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RESUMO

ZIGMANTAS, Paulo Vitor de Matos (2006), “Simulacdo de um Sistema de Refrigeracao
de Compressao por Vapor de Simples Estagio”. Dissertacdo de Mestrado, Universidade
Federal do Para.

Na atualidade, o estudo do desempenho térmico de um sistema de refrigeracao
por compressdao de vapor representa uma ferramenta importante no auxilio do
desenvolvimento de novos produtos ou melhoria dos j& existentes. Um modelo de
simulacdo em regime permanente foi elaborado para avaliar o desempenho do sistema
frigorifico. O sistema estudado inclui uma Central de Ar Condicionado, modelo PA
HILTON, constituida de um compressor alternativo do tipo semi-hermético, evaporador
e condensador compacto de tubos e aletas e uma valvula de expansao termostatica. O
modelo do condensador considera trés regides distintas de troca de calor as quais sao
respectivamente a regido de dessuperaquecimento, condensacgéo e subresfriamento.

Para a modelagem do evaporador, foram consideradas as regides de
evaporacao e superaquecimento. No modelo de simulacdo foram utilizadas correlagdes
adequadas para a estimativa dos coeficientes de transferéncia de calor e perda de
pressao para cada regido do evaporador e condensador. Nao foram consideradas a
transferéncia de calor e queda de pressdo nas linhas de conexdo entre o0s
componentes. A solucdo do sistema de equacdes ndo lineares resultantes da
modelagem matematica dos componentes do sistema simulado foi obtida utilizando-se
0 método das substituicdbes sucessivas com o emprego do software Engineering
Equation Solver. Os resultados obtidos pelo modelo de simulacdo apresentaram erros
inferiores a 9% em relacdo aos valores experimentais.

Palavras chaves: Simulacgdo, sistemas de refrigeragéo, ar condicionado.
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ABSTRACT

ZIGMANTAS, Paulo Vitor de Matos (2006), “Simulation Refrigeration Systems of Single

Stage Vapor Compression”. MSc, Universidade Federal do Para.

Nowadays, the thermal performance of refrigeration systems of vapor compression is a
very important toll to aid on the development of News Products or Upgrading them.

A steady state simulation model is presented to estimate the refrigeration systems
performance.The studied system considers a air conditioning equipment Model PA HILTON,
that includes a semi-hermetic alternative compressor, a compact tube and fins evaporator
and condenser and finally a thermostatic expansion valve. The condenser mathematical
model takes account of three different regions of heat transfer : cooling, condensing and sub-
cooling.The evaporator mathematical modeling considers the evaporating and superheated
regions. Depending of the region studied, in the model simulated includes appropriate
correlations of heat transfer and pressure droops. The heat transfer and pressure drop inside
the lines between the components are not considered. The solution of non linear equation
systems is obtained trough a interactive method using the Engineering Equation Solver
Software. The comparations between experimental and simulated values shows a very good
agreement.

Key words: Simulation, refrigeration systems, air conditioning
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1- INTRODUCAO

Nos dias atuais, nenhuma maquina frigorifica que opere no ciclo de compressao
por vapor € colocada no mercado sem que modelos matematicos sejam desenvolvidos
para simular o comportamento da referida maquina operando em diversas condicdes de
operacdo. Atualmente, o desempenho de um sistema de refrigeracdo € avaliado em
funcdo dos diversos parametros dos seus componentes, tais como pressdes e
temperaturas do sistema, vazdo massica de refrigerante através do condensador e
evaporador, do coeficiente de eficicia e a poténcia frigorifica da instalacéo.

As analises tedricas destes processos tem sido realizadas com bases nas
aplicacdes das leis da conservagdo da massa, quantidade de movimento e energia,
bem como da analise exergética do sistema para a identificacdo das irreversibilidades
do mesmo.

Diversas linhas de desenvolvimento na area da refrigeragdo industrial tem-se
projetado, principalmente na otimizagdo ou melhoramento de componentes ja
fabricados, como por exemplo, a idealizacdo de compressores com principios de
funcionamento mais eficiente, como os atuais Scroll. Por outro lado, o desenvolvimento
de novos agentes refrigerantes inofensivos a camada de o0zbnio gerou inumeras
pesquisas para a avaliagdo da performance de sistemas de refrigeracdo por
compressédo de vapor, dando origem a varios modelos matematicos para a simulagéo
dos referidos sistemas.

Na atualidade, os resultados obtidos na simulacdo de diversos sistemas de
refrigeracdo por compressédo de vapor, permitiram 0S avangos proporcionados pelos
computadores e 0s microprocessadores utilizados nas areas de climatizacao,
conservacao de alimentos, e bombas de calor, tornando os referidos sistemas mais
eficazes em suas utilizagdes.

A introducdo do PLC (Programador Logico de Controle) nos sistemas de
refrigeracdo, nos quais o0s resultados obtidos pela simulagdo sdo devidamente
validados pelos dados experimentais do equipamento analisado e embutidos na
programacdo do PLC, permitiram a medicdo e o controle das variaveis de interesse
como a pressdo, a temperatura, e a vazédo do fluido refrigerante, com o respectivo

consumo de poténcia do equipamento dentro da sua faixa de operacao.



Nesse contexto, o ar condicionado € uma das aplicacées mais disseminadas da
refrigeracdo, podendo ser definido como o processo de condicionamento do ar cujo
objetivo é o controle da temperatura, umidade, nivel de contaminacao e distribuicdo do
ar proporcionado o devido conforto aos ocupantes dos recintos climatizados.

Diante deste cenario de constantes mudancas e inovacfes, € interessante e até
mesmo imprescindivel para a industria de refrigeracdo o estabelecimento de modelos
de simulacao que possibilitem maior agilidade durante o projeto e desenvolvimento de
novos componentes bem como a melhoria dos ja existentes, reduzindo assim o tempo
total do ciclo de projeto. Desta forma, torna-se a simulacéo de sistemas de refrigeracéo
uma ferramenta indispensavel para a melhoria e desenvolvimento dos diversos
componentes e acessoérios utilizados nos sistemas de refrigeracdo industriais,
comerciais e residenciais, seja em Universidades ou Centros de Pesquisas
devidamente qualificados para tal propdésito.

Com relacdo aos diversos sistemas de refrigeracdo existentes na atualidade,
ainda é bastante empregado o sistema de refrigeragcdo por compressdo de vapor,
principalmente em geladeiras domeésticas, ar condicionado residencial e centrais de
refrigeracdo, onde se torna necesséria a simulacdo tanto em regime permanente como
transiente para a analise de performance dos referidos equipamentos pelo
desenvolvimento de um modelo matematico que melhor represente os resultados
obtidos experimentalmente.

Ressaltamos que o estudo da simulacdo de sistemas de refrigeracdo sao
geralmente acompanhados de rotinas computacionais baseadas em métodos
numeéricos solucionados com o emprego de Software, como por exemplo o EES
(ENGINEERING EQUATION SOLVER) e outros similares dentre os quais citamos o
Cycle —-D, desenvolvido pela NIST (National Institute of Standards and Technology).



1.1-Objetivo e importancia do trabalho

O objetivo deste trabalho é desenvolver um modelo matematico capaz de simular
um sistema simples de refrigeracdo por compressao de vapor de simples estagio em
regime permanente, onde serd utilizada uma central de ar condicionado da PA HILTON
operando com R12, constituida respectivamente de um compressor semi-hermético,
valvula de expansdo termostatica, evaporador e condensador aletados, devidamente
instrumentada com sistema de aquisicdo de dados para o registro e gravacédo de dados
das temperaturas medidas, o qual permitira a validacdo do modelo de simulacao
estabelecido.

A importancia deste trabalho € permitir a simulacdo de sistemas frigorificos
possibilitando prever o comportamento do sistema sob distintas condigcbes de
funcionamento, reduzindo assim a necessidade de inUmeros ensaios de desempenho
para cada nova configuracdo do sistema, o que permitird outros trabalhos na area de

simulacao.

1.2-Organizacgéo do trabalho

O trabalho esta dividido em sete capitulos. No capitulo 1 é feita a introducéo, o
objetivo e a importancia do trabalho. No capitulo 2 sdo apresentados a revisédo
bibliografica onde sdo mostrados alguns trabalhos realizados na &rea de simulacdo de
sistemas de refrigeragéo.

No capitulo 3, Ciclo de Refrigeracdo por Compressdo de Vapor, é feita a
descricdo do ciclo basico que compdem o referido sistema, a finalidade dos seus
componentes e a aplicagcado das equacdes da continuidade e conservacao da energia
em regime permanente.

No capitulo 4, Metodologia Utilizada Para Avaliar o Desempenho de Trocadores
de Calor, sdo descritos o0 método e-Nut, a determinacdo do coeficiente global de
transmissao de calor dos trocadores de calor do ciclo para as regides monofasicas e
bifasicas, além da determinacdo dos coeficientes de filme e perda de carga para as
regides monofasicas e bifasicas dos trocadores de calor.



No capitulo 5, Modelagem Matemética dos Componentes do Ciclo de
Refrigeracdo por Compressao de Vapor, sao estabelecidas as equacdes para o modelo
matematico do compressor, condensador, valvula de expanséo e evaporador quando
operando em regime permanente.

No capitulo 6, Simulacdo do Sistema de Refrigeracado por Compressao de Vapor,
é feita uma descricdo do fluxograma idealizado para a solucdo do sistema de equacdes
nao lineares decorrentes da formulacdo do problema de simulagdo, com a
apresentacao de alguns resultados simulados obtidos através do codigo computacional
EES.

No capitulo 7, Resultados Experimentais sdo feitos a descricdo da bancada
experimental, a montagem dos transdutores de temperatura, o sistema de aquisi¢ao de
dados e a comparacao dos dados experimentais e simulados.

Finalmente, sdo apresentadas as conclusbes e recomendacfes para futuros
trabalhos e a dissertacéo é finalizada com as referéncias bibliograficas utilizadas e de

importancia na area de simulagéo de sistema de refrigeracgéo.



2- REVISAO BIBLIOGRAFICA

O estudo da simulacéo de sistemas de refrigeracéo a partir da década de 90 teve
um impulso significativo a nivel mundial. A refrigeracdo de alimentos e a climatizagcéo
sdo 0s segmentos que mais tendem a uma significativa evolugéo na area tecnoldgica,
pois 0s avancgos proporcionados pelos atuais computadores e micro processadores na
industria de refrigeracdo facilitaram em grande escala os avancos na area de simulacao
e controle de sistemas de refrigeracdo. O desenvolvimento de novos produtos € outro
ramo da refrigeracdo beneficiado pela evolucdo dos atuais computadores e
microprocessadores, pois tornaram possivel o uso de programas computacionais que
utilizam grandes volumes de calculo principalmente no estudo de novas solucfes
através do projeto de equipamentos via simulagdo que substituiram os CFC’S, o qual é
uma exigéncia do Protocolo de Montreal, além da otimizacdo de técnicas preditivas do
comportamento de sistemas frigorificos tanto em regime permanente ou transiente.

Desde sistemas complexos de grande porte, como por exemplo, um grande
frigorifico, tornam-se passiveis de simulagdo com a condi¢cdo que o modelo matemético
seja devidamente elaborado.

Yashusisa (1992) desenvolveu um modelo de simulacdo de um aparelho de ar
condicionado de automOveis com compressor de capacidade variavel, utilizando os
fluidos R12 e R134a para a avaliagcdo dos parametros de desempenho como a
capacidade de refrigeracdo, a poténcia do compressor, o calor rejeitado no
condensador e o coeficiente de eficacia, as temperaturas da cabine, e na saida do ar do
evaporador. O modelo foi testado em dois veiculos, sendo que no primeiro o R12 foi
simplesmente substituido pelo R134a sem alteracdo na valvula de expansdo. No
segundo veiculo, além da substituicdo do R12 pelo R134a, foi colocada uma nova
valvula de expanséo devidamente dimensionada para o R134a. ApoOs a realizacdo dos
testes, conclui-se que para a mesma capacidade de refrigeracdo e o mesmo calor
rejeitado no condensador, a pressdo de condensacao e o fluxo de refrigerante sao
aproximadamente 10% e 20% maior para o0 R134a em relagéo ao R12.



No teste de performance, ndo houve alteracdes significativas na temperatura do
ar da cabine e na saida do evaporador, sendo que o veiculo no qual a valvula de
expansao foi devidamente dimensionada para o R134a, apresentou um consumo de
poténcia 6% maior em relacdo ao R12, com um coeficiente de eficacia cop=3,5
enguanto o veiculo que néo sofreu alteracdo na valvula de expansdo, o consumo de
poténcia foi 10% maior em relacdo ao R12 com um coeficiente de eficacia cop= 2,5.

Oliveira (1996) em sua dissertacdo de mestrado na Escola de Engenharia de
Sao Carlos, USP, realizou uma simulacdo numérica em regime permanente de um
sistema de refrigeracdo de pequeno porte através do método numérico de quase
Newton, utilizando um codigo computacional em Fortran. Para a validacdo do modelo
matematico, foi considerado um ciclo de compresséao de vapor operando com o R502
com um compressor do tipo hermético de capacidade de refrigeracdo de 1,22kW na
temperatura de -23°C, sendo o condensador do tipo tubos e aletas planas com 8 aletas
por polegada com um ventilador incorporado para garantir a condicdo de conveccao
forcada sobre a superficie externa do mesmo. O evaporador consistia de uma
serpentina helicoidal instalada dentro de um tanque de alcool liquido com resisténcia
elétrica de poténcia regulavel para a simulacdo da carga térmica. O dispositivo de
expansao utilizado foi um tubo capilar de cobre de diametro interno de 0,00107m. Foi
instalada na linha de sucgé@o do referido sistema, uma valvula controladora de fluxo
acionada por sinal elétrico de 0 a 10V DC para a regulagem da pressao de succao.

As variaveis consideradas no programa de simulacdo foram o titulo do
refrigerante na entrada do evaporador, a temperatura de evaporacdo, a vazao de
refrigerante, a capacidade de refrigeragdo, a temperatura do refrigerante na succao do
compressor, as pressoes de condensacao e evaporagao e a temperatura do banho de
alcool liquido.

Apds a comparacdo dos dados experimentais com os valores simulados para
estas variaveis, o autor conclui que o modelo matemético estabelecido representa de
forma satisfatéria o comportamento das variaveis analisadas, com erros inferiores a

10% em relac&o aos dados experimentais.



Judge e Radermarcher (1997) desenvolveram um modelo matematico para a
simulacdo em regime permanente e transiente do ciclo de compressdo de vapor
utilizando refrigerantes puros e misturas sendo o evaporador e condensador do tipo
aleta plana com tubos circulares. O evaporador e o condensador sao divididos em
pequenas seccdes onde para cada uma delas sdo discretizadas pelo método numérico
das diferencas finitas as equac¢des da continuidade, da conservacdo da energia e do
momento, as quais foram resolvidas iterativamente para pelo método de Newton
Raphson. O REFPROP (Versdo 4.0, National Institute of Standard and Technology,
Gaithersburg, 1994) foi utilizado para a determinacdo das propriedades termodinamicas
dos referidos fluidos refrigerantes em cada sec¢do considerada. ApGs a solucdo das
referidas equagdes, o modelo fornece a capacidade de refrigeragédo do evaporador e o
calor rejeitado no condensador. Para a validacdo do modelo matematico em regime
permanente, foram  utilizados os fluidos refrigerantes R22, R407C,
R32/R125/R134a(30/10/60%) e R23/R32/R134a(4,5/21,5/74%) sendo o evaporador e o
condensador do tipo contra corrente, fluxo paralelo e corrente cruzadas. A capacidade
de refrigeracdo e o calor rejeitado no condensador obtidas através da simulagéo,
apresentaram erros de 3,8% e 7,2% em relacdo aos valores experimentais. O regime
transiente foi somente simulado, ficando para trabalhos futuros a sua validade
experimental.

Bensafi e Borg (1997) desenvolveram um modelo computacional na condigéo de
regime permanente denominado CYRANO para a simulacdo detalhada de
condensadores e evaporadores, usando refrigerantes puros ou misturas. Os
evaporadores e condensadores simulados possuiam tubos circulares com aletas planas
lisas ou onduladas. Neste modelo, o condensador e o evaporador sdo divididos em
varios volumes de controle, onde para cada um deles sédo discretizadas pelo método
numérico dos volumes finitos as equacdes da conservacao da energia e da quantidade
de movimento, sendo usado para cada volume considerado, os valores locais das
temperaturas, pressoes, titulo e demais propriedades termodinamicas. Apos a solucdo
das referidas equacdes, o0 modelo fornece a capacidade de refrigeracédo do evaporador,
o calor rejeitado no condensador e a perda de pressédo do refrigerante nos referidos

trocadores de calor.



Foram realizados sete testes experimentais com os refrigerantes R22 e R134a, e
com o evaporador e o condensador do tipo contra corrente, fluxo paralelo e corrente
cruzadas sem misturas de ambos os fluidos, obtendo-se erros de 30% na obtenc&o da
queda de pressao, e erros menores que 5% na capacidade de refrigeracdo e do calor
rejeitado no condensador.

Mamani (1997), em sua dissertacdo de mestrado na EESC/ESPANHA,
desenvolveu um codigo computacional no software Engineering Equation Solver para a
simulacdo de um ciclo de compresséo de vapor em regime permanente aplicado em ar
condicionado para automoveis, utilizando o método &—Nut para a modelagem
computacional do evaporador e do condensador. No referido software sao incorporadas
todas as propriedades termodindmicas da maioria dos refrigerantes utilizados na
indastria da refrigeracdo. Para a validacdo do modelo matemético estabelecido, foi
utilizado um automoével SEAT-IBIZA com motor de 1600cc no interior de uma camara de
provas desenhada exclusivamente para testar os distintos equipamentos de ar
condicionado. O sistema de ar condicionado do referido automovel foi projetado para o
fluido refrigerante R-134a e era constituido de um compressor de deslocamento
volumétrico variavel de 10cm?® a 161cm? dotado de valvula de compensacéo de vazao
com a rotacdo controlada pelo acelerador, um condensador do tipo tubo plano de fluxo
paralelo com conduto de micro canais e aletas tipo persianas (Louvered), um
evaporador do tipo aleta plana com tubos circulares de capacidade frigorifica nominal
de 5,4Kw e uma valvula de expanséao termostatica de 7kW, a qual foi modelada como
um orificio, considerando que a vaporizacdo do refrigerante sé ocorra ap0s a saida da
valvula. Apos a comparacao dos valores simulados com os dados experimentais para a
capacidade de refrigeracao, o calor rejeitado no evaporador, a poténcia de compresséo
e o coeficiente de eficicia, conclui-se que o0 modelo matemético estabelecido
representa de forma satisfatoria 0 comportamento das variaveis analisadas com erros
entre 4 a 20%.



lanella (1998) em sua tese de mestrado na Universidade de Séo Carlos realizou
a andlise de desempenho de um sistema de ar condicionado automotivo operando com
R134a similar ao utilizado no veiculo SEAT-IBIZA, tendo por objetivo comparar 0s
dados experimentais com os simulados pelo modelo matemético desenvolvido por
Mamani (1997).

O automovel e a cabine de provas foram substituidos por uma bancada de testes
montada de forma a poder simular as distintas condi¢cdes de operacdo as quais o ar
condicionado do veiculo era submetido.

O evaporador foi montado conforme o sistema original, dentro da carcaca
plastica na qual também estava instalado o ventilador do evaporador alimentado por
bateria elétrica. A carga térmica foi simulada instalando-se na referida carcaca um
damper e resisténcias elétricas para o controle da vazado e temperatura do fluxo de ar
através do evaporador. Para o controle da rotacdo do compressor, foi instalado um
inversor de frequéncia. O circuito frigorifico do referido sistema foi devidamente
instrumentado para a leitura das pressdes, temperaturas e vaz6es massicas do ar e do
fluido refrigerante R134a.

Apoés a realizacdo dos testes experimentais iniciais concluiu-se que a equacao
para a modelagem matematica da vazao de refrigerante e da eficiéncia isoentrépica do
compressor, precisavam ser modificadas para que os resultados simulados fossem
melhor representados em relacdo aos valores experimentais.

Apos estas modificacdes, concluiu-se que os valores simulados obtidos pelo
modelo matematico de Mamani (1997) para a capacidade de refrigeracdo, o calor
rejeitado no evaporador, a poténcia de compressdo e o coeficiente de eficécia,
representa de forma satisfatoria o comportamento das variaveis analisadas com erros
entre 3 a 15% em relacdo aos valores experimentais.

Corberan et al. (2000), desenvolveram um modelo matematico para a simulacao
em regime permanente de evaporadores e condensadores a ar do tipo aletas e tubos
circulares para qualquer tipo de geometria e disposi¢céo dos tubos de fluido refrigerante,

incluindo se necessario para o evaporador, a desumidificacéo do ar.
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O evaporador e o condensador sdo divididos em pequenas seccdes
denominadas de células e para cada uma sao aplicadas as equacdes da continuidade,
da conservacédo da energia e do momento na forma diferencial, as quais sao resolvidas
de modo iterativo assumindo um valor inicial para a temperatura na parede do tubo e
integrando as referidas equacdes através do método numerico explicito de diferencas
finitas para a obtencdo das propriedades termodinamicas do refrigerante e do ar na
saida das referidas células, apds o qual sdo fornecidas as capacidades de refrigeracao
no evaporador ou do calor rejeitado no condensador.

O modelo foi avaliado experimentalmente em uma central de refrigeracédo de 20
kW, utilizando-se os fluidos refrigerantes R22 e R290, sendo os diametros externos dos
tubos do condensador e evaporador analisados de 12,7mm.

Para o evaporador, a capacidade de refrigeracdo e a perda de presséo obtidos
pelo modelo de simulacédo, apresentaram erros inferiores a 6% e 20 % para ambos 0s
fluidos em relacdo aos valores experimentais.

Para o condensador, o calor rejeitado obtido pelo modelo de simulagéo,
apresentou para ambos os fluidos, um erro menor que 8% em relacdo aos valores
experimentais, sendo obtidos erros significativos para a perda de pressao o0s quais
foram atribuidos a imprecisdo na medicdo da diferenca de pressdo na entrada e na
saida do condensador.

Migoto e Silveira (2002) desenvolveram um modelo matemético para a simulagéo
do ciclo teérico de compressdo por vapor em regime permanente, operando com 0s
fluidos R12 e R134a.

Para cada componente do ciclo, sdo aplicadas as equagfes da conservagao da
massa e energia, sendo que no compressor o fluxo de massa de refrigerante foi
calculado pela equacdo do rendimento volumétrico do compressor, resultando um
sistema de equacdes ndo lineares que foi resolvido pelo método das substituicdes
sucessivas com a utilizagdo do software Engineering Equation Solver.

A simulacéo foi efetuada para uma faixa de temperatura ambiente de 20 a 40°C,
com temperatura de evaporacdo mantida constante a -5°C.

Os resultados obtidos na simulacdo indicaram para o R134a acréscimos de 18%

e 17% na poténcia de compressao e capacidade de refrigeracdo em relacédo ao R12.
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Para a faixa de temperatura ambiente de 20 a 30°C, o coeficiente de eficacia
para o R134a foi 2% maior em relacédo ao R12.

Para a faixa de temperatura ambiente de 30 a 40°c, o coeficiente de eficicia para
0 R134a foi 3% maior em relagdo ao R12.

Domanski e Didion (2003) desenvolveram o software denominado Cycle-D para
a simulacao de sistemas de refrigeracdo em regime permanente que operam segundo o
ciclo de compressao por vapor para refrigerantes puros ou misturas. As propriedades
dos fluidos refrigerantes sdo selecionadas atravées do REFPROP 7.0 j& embutido no
software e o0s resultados obtidos na simulacdo fornecem todas as pressoes,
temperaturas e vazdo do fluido refrigerante ao longo do ciclo, a capacidade de
refrigeracdo, o calor rejeitado no condensador, o coeficiente de eficacia, coeficientes de
transferéncia de calor etc.

O software permite ainda o calculo da velocidade do refrigerante nas linhas de
succdo, liquido e descarga fazendo a correcdo para os diametros das respectivas
linhas.

Jabardo et al. (2003) desenvolveram um modelo de simulagédo para
condensadores a ar fabricados com aletas externas planas do tipo persianas
(Louvered) e tubos lisos com micro canais. O método utilizado para a modelagem
matematica do referido condensador, consiste em dividir o condensador nas regides de
desuperaquecimento, condensacao, e subresfriamento. Cada regido é tratada como um
trocador de calor independente,sendo aplicadas a cada uma delas o método ¢-Nute
as equacdes da conservacdo da energia e continuidade tanto para o lado do ar como
do fluido refrigerante.As vazdes massicas de ar das regides de desuperaquecimento e
condensacdo sdo determinadas por um processo iterativo, onde é admitida uma
proporcionalidade entre as vazdes massicas das respectivas regides e a vazao massica
total que flui através do condensador, com a relacdo entre a area interna e externa de
troca de calor do condensador, resultando um sistema de equacdo nédo lineares as
guais foram resolvidas pelo software Engineering Equation Solver, tendo como
variaveis principais de saida o calor rejeitado no condensador, os comprimentos, as
areas a perda de pressao, os coeficientes internos e global de transmisséo de calor das

regides de desuperaquecimento, condensacéao e subresfriamento.
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Os resultados obtidos na simulacdo foram comparados com os dados
experimentais obtidos por lanella (1998), sendo de 3% e 6% o0s erros obtidos para o
calor rejeitado e a perda de pressdo em relagéo aos valores experimentais.

Gomes (2003) em sua dissertacdo de mestrado desenvolveu um modelo
matematico para a simulacdo da vazdo em regime permanente que passa atraves de
um tubo capilar utilizando o fluido refrigerante R134a.

O modelo idealizado para o tubo capilar considera uma expanséao adiabatica ao
longo do seu comprimento, dividindo o referido tubo em vérios volumes de controle,
onde para cada um deles sao resolvidas as equacfes da continuidade, da conservacéo
da energia e momento, considerando o tubo capilar reto e horizontal, com escoamento
unidimensional. S&do desprezadas a conduc¢ao do calor longitudinal e radial, bem como
a conveccao e a radiacdo ao longo das paredes do tubo.

Para a validacdo do modelo, foi ensaiado um tubo capilar de 58 cm de
comprimento e 1,08mm de diametro interno, o qual foi colocado em uma bomba de
calor do Grupo de refrigeragcdo do Departamento de Engenharia Mecéanica da UFMG,
devidamente instrumentada para a leitura das temperaturas e vazdo massica do fluido
refrigerante através do tubo capilar, sendo as referidas leituras gravadas em um
sistema de aquisicdo de dados para posterior andlise. Realizados o0s testes
experimentais, o0s valores simulados para a vazdo massica do refrigerante
apresentaram erros numa faixa de = 10% em relacdo aos valores experimentais.

Fabris G. et al. (2004) realizaram a simulacdo em regime permanente da
performance de um aparelho de ar condicionado utilizando os fluidos R22 e R410 A.

Para cada componente do ciclo, sdo aplicadas as equagfes da conservagcao da
massa, energia e momento, resultando em um sistema de equac¢des nao lineares, o
qual foi solucionado pelo software Engineering Equation Solver.

Para a analise da performance do sistema simulado, a temperatura de
evaporacao foi fixada em 0°C, sendo a temperatura ambiente do espaco a refrigerar
mantida em 20°C com a variacao da temperatura de condensacao entre 45 a 55 °C.

A temperatura do ar exterior foi de 25 a 35°C sendo o deslocamento volumétrico

do compressor de 1,5m3/h com espaco nocivo de 7% e eficiéncia isoentropica de 77% .
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Os resultados obtidos na simulagcdo mostraram que capacidade de refrigeracéo
para o R 410A é cerca de 31,6 % maior em relacdo ao R22 o que indica em um
compressor de maior poténcia de compressao.

O coeficiente de eficacia foi aproximadamente 50 a 56 % maior para 0 R22 em
relacdo ao R410A. A temperatura de descarga é acrescida de 5,8% para 0 R22 em
relacdo ao R 410A, sendo que a vazdo massica de refrigerante para o R410A foi de 63
a 75% maior que a vazdo massica para o R22.

Cropper et al. (2005) desenvolveram um método de simulacdo computacional
para a avaliacdo da performance de condensadores resfriados a ar, usando
refrigerantes puros ou misturas.

O método consiste em dividir o condensador em quatro regides. S&o as regides
de superaquecimento, 2 regides de condensacdo e uma regido de sub-resfriamento.
Para cada regido sao aplicadas as equacdes da energia, complementadas pelo método
¢—Nut sendo que a equacado do momento fornece a perda da pressdo em cada regiao
considerada.

O método é iterativo, e consiste em determinar as fragcbes de éareas de
transferéncia de calor de cada regido do condensador, arbitrando-se inicialmente
valores iniciais as fracGes de areas das regibes de superaquecimento e condensacao
as quais vem sendo calculadas através da equacao de energia, complementadas pelo
método ¢ — Nut ,até que uma convergéncia seja estabelecida. Determinadas as frac6es
das areas das regifes de superaquecimento e condensacao, calculam-se as fracbes
das areas da regido de sub-resfriamento, apds a qual € fornecido o calor rejeitado no
condensador. Para as propriedades termodinamicas do refrigerante, foi utilizado o
REFPROP 7, e para o coeficiente interno de transmissdo de calor sao utilizadas as
correlacdes de Dobson e Chato (1998) para as regides bifasicas e a correlagdo de
Dittus Boelter (1930) para as regides monofasicas.

O modelo de simulacéo foi validado para condensadores resfriados a ar com
véarios tipos de geometria com os refrigerantes R22 e R407C, sendo obtidos erros
inferiores a 10% na avaliacao do calor rejeitado no condensador em relacdo aos valores

experimentais.
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Blanco et al. (2005), utilizando o software ART (Advanced Refrigeration
Technologies), realizaram a simulacdo de uma central de ar condicionado com fluido
refrigerante R-22 nos modos refrigeragao e aguecimento.

O referido software incorpora todos os componentes do ciclo de compresséo por
vapor, inclusive as tubulacdes e acessoérios, com varios tipos de geometria de
serpentinas utilizadas como evaporador ou condensador, incluindo a condensacao do
vapor de agua do ar nos evaporadores.

O modelo foi utilizado na simulagcéo de serpentinas dos tipos 12w50 e A35w7,
com diametros externos de 9,52mm com 15 e 11 fileira de tubos na direcdo do
escoamento do ar, servindo tanto de evaporador no modo refrigeracdo como de
condensador no modo aquecimento. Para a validagcdo do modelo computacional de
simulacao, as referidas serpentinas foram testadas em uma central usada para testes
modelo CIATESA modificada de R-22 para R-290, a qual foi instalada no interior de
uma camara climatizada em temperatura de 2 a 46° C, para a simulacdo da carga
térmica de refrigeracdo ou de calor rejeitado no condensador quando no modo
aguecimento, a central foi devidamente instrumentada para as medicdes de
temperatura, pressao e vazao massica do refrigerante, bem como da vazao massica e
temperatura de ar entrada e na saida da serpentina ensaiada.

Os resultados obtidos na simulacdo para capacidade de refrigeracdo (modo
refrigeracdo) ou calor rejeitado no condensador (modo aquecimento) foram inferiores a
5% para os dois modelos de serpentinas, em relacdo aos valores experimentais. A
perda de pressdo para os dois modelos de operacado foi de 35% superior aos valores
experimentais.

Wang et al. (2006), desenvolveram um modelo matematico para a obtencdo do
fator de Colburn em evaporadores a ar do tipo aletas onduladas com tubos circulares.

O método consiste na aplicacdo das equacfes da transferéncia de calor e
massa, tendo obtido os coeficientes global e interno de transferéncia de calor como
objetivo de obter o fator de Colburn para o evaporador com condensacdo do vapor de

agua na superficie dos tubos de circulacdo de refrigerante.
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Para a validacdo do modelo matematico, foram testados varios tipos de
evaporadores a ar diversos tipos de geometria com aletas planas onduladas, instaladas
dentro de um tunel de vento, provido de um ventilador de velocidade variavel de 7,48
kW, a qual permitia a circulacdo de ar através do evaporador. A carga térmica foi
simulada circulando agua gelada no interior dos tubos do evaporador ensaiado.

Apos a realizacao dos testes, verificou-se que os valores testados para o fator de
Colburn, apresentavam erros de 15% em relacdo aos valores experimentais.

Nathakaranakule et al. (2006), realizaram a simulacdo em regime permanente
considerando a presenca do Oleo lubrificante na performance de um sistema de ar
condicionado com compressor de rotacdo variavel, utilizando R-22 e R-407C. Para cada
componente do ciclo de compressdo por vapor, sdo aplicadas as equacoes da energia,
complementadas pelo métodog— Nut para o condensador e evaporador e a equacao
do rendimento volumétrico para o compressor. O modelo foi validado
experimentalmente em um aparelho de ar condicionado do tipo split com capacidade
nominal de refrigeracdo de 5,27 kw, usando R22 e R407C como refrigerante, utilizando
um compressor de rotacdo variavel controlado por um inversor de freqiéncia na faixa
de 30 a 50 Hz.

O deslocamento volumétrico do compressor e a sua rotacdo nominal eram
respectivamente 77,7 cm® e 1425 rpm.

A central foi devidamente instrumentada com os devidos medidores de presséo,
temperatura e vazao massica tanto para o refrigerante como para o ar, sendo 0s
valores medidos registrados e transmitidos a um sistema eletrénico de leitura de dados
para a respectiva gravacao.

Os resultados obtidos na simulacdo para a concentracdo de Oleo lubrificante
foram inferiores a 5% em relacdo aos valores experimentais.

Tanto para o R-22 como para o R-407C o valor simulado para a capacidade de
refrigeracéo e o coeficiente de eficacia, apresentaram erros inferiores a 10% em relacao

aos valores experimentais.
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3- CICLO DE REFRIGERACAO POR COMPRESSAO DE VAPOR.

O ciclo de refrigeracédo por compressao de vapor é utilizado para a avaliacdo do
desempenho do sistema de refrigeracdo. No presente capitulo faremos a descricdo do
ciclo basico ideal e do real para que sejam mostradas as principais diferengas entre

ambos.
3.1-Descricédo do ciclo basico de refrigeracéo.

O ciclo de refrigeracdo por compressdo de vapor € bastante difundido em
aplicacbes de refrigeragdo e ar condicionado. Neste ciclo, o fluido de trabalho é
comprimido e condensado em alta presséo e temperatura por rejeicdo de calor para um
meio externo. Em seguida, ap0s a condensacao o fluido refrigerante é expandido
através de um dispositivo de expansdo até a pressdo de evaporacdo onde sera
evaporado em baixa temperatura devido a troca de calor com o ambiente a ser
resfriado. A figura 3-1 ilustra os componentes do ciclo basico ideal de refrigeracdo por
compresséao de vapor.

Nesta figura o condensador e o0 evaporador estdo representados
respectivamente pelas regibes de  dessuperaguecimento, condensacgao,
subresfriamento, evaporacéo e superagauecimento do fluido refrigerante.

Devido a ineficiéncia dos processos envolvidos e perdas por atrito, o ciclo
utilizado na pratica é conhecido como ciclo real de compressao de vapor. A figura 3- 2
mostra no diagrama presséo-entalpia o ciclo real e o ciclo ideal ou de Carnot
correspondente, superpostos.
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Conforme ilustrado na figura 3-2, o ciclo basico ideal € composto pelos seguintes
processos:

1-Compressao isoentropica (1-2) do fluido refrigerante, desde a pressédo de
evaporacao até a pressdo de condensacdo, onde o refrigerante recebe a poténcia de
compressao fornecida pelo compressor.

2-Rejeicdo internamente reversivel de calor (2-3) a pressdo e temperatura
constante.

3- Expansao irreversivel a entalpia constante (3-4), desde o estado de liquido
saturado ou subresfriado até a pressao de evaporacao.

4-Recebimento de calor a pressdo e temperatura constante (4-1), produzindo a
evaporacao do refrigerante até o estado de vapor saturado.

O ciclo real de compressao por vapor apresenta algumas diferencas em relacao
ao ciclo ideal de refrigeracdo. As diferencas principais sdo as perdas de presséo
presentes nos trocadores de calor, que fazem com que os processos de evaporacao e
condensacgao ndo ocorram a pressao constante.

Frequentemente, ocorre o subresfriamento de liquido no trecho (3-3’) para
garantir que somente liquido entre no dispositivo de expanséo e superaguecimento do
refrigerante no trecho (1-1’) para evitar o cal¢co hidraulico no compressor. Outra
diferenca reside no fato da compressdo (1'-2) ndo ser isoentropica, ja que ocorrem
trocas de calor com o meio e irreversibilidades existentes no processo, sobretudo
devido ao atrito, 0 que ocasiona uma poténcia maior de compressao entre 0s pontos
(1'-2).

3.2-Principais componentes do sistema de refrigeracdo por

compresséo de vapor.

De acordo com a figura 3-1, os principais componentes de um sistema de
refrigeracao por compressao de vapor e suas finalidades séo respectivamente:
Compressor

O Compressor comprime o refrigerante de um estado de vapor superaquecido

em baixa pressao e temperatura para um estado de alta pressao e temperatura.
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Condensador

O condensador recebe o refrigerante no estado de vapor superaquecido em alta
pressao e temperatura, onde o mesmo troca calor com um fluido em temperatura mais
baixa, em geral ar ou A&gua, passando primeiro por um processo de
dessuperaquecimento (3-2a), seguido de condensacao (2a-2b) e subresfriamento (2b-
3), no qual é atingido o estado de liquido subresfriado.

Dispositivo de expansao

Ao sair do condensador, o fluido refrigerante no estado de liquido subresfriado
entra no dispositivo de expansdo, onde ocorre uma expansdo isoentalpica, a qual
ocasiona uma queda de pressdo e temperatura. O fluido refrigerante sai deste
dispositivo na condi¢do de mistura liquido-vapor (vapor umido).

Evaporador

O evaporador tem a finalidade de retirar calor do meio a refrigerar, abaixando a
sua temperatura até um valor pré-estabelecido, pela evaporacdo da mistura liquido-
vapor em baixa pressao e temperatura proveniente do dispositivo de expanséo.

A absorcao de calor do meio a refrigerar, ocorre em duas regides distintas no
evaporador, as quais sao respectivamente as regibes de evaporacdo (4-4a) e

superaquecimento (4a-1) do fluido refrigerante, indicadas na figura 3-1.

3.3-Balanco de energia em regime permanente para o ciclo do sistema

de refrigeracédo por compresséao de vapor.

A equacao da conservacdo da massa (3.01) e energia (3.02) aplicadas para um

determinado volume de controle, s&o respectivamente:
m:+ Zme = Mi+dt + st (3.01)

2 2
Q-VC+Zme(|e . V; +gze}:zms[ls +V; +ngj+Wv0+c:j—ltE (3.02)
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Sendo:

m: = Vazdomassica do volume de controle no instante t [ka/s]
rhe =Vazao massica que entrano volume de controle [kg/s]
M. = Vazdomassica do volume de controle noinstante t + dt [ka/s]

Q'Vc = Taxa de transferéncia de energia na forma de calor [W]

|, = Entalpia associada a vazao massica que entrano volume de controle [J/kg]

V., = Velocidade de entrada do volume de controle [m/s]

g = Aceleracéo da gravidade [m/s?]

Z, =Alturada regido de entrada do volume de controle emrelagéo aum
referencial estabelecido [m]

rriS = Vazado massica que saido volume de controle [kg/s]

|, = Entalpia associada a vazdo massica que saido volume de controle [J/kg]

V, = Velocidade de saida do volume de controle [m/s]

Z, =Altura da regido de saida do volume de controle emrelagédo aum
referencial estabelecido [m]

W = Poténcia[W]

dE - . o
— = Taxa de variagdo da energia armazenada no interior do volume de controle[W]

dt

Para aplicagbes em regime permanente com uma entrada e uma saida no
volume de controle teremos que:

dE

==_-0

dt

>m =>m =m

Considerando ainda que na maioria dos processos de aquecimento e

resfriamento das vazbes massicas que adentram e saem do volume de controle as
variacdes de energia cinética e potencial sdo despreziveis em face da variacdo da
entalpia, do trabalho realizado ou do calor trocado, a equacéo (3.02) aplicada ao regime

permanente com uma entrada e uma saida, reduz-se a:

Q. +ml =ml +W,, (3.03)
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Considerando que o volume de controle é um trocador de calor, 0 mesmo néo

fornece ou recebe trabalho e assim WVc =0. Desta forma a equacao (3.3) reduz-se a:

Q. =m(l, -1,) (3.04)

Considerando que o volume de controle € um compressor, o calor dissipado no
processo pode ser desprezado face a poténcia de compressao e assim, a equacao
(3.03) reduz-se a:

Wy =m(l, —1.) (3.05)

No caso de processos adiabaticos em regime permanente sem variacdo de
energia cinética e potencial, com somente um fluxo de massa e sem a realiza¢do de
trabalho, Q.. =0,e W, =0.

Neste caso, a equacao (3.03) reduz-se a:

l, =1 (3.06)

Para o ciclo basico mostrado na figura 3-1, a equacao (3.04) aplicada ao
evaporador e condensador fornecem a quantidade de calor trocada nestes

equipamentos na condicdo de regime permanente, onde para o evaporador temos

respectivamente a capacidade de refrigeracdoQ, ,,0 calor trocado nas regides bifasica
Q... e de superaquecimentoQ,, ,.Para o condensador, temos a capacidade de
condensagéoQ2_3, o calor trocado na regido de dessuperaquecimento Q2_2a e 0s

calores das regides de condensagéo Q,, ,, e de subresfriamento Q,, ;.

A equacéo (3.05) aplicada para o balanco energético do compressor em regime

permanente permite calcular a poténcia de acionamento Wi, exigida pelo
equipamento. O coeficiente de eficacia do ciclo é calculado pela relacdo entre a
capacidade de refrigeracao e a poténcia do compressor.

Esses valores sdo calculados pelas equacdes (3.07) a (3.15) utilizando o fluxo de

massa do refrigerante m: e as entalpias | dos pontos considerados dociclo.



Qus=mi(L—1,)
Wiz =mi(l, —1,)
Q20 =Me(l, =15,)
Quazo =Mr (I, =15)
Quos =Mr (I —13)
Quaa =Mr(ly, —1y)
Quas =Mr(l ~1,,)
Qus =me(l, —13)

Qus
Wi

cop =

22

(3.07)
(3.08)
(3.09)
(3.10)
(3.11)
(3.12)
(3.13)

(3.14)

(3.15)
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4-METODOLOGIA UTILIZADA PARA AVALIAR O DESEMPENHO DE
TROCADORES DE CALOR.

O condensador e o evaporador, que sdo os trocadores de calor do sistema de
refrigeracdo, podem ser classificados conforme a disposicdo das correntes dos
fluidos, ou pelo tipo de construgdo. No presente trabalho, o evaporador e o
condensador utilizados sao do tipo aletados e de correntes cruzadas, com os fluidos
nao misturados.

Para avaliar o desempenho dos trocadores de calor podem ser utilizados o
método da diferenga média logaritma de temperatura (DMLT) ou o método &-Nut. O
método da DMLT ¢é utilizado quando se conhecem as temperaturas de entrada e saida
dos fluidos quente e frio, sendo bastante utilizada no projeto de trocadores de calor com
especificagdes conhecidas.

O método ¢—Nut é geralmente utilizado quando o coeficiente U é conhecido ou
pode ser calculado, mas, as temperaturas dos fluidos quente e frio, na saida do
trocador sdo desconhecidas. Este € o caso tipico da simulagdo do trocador de calor,
onde as condigdes de operacdo exigem taxas de escoamento (vazdes) diferentes para
ambos os fluidos.

Por ser bastante eficaz nos processos de simulagao de trocadores de calor, onde
ocorrem regides monofasica e bifasica, como é o caso do condensador e o
evaporador do sistema de refrigeragdo por compressdao de vapor, o meétodo
¢ —Nut sera adotado neste trabalho, sendo que os parametros de importancia para
analisar o desempenho dos trocadores, sédo a efetividade ¢, o coeficiente global de
transferéncia de calor U, a perda de pressao Ap e os coeficientes de transferéncia de
calor interno h; e externo he para as regides monofasicas e bifasicas do condensador
e evaporador. A figura 4-1 ilustra um trocador de calor aletado tipico utilizado nos
sistemas de refrigeracdo usuais, onde o percurso do refrigerante é dividido em

circuitos paralelos, cada qual sendo tratado como um trocador de calor independente.
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Figura 4-1. Trocador de calor aletado utilizado em sistemas de refrigeragéo.

4.1-Coeficiente global de transmisséao de calor.

A eficiéncia da superficie externa n, de uma superficie aletada, é avaliada em
funcdo das areas da superficie aletada A,, da area da superficie total externa A, e da

eficiéncia n, das aletas pela seguinte equacdo segundo Mcquiston (1994):

A
Ne =1—A—f(1—na) (4.01)

e

A avaliacdo da eficiéncia das aletas depende da forma como estas sao
colocadas nos tubos dos trocadores de calor. Por analogia com um circuito elétrico,
constituido de resisténcias em série, para trocadores de calor de tubos lisos, a equacao

(4.02) expressa a resisténcia térmica total R, em fungdo das resisténcias térmica do
tubo R, , de contato R, de incrustacdes R, , da eficiéncia da superficie externa

n., dos coeficientes de transmissdo de calor interno h, e externo h, e das areas

externa A, e interna A, de troca de calor.
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L+R +R_.+R 1

total tubo cont incrust
h i Ai e h e A e

R 4.02)

Os coeficientes globais de transferéncia de calor externo U, e interno U, séo

entdo avaliados pela seguinte equagao:

1 = 1 = ! + Rtubo + Rcont + Rincrust + ;
UAe UA, hA, NN A,

(4.03)

A resisténcia térmica de contato resulta dos defeitos de fabricacdo, o que
ocasiona uma imperfeicdo na aderéncia entre as aletas e os tubos. No presente
trabalho, esta resisténcia sera desprezada. Sendo os tubos do trocador de calor de
pequena espessura, a resisténcia dos tubos também sera desprezada. Por fim, a
resisténcia térmica devido as incrustagdes que tem origem na deposigdo gradual de
materiais sélidos sobre a superficie dos tubos, afeta o valor de U ocasionando sua
diminuicdo pelo aumento desta resisténcia. Desta forma, ao se projetar um novo
condensador ou evaporador, € necessario considerar um valor para U maior que o
necessario para levar em conta esta deposi¢cédo ao longo do tempo.Apesar de existirem
critérios normalizados para a estimativa dos fatores de incrustacdes, neste trabalho,

esta resisténcia sera desprezada.

4.2-Método =-Nut paratrocadores de calor.

Os parametros basicos do método ¢-Nut sido a efetividade ¢ e o Numero de
unidades de transferéncia Nut. O Nut é avaliado pela seguinte equacao:
Nut=g—n:: (4.04)
Onde:
U= coeficiente global de transmiss&o de calor [W/m?°C]
A=Area necessaria de transmissao do calor [m?]

Cmin= menor valor entre as capacidades térmicas dos fluidos quente (C, ) e

frio (C ) [W/°C].
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No presente trabalho, para o condensador, o fluido quente é o agente
refrigerante que circula no interior dos tubos e o fluido frio € o ar que circula através da
superficie aletada do mesmo. Para o evaporador, o fluido quente € o ar que flui pela
face externa da serpentina aletada e o fluido frio é o agente refrigerante que circula no
interior dos tubos da respectiva serpentina. A efetividade ¢ do trocador de calor &
definida pela equacao (4.05) como a razao entre a taxa de transferéncia de calor real
de um dado trocador de calor, e a maxima troca de calor possivel entre dois fluidos, em
um trocador de calor de correntes opostas e area de troca de calor infinita.

- Qreal
Qmax

(4.05)

A efetividade € do trocador de calor é fungcédo do Nut, do tipo de escoamento dos

e C,, Sao respectivamente o menor e o maior

n

fluidos e da razéo C = gm"‘ ,onde C_.

max

valor das capacidades térmicas entre os fluidos quente C;, e frio C_, obtidas através

c

das vazdes massicas e do calor especifico dos referidos fluidos.

C, =mnc,, (4.06)

C,=mecC,, (4.07)
Sendo:

mn = Fluxo de massa do fluido quente [kg/s]
c,, = Calor especifico dofluido quente [J/kg° C]

me. = Fluxo de massa do fluido frio [kg/s]
c,. = Calor especifico do fluido frio [J/kg® C]

As tabelas 41 e 4.2 apresentam as diferentes correlacbes
€ = f(Nut,C,arranjo) obtidas de Incropera e Dewitt (2002) para as regides monofasica e

bifasica de trocadores de calor do tipo correntes cruzadas e sem mistura em ambos os

fluidos.



Tabela 4.1- Relagbes ¢ =f(Nut,C,arranjo) para o condensador.
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Regiao Relacao Eq.
Dessuperaquecimento 0,22 (4.08)
£, =1—exp{m%(exp(—C(Nutgzs78) )—1}
Condensacao Nut, =-In(1-¢.) (4.09)
Sub -resfriamento ut%22 (4.10)
e =T1-exp CS (exp(-C (Nutg"®) )-1
Tabela 4.2- Relagbes ¢ = f(NutC,arranjo) para o evaporador.
Regiao Relagao Eq.
Evaporagao e, =1-exp(-Nut,, ) (4.11)
Superaquecimento (4.12)

0.22
€es =1- eXp{Nu% (exp(-C (NUt(s)é78 ) )- 1}

4.3-Coeficiente interno de transferéncia de calor (h,).

No escoamento do fluido refrigerante ao longo do condensador ou evaporador,

0 mesmo apresenta-se

em diferentes fases e estados termodindmicos, o que

ocasiona as regides monofasicas (liquido ou vapor) e bifasicas (liquido e vapor). O lado

do refrigerante, ao contrario do lado do ar, apresenta valores elevados para o

coeficiente de transferéncia de calor. Nesta secao, serdo apresentadas as correlacdes

para a avaliacdo do coeficiente de transferéncia de calor interno em cada uma das

regides dos trocadores de calor.
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4.3.1-Regido de escoamento monofasico.

Existem diversas correlagdes propostas para a avaliagdo do coeficiente interno
de transferéncia de calor para o escoamento monofasico. No condensador, o
escoamento monofasico ocorre na regiao de dessuperaquecimento, onde o refrigerante
escoa na fase de vapor superaquecido, e na regido de subresfriamento, onde escoa
como liquido. No evaporador, na regidao de superaquecimento, ocorre o escoamento
monofasico do fluido refrigerante na fase de vapor superaquecido. Dentre as diversas
correlagcdes propostas do numero de Nusselt para escoamento monofasico, em
Incropera e DeWitt (2002), sdo apresentadas as de Dittus e Boelter, Petukov, e
Gnielinski, conforme a tabela 4.3.

Tabela 4.3-Correlagdes para o numero de Nusselt (Nu) em escoamento

monofasico.
Autor Ano Correlagao Eq.
Dittus e Boelter | 1930 Nu =0.023Re®Pr" 0.6 <Pr<160
> L >10
Rep >10000 D> (4.13)
n=0.4 para aquecimento
n=0.3 para resfriamento
Petukov 1970 ( f ]ReDPr
Nu =
f 0.5 %
1.07 +12.7(8j [Pr —1} (4.14)
f = (1.82Log(R4p )—1.64) 72
0.5 <Pr <2000 10* <Rep <5.10°
Lo
D
Gnielinski 1976 (f](ReD ~1000)Pr
8
Nu =
£\05( 2
1.07+12.7[8j [Pr3 _1J (4.15)
f = (0.79Log(Rp ) - 1.64) 2
0.5 <Pr <2000 3000 <Rep <5.10°
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Nestas correlagdes, Nu , Re,, Pr, f, L, D, sdo respectivamente o numero de

Nusselt o numero de Reynolds, o numero de Prandtl, o fator de atrito, o comprimento e
o diametro interno do tubo. A correlagédo de Ditus e Boelter é facilmente aplicada, sendo
bastante utilizada para escoamento de liquidos e gases, escoando em regime
turbulento no interior dos tubos. A correlacdo de Petukov (1970) foi modificada por
Gnielinski (1976) para melhorar a precisao na faixa de numeros de Reynolds pequenos.

A correlacéo de Ditus Boelter, apesar de antiga, por ser de facil aplicacdo em
métodos numéricos, € muito utilizada pelos engenheiros na transferéncia de calor. Esta
correlagdo foi utilizada por Mamani (1997) e lanella (1998) com resultados
satisfatérios,razao pela qual sera utilizada no presente trabalho.

Avaliado o numero de Nusselt, o coeficiente interno de transferéncia de calor (h,)

€ entdo expresso pela sua relacdo de definicio:
h = Nu.k
D
4.3.2-Regiao de escoamento bifasico.

(4.16)

Durante o escoamento do fluido refrigerante na regido de condensagéo, o
mesmo perde calor para o meio de resfriamento, e sofre mudanca de fase de vapor
saturado a liquido saturado. Na regido de evaporagao, o fluido refrigerante entra como
mistura liquido-vapor, absorve calor do meio a refrigerar e evapora, saindo desta regiao
como vapor saturado. Diversas correlagcdes foram propostas para a avaliagdo do

coeficiente local de transferéncia de calor h(x) na regido bifasica, representados por

modelos empiricos apropriados.

Para o estabelecimento destas correlagdes, o coeficiente local de transferéncia
de calor esta intimamente relacionado com o regime de escoamento do fluido
refrigerante, e assim, torna-se necessario a compreensao dos regimes de escoamento
bifasicos ao qual faremos uma descricao resumida dos mesmos quando sao utilizados

tubos lisos horizontais como é o caso do presente trabalho.
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4.3.2.1-Regimes de escoamento Bifasicos em tubos horizontais.

Para escoamento bifasico em tubos horizontais, os regimes de escoamento
usualmente encontrados sdo mostrados na figura 4-2.

Nas regides em que o titulo da mistura € bastante reduzido, temos o escoamento
em regime de bolhas (bubbly flow), caracterizando o escoamento de bolhas discretas
de vapor dispersas na fase liquida (4-2a), onde as bolhas tendem a se aglomerar na
parte superior do tubo.

Com o aumento do titulo no regime de bolhas, s&o originadas bolhas maiores
que passam a ocupar a parte superior do tubo (4-2b). O escoamento resultante é
denominado pistonado (plug flow).

Quando o escoamento possui vazées muito reduzidas e titulos razoavelmente
altos, observa-se o regime estratificado (Stratifield flow), onde o liquido escoa pela parte
inferior do tubo e o vapor escoa na parte superior, existindo uma interface relativamente
uniforme, conforme figura (4-2c).

A medida que as vazdes de cada fase e/ou o titulo sdo aumentados no regime
estratificado, a interface torna-se instavel e ondulada (4-2d), originando o escoamento
em ondas (wavy flow). O cisalhamento na interface e a formagao e ruptura das ondas,
podera arrastar goticulas de liquido para o interior do nucleo de vapor, até que seja
atingido o topo do tubo formando grandes bolhas. Este tipo de escoamento é conhecido
como agregado (slug flow), e devido as forgcas de empuxo tais bolhas tendem a escoar

na superficie dos tubos (4-2e).
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Bolhas (4-2a)

Pistonado (4-2b)

Estratificado (4-2¢)

Onda (4-2d)

Agregado (4-2¢)

Anular (4-2f)

Figura 4-2. Regimes de escoamento bifasico liquido-vapor para tubos

horizontais.

Em vazdes de liquido moderadas, com alta velocidade de vapor e titulos
elevados origina-se o escoamento anular (anular flow), onde um filme de liquido é
formado nas paredes do tubo, e a fase de vapor escoa no interior desse filme (4-2f).
As forcas de empuxo tendem a reduzir a espessura do filme de liquido na porgao

superior do tubo, e aumenta-la na porcao inferior.

4.3.2.2-Coeficiente de transferéncia de calor para a regidao de

condensacao.

Para a regido de condensacgao, as correlagdes de Shah (1979) e Dobson e
Chato (1998) apud Boissieux (2000) podem ser utilizadas. A correlagdao de Shah se
aplica a diversos refrigerantes, entre os quais o R11, R12, R22, R113, etano, benzeno,
tolueno e é aplicada para tubos horizontais e verticais com didmetro de 7 a 40 mm, com

temperaturas de saturagao de 21 a 310°C e titulo da mistura bifasica de 0 a 100%.
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Esta correlagao foi estabelecida com 474 ensaios experimentais apresentando
desvio médio de 15,4%.Por ser uma correlagéo generalizada, outros refrigerantes foram
utilizados com esta correlagdo, entre os quais o R134a (Jabardo, 2002) e R404C,
R404A e Isceon 59 (Boissieux 2000).

A correlagdo de Dobson e Chato foi desenvolvida para escoamento anular e
ondulado e se aplica aos fluidos refrigerante R12, R22, R134a, R407C, R404A e
Isceon59.

Devido a complexidade da correlacdo de Dobson e Chato, sua aplicagdo em
métodos numéricos de simulagdo acarreta um tempo demasiado grande de execugao
para a sua resolugao.

Boissieux (2000), em um estudo comparativo realizado com os agentes
refrigerantes R 407C, R 404a e Isceon 99 mostrou que a correlagdo de Shah apresenta
um desvio padrao de 9,1% em relagdo aos dados obtidos experimentalmente para o
coeficiente interno de transmissado de calor, enquanto que a correlagcdo de Dobson e
chato apresenta um desvio padrao de 7,6% .

No presente trabalho sera adotado a correlagdo de Shah para a obtengdao do
coeficiente interno de transmissao de calor na condensacéao, devido a sua simplicidade
para utilizagdo em programas de simulagéo, com desvio médio padrao inferior a 15,4%
em relagao aos dados experimentais.

A correlagédo de Shah (1979) é expressa pela seguinte equagao:

3.8x%"°(1-x)

0,38
P,

h(x)=h, | (1-x)+ (4.17)

Onde:
h(x) = Coeficiente local de transferéncia de calor [W/m?°C]
h, = Coeficiente de transferéncia de calor da fase liquida [W/m?°C]

x = Titulo da mistura bifasica

P, = Pressao reduzida do refrigerante.
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O coeficiente h, € expresso pela equacéo (4.18).

h, = KD_L[o.ozs [T‘fL joys Pr,_“} onde Re, > 350 (4.18)
Sendo:
Re, = @ (numero de Reynolds para a fase liquida) (4.19)
L
Pr, = Coll (nimero de Prandtl para a fase liquida) (4.20)

L
G = Vazao massica por unidade de area [kg/sm?]
ki= Coeficiente de condutibilidade térmica [W/m°C]

M, = Viscosidade dindmica da fase liquida [Pa. s]

c,, = Calor especifico na fase liquida [J/kg°C]

O coeficiente médio de transferéncia de calor h. para a regido de condensagéo,
€ obtido integrando a equacéo (4.17) ao longo do comprimento (L) do tubo.

_ h L, ' 3.8X0.76 (1 _ X)0.04
h, =(|_——L|_)IL {(1—x)°8+ o L (4.21)
2 1

r

Segundo Sadler (2000), considerando que o titulo varia linearmente com o
comprimento do tubo a integracdo da equagao (4.21) resulta como solugdo a equagao
(4.22):

18 1.76 276 \ 1™
he = h, ~ (1-x) N 3.8 (x _0.04X (4.22)
(X3 —X4)

1.8 P**\1.76 2.76

Xxe

No caso da condensag&o completa, na qual o titulo varia de x, =1ax, =0, o

coeficiente médio de transferéncia de calor sera expresso pela equagao (4.23).

h—c:h{m&} (4.23)

0.38
Pr
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4.3.2.3-Coeficiente de transferéncia de calor para a regiao de

evaporacao.

Durante o escoamento do fluido refrigerante ao longo da regido de evaporacéo,
este sofre uma mudanca de fase de vapor-umido para vapor seco, através da absorcao
de calor do meio a ser resfriado.

Na Fig. 4-3 observa-se esquematicamente um processo tipico de evaporagao que
ocorre no interior dos tubos, onde o fluido entra como liquido sub resfriado, e sai como
vapor superaquecido. A medida que o processo de evaporacido acontece, a quantidade
de vapor aumenta, e para manter constante o fluxo de massa do escoamento a

densidade média diminui e a velocidade média aumenta.

Como nos regimes de escoamentos bifasicos, os mesmos sido fortemente
dependentes da velocidade das fases, a aceleracdo do escoamento produz a

sequéncia de mudangas nesses regimes.

De acordo com a figura 4-3, no momento em que se inicia o processo de
evaporagao, o escoamento € o de bolhas, seguido dos regimes pistonado, agregado,

ondas, anular e disperso.

A ebuligdo nucleada é predominante no regime de bolhas, sendo que a
evaporagao em filme de liquido ocorre nos regimes anular e estratificado. No processo
de evaporacdo em regime de escoamento disperso, observa-se a diminuigdo do
coeficiente de transferéncia de calor, até que o escoamento monofasico de vapor se

estabeleca (Bueno, 2004).

Do exposto, observa-se que o processo de evaporagdo de um fluido em tubos
horizontais é bastante complexo e dependente das caracteristicas do escoamento o
que dificulta o estabelecimento de correlagdes gerais para o calculo do coeficiente de

transferéncia de calor.
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x=1

Escoamento—»

LI N

Escoamento de
Anular| Estratificado vapor

» Disperso

Escoamento de
Liquido

Figura 4-3. Escoamento bifasico na regido de evaporagao.

Atualmente, existem varias correlagdes estabelecidas para a regido de
evaporagao as quais, sdo ainda dependentes em parte das condi¢gdes de operagao e do
fluido refrigerante utilizado. Dentre os modelos empiricos especificos para
evaporadores, se destacam o proposto por Bo Pierre (1964) o qual é valido para R-12 e
R-22.

A tabela 4.4 relaciona as diversas correlagdes para o calculo do coeficiente de

transmissao de calor para a evaporacao.
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Tabela 4.4- Correlagdes para avaliar o coeficiente local e médio de transferéncia

De calor para a regido de evaporagao

Autor Correlagéo Consideragdes Eq Fluido
Pierre R i C=9.10" quandoxg <0.9 R12
Co=cl| 22| | =" - R22
(1956) hevap = C ( m j [ g J R12 e R22 C=8.2.10"3 quandox > 1 4.24
n=0.5 quandoxg <0.9
n=0.4 quandoxg >1
= Agua
Chen h=h|.Fch +he-Sch hy = 0.023%.R6L0'8.PI’L0'4 Pg t
079 045 0.49 entano
1966 _ kL TepLURL 0.24 0.1
( ) he =0.00122 505, 029 024, 024 ATsat ™ APsat ™ £on 1 para XL <0.1 4.25 | Vetana
\%
1 t Benzen
Sch = ] 0.736
(1+253.10 8 Re 117 Fch = 2.35| — +0.213 para— > 0
Xt Xtt
Heptano
Gungor e h =h.Fgw +he-Sgw Osfatores FeS deverao ser multiplicados Agua
Winterton 0.86 F1=Fr(0-1-2Fr) Glicol
Faw = 1+24000.80"16 +1.37.[i] 05 4.26 | 114
(1985) Xit S1 :(Fr : j
| R113
he = 55.Pr%12 (_log;oPr0-5%).M~0-3 067 . SeFr for menorque 0.05,0nde, :
o2 R22
S 1 Fr=—y R12
ow = pL".g.D
1+1.15.10 8 Fgw?.Re 17 R11
Klimenko 0.2 0.09 Freons:
m
(1988) h=0.087Rem®6pr [ 2w | [Kv | KL Mm =21+ X{p—"— ] R11
PL K|_ D|_ Cl-PL PL 4 27
05 . R12
DL = [L] R22
g(pL —py .
U D Fluidos
Rem = Fm-—=L s
uﬁL criogeni
pL Ccos
R134a
Jung & h, = h.F)r +Sr.he ebuligdo convectiva. 5 05 R11
0.745 0.581 Dp = 0-0146-[3-[ 2 } comB =3 R12
Radermacher - KL [ 9.Dp oL 0533 glpL —pv) 4.28
he =207. 25 —+—-0 {1 P . R22
(1990) Dy, | K .Tsat oy 4 085
SR = 4048.Xy 122 Bo"-33 paraXy <1 FUR = 2'37{0'29 * X_nj R134a
R114
Syr =2-0.1X¢ 2?8 Bo033parat < Xy <5 Bo = ¢/(G.ILy)
08 R152a
hi = o.ozsﬁ[EJ Pro4
D W
Kandlicar h= h|(C1 COCZZSFFCS + C3 BOC4F F=15 para R12 R12
(1990) ' F = 2.2paraR22 R22
F =1,63 paraR134a 4.29 R134a

R152a
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A correlacao de Bo Pierre (1956) avalia o coeficiente médio de transferéncia de
calor na serpentina de refrigeracao, através da diferenga de titulo (ax ), entre a entrada
e a saida do evaporador, e foi testada para R12 e R22. A correlacdo de Klimenko
(1988) foi testada por Mamani (1997) no processo de simulacdo de um evaporador
automotivo compacto de tubos e aletas, utilizando o refrigerante R 134a.

Riehl (1996) utilizou a correlagdo de Bo Pierre em evaporadores aletados de
geometria similar ao deste trabalho, obtendo bons resultados para o coeficiente de
troca de calor.

As correlagdes de Chen (1966), Gungor e Winterton (1985), juntamente com
Klimenko (1988), Jung e Radermacher (1990) e Kandlicar (1990), avaliam o coeficiente
de transferéncia de calor local. Os valores das constantes para a correlagdo de

Kandlicar sdo apresentadas na tabela 4.5, sendo que valor de C, deve ser igual a zero

para tubos verticais e horizontais com o numero de Froude F>0,04.

As correlagdes de Bo Pierre e Kandlicar sdo estritamentes empiricas, ou seja,
sao obtidas através de ensaios de dados experimentais para determinados fluidos
refrigerantes e sdo obtidas a partir de grupos adimensionais introduzidos “ad hoc”. Os
resultados experimentais envolvem uma gama relativamente ampla de fluidos
refrigerantes e condigdes operacionais.

As correlagdes de Chen, Klimenko, Gungor & Wintetor, Jung & Radermaccher,
sdo baseadas na superposicdo de efeitos da ebuligdo nucleada e convectiva, e o
coeficiente de transferéncia de calor é calculado pela soma do coeficiente de ebuligao
nucleada com o coeficiente da ebuligdo convectiva.

Na correlagdo de Kandlicar, calcula-se o valor do coeficiente de transferéncia de
calor usando as constantes das duas regides e adota-se o maior valor.

Estabelecida a correlagcado do coeficiente de transferéncia de calor local h(x), e

conhecidos o titulo da mistura na saida xs e na entrada xe, 0 coeficiente médio h para a
regido de evaporagao sera avaliado pela equagao (4-30), considerando que o fluxo de
calor seja uniforme no tubo e convertido integralmente em mudanca de fase do
refrigerante, o que ocasiona uma dependéncia linear do titulo com o comprimento L do

trocador de calor.
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(4.30)

A figura 4-4 ilustra um grafico comparativo entre as correlacées de Kandlicar e

Gungor e Winterton em fungdo do titulo para o coeficiente local de transferéncia de

calor.

Tabela 4.5-Valores das constantes da equagao (4.29)

Constante | Regi&do Regido
convectiva nucleada
C, 1.136 0.6683
C, -0.9 -0.2
C, 667.2 1058
C, 0.7 0.7
C; 0.3 0.3
28001 gom-m-E3EEEERm
/-’-/- /././ \.
24501 guim o
/./
200 "@—*
o L
E B
E 1730 | —@—Kandlicar
E 1400 — M —Gungor e Winterton

1050

700

| H

01 02 03 04

0,5

0,6

0,7 0,8

0,9

1

X

Figura 4-4. Coeficiente de transferéncia de calor local na regido de mudanca de

fase para R12 (¢ =10[kW/m?];D = 0,01m; Tsat = —5[°C] ;G=200[kg/mzs]).
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Conforme ilustrado na figura 4-4, no caso da correlagao de Kandlicar, a regido de
titulos inferiores a 20%, € dominada pelo mecanismo da ebulicdo nucleada,
caracterizada pelo decréscimo do coeficiente de transferéncia de calor. A partir deste
titulo, o coeficiente aumenta para valores do titulo proximos de 80%, quando volta a
diminuir em virtude de uma possivel secagem da parede.

Para correlagdo de Gungor e Winterton, observa-se um aumento no coeficiente de
transferéncia de calor, com o referido coeficiente aumentando ate valores préximos de
80%, quando similar a correlacdo de Kandlicar, volta a diminuir em virtude de uma
possivel secagem da parede.

Judge (1997) realizou uma simulagdo de um aparelho de ar condicionado
residencial utilizando para o evaporador as correlagdes de Jung (1990), Kandlikar
(1990) e Chen (1966) para os refrigerantes R22 e R-407C, sendo que a utilizacéo da
correlagdo de Jung (1990) foi a que melhor se adaptou para o evaporador,
apresentando desvios médios de 5% na obtencdo da capacidade simulada de
refrigeragao em relagao aos dados experimentais.

Correlagdes baseadas em valores médios sdao mais adequadas em processos de
simulagao, evitando que o calculo seja feito através de um somatdrio do resultado da
correlagado aplicada a cada um dos trechos em que foi dividido o evaporador, reduzindo
assim o tempo de execugao do programa computacional.

No presente trabalho, adotaremos a correlacdo de Bo Pierre para a avaliagado do
coeficiente de transferéncia de calor médio para a regido de evaporagao por ser

aplicada ao R-12 e R-22 e de facil aplicagédo em processos de simulagao.

4.3.2.4-Coeficiente de transferéncia de calor externo (h,).

Para o lado do ar, o coeficiente de transferéncia de calor externo h, é avaliado
pela seguinte equacéao (Kays e London 1984).
h - Jar-Gar-fpar
Pr,.3

ar

(4.31)

jar = Fator colburn,
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Gar = Vazéo massica do ar por unidade de area [kg/sm?],
cp,, = Calor especifico do ar [J/kg°C],
Pr_. = Numero de Prandtl para o ar,
Sendo:
mar

G = [kg/sm?], (4.32)

ar

min

mMar = Fluxo de massa do ar que atravessa o evaporador [kg/s],
A . = area minima ao escoamento do ar nas fileiras de tubos [m?],

Para o escoamento de ar em superficies aletadas, as seguintes correlagcbes sao
utilizadas para a determinagao do fator de Colburn:
a) Correlagao de McQuinston (1994)

(1-1280N,;Re, "?)

J,n=J (4.33)
" (1-5120Re,"?)
J, =0,0014 +0,2618(JP)(JS) para superficie umida (4.34)
J, =0,2675.JP +1,325.10" (-3) para superficie seca (4.35)
onde JS é dado pelas seguintes equacgoes:
JSs =0,84 +4.10 °Res"?®; para superficie seca (4.36)
JSu = (0,95 + 4.10 °Res"* )FS?; para superficie tmida (4.37)
A -0,15
JP =Red™** [—°j (4.38)
Ap
Red = GaDe (4.39)
“ar
S:
Res =R | — (4.40)
De
Re, = xS (4.41)

I“Iar
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FS=_>F (4.42)
Se-Y;

Os numeros de Reynolds Red, Res e Re, s&o baseados na vazdo massica de ar
por unidade de area G, no didmetro externo De e na distancia horizontal S, entre os
centros dos tubos, na espessura Yf e espacamento Sf das aletas. A, e A, séo
respectivamente a area total externa de troca de calor do trocador de calor e a area
externa da superficie dos tubos no espaco entre as aletas.

J, é o fator de Colburn baseado em quatro fileiras de tubos do evaporador,
J,.n é o fator de Colburn para n fileiras de tubos,
Ntr € 0 numero de fileiras de tubos na diregcdo de escoamento do ar.
As correlacdes de McQuinston sdo validas para as seguintes faixas (Bueno 2004):

9,25<D, <15,88 mm

Heva
25,4< —2* <50,8mm

rows

0,645< Sf <6,35mm
0,152 < Yf < 0,254 mm

1,16 <V, <4,04 m/s

3000 <Res <£15000

100 < Red <4000
b) Correlagdo de Wang et al (2006)

0,60543 0,072448
J, = 0,213262Re§'c5157N$§9891(ﬁJ [L] (4.43)
A S,

Esta correlagao foi testada por Wang et al. (2006) para evaporadores de aletas
onduladas com resfriamento e desumidificacdo do ar para aletas de espessura Y; de
0,15 mm e 0,25mm, sendo Regc © NUmero de Reynolds baseado no didmetro externo
dos tubos. Todas as correlagdes aqui descritas tem boa aplicabilidade para uso em
serpentinas aletadas de tubos circulares. As correlagdes de Mcquinston (1994) foram
utilizadas por Sadler (2000), com resultados satisfatorios, razdo pelas quais foram

adotadas no presente trabalho.
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Para o evaporador e o condensador, o fator de Colburn é obtido pelas equagdes
(4.33) e (4.35) uma vez que as mesmas possibilitam a utilizagdo do numero de tubos,
da densidade das aletas e da area externa total de transmissdo de calor.

Determinado o fator de coburn, o coeficiente externo he de transmissao de calor
para a condi¢cao de superficie seca é determinado pela equacgao (4.31).

No evaporador, para a regido de evaporacdo onde geralmente ocorre
resfriamento seguido de desumidificagdo, a superficie externa do evaporador tem
temperatura inferior a temperatura de orvalho do ar na entrada e assim, é necessario
um fator de correcdo para o coeficiente externo de transmissdo de calor obtido pela
equacao (4.31). Este fator de correcdo é obtido segundo Corberan (2000) e sera
analisado com mais detalhes no capitulo seguinte, na modelagem matematica do

evaporador.

4.4-Perda de pressao nas regides monofasica e bifasica no interior

dos tubos dos trocadores de calor.

A perda de carga ao longo do condensador ou evaporador € consequéncia dos
efeitos de atrito, da aceleracédo do fluido resultante da variagdo do volume especifico
médio e da gravidade, que € nula no caso de tubos horizontais. A associagdo das
equacgdes da quantidade de movimento, da conservagao da massa e energia, permitem

avaliar os efeitos da perda de carga no interior dos tubos dos trocadores de calor.

A perda de carga total [— @j de trocadores de calor devido ao fluido que escoa no
total

interior dos tubos é expressa pela equagao (4.44) somando as perdas de pressao por

atrito(j—pj , com a perda de pressao devido a aceleragdo do fluido (g—pj ,
z atrito z aceleragao

onde os efeitos da gravidade foram desprezados.

(2.2
dZ total dZ atrito dZ aceleragao
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No escoamento do fluido refrigerante ao longo do condensador ou evaporador,
as perdas de pressdo nesses trocadores de calor serdo calculadas considerando

separadamente o escoamento do fluido nas regides monofasica e bifasica.

4.4.1-Perda de pressdo por atrito para as regides de escoamento

monofasico para o condensador ou evaporador.

No condensador, o fluido refrigerante entra como vapor superaquecido
proveniente do compressor e sai como liquido subresfriado, havendo, portanto duas
regides de escoamento monofasico as quais sao denominadas respectivamente de
desuperaquecimento e subresfriamento.

No evaporador, o fluido refrigerante entra como mistura liquido-vapor proveniente
da valvula de expansao, e sai como vapor superaquecido apos percorrer a regiao de

superaquecimento onde retorna para a aspiragdo do compressor. Nessas regides, 0

gradiente de perda de pressao devido ao atrito(—%j em regime permanente de
atrito

dz

escoamento do fluido é obtido pela equacdo (4.45), onde o coeficiente de atrito(f) de

Darcy é substituido pelo coeficiente de atrito de Fanning C;.

2
(_d_pj _ 2C,.G _ (4.45)
dZ atrito pDh

Obtido o gradiente (%] a perda de pressao devido ao atrito (Ap...,) €
atrito
calculada pela equagao (4.46).
Dpu=(- 2] L (4.46)
dZ atrito

Sendo:
G = vazao massica do fluido refrigerante por unidade de area [kg/sm?]

C, = Coeficiente de atrito de Fanning

p =Massa especifica do fluido refrigerante [kg/m®]
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D = Diametro hidraulico do tubo [m]
L= Comprimento da regiao monofasica [m]
O coeficiente de atrito (C;) esta intimamente relacionado ao numero de

Reynolds do escoamento, ja que relaciona os efeitos viscosos na parede do tubo

(arrasto) e os efeitos de inércia (——5—

2V:p

escoamento e a massa especifica do fluido refrigerante. Assim, o coeficiente de atrito

), sendo V, e p a velocidade média de

Ct, pode ser calculado por Jabardo (1988):
C;=C.Re™ (4.47)
Onde:
C=16 e n=1para escoamento laminar (Re<2300)

C=0,076 e n=0,25 para escoamento turbulento (2300<Re<10°%).

4.4.2 Perda de pressado devido a aceleracdo e atrito do fluido para a

regido bifasica do condensador

Sadler (2000), utilizando o trabalho de Hiller (1976), apresenta as seguintes equacoes
para os gradientes de perdas devido ao atrito e aceleragéo para a regido bifasica na
condensagao em fungcédo da vazdo massica total por unidade de area (G;), da vazao

massica da fase vapor (G, ), do titulo(x) da mistura liquido-vapor, da massa especifica
(p) e viscosidade dinamica (u) das fases vapor(v) e liquido(L), do didmetro interno do

tubo (D, ), € do parametro de Martinelli ( X, ):

1 2

(%] __G (d_xj 2x+(1- 2x)[p—vj3 +(1- 2x)("—“]3 ~2(1- x)(p—”J (4.48)
dZ aceleragao pV dZ pL pL pL

G 2
d ( 0. ] o 2
2], g ot oo
z atrito

v ~int

int

Onde X € o parametro de Martinelli definido como:
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1 0,9 0,1 0,5

Xy = {;X} {“_V} |:p_\,} (4.50)
X ML PL

Considerando a transferéncia de calor constante ao longo da regidao de

evaporacgao, Hiller (1976), apds a integracdo das equagdes (4.48) e (4.49) obteve os

seguintes resultados para as perdas totais de atrito e aceleragéo da regido bifasica do
condensador:

! 2

1 2
’ 3 3 3 3
AF,aceleraéo == G 1+ [p_vj - [p_VJ - [p_vj x? — Z(p—vj - [p_"j — (p—"} X Xs
Py Pu P PL PL PL PL

Xe
(4.51)
AP, = —02[0.357x2'8 +2C4(0.429 —0.141x — 0.0228x2)x>* + C,%(0.538 — 0.329x)x "% t:
(4.52)
Sendo:
C, =2 Xe (4.53)
L
02~18
c, =20 "G 7 (4.54)
C1vaint .

0,0523 0,262
C, = 2,85(“—VJ [p_vj (4.55)
ML PL
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4.4.3-Perda de pressao devido a aceleracdo e atrito do fluido para a

regido bifasica do evaporador

Jabardo (1988) usando as equagdes integrais da conservagao da massa, energia
e quantidade de movimento, obteve a seguinte expresséo para o gradiente de perda de

pressao por aceleragcao para a regiao bifasica do evaporador:

(%j :G2 st + (1_Xs)2 _ Xe2 + (1_Xe)2 (456)
dz aceleragdo pvas pL(1_Gs) pvae pL(1_qe)

Segundo jabardo (1988), a fracdo de vazio a de uma mistura liquido-vapor, pode

ser obtida em fungéo do parametro de Martinelli ( X, ) pela seguinte equagéo:

a=(—2 (4.57)
1+Xttm]
Onde
1 0,9 0,5 0,1
X = 1=ZX) [Py [He (4.58)
tt
X P M
Sendo:

x = Titulo da mistura liuido — vapor

p, = Massa especifica da fase vapor [kg/m®]
p, = Massa especifica da fase liquida [kg/m®]
M, = Viscosidade da fase vapor [Pa.s]

M, = Viscosidade da fase liquida [Pa.s]

m = 2,0 para escoamento laminar

m = 2,375 para escoamento turbulento.



47

Obtido o parametro de Martinelli, as fragbes de vazio na entrada a, e saida aq,
da regido de evaporagao sao obtidas pela equacéao (4.57).

A perda de presséo por aceleragao (Ap,.eacs0 ) NA regiao de evaporagéo € entao
calculada pela equacao (4.59).

dp

Ap aceleragdo — (Ej L
aceleragao

(4.59)

Onde:

L= Comprimento da regido de evaporagéo [m]

A perda de pressao por atrito (AP,,,) na regido de evaporagdo pode ser
determinada pelo método de Martinelli através do multiplicador bifasico ¢, °ou
diretamente através de correlagbes empiricas.

O multiplicador bifésicoch2 é definido como a razdo entre o gradiente de perda

de pressao total devido ao atrito (?j da mistura bifasica, e o gradiente de perda de
z atrito
pressao (3—2) , considerando somente o escoamento do fluido refrigerante na fase
L

liquida.
(4.60)

Para o caso especifico de evaporadores, dentre as diversas correlagcoes
existentes, sdo apresentadas na tabela 4-6 as correlagbes de Bo Pierre (1964), e Jung
e Rademarcher (1989), ja que sao facilmente aplicaveis a processos de simulagéo e de

boa aplicabilidade dentro de suas restrigdes.

AF)atrito = (PLZ(%] L (461)
z L

Onde:

L =Comprimento da regido de evaporagao [m].
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Tabela 4.6-Correlagdes de Bo Pierre, Jung e Radermacher para a regiao

de evaporacgao.

Autor Correlagao Eq.
Bo Pierre 2 4.62

Ape:Cfcs Vm’vm:VL+Xm(Vv_VL) ( )
(1964) D

X, + X
X, =
2
0,75 -0,25 (Is _Ie)
C,=0,0185.K;,""Re"" K, =
Lg

R12eR22

Jung &Rademacher | ¢ ? = 30,79 + x"3% (1- x)*47"p *7%% (4.63)

(1989)

Psat
" Pcritica
R12, R22, R134a, misturas R22/R114, R21/R152a

A correlagdo de Bo Pierre foi utilizada por Riehl (1996), e a de Jung &

Rademarcher por Mamani (1997) e lanella (1998) em suas dissertagdes de mestrado,

com bons resultados obtidos, na simulagao da perda de pressao por atrito para a regiao

de evaporacgéo.

Por ser mais abrangente que a de Bo Pierre (1964) e ja comprovada como de

boa aplicabilidade em trabalhos de simulagdo, no presente trabalho, utilizaremos a

correlagao de Jung e Radmacher (1989).
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5-MODELAGEM MATEMATICA DOS COMPONENTES DO CICLO DE
REFRIGERACAO POR COMPRESSAO DE VAPOR.

Neste capitulo, sera desenvolvido um modelo matematico para sistemas de
refrigeragdo de simples estagio que operam segundo o ciclo de refrigeragdo por
compressor de vapor, onde por necessidade de se dispor das propriedades para o
refrigerante utilizado no ciclo, utilizou-se o EES (Engineering Equation Solver) que
dispdem de fungdes para a avaliagdo dessas propriedades além de resolver o
sistema de equagbes nao lineares resultantes da modelagem matematica dos
componentes do sistema de refrigeragao.

Na modelagem matematica dos componentes do referido ciclo foram
considerados o compressor, o condensador, a valvula de expansao termostatica e o
evaporador onde cada modelo dos referidos componentes foi desenvolvido a partir
das condigdes de operagdo do sistema frigorifico em regime permanente de

funcionamento.

5.1-Modelagem matematica do compressor.

O compressor de um sistema de refrigeragdo tem por finalidade aumentar a
pressdo e temperatura do fluido refrigerante, possibilitando a condensacdo do
mesmo no condensador. No presente estudo € desenvolvido um modelo matematico
para compressores alternativos do tipo semi-hermético, de rotagao constante, e sem
regulagem de capacidade, o que permite fornecer ao sistema um determinado fluxo
de massa para cada condicdo de pressao e temperatura de condensagado e
evaporagao.

A modelagem matematica do compressor alternativo consiste na avaliagao

dos rendimentos volumétrico tedrico ny, e real n,,, e da vazdo de refrigerante m:

aspirada pelo compressor. Para a obtengdo do rendimento volumétrico tedrico n,,

do compressor sao feitas as seguintes consideragodes:
1-O processo de compressao é considerado isoentropico.
2- Sao desprezadas as perdas de presséo e as fugas de agente refrigerante nas

valvulas de admisséo e descarga do compressor.
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3- Os processos de admissao e descarga do fluido refrigerante no interior do
compressor sao considerados isobaricos.
4-Despreza-se a transferéncia de calor pelas paredes do cilindro do compressor.

De posse dessas consideragdes a seguinte equacgao € obtida:

Ny =1— sn[gfscjn 1 (5.01)

rec

Onde:
Prsc = Pressao do refrigerante na saida do compressor [Pa]
Prec = Pressao do refrigerante na entrada do compressor [Pa]
V4 = Cilindrada total do compressor [m°]
N = rpm do compressor
n = expoente da compressao politrépica
€, = Fragdo do espaco nocivo = 5%
Obtido o rendimento volumétrico tedrico, o rendimento volumétrico real n, €

calculado pela equagao (5.02).

r]vr =nVT'f (502)
- 1(VN

m =— 5.03
r Vs ( 60 jnvr ( )

Onde:
f = fator de corre¢ao devido a perda de carga nas valvulas, aquecimento do
gas ao ser aspirado no cilindro, e fugas de gas.
Segundo Silva (1980), o valor de f é de 0,75.
No presente trabalho o compressor tem as seguintes caracteristicas técnicas:
Diametro dos cilindros: 34,92 mm
Curso dos cilindros: 15,88 mm
Numero de cilindros: 2
Rotagao: 1750 rpm
Modelo: Copeland KAN2-0050-IAA, semi-hermético, R-12.
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A temperatura T na entrada do compressor é avaliada pela equacgao (5.04),
onde Te, € a temperatura de evaporacao, e ATsa € o superaquecimento na linha de
sucgao, o qual é considerado igual ao da valvula de expansao termostatica, devido
ao fato da linha de succao ser isolada e de pequeno comprimento. Devido este
compressor ser do tipo semi-hermético, foi desprezada na equagado (5.04) o
aumento da temperatura do fluido refrigerante durante sua passagem pelo
enrolamento do motor elétrico situado na carcaga do compressor, ja que o fluido

refrigerante entra em contato com este enrolamento resfriando-o

Teo =T, +ATsa[(°C] (5.04)

A temperatura do refrigerante na descarga do compressor T,  foi avaliada

pela equagao (5.05), sendo considerada uma compressao politrépica para o fluido

refrigerante (Oliveira 1996).

n-1

T n
:(Q] (5.05)

Onde:

Trsc = Temperatura do fluido refrigerante na saida do compressor [°C]

Trec = Temperatura do fluido refrigerante na entrada do compressor [°C]

Prsc = Pressao do fluido refrigerante na saida do compressor [Pa]

Prec = Presséo do fluido refrigerante na entrada do compressor [Pa]

O expoente n para a simulagao foi utilizado por lanella (1999), como sendo

de 1.17 para o R134a e no presente trabalho sera avaliado pela equacao (5.06),
obtida através de regressao linear a partir dos dados experimentais obtidos dos
testes com o equipamento ensaiado, onde o valor real do expoente n foi
determinado para cada valor medido de Tisc, Trec, Prsc, Prec S€NdO obtidos pela

referida equacao valores entre 1,16 e 1,18.

rec

2
P P
n=1,2377 - 0,00296*Tree + 0,00010615* T2, - o,0375*(ﬁj +0,006716* (P—J (5.06)

rec rec

O coeficiente de eficacia cop, a eficiéncia isoentrépica n, e o trabalho real

W, do compressor para a simulacdo, sdo obtidos pelas equacdes (5.07), (5.08) e

(5.09), de acordo com a figura 5-1, onde ly, Iz, € |1 s@o as entalpias dos processos

real e tedrico da compresséao do fluido refrigerante.
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cop = =y (5.07)
|2 _|1
o (5.08)
L, -1,
W, =m(l, —1,) (5.09)
T A

Y

S
Figura 5-1. Diagrama Temperatura-Entropia para o sistema frigorifico
Incluindo os processos reais e isoentrépico para a compressao

do fluido refrigerante.

Que Q, sdo respectivamente o calor total rejeitado na condensag&o no

processo 2-3, e o calor absorvido na evaporagcao no processo 4-1.

5.2-Modelagem matematica do condensador.

Para a modelagem matematica do condensador, a area de transferéncia de
calor ¢é dividida em trés regides distintas denominadas regido de
dessuperaquecimento, condensacédo, e liquido subresfriado. Cada regido ¢é

considerada como um trocador de calor independente, com o fluxo de ar total

mar sendo distribuido para cada regido conforme ilustrado na figura 5-2. O estado do
refrigerante na saida de uma regido corresponde a entrada para a regiao

subsequente.
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m,.. Mg m,,
Tarcc Tarec Tarcc
st QCd st
Treds Trsds Trsds Trscd Trscd Tl‘SSb _in"
m,
—_—
Entrada do dP, AP g db,, Saida do
refrigerante Regido de Regido de Regidode | rofiioerante
dessuperaquecimento condensag:z'io subresfriamento

mards rhards I‘fl
Tarsds Tarscd T

Figura 5-2. Modelo matematico do condensador considerando trés regides distintas

ards

arssh

de transferéncia de calor.

Conforme ilustrado na figura 5-2, o fluxo m. de fluido refrigerante flui através
das regides de desuperaquecimento, condensagdo e subresfriamento do
condensador, sendo cada uma das respectivas regides, um trocador de calor

independente.

O referido fluido adentra a regido de dessuperaquecimento na temperatura

Treds € Sai com a temperatura T.sqs, dissipando na referida regido o fluxo de calor Q,, .

Ao sair da regido de dessuperaquecimento, o fluido refrigerante entra na

regido de condensacdo, rejeitando o fluxo de calor Q. e sai da respectiva regidao

com a temperatura T.sq, € entra na regido de subresfriamento dissipando o calor

Q,, , saindo do condensador na temperatura Tssp.
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Externamente, o fluxo de massa m,__de ar do condensador € a soma dos

fluxos de massa m_ . da regido de dessuperaquecimento com os fluxos de massa

ards

Marcd € Marsb das regides de condensacao e sub resfriamento, respectivamente.

As temperaturas na saida do ar Tarsgs, Tarscd, Tarssb das referidas regides séo
avaliadas por um balango de energia nas referidas regides, considerando constante

a temperatura T,ec do ar na entrada do condensador.

Para cada regido considerada, o coeficiente global de transferéncia de calor
sera avaliado para a area interna de troca de calor considerando os valores médios
dos coeficientes de transferéncia de calor do lado do refrigerante. A figura  5-3a
ilustra uma aleta do tipo placa com tubos circulares dispostos no seu interior, onde
SL e St sédo respectivamente os espagos longitudinal e transversal entre os centros

dos tubos. A solucdo exata para o célculo da eficiéncia n, das aletas do tipo placa

com tubos circulares no seu interior é de dificil determinagdo. Assim, para o
condensador, utilizaremos o método aproximado onde segundo McQuinston (1994),
a aleta tipo placa é substituida por outra equivalente de geometria hexagonal,
conforme ilustrado na figura 5-3b.

ST

(a) (b)

Figura 5-3. Aleta tipo placa com tubos circulares e sua equivalente de

geometria hexagonal.
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Por este método, a eficiéncia da aleta n, € obtida pela equacédo (5.10), onde

o espagamento longitudinal S, e transversal St influem decisivamente neste calculo

conforme mostrado nas equacgdes (5.11) a (5.16):

Onde:

_ tanh(mro )
° mrg
m= 2har
katc
_ST
v 2r
1
232
L= [SLZ +[ﬂ) j
2
L
B=——

ST
&
1
C=1,27.y.(B-0,3)?
¢ =(C—1)[1+0,35InC]

har = Coeficiente externo de transferéncia de calor para o lado do ar [W/m°C].

k, = Coeficiente de condutibilidade térmica da aleta [W/m°C].
t. = Espessura das aletas [m].

r = Raio externo dos tubos [m].

L = Altura da aleta hexagonal equivalente [m].

SL = Espagamento longitudinal entre os centros dos tubos [m].

ST = Espagamento Transversal entre os Centros dos Tubos [m].

(5.10)
(5.11)

(5.12)

(5.13)

(5.14)

(5.15)
(5.16)

¥ = Razao entre a distancia entre os centros das fileiras dos tubos na diregéo vertical

e o didmetro externo dos tubos.

B = Razéo entre a altura da aleta hexagonal equivalente e a metade da distancia

entre os centros das fileiras.

C = Razdo entre o raio de uma aleta circular de mesma eficiéncia que a aleta

retangular e o raio externo dos tubos.

¢ = Parametro adimensional da aleta
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Para a determinacao das areas internas internas de transferéncia de calor
das regides de dessuperaquecimento, condensacao e subresfriamento, utilizaremos
no presente trabalho o processo iterativo similar ao utilizado por Jabardo (2003) na
modelagem matematica de um condensador de tubos planos e micro canais e aletas

do tipo persianas (Louvered).
5.2.1-Regiéo de dessuperaquecimento.

A area interna Ags de transferéncia de calor da regido de
dessuperaquecimento pode ser determinada por um processo iterativo, utilizando-se

o método e-Nut. Para esta regido, assume-se uma vazado inicial de ar de

Marss =0,1m,,. , sSendomar @ vazdo total de ar do condensador. Em seguida, avaliam-

e C

arc

se as capacidades térmicas C para o ar e o refrigerante, e a efetividade

ards rds

desta regidoe  pelas equacgdes (5.17), (5.18) e (5.19).

C,4 =Cp. M, (5.17)
ards Par ards
C..=mc (5.18)
rds Prds
Crop (T =T,
Eds — rds.( rsc rsds) (519)
Cmin '(Trsc - Tar ecd )

Sendo Trsc, Trsas, Tarecd € Cmin, @s temperatura de descarga do compressor, da
saida do refrigerante na regidao de dessuperaquecimento, do ar na entrada do
condensador e o menor valor entre as capacidades térmicas do ar e do fluido
refrigerante respectivamente. Obtido o valor da efetividade, calcula-se pela equagao
(4.08) o Numero de Unidades de Transferéncia Nutys, considerando os fluidos
escoando em correntes cruzadas e nao misturados, como € o caso deste trabalho.
Obtido o Nutys, calculamos a area interna Ais de troca de calor da regido de

dessuperaquecimento, pela equagao (5.20).

A- — NUtds.Cmin

ids U (520)

ids
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O coeficiente global Ujys de transmissdo de calor da regido de
dessuperaquecimento do fluido refrigerante no condensador, é referido pela area
interna de transferéncia de calor, e é calculado pela equagéao (5.21), obtida a partir

da equacao (4.03).

Uids{ A, 1) (5.21)

A.nn.h, h

ar rds

Obtido o coeficiente global de troca de calor interno, calcula-se o coeficiente
global externo Ueys de transferéncia de calor para a regido de resfriamento no

condensa-dor pela equacéo (5.22).

_u A (5.22)

A, e A, s3o respectivamente as areas interna e externa de transferéncia de
calor para o condensador, sendo que a eficiéncia n, da superficie aletada e os

coeficientes hs € h, para o fluido refrigerante e o ar externo, sao obtidos pelas
equacgdes (4.01), (4.13), (4.31) e (4.33). O coeficiente h, € considerado constante

em todo o condensador. Obtida a area interna de transferéncia de calor calcula-se

uma nova vazao de ar rhardscalcpara a regiao de desuperaquecimento, expressa pela
equacao (5.23), admitindo-se uma proporcionalidade entre os fluxos de massa de ar
da regiao de dessuperaquecimento e total no condensador, conforme Sadler (2000)
e Jabardo et al. (2003).

Mardscalc = —lds Marc (523)
A

Em cada iteracao os valores do fluxo de massa de ar assumidos inicialmente

sao corrigidos até que se verifique a seguinte desigualdade:

Mardscalc —M

<0,001 (5.24)

ards
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Se a desigualdade nao for satisfeita € Mardsca™>Maras, €NtA0 Mas =1,1M

ards

repetindo-se este procedimento até que a desigualdade (5.24) seja satisfeita. Se

Mardscalc < Mards €Nt&0 M_ . = 0,9Maws € 0 procedimento é repetido até a convergéncia

ards

da desigualdade (5.24).

Obtida a area de dessuperaquecimento do condensador Aigs, 0 comprimento

L.4s desta regido é calculado pela equacéao (5.25).

_ Aids

L =
" m.D,

(5.25)

Realizando um balango de energia no lado do refrigerante e do ar, obtemos o

fluxo de calor dissipadoQ,, , e a temperatura de saida do arT,

arsds

na regiao de

dessuperaquecimento do condensador, pelas equagdes (5.26) e (5.27).

st = mr Chras (Trsc - Trsds ) (526)
Tarsds = Tarec + & (527)
mards CPar

A perda de pressdo AP, do fluido refrigerante na regido de
dessuperaquecimento é avalidada pela equagéo (5.28), onde o gradiente de perda

de pressao desta regiao [— d_pj € avaliado pela equacgao (4.45).
atrito

AP {—@j L,y (5.28)
atrito

Considerando esta queda de pressao, a temperatura de saida do refrigerante

Trs¢s NA saida da regido de dessuperaquecimento € obtida da equacgao (5.29).

T

rsds

= Tsat (Pcond - APrds ) (529)
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A perda de pressdo AP, da regido de dessuperaquecimento € desprezivel

face a perda de pressao da regido de condensagao AP

rcond

e assim, a temperatura

de saida T,sqs do refrigerante na saida da regido de dessuperaquecimento pode ser

substituida na equacgao (5.29) pela temperatura de condensagao Tcong.
5.2.2-Regi&o de condensacao.
O procedimento de avaliagdo da area da regidao de condensagao € similar ao

processo iterativo da regido de dessuperaquecimento, onde se assume inicialmente

uma vazao de ar de maws= 0,8m, . . Para esta regido, onde ocorre mudanca de fase

do refrigerante, a capacidade minima para avaliar a efetividade desta regido é

referenciada em relagdo ao ar, e assim, Cnyin=Carcqg = Marcd Cpar. Para a regido de
condensacao, o coeficiente de transferéncia de calor varia ao longo do comprimento
desta regido sendo um dos fatores responsaveis por esta variagdo, a redugédo do
volume especifico do fluido refrigerante, desde vapor saturado até liquido saturado

na saida do condensador.

Assim, para esta regido, sera utilizado o coeficiente médio de transferéncia

de calor h_, dado pela equagéo (4.22). O fluxo de calor rejeitado na condensagio

thd é calculado pela equacéao (5.30), sendo I, o calor latente modificado segundo

Incropera (2002).
Qs =m. |, (5.30)

3
I, =1, +§CPLAT (5.31)

Sendo:

Iy = Calor latente do fluido refrigerante na temperatura de saturagdo na

entrada da regido de condensacéo [J/kg].
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cp, = Calor especifico do fluido refrigerante na fase liquida na temperatura de

entrada da regido de condensacéo [J/kg°C].

AT — Tcond B Tarec (532)

h, A

i
h

A

ar e

Teona = Temperatura de condensacéo [°C]
Tarec = Temperatura do ar na entrada do condensador [°C]

O valor de AT foi obtido, igualando-se o fluxo de calor por convecgao do
refrigerante para a parede, com o fluxo de calor da parede para o ar externo
desprezando a troca de calor por condugao, devido aos tubos serem de paredes
finas. O procedimento detalhado € descrito em Corberan (2003), onde a parcela de
calor latente devido a condensacgao do ar nas aletas € desprezada face a serpentina

do condensador ser do tipo seca.

A efetividade ¢ de troca de calor da regidao de condensacéao é obtida pela

cond

equacao (5.33), e de posse desta efetividade, calcula-se o niumero de unidades de

transferéncia de calorNut_,, pela equacao (4.09).

ch
— 5 -33
8 eon Carcd (T T ) ( )

rsds ' arec

O coeficiente global de transferéncia de calor U, , da regido de condensagéo

do fluido refrigerante no condensador é referido pela area interna de transferéncia de

calor A, e é calculado pela equagéo (5.34), deduzida através da equacao (4.03).

- Lo (5.34)
A n.har hr,

icd
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De posse do Nut, a area interna de transferéncia de calor da regido de

condensacgdo A, é calculada pela equagéo (4.35).

A, - Nut,.C, (5.35)
U
cd

Considerando o valor obtido para a area na equacéo (5.35), calcula-se uma

nova vazao de ar Madcac Para a regiao de condensagdo, expressa pela equagao

(5.36).

: A .
Marcdcalc = ﬁmarcd (536)

Para cada iteracdo, os valores da vazio de ar assumidos inicialmente, s&o

corrigidos até que se verifique a seguinte desigualdade:

<0.001 (5.37)

Marcd calc — m arcd

Se a desigualdade nao for satisfeita €  Marcdeaic > Marcs  €NtEO
Mares =1, 1Marca repetindo-se este procedimento até que a desigualdade (5.37) seja

satisfeita. Se Marcdcaic <Marca, €NtAO Marg= 0,9Marcs , € O procedimento é repetido até
a convergéncia da desigualdade (5.37). Obtida a area de condensagdo do

condensador, o comprimento L.y desta regido € calculado pela equacgao (5.38).

Acd

= (5.38)

Lcd

A partir de um balango de energia na regido de condensagdo, calcula-se a

temperatura de saida do ar desta regido Tarscq, pela equacgao (5.39).

Ty, =Ty, + e (5.39)

arscd = arec
Marcd CPar
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Com o comprimento da regido de condensacao do condensador L, a queda

de pressdo AP, , experimentada pelo refrigerante nesta zona pode ser calculada

pelas equagdes (4.51) e (4.52) enquanto a temperatura de condensagédo T, na

rscd

saida desta regido é avaliada pela equacgao (5.40).

Tscd = Tsat (P AP

r cond

_AP._) (5.40)

rds

5.2.3-Regi&o de Sub-Resfriamento.

Ao sair da regido de condensacao, o fluido refrigerante entra na regiao de
subresfriamento, onde passa a escoar como liquido sub-resfriado. O coeficiente de
transferéncia de calor hs, desta regido para o refrigerante, € avaliado pela equacgéao
(4.13), considerando as propriedades do liquido saturado na temperatura de saida

da regido de condensacéo.

Para esta regido, o fluxo de massa de ar Marso, € aS capacidades calorificas
do ar Cusp € do fluido refrigerante C,s, séo calculadas pelas equagdes (5.41), (5.42),
(5.43), sendo Cnin € Cnax 0 menor e o maior valor entre as capacidades térmicas do

ar, e do fluido refrigerante.

marsb = marc - mards— marcd (541 )
Carsb = marsb Cra (542)
Crsb = rh" Cpr (543)

O comprimento Ls,, da regido de sub-resfriamento € calculado pela seguinte

equacao:

Low =NT,.L-L-L (5.44)
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Onde:
NT.= Numero total de tubos do condensador.
L = Comprimento do tubo do condensador [m].
Lsub = Comprimento da regido de subresfriamento [m].
Le.s = Comprimento da regido de condensagao [m].

O coeficiente global de transmissdao de calor Uy, da regido de sub-
resfriamento do fluido refrigerante no condensador é referido pela area interna de
transferéncia de calor e é calculado pela equagao (5.45), deduzida através da
equacao (4.03), onde o coeficiente de transferéncia de calor para o lado do
refrigerante h__ € obtido pela equagéo (4.13).

rsb

-1
U, = A + 1 (5.45)
A.nhar h

Isi

Obtidos o coeficiente global de transferéncia de calor e comprimento da
regido de sub-resfriamento avaliam-se a perda de pressdo AP, , a area interna de

transferéncia de calor As, € 0 Nuts, desta regido pelas equagdes (4.46), (5.46) e
(5.47).

A, =TDL, (5.46)
Nut, = % (5.47)

Calculado o Nuts,, a efetividadee, ,a temperatura T, e a presséo P, de

saida do liquido sub-resfriado desta regido, s&o calculados pelas equagdes (4.10),
(5.48) e (5.49).

Trssb = Trcds &€ (Cminsb /Cmaxsb )(Trcds - Tarec ) (548)

Prssb =P APrds - APrcd - AI:)rsb (549)

cond
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Obtida a temperatura de saida do liquido sub-resfriado T,sgs: 0 fluxo de calor

rejeitado Q,, e a temperatura Ta, de saida do ar da regido de subresfriamento sdo

calculados pelas equacdes (5.50) e (5.51).

QSb = rhr Cpr(Trcds - Trsds ) (550)
Tarsds = Tarec + _QSb (551)
Marsb

5.3-Modelagem Matematica do Evaporador.

Na modelagem do evaporador, sdo consideradas duas regides distintas, a
regido de evaporacao e a de superaquecimento do fluido refrigerante. Para cada
regidao sdo avaliados os coeficiente de transferéncia de calor para o refrigerante e o
ar externo que circula pelas aletas do evaporador. Obtidos estes coeficientes,
avaliam-se o coeficiente global e as areas internas de transferéncia de calor, a
efetividade, o Nut, o fluxo de calor e as temperaturas de saida do refrigerante e do ar
para cada regiao do evaporador. Como o evaporador possui a mesma geometria do

condensador, a eficiéncia das aletas n,sera também determinada pela equagéo

(5.10).
5.3.1-Regido de evaporacéao.

Na regido de evaporagao, ocorre escoamento bifasico, com o coeficiente de

transferéncia de calor para o refrigerante variando ao longo do comprimento desta

regido até que seja alcancada a evaporagao completa. A transferéncia de calor Q

evap
da regidao de evaporagdo pode ser calculada através das entalpias Iy e I. do

refrigerante nas fases vapor e liquido na regido de evaporagdo. Sejam l.e |, as

e

entalpias especificas (J/kg) do refrigerante na entrada e saida da regidao de

evaporagdo com titulos de mistura x,e X, na entrada e saida da regidao de

evaporagao.
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As entalpias especificas I e |, s&o calculadas pelas seguintes equagoes:

g =1 +x(ly =1) (5.52)
I, =1, +x.(I, =) (5.53)
Subtraindo as equagbes (5.52) e (5.53) teremos que:

I, =1, =(x; =%, )(I, = 1) (5.54)

Efetuando um balanco de energia para a regidao de evaporagao obtemos a

equacao (5.56) para o calculo da transferéncia de calor Qevap.da respectiva regiao
Qevap :mr(ls _le) (555)

Qevap = Mr (X, =X, ).(I, =1, ) (5.56)

O calculo do coeficiente de transferéncia de calor para o lado do ar, em um
evaporador depende das condi¢cbes da temperatura da superficie da serpentina. A
serpentina se apresentara molhada, se estiver a uma temperatura abaixo da do
ponto de orvalho do ar de entrada no evaporador havendo entdo condensacéo do
vapor dagua contido no ar. Se a temperatura da serpentina for maior que a
temperatura de orvalho do ar de entrada no evaporador, a serpentina se apresentara
seca e nao havera condensacao do vapor dagua contido no ar. Neste trabalho, para
a regido de evaporagao, sera considerado um processo psicrométrico com
resfriamento e desumidificacdo do ar e a serpentina nesta area do evaporador se
apresentara molhada. Corberan (2000), aplicando os principios de conservagao de
transferéncia de calor e massa, obteve o coeficiente de transferéncia de calor para o
ar externo haumidso que escoa na superficie molhada das aletas na regido de

evaporagao pela seguinte equagao:

harumido — harseco 1+ ILv Woareev = Warsat (557)
CParm T -T

areev arsat
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Sendo Taeev @ temperatura de entrada do ar no evaporador, T

arsat

a

temperatura de orvalho na superficie externa aletada, I, a entalpia de vaporizagao
da agua e, Wareev € Warsat @ Umidade absoluta do ar e a umidade absoluta na

saturacio, considerando a temperatura de entrada do ar umido.

O coeficiente médio de transferéncia de calor hewa para a regido de

evaporagao € estimado pela equacao (4.24).

Obtidos os coeficientes de transferéncia de calor para o ar externo e do fluido
refrigerante, avaliam-se os coeficientes globais de transferéncia de calor interno

Uevapi € externo Ueyape da regido de evaporacgéo pelas equagdes (5.58) e (5.59).

-1
Uevapi il 1 + Ai (558)
h evap A en eh arumido
Ai
Uevape = Uevapi'A_ (559)

A superficie interna necessaria Aievap de transferéncia de calor, o fluxo de

massa de ar Marevap € 0 cOMprimento Levap da regido de evaporagéo séo avaliadas

pelas equacdes (5.60), (5.61) e (5.62).

Acap = Qo (5.60)
Uevapi '(Tare - Tevap )
: Aievap :
Marevap = Ai Marev (561)
Aieva
L ° (5.62)

evap — D
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Obtidos os coeficiente global e a area interna de transferéncia de calor para a

regido de evaporagao, o Nut a efetividade ¢,,,, € a temperatura de saida Tarsevap dO

ar da regido de evaporacao, sao avaliados pelas equacdes (5.63), (5.64), e (5.65).

UevapiAievap
Nt = oo, (5.63)
CPa marevap
€ovap = 1—€XP(-Nut, ) (5.64)
Tarsevap = Tareev - Eevap (Tareev - Tevap ) (565)

Na regido de evaporagao, o refrigerante sofre queda de pressao por

aceleragéo AP, e atrito AP, ..., @s quais s&o calculadas pelas equagdes (5.66) e

(5.67).
dp
AP, =|— .L 5.66
ace (dzjacel evap ( )
dp
AF)a ritoevap ((P )2 (_j 'Leva (567)
trit p L dZ ) p

5.3.2-Regi&o de superaquecimento.

Ao sair da regido de evaporagdo, o refrigerante adentra a regido de
superaquecimento na pressao P, € temperatura T.sa avaliadas pelas equacgdes
(5.68) e (5.69).

AP — AP (5.68)

ace atritoevap

P.. =P

resa evap

Tresa = Tsat (Presa ) (569)
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Para esta regido, o fluxo de massa de arMasa , @s capacidades térmicas do
ar Carsa € do fluido refrigerante C.s; s&o calculadas pelas equagdes (5.70), (5.71), e
(5.72), sendo Cnin € Cax © menor e 0 maior valor entre as capacidades térmicas do

ar e do fluido refrigerante.

marsa = marev—rharevap (570)
Carsa = marsa Coa (571)
Crsa = mr CPr (572)

A efetividadee,._ ,0 comprimento de percurso do refrigerante L., a area

interna Aisa, 0s coeficiente globais interno Uis, € externo Uese de transferéncia de
calor e 0 Nutess para a regido de superaquecimento sao avaliados pelas equacgdes
(4.08), (5.73, (5.74), (5.75), (5.76) e (5.77), onde NT., € L. sd0 o numero de tubos e

o comprimento do evaporador € Levap, 0 comprimento da regido de evaporagéo).

Lrsa = NTevLe _Levap (573)
A, =TDL,., (5.74)
1
U_=| A (5.75)
h_ Aeneharsa
Uesa = Uisa'ﬁ (576)
A
Nut,_ = Jsa Ao (5.77)
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A temperatura de saida do fluido refrigerante Tissa, O fluxo de calor Q_, e a

temperatura de saida do ar Tassa da regido de superaquecimento, sdo avaliados
pelas equacgdes (5.78), (5.79), (5.80).

Trssa _ Tresa _ é:rsaCmin .(Tresa B Taresa ) (578)
mr CPres
Qsa = rhr CPr(Trsa _Tresa) (5 79)
Tarssa = Taresa - Q_Sa (580)
m

A perda de pressdo nesta regido AP, e a pressdo P do fluido

refrigerante na saida do evaporador sao obtidas pelas equacgdes (5.81) e (5.82),

respectivamente.
2. =(2) L, (5.81)
dZ atrito
Prsev = Presa - APrsa (582)

5.4-Modelagem Matemaética da valvula de expansdo Termostatica.

A finalidade da valvula de expansao termostatica € provocar um diferencial de
pressdo na linha de liquido para permitir a evaporagdo do refrigerante na
temperatura adequada no evaporador.

Considerando uma valvula de expansao termostatica com bulbo, as forgas
que agem no diafragma, permitem a abertura ou fechamento da valvula até que o
equilibrio seja alcangado, para a devida carga térmica do sistema. A valvula é
controlada pela diferengca entre a pressao do bulbo P, e a soma da pressao de

evaporagao P, com a pressdo da mola Py, conforme ilustrado na figura 5-4.
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Diafragma

Figura 5-4. Principio de funcionamento da valvula de expansao termostatica.

No diafragma da valvula, atuam trés pressdes, que sédo respectivamente a
pressdo do bulbo Pb a pressdo de evaporagao Pe, e a pressdao da mola Pm. As
pressdes Pb e Pe sao as pressdes de saturacdo correspondentes as temperaturas
no bulbo Ty, e evaporacao Te.

A figura 5-5 ilustra a curva de operagcdo de uma valvula de expanséo
termostatica.

Independente da temperatura de evaporacido utilizada dentro da faixa de
trabalho, a valvula de expanséo termostatica regulara a injegdo de mistura liquido
vapor, de modo que o superaquecimento do fluido refrigerante apds o evaporador,

seja mantido na faixa estabelecida pelo fabricante da valvula.

' 3
Capacidade da vilvula

Quax

Qupernio

Superaquecimento

A=AT,_,.
B = ATu\ atual
C=AT, .
D = Reserva de capacidade

Figura 5-5. Curva de operagao da valvula de expansao termostatica.
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De acordo com a figura 5-5, define-se superaquecimento estatico AT da

samin
valvula de expansdo termostatica como o acréscimo de temperatura que
experimenta o fluido refrigerante na saida do evaporador, necessario para iniciar a
abertura da valvula. Este superaquecimento é regulado pelo fabricante, podendo
sofrer ligeiros ajustes na montagem da valvula no local de operagdo do
equipamento. Iniciada a abertura da valvula, a mesma abrira de acordo com a carga
térmica requerida para o sistema, e teremos entdo o superaquecimento atual ou de

operacdo AT, e o superaguecimento maximo AT, .., quando a valvula atinge a

sua capacidade nominal de operacdo. Geralmente, os fabricantes limitam o
superaquecimento estatico na faixa de 2 a 6°C e o maximo de 14 a 16°C.

Se o superaquecimento atual é inferior ao estatico, a pressdo do bulbo sobre
o diafragma é menor do que a soma da pressao de evaporagdo com a pressao da

mola sobre o diafragma e a valvula fecha (AT, < AT,,,.;Pb <Pe+Pm).

samin ?
Se o superaquecimento atual € maior que o superaquecimento estatico, a
pressao do bulbo sobre o diafragma é maior que a soma da pressao de evaporagao

com a press&o da mola e a valvula abre (AT, > AT,,,,;Pb>Pe+Pm).

samin’

Se o superaquecimento do sistema se equaliza com o estatico, a pressao do
bulbo sobre o diafragma € igual a soma da pressao de evaporagdo com a pressao
da mola, a valvula esta prestes a fechar ou abrir dependendo da variagao da carga

térmica (AT, =AT,,.,Pb=Pe+Pm). Para um determinado superaquecimento

samin?

atual AT_ , um aumento ou diminuicdo na carga térmica do sistema provoca um

sa’?
aumento ou diminuicdo na temperatura de saida do fluido refrigerante na fase de
vapor superaquecido na saida do evaporador.

O bulbo da valvula detecta esta variacdo de temperatura na forma de um
aumento ou diminuigdo na pressao do bulbo P, aumentando ou diminuindo a vazéo
de refrigerante do sistema ocasionando o aumento ou diminuigdo da pressao de
evaporagao, até que a carga térmica do sistema seja estabelecida. Do exposto,
qualquer que seja a carga térmica exigida para a valvula, dentro dos limites
estabelecidos pelo fabricante, o superaquecimento atual variara do estatico ao

maximo, permitindo o nivel adequado de fluido refrigerante para o evaporador.
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Observa-se ainda na figura 5-5 que a valvula pode operar com uma reserva
de capacidade acima da capacidade maxima o que nao é conveniente, pois ela
forneceria uma vazao de refrigerante acima da permitida pelo sistema. Esta reserva
de capacidade é especificada pelos fabricantes e depende do fluido refrigerante.

Neste trabalho, a valvula de expansao termostatica foi modelada como um
orificio onde o refrigerante escoa formando a “vena contracta”. Assim, considerando
que a evaporagao do refrigerante ocorre somente apds a saida do orificio, Jabardo

et al (2002); apresenta a seguinte equagao para o calculo da vazdo massica maxima

Mmmax de refrigerante. na condigdo de abertura total da valvula:

1

Mimax =K, -(PL (Pegng ~Peap ))? (5.83)
Onde:
k, = coeficiente que depende da area do orificio e do coeficiente de descarga
da valvula [m?]
p_ = massa especifica do refrigerante na fase liquida na temperatura de saida

do condensador [kg/m®]
Pcond = presséo de condensacao [Pa]
Pevap = presséo de evaporacao [Pa]

Por um balango de energia e conhecida a capacidade da valvula de

expansao, o fluxo de massa maximo mmax de refrigerante pode ser estimado pela
equacao (5.80) aplicando ao evaporador a primeira lei da termodinamica em regime
permanente, considerando somente uma entrada e uma saida e desprezando os
termos de energia cinética e potencial.

- Q

Mrmax :—Vl (584)

vsevap Lcond

Onde:

Q. = Capacidade maxima da valvula de expansao, tabelada em fung&o do

diferencial de pressao através da valvula [kW]
lvsevap = Entalpia do refrigerante na saida do evaporador no estado de vapor
saturado seco na pressao de evaporagao [kJ/kg]
I.cond = Entalpia do refrigerante na entrada da valvula no estado de liquido

subresfriado na pressao de condensacgao [kJ/kg]
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No presente trabalho foi utilizada uma valvula de expansao termostatica
modelo Danfoss TE2-R12, gama N, orificio 3 sem distribuidor de liquido. As
entalpias do fluido refrigerante na entrada da valvula de expanséo e na saida do
evaporador sao referidas aos estados de liquido sub resfriado de 4 °C e vapor
saturado seco, conforme catalogo Danfoss RK. 01.00.02. As perdas de pressao na
linha de liquido foram desprezadas devido ao seu pequeno comprimento.

Obtidos os valores da capacidade da valvula e a diferenca de pressao que a

mesma esta submetida, sdo calculados o coeficiente k, e o fluxo de massa maximo
Mmax de fluido refrigerante pelas equacgdes (5.79) e (5.80). A tabela 5-1 ilustra o

célculo de mmax € ky para a valvula de expanséao termostatica Danfoss TE2, sendo
as capacidades maximas Q, e o diferencial de pressdo DP, obtidos do catalogo
antes referido.

Tabela 5-1. Capacidades méaximas e valores dos coeficientes k, e ks (TE2-R12).

Tevap DP Q e e Erro kv'10-5 Koo 10°
[°C] [kPa] | [kW] kg/s] [kg/s] % [m?] [m?]
10 200 3.4 0.02473 0.02312 6.5 4.79 4.48
10 400 3.9 0.03064 0.03222 5.1 4.26 4.48
10 600 4.4 0.03711 0.03893 4 4.27 448
10 800 4.9 0.04421 0.04440 04 4.46 4.48
10 1000 5.2 0.0501 0.04905 2 4.57 4.48
0 200 3.4 0.02427 0.02307 4.9 4.66 4.43
0 400 3.8 0.02953 0.03212 8.7 4.10 4.43
0 600 4.3 0.03607 0.03879 7.5 4.20 4.43
0 800 4.8 0.04326 0.04421 2.2 4.33 4.43
0 1000 5.1 0.04925 0.04883 0.8 4.47 4.43
-10 200 2.7 0.01903 0.01843 3.1 3.62 3.51
-10 400 3.1 0.02401 0.02562 6.7 3.28 3.51
-10 600 3.7 0.03111 0.03092 0.6 3.53 3.51
-10 800 4.1 0.0372 0.03523 5.3 3.71 3.51
-10 1000 4.3 0.04198 0.0389 7.3 3.78 3.51
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O coeficiente simulado ks foi obtido com a utilizacdo do EES, por

ajustamento dos dados de k, versus Tevap € @ seguinte equacgéo foi obtida:

k, =44310°+4.85107.T,, —4.3510°T2 (5.85)

evap evap

Obtida a expressdo do coeficiente k,s, 0 fluxo de massa maximo Mmax de

refrigerante sera expressa pela equacéao (5.82), onde é observado na tabela 4-1, que

os valores do fabricante para Mmax € 0s calculados pela equacado (5.86), estédo

dentro da margem de erro permitida.

1

Mimaxs = Ky -(PL -(Poong — Pevap ))? (5.86)

Para a modelagem matematica da valvula de expansdo com abertura parcial,
considerou-se que o fluido refrigerante que atua sobre o diafragma é o mesmo que o
do circuito frigorifico. Assim, a pressao do bulbo P, que atua na face superior do
diafragma é calculada pela seguinte equacéo:

P, =P (Tevao +AT,) (5.87)

vap
Conforme figura 5-5, a medida que a valvula abre ou fecha

progressivamente, o superaquecimento atual AT, diminui ou aumenta, permitindo a

operagao da valvula em cargas parciais, abaixo da capacidade nominal.
Para o inicio da abertura da valvula, € necessario um superaquecimento

minimo ou estatico AT o qual é determinado a uma temperatura de ajuste Ty

samin ?

geralmente de 0°C. Considerando o superaquecimento minimo AT, atual AT, e

samin ?

maximo AT da valvula de expanséao, o fluxo de massa de refrigerante m:,em

samax

condigdes de abertura parcial, foi determinada pela equacao (5.88) (lanella, 1998).

Psat (T + ATsa ) - Psat (Tevap ) - (Psat (Taj + ATsamin ) - Psat (Taj ))

evap
(Taj +AT ) - Psat (Taj ) - (Psat (Taj + ATsamin ) - Psat (Taj ))

samax

mr = mrmax P

sat

(5.88)

A temperatura de ajuste T, ¢ frequentemente determinada como zero.
Aplicando a equacédo da conservagao da energia em regime permanente
para a valvula de expansdo, e desprezando as variagdes de energia cinética e
potencial do fluido refrigerante no processo de expanséo considerado adiabatico,
teremos que:
(5.89)

I =1,
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Onde:
I, = Entalpia do refrigerante no estado de liquido subresfriado ou saturado na
entrada da valvula de expansao [J/kg]

Im = Entalpia da mistura bifasica liquido-vapor na entrada do evaporador [J/kg]
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6- SIMULACAO DE SISTEMAS DE REFRIGERACAO.

A simulagdo de processos reais consiste em se determinar um modelo
matematico que mais se aproxime do processo em questdo. A simulagcédo de sistemas é
usada, quando se deseja melhorar um processo existente ou desenvolver um novo
quando novas pesquisas sdo utilizadas. As etapas de um processo de simulagao,
basicamente se compde de:

a) Analisar detalhadamente um processo real;

b) Para cada componente do processo real estabelecer as devidas equagbes
matematicas observando sempre atualiza¢des e experimentos em que foram utilizadas;
c) Estabelecer um método de resolugao para as equagdes obtidas no modelo;

d) Analisar os resultados obtidos e comparar com os dados experimentais obtidos do
processo, verificando a faixa de erro e a validade do mesmo. Se o erro nao for aceitavel
as equacdes do modelo serao revistas e nova analise sera necessaria.

No presente trabalho, a simulagao do sistema de refrigeragao foi considerada em
regime permanente, onde os modelos matematicos de cada um dos componentes
apresentados no capitulo anterior representam um sistema de equagdes algébricas nao
lineares, as quais sao resumidas na Tabela 6-1. Para cada condicdo de operagao do
sistema de refrigeracdo, a solugdo dessas equacgdes representa o ponto de equilibrio ou
funcionamento do sistema.

Em outras palavras, os resultados obtidos em simulagao de sistemas frigorificos,
nada mais sdo do que a solugdo das equacdes algébricas obtidas para cada
componente do sistema analisado, sendo que a modelagem matematica dos referidos
modelos deve incluir todas as variaveis necessarias que afetam o desempenho do
sistema frigorifico, como por exemplo, a vazao massica de refrigerante, as pressoes e
temperaturas de condensagao, evaporagao, sucgao e descarga, e o coeficiente global
de transmissao de calor para o condensador e evaporador, etc. Para que a simulagao
seja eficaz a modelagem matematica dos componentes deve ser a mais préxima da
realidade do sistema analisado, caso contrario, os erros obtidos na determinacédo das
variaveis desejadas serdo maiores que os permitidos, invalidando o modelo matematico

estabelecido.
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Tabela 6-1. Resumo das principais equagdes que definem o comportamento do sistema

de refrigeracéo.

Marsb

COMPONENTE EQUACOES
Compressor
Nvf =Nvt-f (5.02)
. _i Vg-N
™V [ 60 j”“ (5.03)
Condensador Desuperaquecimento:
1 ug? 078y \_
eg=1-exp c (exp(-C (Nuty,'®) ) -1 (4.08)
Aig :NUtdsCmin
ids Uids (5.20)
Qqs =mr Cprgs (Tr — Tcond) (5.26)
Tarsds = Tarec + _st (5.27)
Mards CPar
Condensacao:
Nutc =-In(1-€cond) (4.09)
Q_, =mhly
(5.30)
_ NutegCrin
Acd = Uog (5.35)
(5.39)
Q
Tarscd = Tarec + ) od
marsb CPar
Sub-Resfriamento:
. U 078 1 (4.10)
4=1-exp C (exp(=C (Nut 3:™=) ) -1
Nutgp - UsbAsb (5.47)
Cmin
Tarsds = Tarec + Ssub (5.51)
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Tabela 6-1. Continuagéo.

Evaporador Evaporagéo e Superaquecimento:
Qevap :m.r(xs -Xg)-(ly —Ir) ( 56)
U iA. .
Nuteyap - P e (5.63)
CPar Marev
€evap = 1-exp(-Nutg, ) (5_64)
Tarsevap = Tareev —€evap-(Tareev — Tevap) (5.65)
Nutesy = UisaAisa
min (5.77)
u,[0,22 078
gq=1-exp %(exp(—C(Nutd's ) )1 (4.12)
Qga = n”.'r cpr-(Trssa — Tresa) (5.79)
Q
Tarssa = Taresa — .sa
Marsa (5.80)
Valvula de e = Mo Psat(Tevap + ATsa) —Pgat (Tevap) — (Psat(Taj + ATsamin ) —Psat(Taj))
expansao ' rmax Psat(Taj ‘*’ATsamax)—Psat(Taj)—(Psat(Taj ‘*’ATsamin)_Psat(Taj)) (5.88)

6.1 Métodos matematicos para a resolucdo de sistemas de equacdes
algébricas nao lineares.

Dentre os diversos métodos matematicos disponiveis para a resolugao de
sistemas de equacgbes algébricas néo lineares sao bastante utilizados o Método de
Newton-Rapshon, o método de Quasi-Newton e o0 método das substituicdes sucessivas.
No apéndice VIl é feita uma breve descricdo da resolucdo do sistema de equacdes
algébricas néo lineares utilizando os métodos de Newton-Rapshon e Quasi-Newton. No
meétodo das substituicbes sucessivas, a sequéncia de calculos inicia-se com valores
arbitrarios introduzidos em certas variaveis, os quais serdo substituidos por novos
valores cada vez que os calculos se completam na malha. Este método por ser
bastante eficaz, é utilizado largamente em sistemas de simulagdo com o emprego do
programa computacional EES, onde podemos citar os trabalhos desenvolvidos por
Mamani (1997), lanella (1998) e Sadler (2000).
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6.2-Desenvolvimento do programa de simulacgéo.

No presente trabalho, a solucdo do sistema de equacdes néo lineares, obtidas
com a modelagem matematica do compressor, condensador, valvula de expansao e
evaporador do sistema de refrigeragcdo analisado foi solucionada com este método
através de um programa computacional desenvolvido no ambiente do software EES.

O EES (Engineering Equation Solver) apresenta uma biblioteca com as
propriedades termodindmicas das substancias envolvidas, facilitando o trabalho de
codificacdo e de execugao do mesmo.

A solucdo do sistema de equacgdes nao lineares corresponde a condi¢cao de
equilibrio do sistema de refrigeragao, ou seja, € determinado o ponto de funcionamento
em regime permanente para determinadas condi¢gdes de operagao.

No presente trabalho, as variaveis dependentes ou variaveis de saida e de

interesse fornecidas pelo programa de simulacdo sdo respectivamente:

a) O comprimento Lys regidao de dessuperaquecimento do condensador [m]

b) O comprimento L4 da regido de condensacao [m]

c) O comprimento Lg,, da regido de subresfriamento do condensador [m]

d) O coeficiente interno h.ys, € 0s coeficientes globais interno Uiygs € externo Uegs.
de transferéncia de calor da regido de dessuperaquecimento do condensador
[W/m?C]

e) O coeficiente interno h., e os coeficientes globais interno Uicq € externo
Uecd de transferéncia de calor da regido de condensagao [W/m?C]

f) O Coeficiente hysp, € 0s coeficientes globais interno Uisp € externo Ugpe.
de transmissao de calor da regido de subresfriamento do condensador
[W/m?C]

g) As temperatura Tarsds, Tarscds Tarssb d€ saida do ar das regides de
dessuperaquecimemto, condensacgao e subresfriamento [°C].

h) O Calor Qc rejeitado no condensador e a capacidade Q. de refrigeracéo [W]

i) O comprimento Levap da regi&o de evaporacao [Levap]

j) O comprimento Ls; da regido de superaquecimento do evaporador [m]
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k) O coeficiente interno n,,., , € 0s coeficientes globais interno Ueyapi € €xterno

Uevape de transferéncia de calor da regido de evaporagéo [W/m? C]

l) O Coeficiente interno hss € 0s coeficientes globais interno Ui, € externo
Uesa, de transferéncia de calor da regidao de superaquecimento do evaporador.
[W/m?C]

m) As temperaturas Tarsevap € Tarssa de saida do ar das regides de evaporagéo e

superaquecimento do evaporador [°C]

n) A temperatura Tconq de condensacgao [°C]

0) A temperatura T,ssp de saida do refrigerante no condensador [°C]

p) A temperatura T,sc do refrigerante na saida do compressor [°C]

q) A temperatura Tssa de entrada do refrigerante no evaporador [°C]

r) O superaquecimento AT, da valvula de expansao [°C]
s) O subresfriamento AT, da linha de liquido [°C]

t) A perda total Dpcong de pressao do fluido refrigerante no condensador [Pa]

u) A perda total Dpevap de presséo do agente refrigerante no evaporador [Pa]

v) O fluxo de massa rhr do circuito de refrigeracao [kg/s]
x) A poténcia util Pu de compressao fornecida pelo compressor [W]
y) O coeficiente de eficacia do ciclo (cop)
z) Os coeficientes externos harc € harey para o lado do ar no condensador e
evaporador [W/m?°C]

Os dados de entrada para o programa sio respectivamente:

a) Os dados de geometria do condensador e evaporador (didametros interno e
externo dos tubos, o comprimento, a largura, a altura, os espacamentos
longitudinal e transversal entre os centros dos tubos, as areas frontal, interna
e total da superficie aletada)

b

Cc

A velocidade Vg do ar na entrada do condensador [m/s]
A temperatura T,c do ar na entrada do condensador [°C]

c) A temperatura Tareev dO ar na entrada do evaporador [°C]

)
)
)
)

d) A umidade relativa ¢, do ar na entrada do evaporador



e) O fluxo de massa do armaeey Na  entrada do evaporador [kg/s]

f) A rotagao do compressor [N], a qual & considerada constante [rpm].

g) O valor inicial da temperatura Tcongin de condensacéo [°C]

h) O valor da temperatura Tevap de evaporagdo [°C]

i)
i)

k) O valor AT, do subresfriamento do sistema [°C]

A pressao atmosférica P4y, do local da realizagao dos ensaios [Pa]

O valor inicial AT, do superaquecimento da valvula de expansdo [°C]

81

Para o inicio dos calculos, os valores iniciais da temperatura de condensacgao e o

superaquecimento da valvula de expansao foram arbitrados o mais préximo possivel

dos valores reais, 0 que permite ao programa a execugao rapida para a obtencao da

solucdo do sistema. A Figura 6-1 ilustra o fluxograma

desenvolvimento do programa de simulagao.

A A -
Toond =T opng=dT]
A
Teons=Teona+ dT
. A
s1m
nao nao
dT 1T —-
nao
Corrigir dT_, -

Figura 6-1. Fluxograma do programa de simulagao do sistema frigorifico.
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6.3-Analise dos resultados da simulacéo.

O modelo matematico permite simular o sistema de refrigeracdo produzindo
como resultado os valores dos parametros fisicos de interesse de acordo com a
modelagem adotada para cada um dos componentes do sistema. Para cada simulagao
realizada, é fornecido o valor das varidveis de entrada ou valor das variaveis
independentes que representam as situagdes nas quais se deseja analisar o
comportamento do equipamento.

Nas tabelas 6-2 e 6-3 sdo apresentados os valores obtidos para as variaveis de
entrada e saida de duas simulagbes realizadas através do cddigo computacional
desenvolvido para o modelo matematico estabelecido.

O sistema de refrigeracao analisado € projetado para operar em determinadas
condicbes de trabalho sem danos para o equipamento, onde a temperatura de
evaporagao deve oscilar de 0 a 15°C, sendo recomendado os valores de 5, 6, 7, 8, e 9
dependendo da temperatura do ar antes do evaporador, sendo que a temperatura de
condensagao normalmente oscila entre 40 e 55°C.

Estas condicoes de operacdo determinam um campo restrito de solugbes para o
sistema de equacdes. Assim, se as variaveis de entrada nao forem consistentes, a
convergéncia da solugdo ou ponto de equilibrio do sistema sera instavel. O tempo
maximo da CPU necessario para cada uma das condi¢cdes simuladas foi de 7s em um
computador Pentium IV do laboratério de refrigeracédo da UFPA, sendo que este tempo
de processamento depende dos valores iniciais adotados. Nas sec¢des seguintes, serao
feitas analises dos efeitos dos parametros de desempenho mais importantes do sistema
de refrigeragdo que podem variar com o regime de operagao do equipamento, os quais
sdo as temperaturas de condensacéo e evaporagao, o calor rejeitado no condensador,
o calor absorvido no evaporador, a poténcia de compressao e o coeficiente de eficacia,
em funcao da temperatura de entrada do ar no condensador e da temperatura do ar na
entrada do evaporador. Por serem constantes, ndo serdo analisados os efeitos da

rotacdo do compressor e da velocidade do ar que atravessa o condensador.
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Tabela 6-2. Dados obtidos para a simulagéo n° 1.

TESTE N°1

Variaveis de entrada
N = 1750 rpm

Tarec = 23,5°C Tevap = 6,8 °C ATsr =0,96°C

Tareev = 24°C 44°C Patm =101325 Pa

Tcondln

marev 0 1852 kg/S

Varc=2,5m/s AT

sain

=7,6°C

Variaveis de saida

27,92° Teond = 43,92 °C Lrgs= 0,93 m 3,45 m

Tarsds I—evap

Tarscd 29 6 °C

=42,2°C

Tscond

AT, =7,04°C

Lcd = 7,60m

Tarssb = 26,7 °C

Tee =13,20°C

AT,.=0,83°C

Lsub=0,10 m

hrgs = 347 W/m?°C

Uigs = 229W/m?°C

Ueds = 20,64
W/m? °C

Lsa = 1,75 m

hre = 1298 W/m2°C

Uieg = 444 W/m?°C

°C

Qds =155,7 W

hrss = 320,2 W/m? °C

Uisp = 217 W/m?°C

Uesp = 19,56W/m?°C

Qcd = 1724W

= 692,1W/m?°C

Uevapi = 514,1W/m?°C

Uevape =28,19W/m>°C

Qsb = 11,45W

hrsa = 109 W/m?°C

Usa =104 W/m%C

Uesa = 5,71 W/m“C

Qevap = 1554W

harev = 155,2 W/m2 °C

Q.=1891 W

Q.=1614 W

Qsa= 59,39 W

Nare = 65W/m? °C

m. =0,01368 kg/s

Cop=5,63

Pu = 286,2W

Tl"SC = 580C
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Tabela 6-3. Dados obtidos para a simulagéo n° 2.

TESTE N°2

Variaveis de entrada

Tevap = 7,9°C

N =1750 rpm

AT, =1°C

Tareev = 26°C

Teondin = 44,6°C

Marev = 0,1574 kg/s

Pam = 101325 Pa

Vac=2,5m/s AT

sain

=7,7°C

Variaveis de saida

Tarsas = 28,3°C

Tcond = 44,26 OC

ers = 0,93 m

Lovap= 3,45 m

Tarsca = 29,9 °C

Tscond = 42,43 OC

AT,, =6,93°C

Lcd = 7,60m

Tarssb = 26,96 OC

Tec =14,51°C

- =1°C

LSUb= 0,10 m

hegs = 347 W/m?°C

Uigs = 229W/m?°C

Ueds = 20,64
W/m?°C

Lsa = 1,83 m

he = 1291W/m?°C

Uiea = 443,7 W/m?°C

Uecq = 39,94W/m?
°C

Qds = 151,4W

hrsy = 319W/m? °C

Ui, = 216 W/m?°C

Uesb = 19,50
W/m?°C

Qcd = 1715W

Revap = 692,1W/m%°C

Uevapi = 494,3W/m>°C

Uevape =27,1W/m*°C

Qsb = 13,19W

hrsa = 129,1 W/m?°C

Usa = 102,8 Wm?C

Uesa = 5,63 W/m?C

Qovap = 1552W

harev = 128,5 W/m2 °C

Q.=1880 W

Qe=1613 W

Qsa= 61,21W

hare = 64,7W/m? °C

m. =0,01364 kg/s

Cop=5,87

Pu=274,2W

Trsc = 580C
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6.3.1-Efeito da temperatura de entrada do ar do condensador.

O desempenho do sistema de ar condicionado analisado €& afetado pelas
variacdes da temperatura ambiente, onde a mesma varia de acordo com a hora do dia,
da época do ano, ou da regulagem feita no sistema de ar condicionado do local onde o
equipamento foi instalado.

O aumento da temperatura do ar na entrada do condensador, para uma
determinada vazdo massica e temperatura do ar através do evaporador ocasiona o
aumento da temperatura de saida do ar que circula através do condensador e assim,
havera uma maior transferéncia de calor durante a condensacao do fluido refrigerante.
O aumento da transferéncia de calor na condensacédo do fluido refrigerante ocasiona a
elevacao da pressao de condensacido e das temperaturas de evaporagcido, sucgao e
descarga do compressor. A elevacao da pressao de condensagéo ocasiona 0 aumento

da temperatura de condensagao conforme ilustrado na figura 6-2.

54 4
52 4
50 4
48 4
46 4
44 -
42
40 \ \ \

20 25 30 35

Tar na entrada do condensador [°C]

Tcond °[C]

Figura 6-2. Efeito da temperatura do ar na entrada do condensador na

temperatura de condensacao. Mereev =666 kg/h, Tarevap =24°C
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A elevagéao da pressao de condensagao também ocasiona o aumento da relagao
de pressao com a consequente diminui¢ao do rendimento volumétrico do compressor. A
elevagdo na pressao de evaporacdo € na temperatura de aspiracdo do fluido
refrigerante ocasionam a diminui¢do do volume especifico na aspiragdo do compressor
e sendo esta diminuicdo preponderante em relagdo a dimuicdo do rendimento
volumétrico, ocorrera o aumento da vazdo massica do refrigerante de acordo com a

equacéo (5.03) conforme ilustrado na figura 6-3.

55

50

45

Fluxo de massa do
refrigerante [kg/h]

40 T T T 1
20 25 30 35

Tar antes do condensador [°C]

Figura 6-3. Efeito da temperatura do ar na entrada do condensador no fluxo de

massa do refrigerante. Mareev =666kg/h, Tarevap=24°C

O aumento na temperatura do ar na entrada do condensador, conforme ja
descrito, impdem ao sistema de refrigeracdo a elevagdo da vazdo massica do
refrigerante e das temperaturas de condensagdo e descarga do compressor. O
aumento na temperatura de descarga do compressor ocasionara o aumento da entalpia
do refrigerante na saida do compressor. De acordo com a equagao (5.30) a elevagao
da vazdo massica do refrigerante conjuntamente com o aumento de entalpia
ocasionara o aumento do calor rejeitado na regidao de condensagiao e

consequentemente o calor rejeitado no condensador conforme ilustrado na figura 6-4.
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1900 4
1880 -
1860 -
1840 -
1820 4 <
1800 -
1780 T T )

20 25 30 35

Tar na entrada do condensador[°C]

Calor rejeitado no
condensador [W]

Figura 6-4. Efeito da temperatura do ar do condensador no calor rejeitado no

condensador. Maeew =666 kg/h, Tarevap=24°C
O aumento da pressao de evaporagdo e da temperatura de descarga do
compressor produz um aumento nas entalpias de entrada e saida do evaporador e na
variagédo da entalpia do processo de compressao, o que conjuntamente com o aumento
da vazéo massica do refrigerante, ocasiona o aumento da capacidade de refrigeracéo e

da poténcia de compressao do sistema, conforme é observado nas figuras 6-5 e 6-6.

1565
1560
1555
Z 1550
1545 .
1540
1535 T T ]
20 25 30 35

Tar entrada do condensador [°C]

Capacidade de refrigeracio

Figura 6-5. Efeito da temperatura do ar do condensador na capacidade de

refrigeragao do sistema. Mareev =666 kg/h, Tarevap=24°C
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400
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20 25 30 35
Tar entrada no condensador [°C]

Figura 6-6. Efeito da temperatura do ar do condensador na poténcia de

compressao do sistema. Marcey =666 kg/h, Tarevap=24°C
Na figura 6-7, pode ser observada a redugdo do coeficiente de eficacia,
resultante da elevacado da temperatura da entrada do ar no condensador. Tal redugao
indica maior aumento da poténcia de compressido relativamente ao aumento da

capacidade de refrigeracao.

:: \\‘.._,

1 T T 1
20 25 30 35
Tar na entrada do condensador[°C]

Figura 6-7. Efeito da temperatura do ar do condensador no coeficiente de

eficacia do sistema (cop). Mareev =666 kg/h, Tarevap=24°C
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6.3.2 Efeito da temperatura de entrada do ar no evaporador

Para uma determinada vazdo massica de ar maee estabelecida para o
evaporador com uma determinada temperatura de condensag¢ao Tarccond, a elevacao
da temperatura do ar na entrada do evaporador provoca um aumento na temperatura
do refrigerante na saida do evaporador.

Este aumento de temperatura é detectado pelo bulbo sensor da valvula de
expansdo termostatica, ocasionando uma maior abertura no orificio de passagem do
fluxo de refrigerante através da referida valvula, aumentando a vazdo massica de
refrigerante conforme mostrado na figura 6-8. Isto deve-se ao fato que na simulagao
efetuada o aumento da vazdo massica implica no aumento do rendimento volumétrico
do compressor devido a diminuigdo da relacdo de pressao ocasionada por um aumento
maior na pressao de evaporacdo que na pressao de condensacdo e da diminuicdo do
volume especifico do fluido refrigerante na entrada do compressor ocasionado pelo
aumento da pressdao de evaporagdo e da temperatura de aspiragdao do fluido

refrigerante na entrada do compressor conforme a equacéo (5.03).

70 A
65 1
60 -
55
50 A
45 1
40 \ \ ‘ )

24 26 28 30 32

Tar na entrada do evaporador [°C]

Fluxo de massa de
refrigerante [kg/h]

Figura 6-8. Efeito da temperatura do ar no evaporador no fluxo de massa de

refrigerante no evaporador. Mareev =666 kg/h, Tarccond=25°C
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O aumento na vazado massica do refrigerante que flui pelo circuito de refrigeracao
impbe a elevagao da pressao de evaporagdo, com o consequente aumento no efeito
frigorifico, o qual conjuntamente com o aumento da vazdo massica de refrigerante
impbe ao sistema de refrigeragdo o aumento da capacidade de refrigeragdo conforme

ilustrado na figura 6-9.

2500

2000 -

1500 - .-—ﬂ‘____,_.——v-——a-—-o
1000 -
500 -

Capacidade de
refrigeragéo [W]

1] T T T 1
24 26 28 30 32

Tar na entrada do evaporador[°C]

Figura 6-9. Efeito da temperatura do ar no evaporador na capacidade de

refrigeracédo do evaporador. mareev =666 kg/h, Tarccond=25°C
Além da elevagcdo na pressao de evaporagdo, o aumento na pressao de
condensacgao, ocasiona a elevacdo da respectiva temperatura de condensacao

conforme ilustrado na figura 6-10.

52 4
51
50
49
48
47
46 \ \ \ \ \ \ \

24 25 26 27 28 29 30 31

Tcond [°C]

Tar na entrada do evaporador [°C]

Figura 6-10. Efeito da temperatura do ar no evaporador na temperatura de

condensac&0. Mareev =666 kg/h, Tarccond=25°C
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O aumento da pressao de condensagao e da temperatura de descarga do
compressor produz um aumento na entalpia do refrigerante na saida do compressor, e
na variagdo da entalpia do processo de compressao, o qual, conjuntamente com o
aumento da vazdo massica do refrigerante ocasionada pela elevagdo da temperatura
do ar na entrada do evaporador, elevam a poténcia de compressao e o calor rejeitado

no condensador, conforme ilustrado nas figuras 6-11 e 6-12.

400 -

300 - /

200 -

Poténciade
compresséo[ W]

100 -

0 \ \ \ \
24 26 28 30 32

Tar naentrada do evaporador [°C]

Figura 6-11. Efeito da temperatura do ar no evaporador na poténcia de

compressao. Mareev =666 kg/h, Tarccond=25°C

2500
O =/
c E 2000 - ”-‘/(r-‘
_8 S
S g 1500 -
‘o < 1000
- O
S Z 500 -
< O
o ° 0
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Tar na entrada o evaporador [°C]

Figura 6-12. Efeito da temperatura do ar no evaporador no calor rejeitado no

condensador. Mareev =666 kg/h, Tarccond=25°C
A elevacao da temperatura do ar ocasiona a reducido do coeficiente de eficacia
conforme é observado na figura 6-13, indicando um aumento maior para a poténcia de

compressao em relagdo ao aumento na capacidade de refrigeracéao.
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Tar na entrada do evaporador [°C]

Figura 6-13. Efeito da temperatura do ar no evaporador no coeficiente de

eficacia. Mareey =666 kg/h, Tarccond=25°C
Finalizando este capitulo, observamos que o cddigo computacional elaborado no
Engineering Equation Solver, prevé corretamente o comportamento do sistema
simulado, fornecendo os resultados de todas as variaveis de interesse para a
simulacdo. No capitulo seguinte, os dados experimentais obtidos da bancada
experimental serdo comparados com os simulados para a validagdo do modelo

matematico estabelecido.
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7-VALIDACAO DO MODELO MATEMATICO.

Para a validacdo do modelo matematico de acordo com as equagdes
estabelecidas no capitulo 5, sera utilizada uma bancada experimental constituida de
uma central de ar condicionado fabricada pela PA HILTON, utilizada em aulas
praticas de laboratério como modelo didatico para estudo dos processos de

refrigeragao e ar condicionado.

7.1-Descricéo do sistema frigorifico ensaiado.

A bancada experimental consiste de um sistema de refrigeragdo por
compressao por vapor para ar condicionado, operando com o fluido refrigerante R12
e constituido de um compressor semi-hermético, um condensador e um evaporador
de aletas planas com tubos circulares e uma valvula de expansao termostatica. O
condensador possui um ventilador de rotagcdo fixa para garantir uma convecgéao
forcada do ar que circula sobre 0 mesmo. A finalidade do evaporador é resfriar o ar
que atravessa o referido componente, originando a carga térmica do sistema a qual
€ proporcionada pela variagao da rotacado do motor do ventilador, instalado no duto

de insuflamento do ar que possui secgéo transversal A, de 0.0645m? .Este controle

é feito através de um reostato onde a temperatura do ar no duto de insuflamento
pode ser aumentada se necessario, acionando-se os aquecedores de 1kW ou 500W
instalados antes e depois do evaporador.

Para a regulagem da presséo de evaporagao, existe uma valvula reguladora
de pressdo que atua automaticamente para qualquer variagdo da carga térmica do
sistema, sendo a referida valvula situada entre a saida do evaporador e a entrada do
compressor. O equipamento ensaiado possui termdmetros e termopares para leitura
de temperatura, com mandmetros para leitura de pressdo, e medidor de fluxo de
massa do tipo rotdmetro para o refrigerante. Esta também instalada uma placa de
orificio na extremidade do duto de insuflamento do ar, com mandmetro inclinado
devidamente calibrado para a avaliacdo da diferenga de pressao na entrada e saida
da referida placa, possibilitando assim a determinacdo experimental do fluxo de

massa do ar que circula pelo interior do duto.
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Existem ainda aquecedores de imersdo instalados em um reservatorio de
agua para a umidificagao do ar, se necessario.

A bancada foi instalada em rede elétrica de 220 v, trifasica, 60 hz, com um
disjuntor de seguranca de 30 amperes, sendo que o circuito elétrico de acionamento
do compressor e do condensador estdo em paralelo para facilidade de operagao
quando o equipamento € acionado para a realizagao dos testes experimentais.

O circuito elétrico do compressor e aquecedores de 1Kw e 500w sao
protegidos internamente por fusiveis de 10 amperes, enquanto que o dos
aquecedores de imersao sao protegidos por fusiveis de 15 amperes.

Esta protecao elétrica é necessaria para evitar qualquer erro na operagao do
equipamento durante a realizacado dos testes experimentais, evitando que a maquina
opere fora da faixa estabelecida pelo fabricante. A figura 7-1 ilustra o esquema da
bancada experimental utilizada, onde se observa o controle de velocidade do motor
do ventilador e dos aquecedores de ar antes e depois do evaporador, o qual
permitem a variagdo da carga térmica do equipamento através da variagao do fluxo

de massa do ar que flui pelo duto variando-se a rotagao do ventilador.

Mandémetro inclinado |

—

Termémetros Termometros
Bx: D Bs Bu
Filtro de 3 s Aquecedores
Aquecedores de 1kw  Filtro dear Evaporador — ge 500w
11 ] ] =l I} { {1 fi—f—=—{]
5 — =iE
Il Fluxo de ar {
| Placa de
B C | ) = : orificio
(A) B ' D B G G

; E— = m— ;= e =

Termopar | rmametro

m
Humidit‘ic:ldo/
Mandmetro de

Vapor d*agua Sucean .

Vilvula de expansio

Termopar

o

Medidor de pg

Rotimetro

Viilvula e &
Termimetro

reguladora de |
pressio condensado [
Entrada de fdgua fria Mand ro de
Termopar Termopar descarga

Controle de
velocidade
do ventilador

Termopar

-

" Ventilador do
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o~ - e
[ﬁ 0 [ﬂﬁﬁﬁ] [ﬂu 1] | _ o

Compresso Filtro secador
L5kw  1kw 2,5kw

Aquecedores de imersio

Vilvula solendide
Condensador

Figura 7-1. Bancada experimental utilizada para validar o modelo matematico

estabelecido.
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7.2-Descrigcdo da instrumentacao utilizada.

Conforme ilustrado para a medicdo das temperaturas do refrigerante nos
pontos chaves do sistema, como a temperatura de sucg¢do, descarga, evaporagao,
condensacgao e sub resfriamento do fluido refrigerante, foram instalados termopares
devidamente calibrados e isolados da influéncia do meio ambiente, de modo que a
transmissao do sinal eletrénico para o sistema de aquisicdo de dados, possa ser
realmente o valor medido pelo termopar.

A medicado das pressdes de evaporacado e condensacgao foi feita através dos
mandémetros colocados no evaporador e condensador fornecidos com o
equipamento, onde os valores medidos por estes instrumentos, estdo em
concordancia com os obtidos pelas pressées de saturacdo dadas pelas
temperaturas dos termopares instalados no evaporador e condensador.

Para a leitura do fluxo de massa do refrigerante, foi utilizado o rotametro
original instalado no equipamento, o qual permite a medigao por leitura visual do

valor da vazao massica do fluido refrigerante.

A medicdo do fluxo de massa de ar mar € efetuada por um medidor de

presséo diferencial (manémetro inclinado) e uma placa de orificio, onde através de
um abaco fornecido pelo fabricante, € introduzido o valor da pressao diferencial AP

em mmca (milimetros de coluna de agua), para o calculo da velocidade V,do ar no

duto apds o evaporador.
Com a velocidade do ar no duto, calcula-se a vazdo massica do ar que flui
através do evaporador pela seguinte equacao:
_ Vd.Ad
v

(7.01)

ar

Sendo:

m,, = Vazdomassicade do ar no duto de insuflamento [kg/s]
V, = Velocidade do ar no duto na saida do evaporador[m/s]
v

= Volume especifico do ar na saida do evaporador[m®/kg]
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Para a verificacdo das leituras do rotametro e do fluxo de ar, para cada teste
experimental foi calculada a carga térmica utilizando-se o lado do ar e o lado do

refrigerante através do balango térmico no evaporador utilizando-se as seguintes

equacoes:
Qr=m;:.A, (7.02)
Qar=mar.A,, (7.03)
Onde:

Qr = Carga térmica do lado do refrigerante [kW]
Qar = Carga térmica do lado do ar [kW}
m'ar = Fluxo de massa do ar[kg/s]

rhr = Fluxo demassa de refrigerante[kg/s]
A, = Variagdo de entalpia do refrigerante no evaporador[kJ/kg]
A = Variagao de entalpia do ar no evaporador [kJ/kg]

lar

Nas tabelas 7.1 e 7.2 sao apresentados os valores dos resultados

experimentais, onde se observa boa concordancia entre os valores obtidos para

Qar e Q,. Observa-se que os erros apresentados sado insignificantes, o que

confirma a confiabilidade da instrumentacdo. O calculo de Qar foi feito com a

utilizagcado da carta psicrométrica do IHVE, e para o calculo de Qr,utilizaram-se as
propriedades termodinamicas do fluido refrigerantes obtidas através do EES.
Tabela 7.1-Valores experimentais das Temperaturas de Bulbo seco Bs,

Bulbo umido Bu e volume especifico v do ar no evaporador.

Teste Tbseev (0 C) Tbueev (0 C) Tbssev (0 C) Tbusev (o C) V( m3/kg )
1 23,80 19,60 17,80 17,60 0,84
2 26,00 19,60 17,80 16,80 0,84
3 30,20 26,60 24,00 23,60 0,86
4 25,40 20,20 18,00 17,20 0,84
5 25,60 19,80 17,80 16,80 0,83
6 24,00 20,00 17,60 17,40 0,83
7 23,80 19,60 16,60 16,40 0,83
8 24,20 20,60 15,50 15,30 0,83
9 24,40 20,80 15,80 15,20 0,83
10 27,00 21,40 18,80 17,80 0,84
11 24,40 20,00 16,80 16,60 0,82
12 31,20 27,00 24,40 24,10 0,86
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Tabela 7-2. Valores medidos da diferenga de pressdao AP, da velocidade V4 do ar no

duto, da vaz&o massica ar no evaporador e das cargas térmicas QareQr.

Teste | Ap(mmca) Vy (mis) | M, (kgh) | m; (kg/h) Qar (kW) | Qr (kW) | erro %
1 8,80 2,40 666,60 50,00 1,66 1,67 0,60
2 6,50 2,05 566,67 52,00 1,72 1,71 0,58
3 8,90 2,50 675 60,00 1,96 1,9 3,06
4 7,40 2,20 607,41 49,00 1,6 1,62 1,25
‘5 9,30 2,53 691,89 49,50 1,65 1,63 1,21
6 8,85 2,47 670,55 49,8 1,67 1,65 1,20
7 8,00 2,25 624,94 48 1,65 1,6 3,03
8 2,60 1,25 348,02 46 1,54 1,53 0,65
9 4,20 1,65 460,49 46,50 1,61 1,55 3,73
10 8,10 2,32 639,70 50,20 1,60 1,65 3,12
11 5,40 1,87 529,92 46,70 1,56 1,55 0,64
12 6,70 2,10 567 52,80 1,79 1,75 2,23

7.3-Descricdo do ensaio experimental

O procedimento experimental deste trabalho foi constituido basicamente na
medicdo de nove variaveis, sendo cinco temperaturas, duas pressdes e duas
vazbes. As temperaturas sao respectivamente a de sucgéo, descarga, condensagéo,
subresfriamento, bulbo seco e umido do ar antes e depois do evaporador. As
pressbes sdo a de succdo e a de condensacao a qual foi considerada igual a
pressao de descarga. Os fluxos de massa medidos s&o respectivamente o do fluido
refrigerante que circula no circuito de refrigeragao e do ar que € insuflado através do
evaporador no duto de insuflamento da central. Todas as perdas de pressao pelas
linhas do circuito frigorifico foram desprezadas em razdo dos seus pequenos
comprimentos.

As temperaturas do fluido refrigerante sdo medidas pelos termopares
instalados adequadamente no circuito de refrigeragao, onde o sinal analdgico gerado
€ enviado a um sistema de aquisicao de dados onde sera processado e convertido
em °C, enquanto que as temperaturas de bulbo seco e umido do ar sdo medidas

pelo termdmetro da PA HILTON que acompanha a bancada experimental.
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As pressdes de succdo e descarga sdo medidas diretamente pelos
mandmetros de succido e descarga instalados nos lados de alta e baixa presséo.
Estas pressbes sdo comparadas com os valores das pressbes de saturacdo
correspondentes aos valores da temperatura de sucgédo e descarga, sendo que os
valores comparados para todos os testes ensaiados sao praticamente os mesmos.
Esses valores foram tabelados nos apéndice Il e lll. A vazao do fluido refrigerante é
lida em um rotametro instalado na linha de liquido logo ap6s o condensador e a
vazao de ar é obtida através de uma placa de orificio, onde a diferenca de pressao

através da placa é lida diretamente em um manémetro inclinado.

7.3.1-Procedimento de testes.

Para a devida realizagcado dos testes, o equipamento € colocado em operagao
regulando-se a rotagao do ventilador do duto de insuflamento em valores adequados
de forma que para cada valor desta rotagdo, uma correspondente diferenca de
pressdo na placa de orificio é estabelecida. De posse desta diferenca de pressao,
entra-se no abaco do fabricante e determina-se a velocidade do ar no duto de
insuflamento. Com esta velocidade, o fluxo de massa do ar é calculado pela
equacéao (7.1). Em seguida, liga-se o compressor e o fluido refrigerante comega a
circular pelo circuito de refrigeracdo. Em virtude deste trabalho ser aplicado na
condigdo de regime permanente, para se ter certeza que este regime foi alcangado,
foram feitos graficos das temperaturas lidas no circuito de refrigeracdo ao longo do
tempo, onde se observam que a temperatura obtida do sistema de aquisicdo de
dados se mantém constantes ao longo do intervalo de tempo considerado. Os
graficos ilustrados nas figuras 7-2, 7-3, 7-4 ilustram o comportamento das
temperaturas medidas no circuito de refrigeracao no intervalo de tempo considerado
e uma vez constatado o regime permanente, as temperaturas de cada um dos testes
medidas pelos termopares foram registradas e gravadas para posterior analise. Os
registros foram realizados quando as temperaturas observadas no sistema de
aquisicao de dados, nao diferiam de 0,1°C e se mantinham estaveis conforme

observado nas figuras de 7-2 a 7-4.
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—T00 (Sucgao) ——T01 (Descarga) —T 02 (Condensagéo)
~T 03 (Sub-resfriamento) T 04 (Evaporagéo)

Figura 7-2. Teste realizado em 31/03/2006. Inicio do regime permanente as
15h40minh

=T 00 (Sucg8o) ====T 01 (Descarga) ====T 02 (Condensagao) - T 03 (Subresfriamento) T 04 (Evaporagéo)

Figura 7-3. Teste realizado em 03/04/2006.Regime permanente estabelecido as
10h19min
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:36:00 09:50:24 10:04:48 10:19:12 10:33:36 10:48:00 11:02:24 11:16:48 11:31:12

© oNbhO®

0

e==T 00 (Sucg&o) ====T 01 (Descarga) ====T 02 (Condensacao) T 03 (Subresfriamento) T 04 (Evaporagéo)

Figura7-4. Teste realizado em 03/04/2006. Regime permanente estabelecido as
14h31min

7.3.2-Sistema de aquisicao de dados.

O sistema de aquisicdo de dados consiste de um aparelho eletrénico
ALMEMO 2390-8 fabricado pela AHLBORN, com cinco canais de medigao local e
uma porta RS 232 para comunicagéao com o computador.

O sinal eletrénico transmitido pelo termopar € linearizado e apds o
processamento em conversores analdgicos digitais no interior do aparelho, o valor
da temperatura é mostrado no visor do aparelho, onde apds o ajuste conforme o
manual, os valores medidos pelo termopar sao registrados e gravados, onde via
porta serial RS232 s&o transmitidos para o computador. As figura 7-5 e 7-6 ilustram
o aparelho em funcionamento e o termopar utilizado. Observe os termopares
conectados ao mesmo e a porta de interface RS232, para conexdao remota ao

computador.
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Figura 7-5. Sistema de aquisicdo de dados de temperatura do circuito de
refrigeragcdo da bancada experimental

Figura 7-6. Termopar utilizado para transmiss&o do sinal analégico para o sistema

de aquisicdo de dados

7.3.3-Confeccéo dos termopares

Os termopares foram confeccionados segundo as recomendagdes de
Lombardi (1983), utilizando-se a maquina de fabricacdo de termopares do
Laboratério de Engenharia Mecanica da UFPA, a qual é constituida de um gerador
de arco voltaico, obtido através da descarga controlada de um banco de capacitores,
realizando assim, a jungao dos fios do termopar.

Para que qualquer erro de transmissao de sinal fosse eliminado, os referidos
fios a serem soldados para o estabelecimento da jungcdo do termopar, foram
manuseados através de luvas e torcidos para aumentar a resisténcia mecanica. A

figura 7-7 ilustra a referida maquina utilizada na confecgéao dos termopares.
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Figura 7-7. Maquina de confecg¢ao de termopares.

Acionando-se a maquina, as pontas dos termopares s&o conectadas e
colocadas entre os terminais preto e vermelho, onde uma descarga capacitiva por
indugao provoca a soldagem desta conexao, evitando assim qualquer erro de leitura

por erro de conexao da jungao do termopar.

7.3.4-Montagem dos termopares no circuito de refrigeracdo da

bancada.

A montagem dos termopares no circuito de refrigeragdo da bancada
experimental, foi realizada de acordo com a figura 7-8(Oliveira, 1996), onde o
isolamento do termopar do meio ambiente € fundamental para evitar erros na

transmissao do sinal analdgico do termopar para o sistema de aquisicao de dados.

FITA ADESIVA

FLUXO DE FLUIDO .
REFRIGERANTE ISOLANTE TERMICO

TERMOPAR

Figura 7-8. Montagem dos termopares no circuito de refrigeragao da bancada

PAREDE DO
TUBO DE COBRE
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7.4-Resultados experimentais versus resultados obtidos atraves do

codigo computacional.

O levantamento dos resultados experimentais foi feito para doze condigdes de
funcionamento obedecendo as instrugdes de operagcao do equipamento, sendo as

medigoes efetuadas apds o estabelecimento do regime permanente.

7.4.1-Entrada de dados para o programa de simulacéao.

Os dados de entrada para o programa de simulagdo sao a temperaturas de
condensagao, evaporagdo, a vazao massica do fluido refrigerante, o
superaqueccimento da valvula de expansio termostatica e a temperatura de bulbo
seco, a umidade relativa e vazdo do ar no duto de insuflamento, a rotacdo do
compressor, a temperatura e a velocidade do ar do ar entrando no condensador.

Estes valores sdo organizados na tabela 7-3.

Tabela 7-3. Dados de entrada para o programa de simulagao.

Teste Toree Ur% | Varca | Varca | Toona | Mar Towap | M, dtsa | N(rpm)

Tosoor °C | Touee °C| % | oc | mis | °c | kgh °C kgh | °c | 1750
1 23,8 19,6 69 23,6 2,5 41,5 | 666,67 6,8 50 7,6 1750
2 26 19,6 58 23,9 2,5 43 566,7 7,9 52 7,7 1750
3 30,2 26,6 69 29 2,5 50,5 675 14,3 60 7,3 1750
4 254 20,2 62 24,8 25 43,3 | 607,41 7,3 49 7 1750
5 25,6 19,8 68 25,1 2,5 43,8 | 691,89 7,4 49,5 7,3 1750
6 24 20 70 24 2,5 42,9 |670,55 7,1 49,8 7,3 1750
7 23,8 19,6 69 23,6 2,5 43 624,94 6,6 48 7,5 1750
8 24,2 20,6 72 23,6 2,5 41,8 | 348,02 5 46 6,8 1750
9 244 20,8 66 24 25 42,2 |460,49 55 46,50 7.3 1750
10 27 214 58 25,2 2,5 44,5 | 639,7 8,1 50,20 7,7 1750
11 24,4 20 69 24 2,5 42 529,92 5,1 46,70 57 1750
12 312 27 71 | 238 | 25 | 442 | 567 9.3 5280 | 81 | 1750
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7.4.2-Comparacao dos resultados experimentais com os valores

simulados pelo codigo computacional EES.

Apds o levantamento dos dados experimentais e simulados pelo modelo
matematico, foi realizada uma analise comparativa entre os valores obtidos por
estes dois métodos. As variaveis medidas e analisadas foram as seguintes:

a) Vazao massica do fluido refrigerante.

) Temperatura de saida do ar no evaporador.

) Temperatura de sucgao do fluido refrigerante na entrada do compressor.

d) Temperatura de descarga do fluido refrigerante na saida do compressor.
) Temperatura de condensacéo do fluido refrigerante.

f) Temperatura do fluido refrigerante na saida do condensador.

g) Pressdo de sucgao (evaporagao) do fluido refrigerante na entrada do

compressor.

h) Pressao de condensagao do fluido refrigerante.

Os valores experimentais do calor rejeitado no condensador, a capacidade de
refrigeragado, a poténcia de compressao e o coeficiente de eficacia foram calculados
e comparados com os valores obtidos na simulagao.

As tabelas 7-4 a 7-7 ilustram os valores experimentais das variaveis
analisadas e simuladas pelo modelo matematico com os respectivos erros
percentuais absolutos para as referidas variaveis.

Nas tabelas 7-8 e 7-9, sao apresentados os valores calculados
experimentalmente e os obtidos pelo programa de simulagédo para o calor rejeitado
no condensador, a capacidade de refrigeragdo, a poténcia de compresséo e o

coeficiente de eficacia.
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Tabela 7-4. Valores medidos e simulados da vazao massica do fluido refrigerante.

Teste Vazao de refrigerante (kg/h)

med sim erro %

1 50,00 49,26 1,48
2 52,00 49,50 4,81
3 60,00 59,70 0,50
4 49,00 48,44 1,14
5 49,50 48,60 1,82
6 49,80 48,20 3,21
7 48,00 47,50 1,04
8 46,00 4513 1,89
9 46,50 45,83 1,44
10 50,20 49,70 1,00
11 46,70 4510 3,43
12 52,80 51,75 1,99

Tabela 7-5. Valores medidos e simulados das temperaturas de succgao e

fluido refrigerante e da saida do ar do evaporador.

condensacao do

Teste Tar saida (°C) Tsucgéo (°C) Tcond (°C)
med sim erro % med sim erro % med sim erro %
1 17,60 17,33 1,53 14,60 13,30 8,90 41,50 43,92 5,83
2 17,80 18,51 3,99 15,80 14,44 8,61 43,60 44,16 1,28
3 24,00 23,12 3,67 20,60 19,00 7,77 50,50 51,85 2,67
4 18,00 18,39 2,17 14,30 14,63 2,31 43,61 45,03 3,26
5 17,90 19,31 7,88 14,60 15,60 6,85 44,00 45,00 2,27
6 17,60 17,80 1,14 14,40 14,00 2,78 44,00 44,20 0,45
7 16,60 17,11 3,07 13,80 13,36 3,19 42,40 43,50 2,59
8 15,50 14,02 9,55 11,80 10,90 7,63 41,80 42,65 2,03
9 15,80 16,00 1,27 12,80 12,60 1,56 42,40 43,13 1,72
10 19,00 20,14 6,00 16,00 16,50 3,13 44,5 45,12 1,39
11 16,80 16,90 0,60 13,20 13,50 2,27 42,00 44,00 4,76
12 24,40 23,10 5,33 18,00 19,60 8,89 43,80 44,6 1,83
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Tabela 7-6. Valores medidos e simulados das temperaturas do fluido refrigerante na

saida do condensador e na descarga do compressor.

Teste Tsaida cond (°C) T descarga (°C)
med sim erro % med sim erro%
1 41,00 42,00 2,44 57,60 58,02 0,73
2 42,70 42,29 0,96 56,10 56,00 0,18
3 49,90 50,11 0,42 64,70 63,61 1,68
4 41,00 41,53 1,29 57,00 57,10 0,18
5 42,30 42,56 0,61 57,60 57,08 0,90
6 40,60 40,71 0,27 56,00 56,40 0,71
7 40,70 40,87 0,42 56,30 55,70 1,07
8 39,60 39,88 0,71 55,80 55,52 0,50
9 40,50 40,38 0,30 56,30 55,82 0,85
10 43,20 42,86 0,79 58,50 57,26 2,12
11 40,60 41,85 3,08 56,00 57,08 1,93
12 42,60 42,32 0,66 55,60 56,25 1,17

Tabela 7-7. Valores medidos e simulados das pressdes de condensagao e succao.

Teste Psuc (bar) Pcond (bar)
med sim erro % med sim erro %
1 3,83 3,84 0,26 9,95 10,56 6,13
2 3,96 3,97 0,25 10,48 10,62 1,34
3 4,81 4,8 0,21 12,33 12,71 3,08
4 3,9 3,89 0,26 10,5 10,8 2,86
5 3,91 3,9 0,26 10,58 10,83 2,36
6 3,9 3,87 0,77 10,43 10,64 2,01
7 3,9 3,84 1,54 10,18 10,44 2,55
8 3,62 3,63 0,28 10,03 10,24 2,09
9 3,90 3,85 1,28 10,13 10,34 2,07
10 4,00 3,98 0,50 10,79 10,9 1,02
11 3,68 3,63 1,36 10,03 10,5 4,69
12 4,14 4.1 0,97 10,63 10,72 0,85
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Tabela 7-8. Valores calculados experimentalmente e simulados do calor rejeitado no

condensador, capacidade de refrigeracdo, e da poténcia de
compressao.
Teste Calor rejeitado (W) Capacidade frigorifica (W) Poténcia absorvida (W)

med sim erro% med sim erro% med sim erro %

1 1960,00 1891,00 3,52 1672,00 1614,00 3,47 288,00 286,00 0,69
2 1976,00 1876,00 5,06 1716,00 1628,00 5,13 260,00 258,10 0,73
3 2223,00 2171,00 2,34 1884,00 1854,00 1,59 339,00 331,00 2,36
4 1897,00 1853,00 2,32 1629,00 1607,00 1,35 267,60 254,00 5,08
5 1902,00 1845,00 3,00 1632,00 1606,00 1,59 270,00 248,00 8,15
6 1916,00 1852,00 3,34 1657,00 1605,00 3,14 259,50 256,00 1,35
7 1861,00 1820,00 2,20 1594,00 1581,00 0,82 262,40 248,00 5,49
8 1796,00 1745,00 2,84 1533,00 1494,00 2,54 268,00 257,00 4,10
9 1807,00 1776,00 1,72 1545,00 1523,00 1,42 261,50 250,50 4,21
10 1922,00 1881,00 2,13 1649,00 1645,00 0,24 272,00 246,00 9,56
11 1816,00 1727,00 4,90 1559,00 1490,00 4,43 257,10 244,40 4,94
12 2001,00 1959,00 2,10 1755,00 1748,00 0,40 245,40 224,00 8,72

Tabela 7-9. Valor calculado experimentalmente e simulado para o coeficiente de

eficacia (cop)

cop
med sim Erro%
5,80 5,60 3,45
6,50 6,30 3,08
5,55 5,58 0,54
6,10 6,60 8,20
6,10 6,50 6,56
6,38 6,30 1,25
6,00 6,30 5,00
5,83 5,80 0,51
6,00 6,10 1,67
6,10 6,70 9,84
6,06 6,09 0,50
7,20 7,80 8,33

Com os valores obtidos nas tabelas, para cada variavel medida foi tragado um

grafico dos respectivos valores medidos versus simulados, onde o conjunto de

pontos dos referidos valores é delimitado por uma faixa de erro percentual em torno

de uma linha de 45°, passando pela origem. A largura desta faixa demonstra o grau

de conformidade que o modelo matematico admite ao representar o fendbmeno

estudado para as diversas condigdes de funcionamento, levando em conta os erros

de medigéo.
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As variaveis: calor rejeitado no condensador Q_, , capacidade de refrigeragéo

Q., , poténcia de compresséo P, e o coeficiente de eficacia cop s&o analisadas
quantitativamente através do erro percentual absoluto, entre os valores simulados e
experimentais das respectivas variaveis.

Os instrumentos de medicao de temperatura, pressdo e fluxo de massa
apresentam as seguintes incertezas: +0,2°¢+0,16°C para os termdmetros e
termopares, +5kpae +16,3kpa para os mandmetros de sucgcdo e descarga do
+0,0004kg/s para a vazao massica de fluido refrigerante. Desta forma, as incertezas

de cada parametro de interesse puderam ser calculados.

O grafico da figura 7-9 que analisa a variavel fluxo de massa do fluido

refrigerante m, mostra que os valores medidos experimentalmente tem uma

preponderancia em relagao aos obtidos pelo programa de simulagdo, onde a causa
para esta discrepancia pode ser o valor estabelecido para o fator f de correcéo do
rendimento volumétrico, ja que € descartada a possibilidade de erros de medigao
devido a boa acuracidade do instrumento utilizado para a medicdo de vazao.
Quantitativamente, o modelo esta bem representado, com erros inferiores a 4,81%

em relagao aos valores experimentais.

64 T T T T T T T T v T T T

60

56

52

48

40 44 48 52 56 60 64

Valor simulado do fluxo de massa [Kg/h]

Valor medido do fluxo de massa [Kg/h]
Figura 7-9. Valor medido da vazao massica de refrigerante versus vazao simulada.
O grafico da figura 7-10 apresenta os valores medidos e simulados para a
temperatura de saida do ar do evaporador Tsev. Observa-se no referido grafico que
o modelo representa de forma satisfatéria tanto qualitativamente quanto
quantitativamente o valor simulado desta variavel, dentro de uma faixa de erro de
7,8%.
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Valor Simulado de Tarsevap [°C]

14 16 18 20 22 24 26
Valor medido de Tarsevap [°C]

Figura 7-10. Valor medido versus valor simulado da temperatura do ar na saida do
evaporador.

No grafico da figura 7-11, estdo representados os valores medidos e
simulados para a temperatura de sucg¢ao do refrigerante na entrada do evaporador
Treev. De acordo com o referido grafico, o modelo esta bem representado tanto
qualitativamente quanto quantitativamente, ndo sendo observada preponderancia
dos valores experimentais sobre os simulados pelo modelo e vice versa, e assim, o

modelo representa bem esta variavel dentro de uma faixa de erro de 8,9%.
20 T | T | T

+8.9% /@

18- -

Valor simulado Tsucc¢éo [°C]

10 12 14 16 18 20 22
Valor medido Tsuccad [°C]

Figura 7-11. Valor medido versus valor simulado da temperatura de sucg¢ao do

refrigerante.
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No grafico da figura 7-12 que analisa a variavel Temperatura de descarga do
refrigerante na saida do compressor Tsp, 0 termopar foi instalado na parte externa
do tubo de cobre o mais perto possivel da descarga do compressor. Dessa forma
nao houve influéncia significativa da temperatura ambiente na medi¢cado efetuada,
conforme é observado no referido grafico, onde os valores simulados estdo dentro
de uma faixa de erro de 2,17% em relagédo aos valores experimentais. Desta forma,

esta variavel esta bem representada pelo modelo de simulagao.

-2,17%

Valor simul temp descarga [°C]

o B
~

56 58 60 62 64 66
Valor medido temp descarga [°C]

Figura 7-12. Valor medido versus valor simulado da temperatura de descarga do
compressor.

As variaveis Temperatura e a Pressdo de condensacéao do fluido refrigerante
sdo mostradas nos graficos 7-13 e 7-14. Analisando os referidos graficos, observa-
se 0 mesmo comportamento qualitativo das duas variaveis, ja que a pressao de
condensacao é funcao da temperatura de condensacéo e vice versa. De acordo com
esses graficos, os valores simulados pelo modelo apresentam uma preponderancia
em relacdo aos experimentais tanto para a temperatura como para a pressao de
condensacgao. Observando as referidas figuras, conclui-se que o modelo prevé mais
acuradamente o comportamento destas variaveis na faixa de 42°C a 45°C para a
temperatura de condensacédo e 10bar a 10,8 bar para a pressdo de condensacao.

A causa provavel da discrepancia qualitativa observada deve-se ao fato da
influéncia da temperatura ambiente na medi¢ao da leitura do termopar, onde devido
a dificuldade da instalagdo do mesmo na superficie da serpentina do condensador, o

isolamento térmico pode néo ter sido realizado de forma adequada, influenciando na

sua medigao.
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Quantitativamente, o modelo representa bem os valores das referidas
variaveis, onde os valores simulados estdo dentro de uma faixa de erro de 5,83%
para a Temperatura de condensacao e 6,3 % para a Pressdao de condensacéo.
Desta forma o modelo representa bem esta variavel, pois a discrepancia observada

nao é significativa.

— T
+5,83%

Valor simulado temp cond [°C]

40 42 44 46 48 50 52 54

n
=)

Valor medido temp cond [°C]

Figura 7-13. Valor medido versus valor simulado da temperatura de condensacgéo.

14 T T T T T T
13| —
12| -
-6,3% |

11+ —

101 -

Valor simulado de Pcond [bar]

8 9 10 11 12 13 14
Valor medido de Pcond [bar]

Figura 7-14. Valor medido versus valor simulado da pressao de condensacgao..
Os graficos da figura 7-15 e 7-16 mostram as variaveis Temperatura de saida
do fluido refrigerante do condensador e a respectiva Pressdo de sucgao na
admissdo do compressor. Observando-se os referidos graficos nao existem
discrepancias significativas, tanto qualitativamente quanto quantitativamente e o
modelo representa bem estas variaveis dentro de uma faixa de erro de 2,46 % e 1,

36 % em relagéo aos valores experimentais.
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Trscd-Simulado [°C]

37 38 39 40 41 42 43 44 45
Valor medido da Temp do Ref na saida do cond [°C]

Figura 7-15. Valor medido versus valor simulado da temperatura de saida do

fluido refrigerante do condensador.

57771 """ —+"—"—"——7
+1,36%

>
0

4,6

44

=N

w

2

S
|

4,2

4
3,8
3,6
3.4

Valor simulado Psuccéo [bar]

3,2

N

3 32 34 36 38 4 42 44 46 48
Valor medido Psucc¢éo [bar]

Figura 7-16. Valor medido versus valor simulado da pressao de sucgao do fluido
refrigerante na entrada do compressor.

Analisando quantitativamente os valores calculados experimentalmente e os
obtidos pelo programa de simulagdo para as variaveis Calor rejeitado no
condensador, a Capacidade de refrigeracdo, o trabalho de compressdo e o
coeficiente de eficacia (cop) observa-se nas tabelas 7-8 e 7-9 que em relacdo ao
calor rejeitado no condensador o erro maximo obtidos foram de 5,06 sendo de
5,13% % para a capacidade frigorifica, 8,72% para a poténcia de compressao e
9,56% para o coeficiente de eficacia, ndo havendo nenhuma discrepéancia
significativa entre os valores calculados obtidos pelo programa de simulacéo e os
valores calculados experimentalmente para as referidas variaveis, e assim, essas

variaveis estdo bem representadas pelo modelo de simulagéo.
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7.4.3 Incertezas dos resultados experimentais.

O objetivo da analise de incertezas é o de estimar o efeito das incertezas
propagadas na avaliagcdo de parametros calculados em func&o variaveis medidas
por instrumentos utilizados nas medigbes de valores experimentais de grandezas
fisicas como, por exemplo, pressao, temperatura e vazao.

No presente trabalho foi avaliado o efeito das incertezas dos instrumentos de
medi¢ao de pressao (dP), temperatura (dT), e vazao (dmr) do refrigerante sobre o
calor rejeitado no condensador (Qcond), capacidade frigorifica (Qevap), poténcia de
compressdo (Pcomp), e o coeficiente de eficacia (Cop). As incertezas dos
instrumentos de medicao foram fornecidas no item 7.3.

Segundo MOFFAT (1988), a equacéo basica para avaliar a incerteza &do

resultado final de uma fungdo F(X,,X,,......... X, ) com incertezas 0X,,0X,,......... oX

€ representado pela seguinte equacéo:

oF 2 [ oF 2 oF 3k
5=|| Z_5x, +[—6X2 i T X, (7.04)
ox, oX2 X

Por este método, o intervalo de confianga para a incerteza nos resultados é o
mesmo que o das incertezas nas variaveis independentes, em geral, de 95%.

As incertezas dos medidores de temperatura foram calculadas por
comparagao dos valores medidos com o valor do termdmetro padrédo usado em
conjunto com o banho termostatico do laboratério da UFPA cujo grafico estdo nos
apéndices | e V.

As incertezas dos medidores de pressdo foram calculadas através do erro
entre os valores lidos diretamente pelos mandmetros e os calculados através das
pressdes de saturacdo obtidas pelas temperaturas de condensacédo e evaporacao
lidas nos termopares instalados no condensador e evaporador. O resultado destas

incertezas esta mostrado nos apéndice Il e Il
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Para a avaliagdo das incertezas da medicdo da vazao do refrigerante, foi
avaliado o erro entre as vazdes medidas no medidor de fluxo do sistema ensaiado, e
os valores obtidos a partir de um balango térmico no evaporador pelo lado do ar pela
seguinte equacao:

: Qar
Mrcalc = A_ (7.05)

Ir

Sendo:

Mreaic = Massa de refrigerante calculada [kg/s]

Q,, = Carga térmica calculada pelo lado do ar [W]

A, = Variacao de entalpia do refrigerante no evaporador[J/kg]

O resultado obtido para esta incerteza esta mostrado no apéndice IV.

Para o calculo das incertezas propagadas na avaliagdo do calor rejeitado,
capacidade frigorifica, poténcia de compressdo e do coeficiente de eficacia, os
mesmos foram equacionados em fungdo das seguintes variaveis medidas na
bancada experimental:

Capacidade frigorifica (Qevap)

Quuap = (M, Povar Teves Toun )=Me [ (Toe Py ) = (T X = 0)] (7.06)

evap r1' evap, 'suc?

Calor rejeitado no condensador (Qcond)

Qcond = f(mr ’ I:)cond ’ Trsc ’ Tsub ) = m" [l(Trsc,Pcond ) - l(Tsub,X = 0)] (707)

Poténcia de compressao (Pot)

Tsuc’Trsc )= mr [l(Trsc’PCond ) - l(T P )] (708)

suc,” evap

Pot =f(m,,P

cond’

P

evap’
Coeficiente de eficacia (Cop)

— ll(Tsuc’Pevap ) - I(Tsub,x = O)J
) lI(TrscPcond ) - I(Tsuc,Pevap )J

Como o EES trabalha com substituigdes sucessivas, as derivadas parciais da

(7.09)

Cop = f(Tsuc’P P Tsub’Trsc)

evap’’ cond’

equacao (7.4) sao calculadas pela seguinte aproximagao numerica:

£ 8X, =F, -F, (7.10)

Onde:

F,= Valor do resultado calculado com os dados experimentais, ou seja:
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F. = Valor de F para uma variavel X; acrescida de um pequeno valor AX, , que
corresponde a incerteza associada a X;
F, =F(X, X, X5 X + AX,....... X.)

Para exemplificar o uso deste método, sera calculada a incerteza da

capacidade frigorifica pelas equagdes (7.04), (7.06) e (7.10).

Qevap = f(mr ’ Pevap,Tsuc ’Tsub ) = mr [I(Tsucpevap ) - l( sub,x = 0)] (71 1 )
Q(evap+i) rT']r = (mr + 6m" j[l(Tevap,Pevap ) - I(Tsub,x = O)] (7 1 2)
Q(evap+i)Tsuc = rr:]r [I(Tsuc + 6Tsuc,F)evap ) - I(Tsub,x = O)] (7 1 3)
Q(evap+i)Pevap = r.hr [I(Tsuc ) Pevap + 6Pevap )_ I(Tsub,X = O)] (714)
Q(evap+i)Tsub = rT-]r [I(Tsuc’Pevap ) - l(Tsub + 6Tsub X = 0)] (71 5)
ﬂémr E(Q(evap+i)mr_(levap (716)
om,
Qs
TR ST.,. =Q AT —Q 7.17
aTevap suc (evap+i) ' suc evap ( )
8()eva
8Peva: 6Pevap = Q(evaeri)Pevap - Qevap (718)
a(Qeva
aTSpr 6Tsub = Q(evap+i)Tsub - Qevap (719)
1
2 2

oQ | oQ e > raQ 2
6(Qevap = e_vap 6 mr + ( _— 6Tsuc J + ( - 6Pevap J + ( _— 6TsubJ
o oT oP T,

suc evap
r

(7.20)

Analogamente se calculam as incertezas das outras variaveis.
O procedimento acima descrito foi utilizado através do Programa EES para a
determinacao das incertezas associadas as referidas variaveis e os resultados sao

apresentados na tabela 7-10.
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Tabela7-10. Incertezas propagadas para o Calor Rejeitado, Capacidade Frigorifica,

poténcia de compresséao e coeficiente de eficacia.

Incertezas Qcond(W) Incertezas Qevap(W) Incertezas Potcomp(W) Incertezas Cop
Teste | Qcond(W) | O (+,-) | A% | QevapW) | O (+-) | A% | PotcompW) | O (+-) | A% |Cop| O(+-) | A%
1 1960,00 | 56,56 | 2,89 | 1672,00 48,21 2,88 288 9,20 3,19 |5,80| 0,08 |[1,41
2 1976,00 | 54,94 | 2,78 | 1716,00 47,59 | 2,77 260 8,41 3,23 16,50 0,11 [1,69
3 2223,00 | 53,57 | 2,41 | 1884,00 45,31 2,40 339 9,46 2,79 |555| 0,08 |1,50
4 1897,00 | 55,89 | 2,95 | 1629,00 47,94 2,94 267,6 8,81 3,29 |6,10| 0,09 |[1,54
5 1902,00 | 55,48 | 2,92 | 1632,00 47,54 |2,91 270 8,73 3,23 [6,10| 0,09 [1,52
6 1916,00 | 55,56 | 2,90 | 1657,00 47,96 | 2,89 259,5 8,45 3,26 16,38 0,70 |[1,63
7 1861,00 | 55,97 | 3,01 | 1594,00 48 3,01 262,4 8,65 3,30 |6,00] 0,09 [1,53
8 1796,00 | 56,25 | 3,13 | 1533,00 48,05 |3,13 263 8,90 3,38 |5,83] 0,09 [1,48
9 1807,00 | 56,07 | 3,10 | 1545,00 47,93 |3,10 261,5 8,80 3,37 |6,00| 0,09 |[147
10 1922,00 | 55,27 | 2,88 | 1649,00 47,37 2,87 272 8,70 3,20 [6,10| 0,09 [1,52
11 1816,00 | 56,12 | 3,09 | 1559,00 48,12 | 3,09 257,1 8,80 342 16,06 0,09 [1,52
12 2001,00 | 54,74 | 2,74 | 1755,00 47,94 12,73 2454 7,80 3,18 17,20 0,13 [1,82

Os resultados fornecidos pela tabela7-10, apresentam um erro maximo
propagado de 3,13% para o Calor Rejeitado, 3,13% para a Capacidade Frigorifica,
3,42% para a Poténcia Frigorifica, e 1,82 % para o Coeficiente de eficacia, o que
mostra a boa precisdo dos valores medidos pelos instrumentos da bancada.

Como o intervalo de confianga e de 95% para as variaveis medidas, 0 mesmo
sera transportado para os resultados calculados.

Finalmente, apos a analise efetuada, concluimos que os valores obtidos
através do programa de simulagao representam com boa concordancia os valores
experimentais da bancada de testes, comprovando assim a validade das equacdes
estabelecidas para o modelo matematico na simulagdo do sistema de refrigeracéo
ensaiado dentro da faixa de operacdo determinada pelo fabricante. Desta forma, o
modelo matematico estabelecido para este sistema de ar condicionado representa

de forma adequada uma simulagao bastante fiel do desempenho real do sistema.
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CONCLUSOES

Ao iniciarmos o projeto, a preocupacao principal foi a elaboracdo de um
modelo matematico que considerasse a maioria dos fenémenos fisicos que
acontecem em cada componente do sistema, onde procuramos desenvolver um
modelo que descrevesse da melhor forma possivel o comportamento real da
central de ar condicionado analizada. O esforco realizado neste sentido foi
satisfatoriamente recompensado, dado que os resultados obtidos na simulacéo
para todas as variaveis de interesse como a capacidade frigorifica, o calor
rejeitado no condensador, as temperaturas de condensacao do refrigerante e de
saida do ar no evaporador, a poténcia de compressao, o coeficiente de eficacia e
as demais varidveis analisadas, apresentaram comportamento consistente
assumindo valores comparaveis aos resultados obtidos experimentalmente.

Os resultados da analise demonstram que o modelo desenvolvido pode ser
utilizado como ferramenta de projeto para melhoria dos componentes utilizados no
equipamento atual e desenvolvimento de um novo produto similar ao ensaiado.

Em relacdo ao EES (Engineering Equation Solver), este software apresenta
algumas vantagens, como as propriedades termodinamicas e de transporte de
quase todos os refrigerantes além da possibilidade de trabalhar diretamente com o
método das substituicbes sucessivas, introduzindo valores iniciais as variaveis e
iterando estes valores até que a convergéncia dos valores seja atingida com um
erro desprezivel. O software ainda apresenta a vantagem da realiza¢éo do célculo
de incertezas para as variaveis que estejam sendo calculadas como funcédo de
outras variaveis que possam ser medidos no local do evento considerado e cujas
incertezas sao conhecidas.

Na parte experimental, a maior dificuldade encontrada foi a regulagem da
temperatura de entrada do ar no evaporador, a qual foi conseguida regulando o
termostato do ar condicionado do local de trabalho do equipamento, ou aquecendo

0 ar nas resisténcias elétricas do duto de insuflamento.
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Para a realizacdo das medicdes de temperatura através dos termopares, 0s
mesmos foram devidamente isolados da influéncia do meio ambiente, o que
contribuiu para a minimizagéo de erros de transmisséo de sinal para o sistema de
aquisicao de dados.

Quanto ao modelo de simulagdo, verificou-se que quantitativamente os
resultados obtidos na maioria das variaveis de interesse confirmam fielmente os
experimentais, conforme foi observado através do erro entre os valores simulados
e experimentais. Para todas as variaveis de interesse analisadas, o erro maximo
obtido foi de 8,72% em relacdo a poténcia de compressdo, sendo que este valor
nao foi muito significante para a maioria dos testes realizados. Por outro lado, a
andlise de incertezas realizada no capitulo anterior, apresentaram erro maximo
propagado de 3,13% para o Calor Rejeitado, 3,13% para a Capacidade Frigorifica,
3,42% para a Poténcia Frigorifica, e 1,82 % para o Coeficiente de eficacia. Desta
forma, os resultados obtidos pelo programa de simulagédo para todas as variaveis

de interesse podem ser considerados excelentes.
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RECOMENDACOES

Para trabalhos futuros, algumas recomendacfes tanto da parte
experimental como da parte de elaboracédo do modelo, seria interessante introduzir
na bancada de provas um controle melhor das condicbes externas do ar que
atravessa o0 condensador, como por exemplo, uma resisténcia elétrica de
aguecimento devidamente instalada neste componente e controlada por um
reostato variavel.

Para as leituras de presséo, substituir os manémetros por transdutores de
pressao eletrbnicos para aumentar a confiabilidade dos valores lidos por estes
instrumentos.

Em relacdo ao compressor, substitui-lo por outro que permita a variacédo de
sua rotacdo com a finalidade de avaliar a influéncia deste parametro nas variaveis
analisadas, o que permitiria um estudo melhor do desempenho térmico do sistema
simulado. No modelo de simulacdo, a melhora pode ser introduzida na
implementacdo de subprogramas mais elaborados que incorporassem a
modelagem de condensadores e evaporadores distintos dos estudados, como por
exemplo os evaporadores de placas além do modelamento do regime transitério
do sistema, com a incorporacédo do filtro secador e do depdsito de liquido que nédo
foram considerados neste trabalho.

Finalmente recomendamos o uso do software EES, pela significativa ajuda
que representa ao proporcionar todos 0s recursos para a simulacao de sistemas
térmicos.

Finalizando, podemos dizer que o sistema analisado estd muito bem

representado pelo modelo matematico proposto neste trabalho.



Apéndice |- Afericao do termopar.

Afericdo dos termopares

Terpadrao (°C)

Temopar (°C)

18,89 18,9
17,88 18,1
16,9 17,1
16,1 16,2
14,9 15,2
14,1 14,2
13,1 13,2
12,1 12,3
9,9 10,1
91 9,2
8,2 8,1
7,2 7,1
6,2 6,1
52 51
19,2 19,1
219 22,1
251 25
27,1 27,2
30,1 30,2
32 32,2

Valor Termoppar °C

Ttermop=1,0052Tp-0,0078
R® = 0,99 Dp=0,12°C

10

20

30

Valor Term6metro padréo °C

40

126
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Apéndice II- Afericao do manémetro de succgéo.

Afericdo da pressdo de succao

Valor medido (kpa) | Valor aferido (kpa)

380,00 384
460,00 484
385,00 396
384,00 389
387,00 390
385,00 390
378,00 381
361,00 362
366,00 368
387,00 390
366,00 370
410,00 414

o 600 - Psucm =1,2065Psucaf - 74,247

2 500 - R’=0,99 Dp=5kpa

S 3 400 -

s

g = 300 1

S 200 -

©

> 100 w \ ‘ ‘

100,00 200,00 300,00 400,00 500,00
Valor aferido Psuc (kpa)




Apéndice llI- Afericdo do mandmetro de condensacéo.

Afericdo da pressdo de condensacédo

Valorlido (kpa) Valor aferido (kpa)
940 960
1001 996
1005 1008
1020 1033
1000 1058
1078 1084
1100 1110
1140 1136
1170 1163
1200 1218
1280 1276
1362 1365

Valor simulado Pcond

(kpa)

1500
1300 -
1100
900 ~
700
500 ~
300

VsPcond = 0,946VVmPcond + 69,115

R? = 0,98 Dp=16,3kp

100
100

600 1100
Valor medido Pcond (kpa)

1600

128
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Apéndice IV-Afericdo do medidor de fluxo do refrigerante.

Afericdo da vazao de refrigerante

Valor medido (kg/s) | Valor aferido (kg/s)
0,01389 0,01379
0,01444 0,01447
0,0175 0,0166
0,01417 0,01349
0,01431 0,01392
0,01403 0,01400
0,01389 0,01377
0,01333 0,01286
0,01347 0,01380
0,01350 0,01344
0,01306 0,01287
0,01486 0,01496
o 018007 Vmv = 0,8361Vms + 0,0021
© 0,01700 - )
© R®=0,9176 Dp=0,0004 kg/s
; 0,01600 -
© __ 0,01500 -
S o
B o 0,01400 -
2 0,01300 -
© 0,01200 -
(@]
;U 0,01100 -
0,01000 ‘ ! ! ‘
0,01 0,012 0,014 0,016 0,018
Valor medido da vazao (kg/s)




Apéndice V-Afericdo dos termdmetros de bulbo seco e umido.

Afericdo dos termdmetros

Terpadrao (°C)

Term equip (°C)

18,89 19
17,88 18
16,9 17,2
16,1 16,3
14,9 14,7
14,1 14,3
13,1 13,4
12,1 12,4
9,9 9,8
9,1 9,3
8,2 8,3
7,2 7.4
6,2 6,4
5,2 5,3
19,2 19,3
21,9 222
25,1 25,2
27,1 27,4
30,1 30,3
32 32,3

Termometro calibrado

°C

PR NN W W
O U1 O 01 O o1 O Ol

Tc = 1,0045Taf + 0,0926
R®= 0,99 Dp=0,2°C

10

20

30

Temdmetro Padréao °C

40
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Apéndice VI-Geometria do evaporador e condensador.

ORNL-DWG 81-4752

—f ENTRADA DE
s & REFRIGERANTE
= -
T .
@) e =
@) @) 3
o 0] =
(0] O ]
@) @) B
(0] (0] ]
- o o —
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«— > | | REFRIGERANTE
e I« >
1 1

I=Comprimento do trocador de calor
d= Largura do trocador de calor
Sl=espaco entre os tubos na direcédo da largura

St= Espaco na direcdo da altura entre os tubos
h = Altura do trocador de calor.
Nr= Numero de rows

Dnc=Diametro nominal dos tubos

Dec=Dnc=Diametro externo

esp=Espessura do tubo

Di= Dec -2*esp=Diametro interno dos tubos

L=Comprimento do trocador de calor

Nv=Numero de tubos por row (coluna horizontal)

Ntot=Numero total de tubos

Ltot=I*Ntot (Comprimento total de percurso do
refrigerante ao longo do trocador de calor)

h= Nvc. St

d=Nr*S_

Fp=Numero de aletas por metro

Nf=L*Fp= Numero de aletas do trocador de calor

Afr=L*h =Area frontal do trocador de calor

t= Espessura das aletas
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fc=2*Fp*L*Ntot* (S *St-3,14* (Dec”2/4)) (Area das aletas}
Atc= Ntotc*3,14*Dec*Lc* (1-Fpc*tc) (Area externa dos tubos expostos ao
fluxo de calor)

Atec=Afc+ Atc (Area total externa de troca de calor)

Atic=Ntot*|*3,14*Di (Area total interna de troca de calor)

Ai=3,14*Di*2/4 (Area da seccéo transversal interna)

Aec=3,14*Dec”"2/4 (Area da seccao transversal externa dos tubos).

Afree=I*Nv* (St-Dec) * (1-Fp*t) (Area minima de passagem do ar)

AFA=Dec* (1-Fp*t) /Di {Razao Area dos tubos expostos ao fluxo de calor/Area
interna de troca de calor}

Lambda=2*Fp* (S_*W,-3,14* (Dec”2/4)) /pi*Di (Razao Area das aletas/Area

interna de troca de calor)
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Apéndice VII- Métodos matematicos para a solucéo de sistemas de

equacoes algeébricas néo lineares

Entre os métodos matematicos utilizados na simulacdo de sistemas estao
basicamente os métodos de Newton, método de Quase Newton e o método de
substituicdo sucessivas, o qual é utilizado no software Engineering Equation Solver.
Nesta secdo, faremos uma breve descricdo dos principios utilizados nestes

métodos.

Método de Newton-Rapshon

Este método & iterativo e requer uma solucéo ou tentativa inicial das variaveis
ou incognitas Xi, Xz, X3, ... Xpque compdem o sistema de G1(X1 Xz, X3. Xy), G2(X1, X,

X3. Xn) Gn (X1, X2, X3. X)) equacdes nao lineares.

Neste método séo definidos os seguintes funcionais:
fL (X1, X5, X5 X)) = Gy (X, Xy, X5 ) = X

f, (X1 X5, X5 X)) = G, (X X, X,.
f3 (X1, X5, X5 X)) = G5 (X X, X,

L) =X,
L) =X

3

f (X, X5, X;5.... X)) =Gn(X, X,, X;....) = X,

O método consiste em se determinar os valores das variaveis X;, Xz Xs. .. Xn,
para os quais se anulam os funcionais:

Desta forma, ao se atribuir uma solucédo inicial as variaveis (X1t Xat Xat... Xnt),
os funcionais sao avaliados, e para cada iteracdo chegaremos a novos valores de
Xic, Xoc, Xac,... Xnc, até que as solucdes temporarias convergem para a solucao final
dentro de uma margem de erro estabelecido para os funcionais.

Em termos praticos, os funcionais fi f; f3. . . . .f, sGo desenvolvidas em série
de Taylor até a primeira derivada, sendo entédo obtidas todas as derivadas parciais

de todas as fun¢gBes com relacdo a todas as variaveis.
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afn (XltX2t,X3t,...Xnt )

(XX Xae Xo) = Fu (Kue Xoe Xgo Koo ) + ~ (X =X )+
1
Of (X3 Xy Xy X O (X3 Xy Xy, X
n( 1t aZ)'Z 3t,... I’1t)()(2t _XZC)+ n( 1t aZ)Z 3t,... nt)()<3t _ch) ............ +
2 3
afn (xltXZt,XBt,...Xnt) (xm _ ch)

oxn
Escrevendo na forma matricial, e incluindo todas as fungbes, o0 seguinte

sistema é obtido:

ifl afl ............... afl Xlt - ch fl
oX, 0oX, oX,,
—afz X —afz X =Xl |f,
oX, 0X, oX,
ofy o of
— ——1 | X5 = Xy | =f
oX, X, oX, | [ e T3
of o, o |k
aXl axg .............. axn nt = ne n

Resolvendo o sistema acima, Xi-Xic, € determinado, o qual ao ser subtraido da
altima solucéo temporaria (X; veino) resulta numa nova solucao temporaria de acordo

com a equacao (6.05) até que a convergéncia seja obtida.

,onde i=1, 2, 3,... n.

Método de Quasi-Newton

O método de Quasi-Newton é semelhante ao de Newton-Raphson apenas até
a primeira iteracdo. Nesta fase sdo calculados a matriz F dos funcionais fi, f f3  f,
e a matriz inversa H das derivadas parciais, através das quais se calcula o vetor
correcdo X pela seguinte equacéo :

X=-H.F
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A matriz inversa H que foi determinada na primeira iteracdo extraindo-se a
derivada parcial de cada uma das fun¢des com relacdo a cada variavel, sera
determinada a partir da segunda iteracdo, através da equacgdo abaixo que ndo exige
mais o célculo das derivadas parciais, 0 que facilita a resolucdo do sistema sem
perda da precisao.

(Xk _HkYk)'XkTHk
X" H.Y,

Hk+l = Hk +

Yk = Frs1-Fk € k e k+1 s@o o numero da iteracdo atual e da iteragcdo seguinte, sendo T
a transposta da matriz.

Este método foi utilizado por Oliveira (1996) na sua tese de dissertacdo de
mestrado, através de um codigo computacional desenvolvido em Fortran. Para isto,
foi necesséria a utilizagdo de equacdes analiticas de todas as propriedades do fluido
refrigerante como dados de sub-rotina para o programa principal.
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Apéndice Viii- Caracteristicas técnicas dos componentes da bancada

experimental.

Neste item, faremos uma descricdo das principais caracteristicas técnicas dos
principais componentes da bancada experimental: compressor, valvula de expanséo,

evaporador, condensador e dos medidores de pressao temperatura e vazao.

Compressor.

O compressor utilizado € do tipo semi-hermético de compresséo de vapor e
emprega o R12 como fluido refrigerante. Os principais dados técnicos sao:
Fabricante: Copeland
Modelo: KAN2-0050-IA 60 Hz, monofasico, 115 v.

Rotacg&o: 1750 rpm

Numero de cilindros: 2

Deslocamento volumétrico: 30,414 cm?® /revolugdo

Espaco nocivo: 5%

Capacidade de refrigeracéo e vazdo massica a -6,7 °C/48,9°C: 0,99kW;28,5 kg/h
Capacidade de refrigeracdo e vazdo massica a 7,2°C/54,4°C: 1,72kW ; 52,5 kg/h

Condensador.

O condensador é do tipo aleta plana resfriado a ar com tubos circulares, com
ventilador incorporado para permitir a convecgao for¢cada do ar.
Fabricante: Copeland
Dimensodes:
Altura: 300 mm
Largura: 43,99mm
Comprimento: 360 mm
Espacamento longitudinal entre os tubos (na direcdo da largura): 22 mm
Espacamento transversal entre os tubos (na direcdo da altura): 25,4mm

Numero de fileiras de tubos na dire¢do do escoamento do ar: 2
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Numero de Tubos: 24

Material dos tubos: Cobre

Diametro externo dos tubos: 10,2mm
Diametro interno dos tubos: 9,438mm
Aletas:

NuUmero de aletas por metro: 315
Espessura das aletas: 0,3302mm
Condutividade térmica: 237 W/m.K

Areas:

Area frontal: 0,108 m?

Area total externa de troca de calor: 2,845m?
Area total interna de troca de calor: 0,256 m?
Area ocupada pelas aletas: 2,597 m?

Area minima de passagem do ar: 0,05883 m?
Diametro hidraulico: 3,63mm

Evaporador.

O evaporador é do tipo aleta plana com tubos circulares e esta instalado no
interior do duto da central para a simulacdo da carga térmica do sistema através da
variacdo da vazdo massica do ar que o atravessa, insuflado pelo ventilador de
rotacdo variavel.

Fabricante: PA HILTON

Dimensodes:

Altura: 190,5 mm

Largura: 177,8 mm

Comprimento: 260 mm

Espacamento longitudinal entre os tubos (na direcdo da largura): 44,45mm
Espacamento transversal entre os tubos (na direcdo da altura): 38,1mm

Numero de fileiras de tubos na dire¢cdo do escoamento do ar: 4

Numero de Tubos: 20

Material dos tubos: Cobre

Diametro externo dos tubos: 17,17 mm
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Diametro interno dos tubos: 16,41mm
Aletas:

NuUmero de aletas por metro: 305
Espessura das aletas: 0,381mm
Condutividade térmica: 237 W/m.K

Areas:

Area frontal: 0,04953 m?

Area total externa de troca de calor: 4,886 m*
Area total interna de troca de calor: 0,2679 m?
Area ocupada pelas aletas: 4,638 m?

Area minima de passagem do ar: 0,02405 m?

Diametro hidraulico: 3,501mm

Valvula de expanséo.

A valvula de expanséao utilizada é do tipo termostatica, com as seguintes
caracteristicas técnicas:
Fabricante: Danfoss
Modelo: TF2
Orificio: 3 mm
Fluido refrigerante: R12
Faixa de trabalho:- 40/+10°C
Capacidade nominal a -40°C considerando a perda de pressao de 10bar: 2.1kW
Capacidade nominal a +10°C considerando a perda de pressao de 10bar: 5.2kwW
Comprimento do bulbo: 1, 5m.

Aquecedores elétricos da bancada.

No duto de insuflamento:

Fabricante: PA HILTON

Tipo: Resisténcia elétrica de arame de aco flexivel, com amperagem constante.
Poténcia elétrica dissipada: 1000W e 500W



No reservatorio de agua:

PA HILTON, 2500W e 1000W.

Termometros de bulbo seco e bulbo Umido.

Fabricante: PA HILTON
Comprimento: 300 mm
Resolucao: 0.2°C
Incerteza 70,2°C

Faixa de medic&o: 0 a 50°C

Termopares.

Tipo: Cr/Ni

Incerteza: 0,12°C

Mandmetros bourdon.

Succao:
Fabricante: PA HILTON

Resolucéo: 2kpa

Faixa de medic&o: 0 a 2000 kPa

Incerteza: *5kpa

Descarga:
Fabricante: PA HILTON

Resolucao: 5kPa

Faixa de medicéo: 0 a 3400 kPa

Incerteza: +16,3 kPa
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Medidor de vazé&o de refrigerante.

Fabricante: PA HILTON
Resolucao: 0.2kg/h

Faixa de medicéo: 0 a 90 kg/h
Incerteza: 0,0004kg/s

Medidor de vazao do ar.

Fabricante: PA HILTON
Diametro da placa de orificio: 160 mm
Escala de medicdo do mandémetro inclinado: 0 a 12 mmca

Velocidade méaxima do ar insuflado: 2,84 m/s

Medidor da velocidade e temperatura do ar do condensador.

Fabricante: Minipa
Faixa de medicdo de velocidade: 0a25m/s

Faixa de medic&o de temperatura: Oa 50°C
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