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Resumo. O presente trabalho considera a simulacdo do esvaziamento de cilindros de compressores alternativos. Um modelo de um
grau de liberdade é adotado para descrever a dindmica das vdlvulas do tipo palheta. A metodologia dos volumes finitos é
empregada para a solugdo do escoamento turbulento compressivel transiente originado pelos movimentos do pistdo e das palhetas.
Um sistema de coordenadas moveis é obtido por uma transformacdo de coordenadas, de tal forma que a malha computacional
possa se expandir ou se contrair, de acordo com as posi¢oes do pistdo e da palheta. Resultados de grandezas do escoamento sdo
apresentados e permitem uma discussdo sobre a potencialidade da simulagdo numérica.
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1. Introducao

A maioria dos compressores empregados para fins de refrigeragdo sdo do tipo alternativo. Geralmente nesses
compressores as valvulas sdo automaticas, abrindo e fechando de acordo com a diferencga de pressdo entre o cilindro e
as camaras de sucgdo e de descarga. O principio de funcionamento do compressor alternativo pode ser compreendido
com o auxilio da Fig.1. Inicialmente, devido ao movimento descendente do pistdo, o fluido refrigerante ¢ aspirado para
o interior do cilindro através da valvula de sucgdo, a qual abre automaticamente devido a diferenca de pressdo originada
entre ambos os lados da palheta. Uma vez aberta, a abertura da valvula é controlada pela propria distribuicdo de pressdao
criada pelo escoamento sobre a superficie da palheta. O fluido ¢ admitido no cilindro até o pistdo atingir o ponto morto
inferior, ponto A. Nesta posi¢do o cilindro se encontra entdo preenchido com gas na pressdo de suc¢do, a qual por sua
vez ¢ aproximadamente igual a do evaporador. Este processo de succao esta representado no diagrama p-V, indicado na
Fig. 1(b) pela curva DA. Ao iniciar o seu movimento ascendente, a valvula de succ¢do ¢ fechada devido aumento da
pressdo no cilindro e ao efeito mola da valvula. Com a valvula de suc¢do fechada, a press@o aumenta continuamente até
atingir uma pressao superior a da camara de descarga, ponto B. Esta diferenca de pressao faz com que entdo a valvula
de descarga seja aberta e ocorra o processo de descarga do fluido, até que o pistdo alcance o ponto morto superior,
ponto C. A descarga ndo € completa pois sempre havera uma quantidade de gas ocupando o volume morto do cilindro,
necessario para o alojamento das valvulas e para um ajuste das pegas na montagem. Devido a este volume, a pressdo no
interior do cilindro ndo cai imediatamente & pressdo de suc¢do quando o pistdo inicia o seu movimento descendente
novamente. Assim, 0 vapor passa primeiro por um processo de re-expansdo, no qual a valvula de sucg¢do permanece
fechada, fazendo com que a pressdo de sucgdo seja alcangada somente no ponto D. O resultado deste processo € que um
rendimento volumétrico menor.

Para se alcangar um compressor de eficiéncia elevada, as valvulas devem possuir uma série de caracteristicas, tais
como resposta rapida, perda de carga reduzida e restricdo ao refluxo do fluido refrigerante. Para isto, no entanto,
necessita-se de um entendimento detalhado do escoamento através das valvulas. Este trabalho considera o
desenvolvimento de um modelo computacional para a simulagdo do processo de esvaziamento do cilindro de
compressores. A Fig. 2 mostra a geometria simplificada adotada para a andlise, onde a valvula de descarga ¢
aproximada por um disco circular. Como indicado, o fluido refrigerante ¢ forcado a escoar axialmente através do
orificio de passagem e entdo, devido a presenca da palheta (disco frontal), sua dire¢io passa a ser radial até a saida da
valvula. A diferenca de pressdo através da valvula e o afastamento entre palheta e assento determinam o padrdo do
escoamento. Por outro lado, o escoamento gera o campo de pressdo que determina a forga resultante sobre na palheta e
que controla a sua dindmica. Assim, modelos matematicos para a previsdo deste processo devem tratar a solugdo do
escoamento e da dindmica da palheta de forma acoplada.
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Figura 1. Principio de operagdo de um compressor alternativo.

Uma descricdo de modelos desenvolvidos para a caracterizagdo de sistema de valvulas tipo palheta é apresentada
por MacLaren (1972, 1982). Trabalhos mais recentes e com €nfase no escoamento em valvulas sdo os de Ferreira e
Driessen (1986), Ferreira et al. (1989), Possamai et al. (1995) e Deschamps et al. (1996). Com o intuito de aperfeicoar a
modelagdo do fendmeno, Lopes e Prata (1997) analisaram numericamente o escoamento laminar compressivel
transiente acoplado a dindmica da palheta. Para isto, assumiram uma vazdo através da valvula variando segundo uma
fung@o senoidal para uma aproximacdo da condi¢do de escoamento criada pelo movimento ciclico do pistdo. Neste
trabalho, ao invés de prescrever uma vazio através da valvula o escoamento ¢ resolvido por completo. Para a solugdo do
escoamento no interior do cilindro, emprega-se a metodologia indicada por Catto ¢ Prata (1997) que resolve as
equacdes de conservagdo em um dominio que se contrai e se expande acompanhando a variagdo de volume do cilindro,
decorrente do movimento do pistdo. Fazendo assim, o escoamento no interior do cilindro e através da valvula de
descarga ¢ aquele gerado pelo movimento do pistdo, da mesma forma como acontece na pratica. Detalhes da
metodologia empregada para este fim sdo apresentados a seguir.
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Figura 2. Geometria simplificada de compressor alternativo.

2. Modelo Matematico
2.1. Dinamica da valvula de descarga

Conforme ilustrado na Fig. 2, a palheta ¢ considerada paralela ao assento. Geralmente, o material usado na sua
fabricago ¢ 0 aco mola e a sua dindmica expressa de forma simplificada por um modelo de um grau de liberdade:



m81+C81+K61:F—F0 (1)

onde F, é a for¢a de pré-carga na palheta, considerada nula aqui. Os pardmetros 8, , 81 e 81 sdo o afastamento, a

velocidade e a acelerag@o da palheta, respectivamente. Os coeficientes elastico e de amortecimento da palheta, K e C,
respectivamente, assim como a sua massa, m, sao determinados experimentalmente.

Para resolver a Eq. (1) para s, a forga resultante F atuando na palheta é obtida da distribuicdo de pressdo na palheta
induzida pelo fluido:
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onde p ¢ a pressdo sobre a superficic da palheta determinada da solugdo do escoamento, enquanto r ¢ 6 sdo as
coordenadas na dire¢do radial e circunferencial, respectivamente.

2.2. Valvula de succao

Para evitar a modela¢do do escoamento através da valvula de sucgdo, a vazdo através da valvula e a forga sobre a
palheta sdo avaliadas a partir de dados experimentais de areas efetivas de forca e de escoamento. Esses dados, no
entanto, ndo fornecem uma representagao precisa do fenomeno em questdo. Mesmo assim, como o trabalho objetiva
detalhar apenas o esvaziamento do cilindro através da valvula de descarga, considerou-se um compromisso aceitdvel o
uso deste procedimento nesta etapa do trabalho. Detalhes sobre areas efetivas de forga e de escoamento podem ser
encontrados em Ferreira e Driessen (1986).

No contexto da presente metodologia para a solucdo numérica do escoamento no interior do cilindro, o fluxo de
massa proveniente da valvula de suc¢do ¢ introduzido em um volume vizinho ao cabecote através de um termo fonte
nas equacgdes da quantidade de movimento na dire¢ao axial e conservagdo da massa.

2.3. Escoamento Turbulento Compressivel

As equagodes governantes do escoamento sdo modeladas através de um conceito de média aplicado a escoamentos
periodicos (Arcoumanis and Whitelaw, 1987). As tensdes de Reynolds originadas sdo avaliadas via o conceito de
viscosidade turbulenta e considerando que as flutuagdes de densidade sejam despreziveis quando comparadas as
flutuagdes de velocidade. Assim, o efeito de compressibilidade sobre o escoamento ¢ representado através de variacdes
espaciais e temporais de massa especifica. Para a geometria axissimétrica da Fig. 1 as equagdes resultantes sdo:
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onde ¢ =p+p - No modelo RNG k-¢ de Orzag et al. (1993) a viscosidade turbulenta e as equagdes para as grandezas

turbulentas k e € sdo escritas comor:
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Os valores de C,, , C, Ce, sdo iguais a 0,0845, 1,42 e 1,68 , respectivamente. Os pardmetros o ¢ R sdo obtidos das
seguintes expressoes:
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onde o, = 1,0, = 0,012, £ =Sk/e, E, = 4,38 ¢ S? ¢ 0 modulo da taxa de deformagio, o qual para situag@o de escoamento
compressivel é dado por:

2 2
Szzz[auj +2(av) +2[V) +(au+av) —2(7\7+pk]7\7 (14)
0x or r or  0x 3 Ly

O ultimo termo no lado direito da Eq. (14) refere-se a dilatagdo volumétrica do escoamento. Os efeitos de
compressibilidade sdo introduzidos na equagdo da dissipacdo € (Eq. 11) através do termo (Cg L S? €) / k de tal forma
que associado a um processo de compressdo do escoamento ha um aumento da escala de comprimento da turbuléncia.
No caso de escoamentos no interior de cilindros, este aspecto da equagdo de € pode gerar valores de escalas de
comprimento maiores do que a propria dimensao fisica do dominio. Por outro lado, no modelo RNG k-¢ de Orzag et al.
(1993), o termo -pR contrabalanca esse aumento da escala de comprimento pois R decresce com a compressdo do

fluido. Devido a auséncia de trabalhos que explorem a influéncia do termo -pR no escoamento compressivel, decidiu-se
adotar o procedimento sugerido por Reynolds (1980) e El Tahry (1983) e adicionar o termo C,3eV.V na equagio de ¢,
onde Cg3 =—0,373.

Para escoamentos com numeros de Mach elevados, a compressibilidade afeta a turbuléncia através da dilatacdo,
dando origem a uma elevagdo dos niveis de dissipacdo da turbuléncia, a qual ¢ normalmente desprezada na modelacdo
do escoamento incompressivel. Desprezando este efeito, o0 modelo de turbuléncia falha na previsdo do decaimento da
taxa de espalhamento com o aumento do nimero de Mach. Para contornar essa falha, Sarkar e Balakrishnan (1990)
propuseram a adigdo do termo pe2M,” na equagdo de k, onde M, é o nimero de Mach turbulento, definido como:

k/c? (15)
ec (=, /YRT ) € a velocidade do som.

Finalmente, para a solu¢do do escoamento deve-se incluir também uma equagdo para a conservacdo da energia,
escrita como:
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onde k¥ ¢ a condutividade térmica do fluido. O termo de dissipacdo viscosa que deveria aparecer na Eq. (16) foi
desprezado aqui devido a sua pequena contribuicio nas condi¢des de numero de Mach (=|V |/ ¢) esperadas para o
presente problema. A expressdo para o calculo de o ¢ obtida da teoria de dos grupos renormalizados em termos da
viscosidade efetiva, L
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onde Olye=K/(cplt) € 0 inverso do numero de Prandtl molecular. As Egs. (16) e (17) permitem que o modelo seja
aplicado no calculo da transferéncia de calor junto as paredes sem a necessidade do uso de fungdes parede. Isto ¢ assim
pois a Eq. (17) pode prever facilmente a variacdo do ntimero de Prandtl turbulento (otr) para uma faixa de valores que
variam desde o niimero de Prandtl molecular, na subcamada limite viscosa, até o niimero de Prandtl turbulento, nas
regides onde o escoamento ¢ completamente turbulento.

Uma equacdo de estado ¢ requerida para completar o sistema de equacdes. Por simplicidade, neste trabalho o gas ¢
tratado como perfeito, obedecendo entdo a relacdo:

p=pRT (18)

3. Metodologia de Solucio
3.1. Sistema de coordenadas moéveis

As equacdes de transporte da secdo anterior podem ser representadas por uma Uinica equagdo para a variavel ¢
genérica, escrita para o sistema de coordenadas moveis:
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onde ¢ ¢ igual a 1 no caso da Eq. (3), ue v para as Eqgs. (4) e (5), k e € para as Egs. (10) e (11), e T para a Eq. (16). Por
outro lado, S® e T’ sdo os respectivos termos fontes e coeficientes de difusdo, sendo que para a continuidade, Eq. (3), S°
e I’ sdo iguais a zero.

A principal caracteristica do sistema de coordenadas moveis ¢ que o mesmo transforma o dominio fisico em um
dominio computacional que permanece imutavel apesar do movimento da palheta ¢ do pistdo. Conseqiientemente, a
coordenada axial x do sistema inercial é substituida por uma nova coordenada axial, 1, usando a seguinte
transformagao:
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correspondendo as regides do difusor (subscrito 1), do orificio de passagem (subscrito 2) e do cilindro (subscrito 3),

respectivamente. O dominios fisico e computacional sdo ilustrados na Fig. 3.

A coordenada mével m varia de 0 a 1 na regido do difusor, de &; a (8,+8,) no orificio de passagem ¢ de 0 a 1 na
regido entre o pistdo e o cabegote. Na Eq. (19) o valor de 8 ¢ igual a 8, (proveniente da dindmica da palheta) na regido
do difusor, a §, (=1) no orificio de passagem ¢ a ; (= distancia entre o pistdo ¢ o cabegote, conforme mecanismo biela-
manivela) na regido do cilindro. A componente de velocidade axial 7, a qual ¢ a velocidade axial do fluido com relagao
a coordenada movel 1 € obtida por:

U=u-u, @D

onde ug ¢ dado por:
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de acordo com o dominio que estd sendo considerado; i.e. regido do difusor, orificio de passagem e cilindro,
respectivamente. Na Eq. (22) §; ¢ a velocidade instantanea da palheta e §; ¢ a velocidade do pistdo.
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Figura 3. Transformacao de coordenadas.

3.2. Metodologia numérica

A metodologia de volumes finitos foi empregada na discretizagdo das equacdes diferenciais que governam o
escoamento, com uma aproximagdo totalmente implicita para a integragdo no tempo de todos os termos. Para as
componentes axial e radial de velocidade foram adotados volumes desencontrados. Na integragao espacial das equagdes
da conservagdo da quantidade de movimento, os valores das velocidades u e v nas faces dos volumes de controle foram
obtidos através do esquema de interpolagdo QUICK, conforme formulagdo proposta por Hayase et al. (1992). Um
método de solugao segregada foi empregado para a solu¢do das equagdes, enquanto que o acoplamento entre 0os campos
de pressao e de velocidade foi realizado através do algoritmo SIMPLEC. A subrelaxac¢do das equagdes algébricas foi
requerida para garantir a convergéncia do procedimento iterativo de solugdo do sistema de equagdes.

A malha computacional na discretizagdo foi construida com 32x88 (x, r) volumes na regido do difusor, 28x30 (x, 1)
volumes na regido do orificio de passagem e 28x88 (X, r) volumes na regido do cilindro, com refino em regides onde se
esperam gradientes elevados das propriedades do escoamento.

A simulagdo foi realizada para 4 ciclos de compressdo do cilindro, utilizando-se um intervalo de tempo
correspondente a 0,5 grau de giro da manivela para a parte do ciclo em que as duas valvulas estdo fechadas e a 0,1 grau
caso contrario.

A equagdo diferencial que governa o movimento da palheta, Eq. (1), foi resolvida analiticamente considerando que
a forca resultante na palheta permanece constante ao longo do intervalo de tempo referente a integragao.

3.3. Condigoes de contorno

Nas paredes solidas todas as componentes de velocidade foram consideradas iguais a zero com excecdo da
superficie do assento e do pistdo (Fig. 2) onde v=0 mas u = §; no assento e u = §; no pistao, ou seja, a velocidade do

assento em relacdo a palheta é obtida da Eq. (1) e a velocidade do pistdo assim como a posi¢do do pistdo pode ser obtida
através do mecanismo biela-manivela. Para o eixo de simetria (r=0) as condigdes apropriadas sdo v = du/dr = 0.

Uma atengdo especial foi tomada na saida da valvula onde a pressdo foi prescrita. Para obter, por exemplo, a
velocidade axial no orificio de entrada através de um valor especifico de pressdo, a equagdo do movimento na dire¢ao
axial foi integrada em um volume de controle correspondente a metade do volume adjacente a fronteira. Dessa forma a
velocidade axial na saida ¢ expressa em termos da pressdo na camara de descarga e as componentes de velocidade
adjacentes. Uma vez que a velocidade axial assim obtida satisfaz a conservacao da quantidade de movimento mas ndo a
conservacdo da massa, a mesma deve ser corrigida via o algoritmo SIMPLEC, de maneira analoga ao realizado para os
volumes internos. Esse € um passo sutil porém de crucial importancia para se alcangar a convergéncia. Para a
componente de velocidade paralela a fronteira de saida, ou seja, v, a condi¢do de contorno foi prescrita como dv/dx =0.

Com relag@o as quantidades turbulentas nas camaras de descarga e de suc¢@o, nenhuma informagao esta disponivel
para a energia cinética turbulenta. A partir de testes numéricos decidiu-se adotar uma intensidade de 0,01 % caso o gas



seja admitido da camara de descarga (refluxo) e de 3% para se advém da camara de suc¢do. A taxa de dissipagdo foi
estimada considerando-se a condi¢do de equilibrio; € = A4 K2/ 0, onde £, = 0,07d/2 e L = 0,09. Nas paredes solidas,
a energia cinética turbulenta é prescrita como nula, enquanto que para a dissipacdo € o seu valor foi avaliado no volume
de controle adjacente a parede seguindo uma condi¢do de ndo equilibrio.

Para a equagdo da energia, as paredes do pistdo, do cilindro, do cabegote, do assento e da palheta foram
consideradas isotérmicas. Nas valvulas de descarga e de succdo, a condigdo de escoamento parabolico ¢ usada para a
temperatura caso o gas esteja saindo do dominio de solug@o. Caso contrario, as temperaturas de entrada sdo prescritas
com os valores das temperaturas da cdmara de descarga e de succ¢do, respectivamente.

4. Resultados

Através da metodologia apresentada, simulou-se o processo de compressdo de um compressor disponivel no
mercado. Como a simulagdo parte de uma estimativa para o campo inicial do escoamento, alguns ciclos devem ser
resolvidos para se alcangar o regime periddico. Para o compressor em questdo esta condi¢do foi observada apds 3
ciclos.

Para auxiliar a compreensdo do escoamento na abertura da valvula de descarga, resultados de vetores de velocidade
sdo apresentados na Fig. 4 para diferentes posi¢cdes wt (= 27rf) do ciclo: (a) wt = 2,56, quando a valvula abre; (b) wt =
2,67, na condicdo de pressao maxima no cilindro; (¢) wt = 2,78, na abertura maxima da valvula; (d) wt = 2,99, quando a
valvula esta fechando e (e) ot = 3,13, no momento anterior ao fechamento da valvula.

Na posi¢do wt = 2,56 a abertura da valvula de descarga corresponde a um afastamento da palheta s/d = 0,01, onde d
¢ o diametro do orificio de passagem. Justamente devido a este afastamento reduzido, o atrito viscoso ¢ intenso na
regido entre a palheta e o assento. Com a valvula um pouco mais aberta (wt = 2,67), percebe-se claramente a presenca
de regides de recirculagdo do escoamento no orificio de passagem e sobre o assento. Tais regides sdo indesejaveis uma
vez que diminuem a area de passagem do escoamento. Para a abertura méaxima da valvula (ot = 2,78), a pressdo no
interior do cilindro decresce devido ao aumento do afastamento da palheta. Embora a regido de recirculagdo continue
presente no assento, a mesma ¢ uma fragio menor da area de passagem do escoamento. E interessante notar que a
valvula inicia o seu movimento de fechamento com o pistdo ainda em seu movimento ascendente (ot = 2,99), com a
vazdo do escoamento sendo reduzida drasticamente. Finalmente, na posi¢do wt = 3,13 a valvula se encontra
praticamente fechada, com o pistao praticamente no ponto morto superior.

A Fig. 5 apresenta resultados de escalas de comprimento da turbuléncia ¢ (= k¥*/e), adimensionalizadas pelo
diametro do orificio de passagem d, em duas posi¢des do ciclo: (a) wt = 2,56, quando a valvula abre, e (b) ot = 2,78, na
abertura maxima da valvula. Verifica-se pelo exame da Fig. 5 que os valores das escalas de comprimento ndo excedem
as dimensdes geométricas do compressor. Além disto, os valores correspondentes a condigdo de valvula fechada (Fig.
5a) sdo bem mais elevados do que aqueles encontrados com a valvula totalmente aberta. Isto acontece pois, apesar dos
niveis reduzidos de velocidade, a deformagdo volumétrica do escoamento acaba se manifestando no modelo de
turbuléncia. Este efeito diminui em importancia a medida que a valvula vai abrindo e o cilindro sendo esvaziado.

Os resultados mostrados nas Figs. 4 ¢ 5 demonstram a potencialidade da metodologia de malha mével desenvolvida
para a presente analise. Uma etapa seguinte que se faz necessaria € a validagao dos resultados com referéncia a dados
experimentais relativos a operagao do compressor.

Um aspecto restritivo ao uso do modelo computacional refere-se ao tempo de processamento computacional
requerido para a simulacdo. Para a obtencdo dos resultados deste trabalho foram necessarios 14 dias de processamento
para completar 4 ciclos de compressdo, utilizando-se um computador com processador Pentium III 700 MHz e 128 MB
de RAM. Desta forma, trabalhos futuros devem buscar uma reducdo deste tempo de processamento, quer seja pela
otimizac¢do do procedimento de calculo ou pela melhoria dos recursos computacionais.

5. Conclusoes

Os resultados aqui apresentados demonstram que a metodologia desenvolvida ¢ adequada para a simulagdo de
compressores alternativos com valvulas automaticas. A complexa intera¢@o entre as valvulas de descarga e de succdo e
o escoamento de gas foi incorporada no modelo, podendo ser analisada localmente através dos diversos campos de
propriedades. Por limitagdes de espago, este trabalho apresentou apenas uma breve discussdo sobre alguns resultados
durante o processo de descarga do cilindro.

O modelo computacional deve ser otimizado, especialmente em relagdo ao tempo de processamento computacional,
para que possa ser utilizado como apoio ao projeto de compressores.
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Abstract. In the present work a numerical methodology is developed to simulate reciprocating compressors. A one degree of
freedom model is adopted for the valves motion and a finite volume methodology is employed to solve the compressible turbulent
flow in the cylinder and through the discharge valve. The dynamics of the discharge valve and its associated time dependent flow
field are coupled and solved simultaneously. A moving coordinate system that expands and contracts according to the piston and
valve positions is used. Results concerning flow quantities are presented for an assessment of the present model.
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