4 - Forgas atuando no elemento 2 da valvu-
la
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No elemento de viga 3, como mostra a figura C.S5,

nao agem as forgas devido a pressdo do fluido. As demais forgas

existem normalmente.

mns Y4

ms £ 34

. : chu
Rus ' v

Fars

FIGURA C.S - Forgas atuando no elemento 3 da valvula
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No Gltimo elemento de viga a ser analisado, elemen-
to 4, figura C.6, nao existem as forgas de inércia devidas ao movi

mento de translagao do elemento, apenas as de rotacgao.

FIGURA C.6 - Forgas atuando no elemento 4 da valwvula

Um conjunto de equagoes diferenciais do movimento €
derivado das consideragaes dos diagraﬁas de corpo livre para os 4
elementos. Os termos de ordem zero e primeira sao avaliados. atra-
vés do método de Runge-Kutta de 32 -ordem, que calcula as deflexdes
e razoes de deflexdao dos elementos de viga. Estas informagoes sao
usadas para reduzir as equacoes diferenciais para um conjunto de
equagoes algébricas, onde somente os termos de 22 ordem sdo desco-
nhecidos. Este conjunto de equagdes pode ser resolvido através do
método de eliminacdao de Gauss. O método de Runge-Kutta e Gauss sao

usados em sequéncia 4 vezes durante um dado incremento de tempo,

cujos resultados sdo usados como dados necessarios para a nova iteragao.
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APENDICE 4

FORCAS ATUANDO NA PALHETA

No calculo das forgas que atuam na palheta, € ne-

cessario conhecer certas grandezas, que sao:

- Localizacao dos pontos onde s3o aplicadas as forcas de pressio

do fluido sobre o topo da palheta (vide figura D.1)

Re'

b = : . — / _ '
FIGURA D.1 - Pontos onde sao aplicadas‘as forgas so
bre o topo-da palheta.

C%LpT %BT T Yy (D.1)
®gp” %r T Yy (D.2)
Yep™ Yyt opp/? | (D.3)
YHP='§%g S | 0.4
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-onde :’

e 5 - angulo do setor de baixa pressao

a.p - angulo do setor de alta pressdo

YLP - angulo da localizaga@o do ponto central do se-
tor de baixa pressao em relagao ao centro da

palheta

Yup ~ angulo da localizagao do ponto central do se-
tor de alta pressao em relagao ao centro da

palheta

Yy - vide figura A.4

- Localizagao do centro de gravidade da palheta em fungao do cen-

tro do rotor

Teg™ rR0T+bSXT+hBSEG+hRSEG-(Egﬁggigék) (D.5)
onde:

rCG'- localizagao do centro de gravidade da palheta

Tror - Traio do rotor

bgyr - vide figura A.4

hggpg - vide figura A.1l

hpggg — vide figura A.2

bg; - comprimento do lado plano da palheta

" - Velocidade angular do rotor

w,.. .= 27N (D.6)
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onde:.

Weor T velocidade angular do rotor

N - rotacao do rotor

- Velocidade radial da palheta

(rCYL - rBT) cos y, - € cos eR

VR= e wpop Sin eR( o T cos ) (D.7)
CYL BT Yu

onde:
Vp - velocidade radial da palheta
e - excentricidade
BR - vide figura A.4
Tor ™ vide figura A.1

- Velocidade tangencial no topo da palheta
VT= wror Ter (D.8)

onde:

V; - velocidade tangencial no topo da palheta

Tep — como indicado na figura A.4

- Aceleragao radial da palhéta

a.= a + 7T w (D.g)
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onde:
ap - aceleracao radial da palheta
arsc aceleracao linear devida ao movimento da pa-
lheta

- Aceleracao de Coriolis

a,= 2 VR WeoT (D.10)
onde:

ap - aceleragao de Coriolis
- Velocidade resultante no topo da pélheta

V.= /{; cos p)? + (V + V, sin 02 (D.11)

W T
onde:

Vg - velocidade resultante no topo da palheta

p - como indicado na figura A.4

- Area da palheta

2 .
Ag= by, by + 1o’ (ag, - % sin (2 ay,)) (D.12)
Ay - area da palheta
- Massa da palheta
m.= A, h (D.13)

B~ B cyYL PB
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onde:

my - massa da palheta

hCYL - altura do cilindro

éB - densidade do material da palheta

As forcas conhecidas, atuando na palheta, conforme

o Quadro 2.1, sao:

F = h b_P (D.14)

UBP CYL W UB
onde:
Pip ~ pressao na regiao inferior na palheta
FIT= a, my : | (D.15)
= D.16
FIR aR mB ( )
Fap™ Psxr Poyr Py - (.17
onde:
PH ~ alta pressao exercida pelo fluido
= A D.18
FLP bSXT hCYL PL ( )
onde:
P, - baixa pressao exercida pelo fluido

) (D.19)

+ri
1]

THP H CYL BT

. 1
2P _h T sin (E ®op



sendo:

onde:

onde:

sendo:
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] 1 | '
Frpp™ 2 P Beyp Tpr 540 (E oy p) (D.20)
.U (p, - P )y
_ E w ~ Fu) Ve
Fypr= 2 Aggp Hg ( — * _ ) (D.21)
. Y 2 ug by
- _ 1 ’
Ug= “ror (Tror ~ Prsec * 7 (Psi * Paspe)) (D.22)

A yp - area da palheta estendida além do rotor

ﬂs - viscosidade da solucao 6leo/refrigerante

U, - velocidade tangéncial média na regiao da  pa-

lheta estendida além do rotor

Yo folga lateral da palheta

2

Fyp2™ Ve (Ag - Agxr) Hg Up | (D.23)

UR - velocidade tangencial média na regiao da palhe
ta dentro do rotor

Ug= ®por (Tror ~Prsec ~ 5 (Psr = Pgxr)) (D.24).
9 -

F u, V (D.25)

VDR Y, Ag ¥g Vi |



