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Abstract. As temperaturas dos diversos componentes de um compressor afetam as suas
eficiéncias volumétrica e isentropica, bem como a lubrificagdo hidrodindmica nos mancais.
Apesar da importdncia de se prever essa distribuicdo de temperatura, o fenomeno da
transferéncia de calor deste tipo de aplicagdo ¢ de dificil modelacdo, sendo influenciado pela
eficiéncia do motor elétrico, pelo atrito viscoso nos mancais, além do escoamento de fluido
refrigerante e de oleo lubrificante. O presente artigo apresenta os resultados de um modelo de
simulagdo térmica desenvolvido para prever a temperatura em diferentes componentes do
compressor. Com este objetivo, a equacdo da conservagdo da energia é aplicada e resolvida
numericamente em 59 elementos geométricos simplificados do compressor, com o emprego
de um circuito térmico equivalente e correlagdes de troca de calor disponiveis na literatura.
Assume-se o regime plenamente ciclico do compressor e os processos de compressiao e de
transferéncia de calor s3o resolvidos de forma acoplada. Resultados sdo obtidos para a
temperatura e o fluxo de calor em cada um dos componentes, permitindo a quantificacdo de
parametros de eficiéncia global do compressor.
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1 INTRODUCAO

Uma analise simples de um compressor alternativo de refrigeragdo doméstica indica que a
eficiéncia elétrica fica em torno de 87%, enquanto que a eficiéncia do sistema mecénico de
acionamento alcanca eficiéncias de até 92%. A eficiéncia termodindmica ¢ bem menor ¢
situa-se em torno de 82%. Assim, fica evidente que aumentos de eficiéncia desse tipo de
compressor devem vir provavelmente de reducdes de ineficiéncias termodindmicas. Além de
sua importancia sobre o consumo de energia, o superaquecimento também afeta a efici€éncia
volumétrica, uma vez que a densidade do gis na cadmara de compressdo ¢ diretamente afetada
pela temperatura do géas. Por outro lado, as perdas em eficiéncia devido ao superaquecimento
sdo afetadas por diversos pardmetros, os quais interagem entre si de uma forma nao trivial.

O superaquecimento do fluido refrigerante no sistema de succdo de compressores
alternativos de refrigeragdo doméstica afeta de forma significativa as eficiéncias
termodinamicas, conforme indica Shiva-Prasad (1998). O autor destaca que muito progresso ¢
ainda requerido a fim de entender o fenomeno da transferéncia de calor no interior de
compressores, assim como para desenvolver métodos numéricos e experimentais para a
analise desse aspecto no projeto de compressores.

A andlise térmica de compressores ¢ uma tarefa dificil devido a complexidade geométrica,
mas existem trabalhos na literatura focados no desenvolvimento de modelos para a previsao
do perfil térmico de compressores. Por exemplo, Todescat et al. (1992) desenvolveram um
modelo numérico no qual volumes de controle sdo ligados através de condutancias globais
obtidas experimentalmente. Esse tipo de modelo ¢ relativamente simples e ¢ capaz de analisar
varias situagdes de interesse. No entanto, o modelo ndo ¢ muito flexivel, pois ndo permite
alteragdes na disposicao geométrica dos componentes no interior do compressor.

Sim et al. (2000) e Ooi (2003) propuseram uma nova estratégia de modelagdo, na qual
coeficientes de transferéncia de calor sdo ajustados para cada componente do compressor a
partir de correlagdes disponiveis na literatura. Em principio, esses modelos ndo requerem
dados experimentais para calibragdo e assim sdo adequados para a analise de diferentes
configuracdes geométricas. No entanto, a escolha de correlagcdes de transferéncia de calor
apropriadas requer o conhecimento adequado dos fendmenos envolvidos e, para alguns
componentes, pode ndo haver correlagcdes que sejam adequadas.

Almbauer et al. (2006) apresentou um modelo de simulagdo numérica para a previsdo do
campo de temperatura em compressores, através da combinagdo de trés formulacdes: 1)
formula¢do unidimensional para o escoamento do géds no interior do compressor; ii)
formulagdo tridimensional para a condug@o de calor nas paredes do conjunto pistdo-cilindro;
i) formulagdo integral para o balango térmico do gas em volumes de controle
convenientemente selecionados.

Ribas Jr. (2007) desenvolveu um método baseado em uma formulacao tridimensional para
a solucdo da condugdo de calor em todos os componentes sélidos de compressores
alternativos, calibrado a partir de dados experimentais da mesma forma que em Todescat et
al. (1992). O modelo fornece a grande vantagem de permitir a interagdo entre os diversos
componentes através da troca de calor, permitindo o entendimento da distribuicdo de
temperatura em componentes solidos. A maior deficiéncia consiste na dependéncia de dados
experimentais para a requerida calibragao.

Finalmente, existem modelos baseados totalmente na formulagao diferencial, resolvendo a
conducdo tridimensional em componentes solidos e o escoamento nos sistemas de suc¢do e de
descarga (Chikurde et al., 2002; Birari et al., 2006; Abidin et al.; 2006), geralmente
produzindo resultados em concordancia com dados experimentais. Esse tipo de método de
solugdo fornece grande flexibilidade para a alteragdo geométrica do compressor, uma vez que
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os dominios de regides solidas e de fluido sdo completamente resolvidos, sem a prescricao de
coeficientes de troca. No entanto, o custo computacional ¢ elevado e proibitivo para fins de
otimizagdo de projeto. Além disto, alguns fendmenos no interior do compressor, tais como o
escoamento de 6leo lubrificante, sdo dificeis de serem descritos até mesmo por esta classe de
modelo.

O presente artigo apresenta a aplicacdo de um modelo de simulacdo térmica desenvolvido
para prever a temperatura em diferentes componentes do compressor. Com este objetivo, a
equagao da conservagao da energia ¢ aplicada e resolvida numericamente em 59 elementos
geométricos simplificados do compressor, com o emprego de um circuito térmico equivalente
e correlacdes de troca de calor disponiveis na literatura. Resultados sdo obtidos para a
temperatura ¢ o fluxo de calor em cada um dos componentes, permitindo a quantificacao de
parametros de eficiéncia global do compressor, tais como consumo de energia.

2 GEOMETRIA DO COMPRESSOR E OUTROS PARAMETROS DE
FUNCIONAMENTO

Um compressor de refrigeracdo doméstica, operando com o fluido refrigerante R134a, foi
adotado para o presente estudo. Um motor elétrico fornece a energia necessaria no eixo que
aciona o mecanismo de compressao e a bomba de 6leo lubrificante, responsavel por levar 6leo
para as partes moveis do compressor. O motor opera em 60Hz, com uma poténcia elétrica
aproximada de 150 W. A pressao de succdo ¢ da ordem de 0,1MPa e a pressdo de descarga de
1Mpa e o escoamento estd associado a uma vazao de 5,9 kg/h.

Em um sistema de refrigeragdo por compressdao de vapor, o fluido refrigerante vindo do
evaporador entra incialmente no compressor através do filtro actstico (muffler) de sucgao e
entdo ¢ admitido na camara de compressdo. Apos ser comprimido, o fluido ¢ direcionado para
a camara de descarga, a qual ¢ conectada a volumes com a funcdo de ressonadores de
Helmholtz para a diminui¢do da pulsagcdo de pressdo do escoamento. Finalmente, o fluido
escoa através do tubo bundy e sai do compressor em diregdo ao condensador.

Do ponto de vista da transferéncia de calor, ¢ importante observar que o fluido refrigerante
entra no compressor com temperatura baixa e absorve calor até ser admitido na camara de
compressdo. Apds a compressao, a temperatura do fluido ¢ maior do que em qualquer outro
ponto do sistema e, assim, transfere calor para os componentes internos do compressor ao
longo de seu trajeto até a saida. Além de sua fun¢do de lubrificante, o 6leo também tem um
papel importante na reducdo dos niveis de temperatura nos diversos componentes do
compressor. Ao passar pelo eixo e sobre os componentes, absorve calor e o rejeita na carcaca.
Além da propria camara de compressao, o motor elétrico € os mancais sao fontes relevantes
de calor.

Considerando a geometria complexa do compressor, no presente estudo adotou-se uma
geometria simplificada para o modelo de simulacdo térmica e empregaram-se correlagdes de
transferéncia de calor disponiveis na literatura. Apesar dessa alteragdo na geometria dos
componentes, parametros de area superficial, volume e comprimento caracteristico foram
mantidos no célculo da transferéncia de calor.
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Figura 1: Vista isométrica do compressor.
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Figura 3: Modelos simplificados dos componentes do compressor.

3 MODELO MATEMATICO

Para qualquer elemento i, a equacdo da energia pode ser escrita da seguinte forma:

Si"‘(zazlmk,ihk,i)m:( j= _1mjih jl)out"‘Zk 1Qk.i

(1)

em que S; ¢ o calor gerado dentro do elemento, (Zazlmk,ihk,i)in ¢ a taxa de entrada de

. n U . r
entalpia no elemento, (Z j=imjih J")out ¢ a taxa
a transferéncia de calor do elemento para o

modelada por

Qk,l

de saida de entalpia no elemento e Y7 _ Qy; ¢
ambiente. A transferéncia de calor Qy; €
i = Hii, j(Ti =Tj) (2)
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em que Hy ; j € a condutancia térmica entre os elementos i e j. Essa conduténcia térmica

representa os mecanismos de troca de calor por convecgdo, radiagdo e conducdo e serd
discutida na préxima se¢do. Na Eq. (2), a transferéncia de calor do elemento i para o ambiente
ou outro elemento j ¢ considerada positiva e vice-versa. Além disto, geracdo de energia

térmica por atrito nos mancais, perda 6hmica e no processo de compressao, também ¢
considerada positiva. A adveccdo através das fronteiras do elemento pode ser modelada de
diferentes modos (Patankar, 1980), mas o esquema exponencial foi selecionado para o
presente modelo.

3.1 Modelagem das conduténcias térmicas

Dentro da carcaca do compressor, os principais modos de transferéncia de calor sdo
conducdo e convecgdo. De fato, a condutancia térmica devida a convecgdo forcada ¢ uma
ordem de grandeza maior do que aquela da radiacdo térmica, enquanto que a condutancia
térmica de conducao ¢ duas ordens de grandeza maior do que a de radiag¢do. Por outro lado, na
transferéncia de calor entre o compressor € o ambiente externo, a conveccao € a radiacdo tém
a mesma ordem de grandeza e, desta forma, ambas sdo consideradas.

As condutancias térmicas de condugao e convecgdo sao expressas na forma das Eqgs. (3) e
(4), respectivamente.

i = G)
Hi,i,j =i A (4)

A radiagdo térmica foi assumida como sendo a troca de calor entre uma pequena superficie
e um invélucro muito maior. Assim, a condutancia térmica radiativa pode ser expressa por

Hio = Ago(Ti + T, )(Ti +T.2) (5)

Em situacdes em que ha dois ou mais modos de transferéncia de calor entre elementos,
as condutancias podem ser convertidas em uma unica condutancia, em analogia aos sistemas
elétricos.

3.2 Coeficientes de troca de calor

As geometrias dos elementos representando os componentes do compressor foram
simplificadas para geometrias na forma de tubos retos, cilindros, discos ou placas planas, de
forma que coeficientes de troca de calor condutiva e convectiva pudessem ser obtidos de
correlagdes disponiveis na literatura. Os comprimentos caracteristicos necessarios nessas
correlacdes foram escolhidos como o comprimento do elemento na direcdo do fluxo ou a
dimensdo correspondente a se¢do transversal do escoamento. A velocidade caracteristica do
escoamento local ¢ o parametro mais dificil de estimar, pois ha poucos dados experimentais
sobre 0 mesmo no interior da carcaca do compressor. Assim, considerou-se que essa
velocidade ¢ uma fracdo da velocidade do eixo do motor. Portanto, quanto mais proximo um
elemento estiver posicionado do eixo, maior torna-se essa fracdo. Para o escoamento no
interior dos dutos do sistema de suc¢do e de descarga, a velocidade foi calculada com base no
escoamento massico e densidade do fluido.

a) Superficies planas em geral: a maioria dos coeficientes de troca de calor foi modelada
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como escoamento turbulento forcado sobre uma placa plana, com especial cuidado para
a escolha do comprimento caracteristico e velocidade de fluxo.

hij =0,037Re® Pr¥k /L (6)

b) Tubo bundy, fluxo externo: esse ¢ o caso de fluxo externo sobre um tubo,
perpendicular ao eixo do tubo.

03+0,62Re* Pr’¥ L,

h. =
U [+047 Py P [i+(Re 1282000y |

(7)

c) Tubo bundy, fluxo interno: a transferéncia de calor foi modelada como um fluxo
através de um tubo circular, com parede de temperatura constante, e a temperatura do
gas foi calculada no final do correspondente elemento solido.

hi.j =0023Re” Pri7k /L (8)

A variagdo de temperatura do fluxo entre a entrada e saida de cada segmento pode ser
avaliada de

Ty = (T ~Ty)e A2 4T, 9)

onde A= (hzD)/(mcy), T, ¢ a temperatura do fluido ao final do segmento, T ¢ a temperatura
do fluido no inicio do segmento, T, ¢ a temperatura da parede do tubo, h ¢ o coeficiente de
transferéncia de calor entre o fluido e o tubo, D ¢ o diametro interno do tubo, L;_, € o
comprimento do tubo, m € a vazdo massica de fluido e ¢, ¢ a capacidade térmica do fluido.

O calor trocado entre o gas e a parede do tubo foi modelado através da variagdo de entalpia
do fluido:

q=mcy (T, -T,) (10)

O tubo bundy foi dividido em trés partes de igual comprimento a fim de levar em
consideracdo os gradientes de temperatura no tubo.

c) Muffler, camara de succdo, cdmara de descarga e volumes Helmholtz: esses
coeficientes foram modelados como fluxo através de um tubo retangular de temperatura
constante. No entanto, como o escoamento se da em jatos, o numero de Reynolds foi
multiplicado por cinco, ou seja,

hi,j =0,023(5Re)™® PrOk /L (11)

Nesse modelo, a camara de suc¢do ¢ uma camara simples, mas no compressor testado
experimentalmente hd uma extensao do muffler que direciona o escoamento até a valvula de
succdo, de forma que as velocidades na cAmara de suc¢do sdo menores e, assim o coeficiente
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utilizado ¢ aquele indicado na Eq. (8).

e) Superficie externa da carcaga: A bancada experimental utilizada para obtencdo dos
resultados necessarios para a validacdo do modelo utiliza um ventilador com difusor para
manter constante a temperatura do ambiente onde o compressor € colocado para teste. Assim
o campo de velocidade em torno da carcaca se deve a conveccao forgada, sendo modelada
pela Eq. (8). No entanto, como os coeficientes de troca de calor sdo relativamente pequenos,
torna-se necessario levar em consideracdo também a transferéncia de calor por radiacao,
conforme Eq. (12). O coeficiente de transferéncia de calor efetivo entre a carcaga e o
ambiente ¢ a soma dos dois coeficientes.

Nrioo = €0(Ti + T )T +T2) (12)

f) Regido entre o estator e o muffler de succdo: o muffler de sucgdo ¢ separado do
estator por apenas 2 mm, assim a velocidade de fluxo nessa regido ¢ muito pequena. A
transferéncia de calor entre as duas superficies foi assumida como sendo por difusdo através
do gas, i.e.

hi.j=k/Lg (13)

Além disto, a transferéncia de calor por radiacao adicionada através da Eq. (12).

3.3 Modelagem do fluxo de calor no éleo

O ¢6leo tem um importante papel na transferéncia de calor no compressor, sendo levado a
diferentes regides do compressor pela acdo de uma bomba de agdo centrifuga que faz parte do
eixo motor. Depois de ser bombeado e espalhado sobre a carcaca e componentes internos do
compressor, o 60leo volta ao carter posicionado no fundo do compressor, conforme indicado
na Fig. 4.

O o6leo possui uma capacidade calorifica muito maior do que a do gas refrigerante, de
forma que a sua presenca ¢ sempre influente no fluxo de calor. Apos sair do eixo, o 6leo se
separa em duas correntes; grande parte (80%) vai diretamente para a carcaca superior e a
parte restante acaba escoando sobre o bloco do cilindro e do tubo bundy. Finalmente, todo o
Oleo retorna ao carter, rejeitando calor a superficie inferior da carcaga. O fluxo de calor ¢
avaliado no cérter e no eixo, bem como separadamente em cada um dos trajetos separados que
0 0leo segue desde a saida da bomba até retornar ao carter (Fig. 5).

O escoamento de d6leo remove calor do eixo, bloco do cilindro e tubo bundy e o rejeita na
superficie superior e lateral da carcaga e no carter, contribuindo para a reducdo das
temperaturas no bloco do compressor. A transferéncia de calor devido ao escoamento de 6leo
foi modelada como um escoamento sobre parede com temperatura constante, sendo que a
condicdo de escoamento laminar forcado foi assumida para avaliar o coeficiente de troca de
calor:

i, j =0,664Re™ Pr®k /L (14)

O coeficiente de transferéncia de calor entre o 6leo e o eixo foi calculado como segue:
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g =£ 0,32+3d/D jReO’S pr033(d/p)M4+08d /Dy (15)

0,86-0,8d /D

Figura 4: Representagdo esquematica dos componentes do compressor.
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Figura 5: Diagrama do fluxo do 6leo no trajeto entre a saida e o retorno ao carter.

3.4 Modelagem da compressao transiente

A compressao do gas no interior do cilindro foi modelada como um processo adiabatico.
Além disto, as valvulas foram consideradas ideais, de forma que o processo de sucgao ocorre
com a pressao no cilindro igual a pressao na linha de suc¢dao. De modo similar, o processo de
descarga ocorre a pressdo constante assim que a pressao da linha de descarga ¢ atingida.

A razdo entre calores especificos, usada para definir os processos de compressdo e
expansao isentropicos, bem como a viscosidade e a condutividade térmica do gés variam
significativamente durante o ciclo de compressdo e, assim, sdo recalculadas a cada passo de
tempo do procedimento iterativo.

Com o estado termodinamico do gas determinado ao longo do ciclo de compressdo, a
transferéncia de calor entre o géas e o cilindro pode ser calculada utilizando o coeficiente de
transferéncia de calor proposto por Annand (1970):

by, j =0.26Re*"k/D (16)

Nesse caso especifico, ¢ razoavel calcular a transferéncia de calor baseado na compressao
adiabatica porque a taxa de energia recebida pelo gas através do trabalho de compressdo ¢
uma ordem de grandeza maior do que a transferéncia de calor. Deste modo, a temperatura
dentro da cdmara de compressao ¢ determinada principalmente pelo processo de compressao.
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O calor trocado pelo gas durante o ciclo de compressao ¢ entdo modelado como uma fonte
de calor no cilindro. A temperatura do gas de descarga, Ty, ¢ determinada como a

~ . - * .. ,
temperatura de descarga do processo de compressdo adiabatica, Ty, corrigida através do calor
trocado durante a compressao, q :

Tg =Tg —q/(hcy) (17)

Na equagdo acima, m ¢ a vazdo massica de fluido refrigerante e ¢, ¢ o calor especifico a

pressao constante do fluido refrigerante para o estado termodinamico do gés na descarga.

3.5 Geracéo de calor

A diferenga de temperatura entre os diversos elementos ¢ determinada por fontes de calor
no interior do compressor e pelos mecanismos de troca de calor ja discutidos. A energia
necessaria para comprimir o gas ¢ fornecida pelo eixo de acionamento motor, mas ha perdas
mecanicas nos mancais formados no eixo, na manivela e entre o pistdo e o cilindro. O
trabalho final entregue ao gas pode ser determinado da simulagdo de compressdo adiabatica.
Por outro lado, correlagdes de eficiéncia mecéanica permitem avaliar o calor gerado pelo atrito
nos mancais, comumente denominadas perdas mecanicas. O motor elétrico também gera calor
devido a diferentes tipos de perdas, podendo ser determinado de dados experimentais.

Conhecendo-se o trabalho entregue ao gas na cdmara de compressao e as perdas do sistema
elétrico e mecanico, a poténcia elétrica consumida pelo compressor pode ser calculada. O
calor trocado pelo gas durante a compressao ¢ modelado como uma fonte de calor no cilindro,
como ja explicado.

4 RESULTADOS

O sistema de equagodes derivado da aplicagdo da equacdo da energia em cada elemento ¢
resolvido de maneira iterativa. Por outro lado, o ciclo transiente de compressao do gas no
interior do cilindro foi modelado por um sistema de equagdes separado, o qual se comunica
com o sistema de equacdes que avalia a transferéncia de calor. O campo de temperaturas
resultante da solugdo desses dois sistemas de equagdes ¢ validado através de comparagdes
com dados experimentais obtidos por Dutra (2008). Trés condi¢des foram examinadas:
a) Condi¢do A: ps = 114,8 kPa (Tevap= -23,3°C), T, = 33,9°C, ps = 1033,6kPa
(Teong=40,5°C), Tamp = 32°C.

b) Condicao B (condi¢ao A, mas com fluxo de 6leo desviado).

c) Condi¢do C: ps = 200,4 kPa (Tevap= -10°C), Ts, = 34,6 °C, ps = 3233,6 kPa
(Teona=90°C), Tamb = 32 °C.

Em que T..,p € a temperatura de evaporagdo no evaporador e Teong € @ temperatura de
condensac¢ado no condensador.

4.1 Resultados para a condigdo A
A vazdo massica medida por Dutra (2008) para a condi¢dao A ¢ igual a 5,9 kg/h. Como o
modelo de compressao aqui adotado ¢ baseado em uma compressao adiabatica com valvulas

ideais, a folga no cilindro foi ajustada de 82um, conforme especificagdo do fabricante, para
730um.
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Tabela 1: Resultados de temperatura em diferentes elementos do compressor.

Elemento Elemento

1 Ambiente externo 29 Contra-peso

2 Carcaga inferior 31 Biela

3 Carcaga média 32 Pistao

4 Flange 33 Cilindro

5 Carcaga superior 34 Gas na descarga

6  Gas naregido média 35 Camara de succdo

7 Gas na regido superior 36 Camara de descarga

8 Oleo no carter 37 Gas camara descarga
9 Oleo no eixo 38 Gés camara sucgao
10 Oleo sob a carcaga sup. 39 Volume Helmholtz 1
11 Oleo no tubo bundy 40 Volume Helmholtz 2
12 Oleo vol. Helmholtz 1 41 Gés no Helmholtz 1
13 Oleo vol. Helmholtz 2 42 Gés no Helmholtz 2
14 Oleo elemento bloco 1 43 Tubo bundy (secdo 1)
15 Oleo elemento bloco 2 44 Tubo bundy (secdo 2)
16  Oleo elemento bloco 3 45 Tubo bundy (secao 3)
17  Admissdo de gas 46 Gas no tubo bundy 1
18  Tubo de muffler 1 47 Gas no tubo bundy 2
19  Camara do muffler 48 Gas no tubo bundy 3
20  Tubo de muffler 2 49 Elemento do bloco 1
21 Gas dentro do tubo 1 50 Elemento do bloco 2
22 Gas dentro da cdmara 51 Elemento do bloco 3
23 Gas dentro do tubo 2 53 Aleta 2

24 Elemento ferro estator 55 Aleta 4

25  Elemento cobre estator 57 Aleta 6

26  Rotor 58 Mancal

27  Eixo 59 Gas dentro do cilindro
28  Gas entre rotor/estator

As variagdes da pressdo e da temperatura em funcdo do volume interno do cilindro sao
mostradas na Fig. 6, na forma de diagramas p-V e T-V. Em fung¢ao das hipoteses adotadas na
formulagdo do modelo, as curvas de pressao e de temperatura sdo resultados de processos de
succdo e de compressdao isentropicos. Quando a pressao de descarga ou de succdo ¢
alcangada, os valores de pressdo e temperatura sdo mantidos constantes. A linha vermelha
indicada na Fig. 6(b) representa a temperatura da parede interna do cilindro, obtida através da
simulagdo do modelo de transferéncia de calor.

A vazdo massica, m, pode ser calculada a partir da frequéncia de operagao do compressor,

f , da densidade do gés p durante o processo de succdo, ou descarga, da variacao do volume

cilindro no processo, AV :
m=pAV f (18)

Pela equacdo da continuidade, a massa que ¢ admitida ao cilindro durante o processo de
succdo € igual a vazdo que € rejeitada durante a descarga.

Copyright © 2011 Asociacion Argentina de Mecanica Computacional http://www.amcaonline.org.ar



Mecéanica Computacional Vol XXX, pags. 2497-2512 (2011) 2507

1.2 440
N 420
400
0,8 |
T _ 380
26 3
o + 360
0,4
340
0,2 320
0 300
0 1 2 4 5 6 7 8 9
0 1 2 3 4, (cm“)s 6 7 8 9 V (cm?)
(a) (b)

Figura 6: Diagramas p-V e T-V para a condi¢do de operagdo A.

O calor trocado pelo gas no interior do cilindro ¢ ilustrado na Fig. 7 em fun¢do do angulo
de manivela para condi¢do A. Na Fig. 7, a linha vermelha ¢ o calor trocado durante os
processos de compressao e de descarga, enquanto que a linha azul indica o calor trocado
durante os processos de expansdo e de succdo. A transferéncia de calor entre o gis e o
cilindro ¢ uma funcao direta da diferenca de temperatura entre o gas e o cilindro. Portanto, no
inicio do processo de expansdo calor ¢ rejeitado pelo gas ao cilindro e, quando a temperatura
do gas cai abaixo da temperatura do cilindro devido a sua expansao, o calor passa a ser
transferido da parede do cilindro ao gas. De forma similar, inicialmente ocorre absor¢do de
calor pelo gas no processo de compressdo e eventualmente a temperatura do gés ultrapassa a
temperatura do cilindro e o gas passa a rejeitar calor para as paredes do cilindro. Desta forma,
o formato da curva na Fig. 7 ¢ um resultado de variagdes na temperatura do fluido, nas
propriedades do gids e também na 4rea disponivel para transferéncia de calor, a qual muda
com a posi¢ao do pistdo.

50

40

30

60 120 180 240 300 360

-20

-30

0 (graus)

Figura 7: Calor trocado pelo gés no cilindro em fungéo do angulo de manivela; condi¢do de operagdo A.

Durante o ciclo de compressao, o gas absorve mais calor do que rejeita, fazendo com que o
cilindro seja resfriado. Isso ocorre porque o gas ¢ admitido com uma temperatura
consideravelmente menor do que a temperatura do cilindro. As outras fontes de calor dentro
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do compressor, tais como perdas elétricas e mecanicas e o gas de descarga, contribuem para a
elevagdo da temperatura do cilindro. A camara de descarga, em particular, ¢ o elemento solido
com a maior temperatura e estd em contato direto com o cilindro.

A Fig. 8(a) apresenta as previsdes numéricas para as temperaturas do gas no sistema de
succdo, nas regides do tubo 1 (elemento 21), volume intermediério (elemento 22), tubo 2
(elemento 23) e camara de succdo (elemento 38). O gas refrigerante entra no compressor a
33,9°C pelo passador de sucgdo (elemento 17). Observa-se que os tubos 1 e 2 ndo afetam de
forma significativa a temperatura do gas e, em uma analise posterior, poderiam ser removidos
do modelo. De fato, apenas a troca de calor no interior do volume intermedidrio e na camara
de succao sao relevantes.

Esse aquecimento do gas refrigerante no sistema de suc¢do ¢ muito importante porque
impacta a eficiéncia volumétrica do compressor: quanto menor a temperatura estd o gas,
maior sua massa especifica e mais massa ¢ succionada durante o ciclo de compressado. Isso se
torna claro observando a equacao citada acima.

55,0 1400

50,0 1300

45,0 | 20,0
400 A 10,0
350 A 1000
30,0 J . . . . . 90,0
7 21 22 23 38 34 37 42 46 47 48

Eemento Elemento

(a) (b)

T (°C)
T (°C)

Figura 8: Temperatura do gés no sistema de suc¢ao (a) e no sistema de descarga (b); condi¢ao de operacao A.

Ao sair pela valvula de descarga, o gas possui niveis elevados de temperatura e velocidade,
dado o pequeno tempo em que o processo de descarga ocorre. Como pode ser verificado
através das estimativas de temperatura no sistema de descarga (Fig. 8(b)), ocorre uma queda
de temperatura expressiva entre a saida da valvula de descarga (elemento 34) e a saida da
camara de descarga (elemento 37). Em seguida o gas troca calor com os volumes Helmholtz
(elementos 42) e entdo passa pelo tubo bundy (elementos 46, 47 e 48). A variacao total de
entalpia do gas refrigerante entre a valvula de descarga e a saida do tubo bundy ¢ uma das
principais fontes de calor no interior do compressor.

O oleo escoa inicialmente desde o carter e internamente no eixo, trocando calor com cada
um desses componentes. Entdo o fluxo de 6leo ¢ subdividido em correntes que se separam e
trocam calor com componentes distintos, unindo-se novamente em um elemento que
caracteriza a temperatura de retorno do 6leo. A temperatura de retorno do 6leo ¢ uma média
das temperaturas das diferentes correntes elementos, ponderadas pela vazao massica de cada
corrente. O 0leo absorve calor do eixo, dos componentes do bloco e do tubo bundy, os quais
sdo os componentes de temperatura mais elevada, e rejeita calor para as superficies superior,
lateral e inferior da carcaga.
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Oleo no carter Oleo no eixo Oleo sobre Temperatura de
componentes retorno do dleo

—e&— Carcaca superior ~—#&— Tubo bundy —aA— Volume Helmholtz 1
Volume Helmholtz 2 —%— Elemento do bloco 1 —e— Elemento do bloco 2

—+— Elemento do bloco 3

Fluxo massico Temperatura (°C)
Oleo no cérter 100% 71,7
Oleo no eixo 100% 76,4
Carcaga superior 80% 70,8
Tubo Bundy 10% 89,2
Volume Helmholtz 1 2% 84,4
Volume Helmholtz 2 2% 85,0
Elemento do bloco 1 2% 85,6
Elemento do bloco 2 2% 86,1
Elemento do bloco 3 2% 82,5

Figura 9: Temperatura do 6leo ao longo do seu percurso de bombeamento; condi¢@o de operagdo A.

A Fig. 10 apresenta os desvios absolutos entre as previsdes de temperatura nos varios
elementos em relacdo as medigcdes de Dutra (2008). Percebe-se claramente que todos os
elementos apresentam um desvio aceitdvel em relacdo aos dados experimentais, com exce¢ao
da temperatura do 6leo no carter (elemento 8). Isto pode ser explicado pelo fato de que a
temperatura do 6leo foi medida junto ao fundo do carter, enquanto que a temperatura obtida
do modelo corresponde a temperatura média com que o 6leo ¢ admitido no eixo. Como a
velocidade de escoamento do 6leo no carter € pequena, o 60leo quente se situa na parte
superior do carter. A regido inferior do 6leo no cérter troca calor com a carcaga, esperando-se
assim um gradiente de temperatura entre o topo e a base da camada de 6leo.

4.2 Resultados para as condicoes B e C

Dutra (2008) investigou o bloqueamento de 6leo que sai da bomba e incide sobre a
superficie superior da carcaga, forcando o mesmo a escoar totalmente sobre bloco do
compressor. O aparato usado para bloquear o fluxo de 6leo cobria também a manivela, biela e
volante, de modo que velocidades menores sdo esperadas para o gds no interior do
compressor. Assim, no modelo desenvolvido, as velocidades que aparecem nas correlagdes de
transferéncia de calor na parte superior do compressor foram reduzidas pela metade.
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Figura 10: Desvios absolutos das previsdes numéricas em relagdo as medigdes; condi¢do de operagao A.

O presente modelo demonstra que o fluxo de 6leo desviado e velocidades convectivas
menores originam temperaturas mais elevadas do bloco do compressor, evidenciando a
importancia desses fendmenos no gerenciamento térmico do compressor. As temperaturas do
fluxo de dleo subiram em torno de 15°C, pois a temperatura do bloco aumentou e o 6leo esta
impedido de trocar calor com a carcaga superior. Além disto, o gas ao longo do sistema de
descarga sofreu uma perda menor de entalpia em relagdo a simulacdo com fluxo de 6leo
normal, devido as maiores temperaturas do bloco e do 6leo. O maior fluxo de entalpia para
fora do compressor ¢ um indicativo de que o calor rejeitado pela carcaga do compressor seja
menor nessa situagao, como sera mostrado adiante.

Os dados experimentais para esta condi¢do foram obtidos somente para 8 elementos, mas
pode-se concluir da Fig. 11 que os resultados numéricos concordam bem com as medicdes,
com excec¢do da temperatura do 6leo no carter, pelos mesmos motivos explicados para a
condi¢do de operagao A.

A condi¢do de operacdo C opera com pressdes de sucgdo e de descarga maiores, de forma
que o compressor consome uma maior poténcia elétrica e, consequentemente, apresente
temperaturas maiores em seu interior. A maior razao entre os valores de pressdo de descarga e
succdo também leva a maiores temperaturas de descarga. De fato, as temperaturas nos
elementos do sistema de descarga sdo as que mais subiram nessa condi¢do de operagdo, com
um aumento de 50°C na temperatura de descarga. A varia¢do de entalpia do gés entre a
camara de descarga ¢ a saida do compressor também ¢ maior. Da mesma forma, temperaturas
mais elevadas resultaram para as diferentes correntes de 6leo. Devido as altas temperaturas, o
gas refrigerante absorve mais calor ao longo do sistema de suc¢do, reduzindo a eficiéncia
volumétrica.

Essa condi¢cdo de operagdo apresentou erros absolutos de temperatura maiores do que na
condi¢ao A (Fig. 12), um resultado esperado visto que a transferéncia de calor do compressor
¢ 76% maior na condi¢do C. Deve ser mencionado que ndo houve medicdo da temperatura do
6leo no carter para essa condigao.

O calor rejeitado através da carcaga do compressor pdde ser avaliado experimentalmente a
partir de um balanco de energia entre a poténcia consumida e a taxa de variacdao de entalpia
do fluido. No modelo numérico, a poténcia consumida ¢ calculada a partir do trabalho
realizado pelo pistdo para comprimir o gés, dividido pelas eficiéncias elétrica e mecanica.
Um valor de 87% foi utilizado para cada uma dessas eficiéncias, com uma eficiéncia total de
75,7%. Conforme se pode verificar na Tabela 2, as previsdes para o consumo de energia do
compressor € para o calor trocado pela carcaga estdo em boa concordancia com os dados
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Figura 11: Desvios absolutos das previsdes numéricas em relacdo as medigdes; condicao de operacao B.
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Figura 12: Desvios absolutos das previsdes numéricas em relacdo as medigdes; condi¢do de operagao B.

Tabela 2: Resultados numéricos e experimentais de poténcia consumida e calor rejeitado pelo compressor.

Poténcia Previsdo Medigdo Calor Previsao Medigao

consumida numérica experimental | Desvio rejeitado numérica experimental Desvio
Condigdo A 146,5 152,0 3,6% Condigdo A 83,6 87,1 4,0%
Condigdo B 146,5 152,0 3,6% Condigdo B 76,4 78,0 2,0%
Condigao C 251,0 263,5 4,7% Condigao C 147,3 156,3 5,8%

5 CONCLUSOES

A distribuicdo de temperatura em compressores afeta pardmetros importantes de
desempenho, tais como eficiéncia volumétrica, lubrificagdo e confiabilidade. No entanto, a
analise da transferéncia de calor nesse tipo de aplicagdao ¢ uma tarefa complexa, sendo afetada
por diversos fendmenos que interagem entre si. Este artigo apresentou os resultados de um
modelo desenvolvido a partir da equacdo da conservagdo da energia em 59 elementos
geométricos simplificados de um compressor, com o emprego de um circuito térmico
equivalente e correlagdes de troca de calor disponiveis na literatura. Assumiu-se o regime
plenamente ciclico do compressor e os processos de compressdo e de transferéncia de calor
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foram resolvidos de forma acoplada. Resultados foram obtidos para a temperatura e o fluxo
de calor em cada um dos componentes, permitindo a quantificacdo de parametros de
eficiéncia global do compressor. A modelagem da transferéncia de calor no interior do
compressor permite a compreensao de parametros sobre a eficiéncia do compressor, tais como
o isolamento térmico do tubo bundy e do muftler.
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