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Resumo. Compressores centrifugos sdo geralmente adotados em sistemas de refrigeracdo de grande capacidade, sendo que a
menor poténcia elétrica conhecida situa-se em torno de 30 kW. Através do uso de motores de alta velocidade, pode se tornar viavel
a construgdo de compressores centrifugos de capacidades ainda menores. Diversas vantagens associadas ao compressor
centrifugo, tais como tamanho compacto, auséncia de vibragdo e pulsagcdo do escoamento, niveis de ruido baixos, entre outras,
Jjustificam o seu emprego em detrimento de compressores de deslocamento positivo. Um modelo termodindmico foi desenvolvido
neste trabalho para a andlise do desempenho de compressores centrifugos em baixas capacidades de refrigeragdo e considerando
diferentes fluidos refrigerantes. Resultados das geometrias e rotagbes necessdarias para a operagdo do compressor sdo fornecidos
em conjunto com suas eficiéncias.
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1. Introducao

A primeira aplicagdo de compressores centrifugos em refrigeragdo ocorreu em 1920. Segundo alguns autores, o
compressor centrifugo € a escolha mais racional em plantas de refrigeragdo e aquecimento na faixa de IMW a 30 MW,
principalmente devido a economia, baixa manutencdo e confiabilidade. J& Stoecker (1985) coloca que os compressores
centrifugos sao particularmente interessantes em aplicagdes com capacidade de refrigeracdo acima de 500 kW.

Atualmente, o menor compressor centrifugo em produgéo é destinado a sistemas na condigdo HBP (T, = 7,2 °C ; T,
= 54,4 °C), com uma capacidade de refrigeragio de 30 kW. Este valor é muito abaixo daqueles até entéo disponiveis no
mercado e tornou-se viavel devido ao desenvolvimento tecnoldégico de motores elétricos, materiais, fluidos
refrigerantes, entre outros. De fato, um aspecto decisivo na concepg¢do de compressores centrifugos de baixa capacidade
¢ a possibilidade de opera-los em rotagdo elevada, sendo que atualmente estdo disponiveis compressores operando em
até 48.000 rpm.

O objetivo do presente trabalho é analisar o desempenho de compressores centrifugos aplicados a baixas
capacidades de refrigeracdo, identificando as principais restrigdes ao seu emprego. Para tanto, desenvolveu-se uma
metodologia numérica para a avaliagdo do compressor de acordo com os varios pardmetros de projeto, tais como fluido
refrigerante, capacidade de refrigeragdo, rotagdo e dimensdes geométricas.

2. Formulacio Termodinimica

O projeto de uma maquina de fluxo freqiientemente se depara com o mesmo problema inicial: decidir sobre o tipo
de rotor mais adequado para a aplicacdo desejada. Usualmente, o projetista dispde de parametros preliminares, tais
como vazdo e capacidade necessarias. Segundo Dixon (1998), um pardmetro adimensional fundamental no projeto de
maquinas de fluxo ¢ a rotac¢do especifica N, sendo também Ttil para a escolha do tipo de rotor. A rotagao especifica
pode ser definida como (Japikse, 1996):
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onde N ¢ a rotacdo do rotor, H € o trabalho especifico realizado e Q ¢ a vazao volumétrica.

Para uma determinada maquina de fluxo, o ponto de maxima eficiéncia corresponde a um determinado valor de
rotagdo especifica. Assim, para manter a condicdo de maxima eficiéncia, uma mudanga na rotagdo implica em
mudangas no projeto do rotor (Dixon, 1998). Ao analisar a Eq. (1), e considerando um valor de rotagdo especifica de
maxima eficiéncia, pode-se notar que aplicagdes com vazdes baixas estdo associadas a rotagdes elevadas do rotor,
causando alguns inconvenientes: i) elevado atrito viscoso no escoamento; ii) elevado atrito em partes mecanicas; iii)
dificuldade em garantir a operagdo segura de mancais, motores ¢ demais partes moveis. Deste modo, a Eq. (1) sugere
que, para garantir velocidades moderadas, um fluido adequado deveria proporcionar uma elevada vazdo volumétrica
(baixa densidade) e um pequeno aumento de entalpia, este caracterizando o trabalho especifico.

Um compressor centrifugo consiste essencialmente de um rotor ¢ um difusor. A fung¢do do rotor é entregar energia
ao fluido (pressdo e velocidade) através da agdo centrifuga, cabendo ao difusor recuperar parte da energia cinética na
forma de pressdo. A Fig. 1 representa a geometria basica de um rotor centrifugo, com a indica¢ao de alguns de seus
principais pardmetros geométricos, tais como angulo de p4, S, didmetro, D, e altura do rotor b. Os subindices 1 e 2 sao
usados para representar as condi¢cdes na entrada e na saida do rotor, respectivamente. Na Fig. 2 ¢ apresentado o
tridngulo de velocidades para a se¢do de saida do rotor, necessario para se identificar as diversas componentes de
velocidade que serdo envolvidas na simulagdo do compressor. Uma representagdo semelhante poderia ser feita para as
componentes de velocidade na entrada. Deve ser observada a localizagdo da velocidade de escorregamento Cg;p, que
ocorre na saida do rotor, a qual possui significativa importancia no calculo das perdas no processo de compresséo,
conforme sera discutido mais adiante.

Outro ponto geométrico caracteristico de rotores centrifugos ¢ a disposicao das pas voltada para tras ( < 90°), uma
caracteristica tipica de sistemas com vazdes ou pressdes elevadas, em fungdo da exigéncia de eficiéncia elevada nessas
aplicagdes (Stoeker, 1985). Japikse (1996) apresenta um equacionamento para o calculo do desempenho de rotores
centrifugos mas que necessitam de alguns dados para caracterizar irreversibilidades. O coeficiente de escorregamento €
um desses dados e sera discutido posteriormente.
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Figura 2. Tridngulo de velocidades na saida de em um rotor centrifugo.
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A rotina de cdlculo usada neste trabalho para a analise do compressor necessita da definicdo das condig¢des de
entrada no rotor (Pyy, Type m ), das propriedades termodinamicas do fluido e de alguns parametros de projeto, tais como
a rotacdo N, o angulo de entrada do escoamento a; a razdo entre os raios interno e externo na entrada r;/r;; € a
espessura das pas . Além disto, ¢ necessaria uma estimativa inicial para a componente de velocidade meridional na
entrada C,,; para determinar a velocidade relativa W7;,.

A partir dos dados acima, pode-se entdo determinar a velocidade absoluta projetada na dire¢do tangencial a rotacao,

Cy; , da seguinte forma:
Cy =Cptany (2)

e, assim, a magnitude do vetor velocidade na entrada no rotor, necessaria para a avaliagdo das condi¢des de estagnagdo
do fluido, é avaliado de:

G = (Crznl + Cgl)vz €)

A partir de C,,; ¢ da vazdo, determina-se a area de fluxo na entrada

Ap =il[p,Cpy (1-B,)] 4)
onde B, ¢ o coeficiente de bloqueio calculado a partir da redugdo da area devido a presenga de um numero, Z,, de pas

de espessura, ¢.
Com base na area de fluxo, o raio da extremidade da pa do rotor na entrada é entdo encontrado:

4 172
_ ’ (5)
i {ﬂ[l—(rlh /rlt)zj}

permitindo que se avalie a velocidade na extremidade da pa:
Uy =271, N /60 (6)

a qual, por sua vez, junto com as demais componentes de velocidade, define a magnitude do vetor velocidade resultante
para o fluido pela agdo do rotor:

12
2
W, = {le + (Ult ~Cor )2} )
As componentes de velocidade apresentadas acima permitem também avaliar o dngulo da pa na entrada do rotor:

B =tan'[(Uy, —Cp1)/ Cp] (8)

Para o calculo das condigdes na saida do rotor, deve-se definir os seguintes pardmetros: razao de pressdo requerida
em cada estagio, preuagio, €ficiéncia do rotor, M., coeficiente de recuperacgdo de pressdo no difusor, C,p, coeficiente de
escorregamento, o, angulo de saida da pa, S, eficiéncia isentropica de cada estdgio, Nesgio € O parametro de swirl, Ay,
o qual representa a razdo entre as velocidades tangencial e meridional. De posse desses dados, sdo realizados entdo os
calculos referentes a geometria de saida do rotor, de tal forma a garantir a razdo de pressdo necessaria no estagio
(PP estagio = Ps/Poo, onde Ps € a pressdo na saida do difusor).

A variacdo de entalpia para um processo isentropico para entre as condi¢des do fluido na entrada do rotor e na saida
do difusor ¢ dada por

Mg, = kaoo (pr(k—l)/k _1) 9)

-1 estagio
e permite avaliar o trabalho especifico em fun¢@o da eficiéncia isentropica do estagio:

Wx = Aho = Ahos /nestdgio (10)
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Conbhecido o valor de W,, pode-se avaliar a velocidade necessaria do rotor na saida

U, :[(Ul Cor + Vs )/ﬂ]o,s (i

onde u é um coeficiente de trabalho, dependente do coeficiente de deslizamento o, que sera definido mais adiante.
O didmetro do rotor na saida sera:

D2 :60U2 / N (12)
e as componentes de velocidade tangencial e meridional escritas como:

C92 = ,UUZ ( 1 3)

Cn2=Cor/ 2, (14)

De posse das componentes de velocidade, encontra-se a area necessaria na saida do rotor, 4, e assim a altura da das
pas na saida, b;:

Az :m/pomz (15)
by = Ay | 7D, (16)

Finalmente, a fim de avaliar a pressdo na saida do difusor sdo introduzidos a eficiéncia do rotor e o coeficiente de
recuperacdo do difusor:

ke (k-1
Poa  Pog = [k = 10770000 1 KR T )]+ 11/ 17)

Ps =Py +Cpop(Py - Py) (18)
o0 que permite que a eficiéncia isentropica seja determinada.

_— :(Ps/Poo)k/(k_l)—l
SO (T /To0) -1

(19)

Caso a pressdo Ps ndo atenda a condigdo de projeto (presagio = Ps/Poo) 0s célculos sdo repetidos agora com base na
nova eficiéncia 7,440, até 0 atendimento completo da condigdo de projeto e, assim, encontrando-se a geometria final do
rotor.

3. Modelamento de Parametros de Eficiéncia
3.1. Escorregamento na saida do rotor

Sob condigdes reais de escoamento, o perfil de velocidade entre as pas na saida do rotor ndo ¢ uniforme, conforme
pode ser visto na Fig. 3. Desta forma, os niveis de velocidade entre camadas adjacentes de fluido que deixam o rotor
através das superficies de succdo e de pressdo de uma determinada pa, possuem uma velocidade relativa, originando
uma mudanga na orientagdo do fluxo logo apds a saida. Esta mudanca de orientagdo ¢ caracterizada através do
coeficiente de escorregamento. Se o rotor pudesse ser imaginado como composto de um numero infinito de pas com
espessuras infinitesimais, o fluxo manteria o dngulo na saida do rotor a,. Este efeito sobre a eficiéncia do compressor
pode ser avaliado através do coeficiente de trabalho (Japikse, 1997):

H= O'ﬂz /(/12 —tan ﬁzb) (20)

onde o coeficiente de escorregamento, o, ¢ dado por (Wiesner, 1967):

O'=1—1}COS,B2b /22’7 (21)
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Figura 3. Triangulo de Velocidades em um rotor centrifugo.

Deve ser mencionado que a Eq. (21) s6 ¢ valida para:
7/ry <exp(-81l6cos B, /Zp) (22)

onde 7 ¢ o raio médio do rotor na entrada. Caso contrario, outras correlagdes sdo adotadas (Japikse, 1997) como, por
exemplo:

Caz( 1 J
L G (23)
Uy \o
onde
~ Zp (24)

- ZR + 6,2(7] /V2)2/3
3.2. Numero de Reynolds

Outro efeito de suma importancia ¢ o regime de escoamento, definido pelo nimero de Reynolds. Segundo Cumpsty
(2004), o projeto do rotor deve favorecer a presenca do regime turbulento para evitar, ou minimizar, efeitos de
separagdo do escoamento. Além disto, no escoamento turbulento a recuperagdo da pressdo no difusor ocorre de maneira
mais eficiente. Esse efeito ¢ extensivamente discutido na literatura de turbomaquinas, valendo citar os trabalhos de
Wiesner (1979) e Casey (1985), que apresentam variagdes da seguinte formula empirica para a determinagdo da
eficiéncia 77 em fun¢do de uma eficiéncia de referéncia 7,

1 Re "
sl :a+(1_a)(_fe-f) (25)
1_77ref Re

onde a representa uma parcela de perda independente de Reynolds e n é um expoente que dependente Reynolds.
3.3. Numero de Pas

As pas possuem uma importancia grande no desempenho do rotor. Normalmente, o numero de pas, Zz, ¢
determinado através de expressdes empiricas estabelecidas em funcdo de parametros geométricos, tais como angulos e
diametros das pés.

Em rotores centrifugos, especificamente de turbomaquinas para aplicagdes industriais, hd uma grande
diversificagdo de geometrias. Em principio, ndo se dispde de um método tedrico geral, baseado nas caracteristicas do
escoamento, para definir o valor apropriado do ntimero de pas de qualquer geometria e formato. Pfleiderer (1960)
coloca que uma estimativa de Z para um rotor centrifugo pode ser obtida de:

D, +D
Za = 6,5(ﬁjsen( ) (26)

A fim de evitar vibragdes, comumente adota-se um niimero impar de pas.
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3.4. Difusor

A energia cinética na entrada do difusor pode ser maior do que 50% da energia cinética adicionada pelo rotor
(Dixon, 1998). O coeficiente de recuperagdo de pressdo, C,p, foi caracterizado como sendo constante e igual a 0,65,
uma vez que o equacionado do difusor ndo ¢ o foco deste trabalho.

3.5. Outras parametros

Conforme Pfleiderer (1979), as principais perdas que ocorrem em turbomaquinas sao devidas ao atrito viscoso no
escoamento. Além disto, tem-se também as perdas devido ao atrito em mancais, vazamentos, etc. Neste trabalho, essas
perdas foram caracterizadas por um fator de rendimento tipico de rotores de compressores centrifugos, 1,0, de 0,84.

Segundo Whitfield e Baines (1990) os dois parametros mais importantes na saida dos rotores sdo o numero de
Mach, M, e o angulo do escoamento, a,, afetando o processo de desaceleracdo no difusor, perdas por atrito viscoso e,
eventualmente, a formagao de ondas de choque de pressdo. Alguns autores descrevem que a faixa ideal de o, situa-se
entre 60° a 70°. Nos casos avaliados neste trabalho buscou-se manter o valor de a, nesta faixa.

Ainda, de acordo com Whitfield e Baines (1990) o efeito na eficiéncia isentropica do compressor devido a folga
necessaria entre a carcaga e o rotor pode ser dado por:

Any = 0,35%’ -001 (27)

onde ¢, ¢ o valor da folga ¢ b a altura da saida do rotor.
4. Resultados

A avaliacdo da viabilidade da compressao centrifuga para baixas capacidades de refrigeracdo foi realizada com base
em resultados do coeficiente de performance, COP, bem como na rotacdo e dimensdes geométricas necessarias. A
analise considera um compromisso entre o desempenho do compressor e a viabilidade técnica de sua produgao.

Dependendo da razdo de pressdo necessaria no sistema de refrigeracdo, é possivel que a compressdo centrifuga
tenha que ocorrer em mais de um estagio. A defini¢do do nimero de estagios esta ligada ao nimero de Mach na saida
do rotor, o qual ndo deve ser muito elevado (Japikse, 1997). Uma vez que o rendimento cai com o niimero de estagios, a
aplicagdo de refrigeracdo na condicdo HBP ¢ a mais promissora, devido ao requerimento de uma razdo de compressao
menor. Para baixas capacidades de refrigeracdo, a aplicagdo do compressor centrifugo resulta normalmente na
necessidade do uso de 2 estagios para a condigdo HBP (T, = 7,2 °C ; T, = 54,4 °C) e de 3 estagios para a condi¢do LBP
(Te=-23,3°C; T, =54,4°C).

Conforme mostra a Eq. (1), para garantir niveis adequados de rotagdo do compressor centrifugo, o fluido
refrigerante ideal deveria resultar uma vazao volumétrica elevada na entrada do rotor. Este requerimento ¢ exatamente
oposto ao buscado em compressores de deslocamento positivo, onde fluidos de maior densidade apresentam o melhor
desempenho. Além disto, para garantir rotacdes ou didmetros do rotor ndo excessivamente elevados, o trabalho
especifico fornecido ao fluido, H, deve ser pequeno, implicando no uso de um fluido que resulte em um aumento
pequeno de entalpia.

A Tab. 1 apresenta uma comparagdo entre propriedades termodinamicas relativas ao isopentano (R601a), R134a e
R11, e parametros de funcionamento de compressores centrifugos operando com uma rotacdo de 40.000 rpm para
atender uma capacidade de 30.000 Btu/h. Verifica-se que o COP mais elevado é obtido com o emprego dos fluidos de
menor densidade e que o R11, embora mais pesado que o isopentano, resulta no melhor desempenho pelo fato de
produzir a menor variagdo de entalpia ao longo do rotor. Por outro lado, o R134a, comumente usado em compressores
de deslocamento positivo, apresenta o pior desempenho devido a sua densidade muito elevada em relagdo aos demais
fluidos.

Além de oferecer o maior COP, o uso do R11 permite construir um compressor com o menor didmetro de rotor.
Deve ser mencionado que, dependendo da aplicacdo, rotores maiores podem ser de interesse do ponto de vista de
fabricagdo, uma vez que a confeccao de pecas muito pequenas acarreta dificuldades adicionais.

A Fig. 4. apresenta a variagdo do didmetro do rotor em funcdo da rotagio do compressor, para dois fluidos com
vazdes volumétricas bem distintas: R134a e R601a. A analise do grafico mostra que para rotagdes muito elevadas (N >
70.000 rpm), o diametro do rotor tende a valores muito baixos, dificultando sua fabrica¢do. De fato, ao se diminuir o
diametro do rotor, as tolerancias de fabricagdo tornam-se muito restritas devido a necessidade de reduzir as folgas entre
o rotor ¢ a carcaga. Por outro lado, em rota¢des baixas como, por exemplo, aquelas associadas a compressores
destinados a sistemas de condicionamento de ar residencial (60 Hz), traz a necessidade do uso de rotores com
dimensdes demasiadamente elevadas.
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Tabela 1. Parametros de compressores centrifugos operando com Isopentano, R11 e R134a;
Condi¢do HBP (T, =7,2 °C ; T, = 54,4 °C).

Fluido  Ah[kl/kg] p.Jkgm’] G, [klkg] O[m/s] COP  D,[cm]

Isopentano 315,4 1,34 1,719 0,0208 3,63 11,8
R134a 162,8 16,2 0,917 0,0033 3,14 9,1
R11 168,4 2,98 0,585 0,0175 3,73 8,7
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Figura 5. Variagdo do COP com a Rotagio

Ao analisar a Fig. 5, verifica-se que o desempenho termodinamico do isopentano ¢é superior aquele obtido com o
R134a. Além disto, é interessante observar que existe uma faixa de melhor rendimento para cada fluido em estudo. Para
o R134a, os melhores resultados sdo obtidos a partir 100.000 rpm, enquanto que para o isopentano a faixa ideal inicia
na condigdo de 75.000 rpm. Em ambas as situagdes o desempenho se mantém mais ou menos constante, apds atingir a
condi¢do de desempenho maximo, e depois decai.

Uma andlise conjunta das Figs. 4 e 5 permite definir a rotacdo necessaria e o respectivo desempenho para um
determinado diametro de projeto como, por exemplo, 10cm. Assim, o uso desse didmetro com o isopentano implica em
uma rotacdo de 50.000 rpm, e COP de 3,65, enquanto que para o R134a a rotagdo fica em 40.000 rpm, com um COP de
3,15. Caso a limitagdo de projeto seja uma rotag@o de, por exemplo, 25.000 rpm, obtém-se um COP de 3,5 com um
diametro de 19cm para o isopentano e COP = 3,05 e D, = 14,5cm para o R134a. Tais analises sdo importantes pois
demonstram o melhor fluido depende, além do desempenho, da restri¢do de projeto.

Considerando os resultados nas Figs. 4 e 5, pode-se perceber a existéncia de uma faixa razoavel de opgdes de
rotores, considerando desempenho ¢ dimensdo geométrica, em uma faixa de rotacdo entre 25.000 ¢ 60.000 rpm. O
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emprego de compressores centrifugos permite a constru¢do de um dispositivo compacto quando comparado com
compressores de deslocamento positivo. Por exemplo, um compressor centrifugo HBP de 30 kW pode ser construido
com cerca de 20% do tamanho de um compressor alternativo.

As Figs. 7 e 8 apresentam os resultados da analise do compressor centrifugo usando R601a, nas capacidades 7.500,
18.000 e 30.000 Btu/h. Pode ser notado que nesta faixa de aplica¢do, ha uma equivaléncia nos resultados de diametro
do rotor. Para o desempenho do compressor (COP) observa-se também uma similaridade nos resultados, embora haja
uma reducdo mais acentuada na eficiéncia na condigdo de maior capacidade em rotagdes elevadas. A conclusdo anterior
sobre a existéncia de uma faixa de aplicacdo entre 25.000 e 60.000 rpm ¢ também aplicavel aqui.

50
D [em] — —— —30000Btus
40 - - -0- -18000Btus
—a—7500Btus
30
20
10
0 T T T T T T T

0O 25 5 75 100 125 150 175 200
N [rpm*1000]

Figura 6. Varia¢ao do Diametro com a Rotagdo
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Figura 7. Variagdo do COP com a Rotagdo

As Tabs. 2 e 3 foram preparadas a fim de comparar resultados do desempenho do compressor centrifugo em 50.000
rpm, obtidos na presente analise, com dados de desempenho de outros compressores, fornecidos pelos fabricantes.
Nestas comparagdes buscou-se usar o mesmo fluido refrigerante. No entanto, dado o requerimento particular para as
propriedades do fluido no compressor centrifugo, incluiu-se também o R11 para uma melhor avaliagdo do seu
desempenho.

Tabela 2. Comparativo de Mecanismos 7.500 Btu/h

Mecanismo COP
Centrifugo R134a 3,18
Alternativo R134a 2,43
Rotativo R134a 2,99

Centrifugo R11 3,66
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Tabela 3. Comparativo de Mecanismos 30.000 Btu/h

Mecanismo COP
Centrifugo R22 1,52
Scroll R22 3,22
Centrifugo R11 3,66

Deve ser lembrado que existem incertezas nos calculos realizados, uma vez que valores da eficiéncia do rotor,
Nroror» € d0O coeficiente de recuperagdo de pressdo, Cpq, tiveram de ser arbitrados nesta etapa da investigagdo. No entanto,
pode ser observado das tabelas que a diferenca entre os desempenhos ¢ significativa e, assim, o uso do compressor
centrifugo em baixas capacidades ndo pode ser descartado. Para uma analise mais precisa, necessita-se de uma
investiga¢do mais detalhada, empregando modelos que resolvam o escoamento no rotor ¢ no difusor ¢ com testes em
prototipos para a validagdo e complementagao dos resultados numéricos.

5. Conclusoées

A analise realizada revela a possibilidade de aplicacdo do compressor centrifugo em baixa capacidade de
refrigeracdo. No entanto, necessita-se de uma complementacao do estudo, uma vez que alguns parametros de eficiéncia
tiveram que ser arbitrados a partir de informagdes da literatura.

A grande vantagem do compressor centrifugo esta na possibilidade de diminui¢do do tamanho das maquinas
existentes. Além disto, essa tecnologia de compressdo se mostra vantajosa também em outros aspectos, tais como
desempenho elevado, quase auséncia de pulsagdes no fluxo de refrigerante, controle adequado da capacidade de
refrigeracdo e possibilidade do uso mancais sem 6leo.

Tradicionalmente as vantagens do compressor centrifugo sdo mais pronunciadas em rotores de maiores capacidades
de refrigeragdo, pois a combinagdo de alta rotagdo e pequenas dimensdes em pequenas capacidades ocasiona
dificuldades de projeto e de fabricag@o. No entanto, novas tecnologias de fabricagdo e a possibilidade de se trabalhar em
rotagdes mais elevadas, devido a avangos em motores elétricos e mancais magnéticos, podem eventualmente viabilizar
o uso do compressor centrifugo em baixas capacidades de refrigeracao.
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Abstract

Centrifugal compressors are usually associated to high refrigerating capacity applications. However, recent
developments of high velocity electric motors and oil free bearings may extend its use to capacities much lower than
currently available. A number of aspects associated to centrifugal compressors, such as compact size, control flexibility
and low levels of vibration and noise, can be used to justify their superior merits relative to positive displacement
compressors. The present paper presents a thermodynamic analysis of the centrifugal compressor applied to low
refrigerating capacities, including the effect of different refrigerants. Results for rotor diameter, rotation speed and
coefficient of performance (COP) are provided and compared with available data for three types of positive
displacement compressors.

Keywords: centrifugal compressor, turbo-compressor, refrigerating capacity, refrigerants.



