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Resumo

Paulino, Karen de Lolo Guilherme Modelagem dinamica de compressores alternativos.
Campinas, Faculdade de Engenharia Mecanica, Universidade Estadual de Campinas,

2008, 121 p. Tese (Doutorado).

Este trabalho tem como objetivo propor um modelo de dinamica flexivel dos componentes
de um compressor alternativo monocilindrico de refrigeragao. Tal modelo representa um
aperfeicoamento da modelagem dinamica utilizada, que supoe mancais rotativos fixos ou
pinados. A modelagem dinamica flexivel do compressor é tutil na andlise dos esforcos
de natureza elastica e dissipativa que ocorrem nos mancais de sustentacao do conjunto.
Esses resultados podem também ser utilizados numa correta medicao da energia dissipada
pelos mancais. O modelo dinamico utiliza um mecanismo biela-manivela, pistao e eixo,
sujeitos ao carregamento da pressao que o fluido refrigerante exerce sobre o pistao no in-
terior do cilindro. A modelagem incorpora efeitos giroscopicos e utiliza mancais flexiveis
nos acoplamentos dos componentes, o que proporciona maior mobilidade ao modelo. O
Método de Newton Euler é utilizado na anélise das forcas e momentos atuantes no sis-
tema para a obtencao das equacoes diferenciais que representam o seu movimento. As
equacoes dinamicas, por sua vez, sao resolvidas numericamente através do método de
Runge-Kutta. Observou-se que a modelagem da oscilacao dos componentes rotativos no
conjunto eixo-biela-manivela é capaz de produzir esforcos diferenciados nos mancais do

compressor quando comparado aos esforgos de mancal presentes num modelo pinado.

Palavras chaves: Compressores alternativos, dinamica de mecanismos, mancais

hidrodinamicos.
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Abstract

Paulino, Karen de Lolo Guilherme Dynamic model of reciprocating compressors.
Campinas, Faculdade de Engenharia Mecanica, Universidade Estadual de Campinas,

2008, 121 p. Tese (Doutorado).

The work consists in fiding a flexible dynamics model of a single cylinder, reciprocating
refrigeration gas compressor. The model represents an improval to the current dynamic
model of compressors, that use fixed or pinned rotation journal bearings. An efficient
dynamic model of the compressor is useful in the analysis of elastic and dissipative loads
that occur in the system’s internal bearings. The results produced by the model can also be
employed in the correct measurement of the energy dissipated at the bearings. The dynamic
model consists of a rotor, cranckshaft, connecting rod and piston, all subject to the load
from compression of the refrigerant fluid. The model incorporates gyroscopic effects and
utilizes flexible bearing couplings, which yield greater mobilty to the moving mechanisms.
The Newton-Euler method is used in the analysis of acting forces and torques, establishing
the necessary differential equations that describe the movement of the system. A numerical
solution of the dynamic equations is obtained through use of the Runge-Kutta method.
Application of the model shows that oscillations of the rotating internal components of the

compressor yield increased loads to the bearings, as compared to a pinned rotation model.

Keywords: Reciprocating compressors, mechanism dynamics, hidrodynamic bearings.
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Capitulo 1

Introducao

Os compressores alternativos foram as primeiras maquinas de compressao de gases cons-
truidas. Esse tipo de maquina utiliza um sistema biela-manivela para converter o movi-
mento rotativo de um eixo no movimento translacional de um pistao ou émbolo. Dessa
maneira, a cada rotagao do acionador, o pistao translada no interior de um cilindro em um
movimento de aproximagao e afastamento do cabegote. Este movimento resulta na com-
pressao e expansao do gas e estabelece um ciclo de operagao do compressor alternativo. Os
elementos que constituem o compressor sao acoplados por meio de mancais hidrodinamicos,
cuja lubrificagao é realizada por uma bomba centrifuga de deslocamento. Um sistema de
ranhuras presente no eixo permite a conducao do 6leo da bomba para os mancais, e também
para a folga entre pistao e cilindro. Tendo em vista o crescente interesse de aprimorar o pro-
jeto destes compressores, é necessario determinar as condicoes de funcionamento e operagao
dos seus componentes.

O presente trabalho investiga o comportamento dinamico de um compressor hermético
alternativo monocilindrico, utilizado principalmente em equipamentos de refrigeracao. Pes-
quisando a bibliografia, observa-se a utilizagao de modelos dinamicos simplificados deste sis-
tema como ferramenta auxiliar para trabalhos referentes a dinamica do pistao, aos métodos
de lubrificacao dos mancais ou ao melhor desempenho vibro-acustico de compressores al-

ternativos. A modelagem tradicional, desenvolvida com a utilizagdo de softwares indus-



triais, restringe os movimentos angulares do eixo, da biela e do pistao, impossibilitando
a verificacao dos desalinhamentos causados no eixo devido ao movimento reciproco do
compressor. Essa modelagem é baseada em um sistema pinado e ignora a existéncia dos
desalinhamentos dos componentes rotativos, o que pode alterar o calculo dos esforgos su-
portados pelos mancais.

No modelo desenvolvido neste trabalho, a rotacao dos elementos do compressor é des-
crita a partir dos angulos de Euler, compostos por trés tipos de rotagoes: precessao, nutagao
e spin. Além do sistema de coordenadas inerciais, sao considerados trés sistemas locais, um
para cada elemento do compressor, e a rotagao destes elementos é realizada em conjunto
com o respectivo eixo coordenado. Desta maneira, a velocidade angular de cada componente
¢é definida pela composigao das velocidades de cada rotagao, em seu respectivo referencial.
A reacao de cada mancal é modelada por forcas elasticas e viscosas, que representam o
esfor¢o hidrodinamico gerado pelo movimento relativo entre o eixo e o mancal.

As cargas externas ocorrem devido ao torque motriz e a pressao que o fluido refrige-
rante exerce no pistao. Os corpos sao considerados sélidos e a distancia entre os mancais
nao é grande o suficiente para causar flexoes relevantes. O procedimento bésico consiste
em estabelecer o equilibrio de forgas no pistao devido a variagao da pressao no cilindro,
determinar as reacgoes na biela e fazer a composicao dos esforcos no excéntrico e no eixo
do compressor. O funcionamento dinamico do modelo baseia-se em simulagoes numéricas
utilizando o método Runge-Kutta de quarta ordem em uma plataforma Matlab. O pro-
grama computacional simula a dinamica do compressor e possibilita a insercao de diferentes
modelos constitutivos das forcas atuantes nos mancais.

A importancia de uma modelagem dinamica eficiente para compressores alternativos
deve-se ao fato de que a vida util e o rendimento do compressor sao extremamente afetados
pelos diferentes tipos de componentes que constituem esta maquina. O sistema de aciona-
mento, o comportamento dinamico do pistao e a eficiéncia do seu sistema de lubrificagao sao

caracteristicas dinamicas que afetam sensivelmente o seu movimento. Além disso, conhecer



as forgas que atuam nestes componentes pode melhorar o desempenho, a durabilidade e
a confiabilidade dos mancais presentes no sistema. Uma modelagem dinamica eficiente
possibilita uma maior confiabilidade do sistema, permitindo obter resultados melhores na
solucao dos efeitos de compressao e expansao do fluido refrigerante, um melhor dimen-
sionamento dos componentes, e um aprimoramento nas pesquisas a cerca do desempenho

vibro-actstico e do sistema de lubrificacao do compressor.

1.1 Objetivos do trabalho

O objetivo principal deste trabalho é a obtencao de um modelo que descreva de forma
realista o comportamento dinamico de um compressor alternativo monocilindrico do tipo
hermético. Para essa finalidade, utiliza-se um modelo dinamico para o mecanismo pistao-
biela-manivela, sujeito ao carregamento da pressao que o fluido refrigerante exerce sobre
o pistao no interior do cilindro, incorporando efeitos giroscopicos, e utilizando mancais
flexiveis nos acoplamentos dos componentes, o que proporciona maior mobilidade ao mo-
delo.

A eficiencia do modelo dinamico esta relacionada a um nimero maior de graus de liber-
dade, angulares e de translacao, para que os efeitos de desalinhamentos dos componentes do
mecanismo possam ser verificados. O aumento dos esforcos sobre os mancais deve ser con-
templado pelo modelo dinamico, como conseqiiéncia destes desalinhamentos. Observa-se
na bibliografia uma lacuna com relacao a este estudo, pois os modelos dinamicos utilizados

sao muito simplificados e restritivos.

1.2 Cooperacao POLO/UFSC e UNICAMP

O presente trabalho faz parte de um projeto de cooperacao entre a Faculdade de En-
genharia Mecanica da UNICAMP e o POLO (Laboratérios de Pesquisa em Refrigeragao e

Termofisica), uma parceria entre o Departamento de Engenharia Mecanica da Universidade



Federal de Santa Catarina ¢ a EMBRACO (Empresa Brasileira de Compressores). Esta
tese é parte de um conjunto de trabalhos que tém sido realizados no POLO com o intuito
de desenvolver solugoes criativas e inovadoras, de forma multidisciplinar, em tecnologias de
refrigeracao.

Os modelos de compressores desenvolvidos pelo POLO beneficiam-se de forma marcante
pela exatidao como sao representados os efeitos visco-elasticos de sustentacao dos mancais
hidrodinamicos. Identificou-se a necessidade de uma linha de pesquisa adicional que inves-
tigue detalhadamente os efeitos inerciais causados por componentes rotativos que sofrem
pequenos desalinhamentos de seu eixo de rotacao, o que altera os esforcos de suporte dos
mancais. Tal alteragao de cargas pode ser incluida com sucesso ao estudo do desempenho
dos mancais hidrodinamicos e foi incorporada aos objetivos do presente trabalho.

Foram realizadas visitas aos laboratérios do POLO e trabalhos conjuntos no desen-
volvimento do programa computacional de simulacao dinamica do compressor. Foram
redefinidos os parametros de anélise e o fluxo de dados necessarios ao programa de célculo

dinamico.
1.3 Revisao bibliografica

Os trabalhos que abordam compressores alternativos dao énfase a dinamica do pistao,
aos métodos de lubrificacao dos mancais ou ao melhor desempenho vibro-actustico do
sistema. Para auxiliar estes estudos, os pesquisadores geralmente utilizam modelagens
dinamicas simplificadas do sistema eixo-biela-pistao, que nao contemplam os desalinhamen-
tos dos eixos de rotacao dos componentes.

O pistao é considerado o componente mais importante no compressor alternativo por
ser o responsavel pelo ciclo de funcionamento do mesmo. Além do movimento axial, a
existéncia de forcas e momentos na direcao radial do pistao gera pequenos deslocamen-
tos nesta diregdo (movimento secunddrio do pistdo). Por esse motivo sua dinamica tem

sido amplamente investigada com o objetivo de aprimorar a eficiéncia de compressores
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alternativos.

Prata e colaboradores (2000) apresentam uma investigagdo numérica de um pistao no
interior de um cilindro em um compressor hermético. A folga radial entre o pistao e o
cilindro é preenchida com 6leo lubrificante e uma equacao temporal que governa o fluxo de
0leo é calculada utilizando solucao por volumes finitos. Esta solucao temporal foi usada
para obter a distribuicao de pressao na saia do pistao e determinar as forcas hidrodinamicas
provenientes dos mancais. Os movimentos axial e radial do pistao sao considerados. Os
efeitos de alguns parametros de projeto e condicoes de operacao sao explorados, assim
como a estabilidade do pistao, o escoamento do éleo e as perdas por atrito. A investigacao
da influéncia da localizacao do pino, aspectos da folga radial e viscosidade do dleo sao
enfatizados na dinamica do pistao.

O movimento secundario do pistao em um compressor alternativo também é investigado
por Cho e Moon (2005). Uma anélise com elementos finitos é utilizada para a resposta
dinamica do pistao, acoplando os métodos de diferencas finitas e elementos finitos para
o movimento dinamico do pistao, aproximando numericamente a interacao lubrificante-
estrutura em um compressor alternativo. E verificado que a distribuicao de pressao no
lubrificante é influenciada pela excentricidade e pela inclinagao do pistao, assim como a
amplitude da pressao do gas. Constata-se também a importancia da localizagao do pino
de ligacao da biela e do pistao no movimento secundario.

Wisbeck (2000) apresenta resultados utilizando o carregamento dinamico de um com-
pressor hermético alternativo sobre dois mancais radiais de sustentacao do eixo excéntrico,
o que acarreta desalinhamentos durante a trajetéria do eixo. Os efeitos do contato sélido
entre as superficies do eixo e do mancal sao considerados pela inclusao das relacoes de
Coulomb e de Archard no modelo. Como forma de simplificagio em relagao ao contato
direto, os componentes sao considerados rigidos e nenhum efeito eldstico é incluido. A
lubrificacao considerada é da forma hidrodinamica e o fluido lubrificante é o 6leo. O

modelo do mancal consiste de equagoes de equilibrio de for¢ca e momento entre a sustentacao



hidrodinamica e o carregamento externo. As forcas de sustentacao hidrodindmica sao
obtidas pela integracao do campo de pressao fornecido pela equagao de Reynolds, enquanto
o carregamento externo depende do tipo de aplicacdo a qual o mancal é submetido. A
equagao de Reynolds governa o problema de lubrificacao e sua solucao é obtida por uma
metodologia de volumes finitos. O autor conclui que o modelamento em conjunto dos
mancais, aliado a inclusao do desalinhamento do eixo, é imprescindivel & formulacgao, visto
que sem estas consideracoes fica comprometida a capacidade de predizer a dinamica do
sistema. O autor observa ainda que contemplar a elasticidade do eixo parece ser importante,
visto que, para sustentar as solicitagoes do momento, é comum configurar os mancais com
uma razoavel distancia entre eles, o que resulta em eixos longos e flexiveis.

A integracao de um modelo dinamico para o sistema eixo-biela-pistao e de uma mo-
delagem de mancais hidrodinamicos é apresentada por Gerardin (2005), considerando um
motor de combustao interna de um cilindro. A equagao basica que descreve o compor-
tamento do fluido lubrificante na folga radial do mancal hidrodinamico é a equacao de
Reynolds, descrita para um fluido Newtoniano e isoviscoso. O método de elementos fini-
tos é utilizado para aproximar esta equacao, resultando na determinacao dos campos de
pressao do filme de 6leo entre as superficies do mancal e do rotor. O modelo dinamico do
sistema pistao-biela-manivela é apresentado, com rotagoes do eixo e da biela em apenas
uma dire¢do. As forcas hidrodinamicas e as folgas para o mancal principal e nos olhais
menor e maior da biela sao derivados da pressao de combustao. O sistema dinamico nao-
linear é resolvido utilizando o método iterativo de Newton-Raphson para cada passo de
integracao no tempo. Os resultados do sistema rigido, cujos mancais nao sao hidrodi-
namicamente lubrificados, apresentaram compatibilidade com o software AVL e coeréncia
dos ciclos de um motor de combustao interna. Dificuldades foram encontradas no acopla-
mento da modelagem dinamica do sistema eixo-biela-manivela com o modelo de mancais
hidrodinamicos.

Dufour e Lalanne (1995) desenvolveram um método de predigdo do movimento com-



pleto de compressores monocilindricos, constituido por equacoes, cdédigos computacionais
e investigacoes experimentais. O efeito giroscépico nao é considerado e carga externa é
a pressao exercida sobre o pistao, obtida experimentalmente. As translagoes (movimento
axial) do pistao e da biela e os respectivos deslocamentos angulares sdo monitorados. As
maximas amplitudes de deslocamento sao observadas durante a condicao de regime per-
manente e durante o transiente de parada do compressor. E observado que a predicao do
movimento pode ser aprimorada com o conhecimento de parametros como o torque motor
e o perfil da pressao exercida no cilindro.

Uma andlise numérica ¢ realizada por Kim e Han (2004) para um mecanismo alternativo
de compressao que considera o comportamento dinamico acoplado do pistao e do virabre-
quim. O modelo dinamico obtido considera forca de atrito viscoso do pistao e a variacao
na superficie de contato do sistema pistao-cilindro. Sao utilizados um modelo de mancal
finito e as caracteristicas de lubrificacdo hidrodinamica do sistema virabrequim-mancais.
Além disso, a poténcia consumida e a viscosidade do dleo sao comparadas entre o modelo
de mancais finitos e a aproximagao para mancais curtos analisando a trajetéria dinamica e
as caracteristicas de lubrificacao. A folga radial dos mancais, o escoamento do lubrificante
e o momento de inércia da massa do pistao e da biela sao investigados no comportamento
dinamico completo do compressor. O modelo dinamico de eixo-biela-pistao utilizado nao
considera o efeito giroscépico que aparece no movimento orbital dos componentes girantes
em seus mancais.

Couto (2006) desenvolveu uma bancada experimental utilizada para avaliar o compor-
tamento de mancais radiais lubrificados hidrodinamicamente quando submetidos a car-
regamentos estaticos, dinamicos e a desalinhamentos de montagem. Em carregamento
estatico sao apresentadas a pressao hidrodinamica gerada no filme de lubrificante, a regiao
de cavitacao e comparagoes com resultados tedricos. Uma metodologia de volumes finitos
¢é utilizada para a integracao da equacao de Reynolds que governa o problema de lubri-

ficacao. Sao observados fenomenos fisicos associados a regiao de cavitacao. Em carrega-



mento dinamico, a 6rbita do mancal foi monitorada e comparada com resultados numéricos
obtidos pela utilizacao de uma metodologia de elementos finitos para a integracao da
equagao de Reynolds. As evidéncias experimentais permitiram que alteragoes na equacao
de Reynolds fossem sugeridas para que a regiao de cavitacao em carregamento dinamico
fosse melhor caracterizada. Uma metodologia numérica é apresentada para a simulacao
acoplada do mecanismo de compressao de um compressor hermético de refrigeragao. Nesta
formulagao, todos os mancais hidrodinamicos sao modelados em carregamento dinamico e
os desalinhamentos sao considerados. Resultados experimentais sao apresentados para a
poténcia consumida e para a orbita do eixo.

As caracteristicas acusticas de compressores herméticos tém se tornado cada vez mais
criticas no projeto destes equipamentos e as predigoes destas caracteristicas ao longo do
projeto, obrigatorias para a adequacao deste produto as condi¢oes de consumo. Este fato
tem motivado varios trabalhos.

(Nunes, 2005) apresenta um método de avaliagao vibro-actstica de compressores hermé-
ticos através de modelos de elementos finitos. Para estas avaliagoes, forcas harmonicas com
amplitudes unitarias sao aplicadas em pontos especificos da carcaga e os seus campos de
pressao sonora resultante sao calculados sob condi¢oes anecédicas, sendo que, estas condicoes
foram modeladas através de elementos finitos acusticos. Através deste método, é possivel
obter numericamente a poténcia actstica irradiada por diferentes versoes de projeto, com-
para-las, escolher a versao mais adequada e, se for o caso, obter informacoes para direcionar
modificagoes em uma versao para a sua adequagao aos niveis de poténcia sonora exigidos.
O trabalho mostra as verificagoes executadas durante o processo de desenvolvimento desta
metodologia como andlise modal, andlises de convergéncia e comparagoes de resultados
numéricos com analiticos através de modelos de fontes omnidirecionais. Para possibilitar o
desenvolvimento desta metodologia é necessario conhecer os fatores que mais influenciam
nos resultados deste fenomeno. Uma vez que as fontes de ruido, assim como o sistema

mecanico (dinamica, ressonancias e desbalancos), influenciam a pressao acistica no exte-



rior do compressor, um modelo dinamico do sistema foi utilizado para identifica-las. Para
a verificacao de seu funcionamento, sao apresentadas as andlises vibro-acusticas numéricas
de duas versoes de compressores. Além disto, dois protétipos com caracteristicas seme-
lhantes aos modelos analisados foram testados em camara reverberante para a obtencao de
suas poténcias sonoras e comparagao com os resultados numéricos. Os resultados obtidos
desta comparacao mostraram boas correlacoes entre numérico e experimental e fornecem

subsidios para avaliar o desempenho entre as diferentes versoes de projeto.

1.4 Organizacao do texto

O capitulo 2 apresenta uma breve revisao sobre sistemas de compressao. Sao apresenta-
dos os processos realizados durante a compressao, fatores que influenciam o seu funciona-
mento e informacgoes relacionadas ao seu rendimento. Os principais tipos de compressores
e algumas informacoes detalhadas sobre compressores alternativos sao explanadas também
neste capitulo.

O capitulo 3 apresenta a modelagem através da cinética e cinematica do mecanismo
investigado neste trabalho. Sao definidas as matrizes de rotacao do sistema, relacionando a
rotacao entre os sistemas de referéncia, fixos em cada componente dinamico do compressor.
O método de Newton-Euler é utilizado na analise das for¢as e momentos atuantes no sistema
reciproco de compressao.

O capitulo 4 apresenta as equacoes dinamicas do mecanismo pistao-biela-manivela na
forma espaco de estados e o algoritmo de solucao destas equagoes.

O capitulo 5 apresenta os resultados obtidos com a simulacao e uma analise do desem-
penho do compressor alternativo investigado.

Finalmente, no capitulo 6 sao apresentadas as conclusoes finais e as propostas para

trabalhos futuros.



Capitulo 2

Sistemas de Compressao

O compressor é uma das méaquinas de utilizagao mais freqiiente desde o século XX. Um
dos fatores que contribui para este fato é a crescente utilizacao de sistemas de refrigeracao
no nosso cotidiano. Eles estao presentes em varias aplicacoes domésticas e sao essenciais
em alguns processos industriais. Entre os equipamentos essenciais para um sistema de
refrigeragao, o compressor é o mais importante e estd intimamente relacionado a eficiéncia
deste sistema.

O mercado de compressores oferece uma vasta gama de modelos. Estes modelos podem
ser agrupados conforme suas capacidades, aplica¢oes (doméstica, industrial, automotiva
etc.) e também conforme o conceito de projeto como, por exemplo, o conceito de compressor
alternativo (reciproco), rotativo, parafuso, centrifugo, entre outros.

Neste capitulo sao apresentados alguns conceitos a cerca dos sistemas de compressao, os
processos realizados durante a compressao, fatores que influenciam o seu funcionamento e
informacoes relacionadas ao seu rendimento. Além disso, é realizada uma breve explanacao

sobre os principais tipos de compressores.

2.1 Definicoes e conceitos basicos

O sistema de compressao é responsavel por comprimir ou simplesmente movimentar um

fluido em estado gasoso (ar, hélio, fluido refrigerante,...). Este sistema transfere o gés entre
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dois ambientes: um a baixa pressao e o outro a alta pressao. Além de movimentar o gas, o
compressor aumenta a pressao do mesmo a valores que satisfagam as condigoes de projeto.

No interior do compressor ocorrem dois processos distintos: compressao pura e movi-
mentacao do gas contra um gradiente adverso de pressao, como mostrado na figura 2.1. Na
compressao pura, o volume do gas contido no interior de um sistema fechado ¢é reduzido,
proporcionando a elevacao de sua pressdao. No processo de movimentacao do gés (Ro-
drigues, 2006), existe pelo menos um fluxo de massa entrando, relativo a succdo, e outro
saindo da maquina (descarga), ao mesmo tempo em que se processa a elevagdo de pressao

e conseqiiente reducao do volume especifico do géas.

L1

Figura 2.1: Processos de movimentagao do gas e compressao pura.

A contracao do volume do gas e a sua movimentagao contra um gradiente adverso de
pressao fazem com que o compressor necessite de uma alimentagao continua de energia por
um acionador. Além disso, a compressao do gas também provoca o aumento de sua tempe-
ratura, na maioria das vezes indesejavel para a aplicacao. Por isso, a poténcia requerida ao
acionador e a temperatura de descarga sao resultados relevantes produzidos no processo de
compressao. Dentre as caracteristicas operacionais resultantes do processo de compressao
estao também a vazao proporcionada pela méquina e o nivel de esforcos mecanicos. Os
fatores que influenciam estas caracteristicas estao relacionados ao desempenho do compres-

SOr.
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Além das caracteristicas construtivas, ou seja, a rotacdo imposta pelo acionador, as
dimensoes do compressor, etc, existem os fatores determinados pelas caracteristicas do
sistema ao qual o compressor esta acoplado, tais como a pressao e a temperatura de sucgao,
a natureza do gas e a pressao de descarga. Desses fatores, somente a pressao de descarga é
estabelecida pelo processo a jusante, enquanto os outros sao caracteristicas termodinamicas
do gas, estabelecidas a montante.

Alguns compressores apresentam grande sensibilidade com relacao a composicao do gas,
por essa razao existe uma grande demanda de pesquisa nesse setor. O géas circulante no
sistema de compressao pode ser puro, ou seja, composto por uma tnica espécie de moléculas,
ou pode ser composto por uma mistura homogénea de espécies moleculares. Este ultimo é
o mais utilizado em aplicacoes industriais.

A vazao de gas é definida como a intensidade de escoamento e pode ser expressa como
vazao massica ou vazao volumétrica. A vazao massica é a quantidade de massa que atra-
vessa uma dada secao de um escoamento. A vazao volumétrica se refere a intensidade
do fluxo em termos de volume. Durante um escoamento em regime permanente, a vazao

massica se mostra constante enquanto a vazao volumétrica pode se alterar devido a variacao

da densidade.

2.2 Rendimento mecanico e poténcia de compressao

Parte da energia mecanica fornecida pelo acionador é dissipada por atritos mecanicos
entre as partes méveis em contato no compressor, principalmente devido aos mancais de
sustentacdo e posicionamento do eixo. Além disso, o préprio funcionamento do motor
elétrico, quando este é o acionador do compressor, provoca perdas mecanicas. Essas perdas
de energia mecanica no processo de compressao estao relacionadas com as cargas e a rotagao
envolvidas na transferéncia de energia e nao aos processos termodinamicos a que o gas ¢é
submetido.

O rendimento mecanico de um compressor é definido pela razao entre o trabalho
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fornecido pelo acionador e o trabalho recebido pelo gas. Por outro lado, admitindo que
o compressor esteja operando em regime permanente, com rotagao constante, a poténcia
fornecida pelo acionador nao se altera durante o processo de compressao. A poténcia de
um sistema de compressao ¢ o fluxo de trabalho na unidade de tempo, e no caso do gas
pode ser calculada pelo produto da vazao massica pelo trabalho por unidade de massa.

A definigao do ponto de trabalho (ou ponto de opera¢ao) do compressor em um sistema,
ou seja, o ponto que define a vazao e a poténcia do compressor, a temperatura de descarga,
etc, é determinado pelo equilibrio dinamico do sistema. Esse equilibrio é resultante do
equilibrio das vazoes de suprimento e demanda do compressor. A pressao de succao estara
em equilibrio se a vazao de suprimento proporcionada pelo processo a montante for idéntica
a vazao do compressor. Analogamente, a vazao de descarga estara em equilibrio se existir
a igualdade entre as vazoes do compressor e da demanda, proporcionada pelo processo a
jusante.

(Kim e Bullard, 2002) modelaram um compressor hermético de pequeno porte utilizando
principios termodinamicos para investigar parametros como o trabalho do compressor e
transferéncia de calor pela carcaga do compressor, e verificaram que a viscosidade do dleo é
o principal parametro a ser considerado no consumo de poténcia mecanica em compressores

herméticos.

2.3 Compressores em sistemas de refrigeracao

Aplicagoes em sistemas de refrigeracao representam uma ampla fatia da demanda total
por compressores. A refrigeracao por compressao mecanica é muito utilizada atualmente em
diversas aplicacoes domésticas, comerciais e industriais. O seu principio de funcionamento
objetiva a retirada de energia de um recinto fechado e o seu transporte para o exterior,
produzindo assim o efeito desejado de reducao da temperatura do recinto. O fenomeno
da refrigeracao em um sistema frigorifico é resultado das transformacgoes fisicas sofridas

pelo fluido refrigerante durante o seu percurso pelo circuito de refrigeracao. A figura 2.2
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mostra o circuito de refrigeracao aplicado a um refrigerador doméstico e os equipamentos
essenciais para este sistema frigorifico: compressor, condensador, filtro secador, dispositivo

de expansao (tubo capilar ou valvula de expansao), evaporador e linha de sucgao.

Circuito de Refrigeracio

Evaporador l L-_ E—] Linha de
1 3 succio
e
o —
Tubo capilar . - Condensador
— -
' —
s s
- | =
c ‘ 5
Filtro 1 Compressor
secador hermético

Figura 2.2: Circuito de refrigeracao aplicado a um refrigerador doméstico.

O tubo capilar é um tubo de cobre de diametro reduzido que recebe o fluido refrige-
rante na forma de liquido subresfriado a alta pressao (proveniente do condensador), sendo
submetido a uma queda de pressao brusca. O fluido a baixa pressao e temperatura é
conduzido pelo evaporador, vaporizando-se e absorvendo o calor da superficie de tubulacao
do evaporador, promovendo o resfriamento no interior do refrigerador. Na saida do evapo-

rador, na forma de vapor superaquecido, o fluido é conduzido através da linha de succao
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e succionado pelo compressor, que eleva a sua pressao (e temperatura) e o conduz para
o condensador. Através do condensador, o fluido refrigerante cederd calor ao ambiente
externo, transformando-se em liquido subresfriado a alta pressao, completando o ciclo. O
filtro secador retém as particulas sélidas que podem ocasionar obstrucao ou danos as partes
mecanicas do compressor, e absorve totalmente a umidade residual do circuito, evitando
danos ao sistema.

O compressor é o coracao do sistema de refrigeracao e os principais tipos de compres-
sores encontrados sao: alternativos, centrifugos, espiral, de parafusos ou rotativos. Em
refrigeracao doméstica sao utilizados compressores herméticos, aplicados para pequenas
poténcias, onde o motor e o compressor encontram-se acoplados e envoltos por invélucro
metalico selado, conforme ilustrado esquematicamente na figura 2.3. O processo de com-
pressao do fluido é exercido por um mecanismo pistao-biela-manivela, representado a direita

da mesma figura.

hiela excéntrico
mancal do
| excéntrico
1 mancal axial
Carcaca
SUpErior pistao i
\_\ bloco T mancal
. Lo Ey principal
Solda Tuhos eixo excéntrico i
paszadores i mancal‘ ;
/ rotor == F = secundario
i ]
= estator :
Carcaca i '
inferior H 1
]
Estrutura do '\_ - -t
fursite :
reservatdrio bamha de tlea

Figura 2.3: Representagdes externa (& esquerda) e interna (a direita) de um compressor
hermético alternativo (Wisbeck, 2000).

O mecanismo biela-manivela é caracterizado por um eixo excéntrico solidario a arvore

de acionamento do motor elétrico, e impulsiona o pistao promovendo a compressao do re-
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frigerante. O pistao trabalha no interior de um cilindro, que realiza a funcao de camara de
compressao. O arranjo deste mecanismo com os mancais de sustentacao do eixo excéntrico
formam um tunico bloco. O eixo excéntrico possui trés mancais radiais: os mancais prin-
cipal e secundario, localizados no bloco do compressor e responsaveis pela sustentacao do
eixo; o terceiro mancal, localizado no excéntrico, responsavel pela conexao entre a manivela
e a biela. Observa-se também a existéncia de um quarto mancal localizado no bloco do
compressor, responsavel pela sustentagao da carga na diregao axial (Wisbeck, 2000). No
presente trabalho este mancal nao é considerado. O quinto mancal esta presente no pino
articulado que acopla o olhal menor da biela e o pistao. O movimento principal do pistao é
na diregao axial, porém deslocamentos de menor amplitude também ocorrem na diregao ra-
dial (Cho e Moon, 2005). Por esse motivo, no presente trabalho acrescenta-se dois mancais
na saia e no topo do pistao, representando os pontos de atuacao das forcas responsaveis
por esses pequenos deslocamentos.

A lubrificacao dos mancais do eixo excéntrico e da folga entre pistao e cilindro é reali-
zada por uma bomba centrifuga de deslocamento, e um sistema de ranhuras presentes no
eixo permite a condugao do éleo da bomba para os componentes lubrificados. (Campbell
et al., 1967) apresentam uma revisao dos métodos destinados a predizer o comportamento
de mancais radiais sob carregamentos de maquinas alternativas. As propriedades dinamicas
dos mancais hidrodinamicos, as vantagens e desvantagens das diversas geometrias sao des-
critas por Vohr (Vohr, 1988).

Os compressores alternativos sao os mais utilizados em sistemas de refrigeracao domésti-
ca, pois apresentam a melhor eficiéncia termodinamica devido as suas menores perdas
nos processos de compressao, succao e descarga, quando comparado aos demais mecanis-
mos de compressao, mesmo que o efeito do seu volume morto resulte na menor eficiéncia
volumétrica (Gomes, 2006). Além disso, dentre os compressores existentes, o compres-
sor alternativo domina a faixa de capacidades inferiores a 300 kW (Bassetto, 2007). As

caracteristicas fisicas de um compressor variam de acordo com a aplicagao para a qual
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ele serd destinado. Os compressores de refrigeracao operam com fluidos especificos e em
condicoes de succgao e descarga bem caracterizadas. O resfriamento do géds pode ser feito
antes do processo de compressao com o propésito de evitar a aspiragao do gas em tempe-
ratura elevada, aumentando o consumo de energia por unidade de massa (proporcional a
temperatura de suc¢ao), e tornando a temperatura de descarga desnecessariamente alta.
O resfriamento feito apds a compressao reduz o volume especifico e a temperatura em que
o gas ¢ distribuido, reduzindo assim as dimensoes, os requisitos de resisténcia mecanica e
a possibilidade de corrosao dos equipamentos em contato com esse gas.

O conceito da eficiéncia que o equipamento pode alcancar em pleno funcionamento é
de extrema importancia, pois, quanto maior for essa eficiéncia menor serd o consumo de
energia elétrica. A dependéncia dessa energia pode ser considerada um dos grandes desafios
no projeto de sistemas de refrigeracao, e grandes esforcos sao realizados pelos fabricantes
para minimizar o consumo energético dos compressores. Na proxima se¢ao sao mostrados

alguns tipos de compressores industriais.

2.4 Classificacao dos compressores

A selecao do compressor a ser adotado em cada aplicacao depende nao s6 de aspectos
técnicos, mas também de outros fatores como comerciais e logistica. As caracteristicas
previstas para o processo de compressao podem estabelecer faixas de operagao para as
quais cada tipo de compressor se mostra mais adequado. A vazao volumétrica aspirada,
por exemplo, pode determinar o porte e a rotagao exigidos para o compressor, e a pressao
de descarga esta relacionada com os requisitos de resisténcia mecanica da maquina.

De acordo com o seu principio de funcionamento, um compressor pode ser classificado
como volumétrico (ou de deslocamento positivo) ou dindmico (também denominados turbo-

compressores).
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2.4.1 Compressores volumétricos

Nos compressores volumétricos a elevacao de pressao é conseguida mediante a redugao
de volume ocupado pelo gas no interior de uma camara de compressao. Na primeira fase de
operacao deste compressor ocorre a compressao propriamente dita, em um sistema fechado.
Ou seja, uma quantidade de gas é admitida no interior de uma camara que em seguida é
fechada, fazendo com que o gés sofra uma reducao de volume. Como a compressao €
realizada em um sistema fechado, nao existe contato do gds com a succao e a descarga.
Em uma segunda fase a camara se abre e o gas é liberado para o consumo. Essas duas
operacgoes constituem um ciclo que se repete a cada rotacao do eixo propulsor da maquina.
Entre os compressores volumétricos mais utilizados estao os alternativos e os rotativos.

Os compressores alternativos realizam a compressao do gas através de um pistao
ligado a um mecanismo biela-manivela (excecao feita aos compressores lineares), em uma
camara de volume variavel. Quando o pistao comprime o gés a um valor determinado, uma
valvula se abre deixando o gas escapar, praticamente com pressao constante. Quando o
pistao realiza o movimento no sentido oposto, a valvula de descarga se fecha e a de succao
se abre, preenchendo a camara a medida em que o pistao se move. Mais detalhes sobre
esse tipo de compressor sera visto no proximo capitulo.

Os compressores rotativos possuem um rotor montado dentro de uma carcaga com
uma excentricidade (entre o centro do eixo do rotor e da carcaga). Para os rotativos de
palhetas moveis, a rotacao faz com que as palhetas montadas no rotor se movimentem
para dentro e para fora de suas ranhuras. A rotacdo e a excentricidade do rotor forcam
a compressao do gas contido entre duas palhetas sucessivas a medida em que o volume

diminui.
2.4.2 Compressores dinamicos

Os compressores dinamicos efetuam a compressao de forma continua, onde a elevagao

de pressao se da através de dois componentes: impelidor e difusor. Neste caso, o gas esta
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sempre em contato com a sucgao e a descarga. O impelidor é um componente rotativo
munido de pas que realiza transferéncia da energia gerada do acionador para o gas. Parte
dessa energia é recebida em forma de entalpia, provocando a elevagao da pressao, e a outra
parte é transferida para o difusor na forma de energia cinética. O difusor é um dispositivo
fixo, cuja geometria converte a energia cinética do escoamento em entalpia, realizando
também um aumento de pressao. Entre os compressores dinamicos mais utilizados estao
os centrifugos e os axiais (Gomes, 2006).

Os compressores centrifugos (ou radiais) aspiram e descarregam o gas utilizando
o movimento gerado pela forca centrifuga, que surge do movimento de rotacao. O gas é
aspirado continuamente pela abertura central do impelidor e descarregado pela periferia
do mesmo. O gas descarregado pelo impelidor descreve uma trajetoria em forma de espiral
no anel que envolve o impelidor, chamado difusor radial ou anel difusor, e provoca uma
desaceleracao do gas convertendo energia cinética em entalpia, e promovendo um novo
aumento de pressao. O fluxo entao é conduzido a descarga do compressor.

Nos compressores axiais o fluxo do gas se dd em diregao paralela ao eixo do rotor. Um
tambor rotativo, constituido de uma série de palhetas em arranjos circulares igualmente
espacados, compoe o impelidor deste compressor. A carcaca também possui arranjos de
palhetas semelhantes ao do rotor, mas nesse caso as palhetas sao fixas e desenhadas de
modo a promover a difusao do escoamento. Ou seja, quando o rotor é posicionado na
maquina, as palhetas moveis intercalam as fixas e cada um destes pares forma um ciclo de
compressao. Sao necessarios varios desses estagios em um processo de compressao pois a

elevacao de pressao em cada um deles é muito pequena.

2.5 Compressor alternativo

O compressor alternativo comumente utiliza um sistema biela-manivela para converter o
movimento rotativo de um eixo no movimento translacional de um pistao ou émbolo. Dessa

maneira, a cada rotagao do acionador, o pistao translada em um movimento de aproximacao
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e afastamento do cabegote, estabelecendo um ciclo de operacao. O funcionamento do
compressor alternativo pode ser dividido basicamente em quatro etapas, como mostra a

figura 2.4.

SUCCAO COMPRESSAQ DESCARGA EXPANSAQO
Vilvula de Aumento da Vilvula de Vilvulas
sucgio pressio interna / descarga % bloqueadas

N

Bicla-manivela / G# S

Figura 2.4: Ciclo de operacao do compressor alternativo

Na etapa de succao, quando o gas é aspirado, o pistao se movimenta partindo do final
do cilindro (ponto morto superior) para o inicio, fazendo com que haja uma diminuic¢ao da
pressao no interior do cilindro, que propicia a abertura da valvula de suc¢ao. O obturador,
um elemento mével presente em cada valvula, compara as pressoes interna e externa ao
cilindro. No caso da valvula de sucgao, o obturador se abre para dentro do cilindro quando
a pressao interna é menor que a pressao na tubulagao de sucgao, e entao o gas é aspirado.

Quando o sentido de movimento do pistao é invertido, a vélvula de succao se fecha
(etapa de compressao). Inicia-se entdo um processo de compressao pura do gés e a pressao
no interior do cilindro se eleva. Quando esta pressao supera a pressao na tubulacao de
descarga, o obturador da valvula de descarga se abre para fora do cilindro. A movi-
mentacao do pistao faz com que o gas seja expulso, caracterizando a etapa de descarga.
Esta etapa dura até que o pistao encerre o seu movimento no sentido da extremidade final
do cilindro. Em compressores domésticos as valvulas de succao e de descarga se abrem e

fecham automaticamente dependendo da diferenca de pressao através da mesma e portanto
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dispensa o uso de obturadores.

Ocorre, porém, que nem todo o gas anteriormente comprimido é expulso do cilindro. A
existéncia de um volume morto, espaco compreendido entre a extremidade final do cilindro
e o ponto final do deslocamento do pistao, faz com que a pressao no interior do cilindro nao
caia instantaneamente quando se inicia o curso de retorno. Nesse momento, a véalvula de
descarga se fecha, mas a de sucgao s6 se abrird quando a pressao interna cair o suficiente
para que o obturador da valvula de sucgao se abra. Essa etapa, em que as duas valvulas
estao bloqueadas e o pistao se movimenta em sentido inverso ao do cabecote denomina-se
etapa de expansao, e precede a etapa de succao de um novo ciclo.

A figura 2.5 apresenta o diagrama pressao-volume (PV) para um ciclo ideal de fun-

cionamento de um compressor alternativo.

Pl
Pa

Dz

Figura 2.5: Ciclo ideal do compressor alternativo

Do ponto 1 ao 2 tem-se a fase de expansao do gas, com diminui¢ao de pressao e pequeno
aumento de volume. O volume morto corresponde ao volume minimo ocupado pelo gas
no interior do cilindro e é uma caracteristica geométrica do compressor. Devido a sua
existéncia, a fase de succao é retardada para dar margem a expansao do gas residual,
acabando por se processar de fato entre os pontos 2 e 3. Entre esses dois pontos esta o
volume de géas efetivamente aspirado no ciclo de compressao. Do ponto 3 ao 4 caracteriza-se

a compressao, onde o volume do gas é comprimido, promovendo a elevacao de pressao. Do
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ponto 4 ao 1 caracteriza-se a descarga, que no modelo ideal de compressao tem pressao
constante com reducao de volume devido a liberacao do gés.

Para se estabelecer um ciclo ideal de funcionamento do compressor alternativo con-
sidera-se que o fluido em evolucao no ciclo é um gas perfeito. Além disso, os processos
de compressao e expansao deste gas sao ideais e adiabaticos, ou seja, ocorrem sem trocas
térmicas. Com essas duas afirmacoes, pode-se concluir que o diagrama pressao-volume
(PV) deste processo é descrito pela equacio Pv* = cte. Outra consideracao importante
para estabelecer o ciclo ideal é admitir que os processos de sucgao e descarga se fazem iso-
baricamente, nos niveis de pressao do sistema. Considerando que nao hé trocas térmicas,
atrito e nenhum outro efeito dissipativo, o estado termodinamico do gas permanece inal-
terado durante essas fases. O ciclo real de funcionamento do compressor difere daquele
mostrado na figura 2.5 pois as condigoes descritas acima nao podem ser garantidas em um
sistema real. Uma curva experimental da pressao em funcao do volume do cilindro, uti-
lizada nas simulacoes do modelo dinamico desenvolvido no presente trabalho é apresentada
no capitulo 5 (figura 5.4).

Pode-se observar entao que a dinamica das valvulas é de extrema importancia no fun-
cionamento e na eficiéncia do compressor alternativo. (Yasar e Kogas, 2007) investigam, a
partir de simulagoes numéricas, a razao pela qual as valvulas se fecham multiplas vezes e a
relacdo deste movimento com o fluxo de gds no interior da camara de compressao. (Rovaris
e Deschamps, 2006) observaram véarios fendmenos associados ao processo de descarga em
um compressor alternativo, tais como a sobre-pressao no cilindro e o refluxo através da
valvula de descarga. A dinamica da valvula de descarga e a sua area de abertura durante
o processo de compressao do gas refrigerante sao investigadas, sendo que o deslocamento
da valvula é modelado por um sistema massa-mola de um grau de liberdade e a pressao no
cilindro define a metodologia de solugao que combina formulagoes diferencial e integral.

Devido ao funcionamento automatico das véalvulas, pode-se concluir que os compressores

alternativos se adaptam as pressoes do sistema, pois ele succiona e descarrega o gas respec-
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tivamente nas pressoes instantaneas da tubulacao de sucgao e da tubulagao de descarga, se
adequando melhor as necessidades do processo. Em termos reais, existe diferenca entre as
pressoes interna e externa ao cilindro durante a aspiragao e a descarga em funcao das per-
das de carga no escoamento. Além disso, inconvenientes do ponto de vista mecanico, como
por exemplo as forgas de inércia e as vibragoes que sao geradas pelo movimento alternativo,
constituem desvantagens com relac¢ao a outras maquinas de compressao (Rodrigues, 2006).

Os compressores alternativos também perdem espaco em plantas industriais de larga
capacidade, por produzirem vazoes muito baixas. Quando ha a necessidade de maior vazao
com compressores alternativos, sao utilizados modelos policilindricos de grande porte, o
que pode gerar dificuldades na instalagao e uso devido ao grande peso e dimensoes. Apesar
das desvantagens citadas, os compressores alternativos ainda sao amplamente utilizados

principalmente em aplicagoes em sistemas de refrigeragao.

2.5.1 Partes essenciais de um compressor alternativo

As partes principais que compdem um compressor alternativo sao a carcaca, o cilindro,
a biela, o pistao, o eixo e as valvulas.

A carcaca tem a funcao de proteger os elementos de acionamento, ou seja, as partes
moveis do compressor (eixo, mancais, ...) e serve também como reservatério de 6leo lubri-
ficante, que fica armazenado na sua parte inferior. O sistema de lubrificacao inclui uma
bomba, um filtro de éleo, e um sistema de resfriamento do 6leo e é responsavel pela lu-
brificacao do conjunto dos elementos de acionamento do compressor. A bomba rotativa
aspira o 6leo armazenado e o faz passar por processos de filtragem e resfriamento e efetua
finalmente a distribuicdo para os mancais de forma abundante. O ciclo é fechado pelo
escorrimento do 6leo para dentro da prépria carcacga. Seu projeto estrutural é simples pois
nao trabalha sob pressao.

Os elementos de acionamento sao: o eixo, que recebe o torque proveniente do acionador;

a biela, conectada excentricamente ao eixo e que atua na conversao do movimento de
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rotacao para translacao alternativa; o pino, que que une a biela ao pistao; e o pistao,
elemento cujo movimento alternativo executa a compressao do gas no interior do cilindro.

O projeto do cilindro é bastante complexo. Trata-se de um vaso de pressao dotado de
uma série de aberturas que proporcionam concentracao de tensoes, com o agravante dessa
peca estar sujeita a diferenciais térmicos durante a operacao. A lubrificacao do cilindro
geralmente ¢ realizada através de injecao de uma pequena quantidade de éleo lubrificante
em alguns pontos da camara de compressao, para minimizar o desgaste do pistao e do pino
de ligacao biela-pistao. Existem modelos que nao utilizam esse tipo de lubrificacao, sao os
denominados compressores nao lubrificados. Eles utilizam anéis fabricados com materiais
que toleram o funcionamento a seco. Esse sistema é exigido quando o gds comprimido nao
pode ser contaminado com 6leo e aumentam o custo do compressor. Tais compressores,
no entanto, nao sao utilizados em sistemas de refrigeracao doméstica, que é o foco dos
compressores investigados no presente trabalho.

As valvulas sdo os componentes que mais afetam o desempenho dos compressores al-
ternativos, e requerem um grande esforco no seu projeto. As vélvulas devem ter abertura
suficientemente grande para promover o rapido escoamento do gas, impondo-lhe pequena
perda de carga, mas ao mesmo tempo nao podem ocupar grande area do cilindro. Além
disso, elas devem apresentar grande estanqueidade quando fechadas, devem ser altamente
resistentes a corrosao e ter alta resisténcia mecanica. O dimensionamento incorreto ou o
mau funcionamento dessas valvulas pode afetar negativamente a vazao e o consumo de
energia do compressor, além de provocar a elevagao da temperatura de descarga do gas.

Compressores alternativos ainda contam com um volante de inércia (ou contrapeso)
acoplado ao eixo. Ele serve para compensar a irregularidade da solicitagao de torque ao
acionador. O torque motor geralmente é constante, mas o torque resistivo oriundo do
funcionamento do compressor é variavel. A diferenca entre os dois é o torque resultante
aplicado ao eixo, cujo efeito sobre a aceleracao do conjunto dependera do respectivo mo-

mento de inércia. Ao incorporar um volante ao eixo, sua inércia minimiza a aceleracao
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decorrente do desbalanceamento entre o torque gerado pelo acionador e o torque resistivo
do compressor, retardando a perda de rotacoes e diminuindo as vibragoes torcionais do
eixo. Como conseqiiéncia, o processo de aceleracao do compressor até atingir a rotacao de

regime se torna um pouco mais lento.
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Capitulo 3

Modelagem Dinamica

O movimento dos corpos é amplamente compreendido através do estudo da dinamica.
Para um sistema de corpos rigidos este estudo subdivide-se em duas etapas: o estudo
cinematico e o estudo da cinética do sistema. A cinematica é responsavel pela descri¢ao
geométrica do movimento, ou seja, ela desconsidera as forgas que causam o movimento e as
forgas que sao geradas em conseqiiéncia dele. Por outro lado, a cinética dos corpos estuda
as relacoes entre seus movimentos e seus respectivas esforgos.

Neste capitulo sao realizados os estudos cinéticos e cinematicos de um compressor al-
ternativo. Sao definidas as matrizes de rotacao do sistema, relacionando a rotacao entre
os sistemas de referéncia fixos em cada componente dinamico do compressor. Um estudo
dos diagramas de corpo livre de cada um desses componentes é realizado com o objetivo de
obter as equacoes de movimento individuais de cada elemento, e a uniao destas equacoes
descreve o comportamento dinamico do sistema.

A importancia deste estudo deve-se ao fato de que a representacao detalhada da dinami-

ca do sistema é capaz de fornecer de maneira mais correta os esforgos de reagao nos mancais.
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3.1 Descricao construtiva do compressor alternativo

Descreve-se nessa se¢ao a construcao do modelo numérico de um compressor alterna-
tivo, apresentado a figura 2.3, e composto de um mecanismo pistao-biela-manivela. Tal
modelo é a plataforma para a anélise de desempenho do processo de compressao de gas.
Para o desenvolvimento das relagoes cinematicas no rotor, biela e pistao, sao utilizados
quatro sistemas de coordenadas: um fixo (inercial) e trés moéveis, centrados nos centros de
gravidade do rotor, da biela e do pistao. A figura 3.1 apresenta os sistemas de coordenadas

utilizados no modelo desenvolvido no presente trabalho.

ZJ\

/ X

Figura 3.1: Sistemas de coordenadas: inercial e solidarios aos componentes do compressor.

O primeiro é o sistema inercial, cujos eixos coordenados sao X, Y, Z e seus respectivos
versores sao 1, j e k. A representacao do sistema inercial por letras maitisculas é utilizada
em todo o texto, inclusive na implementacao do programa. Os outros trés sistemas de co-

ordenadas sao sistemas locais méveis e sao representados por letras minusculas. O primeiro
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deles, com origem no centro de gravidade do rotor é representado pelas coordenadas ., y.
e z., e pelos versores ., 3, e k.. O segundo com origem no centro de gravidade da biela,
¢é representado pelas coordenadas x., y. e z., cujos versores sao ., j. ¢ k.. Finalmente,
o terceiro sistema de coordenadas mével, com origem no centro de gravidade do pistao, é
representado pelas coordenadas x., y. e z. e versores 1., j. ¢ k. . Em seguida, sao definidas

as posicoes dos pontos de interesse de cada elemento do compressor.

3.2 Vetores posicao dos elementos

As figuras 3.2, 3.3 e 3.4, apresentadas nas préximas secOes, mostram os pontos no
corpo do compressor onde sao estudadas as forgas atuantes e sao obtidas as equagoes de

movimento.

3.2.1 Eixo de acionamento do compressor

O eixo de acionamento do compressor é composto pelo eixo, o contrapeso e o excéntrico.
Ele é o responsavel pela transmissao de energia do motor elétrico até o excéntrico através
de seus componentes. O eixo de acionamento é radialmente acoplado ao bloco através dos
mancais principal e secundario, representados pelos pontos 1 e 2 na figura 3.2. O excéntrico
é ligado a biela novamente por um mancal radial (ponto 3), permitindo a conversao do
movimento circular do eixo em movimento linear do pistao. O sistema de coordenadas
adotadas no rotor tem sua origem no centro de gravidade e todos os vetores definidos neste

(450

referencial tém como indice a letra “r”. Neste referencial sao definidas as posicoes dos

mancais principal e secundario e do excéntrico.
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Figura 3.2: Sistema de referéncia local do rotor e localizagao dos mancais

Vetor posicao do mancal principal no referencial local do rotor:

0
T, = 0 (31)
T1rz

Vetor posicao do mancal secundario no referencial local do rotor:

0
T = 0 (3.2)
| T2r2 |
Vetor posicao do excéntrico no referencial local do rotor:

T35z
T3y = 0 (3 . 3)

L 73rz |

3.2.2 Biela

A biela é um elemento de maquina responsavel por transmitir ou transformar o movi-

mento circular continuo do eixo em movimento retilineo do pistao, resultando na com-
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pressao e na expansao do fluido refrigerante. A biela é composta por uma haste cujas
extremidades apresentam um olhal ligado ao pistao (ponto 4 da figura 3.3) e outro ligado
ao excéntrico do eixo (ponto 3 da figura 3.3), sendo que as ligages sao realizadas através
de pino articulado e mancal, respectivamente. O mancal do olhal maior, conectado ao
excéntrico, ¢ um mancal radial e o pino do olhal menor suporta esforcos radiais e axiais.
O sistema referencial local da biela tem sua origem no centro de gravidade da mesma, e os

vetores representados neste referencial possuem a notagao indicial “c”.

e é
3
i

;_\J
|

Figura 3.3: Sistema de referéncia local da biela e localizagao dos mancais

Vetor posicao do excéntrico no referencial local da biela:

T3¢z
T3 = Tgcy (34)

T3¢z

Vetor posicao do pino biela-pistao no referencial local da biela:
Tdcx

Tye = T4cy (3 . 5)
T4cz
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3.2.3 Pistao

O pistao é uma peca cilindrica que se move axialmente no interior do cilindro do com-
pressor. Apesar deste ser o movimento mais importante do pistao, existem forcas atuando
também na direcao radial, gerando momentos e pequenas oscilacoes do pistao nesta direcao.
Essas pequenas oscilagoes ocorrem devido a folga entre o pistao e a parede do cilindro e,
embora pequenas, sao muito importantes no desempenho e na confiabilidade de um com-
pressor alternativo. No pistao, o sistema referencial também tem origem no centro de massa

W

e a letra “p” representa os vetores neste referencial. Nesse sistema sao definidos os pontos

de aplicacao das forcas que atuam no pistao.

¥r

5 6

Figura 3.4: Sistema de referéncia local do pistao e localizagao dos mancais

Vetor posicao do pino do pistao neste referencial:
_’r4pa:
’I"4p = 0 (36)
0

Vetor posigao da saia do pistao (extremidade inferior) neste referencial:
_Tpr

Ts5p = 0 (37)
0
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Vetor posigao do topo do pistao (extremidade superior) neste referencial:

T6px
Ty =| O (3.8)
0

A seguir sao definidos os angulos de giro de cada componente, em func¢ao dos movimentos

que cada um deles executa.

3.3 Matrizes de rotacao

A rotagao dos elementos do compressor é descrita a partir dos angulos de Euler, com-
postos por trés tipos de rotagao: precessao, nutagao e spin. Esses movimentos angulares
sao matematicamente representados por matrizes de rotacao. Tais matrizes sao definidas
em termos dos eixos coordenados locais do corpo rigido onde ocorrem as rotacoes. Com a
finalidade de generalizar a notacao destas matrizes, assume-se o indice j para um deter-

minado corpo rigido, e as trés rotacoes que este corpo exerce sao apresentadas na figura
3.5.

zj=2] Zj
Z"j = ZIIIJ k-__/_r(p

j le = zui
Wi _\@j
y|||j \

e, Yi=Y'i \ / ¥

, vl / 6\ Yi=Yi

X / X /

" ol

X] ", / a
X'j Xlllj xXij

(a) Precessiio, Nutagdo e Spin (b) Nutagéio e Spin

Figura 3.5: Rotacoes do corpo rigido generalizado j (a) movimento giroscépico completo
(b) nutagao e spin
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O indice j pode assumir os valores r para designar o eixo, ¢ para biela ou p para o

pistao. A partir destas informacoes determinam-se as seguintes matrizes:

e A matriz generalizada do movimento de precessao do corpo rigido 7, cujo movimento

angular é exercido em torno do eixo coordenado z;:

cos(p;)  sin(p;) 0
T,, = | —sin(p;) cos(p;) 0 (3.9)
0 0 1

e A matriz generalizada do movimento de nutagao do corpo rigido j, cujo movimento

angular ocorre no eixo coordenado y;:

cos(6;) 0 —sin(6;)
Ty, =| 0 1 0 (3.10)
sin(¢;) 0 cos(d;)
e A matriz generalizada do movimento de spin do corpo rigido j, que também é reali-

zado em torno do eixo coordenado z;:

cos(¥;)  sin(¢;) 0
Ty, = | —sin(¢y;) cos(y;) 0 (3.11)
0 0 1

O rotor do compressor, devido a sua grande inércia nos trés eixos geométricos, possui
movimento giroscopico completo com precessao, nutacao e spin. Dessa maneira, o movi-
mento rotacional completo do eixo do compressor é composto pelas rotagoes ¢,., 6, e ¥,
(figura 3.5 (a)). A biela e o pistao, que possuem momentos de inércia predominantes em
apenas dois eixos geométricos, tem o seu movimento angular descrito apenas pelos angulos
de nutacao e spin, representados respectivamente por 0. e ¢, para a biela, e 0, e 1, para o
pistao (figura 3.5 (b)). Utilizando estas defini¢oes, constréi-se as matrizes de rotagao dos

componentes.

e As matrizes de rotacao da biela e do pistao, compostas por nutacao e spin sao
T,=Ty Ty e T,=T, Ty, (3.12)
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onde, para j =¢,p

cos(its) cos(fy)  sin(ipy) —cos(ipy)sin(6;)
T, = | —sin(¢;) cos(f;) cos(vp;)  sin(d;)sin(e))) (3.13)
sin(6;) 0 cos(6;)

e A matriz de rotacao do eixo é uma matriz completa, composta pelas trés rotagoes:

T, =T, Ty T, (3.14)
cos(¢r) cos(0r) cos(pr) — sin(¢pr) sin(pr)  cos(r) cos(0y) sin(pr) + sin(yr) cos(er)  — cos(er) sin(0;)
T, = — sin(r) cos(6r) — cos()r) sin(er) sin(¢r) cos(0r) sin(¢r) + cos(¢r) cos(pr)  sin(tpy) sin(6r)
sin(6y) cos(er) sin(6y) sin(py) cos(0r)
(3.15)

Anteriormente, todos os vetores posicao foram definidos nos sistemas locais, em funcao
dos seus respectivos eixos coordenados. Os vetores posi¢ao em relagao ao sistema inercial
sao definidos através da transposta das matrizes de rotacao de cada componente. Assim,

definem-se R;,, Ry, e R3,. os vetores relacionados a ry,, 7, € 13, no referencial inercial:

sin(6,.) cos(p,)
R, =T!r, = | sin(6,)sin(¢,) | ri., parai=1,2. (3.16)
cos(0,)
e
R3r = Ti T3, =
cos(1),.) cos(6,.) cos(¢p,) — sin(e,) sin(g;) sin(6,) cos(p,)
= | cos(¢,)cos(,)sin(p,) + sin(e,.) cos(oy) | rae + | sin(6,)sin(e,) | 73
— cos(1),) sin(6,.) cos(6,)

(3.17)

Os vetores definidos no sistema de coordenadas da biela 3. e 4., € os vetores definidos
anteriormente no sistema de coordenadas do pistao rap, 75, € T6p, agora sao definidos em

coordenadas globais:
cos(1).) cos(f..)
R,.=T!r. = sin(1),) Tiex , para i = 3,4 (3.18)
— cos(t.) sin(6,)

cos(ity) cos(6)
Ry, =T, ry = sin(¢,) Tipw » Dara © = 4,5, 6. (3.19)
— cos(¢y) sin(6,)
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3.4 Velocidade angular

Definidas as diferentes rotagoes de cada componente do compressor, utiliza-se a com-
posicao das velocidades destas rotagoes para determinar a velocidade angular dos corpos.
Para a velocidade angular do rotor (w,), por exemplo, considera-se primeiramente uma
rotacao de precessao, com velocidade ¢, em torno do eixo z,, seguido da nutacao, com
velocidade 6, em torno do eixo y., € finalmente, o spin @br em torno de z,. A velocidade an-
gular do rotor é a composigao destas trés velocidades, projetadas em seu referencial mével

~ . " " nr .
segundo as rotagoes de Euler (referencial T;,y;, 2; dafigura 3.5), ou seja,

Wy 0 0 0 S?r
W= wy | =TpTo | 0 | +Ty | 6 | +] 0 | =A0, %) | 6 | (3.20)
w"'z @T 0 /é/}'/‘ 1/]7‘

A obtengao das velocidades angulares da biela (w.) e do pistao (w,),que possuem apenas
os movimentos angulares de nutacao e spin, é feita com o mesmo procedimento, projetadas

. " " "
no referencial z;, y;, 2; da figura 3.5:

Wex [0 ] [0 ] 0

we=| wey | =Ty | b | +| 0 | =Ac(v) | b (3.21)
Wez I . A e
Wy (0] [ 0] 0

wp= | wpy | =Ty | O, | +] 0 | =Ap(p)| 6 (3.22)
Wpz | 0] | Yy ] Vp

A aceleracao angular de cada corpo rigido é obtida pela derivada temporal das equagoes

(3.20), (3.21) e (3.22):

Or
w, = Ar(er; wr) er + bT(SbT‘? 97’7 wr) (323>
(a8
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wc = Ac(¢c> ‘96 + bc(éca ¢C) (324)

(-;)p = Ap('l/}p) ep + bp(éiﬂ 1%) (325>

3.5 Restricoes geométricas

As restrigoes de um problema sao determinadas quando a posicao de seus componentes
estda confinada em uma trajetoria especifica, ou quando o movimento de dois ou mais
componentes esta inter-relacionado em virtude de restricoes de membros de ligagao. Para
que seja possivel determinar os movimentos destes corpos € necessario considera-las na
formulagao.

No compressor alternativo representado pelo sistema eixo-biela-pistao, estas restrigoes
aparecem devido a ligacao entre a biela e o pistao. O movimento da biela, guiada pelo
rotor, restringe o movimento do pistao. Consideram-se iguais as velocidades angulares de

nutacgao dos dois corpos, ou seja,
0. = 0,. (3.26)

devido as condigdes de vinculo do pistao com a biela (pinagem).
O movimento de deslocamento relativo do excéntrico no interior do mancal da biela
(figura 3.6), é designado pela varidvel Aj, dependente dos vetores de deslocamento do

centro de massa da biela, R, e do rotor, R,

A3 =—R, — Rs, + R + Rs.. (3.27)
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Figura 3.6: Restrigoes geométricas do sistema eixo-biela-pistao

Além disso, o modelo adotado impode a restricao de que o vetor R,. é dependente da

posigdo do centro de massa do pistao R, (figura 3.6), ou seja,
R, = R, + Ry, — Ry.. (3.28)

Para analisar a relagao entre esforgos e movimentos, é necessario obter as aceleracoes
absolutas dos corpos. Estas sao definidas a partir da segunda derivada temporal dos vetores
posicao.

Primeiras derivadas:

As = Ry + T ry. — Ry — Th g, (3.29)
Ry =Ry, + T ry, — T 1y, (3.30)
As aceleragoes:
A3 = Rgc + Ti T3c — Rgr - Tf« T3y (331)
Ry = Ryp+ Thryy — Thry, (3.32)
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Os termos T%, T e T; nas equagoes (3.29) e (3.30) representam respectivamente as
primeiras derivadas das matrizes de rotacao do eixo, da biela e do pistao. A primeira

derivada da matriz de rotacao T} generalizada, onde j = r, ¢, p é apresentada a seguir:

o 0Ty, 0T, 0T
T =5 Loy + 099+ wwj (3.33)

Os termos Tf,, Tf: e T; nas equagoes (3.31) e (3.32) e representam respectivamente
as segundas derivadas das matrizes de rotacao do eixo, da biela e do pistdao. A segunda

derivada da matriz de rotacao TE- generalizada, onde j = r, ¢, p é apresentada a seguir:

“t 62Tt oTt 82 t . 8Tt .
T] —8802@.]—’_8@ QDJ_'_ 892J9+89]9+8¢2w-7+81[) w_]

aQTt BQTt .
+2 556, 8,0, 0 QOJ 0 + 2 Bp; w 90] % +2 554 a%g 'QZ)] (334)
Existem também dois parametros geométricos do compressor referentes a posi¢ao do pistao.
O termo Ay refere-se ao offset da linha de centro do pistao, e a coordenada Az a altura do

pistao com respeito ao CG do eixo, definidos na figura 3.7.

[
Y

= o :
" % \qﬁ s

Figura 3.7: Defini¢do de parametros geométricos Ay e Az.

38



3.6 Cargas que atuam no sistema

Ao descrever as relagoes entre as cargas (forgas e torques) e os movimentos que as
mesmas produzem, faz-se necessario o uso do diagrama de corpo livre do sistema. Cada
corpo que compoe o sistema € isolado e submetido as cargas externas e as cargas de vinculo
com os corpos adjacentes. Dessa maneira, distinguem-se claramente a acao e reacao de
cada carregamento, levando-se em conta também as cargas externas.

Na presente andlise cada um dos mancais é substituido por um sistema de rigidez e
amortecimento. As cargas externas ocorrem devido ao torque motor e a pressao que o
fluido refrigerante exerce no pistao. Os elementos sao acoplados por meio de mancais, que
sao representados por forcas com componentes elasticas e viscosas. Na figura 3.8 apresenta-
se o diagrama de corpo livre do eixo. O eixo possui massa M, e estd sujeito aos seguintes

esforgos:

Figura 3.8: Diagrama de corpo livre do rotor.
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e esforcos causados pelo movimento da biela, representados pela forca F;

F3z
Fy= | Fy, (3.35)
0

e forcas de sustentacao dos mancais, representadas por Fy e Fy

Fl:): F2:1:
F1 = Fly (& FQ = FQy (336)
0 0

e torque motriz, responsavel por manter a velocidade constante do rotor, representado

por T

=10 (3.37)

e torques viscosos nos mancais do eixo, que fazem resisténcia aos torques no eixo Tyisc_r

0
T visc—r — 0 . (338)

Tvisc—r

Observa-se novamente aqui que o mancal axial localizado no bloco do compressor, res-

ponsavel pela sustentagdo da carga na direcao axial (ver figura 2.3) nao estd sendo con-

siderado na presente andlise. Por esse motivo o peso do rotor nao ¢é incluido no diagrama

de corpo livre do eixo. Os efeitos de flexao do eixo e da biela nao sao considerados, pois

espera-se que as deflexoes elasticas da estrutura sob o carregamento considerado seja de

ordem de grandeza inferior as deflexoes dos mancais. Assume-se que os corpos sao solidos

e que a distancia dos mancais nao é grande o suficiente para causar flexoes relevantes.

O diagrama de corpo livre da figura 3.9 apresenta as cargas associadas ao movimento

da biela, cuja funcao é transmitir os esforcos originados pelo eixo para o pistao. As cargas

sao devidas a estes dois componentes e ao peso da biela:
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Figura 3.9: Diagrama de corpo livre da biela.

e F; representa a carga do eixo excéntrico sobre a biela

—F3= | —F, (3.39)

F, a carga devido ao pistao

Fy=| Fy (3.40)

P, a forca peso

P.=| 0 (3.41)

e torques viscosos no mancal do eixo-biela T,;5c_
0
Tvisc—c — 0 . (342)
Tvisc—c

Sabe-se que no pistao o movimento predominante ocorre na direcao axial, apesar disso,
existem também forcas que atuam na direcao radial que provocam pequenas oscilacoes
neste componente. A figura 3.10 apresenta as forcas atuantes no pistao. Axialmente, sao

consideradas a forca exercida pelo gas refrigerante em compressao, a forca exercida pela
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biela e a forga viscosa de movimentacao do mancal. As forgas atuantes na direcao radial

sao compostas da reacao dos mancais, da forca de vinculo com a biela e com a carga de

peso:
A2 hd
H—_*(ﬂ’; o
-
’;z | F 4y
— (Dpx,, Fax Cﬂpr[
- = '4 i >'
Fax Fext Xp Gp |Fext Xp
——
Fuise_5p A p A Fvise_sp Fvisl:_SprlL A Flyisc_6p
FSI Y P FGZ Fsy Fﬁy

Figura 3.10: Diagrama de corpo livre do pistao.

e F.., é a pressao exercida pelo gas refrigerante em compressao, em funcao do angulo

da manivela ¢,

Fo,=| 0 (3.43)

e F, é a forca que a biela exerce sobre o pistao nas direcoes radial e axial

_F4x
—F,= | —F, (3.44)

e F;5 e F§ sao as forcas atuantes na direcao radial, devido a reacao dos mancais na saia

e no topo do pistao respectivamente

0 0
F5 = F5y € F6 = F6y (345)
F5z F6z
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e ¢ P, representa a carga de peso préprio do pistao, que atua radialmente

0
P, = 0 (3.46)
mpg

3.7 Equacoes constitutivas

Os esforcos nos mancais sao oriundos de forcas que ocorrem devido a sua lubrificacao
hidrodinamica. Neste caso, a existéncia do éleo lubrificante nos mancais durante o movi-
mento relativo entre a sua superficie e a superficie do eixo geram pressoes hidrodinamicas
capazes de suportar cargas (Prata, 2005). Os efeitos associados a essa geragao de pressao
sao denominados filme espremido e efeito cunha. O filme espremido ocorre quando uma
carga provoca a aproximacao das duas superficies separadas pelo lubrificante, e o0 mesmo
escoa para as laterais em um movimento cisalhante, fazendo com que a forca de atrito asso-
ciada a viscosidade do fluido se oponha ao escoamento do éleo. Esse fato resulta na elevagao
da pressao do filme de 6leo que serd responsavel pela sustentacao das cargas que forcam
a aproximagao da superficie. Tal efeito é de fundamental importancia no carregamento
dindmico de mancais (Prata et al., 2000)(Fernandes, 1996). O efeito cunha ocorre pelo
movimento tangencial relativo das duas superficies, quando estas nao sao perfeitamente
paralelas. O 6leo é entao carregado pelas superficies em direcao a uma cunha convergente.
Devido a diminuicao da seccao transversal, surge uma oposicao ao escoamento do 6leo pela
cunha, elevando a pressao no mesmo e causando o efeito de sustentacao de carga. Estes
dois efeitos sao contemplados pela Equacao de Reynolds, que representa matematicamente
o problema da lubrifica¢do hidrodinamica (Hamrock et al., 2004), (Duarte Jr., 2005).

A solucao da equacao de Reynolds fornece o campo de pressao no filme lubrificante. Em
sua forma completa, esta equacao nao possui solugao analitica, porém versoes simplificadas
podem ser analisadas, como por exemplo, considerando mancais onde o comprimento é

muito maior do que a largura (simplificagdo de mancal longo), ou mancais onde a largura é
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muito menor do que o comprimento (simplificacdo de mancal curto). A forma comumente
utilizada para solucionar a equacao de Reynolds ¢é pela integracao numeérica desta equacao,
pelo método de volumes finitos (Prata et al., 2000), ou pelo método dos elementos finitos
(Couto, 2006).

(Hattori, 1993) descreve a variagao dos coeficientes de rigidez e amortecimento em man-
cais hidrodinamicos, através da combinacao de equacoes de movimento para os rotores, com
as Equacoes de Reynolds. Os mancais estao sob a influéncia de grandes cargas dinamicas,
introduzidas por um compressor rotativo com dois cilindros e a variacao dos parametros
de rigidez e amortecimento é verificada durante a rotagao do rotor.

As referéncias (Rodrigues, 2003) e (Sternlicht e Rieger, 1967) mostram que a integracao
das equagoes fluido-dinamicas ao conjunto eixo-mancal oferecem valores equivalentes de
forcas elasticas e viscosas que interagem com o movimento do eixo suportado.

(Shabaneh e Zu, 2000) verificaram que em um sistema eixo-rotor suportado por mancais
viscoelasticos, o aumento do coeficiente de perda viscoelastico eleva a freqiiéncia amortecida
do sistema e diminui a vibracao correspondente. Além disso, o aumento da rigidez provoca
o aumento da freqiiéncia fundamental até alcancar o valor correspondente a um mancal
rigido.

No presente modelo, as forcas de mancal sao constituidas de parcelas elastica e viscosa.
A forca elastica é proporcional ao valor negativo do deslocamento do eixo em relacao ao
mancal, e a forga viscosa é proporcional ao valor negativo da velocidade do eixo também
em relacao ao mancal.

Dessa maneira, as forcas de mancal Fy, Fy, F3, F5 e Fg do modelo dinamico podem

ser descritas pelas equagoes constitutivas de rigidezes e coeficientes viscosos equivalentes a
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cada mancal, ou seja:

F, = —K(R, + Ry, —1,) — Ci(Ry + Ry,) — Fiser; (3.47)
F, = —Ky(R, + Ry —15) — Co(Ry, + Ry) — Foiver; (3.48)
F; = —K3A;— C3A; — Foipes; (3.49)
Fs = —K;(Ry, + Rsp,— 15, — Ay.) — Cs(Ryp + Rsy) — Fuises — Frins;  (3.50)
Fs = —Kg(R, + Rep — 165, — Ayz) — Cs(Ryp + Rgy) — Fuises — Fring;  (3.51)

onde as somas (R, +R;,), parai = 1,2, e (Ry+R;, — A,.), para i = 5,6 representam
as posicoes finais dos respectivos vetores ., © = 1,2 e 7, ¢ = 5,6 no sistema inercial, o
termo Aj e é definido pela equagdo (3.27), e o termo A, refere-se a coordenada de altura

e offset da linha de centro do pistao com respeito ao CG do eixo (figura 3.7). As matrizes

Ki, Ky, ..., Kg sao rigidezes, responsaveis pela componente elastica destas forcas e as
matrizes Cy, C,, ..., Cg sao valores de amortecimentos viscosos equivalentes para cada
mancal. As componentes viscosas Fyise1, . .. , Fuises representam as forcas de arraste devido

a lubrificacao dos mancais e as componentes Fj;,5 ¢ Fi;,6 sao forcas viscosas nos mancais da
saia e do topo do pistao, que oferecem resisténcia ao seu movimento de translagao devido
a sua lubrificacao. No capitulo 5 os valores atribuidos a essas constantes sao baseados em

critérios geométricos e cinematicos de mancais disponiveis na literatura.

3.8 Equacoes de movimento - Newton-Euler

De acordo com a primeira e a segunda lei de Newton, um corpo sob a acao de forcas que
nao estao em equilibrio possui um movimento acelerado, e a sua aceleragao é proporcional
a resultante destas forcas. Isso é valido para as aceleracoes medidas em um sistema de

coordenadas inerciais (Santos, 2001)

n

Z[Fz‘ = Mj 1@ (3-52)

i=1
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n
onde > F; é a resultante de forcas agindo no centro de gravidade do corpo, M a sua

i=1

matri; de inércia translacional e a a aceleracao de seu centro de massa. A equacao de
Euler, semelhantemente, estabelece que a aceleracao angular de um corpo é proporcional
a carga de torques externos exercidos sobre o mesmo. Tal relagao, entretanto, pode ser
descrita com respeito a um sistema de coordenadas locais, nao inerciais, com origem no

centro de massa de cada corpo. A expressao genérica da equacao de Euler para um corpo

rigido j sujeito a n forcas (externas e de reagao) é dada por:

> 5 M =Tw; +Q; x (Iw;) (3.53)
i=1

onde i B; M ¢ o somatodrio dos momentos provocados pelas n forgas, I ¢ o tensor de inércia
=1

do Cozrpo, w; ¢ a derivada do vetor de velocidade angular do corpo w;. O vetor w; é a

velocidade de rotagao do referencial do corpo rigido, que coincide com a velocidade angular

absoluta do corpo quando o referencial é solidario ao corpo, que é o caso no presente modelo.

As equacoes de Newton-Euler para cada componente do compressor, sao apresentadas na

seqiiéncia.

As equagoes de Newton-Euler aplicadas ao rotor sao:

Irwr + Wy X Irwr =Ty X fl + T X f2 — T3 X f3 + C (354>

M, R, = F, + F, + F; (3.55)

onde ¢ é o torque motriz imposto ao rotor, F; e Fy representam as reacoes nos mancais
de sustentacao do eixo, e F3 a forca exercida pelo mancal de conexao do excéntrico com a
biela. As forgas fi, f, e f; sdo as projecoes das trés forcas no sistema movel de referéncia

do eixo, determinadas pela transformagao

fi=T,F, para j=rcp e i=12...,6. (3.56)
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As equagoes de Newton-Euler aplicadas a biela sao:

Icwc + we X Icwc = T3 X f3 + Tye X f4 (357)

M.R,.= —Fs+ F, + P, (3.58)

onde F3 é a forga exercida pelo mancal de conexao do excéntrico com a biela e Fj representa
a carga que o pino de ligacao do pistao exerce sobre a extremidade da biela. As forgas f; e
f1 sao as projecoes das duas forcas no sistema moével de referéncia da biela e P, é a forca
peso.

As equagoes de Newton-Euler aplicadas ao pistao sao:

Lw,+w, x Lw,="m7y X fi + 15, X f5 — 16p X [ (3.59)

M,R,, = —F, + Fs + Fs+ P, + F.,, (3.60)

onde F é a carga que a biela exerce sobre o pino de ligagao do pistao, F5 e Fg representam
os esforcos dos mancais na saia e no topo do pistao, respectivamente. F.,; é o carregamento
externo exercido pela pressao do gés e P, ¢ a forca peso do pistao.

E possivel reescrever as equagoes de movimento do sistema eixo-biela-pistao explicitando
as variaveis dependentes e os graus de liberdade. Os primeiros graus de liberdade sao as
variaveis angulares do rotor ¢,, 0, e 12)}, determinadas pelas equagoes (3.55), substituindo

os valores de w, (eq. (3.20)) e w, (eq. (3.23)):

S?r S{)r Ql?r le
LA, | 6, | = -Lb— (A | 6 | | x |LA| 6 | | +rxTo | By | +
wr % ¢r 0
Fy, Fs, 0 0
47y, X T, ng + 73, X T, ng + 0 + 0 (361)
0 0 Tz Tvisc—r

As forgas de agao e reagao F, Fy e F3 sao conhecidas e definidas pelas equagoes (3.48),
(3.49) e (3.50). Estas ultimas sdo dependentes da posigdo absoluta do centro de massa

do rotor, cujas coordenadas sao graus de liberdade do sistema, e sao determinadas pelas
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equagoes (3.55):

w = (R E ][R 5
A equagao de Euler da biela (3.58) tem como incégnitas as duas aceleragoes angulares da
mesma, 0, ¢ .. A dependéncia das rotacdes de nutacio da biela e do pistéo, representada
pela restrigdo geométrica (3.26), define a aceleracao angular de nutagao da biela como uma
variavel dependente (96 = ép). A aceleracao angular ¢, em z, é grau de liberdade do

sistema, e é definida pela equacao abaixo, utilizando as defini¢oes de w. e w. das equacoes

(3.21) e (3.24) respectivamente:

0 0 0
I.A. | 6. | = ~I.b.— | A. | 6. x | LA. | 6. —
Ve Ve Ve
Fs, Fy, 0
—rse X To | Fyy | 474 xTe | Fyy | + 0 (3.63)
0 Fy, Tvisc—c

O pistao tem as duas aceleragoes angulares que compoe o seu movimento, ép e dﬁp como
graus de liberdade. Estes sao determinados pelas equagoes de Euler do pistao (3.58), nas
coordenadas y, e z,, e utiliza as equagbes (3.22) e (3.25) para determinar a velocidade w,

e a aceleragao w,. angulares, respectivamente:

0 0 0 FL
LA, | 0. | =-Lb,— A, | 6. | | x[LA | 0. | | +7pxT,| By | +
¢p wp wp F. 4z
3.64
0 0 (3.64)
+7’5p X Tp F5y + Tep X Tp F6y
F; 5z F, 6z

As forgas F;5 e Fg sao conhecidas e definidas pelas equagoes (3.51) e (3.51). Os tltimos graus
de liberdade do sistema eixo-biela-pistao sao as coordenadas do vetor posicao absoluta do

pistao R, determinados pela equacao de Newton do pistao (3.60):

}?gpx F4x 0 0 0 Femt
M, Egpy =— | Fy | + | F5y | + | Foy | + 0 + 0 (3.65)
Rgpy F4z F5Z FGZ sz 0
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Todos os esforcos que atuam no sistema eixo-biela-pistao sao conhecidos, exceto a forca
que ocorre no pino de ligacao entre a biela e o pistao Fy. O esforco que a biela realiza
sobre o pino do pistao (Fy) é incognita do sistema, determinada pelas equagoes de Newton

da biela (3.58), como segue:

F4ac égcx FBx 0
Fiy | =Me | Ryey |+ | Fsy || 0O (3.66)
F4z Rgcy 0 Pcz

F, é variavel dependente de R,,, pois as componentes do vetor aceleracao Rgc sao deter-
minadas pela equagao de vinculo (3.32).

Esta forca gera momentos na biela e no pistao, representados pelos termos 74, X T.Fy
na equagao de Euler da biela (3.63), e 74, x T}, Fy na equacao de Euler do pistao (3.64). Por
se tratar de uma incognita, é conveniente que as componentes desta forca sejam explicitas
nas equacoes, e para isso o calculo vetorial é substituido pelo calculo matricial, da seguinte

maneira;
T45 X TJF4 = A4JT]F4 s j =cC,p (367)

onde a matriz Ayj representa o vetor ry;:

0 0 0
Ay=10 0 —ry |, j=ecp (3.68)
0 T4jx 0

As equagdes na forma acima (3.61)-(3.65) mostram que o sistema eixo-biela-pistao é
composto por onze graus de liberdade e sete variaveis dependentes. A complexidade das
equacoes exige que sejam executadas algumas manipulagoes algébricas para possibilitar a
simulagao numérica e determinacgao da solugao do sistema. Estas manipulagoes, bem como
o algoritmo de solucao do sistema sao apresentadas no capitulo 4. Os resultados obtidos
com simulagoes numéricas do modelo sao apresentados no capitulo 5. Uma abordagem
com menor nimero de graus de liberdade considera mais simplificagoes no movimento do
mecanismo e pode ser encontrado em (Gerardin, 2005), (Dufour et al., 1995) e (Kim e Han,

2004).

49



Capitulo 4

Simulacao Numérica

Obtidas as equacgoes diferenciais que representam o movimento do sistema mecanico
estudado, estas devem ser resolvidas (integradas) para a obtengao do seu movimento resul-
tante, em funcdo das componentes de velocidade e do vetor posicao (Rade, 2000). Devido
a complexidade das equacgoes diferenciais, utilizam-se técnicas numéricas aproximadas para
a sua resolucao, baseadas na discretizacao da variavel tempo e nas aproximagoes numéricas
das derivadas presentes na equacao diferencial. Através das equacgoes dindmicas do com-
pressor, sao elaborados os modelos descritos neste capitulo, que aplicados ao método de
Runge-Kutta simulam o comportamento do sistema de compressao alternativo em seu

regime de trabalho.

4.1 Equacoes de estado

Qualquer sistema de equacgoes diferenciais de segunda ordem ou ordem superior pode
ser reformulado em um sistema de equacgoes de primeira ordem, mediante uma mudancga de

variaveis convenientes. Dessa forma, para um problema de valor inicial de segunda ordem:

i(t) = gt, z(t), 2(t)), t > to (4.1)
z(ty) = @ (4.2)
(to) = Yo (4.3)



onde x, g, ¥y e Yo sao vetores pertencentes ao R™, e

gtz (t), ..., (t), 2 (t),. .., &, (1))

g— go(t, (), . .. ,wn(zt),'wl(t),... , (1)) (4.4)

gn(t, @1 (t), ... & (t), 1(t), ..., &a(t))
define-se uma nova varidvel y(t) = &(t) cuja derivada y(t) = &(t) e aplica-se a substituigao

de Z(t) e &(t) na equacdo (4.3), formando um sistema de primeira ordem:
rT=1y (4.5)
y=g(t,zy)

com condigbes iniciais x(tg) = oy e Y(to) = Y-

As equagdes de movimento (3.61)-(3.65) e sao equagoes diferenciais de segunda ordem,
e representam o sistema de onze graus de liberdade e dez variaveis dependentes. Os graus
de liberdade de cada elemento do compressor sao as variaveis em que o componente tem
liberdade de movimento, determinados pelas equacoes dinamicas. Além disso, o sistema
possui sete varidaveis dependentes destes graus de liberdade, algumas delas determinadas
pelas equacoes de vinculo. Para melhor compreensao do sistema, realiza-se a distingao
entre as variaveis dependentes e as variaveis que sao graus de liberdade.

O rotor realiza trés rotagoes, sendo duas delas realizadas no eixo coordenado moével z,,
denominados precessao e spin, e uma rotacao no eixo coordenado movel y,., denominada
nutacao, todas representadas na figura 3.5(a). As aceleragoes angulares referentes a estes
trés movimentos sao graus de liberdade do sistema e sao definidas pelas equacoes de Euler
do rotor (3.61). O eixo também translada em duas diregoes z, e y,, e estes movimentos sao
representados pela varidvel Ry, (apresentada na figura 3.6), orientadas em seu centro de
gravidade, e determinadas pelas equagoes de Newton do rotor (3.62). Assim, as aceleragoes
do CG nas diregoes x, e y, sao também graus de liberdade do compressor. Desta forma,

os graus de liberdade relacionados ao eixo do compressor sao
gér’ 9% wra Rgrm; Rgry-
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A biela tem o seu movimento restrito pelo movimento do pistdao. A biela realiza duas
rotagoes, uma no eixo coordenado moével z., movimento de precessao, e uma rotagao no
eixo coordenado mével y., denominada nutacao (figura 3.5(b)). A rotagao em z. é livre
e a aceleracao angular relacionada a esta rotacao ¢ um grau de liberdade do sistema,
determinado pela equagao de Euler da biela (3.63). A nutagao, realizada em y. depende da
nutacao do pistao no respectivo eixo coordenado e constitui a primeira variavel dependente
do sistema, definida pela equagao (3.26). A translacao da biela, que ocorre nas trés diregoes,
também esta atrelada a translacao do pistao e é determinada pela equacao de vinculo
(3.28) (ver figura 3.6). A equacdo de vinculo também determina a varidavel dependente
que representa o deslocamento do excéntrico no interior do mancal, definido pela equacao

(3.27). Assim, o grau de liberdade relacionado a biela é
e
e as variaveis dependentes relacionados a mesma sao
9c7 Rgc:w Rgcya RgCZ7 A3x7 A3ya A3z~

O pistao, assim como o rotor, tem todas as aceleracoes como graus de liberdade. O
movimento reciproco do conjunto biela-manivela e a presencga do lubrificante no cilindro,
estabelecem uma tendéncia de rotagao no pistao em torno dos eixos y, e z,, denominadas
nutacgao e precessao, respectivamente. Os graus de liberdade relativos a estas aceleracoes
angulares sao determinados pela equacao de Euler do pistao (3.64). Estas rotagoes provo-
cam pequenas oscilacoes no pistao, e além do seu movimento principal de translacao em
x,, este translada nas diregoes y, e z, (varidvel Ry, da figura 3.6), sendo as respectivas
aceleragoes graus de liberdade do sistema, determinados pelas equagoes (3.65). Os graus

de liberdade relacionados ao pistao sao, portanto,

6)177 wpa RQPQU’ RQP?J’ RQPZ'
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O esforco do mancal no pino de conexao entre a biela e o pistao também ¢é incogita
do sistema e depende da translacao do pistao. A forca F, ocorre nas trés direcoes, estd
representada na figura 3.10 e é determinada pelas equagoes de Newton da biela (3.66). As

variaveis dependentes relacionadas ao pistao sao
F4a:; F4y7 F4z~

O vetor de estados do compressor é composto por suas variaveis independentes e suas

respectivas velocidades, e pode ser escrito como

di(t) = [gpr, 97’7 ¢r7 Rgm:; Rgry7 ww 0p7 ¢p, Rgpxa Rgpy; Rgpz]t'
Para transformar as equagoes de movimento do compressor (3.61)-(3.65) em equagoes
de primeira ordem, novas varidveis y;, = x e y;.;, = @i = 1, 3,5,..., 21 sao criadas, e

definidos os estados:

As equagoes de primeira ordem sao:

or =1 Pr =Y

0, = Y3 9]‘ = Ya

Ur = ys 1/.}7" =Y
Rgrx = Y7 Rgmc =Ys
Rgry = Y9 Rgry = Yo
0. = yn 9; = Y12 (4-6)
e = 113 7/{c = Y14
Up = Y15 Up = Y16
Rgpx = Y7 Rgpz = Y18
Rgpy = Y19 Rgpy = Yoo
Rgpz = Y2 Rgpz = Y2

Yi = Yi+1,

i=1,3,5,...,21

(4.7)



Para: =1, 3,5

Y2 Y2
_Irbr Ar Y4 X IrAr Yq +
Yo Ye
[ Fl:p ] F2:v
Yir1 = (IrAr)il +ry, X TE | Fry | + 1, x TE | Fyy | + ’
0 0
[y, | 0 0
+ry, xTE | F3 |+ | 0 | + 0
L 0 ] T Tvisc—r
(4.8)
Parai1 = 7,9
_ F F: F.
'i _ Mr 1 1lx + 2z + 3z
i1 = (M) ([Fly} [F2y Fy,
(4.9)
Para i = 11
0 0
Ic bc Ac Y12 X ICA-C Y12 —
. Y14 Y14
yi-ﬁ-l = [ 001 } (ICAC)_
F3x F4a:
— 13, X Tc ng + A4cTc F4y
0 F4z
(4.10)
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T, parai =1,...

Para i = 13, 15

. 1 00 _
yi+1:|:0 0 1}(IpAp> !

Para: = 17, 19, 21

Z)z’+1 = (Mp)_l - F4y

0 0
b, — (A, | 6. || x 1A, | 4. |-
Y16 Y16
[ Fy, 0
A4pr F4y + T5p X T; F5y +
L F4z F5z
0 0
+'l"6p X T; F6y + 0
Fﬁz Tvisc—c
(4.11)
0 0 O Fea:t
0 Fs. myg 0
(4.12)

4.2 Método de Runge-Kutta

Os métodos de Runge-Kutta baseiam-se na aproximacao por Série de Taylor e a ordem

valores das fungoes g;(t, 1, s, . ..

das séries empregadas determina a ordem do método de Runge-Kutta. Para um sistema

de n equagoes diferenciais de primeira ordem na forma (4.5), utilizam-se combinagoes de

,T) para as expansoes em séries de Taylor das fungdes

,n. Este método tem a vantagem de nao exigir as avaliacoes explicitas
das derivadas das funcoes. O método de Runge-Kutta de quarta ordem é bastante utilizado

por ser uma combinagao de simplicidade, alta precisao e economia (Cunha, 2000).
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Para obter uma solucao aproximada de quarta ordem do sistema de equacoes diferenciais
(4.5) no intervalo de tempo (%o, ts), discretiza-se este intervalo em p sub-intervalos de largura

h, dada por

ty— to
h=f 0 4.13
’ (4.13)

e gera-se as sequéncias iterativas:
mo = g(tx, Tr)
mp =g (tk + %,xk + %mo)
Mo =@ (tk + %,xk + %ml)
mg = g (tgy1, Tp + hmo)

Tyl = T + % (mo + 2m1 + 2m2 + m3)

onde ty 1 =ty + h, k=0,1,... ,p—1.

4.3 O esquema de simulacao

A figura 4.1 apresenta um fluxograma de solucao das equacoes de movimento do com-
pressor alternativo estudado. A simulacao numérica realizada compreende as seguintes

etapas:
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Inicio }

h 4
+ Constantes fisicas
+ Condigdes iniciais

+ Modelo de dissipagdo

¥

+ Orbitas
+ Esforgos nos mancai

Solugéo do modelo
com mancais pinados

¥

Solugao do modelo
com mancais flexiveis
(Runge-Kutta)

- Orbitas
+ Esforgos nos mancai

¥

Fim

Figura 4.1: Fluxograma de solugao das equacoes dinamicas do compressor alternativo
estudado.

1. Definicao dos valores constantes das propriedades inerciais e geométricas dos compo-

nentes do sistema.

2. Definicao dos parametros fisicos de rigidez e amortecimento atribuidos aos mancais
do sistema.
3. Definicao das condigoes iniciais:

No caso do sistema pinado as condigoes iniciais de operacao consistem no fornecimento
da velocidade de rotacao e perfil da forca externa de compressao, em funcao do angulo

de rotacao do rotor.

No caso da analise do sistema flexivel, além dos parametros de velocidade de rotacao e

perfil de forca externa de compressao, é fornecido o conjunto de condig¢oes cinematicas
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iniciais, bem como o perfil de torque motivo do rotor.

Analise do sistema pinado

Nesta andlise sao determinados os esforcos atuantes em cada mancal, bem como o
perfil de torque motivo necessario a manutencao de rotagao do rotor, para que ela se
mantenha constante. Todas essas variaveis sao determinadas em funcao de amostras
igualmente espacgadas do angulo de giro do rotor, ao longo de uma rotagao completa.
O perfil de torque motivo calculado ¢é utilizado como entrada da anélise do sistema

flexivel.

Anélise do sistema flexivel

Nesta andlise sao calculados os esforcos atuantes em cada mancal, assim como os
deslocamentos resultantes de tais esforcos. As equacoes constitutivas usadas para o
relacionamento dos esfor¢os com o movimento dos mancais, dependem dos parametros
e mecanismos de forcas conservativos e dissipativos atribuidos ao modelo. Diferentes
hipéteses do mecanismo de forcas de reacao atuantes nos mancais podem ser verifi-

cados nessa etapa de analise do sistema flexivel.

Apresentacao dos resultados

Os resultados obtidos nas andlises sao apresentados na forma de graficos de forgas,
orbitas e através de uma animacao grafica do movimento do conjunto durante o ciclo

de operacao simulado.
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Capitulo 5

Analise do Modelo Numeérico

Neste capitulo comparam-se os resultados obtidos da simulagao numérica do sistema
de compressao modelado com angulos de Euler e mancais representados por forgas visco-
elasticas, desenvolvido no presente trabalho, com aqueles obtidos da simulagao do sistema
com mancais pinados. A comparacao tem como objetivo principal identificar a relevancia
da utilizacao de uma modelagem dinamica mais completa na investigagao dos esforcos nos
mancais. O modelo é analisado, quantificando progressivamente os diferentes esforcos e
condicoes de carregamento dos mancais.

Na primeira parte da comparacao de resultados, utiliza-se o modelo proposto para a
analise dinamica de um sistema excentrico-biela-pistao oriundo de uma aplicacao automo-
tiva. O objetivo é comparar o modelo com mancais pinados utilizado no presente trabalho,
com aquele utilizado em um software comercial de andlise dinamica. Mostra-se que a andlise
de esforcos de mancais no presente modelo pinado, compara-se com os obtidos no modelo
dindmico de Geradin (Gerardin, 2005). Em seguida, inicia-se as comparagoes com o modelo
desenvolvido no presente trabalho. Analisa-se os esfor¢os dinamicos sobre os mancais cau-
sados pelas forcas inerciais dos componentes do compressor movimentando em condicoes
operacionais. Posteriormente, os esforcos nos mancais sao calculados considerando a carga
de compressao do refrigerante.

Utiliza-se nestas analises diferentes modelos de forcas de reacao nos mancais: um modelo
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de forcas elasticas (conservativas) e dois modelos de forgas viscosas (dissipativas). Os
modelos de forcas dissipativas sao do tipo geométrico - que levam em conta as forcgas e
torques de arraste viscoso dos mancais, e paramétrico - que utiliza o produto de constantes
de amortecimento arbitrarias pelas velocidades de deslocamento dos mancais. Em todos
os casos, analisa-se também a Orbita dos mancais, em funcao de suas relagoes de excen-
tricidade. E feita também uma comparacao da érbita obtida com os modelos de forga de

reacao dos mancais e aquela obtida a partir de um experimento pratico.

5.1 Modelagem dinamica tradicional - Software AVL-
Excite

Nesta secao, os esfor¢os nos mancais sao obtidos através da simulacao do sistema com
mancais pinados e sao comparados com os resultados obtidos na dissertacao de mestrado
de Gerardin (2005). O trabalho citado faz a comparacao das reagoes nos mancais principal,
exceéntrico e no pino do pistao, utilizando um modelo dinamico desenvolvido com angulos
de Euler e mancais pinados, e a modelagem com o software AVL-Excite, tradicionalmente
utilizada na industria. O objetivo desta comparacao inicial é mostrar que o atual mode-
lo pinado representa o mesmo sistema proveniente da modelagem dinamica completa de
Gerardin, mais exato do que modelo comercial AVL-Excite.

Esta modelagem tradicional baseia-se na equacao de vinculo do sistema, ou seja, em
relagoes geométricas do sistema pistao-biela-manivela. O movimento ocorre no plano e a
posicao instantanea do pistao é representada por uma relagao que envolve os angulos motor
e movido, da qual obtém-se a velocidade e aceleracao do mesmo. Para determinar a massa e
o centro de gravidade de partes complicadas com o software AVL-Excite, a forca de inércia
¢ decomposta como a soma de uma parcela oscilatoria e outra de rotacao, dependentes do
angulo de manivela (Gerardin, 2005).

Na presente simulacao utiliza-se os mesmos dados utilizados na referéncia citada e o

mesmo perfil de pressao, apresentada em fun¢ao do angulo da manivela na figura 5.1, para
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uma rotacao de 2200 rpm.

% 10° Pressao x Angulo
15
o 10} 1
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Figura 5.1: Perfil de pressao em fun¢ao do angulo utilizado na dissertacao de mestrado de
Gerardin (2005).

A figura 5.2 apresenta os esforcos para o mancal do excéntrico, nas diregoes = e v,

comparados a solugao obtida com o software AVL-Excite, obtidos em (Gerardin, 2005).
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Figura 5.2: Esfor¢os no mancal excéntrico do compressor aternativo (Gerardin, 2005).

Observa-se na figura 5.2 (a) que os esforgos na diregdo x sdo superiores aqueles que
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ocorrem na diregao y. Este fato também pode ser observado na figura 5.3 (a), obtida com
o modelo de mancais pinados utilizado no presente trabalho. Observa-se também, para as
duas figuras em comparacao, que o inicio dos esforcos na direcao = do mancal excéntrico é
negativo. Isto significa que os componentes do compressor estao sendo tracionados devido
ao processo de succao do gas. O pico de forca, que também é semelhante nos dois resultados,

reflete fase de compressao do gés.

Mancal Excentrico Mancal Excentrico

0 100 200 300 400 500 600 700 0 100 200 300 400 500 600 700

v, (rd) v, (d)
(a) Esforgos na diregao x (b) Esforgos na direc¢ao y

Figura 5.3: Esforcos no mancal excéntrico pinado do modelo desenvolvido no presente
trabalho.

5.2 Modelos das forcas atuantes no sistema
5.2.1 Forca de compressao

A funcao do compressor em um sistema de refrigeracao é estabelecer a diferenca de
pressao entre a condensagao e evaporagao, e garantir a movimentagao do refrigerante. Em
compressores volumétricos (ou de deslocamento positivo), a elevacao da pressao é alcangada
mediante a compressao do volume de gas no interior de uma camara de compressao, e
quando essa se torna maior do que a pressao da tubulacao de descarga, promove a abertura

da valvula e a conseqiiente movimentagao do refrigerante, como explanado no capitulo 2.
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Este processo estabelece que o fluxo do gés nestas maquinas, assim como a pressao no
interior da camara de compressao, nao é constante.

A forca de carregamento do compressor alternativo investigado neste trabalho é a
pressao exercida sobre o pistao durante a compressao. Com o objetivo de comparacao
dos resultados numérico e experimental, o perfil de pressao adotado aqui é o mesmo uti-
lizado na tese de doutorado de Couto (2006). O trabalho citado utiliza o acoplamento da
descarga do compressor a um cilindro pressurizado para simular o processo de compressao,
com o intuito de evitar a montagem do compressor em um sistema de refrigeracao, o que
dificultaria o processo de medicao experimental. O cilindro preenchido com ar, succionado
do ambiente de teste, tem sua pressao controlada. A pressao do cilindro é instantanea-
mente medida, bem como a posicao do pistao, e desta forma consegue-se estabelecer a
curva experimental da pressao em funcao do volume do cilindro durante a operacao.

A evolugao da pressao em func¢ao do volume é apresentada na figura 5.4 (a). Como o
movimento do pistao é determinado pela rotacao da manivela, a pressao também pode ser

apresentada em funcao do angulo de rotagao do eixo (figura 5.4 (b)).

2 1° (a) Diagrama Pressédo x Volume oy 1¢¢ (b) Diagrama Pressao x Angulo

Descarga Descarga

Pressao (Bar)
D

Pressao (Bar)
(o]

Expansao

Compressao

Compressao

0 i i i i i 0 i i i i i
0 0.2 0.4 0.6 0.8 1 1.2 0 60 120 180 240 300 360
Volume x107° Angulo do eixo (graus)

Figura 5.4: Evolucao da pressao no cilindro do compressor.

Para o sistema de compressao investigado neste trabalho, o ponto inicial (angulo da

manivela 0 graus) é o ponto morto superior, onde as duas valvulas estdo bloqueadas, e a

63



pressao interna é mantida pela existéncia do volume morto. Inicia-se o movimento do pistao
no sentido inverso ao cabecote, caracterizando a etapa de expansao, e a pressao diminui
até atingir um valor menor que a pressao na tubulagdo de sucgao (angulo de manivela
em torno de 45 graus). Nesta etapa de suc¢do do gas, caracterizada pela absorcao do
refrigerante, o volume no interior do cilindro aumenta (figura 5.4 (a)) até o ponto em que o
cilindro é totalmente preenchido pelo gas (angulo de manivela em torno de 200 graus). O
movimento do pistao é invertido, iniciando o processo de compressao do gas, reduzindo o
volume e proporcionando o aumento da pressao até a abertura da valvula de descarga (300
graus). Nesta etapa, a pressao do gds se mantém e o seu volume é reduzido ao minimo,
encerrando um ciclo de operagao. O processo de compressao pode ser verificado em (Rovaris
e Deschamps, 2006), onde a influéncia da dinamica da valvula de descarga é investigada.
O perfil da curva de carregamento externo determina a curva de torque necessaria
para manter a velocidade constante de operacao do compressor. O torque motor inserido
no modelo desenvolvido neste trabalho é obtido pela integracao do modelo com mancais
pinados sujeito a curva de pressao apresentada na figura 5.4. As sec¢oes 5.3 e 5.4 apresentam

os respectivos perfis de torques utilizados nas simulagoes.

5.2.2 Forcas elasticas

Como foi apresentado na secao 3.7, as forcas de mancal sao representadas por compo-
nentes elasticas e viscosas, sendo as elasticas modeladas como forgas de mola, proporcionais
aos valores negativos dos deslocamentos do eixo em relacao aos mancais. Os elementos ky,
ko ..., kg das matrizes K, Ks, ..., Kg sao rigidezes equivalentes de cada mancal e

modeladas como:

&
oo

K; = para i =1,2,...,6 (5.1)

o o
oS o
T

Embora a matriz de rigidez apresentada para cada mancal seja diagonal, é sempre

possivel incluir na mesma os termos cruzados de rigidezes do mancal. Os valores atribuidos
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a estas constantes sao obtidos através da relacao de excentricidade dos mancais, cujas
orbitas sao tracadas nas simulagoes. Define-se a excentricidade do eixo e como o méaximo
deslocamento permitido do centro do eixo em relagao ao centro do mancal, e a folga radial
fraa como a metade desse valor. Admite-se assim que os deslocamentos do eixo podem
ser menores do que f,.q. Estas orbitas limitam a posicao do eixo no interior dos mancais,

proporcionando um deslocamento realista do eixo dentro dos mesmos.

5.2.3 Forcas viscosas

Forca viscosa geométrica

Considerando que todo o eixo no comprimento do mancal estd envolvido pelo lubrifi-
cante, define-se a forca viscosa geométrica como o arrasto que age em direcao paralela a
direcao de movimento do eixo através do fluido, e que faz resisténcia ao movimento. Para
uma esfera de diametro D e area A, se movendo em um fluido viscoso e incompressivel,

com velocidade V', cuja viscosidade é p e a densidade é p, o arrasto é uma funcao do tipo

Foise = f(D7 v, s ;0) (52)
O coeficiente de arrasto ¢ definido como (Fox e McDonald, 1978)

Fvisc VD
f(Re); Re= Pr

O = —— =
P VA o

(5.3)

Este coeficiente possui as mesmas caracteristicas para um fluxo sobre um cilindro cir-
cular, mas no caso do cilindro ele é calculado de acordo com valores tabelados em (Fox e
McDonald, 1978). Este parametro ¢ entao utilizado para os mancais presentes no modelo
dinamico do compressor estudado, considerando as variaveis diametro (D), drea do mancal
(A), velocidade relativa entre as superficies do mancal e sua carcaga (V'), a viscosidade (u)
e a densidade (p) do lubrificante.

Os mancais giratérios estao sujeitos também a um torque resistivo dependente do coe-

ficiente de arrasto. O arrasto por unidade de area é considerado uniforme sobre toda a
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superficie do mancal, desprezando os efeitos das extremidades. Assim, uma forca resultante
Fp que produz um torque com braco de alavanca igual ao raio do mancal pode portanto

ser calculada, levando & expressao do torque viscoso resistivo (Fox e McDonald, 1978):

L L
e = Fp= = =pV?A
Tvisc D 9 4 PV C(D
Tvise = WD3 ™ 5.4
D" (5.4)

Além do arrasto, os mancais da saia e do topo do pistao oferecem uma resisténcia ao
movimento de translacao do pistao. Trata-se de uma forca viscosa linear, dependente da
folga radial (fqq), da area (A) e da velocidade do mancal (V'), e que pode ser expressa

simplesmente por:

\%4
A (5.5)

Observa-se que este modelo aqui utilizado representa uma simplificagao da situagao

real, onde o filme lubrificante nao preenche toda a folga radial. A inclusao de modelos mais
detalhados para o cédlculo das forcas viscosas foge do escopo do presente trabalho e dada a

sua complexidade tem sido assunto de pesquisas atuais em desenvolvimento (Dias, 2008).
Forga viscosa paramétrica

Este modelo de forga viscosa nos mancais ¢ representado por uma matriz com coe-
ficientes de amortecimento, proporcional ao valor negativo das velocidades do eixo em
relacdo ao mancal. Os elementos ci, ¢, ... ,cg das matrizes Cy, Csy, ..., Cg sao valores

de amortecimentos viscosos equivalentes a cada mancal, aqui representados como:

C; 0 0
Ci=(0 ¢ 0 para i =1,2,... 6. (5.6)
0 0 C;

Semelhante as rigidezes, as matrizes de amortecimento podem conter elementos de acopla-
mento cruzado do amortecimento, embora no presente trabalho sejam representadas ape-
nas por seus elementos diagonais. Os valores atribuidos a essas constantes sao calibrados,

baseados na relacao de excentricidade dos mancais.
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5.3 Esforcos das cargas inerciais

As cargas atuantes nos mancais sao calculadas aqui sem a atuacao da forga externa de
compressao e sem qualquer tipo de forca de reacao viscosa nos mancais. Apenas a carga
inercial é considerada e a determinacao do torque é feita através do sistema com mancais
pinados. As reacoes nos mancais sao calculadas para o este sistema e para o sistema
com mancais elasticos, possibilitando a comparacao entre os dois modelos. O ajuste das
rigidezes de cada mancal é realizado pela observacao da relacao de excentricidade, definida
pelas posigoes = e y do centro do mancal divididas pela folga radial. Os valores calibradas

para esta configuracao do sistema dinamico sao:
ki = 5,0<10" N/m; ky = 4,0x10" N/m; ks = 2,5x10" N/m; ks = k¢ = 3,0x10" N/m.

A figura 5.5 apresenta o grafico do torque motor responsavel pela manutencao da veloci-
dade de rotacao constante no sistema de compressao analisado, calculado para o sistema

com mancais pinados sem esforco de carregamento externo, em funcao do angulo do eixo.

Torque Motor

0.6
0.4r1
—~ 0.2
£
<
o 0
>
g
o
= 0.2

0 60 120 180 240 300 360
v, (Graus)

Figura 5.5: Torque motor para o compressor alternativo sujeito apenas as cargas inerciais
dos seus componentes.
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Observa-se na figura 5.5 que o valor inicial do torque ¢é diferente de zero devido ao offset
da linha de centro do pistao (ver figura 3.7). Um torque crescente ¢ exigido para iniciar o
movimento do pistao no sentido oposto ao do cabecote, e decresce a partir de um angulo de
38 graus, quando o eixo precisa de uma for¢a menor para movimentar o pistao. O torque
se torna negativo por volta de 78 graus do angulo do eixo e se torna positivo novamente
quando o angulo passa pelo valor de 180 e o pistao inicia um movimento de retorno, exigindo
mais torque para movimentar o pistao. O torque muda de sinal novamente por volta dos
287 graus e finaliza um ciclo em movimento crescente.

As figuras 5.6 e 5.7 mostram os esforcos nos mancais quando estes sofrem apenas a
acao das cargas inerciais, considerando o sistema com mancais rigidos ou pinados e o inicio
do movimento quando o pistao esta posicionado no ponto morto superior. Os resultados
para os mancais principal, secundario e excéntrico sao apresentados em oOrbitas, sendo as
abcissas e as ordenadas das reagoes definidas nas figuras 3.2 e 3.3. Para o sistema com
mancais pinados estas dérbitas sao regulares devido a fixagao do centro de gravidade dos

mancais no eixo. Nas mesmas figuras sao apresentados os respectivos valores de intensidade

média (RMS) e de intensidade de pico (MAX) destes esforgos.
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cargas inerciais: principal (a esquerda), secundério (a direita) e excéntrico (inferior).

A figura 5.6 mostra as reacoes no mancal principal, apresentadas a esquerda, os esforcos
no mancal secundario, apresentados a direita, e os esfor¢os no mancal do excéntrico na figura
inferior. Observa-se que as reagoes destes mancais no ponto inicial (posigao ¢, = 0) sao

diferentes de zero devido a inclinagao que ocorre no eixo para promover a sustentacao do

pistao no ponto morto superior.

As reagoes do mancal principal na diregdo = (F},) iniciam-se no seu valor maximo
(245 N), decresce e muda de sinal por volta do angulo de manivela de 85 graus. A mudanga

de sinal ocorre devido 8 mudanca no sentido de inclinagao do eixo durante a sua oscilacao. A
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partir dos 180 graus da manivela, F7, cresce gradativamente e muda de sinal novamente por
volta dos 280 graus. A componente F}, das reagoes do principal inicia-se suportando cargas
em torno de 9 N e permanece positiva até os 180 graus do angulo de manivela, quando
ocorre a inversao da inclinacao do eixo na direcdo y. Ao final do ciclo, esta componente
torna-se novamente positiva.

Em oposicao as reacoes do mancal principal, os esforcos do mancal secundéario na direcao
x (Fy,) se iniciam no valor minimo de —112 N (méximo em mdédulo). Na diregao y, estes
esforgos iniciam-se em torno de —4 N. Observa-se que as mudancas de sinal ocorrem nos
mesmos pontos em que ocorrem as mudangas no principal, mas sempre no sentido oposto.

Os esforgos no mancal do excéntrico acompanham aqueles do mancal principal e as-
sumem o maximo de 134 N no ponto inicial, proporcionando a sustentagao do pistao no
ponto morto superior (figura 5.6 inferior). F3, também muda de sinal por volta do angulo
de manivela de 85 graus tornando-se negativa, e muda de sinal novamente em torno de 280
graus, quando se torna positiva. A componente Fj, das reagoes deste mancal inicia-se com
carga da ordem de 5N e muda de sinal aos 180 graus do angulo de manivela. Observa-se
que no eixo, as maiores cargas sao suportadas pelo mancal principal. A intensidade média
das reacoes neste mancal é de 160 N, no secundario 78 N e no excéntrico 84 N.

Para o modelo com mancais pinados, as reagoes na saia e no topo do pistao sao conside-
radas apenas em uma dire¢ao, como mostra o diagrama de corpo livre 3.4. Os esforcos no
mancal localizado na saia do pistao sao apresentados na figura 5.7 a esquerda, e os esforcos
referentes ao mancal no topo do pistao sao apresentados na mesma figura a direita, em

funcao do angulo da manivela.
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Mancal Saia do Pistdo Mancal Topo do Pistdo
RMS(Fsy)= 4.851e+000N MAX(sty): 8.493e+000N RMS(Fsy)= 4.453e+000N MAX(Fny): 7.795e+000N
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Figura 5.7: Esforcos nos mancais pinados para o compressor alternativo sujeito apenas as
cargas inerciais: saia do pistao (a esquerda) e topo do pistao (a direita).

Observa-se que os resultados para os dois mancais sao semelhantes e que um pequeno
esforgo é exigido no ponto inicial para a sustentacao do pistao. Como nao existe compressao
de gas neste caso, o pistao acompanha o movimento da biela, exigindo maiores esforcos
no inicio do movimento (em torno dos 45 graus da manivela) e quando o pistao inicia o
movimento de retorno, atingindo méximos proximos de 8 NV com um angulo de manivela de
240 graus. Por volta de 80 graus da manivela, estas reagoes se tornam negativas, mudam
de sinal antes de atingir os 180 graus, e novamente se tornam negativas por volta dos 280
graus. Quando nao existe carga de compressao do refrigerante, os mancais da saia e do
topo do pistao sao os que sofrem as menores cargas e suas reagoes médias sao da ordem de
4 N.

As figuras 5.8 e 5.9 mostram as reacées dos mancais para o modelo com mancais
elasticos. A modelagem elastica dos mancais, adotada neste modelo, faz com que os centros
dos mancais possuam deslocamentos laterais, descrevendo érbitas irregulares, diferentes
daquelas obtidas no modelo com mancais pinados (figuras 5.6 e 5.7).

A figura 5.8 mostra as reacoes no mancal principal a esquerda, os esforcos no mancal

secundario a direita, e os esforcos no mancal do excéntrico na figura inferior. Observa-se
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que a carga no mancal principal do eixo no sistema com mancais elasticos é da ordem de
216 N, atingindo o valor méaximo de 512 N em um ciclo de funcionamento. No mancal
secundario, as reagoes sao da ordem de 165 NV e o valor maximo atingido em um ciclo é de
368 N. No exceéntrico, a intensidade das cargas sao de 104 N e a carga méxima suportada é
de 235 N. No sistema com mancais elasticos, assim como no sistema com mancais pinados,
o mancal principal suporta as maiores cargas atuantes no eixo.

Mancal Principal Mancal Secundario
RMS(FW): 2.156e+002N MA (F1Xy)= 5.118e+002N RMS(F2Xy)= 1.646e+002N MAX(szy): 3.675e+002N
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Figura 5.8: Esforcos nos mancais elasticos para o compressor alternativo sujeito apenas as
cargas inerciais: principal (a esquerda), secundério (a direita) e excéntrico (inferior).

Os esforcos nos mancais da saia e do topo do pistao sao apresentados na figura 5.9 e,

assim como o sistema com mancais pinados, estes mancais possuem reacoes qualitativa-
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mente semelhantes. Os esforcos suportados na saia do pistao da ordem de 9 N e no topo
do pistao em torno de 7 N. Os maximos alcancados em um ciclo sao de 26 N para a saia
e 19 N para o topo do pistao. Para o sistema de compressao com mancais elasticos sem
a carga de compressao do refrigerante, também observa-se que as cargas suportadas pelos

mancais do pistao sao bem menores em relacao as cargas suportados pelos mancais do eixo.

Mancal Saia do Pistdo Mancal Topo do Pitdo
RMS(F5y2)= 8.635e+000N MAX(F5YZ)= 2.579e+001N RMS(Feyz)= 6.734e+000N MAX(F6y2)= 1.911e+001N
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Figura 5.9: Esforcos nos mancais elasticos para o compressor alternativo sujeito apenas as
cargas inerciais: saia do pistao (& esquerda) e topo do pistao (a direita).

Comparando os resultados apresentados nas figuras 5.6, 5.7, 5.8 e 5.9, observa-se que as
cargas exercidas sobre os mancais no modelo com mancais flexiveis sao superiores aquelas
encontradas no modelo com mancais pinados. Ou seja, a elasticidade dos mancais promove
deslocamentos maiores dos componentes, exigindo um esforco maior dos mancais para a
sustentacao dos mesmos.

A figura 5.10 mostra as érbitas dos mancais flexiveis do compressor alternativo estudado.
Estas drbitas sao utilizadas para a calibracao das rigidezes e representadas em termos da
relagao de excentricidade. O movimento dos mancais no interior do circulo unitério garante
que o movimento do eixo se mantém no interior dos respectivos mancais, refletindo uma

situacao realista.
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Mancal Principal Mancal Secundario Mancal Rotor-Biela
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Figura 5.10: Orbitas dos mancais elasticos em termos da relacao de excentricidade para o
compressor alternativo sujeito apenas as cargas inerciais.

5.4 Esforcos da carga compressiva

A introducao da carga de compressao, modelada de acordo com a descricao da secao
5.2.1, leva ao calculo do torque necesséario para manutencgao da velocidade de rotagao cons-
tante no sistema com mancais pinados, apresentado na figura 5.11 em fun¢ao do angulo
do eixo. Observa-se também neste caso o valor inicial do torque diferente de zero devido
ao offset do pistao. O torque tem uma pequena variagao da ordem de 0.5 Nm durante o
periodo de expansdo do gas (até os 50 graus da manivela), quando a pressdo no interior
do cilindro sofre uma queda e atinge o seu valor minimo, iniciando o periodo de succao do

gas. Neste periodo a pressao é aproximadamente constante e o torque continua negativo,
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com variagao da ordem de 1 Nm. O torque se torna positivo quando o angulo do eixo
passa por 180 graus e o pistao inicia o movimento de retorno, exercendo a compressao do
gas. O grande aumento na pressao nesta etapa exige um torque elevado para manter a
rotacao do eixo constante, e leva ao pico de torque de 5.4 Nm. Na seqiiéncia, inicia-se o
processo de descarga do gas e o torque decresce rapidamente, encerrando o ciclo em um
valor aproximadamente nulo.

Comparando os torques do sistema sujeito apenas as cargas inerciais dos componentes,
apresentado na figura 5.5, e do sistema sujeito a carga de compressao, apresentado na figura
5.11, observa-se que o inicio do movimento do sistema com carga de compressao nao exige
uma grande variacao de torque para a manutencao da rotacao do eixo, ao contrario do
que ocorre no sistema com cargas inerciais, que atinge o seu pico de torque nesta etapa.
A carga de compressao no inicio do movimento age a favor do sistema devido a queda de
pressao. Além disso, o valor maximo de torque exigido no sistema com carregamento de

compressao ¢ dez vezes maior do que no caso do sistema sujeito apenas as cargas inerciais.

Torque Motor

0 60 120 180 240 300 360
v, (Graus)

Figura 5.11: Torque motor para o compressor alternativo sujeito a carga de compressao.

As rigidezes de cada mancal sao calibradas para garantir 6rbitas com relacoes de excen-
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tricidade menores do que 1 no modelo de mancais flexiveis sujeitos a carga de compressao.

Os valores de tais rigidezes sao:
ki = 1,1x10° N/m; ky = 5,0x10" N/m; ks = 3,0x10" N/m; ks = k¢ = 3,0x10" N/m.

As figuras 5.12 e 5.13 apresentam as cargas atuantes nos mancais quando se considera

o modelo de mancais pinados submetidos a carga de compressao.

Mancal Principal Mancal Secundario
RMS(F1xy): 3.921e+002N MA (F1xy): 8.547e+002N RMS(Fsz)= 1.546e+002N MAX(Fny)= 3.267e+002N
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Figura 5.12: Esforcos nos mancais pinados para o compressor alternativo com carga de
compressao: principal (a esquerda), secundério (a direita) e excéntrico (inferior).

A figura 5.12 mostra as orbitas regulares que representam as reacoes nos mancais princi-

pal (& esquerda), secundério (a direita) e excéntrico (figura inferior). As reagoes do mancal
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principal iniciam-se com intensidade de —540 N na direcao x (Fi,) e —32 N na diregao
y (F1y) devido a inclinac@o que ocorre no eixo para promover a sustentacdo do pistdao no
ponto morto superior. As duas varidveis de reagao crescem e se tornam positivas devido a
mudancga no sentido de inclinacao do eixo durante a sucgao do gas. F, é positiva apenas
nesta fase. A partir dos 45 graus da manivela F}, decresce, mudando de sinal novamente
em torno de 60 graus, e permanece negativa até atingir o seu valor minimo de —800 IV,
quando o olhal maior da biela passa pelo angulo de 300 graus. A componente Fj, das
reacoes do principal permanece positiva até os 175 graus do angulo de manivela, quando
ocorre o inicio do processo de compressao do gas e a inversao da inclinacao do eixo na
direcao y. I, torna-se negativa novamente e atinge o seu valor minimo de —310 NV aos 300
graus da manivela. Na fase de expansao do gés as duas variaveis de reacao crescem, até
completarem um ciclo de compressao.

Em oposicao as reacoes do mancal principal, os esforcos do mancal secundario se iniciam
com valores positivos para as duas coordenadas: Fy, com 190 N e Fy, com 12 N. A partir
dos 100 graus da manivela, Fb, e F5, aumentam gradativamente, até atingirem os seus
valores maximos de 300 N e 135 N, respectivamente, aos 300 graus da manivela. Esta
fase corresponde a compressao do gas, que é seguida pelo decrescimento das reacoes até o
final do ciclo. Observa-se que as mudancas de sinais ocorrem nos mesmos pontos em que
ocorrem as mudangas no principal e que estas curvas sao semelhantes, apresentando uma
defasagem de 180 graus entre elas. Assim como no caso em que a carga de compressao nao é
considerada, essa semelhanca é apenas qualitativa, pois as reagoes no principal (em média
392 N) tém aproximadamente o dobro da intensidade daquelas relacionadas ao mancal
secunddrio (em média 155 V).

Os esfor¢os no mancal do excéntrico sao apresentados na figura 5.6 inferior e possuem as
mesmas caracteristicas dos esfor¢os no mancal principal. No ponto inicial assumem valores
proximos de —350 N na componente x e —20 N para a componente y, proporcionando a

sustentacao do pistao no ponto morto superior. Fj, também é positiva durante um pequeno
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intervalo na fase de sucgao do gas, entre os angulos de manivela de 20 graus e 60 graus,
mantendo-se negativa até o final do ciclo de compressao, e atingindo o seu minimo de
aproximadamente —500 NV aos 300 graus da manivela. A componente Fj, das reagoes deste
mancal, assim como ocorre para o mancal principal, segue positiva dos 10 aos 175 graus do
angulo de manivela, quando ocorre o inicio do processo de compressao do gas e a inversao
da inclinacao do eixo na diregao y. F3, também atinge o seu valor minimo de —175 N aos
300 graus da manivela e encerra o ciclo com evolugao crescente. A intensidade média das
reacoes neste mancal é de 240 N e conclui-se que, assim como no caso inercial, as maiores
cargas no eixo sao suportadas pelo mancal principal.

Os esforgos no mancal localizado na saia do pistao sao apresentados na figura 5.13 a
esquerda, e os esforgos referentes ao mancal no topo do pistao sao apresentados na mesma

figura a direita, em funcao do angulo da manivela.

Mancal Saia do Pistdo Mancal Topo do Pistdo
RMS(Fsy)= 2.788e+001N MAX(sty)= 7.870e+001N RMS(Fey)= 2.559e+001N MAX(Fexy)= 7.224e+001N
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0 60 120 180 240 300 360 0 60 120 180 240 300 360
v, () v, (1)

Figura 5.13: Esforcos nos mancais pinados para o compressor alternativo com carga de
compressao: saia do pistdo (a esquerda) e topo do pistao (a direita).

Assim como ocorre no sistema sem carga de compressao, os resultados para os dois
mancais sao semelhantes e os maiores esfor¢os ocorrem quando o pistao exerce a compressao

do gés, atingindo maximos da ordem de 70 N, em torno do angulo de 300 graus da manivela.
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Estas reacoes sao negativas no intervalo de 50 a 170 graus do angulo de manivela, quando
ocorre a succao do gas. Também semelhante ao caso inercial, os mancais da saia e do topo
do pistao sao os que sofrem as menores cargas e suas reagoes médias sao da ordem de 25 N.

Pelos resultados obtidos até aqui, observa-se que o sistema sujeito a carga de compressao
exige reacoes de maiores intensidades dos mancais. Comparando as figuras 5.8 ¢ 5.9 com as
figuras 5.12 e 5.13 é possivel verificar que, mesmo o modelo com mancais pinados, quando
sujeito a compressao, produz esfor¢os maiores do que o modelo com mancais elasticos sem
carga de compressao.

Os resultados para o sistema com mancais elasticos sujeito a carga de compressao sao
apresentados nas figuras 5.14 e 5.15. Novamente, verifica-se uma nova distribuicao das
cargas atuantes nos mancais com modelos elasticos, devido aos deslocamentos laterais dos
centros dos mancais. As reacoes no mancal principal com modelo eldstico sao apresentados
na figura 5.14 a esquerda e tém intensidade média de 528 N, atingindo o valor méaximo de
1289 N em um ciclo de funcionamento. Para o mancal secundério, apresentado a direita da
mesma figura, os esforgos sao da ordem de 330N e o valor maximo atingido em um ciclo é
de 735N. No excentrico, a intensidade das cargas sao de 290N e a carga maxima suportada
é¢ de 7T35N. No sistema com mancais elasticos sujeito a carga de compressao, assim como

nos casos anteriores, o mancal principal suporta as maiores cargas atuantes no eixo.
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Figura 5.14: Esforgos nos mancais eldsticos para o compressor alternativo com carga de
compressao: principal (& esquerda), secundario (a direita) e excéntrico (inferior).

As reagoes nos mancais elasticos da saia e do topo do pistao sao apresentados na figura
5.15. Estes mancais possuem esforcos da ordem de 40 N e a evolugao de suas orbitas sao
semelhantes. Os maximos alcancados em um ciclo sao de 127 N para a saia e 139 N para o
topo do pistao. Neste modelo também observa-se que as cargas suportadas pelos mancais

do pistao sao muito menores do que aquelas referentes aos mancais do eixo.
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Mancal Saia do Pistdo Mancal Topo do Pistdo
RMS(F5y2)= 4.081e+001N MAX(F5y2)= 1.269e+002N RMS(F6y2)= 4.792e+001 MAX(F6y2)= 1.387e+002N

0

-0.2r
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150

Figura 5.15: Esforcos nos mancais pinados para o compressor alternativo com carga de
compressao: saia do pistao (& esquerda) e topo do pistao (& direita).

Comparando os resultados apresentados nas figuras 5.12, 5.13, 5.14 e 5.15, observa-se
novamente que a elasticidade dos mancais promove maiores deslocamentos dos compo-
nentes, exigindo um esfor¢co maior dos mancais para a sustentacao dos mesmos. Além
disso, uma comparagao com os resultados obtidos da simulacao do sistema sem a atuacao
da carga compressiva (figuras 5.8 e 5.9) mostra que a carga de compressao torna estes
esforcos ainda maiores. As drbitas dos mancais flexiveis do compressor alternativo, repre-
sentadas em termos da relagao de excentricidade, utilizadas para a calibragao das rigidezes,
sao apresentadas na figura 5.16. O movimento dos mancais no interior do circulo unitario
garante que o movimento do eixo se mantém no interior dos respectivos mancais, refletindo

uma situagao realista.
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Mancal Principal Mancal Secundario Mancal Rotor-Biela

1.5 1.5 1.5
1 1
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Figura 5.16: Orbitas dos mancais elasticos em termos da relacao de excentricidade para o
compressor alternativo com carga de compressao.

5.5 Mancais com dissipacao geométrica

Nesta secao, as simulagoes sao realizadas considerando a presenca de forgas dissipativas
exercidas pelo fluido lubrificante nos mancais, além da carga externa de compressao. O
modelo de dissipagao geométrica adotado para descrever a dissipagao nos mancais sao
aqueles descritos na secao 5.2.3. Este modelo mantém as rigidezes elasticas nos seguintes

valores:
ki = 8,0x10" N/m; ky = 5,0x10" N/m; ks = 5,0x10" N/m; ks = kg = 3,0x10" N/m.
A simulacao do modelo com mancais pinados composto por estas cargas é semelhante ao
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apresentado nas figuras 5.12 e 5.13 pois, neste modelo, as reagoes dos mancais sao incognitas
e a dissipacao nao pode ser considerada isoladamente. As reagoes para os mancais elasticos

com dissipagao geométrica sao apresentados nas figuras 5.17 e 5.18.

Mancal Principal Mancal Secundario
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Figura 5.17: Esforcos nos mancais elasticos com dissipacao geométrica, para o compres-

sor alternativo com carga de compressao: principal (a esquerda), secundério (a direita) e
excéntrico (inferior).
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Mancal Saia do Pistdo Mancal Topo do Pistdo
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Figura 5.18: Esforcos nos mancais elasticos com dissipagao geométrica, para o compressor
alternativo com carga de compressao: saia do pistao (& esquerda) e topo do pistao (&
direita).

Observa-se que tanto a forma das distribui¢oes como a intensidade das cargas para
todos os mancais sao semelhantes aquelas apresentadas nas figuras 5.14 e 5.15, referentes
aos mancais puramente elasticos, sujeitos a carga de compressao. Isso ocorre porque os
esforcos dissipativos obtidos pelo modelo geométrico sao muito menores em relagao aos
esforgos elasticos. Este fato pode ser verificado nas figuras 5.19 e 5.20 que representam
estes esforgos.

Os esforcos dissipativos nos mancais do eixo sao da ordem de 2 x 1072N para o mancal
principal, 7 x 1073 N para o mancal secundério e 5 x 1072 para o excéntrico. Nos mancais
na saia e no topo do pistao estes esforcos sao ainda menores, da ordem de 4 x 103N e

8 x 1073 N, respectivamente.

84



Mancal Principal Mancal Secundario
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Figura 5.19: Esforgos dissipativos nos mancais elasticos com dissipacao geométrica, para
o compressor alternativo com carga de compressao: principal (& esquerda), secundério (a
direita) e excéntrico (inferior).

Conclui-se que o modelo de dissipacao geométrica utilizado neste trabalho nao oferece
uma boa representacao dos efeitos dissipativos que ocorrem nos mancais.
As drbitas dos mancais visco-eldasticos em funcao das relagoes de excentricidade sao

apresentadas na figura 5.21 e também sao semelhantes aquelas apresentadas na figura 5.16.
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Mancal Saia do Pistdo Mancal Topo do Pistao
RMS(F5y2)= 4.083e-003N MAX(FSxy)= 1.931e-002N RMS(FGYZ)= 8.696e-003 MAX(FGXy)= 4.026e-002N
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Figura 5.20: Esforcos dissipativos nos mancais elasticos com dissipacao geométrica, para
o compressor alternativo com carga de compressao: saia do pistao (a esquerda) e topo do
pistao (a direita).
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Figura 5.21: Orbitas dos mancais elasticos com dissipagao geométrica para o compressor
alternativo com carga de compressao, em termos da relagao de excentricidade.
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5.6 Mancais com dissipacao paramétrica

As simulagoes apresentadas a seguir novamente consideram a presenca de forcas dis-
sipativas exercidas pelo fluido lubrificante nos mancais e a carga externa de pressao que
ocorre no interior do cilindro. Neste caso, o modelo de dissipacao paramétrica descrito na
secao 5.2.3 representa as dissipacoes nos mancais. Os valores adotados para os parametros
de dissipagao sao:

c¢; = 5,0 x 10°, para j = 1,2,3,5,6.

Mancal Principal Mancal Secundario
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Figura 5.22: Esfor¢os nos mancais elasticos com dissipagao paramétrica, para o compres-
sor alternativo com carga de compressao: principal (a esquerda), secundério (a direita) e
excéntrico (inferior).
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Este modelo de mancais utiliza os seguintes valores para as rigidezes elasticas:
ki = 8,0x10" N/m; ky = 3,2x10" N/m; ks = 5,0x10" N/m; ks = kg = 3,0x10" N/m.

Tais valores levam as reacoes visco-elasticas apresentadas nas figuras 5.22 e 5.23. Na
figura 5.22 verifica-se que as cargas visco-elastica nos mancais do eixo sao muito semelhantes
em valor e forma aqueles obtidos com o modelo de mancais pinados sujeitos a carga de
compressao (figura 5.12). As cargas para o mancal principal do eixo sdo da ordem de
390 N, no secundario sao da ordem de 160 N e no excéntrico sao da ordem de 240 V,
atingindo os maximos de 890 N, 376 N e 540 N, respectivamente.

Para os mancais da saia e do topo do pistao (figura 5.23), observa-se que a intensidade
das cargas também sao semelhantes aquelas obtidas para os mancais pinados sujeitos a
compressao (da ordem de 30 N), porém os perfis das érbitas sao diferentes. Esta direferenga
ocorre devido a existéncia de coordenadas ao longo dos eixos y e z para estes esforcos no
modelo de mancais visco-eldstico, enquanto nos mancais pinados ocorrem apenas em uma
direcao.

Mancal Saia do Pistdo Mancal Topo do Pitdo

RMS(F5 )= 2.846e+001N MAX(F. )=8.029e+001N RMS(F, )=2.612e+001N MAX(F, )= 7.363e+001N
yz Syz 6yz 6yz

20 T 20 ;

151

-20 0 20 40 60 80

Figura 5.23: Esforcos nos mancais elasticos com dissipagao paramétrica, para o compressor
alternativo com carga de compressao: saia do pistao (a esquerda) e topo do pistao (a
direita).
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Verifica-se, entao, que o modelo de dissipagao paramétrica produz esforcos dissipativos

muito relevantes embora a intensidade destes esforcos seja de uma ordem de grandeza menor

do que as forgas de natureza elastica atuantes nos mancais. Este fato pode ser observado

nas figuras 5.24 e 5.25.
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Figura 5.24: Esforcos dissipativos nos mancais elasticos com dissipacao paramétrica, para
o compressor alternativo com carga de compressao: principal (a esquerda), secundario (a

direita) e excéntrico (inferior).

As cargas de dissipacao nos mancais, considerando o modelo de dissipacao paramétrica,

sao da ordem de 23 N para os mancais principal e secundario, 17 N para o mancal do

excéntrico e 3 N para os mancais da saia e do topo do pistao.
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Figura 5.25: Esforcos dissipativos nos mancais elasticos com dissipacao paramétrica, para
o compressor alternativo com carga de compressao: saia do pistao (a esquerda) e topo do
pistao (a direita).

A figura 5.26 mostra as orbitas dos mancais representadas em funcao das relagoes de
excentricidade, comprovando um movimento real do eixo no interior dos mancais. Es-
tas 6rbitas sao bastante regulares, indicando uma estabilidade maior no comportamento
dinamico do compressor alternativo considerado.

Os resultados obtidos referentes as reacoes de cada mancal no sistema com mancais
pinados e no sistema com mancais visco-elasticos sao sintetizados na tabela 5.6, onde sao

apresentados os valores médios destes esforcos para cada simulagao realizada.
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Mancal Principal Mancal Secundario Mancal Rotor-Biela
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Figura 5.26: Orbitas dos mancais elasticos com dissipagao paramétrica para o compressor
alternativo com carga de compressao, em termos da relagao de excentricidade.

Cargas inerciais || Carga compressiva | Compressao e dissipagao

Mancal Modelo | Modelo | Modelo | Modelo Dissipacao | Dissipacao

pinado | elastico | pinado | elastico || geométrica | paramétrica
Principal 160,9 215,6 392,1 528,0 524,1 395,4
Secundario 78,0 164,6 154,6 331,7 329,9 159,5
Excéntrico 83,6 103,7 239,2 289.9 285,3 240,0
Saia pistao 4,9 8,6 27,9 40,8 39,3 28,5
Topo pistao 4,6 6,7 25,6 479 45,1 26,1

Tabela 5.1: Valores médios das reagbes dos mancais (N) para o compressor alternativo

investigado.
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5.7 Comparacao experimental

As orbitas representadas em funcao da relacao de excentricidade representam os deslo-
camentos do centro de gravidade do mancal no interior do seu alojamento. O modelo de
mancais com rigidez eldstica e dissipacao paramétrica apresentou as orbitas mais estaveis
dentre as opgoes analisadas. Assim, apresenta-se na figura 5.27 um grafico sobreposto
das dérbitas dos mancais principal (linha vermelha) e secundério (linha azul) para tal con-

figuracao.

Mancal Principal e secundario

—1 -0.5 0 0.5 1
Relagéo de excentricidade

Figura 5.27: Excentricidade - mancal principal (vermelho) e secundario (azul).

Estas érbitas podem ser comparadas aquelas obtidas no trabalho experimental desen-
volvido na Whirlpool - EMBRACO, apresentados na tese de doutorado de Couto (2006)
(figura 5.28). O comportamento que elas descrevem sugerem que as forgas de natureza
dissipativa estabilizam os movimentos descentralizados dos mancais, ou seja, estas orbitas

sao proporcionais aos modelos e parametros de rigidez e amortecimento arbitrariamente
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escolhidos. Por essa razao, conclui-se que a adogao de outras formulagoes para as forcas de
restituicao elastica e dissipativa dos mancais, pode levar as orbitas descritas pelo modelo

desenvolvido no presente trabalho, para valores préximos daqueles mostrados a figura 5.28.
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Figura 5.28: Orbitas experimentais e numéricas para os mancais principal e secundario
(Couto, 2006).

No capitulo que se segue, interpreta-se os resultados obtidos com as simulagoes do

modelo dinamico construido e apresenta-se sugestoes para a continuidade deste trabalho.
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Capitulo 6

Conclusoes e Sugestoes para
Trabalhos Futuros

Neste capitulo realiza-se a andlise e interpretacao dos resultados obtidos com a mod-
elagem dinamica mais completa do sistema de compressao, desenvolvida no presente tra-
balho. Na seqiiéncia, apresenta-se as principais agoes futuras que podem dar continuidade

ao trabalho.

6.1 Analise dos resultados

1. O resultado da comparacao de esforcos no sistema com mancais pinados e com man-
cais elasticos, considerando apenas a atuacao das cargas inerciais dos componentes
(secao 5.3), mostra que o modelo com mancais flexiveis promove forcas restaurado-
ras de ordem superior aquelas obtidas com mancais fixos. Tal comportamento era o
esperado, uma vez que as inércias que possuem giro com direcao oscilante, requerem

forcas maiores nos mancais para a estabilizacao de seu movimento.

2. Quando a carga externa é aplicada ao sistema (segdo 5.4), as forcas eldsticas nos
mancais para estabilizacao do movimento sao ainda maiores. Verifica-se que, mesmo
o modelo com mancais pinados, quando sujeito a compressao, produz esfor¢os maiores

do que o modelo com mancais eldsticos sem carga de compressao.
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3. A introdugao do modelo de forcas e torques viscosos de arraste nos mancais por
imersao em fluido (dissipagdo geométrica - se¢do 5.5) contribui muito pouco para a
mudanca do padrao das forgas elasticas atuantes. As forcas viscosas geradas pelo
modelo de dissipacao geométrica sao muito pequenas e pouco representativas do

mecanismo de amortecimento que ocorre nos mancais.

4. A utilizacao de coeficientes de amortecimento diretamente proporcionais as veloci-
dades dos componentes (dissipagdo paramétrica - segdo 5.6) produz uma mudanga

significativa no padrao das forgas de estabilizacao dos mancais.

As forgas elasticas de reagao dos mancais flexiveis apresentam o mesmo padrao regular
de distribuicao e intensidade que as forgas de reagao dos mancais pinados sujeitos a
carga de compressao (figuras 5.12, 5.13, 5.22 € 5.23). A parcela das forgas de natureza
viscosa nas reacoes dos mancais possui agora, valores relevantes, porém ainda com

uma ordem de grandeza abaixo do valor das forgas elasticas.

Observa-se ainda uma érbita mais regular do mancal, diferente daquela obtida quando
se utiliza o modelo de mancais flexiveis puramente elasticos. Este comportamento
sugere que as forcas de natureza dissipativa atuam como um controle de regular-
izagao/estabilizacdo de movimento dos mancais, diminuindo a carga adicional ger-
ada pelos movimentos descentralizados dos mesmos. O registro das forgas viscosas,
proporcionado pelo programa computacional desenvolvido neste trabalho, facilita a
tarefa de computo da energia por elas dissipadas, no trabalho de estabilizacao do

movimento orbital dos mancais.

5. Considerou-se ainda no presente trabalho a introducao do modelo de resposta de
forgas de um mancal curto (Duarte Jr., 2005), como uma representagao mais acurada
dos esforgos de sustentacao nos mancais. Era esperado que a interacao das forcas do
modelo de mancal curto, com os esforcos dinamicos do sistema flexivel, levasse a va-

lores de reagao nos mancais, mais proximos daqueles que poderiam ser obtidos com um

95



modelo mais completo de mancais hidrodinamicos. A anélise realizada, entretanto,
aponta na direcao de que os esforgos de suporte obtidos com o modelo dissipativo de
mancais curtos seriam os mesmos do que os obtidos no presente trabalho, ou ainda,
0s mesmos que se obteria caso se utilizasse um modelo mais completo de mancais
hidrodinamicos. Isso porque constata-se que o simples modelo paramétrico de forca
dissipativa no mancal ja leva a uma medida de carga nos mancais que ¢ semelhante
ao obtido para o sistema com mancais pinados. Nesse sentido, o sistema com mancais
pinados por si 80, ja é capaz de fornecer os valores das cargas atuantes nos mancais,
que é a mesma que atua no sistema com mancais flexiveis estabilizado por forcas

viscosas.

6. As drbitas dos mancais principal e secundario obtidas na simulacao é proporcional
aos modelos e parametros de rigidez e amortecimento arbitrariamente escolhidos. A
adocao de outras formulacoes para as forcas de restituicao eldstica e dissipativa dos
mancais, pode levar as orbitas descritas no presente modelo, para valores proximos

daqueles mostrados a figura 5.28 obtidos experimentalmente.

6.2 Conclusoes

O resultado das andlises leva as seguintes conclusoes acerca da utilizagdo do modelo
dinamico completo com oscilagoes dos componentes rotativos, desenvolvido no presente

trabalho:

1. E observado que, de fato, a modelagem da oscilacao dos componentes rotativos no
conjunto eixo-biela-manivela é capaz de produzir esforcos diferenciados nos mancais
do compressor, quando comparado aos esforcos de mancal presentes num modelo com

mancais pinados.

2. A presenca de forcas dissipativas nos mancais é responsavel pela atenuacao dos movi-

mentos dos componentes em diregoes diferentes daquelas necessarias a realizacao do
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ciclo de compressao. Tal efeito contribui para a diminuicao dos esforcos secundarios
causados pelas oscilacoes dos componentes, trazendo os carregamentos dos mancais

para valores equivalentes aqueles observados no sistema com mancais pinados.

3. Acredita-se que a utilizacdo de um modelo de mancal hidrodinamico, através da
solucao das equacoes de Reynolds, integrado a presente modelagem dinamica, traria
resultados semelhantes aqueles ja obtidos com os modelos de mancais pinados tradi-

cionais. Isso, em relacao aos esforcos dinamicos suportados pelos mancais.

4. Uma vez que o presente modelo quantifica de forma adequada o movimento dos
componentes nas direcoes diferentes daquelas necessarias para a realizagao do ciclo
de compressao, acredita-se que o mesmo possua uma grande eficiéncia no calculo
mais preciso da energia dissipada pelos mancais, na manutencao estavel do ciclo de

compressao.

5. O modelo pode ser também empregado com sucesso na analise de outros compressores
cuja configuracao de distribuicao das inércias, altas velocidades de operacao e maior
tolerancia nas folgas radiais possuam um movimento orbital que influencie de maneira

mais critica na carga total suportada pelos mancais.

6.3 Sugestoes para futuros trabalhos

Existem varios fenomenos e procedimentos presentes neste estudo que necessitam maior
entendimento e aperfeicoamento. Para desenvolvimentos futuros, pode-se inlcuir no modelo

as seguintes formulagoes:

1. As forcas de contato sélido entre as superficies dos mancais e seus respectivos compo-
nentes, que sao aspectos que influenciam a durabilidade dos componentes, o consumo

de energia e o nivel de ruido do compressor.
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2. O efeito cunha e o efeito de filme espremido podem ser contemplados utilizando a
equacao de Reynolds para a representacao dos esforcos nos mancais. Esta equacao
fornece um campo de pressao entre duas superficies nao paralelas, separadas por um

filme de 6leo, movimentando-se uma em relagao a outra.

3. Os efeitos de flexdo do eixo e da biela podem ser incluidos numa nova formulacao,
considerando que os elementos que constituem o compressor alternativo sao flexiveis.
Com isso, o modelo permitira obter os esfor¢os nos mancais e seus alojamentos com

maior exatidao e confiabilidade.
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