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FAGUNDES NETO, M. G. Identificacdo, modelagem, analise e estudo de medidas para
o controle dos niveis de ruido gerado por compressores herméticos rotativos. 2012.

95 f. Dissertagéo de Mestrado, Universidade Federal de Uberlandia, Uberlandia.

Resumo

O ruido é um agente fisico preocupante em qualquer meio que o ser humano se encontra.
Os compressores herméticos rotativos, presentes em diversos setores do cotidiano, como
fonte de ruido necessitam de pesquisas e desenvolvimentos continuados visando a sua
melhora; e por consequéncia uma melhor qualidade de vida ao homem. Devido a prépria
cinematica do processo de compressao e aliado a grande area de carcaca o0 espectro de
ruido destes compressores é bastante complexo. Contudo o presente trabalho identificou e
analisou a contribuicdo de varios mecanismo de geracdo e transmissao de ruido do
compressor fabricado pela Tecumseh. Observou-se que as baixas frequéncias sao
controladas pela cinematica do mecanismo, motor elétrico e palheta, as médias pelo fluxo
de gas, valvula, eixo e rolete, e as altas pelo atrito. Foi verificado também que a reducdo do
ruido ndo € um problema pontual e necessita de varias solugdes que somadas acarretaram
na mitigacao do ruido gerado. Por fim, um modelo multicorpos foi desenvolvido e apresentou

uma boa correlagdo com o sistema real.

Palavras Chave: Ruido, Compressores herméticos rotativos, ldentificacdo das fontes,

Modelo multicorpos.



FAGUNDES NETO, M. G. Identification, modeling, analysis and study of measures to
control noise levels generated by rotary compressors. 2012. 95 f. M. Sc. Dissertation,

Universidade Federal de Uberlandia, Uberlandia.

Abstract

Noise is a physical agent of concern in any environment for human beings. Hermetic rotary
compressors, present in various sectors, as a source of noise need continued research and
development aimed at improving; and consequently a better quality of life to humankind. Due
to the own kinematic compression process and combined with the large area of the housing,
the noise spectrum of these compressors is quite complex. However, this study identifiy and
analyze the contribution of various mechanisms of generation and transmission of noise from
the compressor manufactured by Tecumseh. It was observed that low frequencies are
controlled by kinematic mechanisms: electric motor and vane. Medium are controlled by the
gas flow, valve, shaft and roller. The high frequencies are domain by friction. We noticed that
the noise reduction is not a specific problem and needs multiple solutions, which together
result in the mitigation of noise generated. Finally, a multibody model was developed. |
showed good correlation with the real system.

Keywords: Noise, Hermetic rotary compresso, Sources identification, Multibody.
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CAPITULO |

INTRODUCAO

O som faz parte da vida diaria do ser humano e apresenta-se, por exemplo, como:
musica, canto dos passaros, uma batida na porta, o tilintar do telefone, as ondas do mar,
etc. Entretanto, na sociedade moderna muitos sons sao desagradaveis e indesejados, e
esses sdo definidos como ruido (Gerges, 2000).

Na maioria das vezes, os ruidos geram diversos efeitos indesejaveis, como: em
niveis suficientemente elevados, podem causar perda da audicdo e aumento da pressao
arterial (efeitos fisioldgicos), incobmodos (efeitos psicol6gicos), por exemplo, perturbacdo do
sono, stress, tenséo, queda do desempenho: interferéncia com a comunicacgao oral que, por
sua vez, provoca irritacdo; ou ainda pode causar danos e falhas estruturais (efeito
mecéanico). O ruido também tem influéncia na tomada de decisdo do consumidor de certo
produto, quando esse escolhe adquirir um produto mais silencioso do concorrente (Bistafa,
2006).

O ruido também diminui o nivel de atencdo e aumenta o tempo de reagdo do
individuo frente a estimulos diversos favorecendo o crescimento do numero de erros
cometidos e de acidentes, que repercutem negativamente na qualidade e produtividade
(Instituto Nacional de Seguridad e Higiene em el Trabajo, 2006).

De acordo com pesquisas, exposto a niveis de ruido excessivos, 0 organismo se pde
em estado de alerta, preparando contra o ataque de um inimigo invisivel, penetrante, que
ndo deixa residuo e ndo da consciéncia as vitimas do mal. O cérebro acelera-se e 0s
musculos consomem-se aparentemente sem motivo. Em consequéncia, sintomas
cumulativos e secundarios aparecem sorrateiramente, como por exemplo, aumento de
pressao arterial, paralisacées do estbmago e do intestino, ma irrigacdo da pele e até mesmo
impoténcia sexual. Nos EUA, 33% da populacéo sofre de disturbios de sono, enquanto em

Sao Paulo ha mais do que o dobro (74%), tendo 51% persistente insénia, e o mais



agravante é que das vitimas apenas 10% possuem consciéncia da causa externa ser o
ruido (Pimentel e Alvares, 1992).

Em outro trabalho mais recente Pimentel (2000) analisa o efeito do ruido no homem
ao dormir e quando este esta acordado. Durante o periodo de sono, é a audi¢édo, o segundo
sentido em quantidade de informacao, que assume o controle para detectar qualquer sinal
de perigo, e a perturbacédo pelo ruido é uma das mais criticas, porque o siléncio se faz
necessario para o sono ocorrer na melhor qualidade. Caso contrario, mesmo dormindo, o
organismo comeca reagir gradualmente com seu alerta, e o individuo tende a acordar,
acarretando piores desempenhos fisicos, mental e psicoldégico. Em relacdo ao homem
acordado, mostra-se que milhBes de cidaddos passivos, principalmente dos paises
periféricos, estdo ficando perturbados fisico, mental e psicologicamente, além de surdos,
perdendo a capacidade intelectual. O préprio desenvolvimento socioeconbmico da
sociedade mostra-se afetado pela incapacidade de compreender e reagir contra seus
acusticamente poluidos meios urbanos, industriais e de lazer. Comenta-se, também, que
durante as duas primeiras revolugbes industriais os paises ndo se importavam pela
degradacao dos ambientes sonoros. Entretanto, os paises do 1° mundo logo perceberam a
gueda na produtividade e aumento de acidentes, e mudaram o rumo durante a terceira
revolucdo industrial. Ao passo, que os paises periféricos, industrializados ou urbanizados
mais tardiamente, o ruido continua excedendo.

Com relagdo a comunidade circunvizinha, a Organizacdo Mundial de Saude (OMS)
considera o ruido como uma das formas mais graves de agressdao ao homem e ao meio
ambiente, sendo que a exposi¢ao continua a niveis de ruido superiores a 65 dB(A) resulta
em perda de qualidade de sono, aumento do estresse e riscos de doengas, principalmente
cardiovasculares. A OMS considera que "0 estresse auditivo se inicia sob exposi¢fes de
niveis de ruido de 55 dB (Machado, 1996 apud OIT, 1980)”. Segundo Machado (1996), o
excesso de colesterol liberado pelo ruido justifica resultados como os de um recente
congresso na Alemanha em que populagfes submetidas a niveis entre 65 a 70 dB tiveram
10% a mais de enfarte, e entre as submetidas a niveis de 70 e 80 dB, 20%.

A Resolucdo CONAMA n° 1, de 8/3/90, estabelece que a emissdo de ruidos em
decorréncia de quaisquer atividades industriais, comerciais, sociais ou recreativas, inclusive
as de propaganda politica, ndo devem ser superiores aos considerados aceitaveis pela
Norma NBR 10.151 — “Avaliagdo do Ruido em Areas Habitadas Visando o Conforto da
Comunidade”, da Associagdo Brasileira de Normas Técnicas — ABNT. Essa Resolugéo
estabelece também que a execucdo dos projetos de construcdo ou de reformas de

edificacdes para atividades heterogéneas, o nivel de som produzido por uma delas ndo



poderd ultrapassar os niveis estabelecidos pela NBR 10.152 — “Niveis de Ruido para
Conforto Acustico”, da Associacao Brasileira de Normas Técnicas — ABNT.

Dentro desse contexto, umas das fontes de ruido em pauta sdo os compressores
rotativos, os quais podem ser encontrados com constancia em diversas localidades. Tais
equipamentos sao o coracao de refrigeradores, ar condicionado, bombas e diversos outros
equipamentos. Estima-se que em uma residéncia americana exista, em média, seis
compressores em toda sua estrutura. AplicacBes industriais utilizando compressores
rotativos sdo inimeras, com diversas configuracfes de funcionamento. Como um grupo,
eles ndo sdo os maiores consumidores de energia, mas certamente geram polui¢cdo auditiva
ao ambiente (Soedel, 2006).

Um tom puro e forte na frequéncia de 4 kHz normalmente é observado em
compressores rotativos. Como o ouvido humano é sensivel nessa frequéncia isso torna o
ruido gerado pelo compressor um som muito desagradavel (Bagepalli, 1989)

Malcolm, 2007, menciona que o som gerado por compressores rotativos depende da
frequéncia de rotagdo e seus multiplos, numeros de elementos rotativos, capacidade de
fluxo, e outros fatores relacionados ao fluxo. Esses compressores sdo normalmente
utilizados em aplicagbes com baixa taxa de fluxo volumétrico como refrigeradores e ar
condicionado. Para maiores taxa de fluxo, as valvulas, friccdo mecanica, e efeitos do fluxo
diminuem a eficiéncia do compressor.

Em Kim et al. 2004, do ponto de vista do ruido, o compressor hermético rotativo € um
dos componentes mais importantes numa unidade de refrigeragcdo, uma vez que possui
grande influéncia sobre o desempenho (eficiéncia) e os ruidos e vibragcdes do sistema.
Ruido e vibracdes ocorrem devido a pulsagéo do fluido durante o processo de compresséo e
devido a esforgos dindmicos desequilibrados. Com a finalidade de reduzir o ruido e a
vibragdo, é necessario identificar suas fontes e caminho de transmisséo e efetivamente
controla-los. Muitas abordagens tém sido utilizadas, a fim de identificar o caminho de
transmissao de ruido de um compressor.

Véarias pesquisas de controle de ruido tém sido realizadas em pequenos
refrigeradores, ar condicionado e bombas, pois a producdo em massa tornam 0s custos de
pesquisa acessiveis, e 0s consumidores que compram tais compressores estdo muito
conscientes do ruido que eles podem gerar. Algumas solucdes sdo propostas para a
reducdo do ruido gerado nesse equipamento:

e mudanca do projeto da carcaca: o ruido gerado € proveniente da vibracao,
mudancas da resisténcia a flexdo ou da espessura e rigidez da carcaca. Custo do re-

projeto pode ser inviavel;



e controle do espectro do fluido comprimido: ressonadores utilizados nas descargas
séo utilizados como filtros mecénicos e podem mudar a eficiéncia do compressor;
e mudancas nas folgas, tolerancia, orificios, mas reduzem a eficiéncia do motor.
Sabe-se que alteracbes de projeto, folgas, tolerdncias e outras modificacdes
envolvem tempo e dinheiro, principalmente quando se tem uma linha de producéo. Logo, um
novo projeto, por menor que seja, deve ser justificado. No contexto dessas justificativas sédo
utilizadas ferramentas computacionais que auxiliam no desenvolvimento de projetos, por
meio de analises predefinidas, tais como: andlises estaticas, dinamicas, térmicas,
magnéticas, de fluidos, de impacto e outras. Ou seja, as simulacdes sdo ferramentas
poderosas para reducao de custos de um projeto e tempo de lancamento do produto final.

Ainda, com relacdo ao produto final o segredo indubitavelmente esta no investir do
projeto, pois de 50 a 60 % do desempenho depende desta fase (Borges, 2009).

Sendo assim, faz-se clara a importancia dos compressores na sociedade moderna,
entretanto o ruido emitindo por essa maquina além de complexo é preocupante. Tendo em
mente que o som interfere de diversas maneiras no homem, se justifica o trabalho no tema
de compressores rotativos, e mais especificamente na identificagdo das principais fontes de
ruido. Também deseja-se modelar um compressor rotativo a fim de prever modificac6es no
projeto.

Dessa forma a estrutura da dissertacao sera da seguinte forma:

No Capitulo 2 apresenta-se uma revisdo teérica sobre o funcionamento dos
compressores rotativos, bem como os trabalhos que foram desenvolvidos na area em
estudo.

No Capitulo 3 ha uma modelagem analitica das partes méveis do compressor,
conduzindo as relac¢des cinéticas e equac¢des do movimento.

No Capitulo 4 é realizado um modelamento do sistema em analise multicorpos. No
qual apresenta-se as principais caracteristicas e parametros pertinentes ao compressor
rotativo.

No Capitulo 5 propde-se as metodologias e procedimentos experimentais utilizadas na
identificacdo das principais fontes de ruido. Dispoe-se também o0s ensaios realizados no
modelo multicorpos.

No Capitulo 6 sdo mostrados os resultados referentes aos experimentos propostos e
toda a andlise das principais fontes de ruido.

No Capitulo 7 avalia-se 0 modelo multicorpos qualitativamente, e representa-se o
sistema de compressdo de um compressor.

Por fim, tem-se no Capitulo 8 as principais conclusdes referente a todo o trabalho

desenvolvido.



CAPITULO Il

RUIDO EM COMPRESSORES ROTATIVOS

Gerges, 2000, menciona que o entendimento fisico das fontes geradoras de ruido e a
dindmica de cada maquina, junto com as principais técnicas de controle, é a melhor
ferramenta para especificacdo, projeto e solucdo do problema de ruido das maquinas.
Dessa maneira apresenta-se nesse capitulo o funcionamento de um compressor rotativo,

bem como alguns trabalhos ja desenvolvidos, por diversos autores, no assunto em pauta.
2.1. Compressor rotativo

O compressor € um equipamento industrial concebido para aumentar a pressao de
um fluido em estado gasoso. Num sistema de refrigeracdo é responsavel por receber o
refrigerante que esta em baixa pressado vindo do evaporador e elevar a pressao do mesmo.
A Fig. 2.1 traz um exemplo de compressor rotativo com as principais pecas nomeadas.

O processo de elevagdo da presséo do fluido refrigerante inicia-se pela alimentagéo
do compressor. O fluido em baixa pressdo € admitindo no acumulador de succ¢do, onde
alguns filtros minimizam as flutuag6es do refrigerante admitido. Em seguida o refrigerante é

lancado pelo adaptador de succéo na regido do kit, Fig. 2.2.
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Figura 2.1 — Compressor rotativo modelo RG da Tecumseh.
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Figura 2.2 — Regido do kit do compressor rotativo.

O kit mencionado acima € constituido pelos elementos mola, palheta, rolete, eixo,
bloco de cilindro, lamina de descarga e retentora. O eixo com uma frequéncia de rotacéo a
60 Hz promove o movimento do rolete, que esta posicionado numa excentricidade do eixo.
Visto que a palheta, situada no rasgo da palheta do bloco do cilindro, estd sempre em
contato com o rolete. Delimitando duas regibes: succdo e compressdo. Essas regibes
devido ao mecanismo de funcionamento apresentam mudanca de volume. Em seguida tem-

se a Fig. 2.3 ailustrar a variagdo desses volumes de acordo com a orientagéo do eixo.
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Figura 2.3 — Variacdo dos volumes de suc¢ao e compressao.



Desse modo a regido de succao estd sempre alimentada pelo fluido refrigerante em
baixa presséo, e mesmo com variacdo do volume a pressdo mantem-se constante. Quando
o volume de succédo atinge 100 %, passa-se a chamar volume de compresséo, pois neste
instante ndo ha mais fluido refrigerante para a sua alimentacdo. E devido ao mecanismo do
sistema a regido de compressao comeca-se a diminuir seu volume, assim o fluido antes em
pressdo constante inicia a elevacao de sua pressao. Ao atingir a maxima pressao desejada
o fluido promove a abertura da lamina da valvula de descarga.

Em seguida, o fluido em elevada presséo percorre pela mufla de descarga, que tem
por funcdo reduzir as flutuacdes do fluido. Posteriormente, é lancado na regido interna do
compressor e coletado no tubo de descarga. A presséo coletada € nomeada de pressao de
descarga, que é a maxima pressao obtida no processo de compressao. Essa pressdo em
conjunto com uma mola (Fig. 2.2) tem por fungdo auxiliar a palheta a manter contato com o

rolete.

2.2. Trabalhos desenvolvidos em compressor rotativos

A introducd@o de uma regido entre a cAmara de compressao e a valvula de descarga,
em conjunto com um ressonador de Helmholtzs, reduz o ruido de alta frequéncia gerado
pelo compressor, pelo fato de diminuir as pulsagdes no fluido (Kiyoshi, 1981).

Nos compressores herméticos rotativos observa-se variagdo da rotacdo do rolete
durante a compressado. Tal fato justifica-se pelo escorregamento do motor de inducdo que
esta acoplado ao eixo. Como consequéncia ha variacao da for¢ca de compressédo, que por
sua vez € a causa da pressédo de pulsacao. Simultaneamente, varia¢cdes do fluxo irregular,
composto da mistura de 6leo e fluido, induzem grandes variagbes na pressdo interna
durante a compressdo. O que resulta no aumento da pressdo de pulsacao devido as
condic¢des internas do cilindro e do processo de descarga do refrigerante.

Segundo Kiyoshi, na presenca do ressonador, a pressao de pulsagéo ¢é aliviada pelo
conjunto. A Fig. 2.4 mostra uma curva de pressédo por angulo de manivela para o sistema

com presenca e auséncia do ressonador.
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Figura 2.4 — Pressdo durante um ciclo completo, auséncia (& esquerda) e presenca (a

direita) do ressonador (Kiyoshi).

Observa-se a existéncia da pressdo de pulsacdo principalmente nas regides a e b,
sem a presenca do sistema proposto. Com a presenca do ressonador ocorre o alivio dessa
presséo durante todo o processo de suc¢do e compressao.

Entretanto, h& diferentes combinacdes e propor¢cées do volume do ressonador. Na
Fig. 2.5 tem-se um estudo da eficiéncia, do volume do ressonador e do Nivel de Presséo

Sonora (NPS).
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Figura 2.5. Comparativo entre NPS, eficiéncia e volume do ressonador (Kiyoshi).

Para as condicdes de pressao e temperatura em andlise, observa-se que a maior
eficiéncia ocorre na situacéo da auséncia do ressonador, mas nesse caso ocorre também o
maior NPS. Quanto maior a relagdo do volume do ressonador pelo volume méaximo de

sucgdo, menor serd o NPS, porém a eficiéncia diminui mais rapido que a queda de ruido.
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Por fim, a melhor situacdo € aquela inicialmente analisada, onde o volume do
ressonador iguala-se a 0,6% do volume maximo de suc¢do, pois na primeira situacdo o
ruido apresenta-se com uma queda rapida e pouquissima perda de eficiéncia.

Ja Bagepalli (1988), em sua patente, propde uma nova orientacdo na palheta, de
forma que o componente da forca F, que é perpendicular a0 movimento da palheta, possa
ser reduzido. Assim, inclina-se a palheta em direcdo a camara de alta pressdo de modo que
resulte em um componente de forca perpendicular menor na direcdo do movimento. Ajustes
sdo realizados com o objetivo de minimizar atrito em regides ndo desejadas, como por
exemplo, da palheta com o bloco de cilindro. A Fig. 2.6 ilustra a situacdo proposta pelo

autor.

Figura 2.6 — Representacao da palheta inclinada num compressor rotativo (Bagepalli).

A estrutura do compressor vibra principalmente devido a presséao do fluido na camara
de compressdo. Nos compressores rotativos com palheta a pressao do fluido chega a 200
psi, com uma velocidade de 140 m/s e temperatura da ordem de 150°C. Assim, a maxima
pressédo sonora gerada pode chegar a 120 dB. Embora muflas de descarga possam atenuar
o ruido gerado, a pressao do fluido também excita as partes mecanicas da estrutura e muita
energia de vibracao chega a carcacga gerando ruido para o meio externo (Jeung, 1988).

O modo mais eficiente de controlar o ruido gerado pelos gases, segundo Jeung,
consiste em controlar seus espectros, via ressonador de Helmholtz, o qual funciona como
um filtro corta faixa, no caso especifico para a frequéncia de 4 kHz. Apesar da proposta do

autor mostrar-se atrativa deve-se considerar a perda da eficiéncia do compressor.
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Em 1989, Arturo, propds modificagbes para que a descarga do fluido, em
compressores rotativos, percorra um caminho diferente, com a finalidade de reduzir as

pulsacdes do fluido, bem como sua temperatura na descarga, Fig. 2.7.

154 6

Figura 2.7 — Trajet6ria da descarga do fluido (Arturo).

Normalmente, no layout dos compressores rotativos, o ruido gerado por pulsacbes
do fluido mostra-se oriundo da abertura e fechamento da valvula no processo de descarga
do refrigerante comprimido. Relata-se para configuracbes de alta taxa de compressdo
maiores niveis de pressdo sonora. Outro problema descrito associa-se com o fluido
pressurizado liberado diretamente no motor elétrico, o ambiente trabalha em alta
temperatura e somado ao fluido quente provoca maior queda na eficiéncia do motor elétrico,

reduzindo o rendimento do compressor. Ao final, todo esse processo introduz carga
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adicional para o motor do compressor. Entretanto, seu resfriamento em conjunto com o 6leo
resulta em uma maior eficiéncia do conjunto como um todo.

Em relacdo aos atritos e choques internos, Bagepalli, 1989, observou ruido em todo
espectro de frequéncia, com destaque para um tom puro e forte em 4 kHz, e propds reduzir
o ruido desagradavel, do compressor rotativo ao introduzir cavidades na palheta e no rolete,
conforme Fig. 2.8. Essa operacdo resultou em menor rigidez no impacto das superficies e
uma maior compliancia. Compliancia refere-se a habilidade da superficie de um componente

em resistir ou deformar sob carga, sem causar movimento de outras partes do componente.

Figura 2.8 — Exemplo de compressor rotativo com a geometria de palheta e rolete proposta

por Bagepalli.

Como resultado Bagepalli ndo eliminou o impacto entre esses componentes, mas
modificou a frequéncia de atuacdo deles. Por exemplo, ao introduzir a cavidade na palheta o
ruido antes presente em 5 kHz passou a atuar na frequéncia de 2,5 kHz. Em outra situacao,
preencheu-se a cavidade com material de diferentes tipos, como polimeros, ceramicas e
outros metais, e a frequéncia de impacto modificou-se para 10 kHz, a qual pode-se
considerar interessante para algumas aplicagoes.

As valvulas retentoras sao utilizadas com a finalidade de proteger as valvulas da
tenséo limite, por meio da limitacdo do movimento da valvula. Sabe-se que sem essa peca a
vélvula pode sofrer deslocamentos excessivos. Entretanto, o impacto desse elemento com a
vélvula pode ser uma fonte de ruido significativa (Alexander, 1993).

De acordo com Alexander para reduzir esta energia de impacto duas solugdes séo
propostas. A primeira baseia-se num perfil de valvula com baixo deslocamento, entdo o

impacto ocorre com uma pequena quantidade de energia cinética. Outro método proposto
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seria um perfil com grande deslocamento, e assim o impacto ocorre quando grande parte da
energia cinética esta convertida em energia de deformacéo da valvula.

No mesmo ano Aldo (1993) projeta um perfil de retentora onde permite-se contato
continuo e progressivo da valvula com a retentora. Um contato gradual e suave durante um
longo periodo de tempo transmite menos energia na regiao de alta frequéncia do espectro e
deflete menos do que um contato com um pequeno espac¢o de tempo a alta velocidade.

Ja David, 1994, menciona que o ruido gerado pela valvula ocorre em grande parte
pelo contato na ponta do perfil da retentora em vez de ser por toda sua extensao. Por este
motivo, propfe-se uma valvula retentora com dois raios diferentes, um responsavel pela
parte livre da valvula e outra pela que sofre deflexdo. Os raios da retentora sdo tangentes
em suas transi¢cdes. Assim, faz-se o impacto ocorrer através de todo o perfil da retentora, e

impede o impacto prematuro na ponta da retentora, conforme mostrado na Fig. 2.9.

[}
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transicdo
dos raios

Figura 2.9 — Retentora a esquerda e raios da retentora a direita (David).

De acordo com Hwang (1996), nos compressores herméticos com mufla as
ressonancias de modos do fluido formam-se pela pulsacdo do fluido em certas frequéncias
(abaixo de 1000 Hz), que produz ondas reflexivas por toda circunferéncia interna da carcaca
ou no suporte do compressor. Essa ressonancia ocorre no espaco anular entre a mufla e a
carcaca.

Em seu trabalho, a inibicdo da formacdo de ondas reflexivas resulta numa menor
amplitude das baixas frequéncias. Basicamente, duas saidas posicionam-se na superficie
perpendicular da mufla para que o fluido vindo dessas possa sair num mesmo plano, mas
em direcdo circunferencialmente oposta. A distancia entre as saidas deve ser de % a %2 do
comprimento da onda refletida que cria a ressonancia dos modos sonoros e o
posicionamento deve-se ocorrer face a face de forma que as fases entre as ondas reflexivas
seja 180° também conhecida como forma destrutiva de ondas. A Fig. 2.10 ilustra o
posicionamento dessas saidas. Essa configuracao resulta no encontro das ondas defasadas

de 180°, de modo destrutivo, que reduz o ruido gerado na situacdo descrita.
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Figura 2.10 — Posicionamento das saidas na mufla de um compressor rotativo (Kim).

Em 2002, Glen realizou um estudo para determinar as caracteristicas da valvula de
descarga. Na Fig. 2.11 mostra-se os resultados de simulagdo com o comportamento da
pressdo na camara de compressao (- —:-- ), na succgéo (- - - -) e deslocamento da valvula
(—), em funcéo do angulo da manivela. Observa-se que a vélvula comega a abrir quando o
angulo possui valor igual a 262° e ha um intervalo de 10° para estabilizar-se, durante o qual
a valvula atinge valor pico e a cAmara aumenta sua pressdo para o valor maximo. Uma
valvula ideal ndo possuiria tal intervalo e se abriria instantaneamente. O processo de
descarga entéo inicia-se com a valvula totalmente aberta com valor de angulo da manivela
igual a 272°. A valvula comeca a fechar préximo de 314°, a oscilagédo da presséo do cilindro
e a taxa de fluxo criam variacdes na linha de presséo, que se traduz em descargas fora do
tempo, consumo de energia e geracao de ruido. Nota-se que a valvula fecha antes do ciclo
de descarga terminar e reabre ligeiramente depois, esse fendbmeno foi apontado por varios

outros investigadores.
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Figura 2.11 — Simulacdo mostrando o comportamento da pressdo na camara de
compressao (--~—--), na descarga e sucgao (- - - -) e deslocamento da vélvula (—), em

fung&o do angulo da manivela (Glen).
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Em 2002, Lee desenvolveu, em uma patente, a introducdo de fibras alinhadas na
direcdo do movimento linear em uma palheta, Fig. 2.12. Isto resultou em uma maior
resisténcia a abrasdo e aumento do coeficiente de amortecimento (menor energia de
vibracdo). Também, a reducdo do peso implica num movimento linear mais suave,

reduzindo assim o ruido gerado.

120

Figura 2.12 — Disposic¢ao das fibras presentes numa palheta (Lee).

Seon-Woong Hwang e outros autores (2004) utilizam-se da Analise Estatistica
Energética (SEA) para rastrear o fluxo de energia no compressor e identificar as vias de
transmissdo da fonte de ruido para o campo de som exterior. Concluiram que entre os
componentes do compressor avaliados, o cilindro tem o maior fator de amotecimento. A
energia flui mais facilmente do cilindro para a carcaga do que no sentido inverso. O efeito da
vibragdo na carcaga do compressor é dominante, por exemplo, nas bandas de 1 e 4 kHz.
Radiacdo de ruido pode ser minimizada variando a forma da carcaca via projeto SEA. E
possivel usar SEA como um instrumento para analisar o ruido gerado por um compressor
rotativo nas bandas de alta frequéncia.

Soedel, 2006, apresenta uma visdo geral dos compressores rotativos, pode-se
considerar o processo de compressédo isoentropico devido a alta rotacdo, proxima de 3600
rpm, que ndo permite tempo suficiente para que a transferéncia de calor aconteca.

As valvulas durante o processo de descarga apresentam agitacdes que introduzem
ondulacées no diagrama de pressao-tempo, fendbmeno também observado por Glen, 2002
(Fig. 2.11). Essas variacdes de pressao adicionam componentes em sua frequéncia. O ruido

originado nas valvulas deve-se a intermitente natureza do processo de descarga e sucgao,
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mesmo com a auséncia das valvulas. No dominio do tempo, observa-se o fluxo do fluido
como uma fungéo periédica que se decompde em componentes de Fourier, 0s quais por sua
vez produzem som por radiacdo direta ou pelas interacbes do processo de succdo e
compressao com ondas sonoras e suas ressonancias.

As flutuacdes na valvula sdo causadas por dois possiveis mecanismos. Primeiro, o
fato de a valvula abrir relativamente de repente implica que ira oscilar como um sistema
excitado por uma funcéo do tipo impulso. Em algumas condicbes, chega-se a ter nessa
configuracdo uma amplitude duas vezes maior do que quando ela é aberta lentamente. O
outro mecanismo chama-se efeito de Bernoulli. Uma pressdo negativa desenvolvida na
valvula tende a retardar sua abertura até que a presséo do cilindro aumente para superar a
nova situacdo, portanto, forcando a abertura tardia com alta velocidade, ultrapassando a
posicdo de equilibrio e gerando ruido do tipo tonal. Ainda, o efeito da mola presente na
valvula implica em um fechamento prematuro, pois ndo se descarrega o fluido
completamente, acarreta-se entéo o efeito Bernoulli do préximo ciclo.

Sabe-se que o ruido gerado por valvulas ndo produz-se somente por flutuacdes, mas
também pelo seu impacto. Tal fato ocorre durante o processo de abertura, quando a valvula
atinge a retentora ou o assento no processo de fechamento. Esses impactos excitam o0s
componentes do compressor, que por sua vez transmitem vibracdes para o refrigerante e a
carcaca.

Segundo o autor, no momento em que a frequéncia natural do acumulador coincide
com a da carcaca, gera-se altas vibragdes e aumenta-se o ruido. As frequéncias naturais do
fluido no interior da carcaca sdo muito menores que as da carcaca. Entretanto, ndo faz-se
necessario entrar em ressonancia para emitir ruido. O processo de soldagem introduz
tenséo residual na carcaca, o que modifica as frequéncias naturais. Ainda, depende-se das
condi¢Bes de soldagem, as regifes de ressonancia podem aumentar ou diminuir.

Na carcaga podem-se ter vibracdes significativas em frequéncias ndo naturais caso a
excitacao for suficientemente alta. Esse caso envolve os chamados modos de movimento do
fluido (sloshing gas modes), os quais ao serem excitados pelas pulsa¢des do fluido de
succao, adicionam-se uma amplitude na banda de 200 a 500 Hz, e a primeira frequéncia
natural da carcaca localiza-se entre 900 a 1200 Hz.

Tem-se que a contribuicdo do 6leo ainda ndo foi estudada completamente, mas
acredita-se que o reservatoério de 6leo com bolhas atua como um absorvedor dinamico entre
a carcaca e o reservatorio. Tal fato é traduzido em modelos, que devido a presenca do 6leo,
apresentam resultados da analise modal da carcaca mais precisos.

Malcolm, 2007, menciona que a principal fonte de ruido nos compressor é dada pela

variacdo da pressao, que cria-se entre a succdo e descarga do coletor. Essa flutuacdo de
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pressdo excita a carcaga e qualquer outra estrutura acoplada a ela, causa-se vibracdo e
consequentemente radiacdo sonora. Outro ponto abordado pelo autor refere-se as laminas
das valvulas de descarga, que possuem mecanismos de mola para certificar-se que
permanecam fechadas quando necessario. Infelizmente, essas véalvulas tendem a sofrer
pequenos deslocamentos, o que introduz modulos adicionais de pressdo na pressao
flutuante do compressor, o que resulta em um acréscimo de ruido gerado pelo compressor.
Além do ruido gerado pelo impacto dessas no processo de fechamento.

As pressoes flutuantes na camara de fluido ocorrem nas frequéncias for¢cadas e seus
multiplos, as quais sdo geradas pela bomba do compressor. Um volume de fluido possui sua
prépria frequéncia natural. Se as frequéncias forcadas coincidem com a frequéncia natural
do fluido acontece o fendmeno da ressonancia, o qual pode forcar a carcaca e o suporte do
compressor a vibrar. Ressalta-se que a frequéncia natural do fluido faz-se dependente da
temperatura do mesmo. Assim ap0s 0 compressor entrar em regime permanente essa
frequéncia pode mudar.

Em um estudo de Malcolm, as magnitudes das vibragdes foram mapeadas na superficie
da carcaca. Observou-se elevados niveis de vibracdo em diferentes frequéncias na regido
em cima e abaixo do estator do motor, na presilha do acumulador, e proximo as soldas da
linha de succéo. Trés métodos foram aplicados com o intuito de reduzir vibragdes e do ruido
gerado:

e Amortecedores de vibragcbes ao redor do suporte do compressor, proximo as regides

com alta magnitude de vibracéo, resultaram numa reducgéo de 2.5 dB(A).

e Mudancgas na geometria do canal com o intuito de um fluxo mais suave resultaram
numa melhora de 2 dB(A). As mudangas consistiram numa se¢do mais estreita e
menor agindo como um difusor, além de uma maior simetria do canal de entrada
com relacdo a parede do cilindro.

e Re-projeto do rotor e do mancal do virabrequim feito com material poliamida
resultaram na reducao de 2 dB(A).

Observa-se, na Fig. 2.13, um aumento do nivel de presséo sonora da ordem de 5 dB nas
baixas frequéncias, proximas a 160 Hz. Entretanto, acima de 250 Hz nota-se uma redugéo
na maioria das faixas de frequéncias, com diferengas da ordem de 7 dB nas faixas de 4000
e 6300 Hz.

Nota-se em HVAC( 2008) que as principais fontes de ruido nos compressores rotativos
devem-se as turbuléncias internas, os impactos das valvulas, os atritos e o motor elétrico.
Obtém-se uma maior eficiéncia mecanica nos compressores minimizando as perdas por
atrito. Tais perdas ocorrem nos mancais, no movimento e impactos da palheta e do rolete,

ou seja, dependem da geometria do compressor.
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Figura 2.13 — Efeito do uso de mancais no ruido gerado pelo compressor (Malcolm).

Menciona-se ainda que o0 espectro sonoro de um compressor rotativo tornam-os
bastante distinto. Com 60 revoluc¢des por segundo, o som gerado na faixa de 600 a 900 Hz
pode-se explicar pelo fluxo de fluido e sua pulsagéo, na faixa de 2000 a 2500 Hz pelos
impactos da valvula, e acima de 3500 Hz principalmente devido a friccdo. O espectro
também depende da aplicacdo do compressor, conforme mostra a Fig. 2.14, na qual os
espectros de ruido (em bandas de 1/3 de oitavas) de um compressor rotativo operam

sozinho e montado em um refrigerador.
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Figura 2.14 - Espectro de um compressor rotativo em dois ambientes diferentes (HVAC).
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De acordo com a Figura 2.14 quando o compressor situa-se em seu ambiente de
trabalho, apresenta maior NPS em todo seu espectro. Observa-se um aumento continuo em
toda faixa, com valores diferentes nas altas frequéncias (acima de 4000 Hz).

Ling (2008) observou que devido ao acumulador ser um dos componentes de grande
volume no compressor rotativo, ele contribui de modo efetivo no ruido total. O acumulador é
uma camara de expansdo de mufla com tubos internos, entretanto um pouco diferente das
muflas. Percebe-se que devido a frequéncia da estrutura ser muito baixa, atinge-se
facilmente sua ressonancia. Assim torna-se necessario evitar a ressonancia visto que a
reducdo de ruido faz parte da diretriz do projeto. Baseado em andlises experimentais e
aproximacdes analiticas, demostrou-se que o ruido gerado provém, principalmente, da
succdo de fluido no acumulador. Também se observa a importédncia das vibragdes das
tubulagbes no interior do acumulador. Assim, propdem-se algumas adaptacdes no projeto
do acumulador, como um prato para evitar a vibracdo do tubo interior, e resulta-se em
reducdes de 14 dB na banda de 425 Hz a 475 Hz e 1,5 dB no ruido total gerado pelo
compressor.

Binsheng, 2008, avalia a influéncia do acumulador no ruido total. Realizou-se um
experimento em que o nivel de poténcia sonora com e sem o acumulador é medido, sendo

os resultados mostrados na Fig. 2.15.
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Figura 2.15 — Nivel de poténcia sonora com e sem acumulador (Binsheng).

Analisando a figura, observa-se que a contribuicAo do acumulador ocorre nas

frequéncias de 400, 500 Hz e de 1250 Hz, sendo que nesta Ultima a contribuicdo € menos
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significativa, uma vez que nas bandas de 400, 500 Hz essa contribuicdo chega a ser de até
10 dB(A).

Uma simulagéo utilizando o método dos elementos finitos, para a cavidade, mostrou
gue o segundo, o sétimo e o oitavo modo de vibrar tém frequéncias naturais muito préximas
das frequéncias em estudo. Em seguida para avaliar a influéncia de tais modos, realizou-se
uma modificacdo no acumulador. Primeiro adicionou-se um prato no acumulador para evitar
0s modos de vibrar via cavidade. Dos resultados observou-se que as frequéncias naturais
de baixa ordem diminuem, entretanto as de alta ordem variaram muito pouco.

Na Fig. 2.16 € mostrado um comparativo antes e apés a instalacdo do componente
prato. Observou-se uma reducgéo de ruido de 14 dB(A) nas bandas de 400 e 500 Hz, porém
a modificagdo influéncia muito pouco nos niveis de ruido de alta ordem, o que resulta numa

diminuicdo do nivel global de apenas 0,6 dB(A).
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Figura 2.16 — Comparativa entre presenca e auséncia de prato (Binsheng).

Outro estudo realizado consistiu numa modificacdo no suporte do acumulador com a
carcaga, onde se eliminou o suporte e efetuou a ligagéo via soldagem. Os resultados estéo
mostrados na Fig. 2.17.
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Figura 2.17 — Comparativa entre suporte e soldagem (Binsheng).

Observa-se na Fig. 2.17, que a modificacdo proposta resulta em uma reducéo de 13,
14 e 8 dB(A) nas frequéncias de 400, 500 e 1250 Hz respectivamente. Isto ocorre pelo fato
dos modos de baixa ordem deslocarem-se para frequéncias mais altas.

Young-Jong et. al (2008) analisa que diferentes tipos de bocais na mufla de descarga
influem no ruido gerado, Fig. 2.18. Ainda estuda a quantidade de fluxo em trés
configuracdes, pois quanto maior a quantidade de fluxo maior a energia consumida para
realizar a mesma tarefa. Ao fim, a configuracéo referente ao terceiro layout de bocal é a que
melhor reduz o nivel de ruido gerado e utiliza menor quantidade de energia elétrica para

realizar um ciclo, conforme Fig. 2.19.
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CAPITULO Il

MODELAGEM ANALITICA DO COMPRESSOR ROTATIVO

Nos compressores rotativos as vibragbes mecénicas possuem amplitudes
relativamente pequenas, quando comparadas com 0S compressores alternativos, sendo
assim, adequado no uso de equipamentos de refrigeracdo. Aliado a sua grande demanda,
um enorme esforco é realizado para reduzir a vibracdo e o ruido gerado por esses
compressores. A fim de cooperar com tal situacdo, forcas de inércia ndo balanceadas
causadas pelo movimento das pecas, e vibracbes geradas por essas forcas necessitam ser
avaliadas (Kensaku et al., 1982). Neste capitulo, um modelo analitico é apresentado com o
proposito de obter as equacdes de equilibrio das partes do compressor.

Kensaku em seu trabalho diz que os elementos moveis que constituem o compressor
rotativo sdo: eixo, rolete e palheta. Com o0 objetivo de auxiliar o estudo das equagbes dos
movimentos dessas pegas é definido o sistema de coordenadas ortogonais e variaveis como
mostradas na Fig. 3.1.
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Figuras 3.1 — Coordenadas ortogonais e variaveis no compressor rotativo (Kensaku).
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Os eixos x, y, z sao fixos no cilindro, onde a origem coincide com o centro 0 do
cilindro. O eixo x é coincidente com a linha de centro da palheta, ja o eixo z € o mesmo do
centro do eixo, por sua vez o eixo y é dado pelo produto vetorial entre z e x. As variaveis
principais s&o o angulo de giro 6 do eixo e o angulo de rotagdo ¢ do rolete. A distancia x,

entre o centro 0, da palheta e o centro 0, e o angulo ¢ formado entre os segmentos 0,0, e

0,0 séo as variaveis auxiliares.
Ja os angulos 6 e ¢ sdo definidos como positivo no sentido anti-horario, e ¢ é
positivo no sentido horario. Assumindo que a palheta estd sempre em contato com o rolete,

as variaveis x, e ¢ sdo dadas pelas seguintes relagdes:

(r, + r)sené = e senb (3.1)

X, = (1, + r)cosé + e cosO (3.2)

onde 7, é o raio da ponta da palheta, r representa o raio externo do rolete e a excentricidade
do centro do rolete € igual a e.

Com base no estudo de Kensaku serdo apresentadas as equagfes de movimento de
cada uma dessas pecas.

3.1. Equagao do movimento da palheta

Devido a elevada pressao presente na camara de compressao, a linha de centro da
palheta possui uma pequena inclinacdo no sentido horario, e, portanto, apresenta dois
pontos de contato, G, e G,, com o bloco do cilindro, conforme Fig. 3.2.

A superficie delimitada de G, ao contato entre palheta e rolete B, € empurrada pela
pressdo da camara de compressao F;, enquanto a superficie entre B, e G, € pressionada
por P,, pressdo da camara de succéo, e a superficie restante, de G, a G,, é impelida pela

presséo de descarga Py.
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Figura 3.2 — Forgas de fluido e momentos na palheta (Kensaku).

A resultante das forgcas em x e y geradas pelo fluido e momento, em relagdo ao

ponto 0,,, sdo representadas pelas Eq. 3.3 a 3.5.
Fpp = [-2aPy + (a + rysené)P. + (a — rp,send)Fy]l (3.3)

F,

7y = [=bPg + (R + b — x;, + 1,c08§)P. — (R — x,, + 1,c058) Pl (3.4)

My ={-b(R—x,+b/2)Ps+[(R+Db—x,)* +a*—-1,*]P./2 -

(3.5)
E —[(R —x,)* + a® —1,%] P/ 2}1

onde a é a metade da espessura da palheta, b equivale ao comprimento de contato entre
palheta e bloco de cilindro, R € o raio interno do bloco do cilindro e [ representa a altura da
palheta, que por sua vez é a mesma para o rolete e o bloco do cilindro.

Entretanto, existem mais for¢as atuantes na palheta. As forcas normais Fy,q1, Fyna,
E,, e as forcas tangentes Fy.,, Fy,, F,,; aparecem nos pontos Gy, G, e B,, respectivamente,

com dire¢des conforme ilustradas na Fig. 3.3.
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Figura 3.3 — Forcas na palheta (Kensaku).

Ja a forca F; gerada pela mola nao-linear de rigidez k,,; e a forca de friccdo F; devido

a viscosidade do 6leo entre mancal e palheta sdao dadas por:
Fs =kn(xy,—1r+e) (3.6)
Fyq = sinal(—x,)n, Xy /Spp (3.7)

onde 7, € a viscosidade dinamica do ¢leo lubrificante, 8,, € a distancia entre palheta e

mancal, e sinal é a funcdo que retorna o sinal do numero real.
Uma vez que a palheta de massa m,, possui movimento na direcdo de x, a equacao
do movimento da mesma é:

myx, = —F + Fgy + Fgpq + Fgep + Eypcosé + Fyesené + Fy (3.8)

Na direcdo y e do momento em torno de 0,, pode-se obter as equagdes de equilibrio

da palheta, que sdo respectivamente:
Fyy + Fyrcosé — Eypsené + Fypg — Fgpp =0 (3.9

(R + b - x-‘;)anl + athl - (R - xv)anZ - athz + Mq - Tvth =0 (310)
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Considera-se a lubrificacdo limite entre os corpos palheta-rolete, assim a forgca de

atrito F,,, no ponto B, esta sujeita a friccdo de Coulomb. E, portanto:
Fpe = sinal(Vpn) v Fon (3.11)

onde, u, € o coeficiente de atrito entre palheta-rolete e v,, representa a velocidade de

deslizamento do rolete e da ponta da palheta, a qual é dada pela seguinte equacao:
Vpn =1 —eBcos(0 + &) —n,é (3.12)

Ja as forgas de atrito F,; € Fy, NOS pontos G, e G,, podem ser obtidas pelo modelo
do fluxo entre palheta-cilindro. Admite-se fluxo incompreensivel, laminar, estavel e
plenamente desenvolvido de viscosidade dindmica n e que a palheta seja praticamente

paralela a ranhura da palheta. Tem-se a seguinte equacgéo do fluxo:

dp 5%u
=5 (3.13)

A Fig. 3.4 mostra as dimensdes do canal de fluxo, a velocidade da palheta e as

pressdes das camaras de sucgéo e compressao, bem como a presséo interna.

YI% - Palheta ﬁ—' & (1)

! 3
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Pdééhe «ou

Za” Parede do cilindro

Figura 3.4 — Disposicdo da palheta com a parede do cilindro.

Da integral da Eq. 3.13, o perfil de velocidade desenvolvido é dado por:

W=~y cyic 3.14
uld) =507 1y + G (3.14)
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As condigdes de contorno do perfil de velocidade séo:

u(0) =0 (3.15)

u(Bpc) = %y (3.16)
e aplicadas no problema, tem-se:

1dp, , Xy
£ -5 v

u(y) = (3.17)

onde, 6,. € a distancia entre palheta e bloco de cilindro e o gradiente de presséo dp/dx é
calculado separadamente para cada regido. Na regido de succdo e descarga, tem-se,

respectivamente:
dp _Pa= ks (3.18)
dx b '
dp _Pa—F (3.19)
dx b '

De posse do perfil de velocidade, a tensao cisalhante atuante na palheta pode ser

calculada, segundo:

ou
T=-1, @ (3.20)

Obtem-se 7,4, referente ao lado da compressao e 74, para o lado da sucgéo, onde a

derivada do perfil de velocidade em relacdo a y na posicao da palheta € dada por:
ou 1 dp Xy
—_— bc + —_—
dy 2m,dx Spc (3.21)
Entdo, as forgas de atrito atuantes na palheta séo expressas por:

thl = bngtl (322)
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thz = bngtZ (323)

onde 74,4 € a tensdo cisalhante referente ao lado da compressdo e 7,, € a tensdo

cisalhante ao lado da succéo. E, uma vez analisada as forgas de atrito nos pontos G,, G, €
B,, pode-se calcular as forgas normais nesses pontos, conforme a seguinte relagao:

anl mvjc'v+Es_qu_th1_th2_Fd
anz = [4]7? _qu (3.24)
Fvn _Mq - athl + athz

onde [A] é a matriz inversa de:

0 0 cosé + sinal(Vg,)p,sené
[4] = 1 -1 sinal(Vg,)u,cosé — sené (3.25)
(R +b- xv) _(R - xv) _TUSinal(VBn):“v

3.2. Equacao do movimento do rolete

O rolete possui a cada instante um ponto 4, que indica a menor distancia com o

cilindro. A palheta e esse ponto dividem o cilindro nas camaras de sucgédo e compressao,
onde cada camara cria uma forca, devida a pressao, no rolete. A Fig. 3.5 ilustra essas e
outras forgas presente na peca em questdo, bem como 0os momentos.

A forca resultante da pressao no rolete é dada pela seguinte equacao:
E, = 2rsen[(8 + &) /2l(F. — F)] (3.26)

que possui diregdo perpendicular a linha A,B, e passa pelo centro do rolete 0,. As forgas

F,, € F,; atuam no ponto de contato B,,, com dire¢cGes conforme Fig. 3.5.
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Figura 3.5 — Forgas e momentos no rolete (Kensaku).
O espaco entre o rolete e o eixo € lubrificado pela bomba de éleo, e é, entéo,

considerado que o estado de friccdo pode ser obtido pela teoria de lubrificacdo de

Sommerfield para mancais. Assim, o momento friccional M,, exercido no interior do rolete é:
M, = Cenor2vpel/C (3.27)

onde, Cr € a constante de atrito do filme de dleo, C equivale a folga radial entre rolete e eixo
e v, representa a velocidade de deslizamento do rolete no eixo, e é definido pela seguinte

equacgao:
Vpe = (0 — ¢) (3.28)

Da teoria de Reynolds para lubrificagdo de mancais planos, a forga friccional F_;
aplicavel no ponto A, € obtida a partir da equacgéo 3.14, onde as condigdes de contorno do

perfil de velocidade séo:
u(0)=0 (3.29)

u(8pc) = vpe (3.30)
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A velocidade na parede do bloco do cilindro é nula, ja a velocidade do rolete resulta
da velocidade angular do rolete e eixo.

Vpe = O(r +e) — ¢r (3.31)
e aplicadas no problema, tem-se:

1 dp

_ 2 _
u(y) = an dx 6% 6pc3") +

Vpe
Ope

y (3.32)
onde, n, € a viscosidade dinamica do fluido, &, € a minima distancia entre o rolete e bloco

de cilindro. O gradiente de pressao dp/dx é calculado separadamente para cada regidao. Na

regido de succao e descarga, tem-se, respectivamente:

dp Pg—PFs
dx B (3.33)

De posse do perfil de velocidade, a tensao cisalhante atuante na palheta pode ser

calculada, segundo:

u
Tee = Mg @ (3.34)

onde 7., € a tensdo cisalhante entre bloco do cilindro e rolete, e a derivada do perfil de

velocidade em relagdo a y na posi¢éo da palheta é dada por:
Ju 1 dp Vpe
dy 2ngdx P¢ 5, (3.35)
Entdo, a for¢ca de atrito atuante no rolete € expressa por:
F,; = Bt (3.36)

onde B é o comprimento equivalente de rolete e bloco do cilindro.
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Conhecido o coeficiente de atrito entre rolete e bloco do cilindro, u,, € possivel

calcular a forca do filme de fluido pela seguinte relacéo:
Fon = Fet/ug (3.37)
Além disso, as for¢as de friccao F, e momento M,, que sdo originadas pela presenca

de Oleo nas regides superior e inferior do rolete com 0 mancal, possuem direcdo conforme

Fig. 3.5 e valores expressos por:
F, = 2men, (r? —1.2)60 /8y (3.38)
M, = ﬂﬂo(r4 - rc4)d)/5pb (3.39)

Por fim, de posse de todas as for¢as atuantes no rolete de massa m,,, as equagdes

de equilibrio das forgas nas dire¢fes x e y sdo dadas pelas equacdes a seguir:

—MpXop + Fencosn — K, cosé — Fypsené — Fepcos +

(3.40)
+F.senb + F,cos[(0 — §)/2] + Fysen = 0

—MpYop + Fensenn + E,psené — Fycosé — Fypsen —

(3.41)
—Fcos6 + Eysen[(0 — §)/2] — Fycos0 = 0

onde, (xqp, Yop) representam a posicao do centro do rolete e sao definidas por x,, = ecosf e
Yop = esenB. Ainda, tem-se a presenca da forca de filme de dleo interna F,,, com direcéo
definida pelo angulo n passando por 0,, 0s quais, com base nas equacgdes acima s&o

definidas por:

n = tan"'(f2/f1) (3.42)

Fenz,’f12+f22 (3.43)

com, f; e f, dadas conforme:

f1 = (cos¢ + sinal(Vg,)uy,sené)E,, + F.,cosf — F . senf (3.44)
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—F,cos[(6 — &)/2] — Fysenf — my, (6%cosb + Gsend)

fo = (—sené + sinal(Vg,)uycosé)F,, + F.,senf + F..cos6

. N 3.45
—F,sen[(6 — &)/2] + F,cos60 + my,(—0%senb + Hcosb) ( )

Além disso, para o equilibrio do momento no centro 0, do rolete, tem-se:
Ip(ﬁ =1(Fye + Fee) + Mp — M, (3.46)

3.3. Equacao do movimento do eixo

O eixo do sistema em estudo possui como for¢a motora o torque gerado pelo motor
elétrico. A Fig. 3.6 representa esse momento, bem como as outras forcas externas

presentes no eixo.

Figura 3.6 — Forgcas e momentos presentes no eixo (Kensaku).

Por outro lado, o momento friccional M,, calculado pela Eq. 3.27 trabalha no sentido
horario. Ja a forga gerada pelo filme de 6leo F,, passa pelo ponto 0, com dire¢do dada por
n (Eq. 3.42), e as forgas de restricao Fy, e F;, atuam no centro do eixo. Da equagdo de

equilibrio no eixo de massa m, as forgas Fy, e F,, sdo obtidas por:
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Fyx = mcXoc + Fopcosn (3.47)

Fyy = McYoc + Fepsenn (3.48)

onde, (x,¢ Yoc) fepresenta a posicao do centro de gravidade do eixo, e pode ser encontrado
segundo x,. = —ecosf e y,. = —esenf, € € € a excentricidade do centro do eixo. Sabe-se
gue a distancia do eixo com as partes limitadoras superiores e inferiores do bloco do cilindro
é lubrificada pela bomba de 6leo, portanto o0 momento friccional Mg aplicado no eixo €

baseado na lubrificagdo de Sommerfeld:
M = Crsno1s310//Cs (3.49)

onde C; € a constante de atrito do filme de dleo e Cs equivale a folga radial entre eixo e
mancal.
Do equilibrio de momento em torno do centro do eixo, a equacdo de rotacdo do

mesmo € obtida por:
1.6 = M,, — eF,,sen(n — 6) — M, — M (3.50)

Com o0 uso das Eq. 3.42 e 3.43 substitui-se F,, e n por termos equivalentes e a

equacdo de rotacdo do eixo resulta em:

(I + mye?)d = My, + eF,,sen(6 + &) — eF,cos(0 + &) — eFy, — (350)
3.51
—eF,sen[(0 +¢)/2] — eF, — My, — M,

onde o segundo e terceiro termo do lado direito da equacgéo representa 0 momento devido
as forcas de restricéo e fricgdo.

E, portanto, de posse das equac¢des de movimento das partes moveis da regido do
kit do compressor rotativo, bem como as forcas que atuam em cada peca parte-se para a

modelagem multicorpos.



CAPITULO IV

MODELAGEM MULTICORPOS DO COMPRESSOR ROTATIVO

Os sistemas multicorpos sdo ferramentas eficientes para simular problemas de
dindmica nao-lineares de mecanismos, sendo a modelagem feita com corpos rigidos e
flexiveis, juntas cinematicas e elementos de forca. A dindmica de multicorpos € baseada na
mecanica classica e, na engenharia, se aplica a calculos de comportamento de mecanismos
(Soares, 2005). Segundo Soares, apud Huston & Kamman (2000), as questdes mais
importantes ao se utilizar simulagdo numérica de sistemas multicorpos sao o quao bem o
sistema multicorpos representa o sistema real, quanto eficiente € a simulacdo e quanta
acuidade tem a simulagéo.

Sendo assim, o sistema real em estudo € dado pelo compressor rotativo do
fabricante Tecumseh, mostrado na Fig. 4.1.

Mancal principal

Bloco do cilindro

Mancal externo

Elementos de fixagdo

@) (b)

Figura 4.1 — Sistema real, kit do compressor rotativo.
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Observa-se na Fig. 4.1 (a) a presenca das pecas eixo, rolete, palheta e bloco de
cilindro, ja na Fig. 4.1 (b) tem-se os elementos de fixagdo, bem como 0os mancais externo e
principal.

Sabe-se que um bom modelo é aquele que consegue representar o sistema real da
maneira mais simples possivel. Conforme o Grupo de Ensino de Fisica da Universidade
Federal de Santa Maria a qualidade de um modelo depende de certos fatores como, por
exemplo, do numero de hip6teses e proposi¢cdes iniciais necessarias para construi-lo. Um
bom modelo é aquele para o qual esse numero € minimo. Além disso, um bom modelo é
aguele que explica o maior numero possivel de caracteristicas das observacdes. Ja
realizadas sobre o comportamento do sistema em questdo. Finalmente, um bom modelo
deve ser capaz de predi¢cdo. Em outras palavras, um modelo deve ser capaz de explicar ndo
apenas as observacbes ja realizadas, mas também as futuras observagbes sobre o
comportamento do sistema em questao.

Para elaboracdo e construcdo do modelo multicorpos faz-se uso de duas
ferramentas computacionais. A primeira, AutoCad®, é uma ferramenta do grupo CAD
(desenho assistido por computados ou do inglés computer aided design), a qual consiste em
auxiliar na modelagem geométrica das pecas rigidas do compressor rotativo. Ja a segunda,
MSC.visualNastran®, pertence ao grupo CAE (engenharia assistida por computador ou do
inglés computer aided engineering), que é responsavel pela modelagem das juntas
cinéticas, elementos de forcas e calculo da dindmica dos mecanismo.

Inicia-se, desse modo, a modelagem das pecas rigidas eliminando os elementos de
fixacdo e os mancais externo e principal. A ndo utilizacdo dos elementos de fixacdo é
justificada pelo fato da sua funcdo de fixacdo, a qual pode ser substituida por condi¢des de
restricdo no movimento, por exemplo, do bloco do cilindro. Ja os mancais possuem a funcao
de comportar o eixo, permitir movimento com um minimo de atrito e delimitar o volume nas
camaras de sucgdo e compressdo. Os volumes nas camaras de succao e compressao sédo
calculados pela geometria do sistema, o atrito pode ser substituido por elementos de forga e
0 apoio do eixo é assegurado por condi¢Bes de restricao.

Portanto, o modelo geométrico é constituido pelo bloco do cilindro e os elementos

moveis: eixo, rolete e palheta, conforme Fig. 4.2.
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Rolete

alheta

Bloco do cilindro

Figura 4.2 — Modelo geométrico do kit do compressor.

As caracteristicas geométricas das pecas foram medidas diretamente no compressor
rotativo. A seguir, serdo apresentadas as principais dimensdes, os elementos de forca e
condicdes de restricdes pertencentes aos elementos do modelo multicorpos, e no final é
apresentado o conjunto como um todo, denominado de kit do compressor.

Destaca-se que as principais dimensbes sdo aquelas mencionadas no modelo

analitico.

4.1. Modelagem do bloco do cilindro

O bloco do cilindro é o elemento de maior massa do sistema, além disso, considera-
se que 0 mesmo ndo possui movimento, sendo assim uma peca rigida e imével. A sua ndo
mobilidade é garantida retirando todos os graus de liberdade do mesmo, ou seja, ndo possui
translacdo e nem rotacdo nas direcOes de x, y e z. A Fig. 4.3 traz o modelo geométrico do

bloco do cilindro.



Figura 4.3 — Modelo geométrico do bloco do cilindro.
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As principais dimens6es geométricas presente no bloco do cilindro estdo mostradas

na Tab. 4.1 abaixo.

Tabela 4.1 — Dimensdes principais do bloco do cilindro.

Dimensao | Valor [mm]
R 22,45
l 19,7

Em relacdo aos elementos de for¢a presente no bloco, temos as componentes de

BN

reacdo devido a viscosidade entre bloco-palheta e bloco-rolete, e aquelas referentes ao

contato com esta peca, ou seja, impacto bloco-palheta e bloco-rolete. Porém, somente

aguelas devidas ao contato sdo necessario modelar, pois se trata de um elemento fixo, sem

movimento e rotag&o.

4.2. Modelagem da palheta

O segundo corpo a ser modelado é a palheta de massa m,, igual a 0,0136 Kg e o seu

modelo geométrico esté representado na Fig. 4.4.
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Figura 4.4 — Modelo geométrico da palheta.

Observa-se que € uma peca de geometria simples, e suas principais dimensdes

estdo representadas na Tab. 4.2.

Tabela 4.2 — Dimensdes principais da palheta.

Dimenséo | Valor [mm]

Ty 3,5
a 1,78
b 15,84

Conforme apresentado na modelagem analitica as forcas atuantes na palheta séo
devidas a presséao do fluido de compresséao, suc¢do e descarga, viscosidade entre palheta-
bloco, palheta-mancal e palheta-rolete e mola, as quais estéo ilustradas na Fig 4.5.

pressio de
compressio
e sucgdo

mola z

Figura 4.5. — Elementos de forca na palheta.
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A rigidez da mola em questédo é do tipo ndo linear. A fim de determinar a equacao

que determina essa rigidez realizou-se um experimento onde se adicionou massa a mola e

mediu-se o seu deslocamento. Os resultados obtidos estdo na Tab.4.3.

Tabela 4.3 — Rigidez da mola para valores de carga e deslocamentos.

Carga [kg] | Deslocamento [mm] | k [N/m]
0 0 0
0,1 2 500
0,2 4 500
0,3 5 600
0,4 7 571,42
0,5 8 625
0,6 9 666,66
0,7 11 636,36
1,098 15 732
1,497 18 831,66

Com base nos dados obtidos é possivel determinar a rigidez da mola néo linear em

funcdo do deslocamento, resultando na seguinte equagao:

k = 482,53 + 13902x [N /m]

Ainda a palheta se trata de um elemento mével e conforme as equacdes do

movimento a mesma possui translagdo nas dire¢des x e y, bem como rotacdo em torno de

z. Portanto, as condigbes de restricdo da palheta permitem translagdo e rotagdo nas

direcdes mencionadas, além do contato com o bloco do cilindro e rolete.

4.3. Modelagem do rolete

O proximo elemento mével a ser modelado € o rolete de massa m,, igual a 0,0730

Kg, da mesma forma que a palheta, o rolete possui geometria bem simples, conforme Fig.

4.6.
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Figura 4.6 — Modelo geométrico do rolete.

A Tab. 4.4 traz as principais dimensoes referentes ao rolete.

Tabela 4.4 — Dimensdes principais do rolete.

Dimensao | Valor [mm]

T 17,3

7 12,2

Em relagcédo aos elementos de for¢ca atuantes no rolete tem-se a pressao de sucgao e
compressao, viscosidade entre rolete-palheta, rolete-eixo, rolete-mancal e rolete-bloco do
cilindro. Na Fig. 4.7 tem-se a apresentacao desses elementos, nota-se que todas as forgas e

momentos estdo posicionados no centro do rolete.

pressdo de
sucgdo e
compressio

viscosidade
palheta

eixo Z
mancal

bloco

Figura 4.7 — Elementos de for¢a no rolete.
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Devido ao mecanismo do processo de compressao, o rolete possui rotagdo em torno
de z e translacéo nas dire¢Oes de x e y. Assim, sdo asseguradas condi¢des de restricdo nas
demais direcdes, ou seja, translagdo em z e rotacdo em torno de x e y. Menciona-se, ainda,

gque o movimento do rolete é garantido pelo contato com palheta, eixo e bloco.

4.4. Modelagem do eixo

O eixo é a ultima peca a ser modelada, e apesar de se tratar de um corpo rigido
sabe-se que os modos de flexdo e torcdo interferem na deflexdo e orientacdo do eixo.
Assim, antes da sua modelagem geométrica determinou-se, com uso da ferramenta
computacional ANSYS®, esses modos. O modelo de elementos finitos utilizado esta
disposto na Fig. 4.8.

Considera-se que o eixo é feito de aco, e assim o elemento estrutural utilizado no
modelo é do tipo Shell 63, isotrépico com médulo de elasticidade igual a 2.10" Pa,
coeficiente de Poisson 0,3 e densidade 7800 kg/m?.

ELEMENTS I

¥
o

“ o
w N

<
N
5

Q¥
S

Rotor

Figura 4.8 — Modelo de elementos finitos do eixo.

Percebe-se que o modelo de elementos finitos do eixo € constituido pelo eixo em
conjunto com um cilindro na parte inferior. Este cilindro tem por funcéo representar o rotor

(Fig. 2.1), que devido ao processo de montagem do compressor adiciona uma importante
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massa nesta regido. Sendo assim, as Fig. 4.9, 4.10 e 4.11 ilustram os modos de flex&do e

torcdo bem como a respectiva frequéncia natural.

NODAL SOLUTION

DMX =1.833
SMN =.005658
sMx =1.833

.005658 -411761 .817864 1.224
-208709 .614812 1.021 1.427

1.63

AN

JAN 17 2012
14:29:59

1.833

Figura 4.9 — Modo de flexdo do eixo na direcdo x em 2498 Hz.

NODAL SOLUTICN

STEP=1

SUB =4
FREQ=2401
uUsuM (BVG)
RSYS=0

I s

.007398 -412463 -817528 1.223
-20993 -614955 1.02 1.425

AN

JEN 17 2012
14:30:47

1l.628
1.83

Figura 4.10 — Modo de flexdo do eixo na direcdo y em 2401 Hz.



NODAL SOLUTICN

STEP=1

SUB =6
FREQ=4152
UsuM (BVG)
RSYS=0

DMX =3.642
SMN =.002654
SMX =3.642

.002654 .811383 1.62
-407015 1.216

2.429

2.024

AN

JAN 17 2012
14:29:14

8
3.642

Figura 4.11 — Modo de tor¢éo do eixo em torno de z em 4152 Hz.
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O modo na dire¢éo de z é proximo a 14000 Hz. Devido a elevada ordem e aliado a

reducdo de grau de liberdade no sistema, optou-se por sua nao utilizagéo.

Dessa forma, podem-se representar tais modos de fletir e torcer introduzindo

rigidezes equivalentes nas direces desejadas. Para tanto, secciona o eixo em cinco corpos

rigidos: excéntrico, eixo superior, eixo inferior, ligacdo superior e ligacao inferior, conforme

Fig.4.12.

Com as principais dimensfes dadas na Tab. 4.5.

Tabela 4.5 — Dimensdes principais do eixo.

Dimenséo | Valor [mm]
e 5,14
T, 7,95
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ixo superior

Ligagdo superior

Excéntrico

Ligagdo inferior

Eixo inferior

Figura 4.12 — Modelo geométrico do eixo.

O eixo inferior possui a fungcdo de comportar 0 eixo ho mancal externo, permitindo

rotacdo em torno de z. Por sua vez 0 eixo superior possui a mesma fungéo para o mancal

principal, além de introduzir no sistema a velocidade de rotacdo gerada pelo motor elétrico,

60 Hz (ou 3600 rpm). Para transmitir tais condicbes ao excéntrico faz-se o uso dos

elementos ligacdo superior e ligacdo inferior, os quais possuem ligacGes rigidas (nado

permitem translagéo e nem rotagdo em nenhuma diregdo) com 0S Seus respectivos eixos e

para com o excéntrico a ligacéo € realizada via mola. Assim, conhecido o valor da massa do

excéntrico m, igual a 0,0608 Kg e de posse das frequéncias naturais ja calculadas via FEM

€ possivel determinar as rigidezes para o modelo eixo, presente na Tab. 4.6.

Tabela 4.6 — Rigidez equivalente de flex&o e tor¢do no eixo.

Frequéncia Rigidez Amortecimento
Flexdo (x) 2401 Hz 1,38.10" N/m 18,35 Ns/m
Flexdo (y) 2498 Hz 1,49.10’ N/m 19,08 Ns/m
Torgdo (z) 4152 Hz 2,93.10° Nm/rad 0,0002 Nsm/rad
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Observa-se que é utilizado amortecimento, pois todo sistema por mais perfeito que
seja possui um amortecimento. Neste caso adota-se um fator de amortecimento modal igual
a 1 %. Ainda na modelagem utilizam-se quatro molas para representar a flexdo em x, sendo
duas delas presentes na ligagdo superior com o excéntrico no sentido positivo e negativo e
as outras duas na ligacao inferior com o excéntrico também no sentido positivo e negativo.
Realiza-se o0 mesmo procedimento para a flexdo em y, porém na direcdo de y. J4 para a
torcdo em z faz-se uso de apenas duas molas torcionais, a primeira entre ligacdo superior e
excéntrico e a segunda na ligacéo inferior e excéntrico. Desse modo, a flexibilidade do eixo
€ garantida. A Fig. 4.13 ilustra a disposi¢édo das molas no excéntrico.

Rigidez equivalente
EmtornodeZ
Superior

Rigidez equivalente
Direcioy
Superior

igidez equivalente
Diregdo x
Superior

Figura 4.13 — Flexibilidade no eixo.

J& os elementos de forga atuantes no eixo sdo dados pela viscosidade eixo-rolete e

eixo mancal, ilustrados na Fig. 4.14.
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eixo superior

ligagdo superior

excéntrico

viscosidade
rolete
mancal 2z

ligagdo inferior

eixo inferior ¥

Figura 4.14 — Elementos de forga no eixo.

O movimento do excéntrico seria apenas em torno de z, mas a sua flexibilidade
permite deflexdes nas direcdes de x e y além de torcdo em z. Portanto, sdo permitidas

translagdes nas dire¢cbes de x e y. Além disto, o eixo possui contato com o rolete.

4.5. Modelagem do kit

Determinados todos os corpos rigidos, com seus elementos de forca e condigbes de
restricbes, monta-se o kit, que se baseia no posicionamento das partes. O bloco de cilindro
€ usado como referéncia, uma vez que esta é a Unica peca imével. Partindo dele o eixo é
posicionado no mesmo centro que o bloco. Em seguida, o rolete é posicionado dentro do
excéntrico, e por fim a palheta no rasgo da palheta do bloco, conforme Fig. 4.15.
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Rolete

Bloco do cilindro

Figura 4.15 — Modelo multicorpos do Kkit.

Neste ponto mencionam-se algumas dimensfes importantes, sdo elas: folga entre
palheta-bloco, palheta-mancal, rolete-excéntrico, rolete-mancal, rolete-bloco e excéntrico-
mancal, os valores escolhidos, medidos hum compressor de teste, sdo mostrados na
Tab. 4.7.

Tabela 4.7 — Dimensdes principais do Kkit.

Folga Direcéo Valor [pm]
palheta-bloco perpendicular ao movimento da palheta 5
palheta-mancal axial 5
rolete-excéntrico radial 11
rolete-bloco radial 12
rolete-mancal axial 5
excéntrico-mancal radial

A Tab. 4.8 traz outras propriedades importantes para o modelo multicorpos, que séo

em relacdo ao fluido refrigerante e ao fluido lubrificante, pois sdo de fundamental
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importancia para o célculo das forcas de viscosidade. Sabe-se que o compressor rotativo €
lubrificado pelo 6leo Zerol300T tendo nitrogénio como fluido refrigerante.

Tabela 4.8 — Propriedades dos fluidos lubrificante e refrigerante.

Fluido Viscosidade dinamica [puPa.s]
Zerol 300T 5,6
Nitrogénio 17,8

Em relacéo aos contatos dos elementos definem-se duas propriedades, coeficiente
de restituicdo e coeficiente de atrito. A primeira se determina realizando um experimento
onde se provoca o impacto entre duas pecas, palheta e rolete, conforme Fig. 4.16.

Rolete
mébvel
Posicso 1
Ponto fixo
i %
Linha
S Posigio 3
!
Posiglo 2

27

Palheta fixa

Figura 4.16 — Ensaio para determinacéo do coeficiente de restitui¢cao.

Na montagem a palheta esta fixa e o rolete vai ao seu encontro. A posicao 1
representa a posi¢éo inicial do rolete, a 2 ilustra 0 momento de impacto e a 3 altura final
ap6s o primeiro impacto. O experimento baseia-se na coleta da altura do rolete nas trés
posi¢cdes, pois assim é possivel calcular a energia potencial. Em seguida, por conservacao
da energia (potencial mais cinética ) nas posi¢des 1 e 2 antes do impacto e 2 apds impacto
e 3, calcula-se a velocidade da palheta antes e apés impacto. Tal dado é necessario, pois 0
coeficiente de restituicdo € um valor fracionario que representa a razdo das velocidades

antes e apoés o impacto. Sendo assim, tem-se na Tab. 4.9.
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Tabela 4.9 — Dados do experimento para célculo do coeficiente de restituicao.

Posicéao Altura[mm] | Energia potencial [J] | Velocidade [m/s]
1 67 0,0091 0
2 antes impacto 0 0 1,1576
2 apos impacto 0 0 0,7348
3 27 0,0037 0

Obtém-se assim o coeficiente de restituicdo de valor igual a 0,63. Ja o coeficiente de
atrito depende ndo apenas das superficies em contato como também do fluido lubrificante.
Yanagisawa et al. (1982) em seu experimento calcula o valor de 0,11 para o coeficiente de
atrito entre a palheta e o bloco. Neste trabalho adotou-se esse valor para todas as regides
em contato do kit.

Uma questdo importante referente ao kit deve-se a pressao de sucg¢do, compressao
e descarga. Tanto a sucgdo como a descarga sdo constantes durante todo processo, com
valores de 57 psi (3,93.10° Pa) e 226 psi (15,58.10° Pa), respectivamente. J4 a compress&o
varia durante o processo atingindo o valor maximo de 226 psi (15,58.10° Pa), que
representa 0 momento de abertura da valvula. A Fig. 4.16 ilustra os valores da pressao de

compressao em funcdo da orientacdo do eixo.

Pressdo de compressdo por dngulo teta

Presséo [psi]

20 i i i i i i i
0 50 100 150 200 250 300 350 400
Teta [*]

Figura 4.17 — Pressao de compressao simulada por orientacéo do eixo.

Com relacdo a Fig. 4.17 os valores da pressdo de compressdo por orientacdo do
eixo até o momento de abertura da valvula (aproximadamente 220°) sdo obtidos via
equacdo de Clapeyron:

PV =nR,T (4.1)
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onde P € a pressao, V volume, n representa a quantidade de fluido, R, € a constante dos

gases perfeitos e T é a temperatura. Neste trabalho admitiu-se que o lado direito da
equacao é constante, e assim conhecendo o valor inicial da pressdo e o volume da regido
de succ¢do por orientagdo do eixo é determinado a pressado até a abertura da valvula. Apos o
evento de abertura da véalvula a pressdo € modelada conforme o ciclo apresentado por
Kiyoshi (Fig. 2.4).

Outro fator importante com relacdo ao modelo multicorpos € definir o tempo de
integragdo. A ferramenta computacional MSC.visualNastran® permite dois tipos de
integradores: Euler e Kutta-Merson. O primeiro integrador apresenta uma solucao mais
rapida, porém com baixa sensibilidade a ndo convergéncia dos dados. Por sua vez o
segundo possui elevado tempo de solucdo, entretanto a convergéncia € mais sensivel.
Sendo assim utiliza-se o integrador de Kutta-Merson para célculo dos dados. Ainda devido a
alta quantidade de choques e contatos que existe no modelo é utilizado um tempo de
integracdo da ordem de 1.10° s e quando necesséario diminui-se o tempo até que o modelo

apresente convergéncia da resposta.
4.6. Impacto dos elementos da regido do kit

Por ultimo, referente a modelagem do kit € importante destacar as pec¢as que estao
em contato. A Tab. 4.10 informa entre quais pecas ha contato, onde X representa presenca

de contato.

Tabela 4.10 — Contato entre as pecas do kit do compressor.

Palheta | Rolete | Bloco do cilindro | Excéntrico
Palheta - X X
Rolete X - X X
Bloco do cilindro X X -
Excéntrico X -

Observa-se que nao é incluso as partes eixo superior e inferior e ligagdo superior e
inferior, pois ndo possuem contato com nenhuma peca. Relata-se ainda que os contatos séo
definidos por observagdo do mecanismo de compressédo do compressor rotativo.

Desse modo, finaliza-se a modelagem multicorpos da regido do kit do compressor

rotativo.



CAPITULO V

METODOLOGIA E PROCEDIMENTO EXPERIMENTAL

Este capitulo é dividido em duas partes. Na primeira sdo apresentadas as
metodologias experimentais utilizadas na identificacéo da regido dos espectros sonoros que
estdo associados aos diversos mecanismos de geracdo de ruido dos compressores
rotativos. E no final sdo apresentados os parametros utilizados na simulacdo do modelo

multicorpos, bem como os testes simulados.
5.1. MedicOes experimentais

5.1.1. Andlise de repetibilidade

Uma vez que todas as metodologias utilizadas neste trabalho envolvem andlise
espectral de dados experimentais e nem sempre é possivel realizar varios experimentos em
um mesmo compressor, a primeira analise baseia-se na variabilidade dos espectros sonoros
dos compressores analisados, a qual envolve duas etapas.

Na primeira delas sdo calculados os niveis de poténcia sonora (NWS) a partir da
média dos niveis de presséo sonora (NPS) de 10 posi¢6es do microfone para uma amostra
de 15 compressores. Os microfones, sensores responsaveis pela aquisicdo da pressao
sonora, foram posicionados conforme Fig. 5.1. Todos os testes foram realizados na camara
semi-anecoica da Tecumseh, em conformidade com a ISO 3744 — Acoustics Determination
of Sound Power Levels of Noise Sources Using Sound Pressure — Engineering Method in a

Essential Free Field over a Reflecting Plane.
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Figura 5.1 — Posi¢Bes dos microfones recomendadas pela ISO 3744 na superficie de um

hemisfério.

Ajustou-se a aquisicdo para 25 segundos com frequéncia de aquisicao de 25640 Hz
e resolucdo de 0,7825 Hz. Os sinais de resposta foram coletados por microfones PCB
modelo 377B02, em seguida um condicionador de sinal NEXUS da B&K foi utilizado para
dar ganho ao sinal, posteriormente uma placa A/D NI 9233 da National Instruments
converteu o sinal analdgico em digital. Por fim, os dados foram salvos num notebook através
da ferramenta computacional Virtual Lab®. Sendo assim, a cadeia de medi¢do € ilustrada na
Fig. 5.2.

e s I — (T ~—

Microfone

Condicionador de sinal

Placa de aquisicdo
—— Notebook

Compressor

Figura 5.2 — Cadeia de medicédo, aquisicdo de pressdo sonora.

Em seguida analisou-se a variabilidade da frequéncia de rotagcdo numa amostra de
203 compressores. Para tanto o sinal de entrada foi o préprio compressor em atividade e o
sinal de resposta foi coletado com um acelerédmetro posicionado no ponto de solda mostrado
na Fig. 5.3.
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Figura 5.3 — Posicao do acelerdbmetro no ponto de solda, préximo a regiao do acumulador.

Os sinais foram adquiridos durante 10 segundos, digitalizados para uma frequéncia
de aquisicao de 25640 Hz e resolucéo de 2,56 Hz. J4 a cadeia de medicao foi formada pelo
acelerbmetro modelo 4371 da B&K, onde o sinal passa por um condicionador de sinal
modelo 482A20 da PCB, depois na placa A/D NI 9233 da National Instruments, e finalmente

salvo em um no notebook via Virtal Lab®. Todo o processo esta ilustrado na Fig. 5.4.

” Acelerdmetro Condicionador de sinal
n—. Placa de aquisi¢do
| m—— |

Notebook

Figura 5.4 — Cadeia de medicédo, aquisi¢cdo de vibragéo.

E importante mencionar que nas aquisicdes dos sinais gerados pelo compressor em
funcionamento, esperou-se o sistema entrar em regime permanente, pressao de succao de
57 psi e 226 psi de descarga, para realizar as medicdes. Feitas para um compressor, trocou-
se 0 compressor e repetiu-se todo procedimento até completar o nimero de compressores

descrito nas etapas acima.
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Por fim, estimaram-se as Funcdes Resposta em Frequéncia (FRF) dos 15
compressores utilizados no ensaio da determinagdo do NWS, porém desligados. Uma
excitagao impulsiva via martelo de impacto foi utilizada como sinal de entrada no sistema
compressor, e a resposta foi adquirida via acelerémetro posicionado no ponto de solda. O
estimador H1 foi utilizado para o calculo da FRF, menciona-se ainda que a FRF foi
determinada com 16 respostas impulsivas e janelamento retangular, durante uma aquisicao
de 10 segundos com resolucao de 2,56 Hz e frequéncia de aquisicdo em 25640 Hz.

A aquisicdo da resposta impulsiva foi realizada com base em dois sensores:
acelerébmetro, ja mencionado, e célula de carga, situada na ponta do martelo de impacto
modelo 8204 da B&K. O sinal da célula funciona como um gatilho para a coleta dos dados
de vibracdo. Ambos os sinais foram amplificados no condicionador de sinal 482420 da PCB,
depois convertidos de analégicos para digitais na placa A/D NI 9233 da National
Instruments, e finalmente salvados no notebook via Virtal Lab®. Toda a cadeia esta ilustrada
na Fig. 5.5.

M
Acelerdmetro Condicionador de sinal
n-. Placa de aquisi¢io
| s— |

Compressor

Notebook

Figura 5.5 — Cadeia de medicédo, aquisi¢do vibragcdo para resposta impulsiva.

A localizacdo do acelerdbmetro foi a mesma definida no ensaio anterior, ponto de
solda préximo ao acumulador. Para a excitagdo impulsiva foram determinados 4 pontos de
impacto, o primeiro na tampa, 0o segundo na regido da carcaga (préximo ao estator), o

terceiro no acumulador e o quarto proximo ao ponto de solda.

5.1.2. Identificacdo da influéncia do motor elétrico, comportamento dindmico do rolete e
interacdo rolete-palheta nos niveis de ruido gerados.

O procedimento experimental consistiu em ensaios de medic¢do de vibracdo e ruido para
dois grupos de compressores denominados respectivamente de: Padrdo (4 compressores
rotativos escolhidos aleatoriamente na linha de producéo), e Sem Palheta (5 compressores

montados sem a palheta). Também foram utilizados resultados de compressores,
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considerados bons na percepcdo do cliente, testado na cémara semi-anecoica da
Tecumseh.

Para minimizar a influéncia do fluido, inicialmente todos os compressores foram
ensaiados a vacuo. Porém devido aos impactos ocorridos entre a palheta e o rolete do
grupo Padréo, os ensaios para este grupo foram repetidos para as condi¢cdes de vacuo na
succdo e 125 psi na descarga; 30 psi ha succdo e 125 psi na descarga. Também sédo
realizadas medicbes com os compressores Padrdo nas condi¢cdes de vacuo na succao e
presséo varidvel na descarga e com uma pressédo de 30 psi na suc¢ao e pressao variavel na
descarga. Na Tabela 5.1 sdo mostradas as condicdes de ensaios para os dois conjuntos de

compressores.

Tabela 5.1 — Condi¢gbes de ensaio dos dois conjuntos de compressores na influéncia do

motor elétrico, dindmica do rolete e interagéo rolete-palheta.

_ N° compressores Pressao N
Conjunto . Presséo descarga
testados succéo
Sem Palheta 5 Vacuo Vacuo
4 Vacuo Vacuo
4 Véacuo 125 psi
4 30 psi 125 psi
Padréo ) 50, 100, 150,200,
4 Vacuo _
250 e 300 psi
_ 50, 100, 150,200,
2 30 psi ]
250 e 300 psi

Para garantir o vacuo na sucg¢édo e descarga utilizou um segundo compressor externo
gue retirou o ar do sistema do compressor rotativo em estudo. Para o ensaio com vacuo
apenas na succ¢ao, iniciou-se o sistema com uma carga de succdo qualquer e ao atingir a
descarga procurada fechou-se a alimentacdo do sistema, assim o proprio sistema de
compressao ira criar o vacuo no Kkit, posteriormente fechou-se a descarga do compressor
mantendo assim a pressao de descarga. Ou seja, o kit trabalhou em vacuo, mas a presséo
de descarga foi garantida pelo fechamento da descarga do compressor.

Figura 5.6 mostra o posicionamento dos sensores acelerébmetro e microfone
utilizados neste procedimento experimental. Foram utilizados 2 pontos para o acelerbmetro,
o primeiro localizado no ponto de solda do kit, proximo ao acumulador, 0 segundo por sua

vez foi situado na tampa do compressor.
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Figura 5.6 — Posicionamento dos sensores acelerdmetro e microfone para identificacdo da

influéncia do motor elétrico, comportamento dindmico do rolete e interagéo rolete-palheta.

Com o compressor ligado os sinais de aceleracdo foram adquiridos durante 10
segundos e digitalizados na resolugéo de 2,56 Hz para frequéncia de amostragem de 25640
Hz. A cadeia de medicdo foi a mesma utilizada na aquisi¢do de vibracdes para a analise de
repetibilidade.

Para estudar o espectro sonoro gerado pelos compressores em funcionamento foram
adquiridos os sinais de presséo sonora medidos por um microfone localizado numa posicao
padrdo a um metro dos compressores, conforme mostrado na Fig. 5.6. Analisaram-se
também os NWS de cada grupo, para tanto os testes foram realizados na camara semi-
anecoica da Tecumseh, em conformidade com a ISO 3744. A presséao sonora foi adquirida
com 25 segundos numa resolucéo de 0,7825 Hz e frequéncia de amostragem em 25640 Hz.
A cadeia de medicao utilizada € a mesma da aquisicdo de pressao sonora da andlise de
repetibilidade (Item 5.1.1).

5.1.3. Identificacdo da influéncia da mola, valvula de descarga, rolete e folga axial entre
rolete-mancal, nos niveis de ruido gerados.

O procedimento experimental consistiu em ensaios para medicéo de vibracdo e ruido
com cinco grupos de compressores denominados respectivamente de: Padrdo, Sem Mola,
Com Folga, Rolete Modificado e Sem Véalvula
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No grupo dos compressores Sem Mola retirou-se a mola do kit, objetivando avaliar a
influéncia da mola na interacdo palheta-rolete, foram montados 3 compressores para esse
teste.

O conjunto de compressores denominados Com Folga foi constituido por 5
compressores, nos quais a folga axial entre o rolete e o0 mancal foi de aproximadamente
0,029 mm. O objetivo desta folga foi de diminuir as forcas de atrito entre o rolete e o mancal.

O grupo Rolete Modificado foi composto por 4 compressores nos quais foi aliviada a
inércia do rolete com uma reducédo de 32% de sua massa, conforme mostrado na Fig. 5.7. O
objetivo da alteracdo foi diminuir o atrito rolete-kit e diminuir as for¢as de inércia envolvidas

nos impactos rolete-Kkit.

Figura 5.7 — Rolete modificado, reducdo da massa em 32%.

O ultimo grupo Sem Lamina foi formado por 3 compressores montados sem a lamina
de descarga. Neste ensaio a pressdo maxima de descarga foi 200 psi, pois acima deste
valor ha retorno de fluido no compressor, o que inviabilizou a sua operacdo. O objetivo desta
montagem foi avaliar os choques internos no sistema compressor.

Na aquisicdo dos sinais de vibracdo foram propostos 5 pontos para fixagdo dos
acelerdbmetro, o primeiro na regido de solda do kit, proximo ao acumulador, o segundo na
tampa do compressor, o terceiro na regido do motor elétrico, o quarto a 105° no sentido anti-
horario a partir do acumulador (regido de impacto do rolete) e o Gltimo no acumulador.

Todos esses pontos estdo mostrados na Fig. 5.8.
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Figura 5.8 — Posicionamento dos acelerdmetros no estudo da influéncia da mola, valvula de

descarga, rolete e folga axial entre rolete-mancal.

Estes dados foram obtidos através da cadeia de medicdo presente na Fig. 5.4 e
salvos para um tempo de aquisicdo de 10 segundos com frequéncia de amostragem de
25640 Hz e resolucdo de 2,56 Hz. Fez-se também uma segunda aquisicao de 2 segundos
com resolucéo de 0,5 Hz e frequéncia de amostragem em 120 kHz, justificou-se este ensaio
para uma analise mais apurada dos impactos.

Ainda, mediram-se as pressdes sonoras em 4 pontos a 30 cm dos compressores,
gue foram: na regido da tampa, na frente do acumulador, no lado oposto do acumulador e
na regido de contato do rolete com o kit (105° no sentido anti-horario a partir do
acumulador). Posteriormente, conforme 1SO 3744 foi determinado o NWS para cada gurpo
de compressor. Todos 0s ensaios foram adquiridos durante 25 segundos na resolugédo de
0,7825 Hz com uma frequéncia de amostragem de 25640 Hz por canal.

Na Tabela 5.2 sdo mostrados o numero de compressores testados em cada
procedimento experimental. Observe que o grupo Padréo foi testado com duas pressoes de
descarga diferente, 226 e 200 psi. A Ultima é exclusiva para efeito comparativo com os
testes do grupo Sem Valvula, e a primeira é utilizada para os demais grupos.
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Tabela 5.2 — Condi¢gbes de ensaio dos seis conjuntos de compressores na influéncia da

mola, valvula de descarga, mufla, rolete e folga axial entre rolete-mancal.

_ N° compressores Presséo Presséo
Conjunto
testados succgao descarga
4 57 psi 226 psi
Padréo P : P :
3 57 psi 200 psi
Sem Mola 3 57 psi 226 psi
Com Folga 3 57 psi 226 psi
Rolete Modificado 4 57 psi 226 psi
Sem Lamina 3 57 psi 200 psi

5.2. Ensaios no modelo multicorpos

Este item apresenta os parametros utilizados na simulagcdo do modelo multicorpos.
Conforme mencionado, as aquisicdes experimentais da aceleracdo foram realizadas para
uma frequéncia de amostragem e 25640 Hz e resolugéo de 2,56 Hz. Sendo assim a mesma
frequéncia de amostragem e resolugcdo séo utilizadas na aquisicdo de dados do modelo
multicorpos. Como o compressor trabalha em 60 Hz, uma simulacdo e aquisi¢cdo durante 1
segundo é suficiente para analisar o0 seu comportamento.

A seguir sdo definidos os testes realizados no modelo, como se deseja avaliar os
resultados do modelo multicorpos com aqueles obtidos experimentalmente foram propostos
0s seguintes ensaios presentes na Tab. 5.3.

O modelo ndo prevé € a presenca da valvula. No entanto, esta peca interfere
diretamente na pressao de compressao, desse modo pode-se representar a agdo da valvula
na pressao de compresséao do ciclo do compressor. De acordo com o ciclo da compressao
apresentado na Fig. 4.17 a queda de presséo ocorre de modo abrupto, devido & presenca
da valvula. Sendo assim, no ensaio sem valvula o ciclo de pressao ocorre de modo similar
até a pressao de descarga ser atingida, a partir deste ponto a pressao de compressao decai

linearmente pela auséncia da lamina de descarga, Fig. 5.9.



Tabela 5.3 — Condic¢des de ensaios realizados no modelo multicorpos.

_ Presséo
Ensaio . Pressédo descarga
succgao
57 psi 226 psi
57 psi 200 psi
Vacuo Vacuo
Vacuo 125 psi
Padréo 30 psi 125 psi
) 50, 100, 150,200,
Vacuo ]
250 e 300 psi
_ 50, 100, 150,200,
30 psi .
250 e 300 psi
Sem Mola 57 psi 226 psi
Com Folga 57 psi 226 psi
Rolete Modificado 57 psi 226 psi
Sem Valvula 57 psi 200 psi
Sem Rolete e
Vacuo Vacuo
Palheta
Sem Palheta Vacuo Vacuo

Pressdo de compressdo por angulo teta
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Figura 5.9 — Presséo de compressédo simulada, ensaio sem valvula.
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CAPITULO VI

RESULTADOS E ANALISE — IDENTIFICACAO DAS FONTES

6.1. Andlise de disperséo

Na Fig. 6.1 € mostrado um espectro, obtido experimentalmente, tipico de NPS
representativo de seis compressores. Por motivos de sigilo industrial e uma vez que as
analises sdo qualitativas, ndo serao apresentados os valores do eixo y em todos os gréaficos

experimentais apresentados neste trabalho.

MPS | dBA |

0 2000 4000 6000 8000 10000 12000 14000
Frequéncia [Hz]

Figura 6.1 — Espectro em frequéncia tipico de valores de NPS dos compressores rotativos.
Observa-se um espectro rico em harmdnicos, o que caracteriza uma forte

descontinuidade do sinal no dominio do tempo, como pode ser observado na Fig. 6.2, onde

€ mostrada uma curva de aceleracdo de um compressor rotativo, medida nas proximidades
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de um dos pontos de solda. Observa-se uma descontinuidade no movimento do sistema, o

gue justifica a grande quantidade de harmdnicos presentes no espectro.

Aceleragdo [rrn'szl

i i i i i i i
3976 3978 398 3962 3984 3986 3988 3w
Tampo [5]

Figura 6.2 — Exemplo de curva de aceleracéo por tempo.

Outro fato observado na Fig. 6.2 é uma modulagcdo de fase ou batimento,
responsavel pelas bandas laterais presentes em qualquer regido do espectro. Para melhor
visualizacdo deste efeito encontra-se na Fig. 6.3 a regido do espectro em 1265 Hz, onde se
observa que as bandas laterais estdo espacadas de aproximadamente 5 Hz. Ainda, diz-se
gue este batimento € inerente a cinematica do rotor e é oriundo da diferenca de velocidades

entre o eixo e o rolete.

NPS | dBA |

T A WA i i i i
1230 1240 1250 1260 1270 1280 1290
Frequéncia [Hz]

Figura 6.3 — Destaque da regido de 1265 Hz do espectro padréo.
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Ainda na Fig. 6.3 é observado um grande numero de bandas laterais, o que
caracteriza grandes flutuacdes na frequéncia de rotagdo do sistema. Com relacdo a esta
variacdo, na Fig. 6.4 mostra-se 0 histograma porcentual de ocorréncias por frequéncia de
rotacdo para uma amostra de 203 compressores.

0 ! ! ! !

Ocorréncias [ % ]

56.5 57 LY 58 58.5 59
Frequéncia [Hz]

Figura 6.4 — Histograma de porcentagem de ocorréncias por frequéncia de rotagdo dos
compressores rotativos.

A média amostral é igual a 58,0528 Hz e o desvio padrdo amostral é igual a 0,3263
Hz, o que resulta em um intervalo entre 57,9933 e 58,1124 Hz de 99 % para a média.

A variabilidade na frequéncia de rotagdo do compressor parece ser bastante baixa,
porém deve-se ressaltar que as frequéncias criticas de ruido do compressor estao acima do
50° harménico. Para a regido de 4000 Hz, por exemplo, o0 intervalo de 99%
(aproximadamente o 69° harmonico) apresenta uma variagdo de aproximadamente 5 Hz.
Este fato, aliado a curtose normalizada elevada, igual a 5,936, estimada para a frequéncia
de rotacdo resulta em uma grande variabilidade nas frequéncias de excitacdo destes
compressores.

Finalmente, na Fig. 6.5 é mostrado o histograma com o nimero de ocorréncias por
frequéncia natural de 15 compressores na regido de 4500 Hz da carcaga (obtidas via FRF),
onde se pode observar uma variacdo de mais ou menos 10% em relagcédo ao valor da moda.

Tais resultados foram calculados via analise modal operacional.
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Numero de Ocorréncias

0
3800 4000 4200 4400 4600 4800 5000
Frequéncia Natural [Hz]

Figura 6.5 — Histograma de numero de ocorréncias por frequéncia natural na regido de
4500 Hz.

Portanto, em fungéo da grande variabilidade dos niveis de ruido gerados por estes
compressores, as analises dos resultados experimentais serdo feitas baseadas nos niveis

de ruido e vibragdes médios calculados.

6.2. Identificacdo das fontes de ruido

A seguir serdo apresentadas as principais fontes de ruido pertencentes a cada regido

do espectro sonoro do compressor rotativo.

6.2.1. Acima de 6000 Hz

Na Figura 6.6 sdo mostrados os graficos de NPS por frequéncia, medidos a 30 cm da
regido do rolete, para um compressor Padrdo (azul) e um compressor sem a lamina de
descarga (vermelho), ambos operando com uma pressao de descarga de 200 psi.

Para facilitar a visualizacdo, sempre que possivel, os espectros serao apresentados

com uma resolucdo em frequéncia de aproximadamente 60 Hz, como na Fig. 6.6.



66

NPS [dB]
— e

1

!

i i | i i
[ 2000 4000 G000 8000 10000 12000
Frequéncia [Hz]

Figura 6.6 — NPS médios por frequéncia medidos a 30 cm da regido do roller para um

conjunto de compressores Padréo (azul) e um de compressores sem a lamina de descarga

(vermelho).

Nota-se que ouve uma grande reducdo das amplitudes para a faixa de frequéncia
entre 1000 e 6000 Hz, e uma vez que na operagdo de um compressor operando sem valvula
ndo se espera a ocorréncia de choques internos, podem-se creditar os niveis de ruido
medidos acima de 6000 Hz as forcas de atrito entre os diversos mecanismos do compressor
e 0s a baixos aos choques internos. Este resultado é representativo de varias analises
como, por exemplo, na comparacdo entre NWS de um conjunto de compressores Padrao
(azul) e um de compressores com uma folga média axial de 0,029 mm entre o rolete e o

mancal, mostrado na Fig. 6.7.
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Figura 6.7 — NWS [dBA] por frequéncia para um conjunto de compressores Padrdo (azul) e

um de compressores com folga (vermelho).

Observa-se que com aumento da folga axial diminui-se as for¢as de atrito, reducéo

na amplitude a partir de 6000 Hz.

6.2.2. Regiao de 3000 a 6000 Hz
Na banda de frequéncia de 3000 a 6000 Hz, os niveis de ruido gerados pelos
compressores rotativos, podem ser creditados a combinacao de uma regido do espectro rico

em frequéncias naturais, por exemplo, Fig. 6.8, 6.9 e 6.10.
Para facilitar, sempre que possivel, a resolucdo das Funcbes Resposta em

Frequéncia FRF sera de aproximadamente 1 Hz.

FRF [dB3]

i i i i i i i
0 2000 4000 6000 8000 10000 12000 14000 16000
Frequéncia [Hz)

Figura 6.8 — Funcdo Resposta em Frequéncia (FRF) de aceleracdo [dB] pontual em um

ponto radial do kit, posicionado na carcaca.
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Figura 6.9— FRF de aceleracao [dB] entre um ponto na regidao média do estator e o ponto de

solda padréao.
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Figura 6.10 — FRF de aceleracéo (dB) de um ponto do acumulador — ponto de solda padréo.

Aliado aos inUmeros choques que ocorrem entre 0s mecanismos do compressor em
um periodo de rotacdo, como pode ser observado nos graficos de envelope de aceleracao
nas bandas de 20-40 kHz e 2,3-2,7 kHz mostrados nas Fig. 6.11 e 6.12, respectivamente.
Estes graficos sdo de um compressor padrdo com o acelerdmetro posicionado no ponto de

medicao padrdo da solda proximo ao acumulador.
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Figura 6.11 — Envelope de aceleracdo (20-40 kHz) para cinco periodos de rotacdo de um
compressor padréo.
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Figura 6.12 — Envelope de aceleracdo (2,3-2,7 kHz) para seis periodos de rotacdo de um

compressor padro.

Além da ocorréncia de inidmeros choques por periodo, pode-se observar a falta de
periodicidade dos choques secundarios e a modulacdo de baixa frequéncia para o choque
principal (o de maior amplitude).

Na Fig. 6.13 sdo mostrados os espectros de NWS médios, em funcao da frequéncia,
de um grupo de compressores com o rolete modificado (vermelho) e de um grupo Padréo
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(azul). Ja na Fig. 6.14 sdo mostrados os espectros de NPS médios por frequéncia, medidos
em quatro pontos para 0 conjunto de compressores padréo (azul) e compressores sem a

mola (vermelho).

NWS [dBA]

0 2000 4000 G000 8000 10000 12000
Frequéncia [Hz)

Figura 6.13 — Espectro de NWS médios por frequéncia, para um grupo de compressores

Padrao (azul) e compressores com o rolete modificado (vermelho).

Analisando os dados das Fig. 6.13 e 6.14, aliada a Fig. 6.7 conclui-se que a
interagdo dos mecanismos rolete-kit-palheta-mola s@o os principais responsaveis pelos

niveis de ruido na banda de 3000 a 6000 Hz.
A gueda nos niveis de ruido na regido acima de 6000 Hz, observada para o conjunto

com rolete modificado reforca a tese de que nesta regido de frequéncia o principal

mecanismo emissor de ruido é o atrito.
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Figura 6.14 — Espectros de NPS médios por frequéncia, medidos em quatro pontos para 0s

compressores Padrao (azul) e compressores sem a mola (vermelho).

Analisando a Fig. 6.14 pode-se observar a importancia da mola no controle do ruido
gerado na banda de 3000 a 6000 Hz e abaixo de 2000 Hz. Sem a mola os impactos,
inerentes ao funcionamento deste tipo de compressor, tém bem mais energia.

Figura 6.15 traz as médias espectrais de velocidade por frequéncia, medidas no
ponto de solda padrdo para os compressores Padrdo (azul) e compressores sem a mola

(vermelho).

Velocidade [dBA]

0 2000 4000 B000 BOOD 10000 12000
Frequéncia [Hz]

Figura 6.15 — Média espectral de velocidade por frequéncia, medida no ponto de solda

padréo para os compressores padrédo (azul) e compressores sem a mola (vermelho).
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Outra observagdo importante a respeito desta regido do espectro € a de que o
acumulador, apesar de ndo ser uma fonte de ruido primaria, contribui de maneira
significativa para os niveis de ruido irradiados.

A justificativa para este fato sdo duas. A primeira baseia-se na existéncia de alguns
modos préprios de vibracdo com bastante energia no acumulador como pode ser visto nas
Fig. 6.16, 6.17 e 6.18 onde sdo mostrados os modos do compressor nas frequéncias
naturais de 3711, 4171 e 5740 Hz, respectivamente. Ja a segunda é dada pela FRF entre o
acumulador e o kit com grandes amplitudes nesta regido de frequéncia, como pode ser

observado na Fig. 6.19.

AN

JUN 27 2011
16:36:46

NODAL SOLUTION

STEP=1

SUB =113
RFRQ=0
IFRQ=3711

MODE Real part
USUM (AVG)
RSYS=0

DMX =3.294

SMN =.608E-05
SMX =3.294

.608E-05 .731918 1.464 2.196 2.928
-365962 1.098 1.83 2.562 3.294

Figura 6.16 — Modo de Vibrar do acumulador para a frequéncia natural de 3711 Hz calculado
via FEM.
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STEP=1

SUB =73

RFRQ=0
IFRQ=4175
MODE Real part
USUM (BVG)
RSYS=0

DMX =4.043

SMN =.285E-04
SMX =4.043

AN

JUL
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.449277
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1 2011
10:13:58

73

Figura 6.17 — Modo de Vibrar do acumulador para a frequéncia natural de 4175 Hz calculado

via FEM.
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SUB =145
RFRQ=0
IFRQ=5740
MODE Real part
USUM (AVG)
RSYS=0
DMX =5.47
SMN =.433E-05
SMX =5.47
L — =
.433E-05 1.215 2.431 3.646 4.862
.607743 1.823 3.039 4.254 5.47

Figura 6.18 — Modo de Vibrar do acumulador para a frequéncia natural de 5740 Hz calculado

via FEM.
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Figura 6.19 — FRF de aceleragédo (dB) de um ponto do acumulador — ponto de solda padréo.

6.2.3. Regido de 2000 a 3000 Hz

Na Fig. 6.20. é mostrada a curva de FRF de aceleragdo para um ponto do eixo de
um compressor rotativo, onde se verifica uma forte ressonancia na frequéncia de 2765 Hz.
Considerando que sob condicbes de carregamento a frequéncia de ressonancia tende a
diminuir (aumento da massa), pode-se inferir que os niveis de ruido nesta regido sao devido

a ressonancia do eixo do compressor.

FRF [dB]

i i i i I
4000 6000 8000 10000 12000
Frequéncia [Hz]

Figura 6.20 — FRF de aceleracdo (dB) de um eixo do compressor rotativo.
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Ainda aliado as Fig.4.9 e 4.10, frequéncia natural do conjunto eixo-motor via FEM,
sabe-se que os modos de fletir desta peca sdo em 2401 e 2498 Hz, colaborando para que
essa regido do espectro seja dominada pela frequéncia de ressonancia do eixo e seus

esfor¢os nos mancais.

6.2.4. Regiao de 1000 a 2000 Hz
Da analise dos dados de todos os tratamentos estudados, acredita-se que o ruido é

predominantemente oriundo dos impactos da valvula e do mecanismo de descarga do

Compressor.
Duas analises de resultados ilustram esta hipétese. Na primeira uma forte ressonancia
nesta regido de frequéncia pode ser observada na FRF de aceleracéo (dB) de um ponto do

retentor com relacdo ao ponto de solda padrdo mostrada na Fig. 6.21.

FRF [dB]

I I
0 2000 4000 6000 8000 10000 12000
Frequencia [Hz]

Figura 6.21 — FRF de aceleracdo (dB) de um ponto da tampa — ponto de solda padréo.

A outra hip6tese baseia-se na comparacdo dos valores de NPS médios de
compressores com carga variavel na descarga e succao com carga de 30 psi, Fig 6.22, e

carga variavel na descarga e succ¢ao a vacuo, Fig. 6.23.
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Figura 6.22 — Espectros de NPS (bandas de 1/3 de oitava) para 30 psi na sugéo e pressoes
de descarga de 50 (verde), 100 (azul), 150 (amarelo), 200 (laranja), 250 (vermelho) e 300

(preto) psi.

NPS [ 4B |

Frequéncia Central [ Hz |

Figura 6.23 — Espectros médios de NPS (bandas de 1/3 de oitava) para pressbes de
descarga de 100 (verde), 150 (azul), 200 (laranja), 250 (vermelho) e 300 (preto) psi.

A andlise da Fig. 6.23 na banda de 1000 a 2000 Hz é bastante dificultada pelas

variagfes na frequéncia de rotagdo dos compressores, Fig. 6.24, que faz com que os niveis
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de energia no espectro ficam fortemente dependentes da coincidéncia ou ndo de

harmonicos, e respectivas bandas laterais, com as frequéncias naturais do sistema.

Frequéncia de Rotagéo [ Hz ]
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Figura 6.24 — Frequéncia de Rotacdo dos compressores em funcdo da carga para 0s
compressores um (verde) e dois (azul).

Como exemplo, na Fig. 6.25 é mostrada uma regido do espectro sonoro do
compressor para as cargas de 150 (azul) e 250 (vermelho) psi, respectivamente. Observa-
se um aumento de 10 dB em um harmonico do compressor com carga de 150 psi em fungéo
da coincidéncia do mesmo com uma das frequéncias naturais do compressor. Esta condigédo
de ressonancia explica o0 aumento significativo dos niveis de ruido na banda de 1000 a 2000
Hz para a carga de 150 psi quando se faz uma analise de niveis de ruido, em bandas de 1/3

de oitava, em fungéo da carga para o compressor, apresentado na Fig. 6.22.
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Figura 6.25 — Espectro sonoro (dBA) do compressor, na banda de 500 a 3700 Hz, para uma

descarga de 150 (azul) e 250 (vermelho) psi e suc¢do de 30 psi.

Menciona ainda que nesta regido de frequéncia, o0 acumulador também exerce efeito
de amplificador de ruido. Conforme Fig. 6.19 ha uma forte ressonancia proxima a 2000 Hz
cujas formas modais, calculadas via FEM, estdo mostradas nas Fig. 6.26 e 6.27.
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16:33:15

NODAL SOLUTION

STEP=1

SUB =91

RFRQ=0
IFRQ=1850
MODE Real part
UsuM (BVG)
RSYS=0

DMX =2.584

SMN =.412E-04
SMX =2.584
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.412E-04 574166 1.148 1.722 2.297
.287104 .861229 1.435 2.009 2.584

Figura 6.26 — Modo de Vibrar do acumulador para a frequéncia natural de 1850 Hz calculado
via FEM.
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16:34:20

NODAL SOLUTION

STEP=1

SUB =97

RFRQ=0
IFRQ=2075

MODE Real part
USUM (2VG)
RSYS=0

DMX =2.826

SMN =.465E-04
SMX =2.826

@0 |
.465E-04 .628016 1.256 1.884 2.512
.314031 .942 1.57 2.198 2.826

Figura 6.27 — Modo de Vibrar do acumulador para a frequéncia natural de 2075 Hz calculado
via FEM.

6.2.5. Regido de 600 a 1000 Hz

Nesta banda em frequéncia o mecanismo de geracdo dominante é oriundo do fluxo
de fluido e sua pulsacdo. Esta afirmacao pode ser facilmente comprovada pela andlise da
Fig. 6.28, onde se observa que na banda de 630 a 1000 Hz os niveis de ruido gerados pelo
tratamento com carga na succ¢éo e descarga (vermelho) sdo maiores do que nas condicdes

a vacuo total (verde) e vacuo na succao e 125 psi na descarga (azul).

6.2.6. Regido de 250 a 600 Hz

Analisando esta banda de frequéncia na Fig. 6.22, observa-se que aumentando a
pressdo da descarga para o tratamento com succ¢ao a vacuo os niveis de ruido diminuem.
Uma vez que no tratamento succdo a vacuo, e pressdo de descarga variando, ndo existe o
efeito do fluxo de fluido e nem vibragédo da véalvula, conclui-se que o principal mecanismo de

geracdo de ruido nesta faixa de frequéncia € a interagdo mola-rolete-palheta.
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Figura 6.28 — Valores de NWS em bandas de 1/3 de oitava para os tratamentos em vacuo
(verde), succdo em vacuo e descarga com 125 psi (azul) e sucgdo com 30 psi e descarga

com 125 psi (vermelho).

Corroborando a afirmacé@o do paragrafo anterior, nas bandas centradas entre 250 e
400 Hz, observam-se as menores diferencas entre os valores de NWS, Fig. 6.28, para os
tratamentos succao a vacuo e succao a 30 psi, sendo que para a frequiéncia centrada em
250 Hz, os valores médios de NWS sdo maiores para o tratamento succ¢do a vacuo do que
para succao a 30 psi. Ainda com relacéo a Fig. 6.28, cabe observar que os valores de NWS
para o tratamento a vacuo total € maior do que para os outros tratamentos em todas as
bandas de 1/3 de oitava, o que é um forte indicativo de ocorréncia de choques internos no

sistema.

6.3.7. Regiao de 60 a 200 Hz

As principais fontes de ruido nesta regido do espectro sdo de origens mecanicas e
elétricas. Na Fig. 6.28 observa-se que nesta banda de frequéncia o nivel de ruido é
dependente do carregamento do compressor, principalmente na banda de 125 Hz.

Nas Fig. 6.29 a 6.31, sdo mostrados centrados em 100 Hz os espectros de
aceleracdo medidos em um dos pontos de solda, um ponto da tampa e um ponto préximo ao
centro da carcaca, respectivamente. As curvas em azul sdo resultantes para pressao de
descarga em 150 psi e as curvas em vermelho dizem respeito a pressdo de descarga em

300 psi, ambos os casos a sucdo é mantida em 30 psi. A partir dos dados de aceleracées,
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as velocidades de rotacdo estimadas para o compressor foi de 58,06 Hz e de 57,25 Hz,

respectivamente.
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Figura 6.29 — DEP da Aceleragdo medida num dos pontos de solda.
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Figura 6.30 — DEP da Aceleracdo medida num ponto da tampa.
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Figura 6.31 — DEP da Aceleragdo medida num ponto proximo ao ponto média da carcaca.

Ainda observa-se aumento dos niveis de vibracdo em toda a banda de frequéncia
estudada com o aumento da presséo de descarga, sendo que os valores mais significativos
ocorreram para os harmonicos laterais em baixas frequéncias.

E importante destacar que na Fig. 6.31 a amplitude de vibracdo na segunda
harmdnica da rede (120 Hz) é elevada, ou seja, ruido de origem no motor elétrico.

6.3. Andlise de sensibilidade

6.3.1. Mecanismos de geracéao de ruido

A analise de sensibilidade consistird de diminuir em 20 dB os niveis de poténcia
sonora na regido do espectro correspondente ao mecanismo de geracdo de ruido analisado
e avaliar o efeito da modificacao no nivel global de poténcia sonora em dBA.

Na Figura 6.32 s@o apresentados os resultados da andlise de sensibilidade dos NWS
com relagdo a uma atenuacdo de 20 dB das amplitudes nas faixas de frequéncia dos
mecanismos geradores de ruido, as quais sao:

e mecénico e motor elétrico de 0 a 200 Hz,

e palheta de 200 a 600 Hz,

e fluxo de Fluido de 600 a 1000 Hz,

e mecanismo de descarga da valvula de 1000 a 2000 Hz,
e regido de ressonancia do eixo de 2000 a 3000 Hz,

e interacdo do rolete com o kit de 3000 a 6000 Hz,
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e atrito acima de 6000 Hz.

ANWS [dBA]

Roller Atrito Vilvula Eixo Gas
Mecanismo
Figura 6.32 — Analise de sensibilidade do NWS em fun¢do do mecanismo de geracado de
ruido.

As contribuicdes do ruido de origem mecanica/motor elétrico e palheta ndao foram
significativas tanto para a poténcia sonora porcentual (menor que 1%) quanto para o ganho
global alcangado com uma medida de controle. Na Fig. 6.33 é mostrado o diagrama de

pareto de poténcia sonora porcentual em fungdo do mecanismo de geracao de ruido.
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Raoller Vélvula Atrito Eixo Gas
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Figura 6.33 — Diagrama de Pareto de poténcia sonora porcentual em funcdo do mecanismo
de geracéo de ruido.
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Da analise das figuras 6.32 e 6.33, observa-se que a melhor medida de controle, no
que diz respeito a niveis globais de poténcia sonora, seria a mitigacao dos niveis de ruido
gerados pela interagdo do rolete com o sistema, ou seja: a banda de 2000 a 6000 Hz. De
acordo com a literatura, e testes realizados na Tecumseh, isto pode ser feito pela mudanca
da compliancia da palheta (geometria da palheta), mudanca da compliancia do rolete
(geometria do rolete), diminuicdo da inércia do rolete (reducdo de massa), diminuicdo das
forcas de atrito (folgas) e otimizacdo da mufla (posicionamento dos furos de saida).

Outra constatacao, da andlise da Figura 6.32, é que o ganho alcancado com uma
medida de controle que mitigue apenas um mecanismo de geracdo de ruido é pequeno,
podendo ser facilmente compensado pela variabilidade do processo de fabricacao.

O efeito combinado das medidas de controle pode ser visualizado na Tab. 6.1, onde
se observa que os maiores ganhos de queda de NWS ocorrem para a mitigagdo do ruido
para as regides de frequéncia acima de 2000 Hz. Uma possivel medida de controle que atua
nesta banda do espectro € a otimiza¢do da mufla que operando como um filtro passa baixa

minimizaria o ruido de alta frequéncia

Tabela. 6.1 — Andlise de sensibilidade do NWS em fungdo da combinagdo de mecanismos
de geracéo de ruido.

Mecéanico | Vane Fluido Valvula | Eixo Roller Atrito ANWS
X X 1,8
X X 2,9
X X 1,7
X X 17
X X 0,5
X X 0,1
X X X 4.8
X X X 4.9
X X X 2,4
X X X 1,6
X X X 0,6
X X X X 4,9
X X X X X 8,7
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6.4.2. Controle de frequéncias especificas

Para avaliar a influéncia dos harmoénicos e das regibes de ressonancia sobre os
niveis de ruido gerados pelos compressores rotativos, fez-se uma analise de sensibilidade
que consistiu em identificar as 15 componentes de maior energia acustica do espectro
caracteristico, diminuir em 20 dB os niveis de energia pontuais, e respectivas bandas
laterais (x 12 Hz), e avaliar o impacto que esta reducdo tera sobre o nivel de poténcia
sonora global (dBA) gerado. Na Fig.6.34 estdo mostrados os resultados desta analise,
lembrando que a subtracdo de 20 dB é acumulativa, ou seja: o valor calculado para o
componente 2 implica que foram reduzidos de 20 dB a primeira e a segunda componente

com mais energia acustica do espectro, e assim sucessivamente até a componente de

numero 15.

ANWE [dBA]

-2.5 i i
0 5 10 15
Nimers de Harmonicos

Figura 6.34 — Andlise de sensibilidade dos valores de NWS global (dBA) com relagéo as

componentes discretas mais significativas do espectro de ruido caracteristico dos

compressores.

Analisando os resultados da Fig. 6.34, conclui-se que a reducdo dos valores de
pressdo sonora das 15 componentes (e suas vizinhancas) resultou em um ganho de
aproximadamente 2 dBA nos niveis de ruido gerados pelos compressores rotativos. Este
resultado é um forte indicativo de que o problema de controle do ruido gerado por estes
compressores ndo é um problema pontual no espectro, mas sim um problema mais geral,
gue passa pelo controle dos niveis de ruido gerado na regido do espectro acima de 2000

Hz.



CAPITULO VII

RESULTADOS E ANALISE — MODELO MULTICORPOS

7.1. Andlises iniciais

Neste capitulo € apresentada a analise comparativa do modelo multicorpos com o
compressor rotativo. Para tanto, apresenta inicialmente o sinal da aceleracdo do eixo,
simulados para o ensaio padrédo (57 psi de succéo e 226 psi de compressao), Fig. 7.1.

. ' -|. | .
TR s

Aceleragdo [mf5=|
——= T
__‘i-= -
=i

0,085 .08 0.094 0.1 0.105 0.1
Tempo [5]

Figura 7.1 — Sinal da aceleracdo do eixo no dominio do tempo.

Observa-se a presenca de modulagdo no sinal e varias descontinuidades, que
acarretam em um espectro de harmodnico com bandas laterais. Sendo assim, na Fig. 7.2 é

apresentado o sinal da aceleracdo no dominio da frequéncia para a banda de 1260 Hz.



87

O
o B R AN El‘ b
N
L _g |' T - 1 .
A

e 5
= i

| !
T2 1250 1260 prdi LRt 129

Frequéncia [Hz]
Figura 7.2 — Sinal da aceleracdo do eixo no dominio da frequéncia, banda de 1260 Hz.

Conforme mencionado trata-se de um espectro rico em harménicas. A modulacdo se
apresenta na forma de bandas laterais, espacadas de aproximadamente 10 Hz. Ainda no
modelo é possivel de se obter a velocidade de rotagdo do eixo e rolete iguais a 60 Hz e 50
Hz, respectivamente, onde a diferenca entre eles resulta no espacamento das bandas
laterais, 10 Hz. Para fins de comparagdo na Fig. 7.3 tem-se 0 espectro do compressor

rotativo, medido no ponto de solda, com o espectro do modelo simulado, adquirido no eixo.

; ; i i
2000 4000 G B0 ] Pt ]
Frequimcia [Hz]
Real Simulado

Figura 7.3 — Espectro de frequéncia real e simulado.
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Visualiza-se que o0s espectros apresentam boa correlacdo, com excecdo da faixa
proxima de 1000 Hz e da banda acima de 4000 Hz, onde no ultimo o espectro do modelo
possui maior queda de amplitude do que o espectro real. Tal fato pode ser justificado pela
andlise da FRF do compressor rotativo no ponto de solda (ponto de aquisicdo das

aceleracdes), Fig. 7.4.

FRF [ m#{N*s2) |

0 2000 40|00 6000 SUIUU WUEIJUU 12t|]00 14t|100 16[‘100 18000
Frequéncia [ Hz ]
Figura 7.4 — FRF no ponto de solda via estimador H1 para 16 respostas impulsivas e janela

retangular.

De posse da Fig. 7.4 é possivel observar que a regido do ponto de solda apresenta
ressonancia para as frequéncias a partir de 3000 Hz, com valores maiores na banda de
8000 a 10000 Hz. Desse modo atribui-se a menor queda de energia no espectro real a
regido de ressonancia do compressor. Em relacéo a banda de 1000 Hz, justifica-se com erro
de modelagem, visto que esta faixa é dominada pela fluxo de fluido, impacto da lamina de
descarga, batentes e mufla.

Ainda com relagdo a Fig. 7.3 observa-se diferenca na amplitude média dos
espectros. Como a aquisicdo da aceleragdo € realizada no ponto de solda e o sinal da
aceleracdo do modelo é adquirido no eixo a intensidade de energia captada em cada ponto
é diferente, justificando a diferenca notada. Mesmo assim uma analise comparativa €
possivel, pois a mesma energia referente ao impacto, por exemplo, da palheta é notada
tanto no bloco como no eixo.

Em continuidade parte-se para a analise comparativa dos ensaios, onde se
apresentam os sinais de aceleracdo coletados do compressor e em seguida os sinais de
aceleracdo do eixo simulado no modelo multicorpos. Escolhe-se comparar os resultados via

nivel de vibragéo, pois o modelo detém apenas da analise cinematica e dinamica.
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7.2. Ensaio com folga

Conforme analisado experimentalmente a folga do rolete modifica o espectro de
frequéncia para valores acima de 6000 Hz. Atribui-se assim que o atrito é o fator dominante
nessa regido. Abaixo na Fig. 7.5 sdo apresentados dois comparativos. O primeiro entre as
amostras padrao e com folga, e 0 segundo entre 0 compressor rotativo com o simulado via

modelo multicorpos.

DEP |dB]
CER a8

..................................................

i
2000 4000 G000 B0D 000 12000 2000 4001 SO0 2000 10000 13000
Frequéncia [Hz] Frosqubnog fHz]
Real Simulado

Figura 7.5 — Densidade espectral de poténcia do compressor para 0 ensaio com folga.

NoO ensaio para 0 compressor rotativo observa-se que a aceleracdo possui mudancas
no espectro para a regido acima de 4000 Hz, com elevado pico na banda de 8000 Hz. Os
resultados simulados apresentaram baixa variagdo no espectro, ainda sim é possivel
visualizar alguns picos, mesmo que em menor amplitude, nas frequéncias de 7000 Hz e
8000 Hz. Sendo assim, realizou-se outro ensaio onde se diminuiu o coeficiente de atrito do

rolete, de 0,11 para 0,4, com os resultados presente na Fig. 7.6.
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2000 4000 6000 8000 10000 12000
Frequéncia [Hz]

Simulado
Figura 7.6 — Densidade espectral de poténcia do compressor para 0 ensaio com
mudanca do coeficiente de atrito.

Nota-se que a alteracdo do atrito modifica as regides do espectro acima de 4000 Hz.
Assim, o modelo apresenta sensibilidade e boa correlacdo quando se modifica os elementos
de forca ligados ao atrito do modelo.

Ainda referente a este ensaio € observado que o aumento da folga implica em
reducdo do atrito e, por consequéncia, menor NWS, conforme apresentado na Fig. 6.10. No
entanto, os valores da vibracdo mostram o inverso, aumento da folga e aumento das
aceleracoes. Justifica-se a redugéo do ruido pelo fato da area de contato entre rolete e folga
diminuir, e assim menor energia € transmitida a carcaca, acumulador e tampa do
compressor, que por sua vez irradiam menor ruido. Sendo assim o caminho de transmisséo

e irradiagdo sdo importantes fatores a serem mitigados.

7.3. Ensaio sem |lamina de descarga

Baseado na andlise experimental a retirada da lamina de descarga reduz os niveis
de ruido na regido abaixo de 6000 Hz. Credita-se tal fato pela ndo ocorréncia de choques
internos. Assim na Fig. 7.7, tem-se 0 comparativo entre 0S ensaios e entre 0 compressor

rotativo e simulado.
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Figura 7.7 — Densidade espectral de poténcia do compressor para 0 ensaio sem lamina de

descarga.

Das Fig. 7.7 observa-se que a retirada da lamina no compressor representa menores
valores de amplitude na baixa frequéncia, ao passo que na alta, acima de 6000 Hz, ha
inversdo do fenbmeno, ou seja, maiores amplitudes. O modelo, por sua vez, apresenta
reducdo de amplitude entre 1000 e 3000 Hz, e pequeno aumento para regiao de 9000 Hz.

A baixa correlacdo com o modelo multicorpos se da pela hipotese do decaimento
linear da presséo (Fig. 5.9) ndo representar de maneira satisfatéria a auséncia da lamina de

descarga.
7.4. Ensaio rolete modificado

Da andlise da identificacdo de fontes atribui-se a modificacdo do rolete (redugéo de
32% da massa) a banda de frequéncias entre 3000 e 6000 Hz. Regido dominada pela
interagd@o da rolete-kit-palheta-mola. A Fig. 7.8 traz os sinais de aceleracdo coletados para o

compressor rotativo e simulado.
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Figura 7.8 — Densidade espectral de poténcia do compressor para 0 ensaio rolete
modificado.

Figura 7.8 mostra que o ensaio para o compressor rotativo modifica a regido de 3000
a 6000 Hz, conforme mencionado. Ainda notam-se maiores amplitudes na faixa de 6000 a
10000 Hz, regido dominada pelo atrito. Nos resultados simulados nota-se reducédo de
energia ao longo de todo o espectro, e queda maiores na regido préxima a 1000 Hz.

Sendo assim, 0 modelo possui boa correlacédo para o ensaio proposto, com excecao
da regido proxima 1000 Hz na faixa entre 6000 a 10000 Hz. Os valores da banda de alta
frequéncia séo explicados pela reducdo do atrito entre rolete e mancal, uma vez que para
retirada de massa da peca diminui-se a area de contato. Ja a regido de 1000 Hz é dada
como erro de modelagem.

7.5. Ensaio sem mola

No ensaio sem mola os impactos inerentes ao funcionamento do compressor rotativo
possuem maior quantidade de energia, excitando praticamente toda a faixa de frequéncia.

Na Fig. 7.9 tem-se um comparativo dos valores experimentais e simulados.
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Figura 7.9 — Densidade espectral de poténcia do compressor para 0 ensaio sem mola.

Conforme mencionado os ensaios sem mola adicionam energia em todo espectro de
frequéncia, o qual é percebido no ensaio para o sistema real. Ja no sinal simulado ha

discordancia na banda de 200 a 1000 Hz, regido mencionada de erro de modelagem.

7.6. Ensaio sem palheta

Nos ensaios realizados a vacuo os impactos internos sao maiores quando realizados
nas pressdes de operacdo. Desse modo, sdo mostrados na Fig. 7.10 os sinais de

aceleragdo no dominio do tempo.

Aceleragdo [m/s?]

| 1
am aw [0 (3=} L) s aor oos (-] 'R} 2
Tomgs bl 01 011 012 013 014 015 016 017 018 013 02

) Tempo [s]

Real Simulado

Figura 7.10 — Densidade espectral de poténcia do compressor para o ensaio sem palheta.
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Os resultados do compressor rotativo e simulado apresentam picos elevados a cada
volta do eixo. E, creditam-se tais amplitudes aos choques do rolete na parede do cilindro, o
gue impossibilita qualquer analise espectral. No entanto é percebida boa correlagédo
temporal entre os sinais apresentados.

Desse modo 0s proximos ensaios serdo apresentados apenas no dominio do tempo.

7.7. Ensaio vacuo total

No ensaio a vacuo total os elementos palheta e rolete estdo presentes. E desse
modo esperam-se choques internos.

Acelerago [m/s?]

L L
001 002 003 004 005 006 007 008 009
Tempo [s]

Real Simulado
Figura 7.11 — Densidade espectral de poténcia do compressor para 0 ensaio vacuo
total.

Semelhante ao ensaio sem palheta os choques interno destacam-se nos sinais
apresentados. Ainda, observa-se que os choques na presenca da palheta e rolete possuem
mais energia em relacdo aos choques na auséncia da palheta. Uma hip6tese razoavel deve-
se ao impacto adicional da palheta no bloco. Assim, tanto o rolete como a palheta
apresentam choque com a parede do cilindro a cada ciclo.

7.8. Ensaio succao a vacuo e descarga 125 psi

Visto que esta pressdo auxilia a mola a manter o contato entre o conjunto palheta-

rolete. Espera-se com a pressao de 125 psi na descarga controlar esses impactos.
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Figura 7.12 — Densidade espectral de poténcia do compressor para 0 ensaio sucgado a

vacuo e descarga de 125 psi.

E observada na Fig 7.12 a presenca de impactos, mas com menor amplitude. Sendo
assim, a pressdo de 125 psi controla os impactos no sistema. E notado que apesar da
semelhanga entre os sinais, a aceleracdo simulada nédo apresenta riqueza de harmdnicos.
Como neste ensaio ndo ha fluido nas regibes de succdo e compressao, uma hipétese

razoavel é atribuida aos harmoénicos de alta ordem do motor elétrico.

7.9. Ensaio succao 30 psi e descarga 125 psi

Em seguida, avalia-se a influéncia da presséo de suc¢do e compressao no sistema.

6000

anol i -4 L1 : | ‘ |

2000 1 L ‘ l Iy |

Aceleragdo [m/s?]

-2000

T 11 12 13 14 15 16 17 18 19 20
Tempo [s]

Real Simulado

Figura 7.13 — Ensaio succ¢éo 30 psi e descarga 125 psi.

Nota-se semelhanca entre aos ensaios a pressao de 30 psi e a vacuo, entretanto as

amplitudes dos sinais da aceleracdo para o sistema em 30 psi possuem maior energia. O
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ganho das amplitudes é dado ao processo de compressao, onde ha variagdo abrupta da
pressédo de compressao. Em relagdo ao sinais real e experimental deste ensaio, observa-se
semelhanga no formato da aceleragcdo. Porém, as auséncias dos harmonicos de alta ordem
do motor elétrico empobrecem o sinal simulado, e, ainda o modelo ndo prevé modos de
cavitacdo do fluido e tampouco o impacto da lamina de descarga, o que corrobora para essa
observacdao.

7.10. Ensaio succao a vacuo e pressédo de descarga variavel
O ensaio tem por finalidade avaliar a pressdo minima necessaria para fixar a palheta

no rolete. Os resultados experimentais ndo serdo apresentados. Sendo assim, na Fig. 7.14
sao dispostos apenas os resultados simulados do deslocamento da palheta.

Deslocamento [m)]
Deslocamento [m]

-2

12

i i i i i i i i i i i i i i i i i i
0 001 002 003 004 005 006 007 008 009 01 0 001 o002 003 004 005 006 007 008 009 01
Tempo [s] Tempo [s]

50 psi 100 psi

Figura 7.15 — Ensaio succao a vacuo e pressdo de descarga variavel.

Na Fig. 7.15 sdo mostrados o deslocamento da palheta somente para os valores de
pressdo para 50 e 100 psi, pois acima dessa pressdo o deslocamento da palheta torna-se
igual. Em comparag&o aos casos acima, nota-se que em 50 psi a palheta ndo permanece
sempre em contato com o rolete, ja para 100 psi 0 contato entre os dois é garantido. Além
disso, a amplitude pico a pico em 50 psi tem valor igual a 10,6 mm e 10,2 mm para 100 psi,

0 que implica num maior controle da amplitude quando aumenta-se a pressao de descarga.

7.11. Ensaio succao a 30 psi e pressao de descarga variavel

Conforme mostrado na identificacdo das fontes a frequéncia de rotacdo do eixo é

modificada quando alimentado em 30 psi e comprimido em pressdes diferentes. A seguir,
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sdo mostrados na Fig. 7.15 os resultados simulados para esse ensaio. Os sinais da

aceleracdo no sistema real ndo serdo mostrados.
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Figura 7.15 — Ensaio succao a 30 psi e pressdo de descarga variavel.

Diferente do resultado experimental a frequéncia de rotacdo ndo € alterada quando
se varia a pressdo de descarga. Justifica-se esse evento ao fato da modelagem prever
apenas 0 mecanismo de funcionamento do compressor, e, portanto, falho na interagéo fluido
estrutura.

Entretanto, é proposto outro ensaio para sucao a 30 psi e pressdo de descarga
variavel, mas admite-se a frequéncia de rotagdo variavel. Conforme observado na Fig. 6.24
maiores valores de pressdo de descarga implicam em maiores diferengas na frequéncia de
rotacdo, sendo assim para pressdo de descarga de 50 psi tem-se a menor variagdo da
frequéncia de rotacdo e em 300 psi a maior, Fig. 7.16.

Observa-se que além da variacdo da frequéncia de rotacdo € notado maiores
amplitudes para maiores pressodes de descarga, justifica-se esse fato pela maior variacéo da
curva de pressdo de compressdo no momento da abertura de valvula. Em seguida sdo

apresentados na Fig. 7.17 os espectros de frequéncia para as condi¢des proposta.
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Figura 7.16 — Frequéncia de rotacao impostas para cada presséo de descarga.
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Figura 7.17 — Ensaio succao a 30 psi e pressao de descarga variavel para diferentes
frequéncias de rotagéo.

Percebe-se que na regido acima de 4000 Hz a situacdo para 50 psi de descarga
apresenta o menor nivel de energia, seguida de 300, 100, 250, 200 e 150 psi, que possuem

pouca variacdo quando comparadas a condicdo de 50 psi. O mesmo comportamento &
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notado no NPS adquirido experimentalmente (Fig. 6.22). Sabe-se que essa regido €
dominada pelo atrito e conforme analisado no ensaio com folga (Item 7.2) a reducdo do
coeficiente de atrito implica em maiores niveis de energia, e assim para 50 psi é atribuido
elevado atrito. Sabe-se também que esta pressao de descarga nédo é suficiente para manter
0 contato entre palheta e rolete, e dessa forma sua analise sera desconsiderada.

Em relacdo as outras descargas € notado que a variagdo de descarga em conjunto
com a variacdo da frequéncias de rotacao apresentam formato de espectro similar, com
diferenca apenas no nivel de energia, onde o melhor dos tratamentos € dado pela descarga
de 300 psi.



CAPITULO VI

CONCLUSOES E TRABALHOS FUTUROS

8.1. Conclusodes

Para o desenvolvimento do presente trabalho fez-se necessario conhecer o
mecanismo de funcionamento dos compressores rotativos, mas especificamente um
compressor rotativo RG fabricado pela Tecumseh. Sendo assim, a reviséo sobre trabalhos e
principais problemas referentes a este modelo de compressor foi desenvolvida, que tiveram
por finalidade nortear as fontes de ruido mais importantes, bem como toda a metodologia e
procedimento experimental.

Posteriormente, a modelagem analitica do mecanismo de compressao se maostrou
atil a fim de determinar a relag@o cinematica e dindmica dos elementos méveis da regido do
kit. E, por consequéncia, a modelagem multicorpos do kit s6 foi possivel apés conhecimento
das equacdes de movimento dessas pecas.

Deste modo, os resultados obtidos referentes a identificagdo de fontes propiciaram
as seguintes conclusbes:

e A grande quantidade de harmobnicos é atribuida aos mdultiplos da frequéncia de
rotacdo do eixo, aproximadamente 60 Hz. A modulagdo de fase ou batimento é
creditado a diferenca de velocidade angular entre rolete e eixo, aproximadamente 5
Hz. O que acarreta em um espectro de frequéncia com bandas laterais espacadas
de 5 Hz.

e A variacdo da pressao de descarga modifica a frequéncia de rotacéo do eixo, que faz
com que os niveis de energia do espectro figuem fortemente dependentes da
coincidéncia ou ndo de harmoénicos, e respectivas bandas laterais, com as
frequéncias naturais do sistema.

e Os experimentos realizados na camara semi-anecoica da Tecumseh, provaram-se

Uteis na identificacdo das principais fontes de ruido do compressor rotativo. Foi ainda
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possivel determinar quais caracteristicas determinam cada regido do espectro de
frequéncias, onde:

e Mecanica: devido as forcas de desbalanceamentos, desalinhamentos e motor
elétrico, na regido de 60 a 200 Hz;

o Palheta: interacdo mola-palheta-estrutura, na regido de 200 a 600 Hz;

o Fluido: fluxo de fluido entre e modos de cavitacdo 600 a 1000 Hz;

o Vélvula: mecanismo de descarga do compressor (valvula, batentes e mufla),
entre 1000 a 2000 Hz;

o Eixo: ressonancia e esfor¢os nos mancais, entre 2000 a 3000 Hz;

o Rolete: interacao rolete-palheta-estrutura, entre 3000 a 6000 Hz;

o Atrito: resultante das fricgdes devido as forcas de atrito, acima de 6000 Hz.

e O acumulador apresenta-se como importante fonte de irradiagdo de ruido nas faixas
centradas em 600, 2000, 4000 e 6000 Hz, e, portanto, a sua otimizacado de forma
implicaria em melhoras significativas no ruido do compressor rotativo.

e Dos mecanismos de geracdo de ruido a regido dominada pelo rolete € a que
apresenta melhor reducdo do NWS global, seguido das regifes do atrito, lamina de
descarga, eixo e fluido, que abrangem o espectro entre 2000 a 6000 Hz. As
contribuicbes do ruido de origem mecénica, motor elétrico e palheta ndo foram
significativas, menor que 1 %.

e Sendo assim o atrito reduzido na folga entre rolete e mancal, a diminuicdo da inércia
e compliancia do rolete e palheta e as flutuagfes do fluido reduzido pela mufla, séo
importantes focos a serem explorados e otimizados.

e O ganho alcangado com uma medida de controle que mitigue apenas um mecanismo
de geracdo de ruido é pequeno (maximo de 2 dBA), podendo ser facilmente
compensado pela variabilidade do processo de fabricacéo.

e Uma reducéo de 20 dB dos valores de pressao sonora dos 15 maiores harménicos, e
respectivas bandas laterais, do espectro de NWS caracteristico resultou em uma
diminuicdo de aproximadamente 2 dB(A) nos niveis globais de NWS gerados pelos
compressores rotativos. Este resultado mostra que o problema de controle do ruido
gerado por estes compressores ndo é um problema pontual no espectro, mas sim
um problema mais geral, que passa pelo controle dos niveis de ruido gerado na

regido do espectro acima de 2000 Hz.

Em seguida, foi realizada uma andlise comparativa entre o modelo multicorpos e o

sistema real do compressor rotativo, onde as principais conclusdes foram:



102

A presenca dos harmdnicos e bandas laterais, apesar de espacadas em
aproximadamente 10 Hz, foi uma primeira indicaticdo da semelhanga entre o0s
resultados obtidos via modelagem de multicorpos e sistema real. Os espectros de
frequéncia apresentaram boa semelhanca, com excecao da regido préxima de 1000
Hz e acima de 4000 Hz.

O modelo ndo prevé interacdo fluido estrutura, podendo creditar a diferenca da
banda em 1000 Hz a este fato, uma vez que da identificacdo de fontes desta regido é
dominada pelo fluxo de fluido, modos de cavidade e mecanismo de descarga do
compressor. A regido acima de 4000 Hz pode ser creditada ao ponto de medicéo
(ponto de solda) do compressor rotativo, que apresenta ressonancia a partir da
frequéncia de 3000 Hz.

As alteragbes analisadas em cada ensaio mostraram boa correlagéo entre os valores
de ruido e acelera¢cdes medidos. Exceto no ensaio com folga entre rolete e mancal,
onde a modificagéo do atrito implicou em reducéo do ruido e aumento na vibragéo. O
gue leva a acreditar que o caminho de transmissdo e irradiagcdo de ruido séo
importantes fatores a serem mitigados.

O modelo de multicorpos previu alteracdes referentes ao atrito, modificacdo da
inércia e compliancia do rolete, impactos entre palheta-mola-kit e palheta-rolete-kit,
com sensibilidade na faixa de frequéncia observada experimentalmente.

Os ensaios realizados a vacuo aumentaram a energia dos choques entre 0s
elementos do compressor, o que impossibilita qualquer analise espectral. Entretanto,
na analise temporal os sinais entre sistema real e simulado apresentaram boa
correlagéo.

Entre os ensaios sem palheta a vacuo total observou que a adi¢do da palheta no
sistema implica no aumento de impacto. No entanto, ndo é possivel o funcionamento
do mecanismo de compressdo sem a palheta, e assim a pressdo de descarga é
necessaria para manter o contato entre palheta e rolete, visto que apenas a mola
nao é suficiente.

Nos ensaios vacuo total, vacuo com 125 psi na presséao de descarga e sucao a 30
psi com 125 psi na pressdo de descarga. Os maiores impactos ocorreram no VAcuo
total, a pressdo de descarga a 125 psi controla o contato entre palheta-rolete
reduzindo qualitativamente o ruido, e a pressédo de succdo adicionado ao sistema
implica no funcionamento do processo de compresséo do fluido e niveis um pouco
maiores sdo notados em relagdo ao ensaio vacuo com 125 psi.

Finalmente, os ensaios com pressdo de descarga variavel ndo foram possiveis de

andlise comparativas, no entanto avaliou a resposta do modelo a esses ensaios. No



103

experimento a vacuo e pressao de descarga variavel observou que a pressao de

descarga em 50 psi ndo é suficiente para o controle da palheta, ja acima de 100 psi é

garantido o contato entre palheta-rolete. No que diz respeito ao ensaio succdo a 30

psi e pressdo de descarga variavel foi observado pela identificagdo das fontes que o

aumento da pressdo de descarga implica na reducdo da frequéncia de rotacdo. E

infelizmente, o0 modelo ndo previu tal alteracao.

8.2. Trabalhos futuros

A fim de dar continuidade ao trabalho desenvolvido é sugerido para trabalhos futuros:

Em fungdo dos resultados observados no ensaio com rolete vazado, deve-se
otimizar a forma do mesmo de moda a minimizar a inércia e a area de face do
mesmo.

Em funcdo dos resultados observados no ensaio com folga os caminhos de
transmissdo e irradiacdo sdo importantes fatores a serem estudados para
reducdo do nivel de controle de ruido.

Fazer modificagBes no acumulador e no sistema de fixagdo do mesmo a fim de
minimizar os niveis de vibragbes do mesmo, os quais sdo uma fonte secundaria
importante de geragéo de ruido.

Apesar da boa correlagdo entre modelo multicorpos e sistema real, deve-se
validar o modelo para prever futuras modificagfes no projeto. Além disso, uma
sintese modal da carcaca com o bloco rigido deve ser adicionada ao modelo,
bem como o impacto da lamina de descarga, visto que esses foram os pontos

falhos da modelagem.
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