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RESUMO

Simulagoes numéricas do ciclo de refrigeracao por compressao de vapor sao amplamente
utilizadas em estudos paramétricos, projetos e otimizagdes de ponto de operagdo. Os
modelos dos trocadores de calor sao por zonas, separando as zonas de vapor superaquecido,
condensacdo e sub-resfriamento no condensador, e para o evaporador tendo as zonas
de evaporagao e vapor superaquecido. No compressor tem-se um modelo semi-empirico
amplamente utilizado na literatura, e no dispositivo de expansado, tem-se um tubo capilar
modelado por correlagoes empiricas. O ciclo foi simulado conectando-se os componentes
em série por aproximagoes sucessivas, onde ajusta-se os parametros operacionais por meio
de repetidas iteragoes até o modelo convergir. A simulacao é aplicada a uma bancada
de refrigeragao e validada usando valores experimentais. As andlises paramétricas foram
da variacao da temperatura de condensacao e a variacao da temperatura ambiente. Os
modelos apresentaram variagdes inferiores a 10% entre o experimental e o numérico, mesmo
ao simular o ciclo inteiro com apenas a temperatura ambiente e a pressao de condensagao

como parametros de entrada.

Palavras-chave: Simulagdo numérica. Ciclo de refrigeragdo. Transferéncia de calor.

Modelagem computacional.



ABSTRACT

Numerical simulations of the vapor compression refrigeration cycle are widely used in
parametric studies, designs and point-of-operation optimizations. The models of heat
exchangers are by zones, separating the zones of superheated steam, condensation and
liquid subcooling in the condenser, and for the evaporator having the evaporation and
superheated steam zones. In the compressor there is a semi-empirical model widely used in
the literature, and for the expansion device, there is a capillary tube modeled by empirical
correlations. The cycle was simulated by connecting the components in series by successive
approximations, where the operational parameters are adjusted through repeated iterations
until the simulation converges. The simulation is applied to a refrigeration bench and
validated using experimental values. The parametric analyzes were of the variation of
the condensation temperature and the variation of the ambient temperature. The models
showed variations of less than 10 % between the experimental and the numerical, even
when simulating the entire cycle with only the ambient temperature and the condensation

pressure as input parameters.

Key-words: Numerical simulation. Refrigeration cycle. Heat transfer. Computational

modeling.
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1 INTRODUCAO

Sistemas de refrigeracao e aquecimento sao amplamente utilizados em todo o mundo
em diversos ambientes industriais, comerciais e residenciais. Estes sistemas contemplam
diversas aplicacoes de refrigeracao, aquecimento e ventilagdo (HVAC - Heating, Ventilating
and Air Conditioning). Pode-se citar alguns exemplos mais cotidianos, como sistemas
frigorificos para conservacdo de medicamentos, carnes, laticinios, também aplicagoes
em conforto térmico nos equipamentos de ar-condicionado tanto para aquecimento e
resfriamento, exposicao de produtos congelados para venda, ventilacdo de centrais de
processamento de dados, entre outros. Dada sua ampla importancia, a refrigeracao é
uma area critica dentro da engenharia mecanica, onde uma preocupacao constante do
engenheiro é sempre buscar maquinas mais eficientes para as devidas condi¢oes operacionais,

otimizando a relagdo custo beneficio, atingindo o menor consumo de energia possivel.

Um grande aliado de maiores velocidades e menores custos de projeto é a simulagao
numeérica. Ela estima com precisao qual o sistema 6timo para uma dada aplicacao especifica.
A simulagao também permite a possibilidade de variagao dos parametros de projeto, como
por exemplo, a substituicao de um componente por outro com maior ou menor eficiéncia,
permitindo a previsdo de quais sdo os melhores componentes, reservando-se tempo e

recursos financeiros para a construcao de protétipos em condigoes otimizadas de operacgao.

No Laboratério de Ciéncias Térmicas e Hidraulicas (LCTH) do Departamento de
Engenharia de Produgao e Mecénica da UFJF, encontra-se uma bancada de refrigeragao
da marca Amatrol modelo T7082 que opera como refrigerador e bomba de calor por
compressao de vapor com o refrigerante R134a, existindo a necessidade para o laboratorio
de uma simula¢ao numérica de seu ciclo, com seus quatro componentes principais (conden-
sador, evaporador, compressor e dispositivo de expansdo), tanto para eventuais pesquisas

cientificas, quanto para aplicacao nas disciplinas do curso.

Academicamente, uma simulagdo numérica traz consigo uma série de conceitos e
logicas desenvolvidas especificas sobre o tema, que possuem tanto valor académico quanto

profissional.

1.1 OBJETIVOS

Este trabalho tem por objetivo principal simular numericamente o comportamento
em regime permanente da bancada de refrigeracao T7082, operando no ciclo de refrigeracao

por compressao de vapor.

Para se atingir este objetivo definiram-se os seguintes objetivos especificos.
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o Apresentar um breve marco tedrico, onde estao os tipos de modelos para os compo-
nentes do sistema de refrigeracao e da abordagem do ciclo;

¢ Modelar numericamente os principais componentes do sistema de refrigeragao por

compressao de vapor;
o Implementar os modelos desenvolvidos num software de simulagao numérica;

e Desenvolvimento e validacdo de um modelo para o ciclo de refrigeracgao utilizando os

componentes modelados;
o Realizar andlises paramétricas aplicada na simulacao desenvolvida;

o Apresentar as conclusoes e discussoes.

1.2 ESTRUTURA DO TRABALHO

De forma simplificada o trabalho esta organizado seguindo a seguinte estrutura.

e Cap. 1: Introducao ao trabalho e objetivos;

e Cap. 2: Revisao da literatura, ou marco tedrico, onde se esta discutido os métodos
de modelagem em trocadores de calor, compressor, dispositivos de expansao e as

escolhas feitas para a simulacao;

o« Cap. 3: Modelos matematicos do componentes do ciclo: trocadores de calor

(condensador e evaporador), compressor e tubo capilar;

o Cap. 4: Simulagao e Validagdo dos componentes do ciclo. Apresenta a solucao
numérica de cada componente: condensador, evaporador, compressor, tubo capilar,

a metodologia e a validagao individual de cada componente;

o Cap. 5: Solugdo numérica do ciclo, onde estd apresentado os algoritmo criado para

resolver o ciclo, sua validacao experimental e os resultados obtidos pela simulagao;

e Cap. 6: Analise de dados, nesta sessao é apresentado duas analises do paramétricas

da simulacao implementada;

e« Cap. 7: Conclusao e recomendacao para trabalhos futuros, nesta sessao é apre-
sentado uma andlise critica dos procedimentos desenvolvidos deste trabalho ¢ as

recomendacoes para trabalhos futuro.
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2 MARCO TEORICO

Historicamente, as simula¢des numéricas passaram a ser um toépico de interesse
na area da refrigeracao a partir da década de 80, onde com o avango da computagao
comegou a implementacdo de modelos numéricos para expressar o funcionamento dos
trocadores de calor e as propriedades dos fluidos, como em Murphy et al., (1986) e
MacArtur et al., (1989). Na década de 90, com a forte motivagao da substituigdo dos
CFCs por novos fluidos refrigerantes, as simulagoes computacionais se tornaram fonte
priméria nas pesquisas utilizadas em Jung et al., (1991) e Sami et al., (1996). Com o
constante avanco e busca de sistemas cada vez melhores e mais eficientes, as simulagoes
numéricas atualmente sao amplamente utilizadas tanto quanto ferramentas de projeto
desde o componente especifico, como também do ciclo em um todo comunicando seus

componentes e para pesquisas cientificas.

No desenvolvimento de uma simulagao deve-se atentar a trés quesitos basicos:
estabilidade, velocidade e acurdcia. Porém, estas caracteristicas sao conflitantes e escolhas

devem ser feitas ao priorizar o que se deseja obter, Ding et al., (2007).

Compreendendo-se estabilidade a capacidade do programa funcionar para um amplo
espectro de possibilidades, a velocidade como sendo o custo computacional e a acurdcia a

precisao, ou a capacidade da simulagao descrever um sistema real.

2.1 TECNICAS DE RESOLUCAO DE SISTEMAS

As simulagoes de sistemas de refrigeracao por compressao de vapor sao separadas
em duas categorias: regime permanente e regime transiente. As simulagdoes em regime
permanente sao utilizadas para prever a performance do equipamento em operacao, e
também no projeto de sistemas HAVC. As simulagoes em regime transiente sao utilizadas
em projetos de sistemas de controle de parametros, como por exemplo a implementagao
de atuadores e/ou controladores, explicado pelos autores em Qiao et al. (2010). Para os
autores, uma simulacao ideal deve ser numericamente eficiente, veloz, estavel, precisa e
genérica.

Os sistemas de refrigeracao por compressao de vapor possuem quatro componentes
béasicos: compressor, condensador, dispositivo de expansao e evaporador. Ao desenvolver
uma simulac¢ao, cada um destes componentes devem ser modelados por equag¢oes matema-
ticas que expressam seu funcionamento mecanico, termodindmico e de escoamento, em
seguida a defini¢do de como estes componentes se comunicam na simulacdo (dados de

entrada e salda de cada modelo).

Existem basicamente duas formas de abordar a solucao de sistemas definido por
Winkler, (2008).
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o Aproximagao sucessiva (modular), onde cada variavel é resolvida antes de se passar

para a proxima variavel desconhecida;

o Aproximagdao simultinea (global), que utiliza um solver ndo-lincar para a resolver

todas as variaveis simultaneamente.

A aproximacgao sucessiva, ou seja, uma estratégia modular de cédlculos onde cada
componente é calculado individualmente antes de se passar para o préximo, funciona bem
em configuragoes simples de sistemas, porém uma vez que o ciclo fica complexo como é o
caso de ciclos multiestdgios (com fluxo dividindo e convergindo), se torna muito complexo
o desenvolvimento de sistemas iterativos eficientes, segundo os autores em Qiao et al.,
(2010). Outro alerta dos autores é que uma alteracao no ciclo pode gerar uma grande
alteracao no conjunto solugao apresentado. Entretanto este método possui o mérito de
ser genérico e eficiente, outra justificativa desse método é que a solugao apresentada,
usualmente relatada a um equipamento especifico e possui uma otimizagao mais simples

em relagdo a aproximagao simultanea.

A aproximagcdio simultanea que é capaz de resolver qualquer configuracao de sistemas,
é justificada quando se deseja utilizacdo de um esquema baseado em componentes, neste
método de solugao é possivel dissociar o solucionador do sistema com os modelos dos
componentes, onde o solucionador apenas necessita de saber a conexao entre os componentes
(as varidveis de entrada e saida de cada modelo) para realizar o balanco de massa, energia
e momento. As vantagens desse método estdo na generalidade e flexibilidade, ndo é
necessario se modificar o programa para modelar um ciclo diferente, ou alterar algum
componente. Os autores em Winkler et al., (2008) compararam os trés métodos mais
comuns de solu¢ao de equagdo nao linear, o de Newton-Raphson, quasi-Newton utilizando

o método Broyden e Powells.

Os softwares geralmente utilizam o método de Newton-Raphson para a convergéncia

numérica para sistemas de aproximagao simultanea.

2.2 MODELAGEM DOS COMPONENTES DO SISTEMA DE REFRIGERACAO POR
COMPRESSAO DE VAPOR

Os quatro componentes principais do sistema de refrigeracado por compressao de

vapor sao mostrados na figura 1.
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Figura 1 — Esquema do ciclo ideal de refrigeracdo por compressao de vapor.
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A seguir serao apresentados as principais estratégias na literatura para a resolucao

dos componentes principais.

2.2.1 Tipos de modelos do Compressor

O compressor é o coragao do sistema de refrigeragao por compressao de vapor e
responsavel por determinar a capacidade do sistema junto o dispositivo de expansao (QIAO
et al. 2010). O tipo de compressor mais utilizado nesse tipo de sistema é o reciproco. Este
componente é responsavel pela maioria do consumo de energia do sistema de refrigeracao,

portanto a eficiéncia do compressor é um ponto chave no projeto de um sistema.

Existem na literatura varios modelos para compressores, porém eles podem ser
divididos em trés categorias definidas pelos autores em Zhao et al., (2009), e serdo vistos a

seguir.

e modelos black-box;
e modelos gray-box;

o modelos white-box.
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Os modelos black-box, também sdo conhecidos como modelos baseados em mapas de
funcionamento (map-based models), (SHAO et al. 2004). Sao baseados em extensos dados
experimentais de funcionamento do compressor modelado, os seus dados sdo extraidos de
curvas de ajustes polinomiais dos parametros de performance, podendo citar vazao mdssica,
poténcia e temperatura de descarga. Estes tipos de modelos sdo os mais simples, pois nao
consideram nenhum parametro fisico e geométrico do equipamento real simulado. Este
tipo de modelo é bem limitado, sendo dependente de apenas dos dados prévios, também
nao possuem capacidade de extrapolacao de valores, devido a baixa acurdcia e sao validos

apenas dentro das condi¢bes previamente mapeadas.

Os modelos gray-bozx, ou "modelos baseados em eficiéncia’, ou modelos "semi-
empiricos”, (JABARBO et al. 2002). Sao baseados na compressao ideal e utilizam as
relagoes termodinamicas para encontrar as eficiéncias volumétrica e isentropica. Pelo fato
destes modelos derivarem de parametros fisicos possuem boa aproximagao de extrapolacao,
em geral baixo custo computacional e sdo muito utilizados para se prever a performance
do compressor (QIAO et al. 2010).

Os modelos white-box, também conhecidos sdo como modelos-detalhados (CHEN et
al. 2002), este método requer vérias configuragbes que simulam varios comportamentos
fisicos que ocorrem no compressor. Pode-se listar algumas delas, a compressao do fluido
de trabalho, a transferéncia de calor entre o gas e a estrutura do compressor, a dissipacao
de calor da carcaca, as perdas mecanicas por atrito, quedas de pressao, caracterizagao do
escoamento. Estas simulagoes sdo complexas e baseadas em CFD (computer fluid dynamics).
Simulacoes deste nivel de detalhamento sao utilizadas para projetos de compressores. Sua
implementagao em um ciclo de refrigeracao possui elevado custo computacional e nao é

recomendado pelos autores em Qiao et al. (2010).

2.2.2 Tipos de modelos para trocadores de calor

O ciclo de refrigeracdo por compressdao de vapor possui necessariamente dois
trocadores de calor (figura 1). Um trocador para rejeitar calor para a fonte quente e outro
para absorver calor da fonte fria. Nestes trocadores de calor ocorre a mudanca de fase do
fluido refrigerante, onde a energia térmica é transferida do fluido, ou para o fluido com o
ambiente externo ao trocador. Devido a este fendmeno o evaporador é responsavel por
absorver energia térmica do ambiente externo e o condensador por rejeitar calor para o

ambiente externo.

De acordo com os autores de Qiao et al., (2010) os trocadores de calor podem ser

modelados de quatro formas caracteristicas.

» modelos de parametros concentrados (lumped parameters model);

« modelos de zonas (moving boundary model);
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« modelo de pardmetros distribuidos (finite volume models);

« modelo tubo a tubo (tube-by-tube models).

Os modelos de parametros concentrados sao os mais simples, o trocador de calor é
tratado como um tnico volume de controle. O coeficiente global de transferéncia (U), as
propriedades fisicas e térmicas do refrigerante sdo todos considerados constantes. Neste
modelo o método da diferenga de temperatura média logaritmica (LM T D) e o método da
efetividade NTU (em portugués NUT, Namero de Unidades de Transferéncia), (¢ — NTU)
sao os mais utilizados por se utilizarem de parametros concentrados. Estes modelos nao
consideram a mudanca de fase no trocador de calor, assim no caso de evaporadores e
condensadores possuem erros razoaveis. Entretanto segundo Qiao et al., (2010) os modelos
de parametros concentrados sao geralmente aplicados nos ciclos em que uma analise

qualitativa ¢ suficiente para o estudo de caso.

Nos modelos de zonas o trocador de calor é sub-dividido em diferentes volumes de
controle, baseando-se no estado fisico do fluido refrigerante, onde as areas delimitadas sao:
vapor-superaquecido, liquido sub-resfriado e regido de transi¢ao de fase. Onde cada sessao
dessa ¢ considerada um tnico volume de controle com o fluido refrigerante apresentando
propriedades constantes. Qiao et al. (2010), afirmam que esses modelos sdo mais precisos

que os de parametros concentrados e ainda apresentam favoravel velocidade computacional.

Nos modelos de parametros distribuidos, ocorre a divisao do trocador de calor em
finitos volumes de controle conectados entre si independentes da fase do refrigerante, onde
cada volume de controle é computado individualmente e em sequéncia. Sao calculadas
as propriedades termofisicas e condi¢oes de escoamento, onde a saida de dados de cada
volume de controle alimenta a entrada do préximo (QIAO et al., 2010). Os autores também
afirmam que para os modelos de pardmetros distribuidos é necessario uma boa avaliacao da
velocidade computacional versus precisao, pois um detalhamento muito grande do trocador

nao aumenta tanto a precisao, mas o custo computacional aumenta vertiginosamente.

Os modelos até entao apresentados consideram que as condigoes do fluxo de
refrigerante e ar sdo constantes e uniformes ao longo da aleta e dos tubos, as condigoes
de assimetria que ocorrem em um trocador de calor podem ser computadas ao se utilizar
o método tubo-a-tubo. Qiao et al., (2010) explicam que nestes modelos o tubo pode ser
dividido em um tnico volume de controle ou fragmentado em sub-volumes de forma a
considerar as assimetrias. Assimetrias essas de escoamento, varia¢oes nas propriedades do
refrigerante e ar, acimulos de pressao, entre outros. Dos modelos amplamente utilizados
este é o mais preciso, porém o mais custoso computacionalmente, a aplicacao destes

modelos é indicada para projeto e/ou andlise de um trocador de calor individual.
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2.2.3 Tipos de modelos do Dispositivo de expansao

Os principais tipos de dispositivo de expansao para sistemas de refrigeragao por
compressao de vapor, sao o tubo capilar, vdilvula termostdtica e vdlvula automdatica, onde a
escolha de qual se deseja utilizar depende das caracteristicas operacionais do sistema e do
projeto envolvido. A principal valvula é a termostatica, onde se controla a temperatura de

superaquecimento do refrigerante na saida do evaporador.

O dispositivo de expansao é responsavel pela queda de pressao do sistema, separando
a linha de fluido de alta pressdo para baixa pressao. O refrigerante geralmente entra no
tubo capilar como liquido sub-resfriado a temperatura superior ao ambiente, ou baixo
titulo, sofrendo a expansdo saindo com titulo médio e baixa temperatura (inferior a cdmara

fria).

O tubo capilar é um tubo de 1 a 6m de comprimento e 0,5 a 2mm de didmetro
interno amplamente utilizado em sistemas de refrigeragdo com capacidades de até 10kW.
No tubo capilar a condigdo transiente é sempre temporaria, devido ao fato de nao haver
uma regulagem de vazao ou queda de pressao, ou qualquer tipo de controle, assim o sistema
sempre circula em regime permanente, onde a vazao massica bombeada pelo compressor é
a mesma que passa pelo tubo capilar. Outra caracteristica importante deste dispositivo é
que o sistema de refrigeragao, ao ser desligado, fica com a mesma pressao em todos os
pontos, facilitando assim a partida do compressor, (STOECKER, 1985).

Qiao et al. (2010), classificam as simulagoes dos dispositivos de expansao em dois

tipos.

» modeclos bascados em correlagdo (correlation-based models);

« modelos de pardmetros distribuidos (distributed parameter models).

Os modelos baseados em correlagoes tendem a calcular a vazdo massica considerando
a pressao de saida e as condigoes de entrada do fluido (STOECKER, 1985). Estes modelos
sao um conjunto de equagodes que possui boa precisao em regressao linear dos dados
experimentais, mas baixa capacidade de extrapolacdo. Outra desvantagem deste tipo de
modelo é que as equagoes elaboradas tendem a ser dependentes do fluido refrigerante
utilizado, e para alguns refrigerantes simplesmente esse modelo nao funciona (QIAO et al.

2010). Os modelos correlacionados sao simples e eficazes para as condi¢oes operacionais.

Na literatura o principal modelo por correlagdo encontrado é proposto por Wolf et
al., 1998 utilizando o teorema de Buckingham 7, feito a partir de pardmetros adimensionais

em uma ampla gama de dados coletados para diferentes fluido refrigerante.

Os modelos de parametros distribuidos, assim como o modelo para trocador de

calor estes modelos consideram o escoamento homogéneo, onde o escoamento no tubo
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capilar é classificado e realizado uma série de consideracoes fisicas sobre o que acontece
no escoamento (QIAO et al. 2010). Assumindo que o escoamento bifdsico pode ser
considerado como homogéneo ou nao, tem-se que este modelo é subdividido em dois
sub-tipos de modelos. Modelos de fluzo homogéneo (BANSAL & RUPASINGH, 1998) e
modelos de fluro separado (DING, 2007).

Ao se considerar os fendmenos fisicos exitem quatro regioes tipicas no tubo capilar:
regiao de liquido sub-resfriado, regiao liquida metaestavel, regiao bifasica metaestavel e
regido bifasica de equilibrio (VALLADARES et al. 2002)

Tanto para os modelos correlacionados quanto os de parametros distribuidos, os
dispositivos de expansao podem ser considerados adiabdticos ou nao-adiabdticos. Nos
sistemas de refrigeracao simples, sao considerados adiabaticos devido ao fato que a troca
térmica do refrigerante com o ambiente durante a expansao é desprezivel em comparacao
com o salto entalpico no dispositivo de expansao, enquanto em sistemas que operam
em condic¢bes especiais, como por exemplo o ar condicionado automotivo, os efeitos de
transferéncia de calor no tubo capilar e na tubulagao devem ser considerados (MELO et
al. 1999).

2.3 MODELOS IMPLEMENTADOS

Na bancada Amatrol T7082 pode-se identificar os quatro componentes principais

apresentados na figura 2

Figura 2 — Bancada Amatrol T7082 em destaque os componentes principais.
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A modelagem do ciclo, se inicia pelos componentes mais importantes, que vao

definir a qualidade e o custo computacional bruto da simulacdo. Estes componentes sao
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os trocadores de calor, que a partir do seu detalhamento de modelo, fornecem uma base

para a modelagem dos demais componentes e do ciclo.

Para os trocadores de calor foi aplicado o modelo de zonas, que considera o
condensador em trés zonas (vapor superaquecido, saturagao e liquido sub-resfriado) e o

evaporador em duas zonas (evaporagao ¢ vapor superaquecido), detalhados a seguir.

O compressor, ¢ modelado utilizando um modelo gray-box, ou seja, um modelo
semi-empirico. O tubo capilar é modelado por correlacoes empiricas. Estes modelos
escolhidos apresentam uma precisao equivalente ao modelo escolhido para os trocadores

de calor e este foi limitado pela incerteza experimental nos medidores da bancada.

A partir dos modelos dos componentes, o ciclo ¢ modelado utilizando-se o método da
aproximagdo sucessiva, para o sistema operando em regime permanente por ser considerado

como um sistema simples.
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3 MODELAGEM DOS COMPONENTES DO CICLO DE REFRIGERA-
CAO

Neste capitulo sao apresentados os modelos matematicos dos trocadores de calor, do

compressor e do tubo capilar, que sdo os componentes principais no ciclo de refrigeracao.

3.1 MODELO TROCADORES DE CALOR

O ciclo de refrigeragao e portanto, a bancada didatica possuem dois trocadores de
calor. Os trocadores em estudo possuem mudanga de fase, sao eles: um condensador e
um evaporador. Os trocadores de calor estudados mostrados na figura 2 sao classificados
como: escoamento cruzado (cross-flow), e também podem ser classificados como trocadores
compactos com aletas (KAYS & LONDON, 1984), com o fluido externo (ar) nado-misturado

e o fluido refrigerante (R134a) misturado.

Ambos os trocadores, evaporador e condensador, possuem a mesma geometria,
distinguindo entre si parametros operacionais, como por exemplo os estados de entrada do

refrigerante e as velocidades do ar escoando por conveccao forcada.

Para o balango de encrgia dos trocadores podem ser utilizados o métodos da
diferenca de temperatura média logaritmica (LMTD - Log mean temperature diference),
ou o método da efetividade-NTU (e — NTU).

O método da LMTD ¢ utilizado quando as temperaturas de entrada e saida dos
fluidos quente e frio sao conhecidas ou podem ser determinadas a partir do balango de
energia. Uma vez conhecido o valor da LMTD, as vazoes massicas e o coeficiente global de
transferéncia de calor, a area de transferéncia de calor do trocador pode ser determinada
(CENGEL, 2012). Por isso, o método LMTD ¢ indicado para projetos quando se define o

tamanho do trocador para um ponto de operagao descrito.

Ja o método ¢ — NTU utiliza das vazoes massicas dos fluidos quente e frio, das
temperaturas de entrada, do tipo e da geometria do trocador de calor para determinar a
taxa de transferéncia de calor e as temperaturas de saida dos fluidos quente e frio. Ou
seja, toda a geometria é conhecida, mais as temperaturas de saida nao sao (CENGEL,
2012). O ¢ — NTU é utilizado para simulagoes onde se tem um componente determinado

e deseja-se obter os estados de saida dos fluido.

Como referéncia para a elaboracao dos modelos por zonas utilizou-se as seguintes
referéncias: o artigo de Costa & Parise (1993), o livro Heat Transfer por Nellis & Klein
(2009) e a dissertacao de mestrado de Matos Zigmantas (2006). Sendo o livro de Nellis &

Klein (2009) a principal referéncia utilizada.

Os trocadores de calor sao divididos em zonas. Cada zona representa uma fase do

fluido refrigerante.
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O condensador tem a fun¢ao de receber um vapor superaquecido, condensar todo
esse fluxo de fluido, e continuar alimentando o sistema com um liquido sub-resfriado na
maior parte das vezes, entao ele pode ser divido em trés zonas distintas de acordo com
o estado do fluido em escoamento nos moldes do modelo por zonas, conforme mostrado o

na figura 3.
Figura 3 — Zonas dos trocadores de calor.

Disp. Expansao

D<l—

VAP

ESH [«

Condensador
]
»| SH P SAT | SC
|
Evaporador

Compressor

Fonte: O autor.

O condensador é dividido em:

« zona de vapor superaquecido [sh];
 zona de transicdo de fase ou zona de condensagao [sat];

» zona de sub-resfriamento [sc].

O evaporador tem como fungao receber uma mistura liquido vapor, evaporar todo
esse fluxo e em uma situagao ideal fornecer vapor superaquecido para o compressor,
pode entao ser dividido em duas zonas distintas de acordo com o estado do fluido em

escoamento, como mostrado na figura 3.

O evaporador é dividido em:

 zona de evaporagdo [vap];
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 zona de vapor superaquecendo [esh].

Cada uma dessas cinco zonas descritas acima sdo consideradas e analisadas como
um trocador de calor independente dentro de um sistema. O balango de energia, a aplicagao
do e — NTU e o calculo do coeficiente global de transferéncia de calor (U) é individual

para cada uma dessas zonas.

Basicamente cada uma dessas zonas sdo calculadas da seguinte forma:

e equacoes de balanco;
e equacoes de efetividade;
o equacoes do coeficiente global e coeficientes de troca de calor.
O modelo adotado conta com as seguintes hipoteses simplificadoras.
e queda de pressao desprezada durante a passagem do refrigerante no condensador e
aplicada uma queda de pressao percentual com base na média dos dados coletados;
e nao ha queda de pressao do evaporador;
o coeficientes de troca de calor constantes em cada zona (sh, sat, sc, vap e esh);
« utiliza-se a temperatura de bulbo seco e a umidade é desprezada;
« a resisténcia de condugao do calor pela parede do tubo é desprezivel (Reonq);
« resisténcia a incrustacao dentro do tubo desprezivel (R );

e escoamento dos fluidos dos trocadores modelados por ambos sem-mistura, devido
o fato de que a literatura justifica que é mais correto se utilizar essa correlagao
para o ¢ — NTU que a ndo-misturado/misturado em modelos numéricos (NELLIS &
KLEIN, 2009).

Na figura 4, esta a ilustracao do modelo dos trocadores de calor da bancada, ambos
possuem geometria e construcao idénticas, diferindo apenas a sua func¢ao no ciclo de

refrigeracao como um todo.
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Figura 4 — Configuragdo geométrica dos trocadores de calor.

w

fonte: O autor.

Onde na figura 4 tem-se os seguintes dados:

¢ Qual o refrigerante e seu estado termodinamico;

— 1hp = vazao massica do refrigerante;

— Pgr = pressao de entrada do refrigerante;

— Thr,n = temperatura de entrada do refrigerante;
o Os valores do escoamento do ar externo;

— Vi = Vazao volumétrica do ar na entrada;

— Thirin = Temperatura do ar na entrada;
e W = comprimento da face frontal do trocador de calor;
e H = altura da face frontal do trocador de calor;
e L = espessura do trocador de calor;
e Nirow = nimero de linhas de tubos;
e N;co = ntmero de colunas de tubos;
e 55, = espagamento horizontal entre os tubos;

e s, = espacamento vertical entre os tubos;
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e D, = espessura externa do tubo;

e th = espessura da parede do tubo;

e e = rugosidade superficial interna do tubo;
o thy;, = espessura da aleta;

e Dyin = passe da aleta.

3.1.1 Condensador

O modelo de trés zonas desenvolvido foi estabelecido com base na geometria e as

consideragoes do trocador de calor que se encontra na bancada utilizado.

Figura 5 — Divisoes do condensador.

Zona de vapor Zona de Zona de
——>»| superaquecido » condensagdo sub-resfriamento ———»
Entrada [sh] [sat] [sc] Saida

A 4

fonte: O autor.

Na figura 5 estao ilustrados as diferentes zonas que foi dividida o modelo do

condensador para cada estado do refrigerante durante o escoamento.

O modelo desenvolvido para as trés zonas, determina entao a proporcao de cada
regidao do trocador de calor mostradas na figura 5 a partir do balanco de energia e

propriedades termodindmicas e condigoes fisicas modeladas.

No diagrama P-h figura 6, ilustra de forma exemplificada a variacao de fase do

fluido refrigerante durante a sua passagem no condensador.
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Figura 6 — Exemplo de uma possivel trajetéria dos estados do refrigerante no condensador.

510" R134a
4
10 i Znna.de Zona de
sub-resfriamento saturagéio
[sc] [sat]
LY Pl m
— saida M - CO°C 508G =#—=| entrada
(1] 103 | 40°C F e R
o 30°C Zona de vapor
= Superaquecido
-
102}
1 01 1 L 1 L 1 1 A
50 100 150 200 250 300

h [kJ/kg]

fonte: O autor.

3.1.2 Evaporador

O modelo utilizado para o evaporador considera duas zonas conforme mostrado na

figura 7, proporcionando se estimar o estado de saida do refrigerante.

Figura 7 — Regides discretizadas para o modelo evaporador.

Zona de Zona de vapor
—» evaporagdo » superaquecendo ——>
entrada [vap] [esh] saida

fonte: O autor.

Determina-se a propor¢ao de cada uma dessas regioes mostradas na figura 7 a

partir do balanco de energia, propriedades termodinamicas e condigoes fisicas modeladas.

No diagrama P-h da figura 8 pode-se observar de forma exemplificada a variacao

de fase no refrigerante durante sua passagem no evaporador.
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Figura 8 — Exemplo de uma possivel trajetéria dos estados do refrigerante no evaporador.

et R134a
10*}
'a‘ 1 03 | evi':;t:;a
o [efh]
7 | S " .
entrada g
- =
Zona de vapor
102 I Super?jsl;:]rendc
10’ - : - - - N
50 100 150 200 250 300
h [kJ/kg]

fonte: O autor.

3.1.3 Equacoes de balango e efetividade

Nesta primeira parte do modelo, sao apresentadas as equagoes do balango de
energia e massa utilizadas de forma geral em cada zona dos trocadores e em seguida

apresentada as particularidades de cada uma delas.

Conforme explicado, os modelos utilizam o método e — NTU e cada zona possui
seu balanco interno. Aparte da determinagao dos coeficientes globais de cada zona de
transferéncia de calor que sao descritas posteriormente, para o balanco, sdo considerados o

conhecimento prévio das resisténcias térmicas.
Assim na forma geral o balango:

A capacidade térmica do refrigerante (Cg) ¢ dada por:

CR = mR *Cp.R (31)

Onde:

e 7Thpg é a vazdo massica de refrigerante;

» ¢,r ¢ o calor especifico do refrigerante.
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A capacidade térmica do ar é:

Cair = mair-cp,air (32)

Onde:

e Mgy € a vazao massica de ar que passa no trocador de calor;

e Cpair € 0 calor especifico do ar.

A capacidade térmica minima (C,,;,) e maxima (C,q,) da zona é obtida por:

Coin = MIN(C, Cisr) (3.3)

Cmam - MAX(CRa Cmﬁr) (34)

A taza de troca de calor (¢) é dada por:

q = mR(hR,in - hR,out) (35)

Onde:

e hpin € a entalpia do refrigerante na entrada da zona;

e hpou ¢ a entalpia do refrigerante na saida da zona.

Os trocadores de calor sdo de fluxo cruzado, logo utiliza-se as relagdes e — NTU.

A maior taxa troca de calor (¢ma.) possivel é dada por:
Qmax = Cmm (TR,in - Taz’r.in) (36)
Onde:

o Trin € a temperatura de entrada do refrigerante;

o Thirin € a temperatura de entrada do ar.

A efetividade da zona é dada por:

(3.7)
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A razdo de capacidades térmicas (C,) é:

Cmin
Cmaw

C. = (3.8)

Aplicando-se a hipdtese simplificadora que considera para a simulagao numérica
ambos os fluidos sem mistura. Pode-se determinar, o NTU - numero de unidades de

transferéncia, através da seguinte equacao a seguir:
Para o refrigerante em estado monofasico:

NTU2

— {eap(~C.NTU*™) — 1}] (3.9)

5=1—expl

A equacgao 3.9, representa a relacao da efetividade com o NTU, ela é dada de
acordo com a caracteristica do trocador de calor em estudo, no caso é considerado como
escoamento cruzado com ambos os fluidos sem mistura de acordo com Nellis & Klein,

(2009) e pode ser encontrada nos livros de transferéncia de calor.

A condutéancia da zona é dada por:

UA = Cpin NTU (3.10)

Particularidades de cada zona:

O balango acima descrito é o mesmo para as cinco zonas, porém durante a passagem

do refrigerante pelos trocadores de calor sua fase sofre mudanca.

Assim, de forma simples para entendimento do leitor cada uma das cinco zonas

existem particularidades:

[sh, sc e esh] - Zonas monofésicas:
« Balango normal, conforme acima descrito.
[sat e vap| - Zonas de transi¢ao de fase:

e (p é infinito, portanto desprezado;
® Cmm = Cair;
« A Eq. 3.9 é substituida por: NTU = —In(1 —¢).

Particularidades do condensador:

A entalpia do refrigerante na saida do condensador (hg ), dada por:



41

Gsc
hR,out = hR,l,sat - (311)
mp

Onde:

e (s ¢ a taxa de troca de calor na sessao de sub-resfriamento do condensador;

* hpisa ¢ a entalpia do refrigerante liquido saturado.

A temperatura de saida do refrigerante saindo o condensador é calculada através

das tabelas das propriedades do refrigerante.

A tazxa total de transferéncia de calor no condensador (Geonq) ¢ dada por:

q.cond - QSh + QSat + QSC (312)

A temperatura de saida do ar pelo condensador é dada por:

Tair,out = Tair,in + .q& (313)

air Cp,air

Particularidades do evaporador:

A entalpia do refrigerante na saida do evaporador (hgout.), dada por:

Cjesh
hR,out,e - hR,v,sat + (314)
mp

Onde:

o hpesat € aentalpia de vapor saturado;

e Gesn € a quantidade de calor trocado na zona de vapor superaquecendo.

A temperatura do refrigerante saindo o evaporador é calculada através das tabelas

das propriedades do refrigerante a partir de hg oue € da pressao do refrigerante.

A taza total de transferéncia de calor no evaporador (Ge,q,) € dada por:

QCfua = ijap + Qesh (315)

A temperatura de saida do ar pelo evaporador (Tuir oute) €é:

Tair,out,e = Tair,in - ﬂ (316)

MairCp,air
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3.1.4 Equagoes do coeficiente global

A condutancia de cada zona é calculada a partir da seguinte forma:

1

UA =
Rtot

(3.17)

Onde:
e R, ¢ a resisténcia térmica total.

A resisténcia térmica total é a soma das demais resisténcias térmicas do sistema

em estudo, como pode-se observar:

Rtot = Rzn + Rf,in + Rcond + Rout (318)

Onde:

e R;, é a Resisténcia a convecgao entre o refrigerante e a superficie interna do tubo;

o Ryin € a Resisténcia ao incrustamento que ocorre na parede interna do tubo (despre-

zada);
o Reona € a Resisténcia de condugao do calor pela parede do tubo (desprezada);

e R, € a Resisténcia de conveccao entre o ar e a parede das aletas e a area exposta
do tubo.

Entao, cada uma dessas resisténcias precisa ser calculada em sua respectiva partici-
pacao.

Assim, cabe introduzir aqui algumas relagoes geométricas a partir dos dados de
entrada previamente estabelecidos na Figura 4, essas relagdes sao utilizadas para o calculo

dos coeficientes de transferéncia também.

O comprimento total do tubo (L) € definido por:

Ltube = Nt,roth,colW (319)

Area frontal total aletada (As fintot), Area frontal total sem aleta (Asunsin) € 2

Area frontal total de superficie exposta (Asor) sao definidas:

W wD?

out 3.20

As,fin,tot =2 <HL - Nt,roth,col

thtin
As,unfin = 7"'DoutLtube (1 - —f> (321)
Pfin
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Atot = As,fm,tot + As,unfm (322)

A Temperatura média de entrada (7,,,) é dada por:

T (TR,m + Tair,in)
Tavg = 9

A vazdo maéssica do ar (771, ), utilizada no balanco de energia e no célculo da

(3.23)

condutancia é definida por:

maz'r = pair%ir (324)

O didmetro interno do tubo (D;,) é dado por:

Din = Dou — chfin (325)

A resisténcia de convecgio externa (Ryy) € dada pela férmula:

1

Rout =
NoQout Atot

(3.26)
Onde:

e 1, é a eficiéncia total da superficie;

e (v, € 0 coeficiente de transferéncia de calor externo.

Entéo, a resisténcia térmica a convec¢do externa da zona em estudo (Rout »ona) €

dada por:

Rout
Rout,zona = fzon; (327)

Onde:
e f.ona € & porcentagem do trocador de calor que se destina a zona em andlise.

A resisténcia térmica a convecgio interna (R;,) é dada por:

1
Ry — ——— 3.28
QRWDianona ( )
Lzona = fzona ’ Ltube (329)

Onde:
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e L.one € 0 comprimento linear de tubulacdo da zona em analise;

e ap ¢ o coeficiente de transferéncia de calor entre o refrigerante e a parede do tubo

do trocador de calor para a zona cm estudo.

3.1.5 Cocficientes de transferéncia de calor

Para a realizagao do cédlculo das resisténcias térmicas do condensador e do evapo-
rador, sao utilizados os coeficientes de transferéncia de calor (ag) para as diversas fases

do refrigerante.

Assim para definir tais correlagbes em seus respectivos modelos numéricos optou-
se por colocar separadamente dos modelos, devido ao fato de que essas correlagoes
apresentadas nessa sessao sao utilizadas mais de uma vez entre os dois modelos conforme

apresentado no esquema da figura 9.

Figura 9 — Esquema da relagdo entre as zonas e os coeficientes de transferéncia de calor.

. Qout .
Sessao: usado em todas Sessado:
_ as cinco zonas -
[sh]
aR,sat aR,vap [V(Jp]
Condensador |— [sat/ —| Evaporador
&R mono > [esh]

[sc]
fonte: O autor.

Onde:

e,y € o coeficiente de transferéncia de calor por conveccao externa;

* Q'R mono € O coeficiente de transferéncia de calor por conveccao interna para escoamento

monofasico;
o apsqa € 0 coeficiente de transferéncia de calor para a condensagao do refrigerante;

* QR ¢ 0 coeficiente de transferéncia de calor para a evaporagao do refrigerante.

Durante o escoamento do refrigerante nos trocadores de calor o refrigerante possui

particularidades: ou ele estd monofasico, ou ele esta condensado, ou evaporando.
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A correlagao para o escoamento monofasico funciona tanto pra vapor quanto liquido,
ja as correlagoes para os fendmenos da condensacao e evaporac¢ao sao muito distintas

necessitando de uma para cada caso conforme mostrado na figura 9.

3.1.5.1 Coeficiente de transferéncia de calor por convecgao externa (vou: € 7,)

Um dos maiores desafios para o modelo dos trocadores em estudo é justamente
encontrar o coeficiente de transferéncia de calor externo, do lado do ar (ayy ), assim utilizou-
se o modelo apresentado por Nellis & Klein (2009), que utiliza os dados encontrados por
Kays & London (1984).

O coeficiente de transferéncia de calor é dado através da equacao (3.30) de Kays
& London (1984), onde os autores desenvolvem um extensivo estudo sobre trocadores de
calor, considerando varias gecometrias ¢ desenvolvendo correlagbes empiricas para cssas

geometrias em diversas caracteristicas operacionais.

Assim, pode-se encontrar o «,,; utilizando as correlagoes empiricas de uma geo-
metria aproximada desenvolvida por Kays & London (1984) para as seguintes condigdes:
trocador com aletas, de fluxo cruzado, escoamento nao-misturado/misturado. Essa ge-
ometria aproxima é a tubo circular com aletas 8.0-3/8T da referéncia, utilizada para a

determinacao do fator de Colburn.

jairGaircp air
Qoyt = —— 72— 3.30
' P23 ( )

air

Onde:

Jair € 0 fator de Colburn;

Gair ¢ 0 fluxo méssico [kg/(s - m?)];

Cp.air € O calor especifico do ar;

e Pry, é o numero de Prandtl para o ar.
G ir ¢ definido por:

Mair Meir

G . pr— pu—
“r UareaWH As,unfin

(3.31)

Onde:

Oarea ¢ & razao de area diponivel para escoamento de ar sobre a area total,

Oarea = As,unfm/(WH)a

W é o comprimento frontal;
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o H é a altura.

A area do trocador de calor que permite a passagem do escoamento de ar, area

sem aleta é dado por:

As,unfin = 77-DoutLtube (1 - —f> (332)
DPfin

Onde:

o A unfin € a drea frontal do trocador de calor que permite a passagem do escoamento

de ar;
o« W é o comprimento frontal do trocador de calor;
e H ¢ a altura frontal do trocador de calor;
e Liupe ¢ 0 comprimento total da tubulacao;
e D, € o didmetro externo do tubo;
o thy, ¢ a espessura da aleta;

e Dyin € 0 passe da aleta.

O ndmero de Prandtl (Prg;,) é uma propriedade do ar para a temperatura média

do ar (7,,4) e a pressdo ambiente, extraido de tabelas termodinamicas.

O fator de Colburn (ju;-) é dado através dos resultados experimentais de Kays &

London (1984) ¢ pela equagao 3.33.

Joir = StPr*/? (3.33)

O valor de StPr%? é um dado empirico para a geometria do tubo circular com
aletas, superficie 8.0-3/8T, estudada por Kays & London (1984).

A tubo circular com aletas, superficie 8.0-3/8T (KAYS & LONDON, 1984), é
a geometria aproximada para o trocador de calor presente na bancada. Na referente
literatura encontram-se graficos e tabelas correlacionando o nimero de Reynolds com o
fator de Colburn. Conforme apresentado nas figuras 15 e 21, a geometria dos trocadores

sao idénticas.

O nimero de Reynolds é dado por:

_ Gair Dh,fin
Hair

Re (3.34)
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Onde:

o [igir € a viscosidade dindmica do ar;

e Dp in € 0 diametro hidraulico do espaco entre as aletas.
Dy, pin € definido por:

AL

D jin = 4 (3.35)

Onde:

o A, area da secdo transversal de fluxo;
e A é a area total de transferéncia de calor;
e L é o total comprimento do trocador de calor.

A eficiéncia da superficie (7,) é determinada da seguinte forma:

Primeiramente encontra-se o raio efetivo da aleta (rfi,.cff), calculado segundo a

seguinte equagao:

Ltube [ Dout ?
AS7 in,tot — 2—m sze - ( ) (336)
f Dfin fineff 2

Para a eficiéncia da aleta (7)4;,) realiza-se a modelagem considerando uma aleta
infinita e considera-se uma aleta retangular anular (rectangular annular fin), na Figura 10

podemos ver as as consideragoes para a aleta, apresentados pelos autores Nellis & Klein
(2009).
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Figura 10 — geometria da aleta utilizada para calcular sua eficiéncia.

fonte: O autor.

O célculo da eficiéncia da aleta é regido pelas seguintes equacoes:

Dout 2
A37fin == 27T - T?’in,eff - (T) (3.37)

_ / 204011,1& Dout
mrout = ( kmthfm> 9 (338)
2O‘out
in = ine 3.39
mr (Vkmthfm> Tfin.eff (3.39)

o A, pin ¢ a drea efetiva da aleta;

Onde:

e k,, é a condutividade térmica do material da aleta para Tavg;

e MTyu € Ty, sdo varidveis intermedidrias para simplificagao no calculo da eficiéncia

da aleta.

Assim 74, ¢ dada pela seguinte féormula:

2mri,
(M) — (Mg )2
[Bessel K (1, mry,)Bessell (1, mry,;) — Bessell (1, mry,)Bessel K (1, mry,)]
" [Bessell(0, mri,)Bessel K (1, mroy) + Bessel KK (0, mri,)Bessell(1, mrouw)]

Nfin =

(3.40)
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Onde as fungoes de Bessel (I e K) sdo fungbes complexas, retiradas de Nellis &
Klein (2009).

Logo 7, ¢ determinado por:

As, fin,tot

1 —npin 3.41
L (1 ) (3.41)

No=1-—
3.1.5.2 Coeficiente de transferéncia de calor por convecgdo interna para escoamento

monofasico (g mono)

Para o coeficiente de transferéncia de calor por convecgao interna para escoamento

monofdsico as correlagdes foram tiradas de Nellis & Klein (2009).

Inicialmente, calcula-se o nimero de Reynolds (Rer) para as condigdes do refrige-

rante com uma temperatura média do escoamento da respectiva zona (Tg).

A temperatura média do escoamento varia de acordo com a zona a ser avaliada,
pois tem-se trés regioes de escoamento monofasico considerando condensador e evaporador,

assim o Tx é dado por:

TR7sat + TR,’in .

— 5 para a zona de vapor superaquecido do condensador;

T TR t + Toiri . .

= % para a zona de vapor liquido sub-resfriado do condensador;

TR,vap + TR,in
2

para a zona de vapor superaquecido do evaporador.
(3.42)

Onde: T é a temperatura e os sub-escritos R é refrigerante, air é o ar ambiente,
vap é a zona de evaporacao do evaporador, sat é a zona de saturacao do condensador, in é
a entrada do trocador de calor.

Rep = ———— (3.43)
Onde:
e Dy é o didmetro hidraulico da tubulacao, para tubos circular Dy = Dijnterno;

e g é a viscosidade dindmica do refrigerante;

e 7Thp é a vazao massica do refrigerante.
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Assim com o Rep, classifica-se o escoamento em laminar ou turbulento para encontrar

o Nusselt de acordo com um dos casos abaixo:

« Se Regr <2300, (escoamento laminar), utiliza-se a correlagao de Kays & Crawford
(1993):

2
0,049 + % Gl

Nug = 3,66 i 3.44

U =2 0 T 065207 (3:44)

O namero de Graetz (Gz) é:

. DhReRPrR

L section

Gz (3.45)

Onde:

e Prg é o nimero de Prandtl dado pelas tabelas termodinamicas do refrigerante;

o Lsection ¢ 0 comprimento da segdo em andlise (sh, sc, esh).

o Se Reg > 2300, (escoamento turbulento), utiliza-se a relagdo de Gnielinski (1976):

%) (Reg — 1000) Pryg

1412, 7(Prif® — 1),/%

Para 0,5 < Prg < 2000 e 2300 < Rer < 5x10°.

Nup, fa = (3.46)

fra ¢ o fator de friccdo da regido completamente formada determinada por Zigrang
& Sylvester (1982):

-2
% 5,02 2e 13
o0 _ 502, 3.47
J1a { B l7, 54D,  Rep oW (7, 54.Dy, " ReR)H (340

Onde: e - ¢ a rugosidade da superficie interna do tubo.

O Nup sq é o Nusselt local, e nos interessa o Nusselt médio (Nup) em:

NUR%NURJd [1+C<i>_ ] (348)
’ Dh
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Os valores aproximados para as constantes ¢ e m sdo 1,0 e 0,7 respectivamente

conforme apresentado por Nellis & Klein (2009).

Assim tem-se que, o cocficiente de transferéncia oy ¢ encontrado em:

. NUR./{JR

B (3.49)

aR
Onde:

e kg é a condutividade térmica do refrigerante na sessao.

3.1.5.3 Coeficiente de transferéncia de calor referente a condensacao do refrigerante

(aR,sat)
Este coeficiente é utilizado apenas no modelo do condensador.

Na literatura para o fendomeno da mudanga de fase exitem diversas correlagoes,
algumas subdividindo a regiao de condensacao em sub-regides ainda menores, onde
o refrigerante ¢ classificado de acordo com o estado termo-fisico em que se encontra.
Portanto, é necessario a utilizacao de uma dessas correlagoes, para encontrar o coeficiente

de transferéncia de calor para a condensagao do refrigerante (g sat)-

A correlagao utilizada neste trabalho é proposta por Dobson & Chato (1998),
validada pelos autores em Smit et al., (2002) entre outros. Essas correlacoes, também

apresentadas por Nellis & Klein (2009), reproduzidas a seguir.

A correlacao classifica o regime de escoamento entre ondulado e anular dependendo

do fluxo de massa (Gr) e o niimero de Froude modificado (F7y,04)-

O fluxo de massa (Gg) é:

drng
= 2
wDs:,

Gr (3.50)

e Se Gr > 500kg/m?s o escoamento ¢é considerado anular independentemente do

nimero de Froude modificado, entdo ap s, € dado por:

kl,sat 27 22
ot = 5 0,023Re} 5, Pry, (1 + W) (3.51)

Onde, Xy é o parametro de Lockhart Martinelli.

Dosar (1 0,1 (1 . 33) 0,9
Xtt _ [ Pv,sa ( ,sat) [ ] (352)
Plisat \ MHv,sat X
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Pusat € Pisat SA0 as densidades especifica do refrigerante respectivamente como

vapor e liquido saturado na pressao e temperatura de saturacao.

- Mysat € Misar SA0 as viscosidades cinematica do refrigerante respectivamente

como vapor e liquido saturado na pressao e temperatura de saturacao.
- x é o titulo local.

E Re; sqt ¢ 0 nimero de Reynolds para somente liquido escoando pelo tubo.

GRDm(l — I‘)
Hi sat

Rej sor = (3.53)

e Se G < 500kg/m?s, entdo o escoamento é anular ou ondulado dependendo do

Fr04, que é calculado por:

0,025Re;™ (1 +1,00X%%9\ "
Se Rejp g < 1250 entao;  Frpeq = s ’ 3.54
e Repgar < entao T'mod e X, (3.54)
1,26Re; 0y (141,005 "
Se Rejygqr > 1250 entdo;  Frpeq = 20 ’ ~ 3.55
e Rejsa entao Trmod Cats X, ( )
- (Ga é o nimero de Galileo, definido como:
sa sat — Mwv,sa D3
Ga — gpl, t(pl, t :0, t) (356)

M1, sat

e Se F'rpog > 20 e G < 500kg/m?s o escoamento é considerado como anular e o

R sqt € dado por:

ki, sat 2,22
L2 0,023 RS P! (1 + W) (3.57)

l,sat
Xtt

QR sat =

e Se Frpea <20 e Gg < 500kg/m?s o escoamento é considerado como ondulado e o

QR sqt €¢ dado por:

a kl,sat
R,sat —
Din

0,23 GrDin\"2 ([ Ahpyw 7
’ i e Ga®®PrY? 4+ A.Nuy,
(1 + 1, 11)(3758) ( Mo sat ) Cl,sat(Tsat - Ts) Lsat e

(3.58)
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- O parametro A é definido por:

= arccos(2vf — 1) (3.59)

(e

-onde vf é a fracdo de vazio (void fraction), ou seja, a fragdo de volume ocupado

por vapor, avaliado pela correlacao de Zivi (1964):

14 (1—1z) (pv,sat>2/3] B (3.60)

T Pl,sat

vf =

- O parametro Nuys. ¢ o numero de Nusselt relacionado a convecgao forcada na

parte de baixo da poga, dado por:

Cy
L3764+ <, (3.61)

tt

Nug, = 0,0195Re}>  Pri::

l,sat l,sat

- Onde os parametros C; e Cy sao avaliados de acordo com o nimero de Froude

Fr (ndo o Fryeq), dados por:

Gz
Fr= R 3.62
07 sar9 D (3:62)
- Se Fr > 0,7 entao:
Ci=17,242 e Cy=1,655 (3.63)
- Caso contrario Fr <0,7:
C) =4,172 + 5,48Fr — 1,564Fr* e
Cy=1,773 — 0,169Fr (3.64)

De modo sucinto, a classificagao do escoamento e 0 ag s € dado da seguinte forma

apresentado na figura 11.
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Figura 11 — Esquema da classificagdo do escoamento.

v

Anular

F 3

G > 500kg/m?3

FTmoq > 20

Gr < 500kg/m3

Ondulado

A 4

Froq > 20

fonte: O autor.

3.1.5.4 Coeficiente de transferéncia de calor para a evaporagao do refrigerante (g yap)

Assim como foi necessario a utilizacao de uma correlagdo empirica para determinar
0 (R.sat, S€ faz necessdria a utilizacdo de uma outra para o ag ap, devido ao fato de que o
processo de um escoamento ebulicdo apresentar caracteristicas completamente diferentes

das de um escoamento em condensacao.

Nellis & Klein (2009), fazem o seguinte argumento em seu texto:

Existem literalmente centenas de correlacdes propostas para o
coeficiente de transferéncia de calor para fluxo em ebulicdo. Uma
das revisoes que foi mais aceita, foi preparada por Shah (2006).
A revisao conclui que a correlagao proposta por Shah (1976,1982)
prové o mais consistente grupos de argumentos com dados experi-
mentais, com uma variagao média menor que 20%. A correlacio
de Shah foi desenvolvida para fluzo em ebulicio saturado a tempe-
raturas sub-criticas de fluzo de calor e é aplicavel em escoamentos
horizontais como em verticais. A correlacdo pode ser usada em
uma ampla gama de titulos de vapor, abrangendo liquido saturado
(z = 0) até escoamentos deficientes de liquido e regimes de secagem
que ocorrem a titulos maiores que 0,8 ou superiores.

Assim a correlagao escolhida para se determinar o g yap, € a de Shah descrita por
Nellis & Klein (2009) e reproduzida a seguir.

A correlagdo de Shah correlaciona o coeficiente adimensional de transferéncia de

calor (@), em termos de trés pardmetros adimensionais.

v = a(Co, Bo, Fr) (3.65)

Onde:
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e (Co é o nimero de convecgao;
e Bo é o nimero de ebulicao;

e F'r é o numero de Froude.

O coeficiente adimensional de transferéncia de calor (&) é definido como a razdo
do cocficiente de transferéncia de calor para cbuli¢do (ag.qp) com o cocficiente de calor

que ocorreria somente no estado liquido (ag;) dado pela equagao:

& = R (3.66)

QR
O coeficiente de calor para estado liquido (ag;), é determinado usando a correlacao
de Gnielinski (1976). Predizendo o niimero de Nusselt e o coeficiente de transferéncia de
calor considerando o escoamento turbulento plenamente desenvolvido. Essa correlacao é a
mesma utilizada nos calculo do coeficientes de transferéncia de calor interno das zonas de

escoamento monofasico (ag).

Assim o apg,; é dado por:

(%) (Rephyl — 1000) Prl,sat klysat

QR =
) Dz
1+12,7(Prﬁ§§t—1),/§ '

(3.67)

Onde:
e Repp,; ¢ o numero de Reynolds baseado no diametro hidraulico do tubo avaliado
usando apenas a vazao massica de liquido saturado;
o kisat € a condutividade térmica do refrigerante liquido saturado;
o Prisu ¢ o numero de Prandtl para liquido saturado;
e f; é o fator de atrito;

e Dj, é o diametro hidriulico do tubo.

O Repp, da equagao 3.67 é:

GR(l — ZL‘)Dh

3.68
i, sat ( )

Repp; =

Onde:
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e x é o titulo da mistura;

e G é o velocidade massica do escoamento de refrigerante, dado por:

dring
- N2
mDs,

Gr (3.69)

A correlacao de Petukhov (1970) para escoamento plenamente desenvolvido para
escoamento uma fase sobre condi¢ao de turbuléncia é uma passagem lisa é usada para

determinar o f; na equagao:

1

= 3.70
[0, 790 ln(ReDh,l) — 1, 64]2 ( )

f

O parametro adimensional C'o é dado por:
]‘ 0’8 v,8a
Co= <— - 1) | Possat (3.71)
X Pl sat

* Pusat € Pisat 530 as densidades de vapor e liquido do refrigerante nas condicoes do

Onde:

escoamento.

O parametro adimensional Bo é dado por:

q//

Onde:

e ¢” é o fluxo de calor requerido para evaporar completamente o fluido;
« Ahy, é a entalpia liquido vapor calculado pela diferenca entre as entalpias,
Ahl,v = hv,sat - hl,sat-

O parametro adimensional F'r é dado por:

G%
Fr—_ R 7
g 07 sat9Dn (3.73)

Onde:

e ¢ ¢ a aceleracao gravitacional.
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Segundo Shah (1982), o nimero de Reynolds na equagao (3.68) deve ser avaliado
segundo a velocidade maéssica de liquido (Gr(1 — z)) e o nimero de Froude na equagao

(3.73) deve ser avaliado segundo a velocidade méssica total do escoamento (Gp).

A correlacao para @ em termos de Co, Bo e F'r é facilitada ao definir mais um

pardmetro adimensional (V) em termos dos outros, assim N é dado por:

N Co para tubos verticais, ou tubos horizontais com Fr > 0,04
0,38C0oFr=% para tubos horizontais com F'r < 0,04
(3.74)
A correlagao de Shah (1982) é dada pelas equagoes 3.75 a 3.79:
Ay = 1,8N 08 (3.75)
~ 230v Bo se Bo>0,3-107*
QApp = (376)
1+46vBo se Bo<0,3-107*
. 14,70y Bo exp(2, 74N"%Y) se Bo>11-107* (3.77)
Qps,1 = .
15,43v/ Bo exp(2, 74N-%') se Bo < 11-107*
) 14,70y Bo exp(2,4TN-%1) se Bo > 11-107* (3.78)
Qps2 = .
15,43v/Bo exp(2,4TN~%1) se Bo < 11-107*
MAX(&Cb, 6‘1)5,2) se N S 0, 1
a = MAX(dcb, dbs,l) se 0,1 < N < 1,0 (379)
MAX(dCb, dnb) se N >0,1
Assim, tendo-se a equacao 3.79 é possivel encontrar o ag qp a partir da equacao
3.66.

3.2 MODELO DO COMPRESSOR

Stoecker, (1985) define o compressor como sendo o coragao do sistema de refrigera-
¢ao por compressao de vapor. Definindo que os compressores frigorificos sao dos tipos:

alternativo (ou reciproco - nome mais usado), parafuso, centrifugo e palhetas.

Os compressores herméticos, sao os compressores em uma carcacga externa selada,

e dentro da carcaca encontram-se todos os componentes integrantes do compressor, tendo
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como comunicacao com o exterior a entrada e saida do tubo refrigerante e o cabo de

energia.

Na literatura encontra-se diversos modelos para compressores reciprocantes, o
modelo utilizado é do tipo semi-empirico proposto em Reindl et al., (2000) e amplamente

utilizado em trabalhos académico com ampla validagao experimental.

Os compressores reciprocantes operam através da compressao do fluido refrigerante
em uma camara impulsionado por um pistao, esta compressao se da através da diminuicao

do volume disponivel na camara.

Assim a partir de uma biela o pistao faz o movimento de reduzir o volume da
camara comprimindo o refrigerante que sai pela valvula unidirecional da descarga, e na
expansao, ele aumenta o volume disponivel da camara abaixando a pressao assim sugando
mais refrigerante para o interior da cdmara, e a partir de valvulas de fluxo unidirecionais

que permitem o fluxo de gas em apenas um sentido o compressor pode exercer sua funcao.

Em refrigeradores tais compressores normalmente sao selados hermeticamente, ou
seja, todo o conjunto, motor elétrico, pistao, cilindro, biela, 6leo lubrificante, ficam isolados

do ambiente externo tendo como entradas apenas as aberturas de suc¢do e descarga.

Tais compressores nao podem ser reparados ou receber qualquer tipo de manutencao,
pois a abertura de tal mecanismo poderia contaminar o sistema, permitindo a entrada de
umidade e outros contaminantes que em posterior momento contaminaria todo o sistema
de refrigeracao. Geralmente quando tal equipamento apresenta algum defeito é feito a

substituicao do compressor integralmente.

O modelo selecionado para o compressor é proposto pelos autores em Reindl et
al., (2000) e Klein et al. (1999). Este modelo é semi-empirico necessitando de dados
geométricos e operacionais do compressor em analise. Seu principal objetivo consiste em

determinar a vazao méssica do refrigerante no sistema (rmg), a poténcia consumida pelo

compressor (W) e a entalpia de saida do refrigerante (hs).

3.2.1 Hipdteses simplificadoras

O modelo do compressor conta com as seguintes hipdteses simplificadoras:

e Compressor operando em regime permanente;

» E considerado o volume de espago nocivo (volume utilizado para acomodacao das
valvulas de succao e descarga, e o volume gerado pela dilatagdo térmica dos compo-

nentes);
¢ A succao do refrigerante ocorre com volume especifico do refrigerante constante;

e A descarga ocorre com volume especifico do refrigerante constante;
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o A Expansio e compressao considerados processos politropicos, ou seja, P - vk = cte;

« Compressor adiabatico (isolado termicamente), ou seja, k = c,/c,.

3.2.2 Equagoes do modelo do compressor

De forma geral como apresentado por Stoecker, (1985) e em Reindl et al., (2000) a
vazao massica de um compressor pode ser determinada a partir da vazao volumétrica e a
densidade do refrigerante na entrada do compressor (sucgao). Em geral, os compressores
de deslocamento positivo sdo dispositivos de vazao volumétrica quase constante, contudo,
ocorrem desvios de vazao volumétrica variavel e utiliza-se o valor médio da vazao ao
longo do tempo, contudo, ocorrem desvios da média da vazdo e tais desvios podem
ser contabilizados ao se considerar a eficiéncia volumétrica. A eficiéncia volumétrica
de um compressor alternativo é definida como a razao entre a vazao volumétrica real
do refrigerante e a taxa de deslocamento do compressor. Varios fatores contribuem
para reduzir a eficiéncia volumétrica de um compressor, incluindo o volume de folga e o

vazamento ao redor do pistao (que é influenciado pela taxa de compressao).

A eficiéncia volumétrica (n,) é definida como a massa de vapor que é realmente
bombeada pelo sistema dividida pela massa de vapor que maxima tedrica que poderia ser
bombeada pelo compressor caso se utiliza-se todo o espaco disponivel no pistao durante a
sucgao e pode ser definida pela a equagao 3.80, (STOECKER, 1985).

vazao que entra no compressor, m?3/s

Ny = — - 100 3.80
T = Yaza de deslocamento do compressor, m3/s (3:80)
Assim, a eficiéncia volumétrica pode ser escrita como:
Vi =V

143 (‘/b - V;z)’/sucgéo 3 8
. _ 81
R e VR (A TAPA (3.81)

Vb

Onde:

e V4 é o volume total de deslocamento;
e V, é o volume do vapor de depuracao re-expandido;
e Vy é o volume morto;

o 1, é 0 volume especifico do refrigerante apés a entrada (vapor re-expandido mais o

vapor recém entrado);

* Usyegao © 0 volume especifico do refrigerante na linha de sucgao.
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Como o processo de compressao e expansao sao considerados politrépicos, e assu-

mindo que ambos possuem o mesmo expoente politrépico n, tem-se que:
Psucgéov;;,n = Pdescarga‘/dn (382)
Onde:

o Piyccao ¢ a pressao do refrigerante na linha de succao;
o Piescarga € a pressao do refrigerante na linha de descarga;

e n ¢ o cocficiente politrépico.

A equacao 3.82 pode ser reescrita como:

/n
Va P, descarga '
- = | = 3.83
‘/:i < P, sucgao ) ( )
A razao do volume morto (C,,,) é dada por:
Va
Com = : 3.84
T (3.84)
Assim a equacao 3.81 pode ser reescrita como:
Vd ‘/;i V;z:| Vsucgao
, = |1 — R I 3.85
O e e A v A R (8.83)

Substituindo-se as equagoes 3.83 e 3.84, e considerando que ndo ha variagdo no

volume especifico do refrigerante na sucgao, tem-se:

P escarga 1/n
(u) - 1] (3.86)

P, succao

nvzl_c’vm

A eficiéncia volumétrica pode ser expressa em termos da vazdo massica e do

deslocamento do pistao.

MRVsuccao

™= RpM (3.87)

Onde:

e« V é o volume deslocado.
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As pressoes do refrigerante sdo encontradas a partir das propriedades termodina-

micas do refrigerante.

Os modelos de Klein et al., (1999) e Reindl et al., (2000) também consideram a
pressao de sucgao que é expressa por uma porcentagem de queda de pressao na sucgao d P

rclativa a pressao de evaporacao, dada por:

PSUC(;QO - Pe?)a,p(]- - 5P) (388)
Onde:

o P,y € a Pressao de evaporacao do refrigerante no evaporador;

e 0P Percentual da queda de pressao na sucgao.

Combinando-se as equagoes 3.86, 3.87 e 3.88, tem-se a seguinte equacdo para a

vazao massica.

Pcond 1k
<—Pevap(]- — 5P)> -1 (3.89)

} V-RPM

Vsuccao * 60

mp = {1—Cvm

Onde:

« k é arazao de calor especifico (¢,/cy);
® cond — P, descarga-

O 0P por ser um pardmetro de ajuste de curva, acaba por englobar a queda de
pressao da succao, a perda de pressao da descarga e as perdas por transferéncia de calor
interna do gas durante a succao (REINDL et al. 2000).

O trabalho do compressor é entao calculado como sendo o trabalho necessario

menos o trabalho ganho na re-expansao do vapor de depuracao.

Wory = [ vaP— [ vap (3.90)
comp reg

Em um processo politropico, com PV™ = constante, o trabalho do ciclo do com-

pressor é:

(k=1

. k P, k
Weomp = ———FPy(Vi, — V, _ descarga —1 91
= e B~ Ta) (P) (3.91)
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Dividindo-se a equacao 3.91 pela massa de vapor absorvida em cada ciclo, tem-se a

expressao que relaciona o trabalho com a vazao massica do sistema.

(k=1)

P escarga *
' Psucgéo * Vsuegao - (u> —1 (392)

Psucgé,o

k
k—1

Wcomp * Neomb = mg -

Onde Nepmpy € a eficiéncia combinada.

Segundo Reindl et al., (2000) a eficiéncia combinada nao é constante, e para identi-
ficar a funcgdo relacional para a eficiéncia combinada foram plotados graficos relacionando

a razao de pressao e a temperatura de evaporacao e condensagao.

A eficiéncia combinada (7.mp) € dada por:

Neomb = d+e- eXp(f : Peva,p) (393)

Onde:
e d, e, f sdo parametros da regressao exponencial dos dados coletados.

Os valores de d, e, f variam de acordo com a temperatura de condensacao do
refrigerante, a partir de gréaficos gerados por Reindl et al., (2000) é possivel a determinagao

destes.

3.3 MODELO DO TUBO CAPILAR

O dispositivo de expanséo é utilizado com o objetivo de reduzir a pressao de conden-
sacao para uma pressao de evaporagao, assim, reduzindo drasticamente a temperatura do
refrigerante no processo. Tais dispositivos para tal, possuem também a funcao de regular
a vazao mdssica do refrigerante durante o processo de expansao a partir do atrito no
escoamento, essa funcdo permite que o refrigerante possua um grau de superaquecimento
relativo a temperatura de evaporagao e sua entrada no compressor, impedindo que entre

liquido no compressor e acontega o fendomeno de calgo hidraulico.

Os dispositivos de expansao podem ser classificados em dois grupos:

« Restricdo de area fixa: Neste grupo estao o tubo capilar e o Orificio;

e Restricao de area variavel: Compreendendo as valvulas automaticas, termostatica

e eletronica.

Os modelos para o tubo capilar utilizados neste trabalho sdo os modelos de Wolf
et al., (1998) e Melo et al., (1999).
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O estudo feito por Wolf et al. (1998), apresenta uma correlacdo experimental
baseada em parametros adimensionais. Para isso é utilizado o teorema de Buckingham
7 aplicado nos pardmetros fisicos e propriedades do escoamento e termodindmicas do

refrigerante no tubo capilar.

3.3.1 Hipdteses simplificadoras

O modelo do tubo capilar conta com as seguintes hipdteses simplificadoras:

e Tubo capilar considerado adiabatico;
e A formacao de bolha no termo 73 ¢ desprezada;

e Processo de expansao considerado isoentalpico.

3.3.2 Equacoes do modelo do tubo capilar

Os parametros adimensionais utilizados, seguem o teorema de Buckingham =
apresentado no livro texto de Fox & McDonald (2011).

O modelo utiliza as variaveis que influenciam na vazao massica do tubo capilar a

partir de varios resultados experimentais. Assim, a vazao massica do refrigerante fica em

fungao de:
mR,cap - f(dm LC7 -Pina A/I’sc/x: Mgy lbg, Vi, Vg, Cpfy O, hfg) (394)
Onde:
» ¢, = calor especifico estado liquido; » uy = viscosidade liquida;

e d. = diametro do tubo capilar; « 41, = viscosidade do vapor;

e hyy = calor latente de evaporacao;
« vy = volume especifico de liquido;
e L. = comprimento do tubo capilar;

_ . _ ' » v, = volume especifico de vapor;
o TR qp = Vazao massica do refrigerante

no fubo capilar; e P, = pressao de entrada no tubo ca-
e 1, = titulo de entrada; pilar;
e AT,. = grau de sub-resfriamento; « o = tensio superficial.

Tendo-se as 12 variaveis que sao mostradas acima, o modelo define como variaveis

repetidas o d., vy, ATy e py, e utiliza de 8 grupos adimensionais m mostrados na Tabela 1.
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Tabela 1 — Parametros adimensionais 7.

Termo 7 Definigao Descricao
L
™ —" Parametro da geometria
de
d*h s
e —c’Jg Parametro da evaporacao
2 2
Vilty
d.o
s < Parametro da formacao de
2 ¢
Vit bolha
dzP‘n ~
4 - Zz Parametro da pressao de
Vikty entrada
d*c, AT, -
75 (sub-resfriado) = Parametro da condicio de
Vily entrada do refrigerante
75 (saturado) Tin Parametro da condigao de
entrada do refrigerante
v
T -4 Parametro da densidade
vy
7 Hi— g Parametro da viscosidade
Hg
m
g T Rocap Parametro da vazao massica
dclu’f

Os parametros adimensionais mostrados na Tabela 1, sao expressos na correlagao

generalizada, Eq. 3.95.

— m1 m2 m3 mq M5 M6 N7
g =B 7" - wy? eyt wl e wl g (3.95)

A correlagao geral é resolvida da seguinte forma por Wolf et al., (1998):

Aplicando-se log1g em ambos os lados da equacao 3.95, tem-se:

10910(77'8) = lOgloB + (ml)lagw(m) + (m2)10g10(ﬂ'2) + ...+ (m7)l0910<ﬂ'7) (396)

Definindo-se:
Xn = lOglO(ﬂ-n) e b = lOgl()B

A equacao 3.96 é reescrita como:

Xs=b+ (m1) X1+ (mo) X + ... + (m7) X7 (3.97)
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Onde b é a constante de intercessao; mq, ma, ..., m7 sdo coeficientes constantes de

transformacao de variavel para Xy, Xo, ..., X7.

Cada parametro 7 a 77 é avaliado independentemente para encontrar qual tem
maior influéncia na vazao maéssica (7). Assim 7g foi assumido como uma fungdo tnica de

cada parametro da seguinte forma:

ms = Br™, n=1,234,56"7 (3.98)

Transformando a Eq. 3.98 tem-se:

Xs = b+ (mn) X, n=1,23456,7 (3.99)

Aplicando-se regressao linear pelo método dos minimos quadrados, Wolf et al.,
(1998) encontrou como parametro que mais influéncia na vazao méssica do tubo capilar a

pressao de entrada, dada pelo parametro my

Na sequéncia 7g foi definida como uma funcdo de dois pardmetros.

g = B-m/t n=1213,506,7 (3.100)

n

Resolvida da forma:

Xg =b + (m4)X4 + (mn)Xn, n = 1, 2, 3, 5, 6, 7 (3101)

Aplicando-se novamente a regressao linear pelo método dos minimos quadrados para
4 n . a s 1 énci
B, my e m,, Wolf et al., (1998) encontrou como o segundo parametro que mais influéncia

na vazao massica do tubo capilar foi o m; que representa o parametro geométrico.

Repetindo-se o procedimento apresentado a importancia de cada parametro foi

verificada e adicionada & correlagdo, com o parametro da formagao de bolha (73) ignorado.

Assim a equagao 3.95 é dada das seguintes formas:

¢ Quando o refrigerante entra no tubo capilar no estado de liquido sub-resfriado
(75 = dzcp AT [VFu7):

—0484 _—0824 1369 00187 0,773 _0,265
s = 1,8925 - m; - Ty R g Ty (3.102)

« Quando o refrigerante entra tubo capilar com titulo (75 = x):

~0,635 _—0,189 0645 _—0,163 _—0213 _—0,483
g = 187,27 -y 77 ey T ey ey g T (3.103)



Assim a vazdo massica do refrigerante é dada por:

mR,cap =Ty dc i

66

(3.104)
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4 SIMULACAO DOS COMPONENTES INDIVIDUAIS

Para cada componente do ciclo de refrigeracdo por compressao de vapor foi desen-
volvida uma rotina computacional individual, as rotinas dos trocadores de calor tem como
base o livro texto de Nellis & Klein, (2009).

Para os trocadores de calor foram usados modelos semelhantes que possuem rotinas
diferentes devido as especifidades e logica por tras de cada componente, assim tem-se neste
capitulo a metodologia, a simulagao e a validagao experimental dos quatro componentes

do ciclo de refrigeragao (condensador, evaporador, compressor, tubo capilar).

4.1 SOLUCAO NUMERICA PARA O CONDENSADOR

4.1.1 Metodologia

O modelo matematico dos trocadores apresentados em toda a sessao 3.1, inicial-

mente foi dividido em duas rotinas:

e Procedimento calculo dos coeficientes de transferéncia de calor e dados geométricos;

o Procedimento balanco de energia (¢ — NTU).

Antes de falar de toda a simulacao do condensador, sera explicado o funcionamento

intuitivo de cada uma dessas rotinas.

4.1.1.1 Célculo dos coeficientes de transferéncia de calor e dados geométricos do conden-

sador

Nessa sub-rotina desenvolvida, sdo determinados os coeficientes s, R shy QR sat; OR,sc

e os parametros geométricos utilizados no balanco.

Para facilitar o entendimento os dados de entrada, os parametros geométricos e os

dados de saida do modelo estao representados na Tabela 2.

Essa sub-rotina utiliza os modelos apresentados para calcular os a’s !,

Tanto o aprsn € 0 AR s utilizam os valores de L. ¢ Ly, assim, inicialmente, sdo estimados
valores para o fs, ¢ 0 fs, que apds a primeira passagem no processo iterativo do programa,
esses valores sdo ajustados por substituicdo sucessiva. Notou-se que os coeficientes de
transferéncia variam pouco em relagdo a uma boa estimativa inicial conforme o teste anterior,
dos comprimentos dos dutos de cada zona dessas, dessa forma, os valores sdo ajustados a
cada iteragdo.



Tabela 2 —

Dados de entrada, configurados e de saida da sub-rotina coeficientes para o condensa-

dor.

Dados de entrada

Myef Vazao méssica do refrigerante
hg.in Entalpia de entrada do refrigerante
Pr Pressao de entrada do refrigerante
Viir Vazao volumétrica de ar
Thir.in Temperatura de entrada do ar
Pob Pressdo ambiente (pressao de entrada do ar)
Jsh Porcentagem do condensador que se destina a zona de vapor superaquecido
Jsat Porcentagem do condensador que se destina a zona de condensacao
fse Porcentagem do condensador que se destina a zona de sub-resfriamento
Parametros geométricos configurados
D, . Didmetro externo do tubo
th Espessura da parede do tubo
N1 row Numero de linhas de tubos
N7 col Ntumero de colunas de tubos
H Altura frontal do trocador de calor
w Largura frontal do trocador de calor
L Comprimento do trocador de calor na direcdo do escoamento de ar
Sy Espacamento vertical entre os tubos
Sh Espagamento horizontal entre os tubos
thyin Espessura da aleta
Dfin Passe da aleta
e Rugosidade interna do tubo
Dados de saida
Olout Coeficiente de trans. cal. conveccao externa
QR sh Coeficiente de trans. cal. convecgdo interna zona superaquecida
QR sat Coeficiente de trans. cal. conveccao interna zona saturagao
QR sc Coeficiente de trans. cal. convecc¢do interna zona sub-resfriamento
Avir /AR Razao da areas de troca de calor entre o ar e o refrigerante
Ag Area de troca de calor do lado do refrigerante

A légica do algoritmo programada para o procedimento Coeficientes é mostrada

na Figura 12.
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Figura 12 — Logica computacional do procedimento Coeficientes de transferéncia de calor e dados
geométricos.

Inicio
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Carrega as variaveis
le hR,inl
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Agir »Ar: Trin » Tavg: Din, Mair Pair
entre outros.

v

Calculos dos coeficientes convectivos,
O externo e os internos, descritos no
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Qouts AR,shr AR,sat» AR,sc

Y

Retorna os valores de saida pro
programa principal

Aoy, aR,sh' aR,sat! aR,sc#
Aair \ AR ’ AR

fonte: O autor.
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4.1.1.2 Célculo do balanco de energia

Na rotina do balanco de energia, sao feitos processos iterativos determinando etapa

por etapa o balango de energia do condensador conforme apresentado na sessao 3.1.

Essa é a rotina principal do condensador fornecendo a quantidade de calor trocada,

e os estados de saida do refrigerante e do ar.

Na tabela 3, sdo apresentadas os dados de entrada e de saida do modelo.

Tabela 3 — Dados de entrada, configurados e de saida da sub-rotina Coeficientes.

Dados de entrada

Myef Vazao massica do refrigerante
hR.n Entalpia de entrada do refrigerante
Pr Pressao de entrada do refrigerante
V;ir Vazao volumétrica de ar
Thirin Temperatura de entrada do ar
P Pressao ambiente (pressao de entrada do ar)
lout Coeficiente de trans. cal. convecg¢ao externa
QR sh Coeficiente de trans. cal. conveccao interna zona superaquecida
QR sat Coeficiente de trans. cal. conveccao interna zona saturacgao
QR sc Coeficiente de trans. cal. convecc¢ao interna zona sub-resfriamento
Avir /AR Razao da areas de troca de calor entre o ar e o refrigerante
Agr Area de troca de calor do lado do refrigerante
Dados de saida
Geond Taxa de troca de calor [W]
Nore f.out Entalpia de saida do refrigerante
Thir.out Temperatura de saida do refrigerante
fsn Porcentagem do condensador que se destina a zona de vapor superaquecido
fsat Porcentagem do condensador que se destina a zona de saturagao
fse Porcentagem do condensador que se destina a zona de sub-resfriamento

A estrutura légica do programa é representada na figura 13, onde Rz é a razao

entre a quantidade de calor trocada na zona em destaque (§.onq), € @ quantidade

de calor requerida da zona em destaque (g,¢q0nq) da zona em destaque.

RZ — QZO'H,(I

Qreq,zona

Sao feitos dois processos iterativos determinando o comprimento das zonas de vapor

superaquecido e saturacao (fsn e fsar), conforme apresentado na figura 14, complementar

a figura 13.



Figura 13 — Légica de calculos para o procedimento Balango de Energia do Condensador.
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fonte: O autor.

:

Calcula

('?cund ’ hR,autu Tair,aut
fsat =0, fee=0

!

Refrigerante nio condensa
completamente
Retorna:

Qeond » hR,cut' Tair,aut
f shs f sat: fsc
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Figura 14 — Logica da rotina auxiliar de balanco.

Assume Assume
fsn1 = 1/Rz fsar1 = 1/Rz
€ fshz = fshl * 1,01 € fsatz = fsatl * 1!01
| |
Calcula Rz, e Rz, Calcula Rz, e Rz,
através do balango através do balango
de energia e massa de energia e massa
Y Y
Calcula um novo valor para Calcula um novo valor para
fsn @ partir de fsar @ partir de
fsn1s fsn2, R21, RZ; Atualiza os Fsarts fsar2, R21, RZp Atualiza os
valores: valores:
fsn1 = fsnzi fsar1 = fsarzi
y fsnz = fons Y fsat2 = fsars
Calcula Rz a partir de novo Rz, = Rzy; Calcula Rz a partir de novo Rz, = Rz;;
valor de fp Rz; = Rz valor de fq¢ Rz; =Rz
F 3 F 3

Verifica SE
Rz=1

Verifica SE
Rz=1

fonte: O autor.

4.1.1.3 Interacao entre rotinas

As conexdes A e B entre os algoritmos representado nos diagramas das figuras 12
e 13 sao utilizados o método de convergéncia numérica por substituicoes sucessivas dos

valores de fqn, fsat € fsc-

Tem-se que, no modelo matematico foi apresentado o uso da fragdo da zona (f.ona),
essa fragao corresponde no condensador a parte do trocador de calor que se destinha a

zona de vapor superaquecido (fsp,), zona de saturagao (fs.) € a zona de sub-resfriamento

(fse)-
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Como sao duas rotinas separadas inicialmente estima-se um valor arbitrario do
valor de cada zona, exemplo: fg, = 0,2; fsu = 0,7; fsc = 0.1. Com esses valores o
procedimento Coeficientes de transferéncia de calor e dados geométrico é executado e logo

em seguida o procedimento Cidlculo do balanco de energia do condensador.

O procedimento Cdlculo do balanco de energia do condensador gera novos valores
para fsn, fsat €0 fse. Tais valores sao novamente interagem com o procedimento Coeficientes

de transferéncia de calor e dados geométricos do condensador até a convergéncia?.
4.1.2 Simulagao

O modelo matematico descrito na sessao 4.2 e as légicas apresentadas na sub-sessao
4.3.1, foram implementadas no software de simulacgao.

4.1.3 Dados de entrada

O programa foi alimentado com os parametros geométricos do condensador presente
na bancada de refrigeracao do laboratorio ciéncias térmicas e hidraulicas do departamento
de engenharia de producao e mecénica da Universidade Federal de Juiz de Fora mostrado

na Figura 15.

Figura 15 — Condensador da Bancada presente no LCTH.

CONDENSOR (COOLING)
EVAPORATOR (HEATING)

fonte: O autor.

2 Os softwares geralmente utilizam o método de convergéncia numérica de Newton-Rhapson.

Entretanto a convergéncia quando programada manualmente comumente é feita a partir da
técnica de aproxrimacdes sucessivas.



Os valores alimentados na simulacdo sao mostrados no esquema da Tabela 4.

Tabela 4 — Dados geométricos do condensador.

Parametros Geométricos do Condensador

H=18,2 [em] $,=2,50 [em] Prin=2,00 [mm]
L=6,4 [em] $,=2,50 [cm)] thin=0,35 [mm)]
W=18,2 [em] D=1,00 [em] e=1,5 [micron]

Nirow=T [-] th=0,90 [mm]

]\[t,col:2 H

4.1.4 Resultados e validacdo do modelo do condensador
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Os dados experimentais utilizados foram levantados operando-se a bancada de

refrigeracao em trés condicoes operacionais distintas, realizando-se a leitura manual dos

manodmetros de pressao e temperatura apds o sistema entrar em regime permanente.

Assim para trés condigoes operacionais o modelo foi testado para validagao. Sendo

que para cada uma das trés medidas o modelo do condensador foi alimentado com as

condicoes operacionais do sistema medido conforme mostrado na Tabela 5.

Tabela 5 — Principais varidveis de entrada da simulacdo do condensador.

Condigﬁo h2 P. 2 Tambiente P, ambiente ‘I/:z'r,cond mre f
[kJ/kg] [Kpa]  [C] [KPa]  [m®/s]  [kg/s]

1 65,5 1493 26 93 0,1 0,004619

2 75 1506 27 93 0,1 0,004573

3 78 1575 27 93 0,1 0,004681

Os dados gerados pela simulagdo considerando as trés amostras de dados estao

representados na Tabela 6.

Tabela 6 — Principais varidveis de saida da simulagdo do condensador.

Condicao Qeond hs T ir,out.cond
W] [kJ/kg] [C]
1 830,3 110,2 33,6
2 849,1 115,2 34,8
3 877,5 1154 35,1

A incerteza de cada pardmetro medido foi considerada sendo igual a metade da

precisao de cada instrumento utilizado, essa incerteza foi transposta para a entalpia de

salda do condensador e a taxa de troca térmica no condensador. A andlise da incerteza foi

feita numericamente utilizando e é mostrada no Anexo B.
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Para a wvalida¢do do modelo condensador apresentado neste capitulo, comparou-se
os dados calculados (Tab. 6), com os dados experimentais coletados (Anexo B), conforme

apresentado nas Tabelas® 7 e 8.

Tabela 7 — Comparagao entre resultados da entalpia de saida do condensador (hs).

Condicao I3 eap Ohs3 eap 3 caic diferenca menor diferenca
[kJ/kg] [kJ/kg] [kJ/kg] %] %]
1 1104 40,7 110,2 0,2 0
2 1142 40,7 115,2 0,9 0
3 117,2 +0,7 115.4 1,6 1,0

Figura 16 — Gréfico da comparagio entre resultados da entalpia de saida do condensador (hs).
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=

w . . . 4
1 2 3

Experimento

fonte: O autor.

3 Os sub-escritos exp se referem aos dados coletados experimentalmente, e o sub-escrito cale se

referem aos dados gerados pelo modelo numérico.
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Tabela 8 — Comparagao entre resultados da taxa de troca térmica do condensador (Qc(md).

Condicao Qcond,exp ) Qcond,eacp and,calc diferenca menor diferenca
(W] (W] (W] 2] [7%)]
1 829.,5 +20 830,3 0,1 0
2 853,8 +20 849,1 0,6 0
3 853,8 +20 877,5 2,8 0,4

Figura 17 — Gréfico da comparacdo entre resultados da taxa de troca térmica do condensador

(Qcond) .

940 ¢ ' '

920
900
880
860
840
820

——E—

—a—

800 [
780
760

no condensador [ W]

s

Qcond,exp

Qcond.cale 1

Taxa de transferencia de calor

1 2
Experimento

fonte: O autor.

A partir das Tabelas 7 e 8, e os graficos das figuras 16 e 17, pode-se afirmar que a

concordéancia entre os valores experimentais e calculados é boa com variancia inferior a

1%, validando assim o modelo do condensador utilizado.
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4.2 SOLUCAO NUMERICA PARA O EVAPORADOR

A metodologia seguida para a solu¢ao numérica do evaporador segue a mesma

estrutura légica que a do condensador, nesta sessao sera detalhada tal explicagao tedrica.

4.2.1 Metodologia

O modelo matematico apresentado em toda a sessao 3.1, inicialmente foi dividido

em duas partes:

e Procedimento calculo dos coeficientes de transferéncia de calor e dados geométricos;

o Procedimento balango de energia (¢ — NTU).

Antes de falar de toda a simulagdo do evaporador, serd explicado o funcionamento

intuitivo de cada uma dessas partes.

4.2.1.1 Célculo dos coeficientes de transferéncia de calor e dados geométricos do evapora-

dor

Nessa sub-rotina desenvolvida, sao determinados os coeficientes ciout e, R vap; CR.esh;

também os pardmetros geométricos utilizados no balanco que sdo Ay /Ag € Ag.

Para facilitar o entendimento os dados de entrada, os parametros geométricos e os

dados de saida do modelo estao representados na Tabela 9.

Essa sub-rotina utiliza os modelos apresentados para calcular os coeficientes de

transferéncia de calor 5 (a).

O aRp,esn, utiliza o valor de Ly, assim inicialmente sdo estimados valores para o fesn € 0 fuap,
que apés a passagem no processo iterativo do programa (proxima rotina discutida), esses
valores sdo ajustados e recalculados. Pois notou-se que os coeficientes de transferéncia variam
pouco em relacdo a uma pequena variacdo do comprimentos dos dutos de cada zona dessas,
assim dessa forma os valores sdo ajustados a cada iteracao.

O apvap utiliza o valor de eyq, assim similarmente ¢ estimado uma taxa total de transferéncia
de calor para o evaporador inicialmente, sendo importado para a rotina o valor mais recente
a cada iteracao.
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Tabela 9 — Dados de entrada, configurados e de saida da sub-rotina coeficientes para o evaporador.

Dados de entrada

Mref Vazao massica do refrigerante
IR in Entalpia de entrada do refrigerante
PR cva Pressao do refrigerante no evaporador
Viir Vazao volumétrica de ar
Thirin Temperatura de entrada do ar
P Pressdo ambiente (pressao de entrada do ar)
Jesh Porcentagem do condensador que se destina a zona de vapor superaquecendo
fvap Porcentagem do condensador que se destina a zona de evaporacao
eva Taxa de troca a de calor no evaporador [W]
Parametros geométricos configurados
Dt Diametro externo do tubo
th Espessura da parede do tubo
N1 row Ntumero de linhas de tubos
N7 ol Ntmero de colunas de tubos
H Altura frontal do trocador de calor
w Largura frontal do trocador de calor
L Comprimento do trocador de calor na diregdo do escoamento de ar
Sy Espagamento vertical entre os tubos
Sh Espagamento horizontal entre os tubos
thyin Espessura da aleta
Dfin Passe da aleta
e Rugosidade interna do tubo
Dados de saida
Oout Coeficiente de trans. cal. conveccao externa
QR esh Coeficiente de trans. cal. conveccao interna zona de vapor superaquecendo
Q'R vap Coeficiente de trans. cal. conveccao interna zona de evaporacao
Awir /AR Razao da areas de troca de calor entre o ar e o refrigerante
AR Area de troca de calor do lado do refrigerante
TR.in Titulo de entrada do refrigerante
TR sat Temperatura de saturagao do refrigerante

A légica do algoritmo programada para o procedimento Coeficientes é mostrada
na Figura 18.
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Figura 18 — Logica computacional do procedimento Coeficientes de transferéncia de calor e dados

geométricos do evaporador.
( Inicio )

B >
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v
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Qoutr AR vapr AR,esh

v

Retorna os valores de saida pro
programa principal

Xouts aR,eshu aR,vapu Aair / AR ’ AR;
xR,inr TR,sat

fonte: O autor.

4.2.1.2 Célculo do balanco de energia do evaporador

Essa é a rotina principal do condensador fornecendo a quantidade de calor trocada,

¢ os ecstados de saida do refrigerante ¢ do ar.

Na tabela 10 sao apresentadas os dados de entrada e de saida do modelo.
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Tabela 10 — Dados de entrada, configurados e de saida da sub-rotina Coeficientes.

Dados de entrada

Mref Vazao massica do refrigerante
IR in Entalpia de entrada do refrigerante
Pr Pressao de entrada do refrigerante
Viir Vazao volumétrica de ar
Thirin Temperatura de entrada do ar
P Pressdo ambiente (pressao de entrada do ar)
ot Coeficiente de trans. cal. convecc¢ao externa
QR esh Coeficiente de trans. cal. conveccao interna zona de vapor superaquecendo
QR vap Coeficiente de trans. cal. conveccao interna zona de evaporacao
Avir /AR Razao da areas de troca de calor entre o ar e o refrigerante
Agr Area de troca de calor do lado do refrigerante

Dados de saida

Geva Taxa de troca de calor no evaporador [W]

Nref.out Entalpia de saida do refrigerante

Thir.out Temperatura de saida do refrigerante
Jesh Porcentagem do condensador que se destina a zona de vapor superaquecendo
fvap Porcentagem do condensador que se destina a zona de evaporagao

E feito um processo iterativo determinando o comprimento da zona de evaporagao

(fuap), apresentado na figura 20 complementar a figura 19.



Figura 19 — Légica de calculos para o procedimento Balango de Energia do Fvaporador.
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Figura 20 — Logica da rotina auxiliar de balango

Assume
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fonte: O autor.

A légica programada e estruturada pela rotina criada por Nellis & Klein, (2009)
foi mantida, alterando-se os nomes das variaveis de entrada e adicionando novas variaveis

de saida, e estabilizando a simulacao para evitar erros.
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4.2.1.3 Interacao entre rotinas

As conexoes A e B entre os algoritmos representado nos diagramas das figuras 18
e 19 sao utilizados o método de convergéncia numérica por substituicoes sucessivas dos

valores de fesn, € foap-

Tem-se que no modelo matemético foi apresentado o uso da fracdo da zona (f.ona),
essa fracdo corresponde no evaporador a parte do trocador de calor que se destinha a zona

de evaporacao (fyqp), zona de vapor superaquecido (fesn)-

Como sao duas rotinas separadas, inicialmente estima-se um valor arbitrario do
valor de cada zona, exemplo: fi.p = 0,7; fesn, = 0,3. Com esses valores o procedimento
Coeficientes de transferéncia de calor e dados geométricos do evaporador é executado e

logo em seguida o procedimento Balanco de energia do evaporador.

O procedimento Cdlculo do balango de energia gera novos valores para fyap € 0 fes-
Tais valores s@o novamente interagem com o procedimento Coeficientes de transferéncia de

calor e dados geométricos do evaporador até a convergéncia.
4.2.2  Simulagao

O modelo matematico descrito na sessdo 4.4 e as logicas apresentadas na sub-sessao
4.5.1, foram implementadas no software de simulagao.

4.2.3 Dados de entrada

O programa foi alimentado com os pardmetros geométricos do evaporador presente
na bancada de refrigeracdo do laboratorio ciéncias térmicas e hidraulicas do departamento
de engenharia de producao e mecanica da Universidade Federal de Juiz de Fora, mostrado

na Figura 21.
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Figura 21 — Evaporador da Bancada presente no LCTH.

EVAPORATOR (COOLING)
CONDENSOR (HEATING)

.

__‘H’_HHJ I‘ il

fonte: O autor.

Os valores alimentados na simulacao sdo mostrados no esquema da Tabela 11.

Tabela 11 — Dados geométricos do evaporador.

Parametros geométricos do Evaporador

H=18,2 [cm)] $,=2,50 [cm)] Pfin=2,00 [mm]
L=6,4 [em] s,=2,50 [cm)] thin=>0,35 [mm)]
W=18,2 [em] D=1,00 [em] e=1,5 [micron]

Nt row=T [] th=0,90 [mm)]

]\/vt,col:2 [‘]

4.2.4 Resultados e valida¢ao do modelo do evaporador

Similarmente ao modelo do condensador, o modelo do evaporador foi testado para
as trés condigoes. Sendo que para cada uma das trés medidas o modelo do evaporador
foi alimentado com as condi¢bes operacionais do sistema e as condig¢oes de entrada do

refrigerante no evaporador conforme mostrado na Tabela 36.
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Tabela 12 — Principais variaveis de entrada da simulagao do evaporador.

EXpel"imeIltO h4 T4 Tambiente Pambiente V;lr,cond mref
[kJ/kg] 1C]  [C] [KPa] [m’/s]  [kg/s]

1 110,4 9 26 93 0,1 0,004619

2 1142 15 27 93 0,1 0,004573

3 117,2 1 27 93 0,1 0,004681

Assim os dados gerados pela simulacao considerando as 3 amostras de dados estao

representados na Tabela 13.

Tabela 13 — Principais varidveis de saida da simulagao do evaporador.

Experimento Qewa hl Tair,out,eva
(W] [kJ/kg] [C]
1 496,2 217,9 9214
2 665,5 259,7 20,8
3 662,5 258,8 19,9

A incerteza de cada parametro medido foi considerada sendo igual a metade da
precisao de cada instrumento utilizado, essa incerteza foi propagada para a entalpia de

saida do evaporador e a taxa de troca térmica no evaporador. A andlise da incerteza foi

feita numericamente e é apresentada no Anexo B

Para a validacao do modelo evaporador apresentado neste capitulo, comparou-se
os dados calculados (Tab. 13) com os dados experimentais coletados presentes no Anexo

B, conforme apresentado nas Tabelas 14 e 15.

Tabela 14 — Comparagao entre resultados da entalpia de saida do evaporadora (hy).

Experimento D1 exp Oh1 eap R cale diferenca menor diferenca
[kJ/kg] [kJ/kg] [kJ/kyg] (%] K
1 256,1 +0,5 2179 17,5 17,2
2 258,1 40,5 259,7 0,6 0,3

3 259,1 £0,5 258,8 0,1 0,0
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Figura 22 — Gréfico da comparagao entre resultados da entalpia de saida do evaporador (hy).
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Tabela 15 — Comparagao entre resultados da taxa de troca térmica do evaporador (Qeva).

Experimento Qeva,exp 5Q€W,exp Qeva,calc diferenca menor diferencga
(W] (W] (W] 7] 7]
1 672,6 + 20 496,2 35,3 31,3
2 657,9 + 20 665,5 1,2 0,0

3 663,9 + 20 662,5 0,2 0,0
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Figura 23 — Grafico da comparacao entre resultados da taxa de troca térmica do evaporador
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A primeira série de dados coletados para o evaporador alcanca cerca de 31% de
divergéncia entre o modelo e o experimental. Acontece que essa primeira coleta acabou
representando um caso limite. Justificado ao se ter uma temperatura de evaporacgao a
9°C', tendo que a pressao medida no ponto depois so tubo capilar (P;) do sistema é menor
que a pressao medida depois do evaporador (P;), fato esse fisicamente impossivel. Para se
solucionar essa discrepancia simplesmente as medidas da pressdo de baixa (P e Py) foram
desprezadas. A pressao de baixa adotada foi obtida ao se considerar a temperatura do
refrigerante apds a passagem no tubo capilar (T}, temperatura de saturagio) e a expansao
isentrépica do refrigerante, hy = hy. HEssa pressao obtida foi considerada a pressao da
linha de baixa. Tendo essa pressao Py, como hipdtese simplificadora, adotou-se que nao

hé& queda de pressao na linha.

O caso limite aconteceu devido ao fato de que o refrigerante na simulagao nao
continha a quantidade de energia disponivel para a mesma quantidade de troca térmica

que o valor experimental apresentou ao ser analisado.

Escusando-se o primeiro experimento, tem-se que a variacdo maxima entre os dados
experimentais é de 0,3% e os demais cabem dentro da incerteza experimental, o qual

validando o modelo do evaporador.
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4.3 SOLUCAO NUMERICA DO COMPRESSOR

O modelo numérico apresentado estd mostrado no livro de Nellis & Klein (2009),

assim pode-se reduzir o modelo apresentado a equagoes 3.86, 3.89 e 3.92.

4.3.1 Metodologia

O modelo do compressor conta com as seguintes variaveis de entrada, internas e de
saida na Tabela 16.

Tabela 16 — Dados de entrada, configurados, intermediarios e de saida da rotina do compressor.

Dados de entrada

Tevap ; Tcond ’ ATsh

Dados do compressor configurado
DR, Ovm7 5P7 TNcomb

Dados do intermediarios

P evap P, cond P, sucgaos hin

Vsuccaos k ) Ncomb

Dados de saida

My, mR ) Wcomp
h'out ) Tout

A eficiéncia combinada (7.omp) pode ser definida para o compressor, ou seja, ela é
um dado de entrada, ou ser calculada através da equacao 3.93 resultado do mapeamento

do compressor.

A estrutura légica da rotina do compressor é representada na figura 24.



Figura 24 — Légica computacional do procedimento do compressor.

1 Inicio ’

A\ 4

Carrega as variaveis
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Ncomb
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A\ 4

Retorna os valores de saida pro
programa principal

Ny, Mg, chompr hout! Tout

FIM

fonte: O autor.
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4.3.2 Simulacao

A logica e o modelo matematico para o compressor descritos foram implementados

no software de simulagao.

4.3.3 Dados de entrada

O programa foi alimentado com os dados geométricos e operacionais do compressor
presente na bancada de refrigeracdo do laboratoério ciéncias térmicas e hidraulicas do
departamento de engenharia de produgao e mecanica da Universidade Federal de Juiz de

Fora, mostrado na Figura 25.

Figura 25 — Compressor da bancada de refrigeragao presente no LCTH.

fonte: O autor.

O compressor instalado é da marca Tecumseh e seu modelo é AFA3425Y X A. Os

dados geométricos e de desempenho foram retirados da planilha de dados do fabricante.

Assim os parametros geométricos e operacionais configurados para o compressor

sao mostrados na Tabela 17.

Tabela 17 — Dados configurados para o compressor.

Parametros geométricos do compressor

F = 60[hz] Visestocado = 0, 00000757 [m?]
DR = F - Viestoeado [m®/5] C =005 (5 %)
5P = 0,1 (10 %) 0,42<Neomp<0,72 (eq. 3.93)

Onde: F é a frequéncia da rede elétrica.
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4.3.4 Resultados e valida¢ao do modelo do compressor

Para validagao do modelo do compressor, o modelo foi testado para trés condigoes
operacionais distintas.

Na tabela 18 encontram-se as variaveis de entrada da simulacdo do compressor.

Tabela 18 — Varidveis de entrada da simulacdo do compressor.

Experimento Ty ATy, Tondensagio
[C] [C] [C]
1 9 8 52,2
2 15 75 55,4
3 1 9 57,4

Os dados gerados pela simulagao, dos trés experimentos sao mostrados na Tabela
19.

Tabela 19 — Variaveis de saida da simulagao do compressor.

Experimento MR, comp Wcomp heo
[kg/s) (W] [kJ/kg]
1 0,004774 318,5 324.9
2 0,004788 331,3 327,3
3 0,004586 3328 331,7

A incerteza de cada pardametro medido foi considerada sendo igual a precisao do
instrumento de medicao utilizado, essa incerteza foi utilizada na escala do medidor de
vazao volumétrica de refrigerante e nos pontos de afericdo da temperatura e entalpia. A

andlise da incerteza foi feita numericamente e estd mostrada no Anexo B.

A primeira comparagao € a da entalpia de saida do compressor, mostrada na tabela
20 e o grafico da figura 26.

Tabela 20 — Comparacao entre a entalpia experimental e calculada do compressor.

Experimento  ho eqp Ohaesp  hocac diferenca menor diferenca

[kJ/kg] [kJ/kgl [kJ/kgl ] %]
1 2000 08 3249 120 11,8
2 3009 06 3273 8,8 8,6

3 303,2 0,6 331.7 9,4 9,2




92

Figura 26 — Gréafico da comparacdo entre resultados das entalpias do modelo do compressor e a
experimental.
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Uma observacao importante ¢ que, o modelo do compressor ¢ adiabatico e exprime
o estado termodinamico do refrigerante logo apds a sua saida do compressor, ou seja, o
estado do refrigerante no momento em que ele passa pelo tubo de descarga e prossegue no
sistema. Porém na bancada, existe uma longa tubulagao de cobre exposta ao ambiente
desde a saida do compressor até a posicao da afericao da temperatura e pressao da linha
- cerca de 1,6 metros de distancia de troca térmica, mais a troca de calor do casco do
compressor como pode ser observado pela linha vermelha na figura 27. Assim logo concluiu-
se que a temperatura de saida e, portanto, a entalpia do compressor sofre uma queda
muito relevante entre o ponto de saida do compressor e o ponto de afericao experimental.
Logo existe uma grande variagao entre a entalpia calculada pela simulacao e a entalpia
aferida do ponto, conforme pode ser observada na Tab. 20 e a figura 26. Portanto, a

validacao do modelo do compressor serd feita pela vazao mdssica.
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Figura 27 — Caminho do tubo apds a descarda do compressor até a medigao.

J& ao determinar a entalpia de saida do refrigerante experimentalmente para
calcular o trabalho e por conseguinte o COP, fica claro que os dados experimentais tem

um grande erro intrinseco, devido a este fato.

Tendo-se realizado essa observacdo importante a respeito do funcionamento do
compressor, pode-se validar a simulacao apenas para a vazao massica do sistema, pois ela

é constante ao longo de todo o circuito operando em regime permanente.

Para a entalpia de saida do refrigerante calculada pela simulacao, tem-se que,
devida a ampla validacdo do modelo proposto por Klein et al., (1999) e Reindl et al.,
(2000) para os compressores reciprocos herméticos, seu modelo é amplamente utilizado
em simulagoes para o ciclo de refrigeracao, entao é seguro usar seus valores, para analises
qualitativas e estudos do ciclo, pois nao houve a possibilidade de afericao do estado real

do refrigerante na descarga do compressor.

Para a validacdo do modelo do compressor, conforme explicado, comparou-se a
vazao massica calculada pela simulagao, com a vazao méssica experimental medida, o
trabalho e a entalpia no ponto 2 (hy) foram desconsiderados para a validagao conforme

explicado previamente. A comparacao pode ser vista na Tabela 21 e na Figura 28.

Tabela 21 — Comparagao entre a vazao massica experimental e calculada do compressor.

Experimento mpesp OMResp  MRcompeate diferenca  menor diferenca

[kg/s]  [kg/s] [kg/s] (%] ]
1 0,0046 =+ 0,000l  0,0048 4.4 2.2
2 0,0046 =+ 0,0001  0,0048 4,4 2,2

3 0,0047 =+ 0,0001 0,0046 2,2 0,0
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Figura 28 — Gréfico da comparacao entre resultados das vazoes massicas do modelo do compressor
e a experimental.
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fonte: O autor.

Tem-se entao que o erro da vazao maéssica atinge a valor méximo de 2,2% e o minimo
de 0% ao se considerar a incerteza experimental, o que é um excelente valor. Isto expressa
que o modelo estd devidamente calibrado para calcular um bom valor qualitativo para o
trabalho e o COP do sistema, ao se considerar que a medicao experimental é insuficiente

para expressar o real estado termodindmico do refrigerante na saida do compressor.

4.4 SOLUCAO NUMERICA DO TUBO CAPILAR

4.4.1 Metodologia

A rotina do modelo do tubo capilar conta com as seguintes variaveis de entrada,

internas e de saida, apresentadas na Tabela 22.
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Tabela 22 — Dados de entrada, configurados, intermediarios e de saida da rotina do tubo capilar.

Dados de entrada

P, Pressao de entrada do refrigerante
hin, Entalpia de entrada do refrigerante

Dados do tubo capilar configurado

d.. Diametro interno do tubo capilar
L. Comprimento linear do tubo capilar

Dados do intermediarios

hyq Calor latente de evaporacao
Tin Titulo de entrada
Tsat

Temperatura de saturagao

AT, Grau de sub-resfriamento
iy Viscosidade liquida
Iy Viscosidade do vapor
vy Volume especifico de liquido
Vg Volume especifico de vapor
o Tensao superficial

Tn Pardmetros adimensionais = para (n =1,2,4,5,6,7,8)

Dados de saida

MR, cap Vazao massica do refrigerante no tubo capilar

A estrutura légica da rotina do tubo capilar é representada na figura 29.
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Figura 29 — Logica computacional do procedimento do tubo capilar.
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fonte: O autor.

4.4.2  Simulagao

A légica e o modelo matematico para o tubo capilar descritos foram implementados

no software de simulacéo.
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4.4.3 Dados de entrada

O programa foi alimentado com os dados geométricos do tubo capilar presente na
bancada de refrigeracao do laboratério ciéncias térmicas e hidraulicas do departamento de
engenharia de producao e mecanica da Universidade Federal de Juiz de Fora, mostrado na

Figura 30.

Figura 30 — Tubo capilar da bancada de refrigeragdo presente no LCTH.

CAPILLARY TUBE

fonte: O autor.

Os parametros geométricos do compresso sao:

o L. =1 metro (comprimento do tubo capilar);

e D.~ 1 mm (didmetro interno do tubo capilar).

Nao foi possivel fazer a medida exata do didmetro interno do tubo capilar, assim
seu valor utilizado na simulacao foi ajustado a um valor préximo a 1 mm que fornecesse a

melhor validagao experimental.

4.4.4 Resultados e validacao do modelo do tubo capilar

Para a validacao do modelo do tubo capilar, o modelo foi testado para trés condi¢oes

operacionais distintas.

Na Tabela 23, encontram-se os dados de entrada da simulagao do tubo capilar.
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Tabela 23 — Dados de entrada da simulagao do tubo capilar.

Experimento hs P
(kJ/kg| [kPal
1 1104 1393
2 114,2 1403
3 117,2 1437

Assim, os dados gerados pela simulagao do tubo capilar para os trés experimentos,

sado mostrados na Tabela 24.

Tabela 24 — Dados de saida da simulacao do tubo capilar.

Experimento TR, comp
[kg/s]

1 0,004772

2 0,004549

3 0,004495

A incerteza da vazdo massica experimental foi calculada através do software de

simulagao, ao se considerar as incertezas das medig¢oes de: temperatura, pressao e vazao

volumétrica do sistema. O detalhamento do calculo esta presente no Anexo B.

Para a validacdo do modelo do tubo capilar, comparou-se os resultados expe-

rimentais com os resultados calculados, conforme apresentados na Tabela 25 e Figura

31.

Tabela 25 — Comparagao entre a vazao massica experimental e calculada do tubo capilar.

Experimento mpesp OMperp  MRcompeate  diferenga  menor diferenca
[kg/s]  |kg/s] [kg/s] [7%] 7]
1 0,0046 =+ 0,0001 0,0048 4.4 2,2
2 0,0046 =+ 0,0001 0,0045 2,2 0,0
3 0,0047 =+ 0,0001 0,0045 4.4 2,2
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Figura 31 — Grafico da comparagao entre resultados das vazdes massicas do modelo do tubo
capilar e a experimental.
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fonte: O autor.

Temos entao que o erro da vazao massica atinge a maxima de 2,2% ao se considerar

a incerteza experimental, validando assim o modelo do tubo capilar da bancada.



100
5 SOLUCAO NUMERICA DO CICLO

51 INTRODUGAO

A partir dos modelos desenvolvidos para os trocadores de calor apresentados no
capitulo 3 e os modelos desenvolvidos para o compressor e tubo capilar apresentados no
capitulo 4, péde-se entao criar uma rotina computacional para calcular todo o ciclo de

refrigeracdo integrando-se os componentes entre si.
Tal rotina foi desenvolvida e implementada no software de simulacao.

Este capitulo se dedica a apresentar tudo sobre essa rotina computacional. Ini-
cialmente a metodologia implementada, como a simulacdo interage com as rotinas dos
componentes individuais, os dados de entrada, os resultados obtidos pela simulacao, a

validacao do modelo e a andlise do resultado obtido.

5.2 METODOLOGIA

A rotina main_program (como foi chamada) é a responsavel por receber os dados
operacionais da bancada de refrigeracao e retornar todas as variaveis de saida do ciclo, ou
seja, todas as temperaturas, pressoes, entalpias, trabalho do compressor, transferéncia de
calor dos trocadores, etc. As varidveis de entrada, as principais intermediérias! e as de

saida sao apresentadas na Tabela 26.

Para a rotina adotou-se uma série de hipoéteses simplificadoras, com o objetivo
de manter a simulagdo simples e ainda condizente com a realidade, assim as hipdteses

simplificadoras sao as seguintes:

o A queda de pressao na linha de alta pressao é contada apods a passagem do refrigerante
no condensador onde é aplicado um decréscimo de 8% da pressao de entrada,
obtido através da menor média relativa as medigoes experimentais considerando-se a

incerteza experimental;

e A queda de pressao entre o compressor e o condensador e na linha de baixa pressao

é desprezada;

« A transferéncia de calor entre a tubulacao e o ambiente é desprezada.

A totalidade das varidveis intermediarias, englobam todas as varidveis de entrada e saida
dos modelos apresentados para os quatro componentes do ciclo (compressor, condensador,
tubo capilar e evaporador), sendo assim na Tab. 26 estdo apresentados apenas as principais
variaveis, ou seja, aquelas que sdo as especificas do main_program e nao as requeridas pelos
modelos dos componentes.
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A queda de pressiao de 8% é utilizada com o intuido de ajudar a predizer com
melhor margem a vazao maéssica do tubo capilar, mesmo 8% sendo um valor conservador,
ou seja, a pressao tende a cair mais que isso, assim a utilizacao dessa queda de pressao
fornece um dado melhor para o modelo do tubo capilar utilizado para regular a vazao

massica do sistema.

Tabela 26 — Dados de entrada, intermediarios e de saida do main_ program.

Dados de entrada

Tamb» Pamb) ‘/;zz‘nc: ‘/;zz‘r,ea Pcond

Principais dados intermediarios

N7ioop1 € N7igop2  Contador de nimero de vezes que o programa repete os lagos

le2

Erroy, Erro relativo percentual entre os modelos da vazao massica do
compressor e do tubo capilar

Error Diferenca da variacao da temperatura de superaquecimento

do refrigerante no evaporador (77 — T})

Dados de saida

P [1727374]7 h [1727374]7 T [1727374]7 mR,comp
Tair,out,c ) Tair,out,e ) Wcompa Qconda Qeva 9 COP

O Erro,; e Error sao dadas pelas seguintes equacoes:

mR,comp - mR,cap
M l N (mR,comp; mR,cap)

Erros =

ET’T’OT = | ATSh,’i—l - ATsh,i | (52)

Onde:

o ATy, ;-1 € o grau de superaquecimento da iteracao anterior do refrigerante ao entrar

no compressor, e no caso da primeira iteracao ele é um valor estimado;

o ATy, é o grau de superaquecimento calculado na presente iteragao.

A estrutura légica da rotina main_program é apresentada na Figura 32.
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Figura 32 — Estrutura do algoritmo da rotina main__program.
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Erro,;, < 5%

Calculos da rotina do
Evaporador

Verificagao Loop 2
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fonte: O autor.
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5.3 DADOS DE ENTRADA

Utilizando-se a rotina desenvolvida e os modelos ja validados neste trabalho,
simulou-se o ciclo real para as trés condi¢des experimentais coletadas. A bancada opera

com o fluido refrigerante R134a e os dados alimentados a simulagao sao mostrados na
Tabela 27.

Tabela 27 — Dados experimentais utilizados na simulagao do ciclo.

Experimento Vi Vair,e Tamb  Pamb  Peona (P2)
(m?/s] [m®/s] [C] [kPa]  [kPd]

1 0,1 01 26 93 1493
2 0,1 01 27 93 1506
3 0,1 01 27 93 1595

5.4 RESULTADOS

Os resultados obtidos para o ciclo sao mostrados abaixo nas Tabelas 28, 29 e 30.

Tabela 28 — Resultados da simulacao do ciclo referente ao experimento 1.

Dados de entrada: Ty = 26[°C] P, = 1493[K Pa) Vaire = 0,1[m?/s]
Vaire = 0,1[m?/s] Pomp = 93000[Pa]
Dados de saida: COP = 2,139 MR,cap = 0,004132[kg/s] Mg, comp = 0,004335[kg/s]

Qco’n,d,si’mu = 8867 1[W] Qmm,p,si,mu = 604 O[VV] Tair,out,ewa,p = 207 45[00]
Tair,out,cond = 347 14[00]

Ponto: Temperatura [°C] Pressao [K Pal Entalpia [K.J/kg]
[1] 8,399 285,6 258,1
2] 94.2 1493 3227
3] 18,04 1374 118,3
4] 0,7 285,6 118,3

Tabela 29 — Resultados da simulagdo do ciclo referente ao experimento 2.

Dados de entrada:  Tymp = 27[°C] Py = 1506[K Pa] Vaire = 0,1[m? /s
Vire = 0,1[m?/s] Pamp = 93000[Pa]
Dados de saida: COP = 2,094 MR,cap = 0,004033[kg/s] 1R comp = 0,004207([kg/s]

Qcond’:"i"”'u - 874’ 9[W] Qe’uap,simu = 590 G[I/V] Tair,out,evap = 2]—7 55[00]
Ta,i,r,out,cond = 35, OG[OC]

Ponto: Temperatura [°C] Pressdo [K Pa Entalpia [KJ/kg|
1] 12,1 283,6 261,5
[2] 99,67 1506 328,6
3] 49,16 1386 120,6
[4] 20,9 283,6 120,6
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Tabela 30 — Resultados da simulac¢do do ciclo referente ao experimento 3.

Dados de entrada:  Typmp = 27[°C] P, = 1595[K Pal Vair.e = 0,1[m?/s]
Vaire = 0,1[m3/s] Pamp = 93000[Pa]

Dados de saida: COP = 2,259 MR,cap = 0,004385[kg/s|] 1R comp = 0,004579[kg/s]
Qcond,simu = 930[W] Qevap,simu = 643 ]-[I/V] Tair,out,evap = 217 07[00]
Tair,out,cond = 357 57[00]

Ponto: Temperatura [°C] Pressdo [K Pa Entalpia [KJ/kg|

[1] 12,93 302,7 261,7

[2] 96,54 1595 323,9

(3] 48,2 1467 120,9

[4] 0,9 302,7 120,9

5.4.1 Validagdo da simulag¢ao

Devido as hipéteses simplificadoras adotadas uma significativa troca de calor ocor-
rida entre a tubulacao e o meio ambiente é desprezada na linha que liga o compressor
ao condensador, assim os dados relativos ao compressor possuem pouca comunicac¢ao
direta com os experimentais, sendo claramente justificado que conforme apresentado no

modelo do compressor.

Os valores relativo ao ponto 2 encontrados pela simulacao se referem ao ponto de
saida do compressor, ja os dados experimentais relativo ao ponto 2 estao medindo a
uma distancia de 1,6m da descarga do compressor e se referem ao ponto de entrada no
condensador. Que na simulacao ¢ utilizado o mesmo, mais no experimental tem-se uma

significativa diferenca. Ficando evidenciado essa diferenca no diagrama da figura 35.

Assim feita essa ressalva pode-se gerar os diagramas P-h comparando os dados

experimentais com os da simulacdo, apresentados nas figuras 33, 34 e 35.
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Figura 33 — Gréfico do diagrama P-h comparando o ciclo experimental com o ciclo da simulagao
relativo ao experimento 1.
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Figura 34 — Grafico do diagrama P-h comparando o ciclo experimental com o ciclo da simulagao
relativo ao experimento 2.
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Figura 35 — Grafico do diagrama P-h comparando o ciclo experimental com o ciclo da simulagao
relativo ao experimento 3.
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A simulacao também fornece como dado de saida a vazdo massica calculada pelo
compressor, o trabalho exercido pelo compressor e as taxas de troca térmica do condensador

e do evaporador e o COP. Assim podemos comparar relativamente esses dados.

A comparagao entre as vazdes massicas experimental e da simulagao é mostrada
na Tabela? 31 e Figura 36.

Tabela 31 — Comparagdo entre a vazao massica experimental e calculada pela simulagao.

Experimento 1pesp OMRerp MRcompsimu diferenca menor diferenca

[kg/s]  [kg/s] [kg/s] (%] (%]
1 0,0046 40,0001 0,0043 7,0 4,3
2 0,0046 40,0001 0,0042 9,5 6,5
3 0,0047 40,0001 0,0046 2,2 0,0

2 Os sub-escritos ezp se refere aos dados coletados experimentalmente, e o sub-escrito calc se
refere aos dados gerados pelo modelo numérico.
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Figura 36 — Grafico da comparagdo entre resultados das vazdes massicas da simulagao e a

experimental.
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fonte: O autor.

As comparagoes das taxas de transferéncia de calor do condensador e do evaporador

podem ser visualizados na Tabela 32 e nas figuras 37 e 38.

Tabela 32 — Comparacao entre resultados da taxa de troca térmica entre o experimental e o da
simulacao do ciclo.

Taxa de Transferéncia de Calor do Condensador

Experimento and,ew 5and,wp and,smm diferenca menor diferenca
(W] (W] (W] 7] %]
1 830 +20 886 6,8 4.4
2 854 +20 875 2,5 0,1
3 854 +20 930 8,9 6,6
Taxa de Transferéncia de Calor do Evaporador
Experimento Qew,exp 6Qew,exp Qewysimu diferenca menor diferenca
(W] (W] (W] K (%]
1 673 +20 604 11,3 9,7
2 658 +20 591 11,2 8,0

3 664 +20 643 3,2 0,1
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Figura 37 — Gréfico da comparagao entre resultados da taxa de transferéncia de calor do conden-
sador entre o experimental e o ciclo.
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Figura 38 — Grafico da comparagao entre resultados da taxa de transferéncia de calor do conden-
sador entre o experimental e o ciclo.
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Como previamente argumentado, e demonstrado nas figuras 33, 34 e 35, o modelo
do compressor oferece as maiores variagoes, entre o que realmente acontece e o que é
medido experimentalmente, assim influindo diretamente no COP, logo a comparagao entre

os dados do compressor e COP podem ser visualizados na tabela 33.

Tabela 33 — Comparagao entre o trabalho do compressor e o COP do sistema entre o experimental
¢ a simulagao.

Experimento Wexp Waimu COP,,), COP;imu
(W] (W] - [
1 156 + 6 282 4.340,1 2.1
2 196 + 6 282 3,36+£0,07 2.1
3 206 + 6 285 3,22+0,07 2,3

Devido a discrepancia dos valores obtidos para o trabalho e o COP, mostrados
na tabela 33, ndo se faz necessario a construgdo de graficos comparativos, conforme o

justificado anteriormente.

Uma evidéncia experimental dessa argumentacao reside na diferenca do trabalho
exercido pelo compressor no experimento 1 em relagdo aos experimentos 2 e 3, pois o com-
pressor sendo um simples compressor hermético sem nenhum controle eletronico trabalha
sempre inscrito em faixa de pequena variacao na poténcia e os valores experimentais estao
variando mais de 28% quando na verdade, nem se varia tanto assim as condigoes operacio-
nais, comprovando-se que os dados da simulagdo estao condizentes com um compressor
real e os dados coletados estdao condizentes com o ponto de entrada do refrigerante no

condensador, nao com a saida do compressor.

No diagrama da figura 33, referente aos dados experimentais 1, tem-se que a
simulacao, encontra um outro ponto de equilibrio, ao chegar numa temperatura de
evaporacgao préoximo de 0°C' em vez de 9,5°C obtido experimentalmente. Isso ocorre
devido as simplifica¢oes utilizadas nos modelos e no ciclo, ndo haver queda de pressao, a
transferéncia de calor entre a tubulacdo e o ambiente ser desprezada, etc. Porém conforme
pode ser observado no diagrama da figura 35, a simulagdo encontrou a temperatura de

evaporacao igual a do experimental.

Os graficos das figuras 36, 37 e 38 mostra que para o ciclo as diferencas entre a
vazao massica e taxas de calor trocada no condensador e evaporador, possuem um diferenca

percentual aceitavel para a simulacao.
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6 ANALISE DE RESULTADOS

A rotina desenvolvida para o ciclo de refrigeragdo, considerando simultaneamente
os quatro componentes, foi feita com o objetivo de simular a bancada em uma operagao
real de funcionamento, para isso foi necessario se fixar a pressao de condensac¢do, ou a
propria temperatura de condensa¢ao além dos parametros ambientais, para que o ciclo
fique atrelado a um parametro operacional real. Caso nao se tivesse definido essa pressao,

o ciclo possibilita infinitas solug¢oes, cujo o qual impediria qualquer validagao possivel.

A bancada possui um reservatorio de refrigerante que a cada operacao da bancada
é esvaziado e removido do circuito em seguida, logo a cada operagao da bancada (sem
contar os vazamentos ao longo do tempo), existe uma certa quantidade de refrigerante em

circulagdo, configurando um ponto de equilibrio.

Assim, para essa rotina desenvolvida é possivel estudar-se a variagdo da temperatura
de condensagdo, e seu impacto no ciclo, e outra analise possivel de se fazer é qual o
impacto da variacao da temperatura ambiente no ciclo, caso se mantenha uma pressao de

condensacdo constante.

Diferentes analises paramétricas do ciclo de refrigeracao futuramente podem ser
desenvolvidas para os quatro componentes do sistema, contudo é necessario a criagao
e validagdo de uma novas rotinas computacionais diferentes da rotina main_ program
criada, para que as variaveis que se deseje analisar tenham valores escolhidos e todo o
ciclo fique em funcao dessas variaveis, como por exemplo o estudo da varia¢io do grau de
superaquecimento do refrigerante na saida do evaporador, ou ainda o estudo da variagdo

do grau de sub-resfriamento do refrigerante na saida do condensador.

Assim realizou-se a dois estudos paramétricos, apresentados a seguir.

6.1 INFLUENCIA DA VARIACAO DA TEMPERATURA DE CONDENSACAO NO
CICLO

Um dos estudos possiveis é o da variagdo da temperatura de condensacao no ciclo,
para isso fixou-se uma temperatura ambiente, para uma varredura nas temperaturas de

condensacao possiveis de ocorrer.

E valido lembrar que quanto maior a temperatura de condensacdo para uma mesma
temperatura ambiente, maior é a pressao interna, e por logica, maior é a quantidade total
de refrigerante em circulacgdo no sistema. Lembrando que a quantidade total de refrigerante

pressurizada no sistema é diferente da vazao massica do mesmo.

A justificativa fisica de tal estudo é que, na bancada encontra-se um reservatério
de fluido refrigerante justamente preparado para guardar o excesso de fluido refrigerante,

e também permitindo que o sistema opere com diferentes niveis de refrigerante no sistema,
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de acordo com a necessidade operacional da bancada, tais estudos geralmente giram em

torno da utilizacao da valvula de expansao termostatica, o qual nao foi simulado.

6.1.1 Dados numéricos

Para a andlise da variagao da temperatura de condensagao, considerou-se as

seguintes condicoes operacionais, mostradas na Tabela 34.

Tabela 34 — Parametros operacionais da simulacao utilizada no estudo.

Ty = 28°C
P = 101 kPa

— 3
Vair,cond - 07 Im /8

Vair,eva = 07 1m3/8

Temperatura ambiente

Pressao ambiente

Vazao volumétrica do ar no condensador
Vazao volumétrica do ar no evaporador

Em tais condigdes operacionais a temperatura de condensagao foi variada de 56°C'
a 80°C' em uma escala de 0,5°C por simulagao.
6.1.2 Resultados e analises numéricas

Com os dados calculados é possivel se realizar algumas andlises. Primeiramente,
tem-se o estudo da variacdo do COP do ciclo e a variacdo da taxa de calor trocado nos

trocadores e o trabalho do compressor, dados pelas figuras 39, 40 e 41.

Figura 39 — Grafico da variacdo das taxas de calor trocado no evaporador e no condensador pela

temperatura de condensacao.
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Figura 40 — Gréfico da variagao da taxa de calor trocado no evaporador e o trabalho do compressor

COP

pela temperatura de condensagao.
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Figura 41 — Grafico da variagdo do COP pela temperatura de condensagio.
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Podemos perceber claramente a partir dos graficos das figuras 39, 40 e 41, que a

taxa de troca de calor no evaporador atinge o valor maximo de 825 W para T,,,q = 68°C,
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em seguida passa a cair, consequentemente o valor do COP do ciclo também possui o valor

méaximo de 2,8 para T,,,q = 68°C', passando a cair também.

Ja a taxa de calor trocado pelo condensador s6 aumenta com a temperatura de

condensagcao, assim como o trabalho que o compressor realiza.

Essa analise mostra que em um ciclo real o sistema possui um ponto 6timo de
operacao para uma dada condicdo operacional, tendo-se assim uma quantidade especifica

de refrigerante no sistema, para que ele alcance o maximo rendimento possivel.

Esta andalise considera os componentes em sua capacidade de funcionamento real,
e nao simplesmente a variacao de parametros operacionais do ciclo desconsiderando que

estd limitado a interacoes fisicas possiveis entre os componentes.

O ponto de operagao maior rendimento para os componentes instalados na bancada

se da a temperatura de condensacao de 68°C'.

Assim, pode-se visualizar o grafico do ciclo de refrigeracao no diagrama P-h da
figura 42.

Figura 42 — Diagrama P-h do ciclo para trés condi¢ées da simulagao.
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Pode-se ver entao na figura 42 que os graficos nao possuem muitos parametros
em comum, para a temperatura de condensacao de T.,,q = 60°C' e com T,,,q = 80°C,

pode-se visualizar que as demais temperaturas, entalpias e pressoes variam de acordo com
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a capacidade operacional dos componentes para encontrar o respectivo equilibrio para

dada condicao operacional.

Para mostrar esse comportamento de buscar o equilibrio do ciclo, tem-se o grafico

da figura 43, ilustrando o que acontece com as temperaturas nos pontos 2 e 4%

Figura 43 — Gréfico da variacdo da temperatura 2 e 4 pela variacdo da temperatura de condensa-
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fonte: O autor.

Pode-se perceber que para as diversas temperaturas de condensacdo como as

temperaturas no ponto 2 e 4 reagem.

No ponto de maximo COP, a Temperatura do ponto 2 (saida do compressor) chega
ao seu valor minimo, préximo de 84°C' enquanto a temperatura no ponto 4 (saida do
tubo capilar), gradualmente se eleva durante todo o processo. Relativo a temperatura
de condensacao. Isso mostra que nao adianta se injetar muito refrigerante no sistema,
pois o excesso de refrigerante faz com que a temperatura de evaporacdo (e a pressao de

condensagao junto) se eleve, reduzindo drasticamente a eficiéncia do ciclo.

A partir desta analise mostrou-se que para uma temperatura ambiente e dados
operacionais, existe uma condicao operacional em que o sistema possui uma eficiéncia

maxima.

L As temperaturas 2 e 4 no ciclo de refrigeracio representam respectivamente: Ponto 2 saida

do compressor; Ponto 4 saida do tubo capilar.
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6.2 INFLUENCIA DA VARIACAO DA TEMPERATURA AMBIENTE NO CICLO

Similar justificativa ao estudo realizado anteriormente, uma outra condicao é a da
variacao da temperatura ambiente, mantendo-se uma pressao de condensacao constante e
avaliando o que acontece com todo o ciclo a partir da interacdo dos componentes.

6.2.1 Dados numéricos

Para a andlise da variagdo da temperatura de condensacgao, considerou-se as

seguintes condigoes operacionais, mostradas na Tabela 35.

Tabela 35 — Parametros operacionais da simulacao utilizada no estudo.

Temperatura de condensagao Teona = 63°C
Pressao ambiente P, = 101 kPa
Vazao volumétrica do ar no condensador Vair’c(md =0,1m?/s
Vazao volumétrica do ar no evaporador Vair’eva =0,1m?/s

A partir desses pardmetros fixo, a temperatura ambiente foi variada de 17°C" a

37°C' em uma escala de 0,5°C' por simulacao.

6.2.2 Resultados e andlises numéricas

Assim pode-se analisar primeiro a variacao das taxas de calor trocado no condensa-
dor e evaporador, o trabalho no compressor e o COP pela temperatura ambiente, dados
pelas figuras 44, 45 e 46.
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Figura 44 — Gréfico da variagdo das taxas de calor trocado no evaporador e no condensador pela

temperatura ambiente.
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Figura 45 — Gréfico da variagao da taxa de calor trocado no evaporador e o trabalho do compressor

pela temperatura.
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Figura 46 — Grafico da variagdo do COP pela temperatura de condensagao.
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Nesta condicao, similar a andlise anterior, percebe-se que, para uma dada tempera-
tura de condensagdo, encontra-se uma temperatura ambiente onde o COP é méaximo (
Tomp = 26°C, COP = 2,6).

Com o aumento da temperatura ambiente, a quantidade de calor trocado pelo
condensador é decrescente durante toda essa faixa, conforme as leis da termodinamica. Ja
a taxa de calor trocado pelo evaporador, depende do restante do ciclo, ou seja, da condigao
de entrada do refrigerante no evaporador assim ela aumenta durante até o ponto de maior
eficiéncia do ciclo e depois cai, devido a alteragao do balango de todo o sistema, sendo

refletido no evaporador, conforme esperado.

Para a temperatura de condensacao de 63°C, a temperatura ambiente de funciona-

mento 6timo é de 26°C.

No grafico da figura 47 tem-se o diagrama P-h para 3 condigoes operacionais

encontradas durante a simulagao.
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Figura 47 — Diagrama P-h do ciclo para trés condi¢Ges da simulacéo.
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Na figura 47, também percebe-se que mesmo a pressao de condensacao se mantendo
constante devido a condigdo simulada (temperatura de condensacao fixa), as demais
variaveis alteram-se livremente buscando o equilibrio do sistema para aquela condic¢ao
operacional especifica devida a utilizacao do tubo capilar como dispositivo de expansao.

Assim podemos observar na figura 48, o que acontece com as temperaturas 2 e 4.
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Figura 48 — Gréfico da variagdo das temperaturas dos pontos 2 e 4 pela variagdo da temperatura
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7 CONCLUSOES E RECOMENDACOES

7.1 CONCLUSOES

A qualidade dos modelos implementados, assim como a sua validacao experimental,
foram os principais pontos de atengao desse trabalho. Logo, saber escolher e pesquisar os

modelos implementados foi a parte critica da execucao.

Para os trocadores de calor, os modelos mais simples possivel que é considerar
o condensador em zona Unica acarreta graves erros ao implementar, por nao considerar
o grau de sub-resfriamento do fluido refrigerante na saida, impactando os resultados de

modo a extrapolar a margem de erro aceitavel.

A determinacdo da vazao volumétrica do ar que escoa pelos trocadores de calor é
um ponto de importante observacdo. A vazao volumétrica calculada a partir do balando
de energia e a vazao volumétrica calculada a partir do perfil de velocidades medido pelo
anemoémetro nao apresentaram resultados satisfatorios, extrapolando a margem de erro
aceitavel. Portanto adotou-se a vazao volumétrica nominal dos ventiladores instalados de

0,1m3/s, onde os resultados foram satisfatérios.

As rotinas utilizadas para os quatro componentes basicos possuem 6timo funciona-

mento, fazendo com que a simulagdo do ciclo tenha precisao aceitavel.

Quanto as analises dos dados experimentais, foi necessario ignorar as medi¢oes das
pressoes de baixa (P e P;), devida a divergéncia entre os medidores, que indicavam um
aumento de pressdo entre o ponto 4 e o ponto 1 do ciclo, cujo é fisicamente impossivel.
Tal decisdo nao afetou a andlise de dados, ou a geracao de resultados, pois a partir da
temperatura no ponto 4 (Ty) e entalpia do ponto 3 (hs) encontrada, considerando que o
tubo capilar é adiabatico e o processo de expansao é isentropico, foi possivel encontrar

uma pressao de baixa que atendesse as necessidades desta pesquisa.

A divergéncia encontrada na temperatura entre a simulagao do compressor e a
do ponto de tomada 2 da bancada é justificada devido ao fato de que a diferenca de
temperaturas entre o refrigerante e o meio ambiente na saida do compressor é muito alta
(superior a 60°C' de diferenga), em uma tubulacao de cobre, com cerca 1,6m exposto ao
ambiente do laboratério para troca térmica. Fato esse que é provado ao se encontrar uma
grande variagao no trabalho exercido pelo compressor nos dados experimentais, pois se
trata de um compressor sem nenhum tipo de controle eletronico funcionando sempre numa
pequena variacao de poténcia conforme é de senso comum, assim a partir desse fato, o
COP experimental perde também sua validade como critério de comparagao entre os ciclos

gerados pela simulacao e os ciclos coletados na bancada.

Assim, para o compressor, o método de validagao do modelo passou a ser a vazao

maéssica, no qual possui correspondéncia entre os valores experimentais e os simulados.
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Devido a pandemia do COVID-19, com a proibi¢ao da utilizacao do laboratoério
para extensas andlises, teve-se disponivel apenas trés séries de dados completas para a
validagao dos modelos. Entretanto, os modelos utilizados ja sao amplamente testados e
validados nas literaturas de base, apenas acarretando um pequeno espaco amostral para

uma validagao num espectro mais amplo de dados.

A simula¢ao do ciclo conforme mostrada nos capitulos 5 e 6 representam o compor-
tamento do equipamento fisico, conforme o esperado de uma simula¢ao considerando a
utilizagado de componentes reais em faixas de funcionamento limitadas e com tubo capilar,
indicando que ao se alterar uma condic¢ao operacional todo o ciclo se adapta a aquele novo
parametro operacional. Isso se explica devido ao fato que os componentes estao limitados
a parametros fisicos, operacionais e geométricos instalados com o uso do tubo capilar como

dispositivo de expansao.

Assim a simulacao desenvolvida a partir de valores parametrizados, utiliza a
possibilidade operacional e da capacidade instalada dos equipamentos para realizar todos
os calculos referentes ao ciclo de refrigeracdo. Tendo que para casos limites de fronteira, a
simulagao nao é capaz de realizar os calculos, pela incapacidade do sistema de encontrar
um ponto de equilibrio (convergéncia) respeitando as mudangas de fase do refrigerante, o

qual os modelos necessitam para funcionar corretamente.

7.2 RECOMENDACOES PARA TRABALHOS FUTUROS

A quantidade de andlises paramétricas que a simulacao desenvolvida possibilita é

muito grande.

Assim como sugestao, indica-se a implementacao de um modelo para a valvula
termostatica e o reservatorio de refrigerante, para considerar o qual a quantidade minima e
maxima possivel de refrigerante em circulagdo no sistema, assim como a criagdo de rotinas
diferentes para que seja utilizado como parametro operacional a(s) varidvel(is) que se
deseje para andlise. Pois os modelos desenvolvidos permitem a livre alteracao da rotina de

balanco do sistema sem que os componentes percam sua capacidade de célculo.

Um possivel trabalho a ser desenvolvido a respeito da rotina é o desenvolvimento

de otimizacao, pois um unico parametro otimizado nao garante o ponto étimo.

Também recomenda-se que a bancada seja re-instrumentada digitalmente, que
um novo ponto de coleta de dados seja adicionado logo na saida do compressor, pois
devida a alta diferenca de temperatura entre a descarga do compressor e o ambiente,
sendo o material dos tubos cobre e uma distancia de 1,6 metros, ha uma sensivel queda da
temperatura até o ponto de tomada da medi¢ao conforme mostrado nas figuras 33, 34 e
35.

Outra sugestao é a apds a nova instrumentacao, adicionar modelos para a queda de
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pressao nos diversos tipos de escoamento e a transferéncia de calor entre o meio ambiente
e a tubulacao por convecgao natural, isso deixaria a simulagao mais precisa com os dados

experimentais.
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APENDICE A - DADOS EXPERIMENTAIS COLETADOS E

INCERTEZAS

- DADOS EXPERIMENTAIS 1 -

Tabela 36 — Dados coletados experimento 1.

Ponto Temperatura Pressao

[°C [bar]
1 9,5 -
2 69,5 14
3 A15 13
4 9 -
Demais dados:
Vazdo volumétrica do refrigerante: Vg = 4,04 - 1076 [m?/s]
Temperatura ambiente: Tomp = 26°C

Pressdo ambiente:

Pams = 93000 [Pal

Incerteza da Vazao volumétrica uy =1-107"[m3/s]

Incerteza da Temperatura

upr =0,5°C

Incerteza da pressao (coleta em bar) wup = 0,25 [bar] = 25000 [Pal

Tabela 37 — Analise da incerteza experimento 1.

VariabletUncertainty
COPexp = 4.288+0.1294

Pexpz = 1.493E+06+25000 [Pa]
Pexpz = 1.393E+06+25000 [Pa]
Texp1 =9.5+0.5 [C]

Texp2 = 65.5¢0.5 [C]

Texps =41.5¢0.5 [C]

Texpa = 9:0.5 [C]

Vr = 0.00000404+1.000E-07 [m%/s]

hexp.1 = 256074+505.7 [J/kg]

Pexp2 = 1.493E+06+25000 [Pa]
Pexp3 = 1.393E+06+25000 [Pa]
Texp1 = 9.5£0.5 [C]

Texp2 = 65.5¢0.5 [C]

Texps =41,5¢0.5 [C]

Texps = 9+40.5 [C]

Vr = 0.00000404+1,000E-07 [m?/s]

hexp2 = 2900414794.7 [J/kg]

Pexp2 = 1.493E+06+25000 [Pa]
Pexp3 = 1.393E+06+25000 [Pa]
Texp,1 = 9.520.5 [C]

Texp2 =65.5£0.5 [C]

Texp3 =41.5+0.5 [C]

Texp4 = 9+0.5 [C]

Vr = 0.00000404+1.000E-07 [m’/s]

Partial derivative % of uncertainty
JCOPexp [0Pexp2 = 0.000002642 26.05 %
COPexp /(0Pexp3 = 5.906E-09 0.00 %
(COPexp /§Texp1 = 0.1462 31.90 %
ACOPexp (0 Texp2z =-0.151 34.03 %
JCOPexp [ Texps =-0.04416 2.91 %
(COPexp /0Texps =-0.05848 5.10 %
2COPexp /0Vr =0 0.00 %
chexp,1/gPexp2 =0 0.00 %
ﬂ'iexpj.fﬁpexp.:} =0 0.00 %
hexp,1/6 Texp,1 = 939.1 86.21 %
chexp1/6Texp2 =0 0.00 %
chexp,1/6Texpa =0 0.00 %
chexp1/0Texpa = -375.7 13.79 %
chexp1/aVe =0 0.00 %
mexp:Z/GPexp_.Z =-0.02093 43.36 %
chexp.2/cPexp3 =0 0.00 %
chexp2/6Texpt =0 0.00 %
chexp.2/0Texp2 = 1196 56.64 %
chexp2/0Texp3s =0 0.00 %
chexp2/0Texps =0 0.00 %
chexp2/aVe =0 0.00 %
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VariabletUncertainty
hexp.3a = 110439+750.1 [J/kq]
Pexp2 = 1.493E+06+25000 [Pa]
Pexp3 = 1.393E+06+25000 [Pa]
Texp1 = 9.5£0.5 [C]
Texp2 = 65.5£0.5 [C]
Texp3 =41.5£0.5 [C]
Texpa = 940.5 [C]
Vr= 0.00000404+1.000E-07 [m*/s]

hexp.4 = 110439+750.1 [J/kg]
Pewp2 = 1.493E+06+25000 [Pa]
Pep3 = 1.393E+06+25000 [Pa]
Tewpd = 9.5¢0.5 [C]
Tewp2 =65.5¢0.5 [C]
Tewp3 =41.5¢05 [C]
Tews = 9+0.5 [C]
Vr= 0.00000404+1.000E-07 [m%/s]

Mrexe = 0.004619+0.0001147 [kg/s]
Pexp2 = 1.493E+06+25000 [Pa]
Pexp3s = 1.393E+06+25000 [Pa]
Texpt =9.5+0.5 [C]

Texp2 =65.5¢0.5 [C]

Texp3 =41.5¢0.5 [C]

Texpa = 910.5 [C]

Vr = 0.00000404+1.000E-07 [m?/s]

Qeond.exp = 829.5+21.47 [W]
Perp2 = 1.493E+06+25000 [Pa]
Perp3 = 1.393E+06+25000 [Pa]
Terpd =9.5¢0.5 [C]

Tewp2 =65.5¢0.5 [C]

Texps =41.5¢0.5 [C]

Texpd = 940.5 [C]

Vr= 0.00000404+1.000E-07 [m?/s]

Qevapexp = 672.6+17.48 [W]
Pexp2 = 1.493E+06+25000 [Pa]
Pexp3 = 1.393E+06+25000 [Pa]
Texpt =9.520.5 [C]
Tep2 =65.540.5 [C]
Texp3a =41.5¢0.5 [C)
Texpa =920.5 [C]
Vr = 0.00000404+1.000E-07 [m®/s]

Weompexp = 156.9+5.84 [W]
Pep2 = 1.493E+06+25000 [Pa]
Pep3 = 1.393E+06+25000 [Pa]
Texpt = 9.5¢0.5 [C]
Texp2 = 65.5¢0.5 [C]
Tewpa =41.5205 [C]
Texps = 9+0.5 [C]
Vr = 0.00000404+1.000E-07 [m®/s]

Partial derivative

chexp,3/0Pexp2 =0
chexp.3/6Pexp.s = -0.0002006
chexp3/gTexpt =0
chexp3/gTexp2z =0
chexp3/oTexp3 = 1500
a'!exp,fi,fa.rexp.a‘u =0
E.hexp.:if@\-/r =0

chexpa/gPexp2z =0
chexp4/3Pexp3 =-0.0002006
a'lexp,fi,-"aTepr =0
chexp4/0Texp2z =0

chexpa/0 Texpa = 1500
chexpa/cTexps =0
a‘lexp,4,-"a\.fr =0

ahr.exp /6Pexp2 =0

aMrexp [0Pexps = 3.436E-11
a“}lr.exp /6 Texp1 =0

a‘i’lr,exp ,J'@Texp,? =0

aMrexp /aTexp3 =-0.00001805
a‘i'lr_.exp /6 Texpa =0

AMrexp /0Vr = 1143

#Qeondexp/@Pexp2 = -0.00009667
Qeondexp/dPexp3 = 0.000007098
aéoond_.exp;’f?-rexp,‘l =0
ééonrod.expfaTexp.z =5.524
fﬂcond,expfa.rexp__a =-1017
6Qcond.expf OTexpa =0
Eﬁcond.expfé‘\'fr = 2.053E+08

Qevap.exp/oPexp2 =0
Qevap.exp/0Pexp3 = 0.000005931
(Tﬁevap,exp!aTexp,i =4.338
Ef.levap,expfﬁ.rexp,z =0
(’,Qevap.expf’EJTexp,S =-9.557
Ef.levap,exp/@.rexpﬂ =-1.735
Qevap.exp/@Vr = 1,665E+08

M comp.exp/oPexp2 = -0.00009667
MW eomp.exp/0Pexp3 = 0.000001167
Mmmp,expf@-rexpﬂ =-4.338

(',.’V'V comp,exp/C Texp2 = 5.524
EWcomp,expr?Texp.G =-0.6129
E,-’lNoomp.expf’(?Tepr =1.735
EN.Vcomp,eXDfra\./r = 3.883E+07
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% of uncertainty

0.00 %
0.00 %
0.00 %
0.00 %
100.00 %
0.00 %
0.00 %

0.00 %
0.00 %
0.00 %
0.00 %
100.00 %
0.00 %
0.00 %

0.00 %
0.01 %
0.00 %
0.00 %
0.62 %
0.00 %
99.38 %

127 %
0.01 %
0.00 %
1.66 %

5.61 %
0.00 %
91.46 %

0.00 %
0.01 %
1.54 %
0.00 %
7.47 %
0.25%
90.73 %

17.13 %
0.00 %
13.79 %
22.37 %
0.28 %
2.21%
44.22 %



Tabela 38 — Dados processados do experimento 1.

Ponto Temperatura Pressao Entalpia

°C] [kPa] — [J/kg]
1 9,5 4012 256074
2 65,5 1493 290041
3 41,5 1393 110439
4 9 4012 110439
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- DADOS EXPERIMENTAIS 2 -

Tabela 39 — Dados coletados experimento 2.

Ponto Temperatura Pressao

[°C] [psi]
1 9 -
2 75 205
3 44 190
4 1,5 -
Demais dados:
Vazdo volumétrica do refrigerante: Vi = 4,04 - 1076 [m?/s]
Temperatura ambiente: Tomp = 27°C

Pressao ambiente:

Incerteza da Vazao volumétrica

Incerteza da Temperatura

Pams = 93000 [Pd]
uy =1-107"[m3/s]
ur = 0, 5°C

Incerteza da pressao (coleta em psi) wup = 2,5 [psi] = 17300 [Pal

Tabela 40 — Analise da incerteza experimento 2.

VariablexUncertainty
COPexp = 3.357+0.07211

Pexp2 = 1.506E+06x+17300 [Pa]
Pexp,3 = 1.403E+06+17300 [Pa]
Texp,1 = 9+0.5 [C]

Texp2 = 75205 [C]

Texps = 44205 [C]

Texp4 = 1.5:0.5 [C]

Vr = 0.00000404+1.000E-07 [m%/s]

hexp.1 = 258063+469.1 [J/kd]
Pexp2 = 1.506E+06+17300 [Pa]
Pexp,3s = 1.403E+06+17300 [Pa]
Texp,1 = 9+0.5 [C]
Texp2 = 75205 [C]
Texps = 44205 [C]
Texp4 = 1.5:0.5 [C]
Vr = 0.00000404+1.000E-07 [m%/s]

hexp.2 = 300913+652.2 [J/kd]
Pexp2 = 1.506E+06+17300 [Pa]
Pexp,3 = 1.403E+06x17300 [Pa]
Texp,1 = 9+0.5 [C]
Texp2 = 75205 [C]
Texps = 44205 [C]
Texp4 = 1.5£0.5 [C]
Vr = 0.00000404+1.000E-07 [m%/s]

Partial derivative % of uncertainty
OCOPexp /9Pexp,2 = 0.000001387 11.07 %
OCOPexp /6Pexp,3 = 5.964E-09 0.00 %
OCOPexp /6 Texp,1 = 0.09098 39.80 %
OCOPexp /0 Texp,2 =-0.09023 39.14 %
OCOPexp /0 Texp,3 =-0.03539 6.02 %
OCOPexp /0 Texp,sa =-0.02871 3.96 %
SCOPexp /aVr = 0 0.00 %
Shexp,1/0Pexp,2 =0 0.00 %
Ahexp,1/0Pexp,3 = 0 0.00 %
ohexp,1/0Texp,1 = 894.7 90.94 %
Shexp,1/0Texp2 =0 0.00 %
hexp,1/0Texp,3 =0 0.00 %
Shexp,1/0Texpa = -282.4 9.06 %
dhexp1/aVr = 0 0.00 %
Shexp,2/0Pexp,2 =-0.0177 22.05 %
Nexp,2/0Pexp;3 = 0 0.00 %
Shexp,2/0Texp,1 =0 0.00 %
Shexp,2/0Texp,2 = 1152 77.95 %
hexp,2/0Texp,3 =0 0.00 %
hexp,2/0Texps =0 0.00 %

chexp2/oVr = 0 0.00 %
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VariablexUncertainty Partial derivative

hexp.3 = 114208+758.3 [J/kq]

% of uncertainty

Pexp2 = 1.506E+06+17300 [Pa] chexp,3/0Pexp2 =0 0.00 %
Pexp3 = 1.403E+06+17300 [Pa] chexp,3/6Pexpa =-0.0002555 0.00 %
Texp1 = 920.5 [C] chexp3/gTexp1 =0 0.00 %
Texp2 =75+0.5 [C] chexp3/@Texp2 =0 0.00 %
Texp3 =44£0.5 [C] chexp.a/gTexp3 = 1517 100.00 %
Texps = 1.5+0.5 [C] chexp.3/6Texpa =0 0.00 %
Vi = 0.00000404+1.000E-07 [m®/s] chexp3/aVr= 0 0.00 %
hexp.4 = 114208+758.3 [J/kq]
Pexp2 = 1.506E+06+17300 [Pa] chexp.4/gPexp2 =0 0.00 %
Pexp3s = 1.403E+06+17300 [Pa] Fhexpd/dPexp3 =-0.0002555 0.00 %
Texp,1 =9+0.5 [C] a'lexp.ii,-"a.rexp,i =0 0.00 %
Texp2 =7520.5 [C] chexpa/6Texp2 =0 0.00 %
Texp3 = 44+0.5 [C] a'lexpj,-"a.rexp‘?. =1517 100.00 %
Texpa = 1.520.5 [C] chexpa/oTexpa =0 0.00 %
Vi = 0.00000404+1.000E-07 [m®%/s] thexpa/oVr =0 0.00 %
mp = 0.00457340.0001136 [ka/s]
Pexp2 = 1.506E+06+17300 [Pa] aMrexp /0Pexp2 =0 0.00 %
Pexp3 = 1.403E+06+17300 [Pa] a'hr,exp [6Pexp3 = 3.668E-11 0.00 %
Texp1 = 90.5 [C] ahr,axp 6 Texpt =0 0.00 %
Texp2 =75+0.5 [C] a';'lr.exp [o6Texp2 =0 0.00 %
Texp3 =44£0.5 [C] Mrexp /6 Texpa =-0.00001859 0.67 %
Texpa = 1.520.5 [C] a'i'lr,exp fﬁTexp__-i =0 0.00 %
Vr = 0.00000404+1.000E-07 [m?/s] aMmrexp oV = 1132 99.33 %
Qeond.exp = 853.8+21.97 [W]
Pexp2 = 1.506E+06+17300 [Pa] b‘floond.expfﬁpexp.z =-0.00008095 0.41 %
Pexp3 = 1.403E+06+17300 [Pa] Qcond,exp/oPexp.3 = 0.000008017 0.00 %
Texps1 = 920.5 [C] Eéoond_.exp,-‘f?Texp.‘J =0 0.00 %
Texp2 = 7505 [C] (',(:Qonnd.expfaTexp.z = 5,267 1.44 %
Texpa =4420.5 [C] Qecond,exp/d Texpa =-10.41 5.61 %
Texpa = 1.5+0.5 [C] Eﬁcond,exp,.’ﬁ.rexpﬁ =0 0.00 %
Vr = 0.00000404:+1.000E-07 [m?/s] &Qcondexp/aVr = 2.113E+08 92.54 %
Devap.exo = 657.9+17.11 [W]
Pexp_.Z = 1.506E+06+17300 [Pa] E,éev&p_.expfa Pexp,Z =0 0.00 %
Pexp3a = 1.403E+06+17300 [Pa] aéwap.expfﬁpexpﬁ = 0.000006445 0.00 %
Texpt =920.5 [C] (Téevap,expfa.rexp,‘t =4.092 1.43 %
Texp2 =75+0.5 [C] Qevapexp/oTexp2 =0 0.00 %
Texp3 =44+0.5 [C] Qevapexp/oTexpa =-9.61 7.88 %
Texpa = 1.50.5 [C] @evap.exwﬁTepr =-1.291 0.14 %
Vr = 0.00000404+1.000E-07 [m?/s] Qevap exp/oVr = 1.628E+08 90.54 %
Weomp.exp = 196+6.098 [W]
Pexp2 = 1.506E+06+17300 [Pa] ﬁh"\"wmp.exp;’apaxp,z =-0.00008095 5.27 %
Pexp3 = 1.403E+06+17300 [Pa] MW ecomp,exp/dPexp,3 = 0.000001572 0.00 %
Texp,t = 9+0.5 [C] (:.V.\"oomp,exp_!aTexp.T =-4.092 11.26 %
Texp2 = 75205 [C] EWoomp,exp,faTexpz = 5.267 18.65 %
Texp3 =44+0.5 [C] CW.Voomp,exij.?Texp.S =-0.7966 0.43 %
Texp,4 =1.540.5 [C] f?\Noomp,exp,ff?Texp,-@ =1.291 1.12 %
Vr = 0.00000404+1.000E-07 [m3!s] Mmmp.exn!@\?r = 4.850E+07 63.27 %



Tabela 41 — Dados processados do experimento 2.

Ponto Temperatura Pressao Entalpia

°C] [kPa] — [J/kg]
1 9 309,3 258063
2 75 1506 300913
3 44 1403 114208
4 1,5 309,3 114208
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- DADOS EXPERIMENTAIS 3 -

Tabela 42 — Dados coletados experimento 3.

Ponto Temperatura Pressao

[°C] [psi]
1 10 -
2 78 215
3 46 195
4 1 -
Demais dados:
Vazdo volumétrica do refrigerante: Vi = 4,168 - 107 [m?/s]
Temperatura ambiente: Tomp = 27°C

Pressao ambiente:

Incerteza da Vazao volumétrica

Incerteza da Temperatura

Pams = 93000 [Pd]
uy =1-107"[m3/s]
ur = 0, 5°C

Incerteza da pressao (coleta em psi) wup = 2,5 [psi] = 17300 [Pal

Tabela 43 — Analise da incerteza experimento 3.

VariabletUncertainty

COPexp = 3.218+0.06758

Pexp2 = 1.575E+06£17300 [Pa]
Pexp3 = 1.437E+06£17300 [Pa]
Texp1 = 10205 [C]

Texp2 = 7820.5 [C]

Texps = 4620.5 [C]

Texp4 = 110.5 [C]

Vr = 0.000004168+1.000E-07 [m*/s]

hexp.1 = 269095+466.3 [J/kq]

Pexp2 = 1.575E+06+17300 [Pa]
Pexp,3 = 1.437E+06+17300 [Pa]
Texp1 = 10205 [C]

Texp2 = 7805 [C]

Texp3 = 4605 [C]

Texpsa = 1£0.5 [C]

Vr = 0.00000416821.000E-07 [m?/s]

hexp.2 = 303172+653.1 [J/Kkq]

Pexp2 = 1.575E+06£17300 [Pa]
Pexp3 = 1.437E+06£17300 [Pa]
Texp1 = 10£0.5 [C]

Texp2 = 7820.5 [C]

Texps = 4620.5 [C]

Texp4 = 110.5 [C]

Vr = 0.000004168+1.000E-07 [m?/s]

Partial derivative % of uncertainty
OCOPexp /0Pexp2 = 0.000001267 10.52 %
OCOPexp /0Pexp,3 = 6.858E-09 0.00 %
OCOPexp /6 Texp,1 = 0.08536 39.88 %
OCOPexp /0 Texp2 =-0.0847 39.27 %
OCOPexp /o Texp,3 =-0.03471 6.60 %
OCOPexp /0 Texpa =-0.02609 3.73 %
8COPexp /3Vr = 0 0.00 %
ohexp,1/9Pexp,2 =0 0.00 %
Shexp,1/0Pexp,3 =0 0.00 %
Shexp,1/0Texp,1 =891.9 91.45 %
Ohexp,1/0Texp2 =0 0.00 %
Shexp,1/0Texp3 =0 0.00 %
ohexp,1/0Texps =-272.6 8.55 %
ohexp1/oVr = 0 0.00 %
Ohexp,2/0Pexp,2 =-0.01736 21.14 %
Ohexp,2/0Pexp3 =0 0.00 %
ohexp.2/0Texp,t =0 0.00 %
Shexp,2/0Texp2 = 1160 78.86 %
ohexp.2/0Texp3 =0 0.00 %
ohexp.2/0Texp4 =0 0.00 %

ohexp2/6Vr = 0 0.00 %



VariabletUncertainty
hexp3 = 1172444765.1 [J/kg]

Pewp2 = 1.575E+06+17300 [Pa]
Pews = 1.437E+06+17300 [Pa]
Tewpt = 10205 [C]

Tewp2 = 78£05 [C]

Tewp3 =46x05 [C]

Tewps = 1£0.5 [C]

Vr = 0.000004168+1.000E-07 [m?/s]

hexp.4 = 1172444765.1 [J/Kkd]

Pexp2 = 1.575E+06+£17300 [Pa]
Pexp,3 = 1.437E+06+£17300 [Pa]
Texp1 = 1020.5 [C]

Texp2 =78x0.5 [C]

Texp3 = 4620.5 [C]

Texpsa = 1£0.5 [C]

Vr = 0.000004168+1.000E-07 [m%s]

Meexp_= 0.004681+0.0001127 [kg/s]
Pexp2z = 1.575E+06+17300 [Pa]
Pexp3 = 1.437E+06+£17300 [Pa]
Tewwt = 10£0.5 [C]

Tew2 = 7805 [C]

Texp3 =460.5 [C]

Texp4 = 1£0.5 [C]

Vr = 0.000004168+1.000E-07 [m?s]

Qeondexp = 870.3+21.78 [W]

Pexp2 = 1.575E+06+17300 [Pa]
Pexp3 = 1.437E+06+17300 [Pa]
Texp,t =10+0.5 [C]

Texp2z =78+0.5 [C]

Texp3 =46+£0.5 [C]

Texpa = 120.5 [C]

Vr = 0.000004168+1.000E-07 [m:"fs]

Devap.exp = 663.9416.83 [W]
Pep2 = 1.575E+06+17300 [Pa]
Pexp3 = 1.437E+06+17300 [Pa]
Tept = 10205 [C]
Texp2 = 78+05 [C]
Texps = 46+05 [C]
Texpa = 120.5 [C]
Vr = 0.000004168+1.000E-07 [m¥s]

Woompexp = 206.3+6.229 [W]

Pexp2 = 1.575E+06+17300 [Pa]
Pexps = 1.437E+06+17300 [Pa]
Texpt = 10£0.5 [C]

Tewp2 = 7805 [C]

Texp3 = 4605 [C]

Texpa = 120.5 [C]

Vi = 0.000004168+1.000E-07 [m¥s]

Partial derivative

chexp,3/6Pexp2 =0
Shexp,3/dPexp3 =-0.0003023
Shexp,3/6Texpt =0
Fhexp3/0Texp2 =0
Shexp,3/6Texp3 = 1530
ohexp3/gTexpa =0
Ehexp.-’if@\.fr =0

Shexpa/gPexp2 =0
Ohexp4/0Pexp3 =-0.0003023
Shexp /6 Texpt =0
chexpa/@Texp2 =0
chexpd/oTexp3 = 1530
ohexpa/0Texpa =0
E}hexp,tt,r'ﬁ\.fr =0

oMrexp /6Pexp2 =0

oMrexp /0Pexp3 = 3.988E-11
EH‘;‘Ir.exp 18Texp1 =0

E}I’;’Ir‘exp [0Texp2z =0

aMrex /0 Texp3 = -0.00001964
a!';'lr,exp [0Texpa =0

oMrexp /3Vr = 1123

Qcond,exp/gPexp2 = -0.00008124
2Qcond.exp/@Pexp3 = 0,000008829
Oécond.expf@Texp“l =0
aécond.exp;"@-rexpz =5.429
aéoond.expfaTexpB =-10.81
f;éoomi_.expff‘-rexp,d& =0
2Qeond.exp/aVr = 2.088E+08

Séevap_expfapexp‘z =0
2Qevapexp/dPexps = 0.000007071
E,'('Qe\nap,e:t:p;'r OTexpt =4.175
E(:Jevap,expf’aTexp,z =0
@ev&p,exp{f}-rexp_a =-0.948
aéevap.expf(?Tepr =-1.276
Eﬁéevap,expfa\./r = 1.593E+08

MWeompexp/@Pexp2 = -0.00008124
Weomp.exp/dPexpa = 0.000001758
EWoomp,expfaTexpj =-4175
lf?".l'.\r'oomp,e)(pp(f‘TG.':KDJ? =5.429
EWoomp,expf:?Texp‘a =-0.8659
Mmmp,expfa-rexpé =1.276
MWeomp.exp/aVr = 4.950E+07
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% of uncertainty

0.00 %
0.00 %
0.00 %
0.00 %
100.00 %
0.00 %
0.00 %

0.00 %
0.00 %
0.00 %
0.00 %
100.00 %
0.00 %
0.00 %

0.00 %
0.00 %
0.00 %
0.00 %
0.76 %
0.00 %
99.24 %

0.42 %
0.00 %
0.00 %
1.55 %
6.16 %
0.00 %
91.87 %

0.00 %
0.01 %
1.54 %
0.00 %
8.73 %
0.14 %
89.58 %

5.09 %
0.00 %
11.23 %
19.00 %
0.48 %
1.05 %
63.15 %



Tabela 44 — Dados processados do experimento 3.

Ponto Temperatura Pressao Entalpia

°C] [kPa]  [J/kg]
1 10 303,7 259095
2 78 1575 303172
3 46 1437 117244
4 1 303,7 117244
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ANEXO A - TERMO DE AUTENTICIDADE

UNIVERSIDADE FEDERAL DE JUIZ DE FORA
FACULDADE DE ENGENHARIA

Termo de Declaracao de Autenticidade de Autoria

Declaro, sob as penas da lei e para os devidos fins, junto a Universidade Federal de Juiz de
Fora, que meu Trabalho de Conclusao de Curso do Curso de Graduacao em Engenharia
Mecanica ¢é original, de minha tinica e exclusiva autoria. E nao se trata de copia integral
ou parcial de textos e trabalhos de autoria de outrem, seja em formato de papel, eletronico,

digital, audio-visual ou qualquer outro meio.

Declaro ainda ter total conhecimento e compreensao do que é considerado plagio, nao
apenas a copia integral do trabalho, mas também de parte dele, inclusive de artigos e/ou

paragrafos, sem citagdo do autor ou de sua fonte.

Declaro, por fim, ter total conhecimento e compreensao das punigoes decorrentes da pratica
de plagio, através das sancoes civis previstas na lei do direito autoral® e criminais previstas
no Cédigo Penal?, além das cominacoes administrativas ¢ académicas que poderdo resultar

em reprovacao no Trabalho de Conclusao de Curso.

Juiz de Fora, 23 de Marco de 2021.

Marcel Guilherme Xavier Barbosa — Discente
Matricula: 201165236M — CPF: 110.295.866-24

L' LEI N° 9.610, DE 19 DE FEVEREIRO DE 1998. Altera, atualiza e consolida a legislacio sobre
direitos autorais e da outras providéncias.

Art. 184. Violar direitos de autor e os que lhe s@o conexos: Pena — detengéo, de 3 (trés) meses a 1
(um) ano, ou multa.



