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Este trabalho tem como objetivo analisar a influéncia das correlagdes dos
coeficientes convectivos para o processo de condensagdo e evaporagao na simulacao de
um sistema de ar condicionado do tipo split operando com R410A em regime
permanente. A transferéncia de calor entre o R410A e o ar no evaporador e no
condensador ¢ feita discretizando ambos em pequenas seg¢des. Em seguida, a
transferéncia global de calor ¢ avaliada localmente, permitindo a determinagao do calor
trocado em cada se¢do. A umidade nas aletas venezianas do evaporador foi considerada
para calculo. A modelagem computacional ¢ desenvolvida em uma linguagem de
programacdo de codigo aberto chamada Python. Ja as propriedades termofisicas do
fluido refrigerante ¢ do ar umido sdo obtidas usando o banco de dados da biblioteca
aberta Coolprop. Primeiramente, a implementacdo computacional ¢ validada através da
comparagdo com dados experimentais da literatura. Em seguida, cinco correlagdes
referentes ao coeficiente convectivo durante a condensagdo e quatro correlagdes durante
a evaporacao do sistema sdo testadas, e o efeito destas correlagdes sobre a capacidade
preditiva do modelo de avaliar a poténcia consumida, a capacidade de refrigeragdo e o
coeficiente de performance (COP) do sistema ¢ analisada. Por fim, ap6s a determinagao
do par de correlacdes mais satisfatorio, ¢ realizada uma analise energética e exergética

do sistema variando a frequéncia do compressor e as temperaturas externas e internas.
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This work aims to analyze the influence of the correlations of convective
coefficients for the evaporation and condensation process in the simulation of a split air
conditioning system operating with R410A in the steady state. The heat transfer between
the R410A4 and the air in the evaporator and condenser is done by discretizing both into
small sections. Then, the global heat transfer is evaluated locally, allowing the
determination of the heat exchanged in each section. The humidity in the evaporator's
louvered fins was considered for calculation. Computational modeling is developed in
an open-source programming language called Python. In the present work, the
thermophysical properties of the refrigerant fluid and humid air are obtained using the
Coolprop open library database. Firstly, the computational implementation is validated
through comparison with experimental data from the literature. Then, five correlations
referring to the convective coefficient during condensation and four correlations during
system evaporation are tested, and the effect of these correlations on the predictive
capacity of the model to evaluate the consumed power, refrigeration capacity and
performance coefficient (COP) of the system is analyzed. Finally, after determining the
most satisfactory pair of correlations, an energetic and exergetic analysis of the system
is carried out by varying the compressor frequency and external and internal

temperatures.

vi



Sumario

Lista de Figuras
Lista de Tabelas
1 Introducao
1.1 Motivagao
1.2 Objetivos
1.3 Organizagdo do trabalho
2 Estado da arte
2.1 Ciclo de Refrigeracao por Compressao Mecanica de Vapor
2.2 Revisao bibliografica
3 Modelagem Matematica
3.1 Equagdes Governantes de Termodindmica
3.2 Queda de pressao e Troca térmica
3.3 Dispositivos de um Sistema de Refrigeracao
3.3.1 Compressor
3.3.2 Condensador
3.3.3 Dispositivo de Expansdo
3.3.4 Evaporador
3.4 Procedimento Iterativo
4 Metodologia
4.1 Equacgao de Estado
4.2 Modelagem dos Trocadores de Calor
4.3 Calculo dos Balangos de Exergia
4.4 Parametros Geométricos dos Trocadores
5 Resultados e Discussoes

5.1 Validagao da Metodologia

5.2 Influéncia da Modelagem do Coeficiente Convectivo no Condensador € no

Evaporador

5.3 Andlise Paramétrica
6 Conclusao

6.1 Trabalhos futuros
7 Referéncia Bibliografica

8 Anexo A

viii

19
19
21
22
23
23
26
33
33
35
42
43
45
58
59
72
75
75
77
79
81
83
83

85

94
119
120
121
125

vil



Lista de Figuras

Figura 1 — Sistema de refrigeracao por compressao de Vapor. .........ccceeeeeveeecvveenveeennnenn. 25
Figura 2 — Diagrama p x h, real e ideal do ciclo termodindmico por compressao
TNECAIICA. +e.utettenteeuteette et et et ste et e ttesb e et e eatesb e e bt e st e eh e e bt eatesb e e bt eateebeenbe et e sate bt enbeentenbeenee 26
Figura 3 — Representagdo do volume de controle do compressor do ciclo. ................... 34
Figura 4 — Representagdo do volume de controle do condensador do ciclo................... 34
Figura 5 — Representacao do volume de controle do dispositivo de expansao do ciclo. 35
Figura 6 — Representacao do volume de controle do evaporador do ciclo..................... 35
Figura 7 — Balanco de 1* Lei aplicada ao volume de controle discreto..............cc........ 40
Figura 8 — Geometria discreta considerada. ...........ccccovveeciiieriiieeiiieeeiie e 42
Figura 9 — Curvas de desempenho do COMPIESSOT ......ccuveevieriiiriieiieeiierieeieeeiie e 43
Figura 10 — Geometria tipica das aletas planas com venezianas...........cceceeeevveevennenne 46
Figura 11 — Parametros geométricos das venezianas das aletas...........c.ccecevveereennennnene. 47
Figura 12 — Vista ampliada da se¢do do trocador tubo aleta...........ccoceeveriinienicniennnne 47
Figura 13 — Algoritmo para avaliar a temperatura da superficie externa....................... 63
Figura. 14 — Mapa de padroes de escoamento proposto WOITAN et al 2005 .............. 65
Figura 15 — Fluxograma do Processo de Simulagao..........ccccevveevveeeniieenieeeeieeeiee e, 74
Figura 16 — Discretizacao utilizada nos tubos. ..........ccceeveiieeiiieeiiie e 78
Figura 17 — Transferéncia de calor por convecgao: efeito das correlagdes de
CONMAENSAGAD .....vvieiueiieeieee ettt e eteeeeteeeeteeeebeeeetseeesaseestseeesseesssseeassesesnseeensseeensseeesseessneas 89
Figura 18 — Temperatura do refrigerante: efeito das correlagdes de condensacdo......... 89
Figura 19 — Pressao do refrigerante: efeito das correlagdes de condensagao................. 90
Figura 20 — Taxa de calor: efeito das correlagcdes de condensagao..........cceeveeveerennnne. 91
Figura 21 — Transferéncia de calor por conveccao: efeito das correlagdes de evaporacao
........................................................................................................................................ 92
Figura 22 — Pressao do refrigerante: efeito das correlagdes de evaporagao ................... 92
Figura 23 — Temperatura do refrigerante: efeito das correlagdes de evaporacao........... 93
Figura 24 — Taxa de calor: efeito das correlagcdes de evaporacao .........ccceeeveereveeneenne. 94
Figura 25 — Transferéncia de calor por convecgao: efeito da frequéncia no condensador
........................................................................................................................................ 95
Figura 26 — Pressdo do refrigerante: efeito da frequéncia no condensador..................... 96
Figura 27 — Temperatura do refrigerante: efeito da frequéncia no condensador............ 97
Figura 28 — Taxa de calor: efeito da frequéncia no condensador...........ccccccevveerreeennenn. 98
Figura 29 — Transferéncia de calor por conveccao: efeito da frequéncia no evaporador99
Figura 30 — Pressao do refrigerante: efeito da frequéncia no evaporador.................... 100
Figura 31 — Temperatura do refrigerante: efeito da frequéncia do evaporador............ 101
Figura 32 — Taxa de calor: efeito da frequéncia no evaporador...........ccccceevveeiiennnenn. 102

Figura 33 — Transferéncia de calor por convecgado: efeito da temperatura externa no
CONAENSAAOT ...ttt sttt be e 103
Figura 34 — Pressdo do refrigerante: efeito da temperatura externa no condensador... 104

viil



Figura 35 — Temperatura do refrigerante: efeito da temperatura externa no condensador

...................................................................................................................................... 105
Figura 36 — Taxa de calor: efeito da temperatura externa no condensador.................. 106
Figura 37 — Transferéncia de calor por convecgao: efeito da temperatura externa no
EVAPOTAAOT ..ivieiieeiiieiie ettt e et et e et et e eteesateesbe e taeenseesseeeaseenseeensaessaeenseenseesnseenseeenns 107
Figura 38 — Pressao do refrigerante: efeito da temperatura externa no evaporador-..... 108
Figura 39 — Temperatura do refrigerante: efeito da temperatura externa no evaporador
...................................................................................................................................... 109
Figura 40 — Taxa de calor: efeito da temperatura externa no evaporador .................... 110
Figura 41 — Transferéncia de calor por convecgdo: efeito da temperatura interna no
CONARINSAAOT ...ttt ettt st b ettt e bt et eaeesbeebeeaeens 111

Figura 42 — Pressdo do refrigerante: efeito da temperatura interna no condensador ... 112
Figura 43 — Temperatura do refrigerante: efeito da temperatura interna no condensador

...................................................................................................................................... 113
Figura 44 — Taxa de calor: efeito da temperatura interna no condensador................... 114
Figura 45 — Transferéncia de calor por convecgdo: efeito da temperatura interna no

oA 21 0101 2T [0 ) SRR 115
Figura 46 — Pressao do refrigerante: efeito da temperatura interna no evaporador...... 116
Figura 47 — Temperatura do refrigerante: efeito da temperatura interna no evaporador
...................................................................................................................................... 117
Figura 48 — Taxa de calor: efeito da temperatura interna no evaporador..................... 118

1X



Lista de Tabelas

Tabela 1 — Constantes utilizadas para célculo da poténcia elétrica e capacidade

frigorifica do compressor informado por BROCHIER (2014).......cccceeviiniininieneeniennen. 45
Tabela 2 — Visao geral das equagdes e correlacdes usadas para o trocador de calor ..... 78
Tabela 3 — Parametros geométricos dos trocadores.........ccueevvveervieerieeenieeenieeeeee e 81
Tabela 4 — Parametros geométricos extra do condensador............cccccvveeeveeenieeecneeennnen. 82
Tabela 5 — Parametros geométricos extra do evaporador..........ccceeeeveeecieeeeieencneeeneneen. 82
Tabela 6 — Testes 1ealiZad0s. ......eeviieiiiiiiieiieeie ettt 83
Tabela 7 — Resultados para convergéncia com RMS ...........cccoooiiiiiiiiiiiiiiiieceeee e, 84
Tabela 8 — Resultados para convergéncia com Dif, para os testes BATOR (2019)..... 84
Tabela 9 — Resultados para convergéncia com Dif para os testes simulados.............. 85
Tabela 10 — Resultados para diferentes correlacdes de condensagao no Teste 1 usando a
correlagdao de evaporagao de Wojtan ...........cccveeeiiieiiiieciiie et 85
Tabela 11 — Resultados para diferentes correlacdes de condensagao no Teste 2 usando a
correlagdao de evaporagao de Wojtan ..........ccccveeeiiieciiieciiie e 86
Tabela 12 — Resultados para diferentes correlacdes de condensagao no Teste 3 usando a
correlacdo de evaporagao de WOJtan .........ccueeeiiieiiieiieeiiiecie et 86
Tabela 13 — Resultados para diferentes correlagdes de condensagdo no Teste 4 usando a
correlacdo de evaporagao de WOJtan ........cccuieeiieeiiierieeiiecieeteeee e 87
Tabela 14 — Valores de RMS usando a correlagdo de evaporagdo de Wojtan para
diferentes correlagdes de condenSacCa0 .........cccveiiieiiiiiiieeiiiie e 87
Tabela 15 — Valores de RMS usando a correlacao de evaporacao de Kaew-on e
Wongwises para diferentes correlagdes de condensacao ..........ceeecveeeeeveeecieeercneeenveeennne. 87
Tabela 16 — Valores de RMS usando a correlacao de evaporacao de Sun e Mishima para
diferentes correlacdes de cONAeNSACAO ........cccuvieeiuiieeiiiieeiie et 88
Tabela 17 — Valores de RMS usando a correlacdo de evaporagao de Tran para diferentes
correlagdes de CONAENSAGAD........cccuiieevieeeiieeciiee et eeee et e et e et e e e be e e eaaeeeeareeeaseeeaaneas 88
Tabela 18 — Mudanca de frequéncia do COMPIESSOT .......ccveervreriieriieeiieriieeieeiie e 95
Tabela 19 — Mudanga de temperatura €XteINa.........cccueeervreerveeerieeerreeeieeeesreeesveeenenes 102
Tabela 20 — Mudanga de temperatura INTETNA .........cecuveeerveeeiuieeriieenreeerreeeereeeenee e 110



Nomenclatura

A area

A area minima de passagem de ar

A.r  area massica de passagem de ar

Ay destruicdo de exergia

A, area externa

A; area interna

Bo numero de ebuli¢ao

CF  capacidade de refrigeracao

Co nucleo de convecc¢ao

COP coeficiente de performance

¢y calor especifico

D diametro da tubulacao

D, didmetro eterno

D; didmetro interno

D,. diametro eterno do Colar da aleta

D..c diametro externo do Colar da aleta do condensador
D, didmetro externo do Colar da aleta do evaporador
Dif,,; diferenca relativa

D, diametro hidraulico

C'IM fluxo de calor sensivel
q lat fluxo de calor latente

dz passo



esp

ha

hp

hnb

rugosidade do tubo

espessura

fator de atrito

coeficiente

passo da aleta

fator de aprimoramento por ebuli¢do convectiva

numero de Froude

coeficiente

fator de ajuste

aceleracdo da gravidade

fluxo massico

nimero de Galileo

fluxo massico de ar umido

velocidade massica de transi¢ao da regido de escoamento ondulado
velocidade massica de transi¢ao da regido de escoamento estratificado
coeficiente de transferéncia de calor independente da temperatura
coeficiente de transferéncia de calor para tubo liso

coeficiente de calor por ebulicdo convectiva

coeficiente de transferéncia de calor dependente da temperatura
coeficiente de transferéncia de massa

coeficiente de transferéncia de calor por ebulicdo nucleada
coeficiente de transferéncia de calor por ebuli¢cao

coeficiente de transferéncia de calor por convecc¢ao de fase liquida

xii



hy coeficiente de transferéncia de calor por convec¢do considerando que toda a

massa flui como liquido

h.ie  coeficiente de transferéncia de calor de névoa

ha-,  coeficiente de transferéncia de calor para o padrdo de escoamento de secagem
hyy  calor latente de vaporizagao

h, coeficiente de transferéncia de calor para o perimetro seco
H;p altura do liquido adimensional

i entalpias dos componentes do Sistema de Refrigeracao

I,sq €ntalpia de vapor saturado

i;sq¢  entalpia de liquido saturado

hwe:  coeficiente de transferéncia de calor para o perimetro molhado
Kpr,.  fator de corregdo

k,, condutividade térmica do ar

J numero de Colburn

Jy parametro de Jakob

Jgx  velocidade do gas de transicao adimensional

Jg velocidade do gas adimensional

L comprimento linear da tubulagdo

L ond total comprimento do tubo necessario para a condensagao total
Le numero de Lewis

L altura da veneziana

L, passo da venezianas

m vazao massica

xiil



n, vazao massica de ar seco atravessando o condensador

nl, vazao massica de ar seco atravessando o evaporador

M massa molar do refrigerante
N frequéncia de rotagdo do compressor
N, numero de linhas de tubos longitudinais

Nu  namero de Nusselt

Nuy.  ntimero de Nusselt forgado
numero de aletas

Ny, NUMero otimizada de aletas

P, passo longitudinal dos tubos

P, passo transversal dos tubos
Pr numero de Prandtl

Dr pressdo reduzida

q" fluxo de calor

prof  profundidade da serpentina

gcrir fluxo de calor critico

0 ,  taxade rejeigdo de calor do condensador para o ambiente de alta temperatura

0, ., taxa de calor de calor retirada do ambiente de baixa temperatura para o

evaporador
O,  taxade calor perdido no compressor

0 calor total necessario para a condensagao total
cond, total

Re numero de Reynolds



R,

resisténcia térmica convectiva entre a temperatura do ar ambiente e a

temperatura da superficie externa

p
R,

RMS

Se2

Slig

razao de pressao entre o condensador e o evaporador
fator de aprimoramento de geometria
raiz quadrada média
fator adicional para coeficiente bifasico
entropias dos componentes do Sistema de Refrigeragao
entropia do ar umido por massa de ar seco na entrada do condensador
entropia do ar imido por massa de ar seco na saida do condensador
entropia do ar umido por massa de ar seco na entrada do evaporador
entropia de ar imido por massa de ar seco na saida do evaporador
entropia de agua que condensa durante o resfriamento de ar imido
fator de aprimoramento de geometria
tempo
temperatura
temperatura externa
temperatura de condensacao
temperatura interna
temperatura de evaporagao
temperatura da parede
coeficiente global de transferéncia de calor
velocidade média do escoamento

vazao volumétrica do ar

XV



fragao de vapor

numero de Weber

poténcia consumida

razao de umidade do ar imido na entrada do evaporador
razao de umidade do ar imido na saida do evaporador
titulo do vapor

titulo de transicdo da regiao I-A

parametro de Lockhart-Martinelli

fator de multiplicacao

queda de pressao

Letras Gregas

®

inclinacao da espiral

energia de Helmholtz

proporgao de tela

angulo do apice

taxa de geracao de entropia do dispositivo
tensao superficial

rugosidade aparente

espessura do filme do liquido

viscosidade dindmica

massa especifica

eficiéncia

Xvi



N eficiéncia global

ny, eficiéncia de exergia

€ fracao de vazio transversal

g multiplicador bifasico

o angulo

O, angulo medido do topo do tubo até a poga de liquido
Subscritos

a aleta

AE  ar externo

COND condensagao

0 ar

b bifasica

c condensador

crit  critica

curv  curva

DC  didmetro externo do colar

de fim do padrdo de escoamento de secagem
di inicio do padrao de escoamento de secagem
DP  ponto de orvalho

dry  seco

e evaporador

Xvii



EVAP evaporacdo

f

wc

lo

lat

ref
sen

strat

149

tot

P

wet

futuro

vapor interno do condensador

homogéneo
liquido

apenas liquido
calor latente
monofasica
necessario
presente
refrigerante
calor sensivel
estratificado
vapor
somente vapor
tubo

total

duas fases

perimetro molhado

xviii



1 Introducao

1.1 Motivacao

A industria AVAC-R (Aquecimento, Ventilagdo, Ar Condicionado e
Refrigeragdo) desempenha um papel importante e crescente na economia global de hoje,
com contribui¢des significativas feitas nos dominios dos alimentos, saude, energia,
lazer, ciéncia, meio ambiente e diversos setores da industria. O IIR (International
Institute of Refrigeration) em 2019 estimou que o numero total de sistemas de
refrigeracdo, ar-condicionado e bomba de calor, em operacdao em todo o mundo giram

em torno de cinco bilhdes.

Segundo o IIR (2019), as vendas anuais globais destes equipamentos chegam a
cerca de 500 bilhdes de dolares. Mais de 15 milhdes de pessoas, em todo o mundo,
estdo empregadas no setor AVAC-R, que consome cerca de 20% da eletricidade total
gerada do planeta. Isso significa que quase cinco em cada 1000 trabalhadores tém um
emprego ligado a fabricacdo, instalacdo, manutencao e servi¢o de todos os tipos do setor

AVAC-R.

Segundo IRFAN (2022), o IEA (International Energy Agency) estima que
existam cerca de 2 bilhdes de unidades de condicionadores de ar residenciais em uso em
todo o mundo, sendo a metade dessas unidades presentes apenas nos EUA e na China.
A proporcao do consumo varia muito de um pais para outro, dependendo do clima local
e do nivel de desenvolvimento. Os paises em desenvolvimento e o0s grupos
populacionais mais vulneraveis — particularmente emigrantes, pessoas em situacao de

pobreza e povos indigenas estao mais expostos a esses impactos.

Segundo o IIR (2019) o ar-condicionado esta se expandindo dramaticamente,
especialmente nas economias emergentes do mundo e essa tendéncia deve aumentar,
pois dos 2,8 bilhdes de pessoas que vivem nas partes mais quentes do mundo, apenas

8% atualmente possuem ar condicionado.

O ar condicionado ¢ uma parte essencial do setor de refrigeracdo. A sua
utilizacdo estd a aumentar tanto para o conforto, bem-estar ¢ saide humana. Segundo

IR (2019), a alta temperatura ambiente e a ma qualidade do ar interno tém uma
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influéncia significativa na aprendizagem cognitiva dos alunos e na produtividade dos
trabalhadores de escritorio, prejudicando a eficiéncia e causando perdas econdmicas.
Globalmente, a Organizagdo Internacional do Trabalho aponta que mesmo em um
cenario de mitigacao efetiva das mudancgas climaticas, os aumentos de temperatura
decorrentes das mudancgas climaticas levardo a perda do equivalente a 72 milhdes de

empregos em tempo integral até 2030 devido ao estresse térmico.

Os condicionadores de ar tipo split se dividem nos seguintes modelos: inverter e
convencional, segundo o blog da Webcontinental (visitado em 2022). Os splits
apresentam algumas diferengas, visto que o Split inverter possui variagdo de
frequéncia/velocidade, o compressor funciona de forma continua, sem que ele desligue
completamente, permitindo assim, que a temperatura e os picos de energia nao oscilem
tanto, além de utilizar a poténcia maxima por mais tempo, proporcionando assim
economia de energia (até 60%) e a propagacdo de um ruido menor quando comparados
ao Split convencional. Apesar de possuir custos de manutencdo e preco de aquisi¢ao

elevada, estes custos poderdo ser compensados pela alta utilizagdo do equipamento.

Segundo a normativa 207 (2008), elaborada pelo IBAMA, o Programa Brasileiro
de Eliminagdo de hidroclorofluorcarbonos (HCFCs) estd coordenando ao longo dos
anos, uma série de acdes que visam a eliminacdo gradativa dos HCFCs da industria
brasileira até ser completamente extinto em 2040. Dentre os HCFCs eliminados esta o
R22, largamente utilizado na climatizagdo residencial e comercial, pelo fato de atacarem
a camada de ozdnio, assim agravam o efeito estufa. Para reduzir a dependéncia do R22,
os gases ecoldgicos, do grupo HFCs (hidrofluorcarbonetos) principalmente o R410A

estao sendo utilizados na climatizagao.

Segundo a nota técnica do Programa Brasileiro GHG Protocol (2016), o Gas
refrigerante R32 quando comparado ao R410A, que atualmente ¢ o mais utilizado,
possui um impacto sobre o Potencial de Aquecimento Global (GWP) de trés vezes
menores, valores estes que estdo disponiveis nos relatorios do Painel
Intergovernamental sobre Mudangas Climaticas — IPCC, porém possuem custo ¢ taxa de

inflamabilidade superiores aos do R410A.

Com a finalidade de analisar o comportamento do sistema de ar condicionado a
partir das modificacdes e dos parametros utilizados no projeto, sao realizados diversos

testes experimentais, geralmente baseados em tentativa e erro, tornando este processo
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caro ¢ demorado. Desta forma, um modelo matematico bem validado do ar-

condicionado ¢ importante para se obter analises confidveis com maior praticidade.

O sistema de ar condicionado pode ser analisado em regime transiente e em
regime permanente. A modelagem em regime transiente tem sido feita principalmente
para analisar metodologias de controle para mudangas da carga térmica. Esta
modelagem ¢ computacionalmente mais custosa e tem sido frequentemente realizada a
partir de programas computacionais como o Thermosys da Simulink, presente na
dissertagdo de PANGBORN (2015). Contudo, a analise em regime permanente ¢ capaz
de fornecer informagdes importantes do sistema de ar condicionado com um esforgo
computacional menor. No presente trabalho, um sistema de ar condicionado operando
refrigerante R410A em regime permanente ¢ modelado computacionalmente com o

auxilio da linguagem Python.

1.2 Objetivos

Dado o contexto apresentado, o presente trabalho tem por objetivo modelar um
sistema de condicionamento de ar do tipo split de aplicacdo doméstica, adotando uma
formulagdo das equagdes da conservacao da massa e da energia para os componentes do

sistema. Os objetivos especificos deste trabalho sao:

= Elaboragdo de um modelo tedrico para a simulagdo em regime permanente,
utilizando a discretizacdo do dominio dos trocadores de calor através dos
passos fracionados.

* Implementacdo computacional do modelo.

* Modelagem da queda de pressdo monofésica e bifasica com a presenga de
umidade nas aletas venezianas do evaporador.

= Analisar os parametros de coeficiente de performance, capacidade
frigorifica e poténcia consumida, em fun¢do da temperatura ambiente,
umidade relativa e frequéncia do compressor no desempenho do sistema de
refrigeragao.

» Analisar cinco correlacdes referentes ao coeficiente convectivo durante a
condensagdo e quatro correlagdes durante a evaporagdo com a finalidade de
avaliar a influéncia destes parametros sobre a capacidade preditiva do

modelo computacional.
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» Analisar as simulagdes de alteragdao de frequéncia do compressor e das
temperaturas internas e externas, somados com o calculo de exergia no

melhor conjunto de trocadores de calor calculado.

1.3 Organizacao do trabalho

O trabalho ¢ dividido da seguinte forma. No Cap. 2 ¢ descrito o estado da arte, que
se divide em fundamentos da refrigeracdo e revisdo bibliografica, nele sdo descritos a
simulagdo de sistemas de refrigeragdo e os conceitos basicos do ciclo de compressao de
vapor. No Cap. 3 ¢ desenvolvida a modelagem matematica dos principais componentes
do sistema de refrigeragdo. No Cap. 4 ¢ descrita a metodologia adotada para os calculos
computacionais, o calculo de exergia e as informagdes geométricas dos trocadores de
calor. No Cap. 5 sdo apresentados resultados para verificagdo e validacdo do coédigo
através de dados experimentais e computacionais disponiveis na literatura. Além de
apresentar os resultados de correlagdes de trocadores de calor para condicionadores de
ar tipo split no regime permanente para diversos autores, com o objetivo de analisar
qual destes conjuntos, obterd o maior COP. No Cap.6 ¢ descrita a conclusdo das

simulagdes.
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2 Estado da arte

Esse capitulo apresenta uma breve revisdo sobre os aspectos teodricos de ciclos
de refrigeragdo por compressao mecanica de vapor e a revisao bibliografica dos

principais autores que foram utilizados no presente trabalho.

2.1 Ciclo de Refrigeraciao por Compressao Mecanica de Vapor

O desempenho do ciclo de refrigeracdo por compressdo mecanica de vapor €
avaliado através do COP (coeficiente de performance), definido como a razao entre a
taxa de calor retirada do ambiente de baixa temperatura para o evaporador (QL) ea
poténcia fornecida ao compressor (1.), que seria a poténcia consumida. As expressoes
para célculo do COP, da poténcia frigorifica e da poténcia consumida pelo compressor

podem ser escritas, respectivamente, como:

) 2.1
COP = 3 @D
/2
0, =r(i-iy) 2.2)
_ m (i, — i) (2.3)
© o, (p)

onde m e M sdo a vazao massica e a eficiéncia global (isentrdpica) respectivamente do

compressor, rp ¢ a razdo de pressdo entre o condensador e o evaporador e o i sdo as
entalpias dos componentes do sistema de refrigeracdo por compressdo mecanica de

vapor, descrita na Fig. 1

A taxa de rejeicdo de calor do condensador para o ambiente de alta temperatura

e pode ser escrita como:

0,, = m(iyis) (2.4)
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Outro método utilizado para modelar o compressor consiste no uso de graficos
provenientes de catalogos de fabricantes, como as curvas de poténcia e capacidade de
refrigeracdo do compressor em fun¢do das temperaturas de condensacdo e de
evaporacao. As constantes utilizadas para descrever o comportamento do compressor
podem ser determinadas por procedimentos de ajustes de equacdes. Os graficos
provenientes dos catdlogos de fabricantes baseiam-se na norma AHRI 540 (AHRI

Standard 540, 2015).

O ciclo de Carnot ¢ o ciclo de refrigeragdo reversivel que fornece o valor
maximo de COP, sendo este otimizado quando a temperatura do reservatorio frio possui
o maior valor possivel e a temperatura do reservatorio quente o menor valor possivel, o

qual pode ser escrito como:

1 (2.5)
Ty—Tp Tu_,
T

COPCarnot =

A maior parte da refrigeracdo ¢ produzida por meios artificiais, tendo alguns

tipos de sistemas que podem ser destacados:

e Sistema de Refrigeracdo por Compressao Mecanica de Vapor
e Sistema de Refrigeracao Padrao de Ar

e Sistema de Refrigeracao por Absorcao (ARS)

e Sistema de Refrigeracao por Ejecao de Vapor

e Sistema de Refrigeracdo Termoelétrica

e Sistema de Refrigeragdo Magnética

O sistema de refrigeracao que sera estudado ¢ um ciclo de compressao de vapor
que ¢ muito utilizado em aplicacdes domésticas, comerciais e industriais. Além disso,
segundo ARORA (2013), o ciclo que mais se aproxima de Carnot, ¢ o ciclo de

compressao de vapor.

Os sistemas de refrigeracdo por compressdo de vapor doméstico funcionam
através da evaporagdo de uma substincia volatil, classificada como refrigerante, a
baixas temperaturas, sendo amplamente utilizados para garantir o conforto térmico e a

conservagao de alimentos.
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Um sistema de refrigera¢do por compressdao mecanica de vapor ¢ composto por
quatro dispositivos bdsicos interconectados por um sistema fechado e estanque, sao
eles: compressor, dispositivo de expansao, condensador e evaporador. Assim, o calor ¢
retirado do ambiente refrigerado, sob temperatura mais baixa, e rejeitado para o
ambiente externo, em alta temperatura, através da ocorréncia de processos
termodinamicos com um fluido de trabalho, denominado refrigerante. Na Fig. 1 ¢

apresentado o layout do ciclo de refrigeracao por compressao de vapor padrao.

o'(
-
<¢—— Condensador ——
31 —1— 2
g Dispositivo de w
B Compressor e
expansao
aq
— 1
) A— S
Evaporador
Q,
rl

Figura 1 — Sistema de refrigeragdo por compressao de vapor.

Modificado de DINCER e KANOGLU (2010)

Segundo DINCER E KANOGLU (2010), o vapor refrigerante ¢ superaquecido
na saida do evaporador, para evitar a entrada de fluido no estado liquido no compressor,
o que pode causar danos a tal componente do ciclo, enquanto que o liquido refrigerante
¢ sub-resfriado na saida do condensador, com o objetivo de estabilizar o dispositivo de

expansao e aumentar um pouco o COP do respectivo ciclo.

O sistema de refrigeracdo por compressdo de vapor ¢ representado pelos

respectivos processos:

e 1-2: Compressdo isentrépica no compressor
e 2-3: Rejeicao de calor nas pressoes do condensador
e 3-4: Expansao isoentalpico no dispositivo de expansdo

e 4-1: Absorcdo de calor nas pressdes do evaporador
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Devido a ndo idealidade dos processos envolvidos, tais como as perdas de carga
dos trocadores de calor e outras irreversibilidades, o ciclo utilizado na pratica ¢
representado por meio de um diagrama p-i de um ciclo real de refrigeracdo, conforme

descrito na Fig. 2.

ll

Figura 2 — Diagrama p x 4, real e ideal do ciclo termodinamico por compressao
mecanica.

Modificado de VENTURI e PIRANI (2005)

Quanto ao condicionamento de ar, dependendo do objetivo, existem alguns tipos

de ar condicionados que devem ser destacados, todos com vantagens e desvantagens:

e Condicionadores de ar de janela
e Condicionadores de ar portateis
e Condicionadores de ar split

e Condicionadores centrais

2.2 Revisao bibliografica

A revisdo bibliografica do presente trabalho aborda a modelagem permanente de
sistemas de refrigeracdo de condicionadores de ar tipo split, podendo ser do tipo
inverter ou nao. Com a utilizagdio de compressores de velocidades variaveis ou

constantes, alimentados com quantidade de carga de fluidos refrigerantes distintos.
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Segue abaixo, os principais autores que estudaram os assuntos que serdao utilizados na

dissertacao.

WANG et al (1997) analisaram o desempenho de trocadores de calor de tubos
aletados de placas sob condi¢des de desumidificacdo. O estudo utilizou nove geometrias
diferentes de venezianas. Uma correlagdo € proposta para a configuracao atual da aleta
da placa. Essa correlacdo pode descrever 92 % de fator de Colburn e aproximadamente
91 % de fator de atrito dentro de 10 % de incerteza. Os autores concluiram que: 1) os
fatores j sensiveis sob condi¢des de desumidificagdo ndo dependem das condigdes do ar
de entrada; i1) o fator de atrito ¢ muito sensivel as condi¢des da superficie; iii) os fatores
de atrito das serpentinas imidas sdo muito maiores que os das serpentinas secas, € uma
degradacdo dos coeficientes de transferéncia de calor sensivel sob desumidificagdo foi
observada em baixo niimero de Reynolds; iv) um pequeno aumento foi observado em
numeros de Reynolds mais altos. No entanto, esse fendmeno torna-se menos intenso a

medida que aumenta o nimero de fileiras de tubos.

BULLARD et al (2002) mediram a transferéncia de calor do lado do ar e a
queda de pressdao de trocadores de calor de aluminio brasado sob condi¢des de
desumidifica¢do em 30 amostras diferentes com profundidade de fluxo baixa (<=24mm)
de aletas venezianas e tubo plano. Os autores concluiram que para trocadores de calor
com passo da aleta <1,4mm e angulo da veneziana =27° o coeficiente de transferéncia
de calor sensivel e o atrito sdo maiores do que aqueles para superficie seca, ja quando o
angulo de veneziana<27° e com todos os passos de aleta considerados no seu estudo
resultam em coeficientes de transferéncia de calor sensivel menor do que para superficie
seca. As correlagdes para os fatores de Colburn e de atrito foram desenvolvidas dentro

de erros rms de 16,9 e 13,6%, respectivamente.

ZHANG et al (2004) realizaram a simula¢do de um ar condicionado do tipo
split com R410A operando em regime permanente. Os ventiladores dos trocadores de
calor utilizaram velocidades de rotagdo variaveis e adotaram uma formulagdo
estaciondria das equagdes da conservagdo da massa e da energia para os componentes
do sistema. A modelagem matematica foi implementada no software EES. Para o
recinto refrigerado foram consideradas temperaturas de bulbo seco e bulbo tmido, 27°C
e 19°C, enquanto que para o ambiente externo foram consideradas temperaturas de

bulbo seco e bulbo timido, 35°C e 24°. Os resultados obtidos pelos autores mostram que
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os resultados da simulacdao estdo coerentes com os dados experimentais, fornecendo
uma maneira Util de projetar novos sistemas de ar condicionado. Por fim, Zhang e
coautores afirmaram que a acuracia da predi¢do poderia aumentar caso fossem aplicadas
correlagdes do ntimero de Nusselt para mistura azeotrépicas durante condensagdo e

evaporacao.

WANG et al (2005) desenvolveram um modelo numérico de serpentina de
resfriamento desacoplada utilizando o método de elementos finitos a partir da razao de
calor sensivel do elemento. A equacdo utilizada para transferéncia de calor sensivel e
latente tem um formato padrdo para todas as condi¢des da serpentina. O elemento
variavel SHR (relacao do calor sensivel) determina a condi¢ao da serpentina, se ela esta
completamente seca, completamente molhada ou parcialmente molhada. A iteragdo
ocorre através do método da busca exaustiva. Os autores consideraram nimero de
Lewis igual a um, para o calculo do coeficiente de transferéncia de massa e a serpentina
¢ dividida em dez elementos na simulagdo. Os autores concluiram que o SHR real e a
curva de temperatura de saturacdo da superficie da serpentina deveriam ser
considerados no modelo, tornando assim o modelo mais precisa do que os modelos que

consideram SHR constante na serpentina.

DE ROSSI et al. (2011) realizaram uma andlise experimental com o intuito de
verificar a influéncia da carga de refrigerante, no estado estaciondrio de um freezer
vertical, tendo o R600A como fluido de trabalho. Os autores demonstraram que o
aumento da carga de refrigerante provocou um aumento da vazdo maéssica, da poténcia
elétrica, das pressdes no evaporador e no condensador. Além de um aumento da area de
transferéncia de calor relacionada a evaporacdo, uma diminuicdo da diferenca de

temperatura média entre o evaporador e o gabinete e a produ¢cdao de um COP méximo.

SOYLEMEZ (2012) apresentou um método numérico alternativo desenvolvido
para determinar as temperaturas de varias regides na superficie da serpentina de
resfriamento, a partir de formulas algébricas simples. O método calculou a area de
transferéncia de calor e massa para superficies de interface de serpentinas de
resfriamento, ou seja, para evaporadores com cerca de 6% de precisdo. O método
simplificado foi usado para derivar as propriedades psicrométricas do ar imido com

base em um método de aproximagdo numérica, além de ter sido usado na analise
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térmica rapida de superficies molhadas da serpentina de resfriamento, proporcionando

uma reducao do tempo computacional.

BROCHIER (2014) otimizou o custo operacional em fun¢do de diversos
parametros, tais como: vazao de ar do condensador, nimero de aletas e de circuitos do
condensador e frequéncia do compressor de um condicionador de ar tipo split hiwall
com vazao variavel do refrigerante R410A e tendo a variagdo da temperatura do
ambiente externo. O autor utilizou o software EES para modelar um ciclo de
compressdo de vapor de simples estdgio em regime permanente e ajustou a dados
obtidos de um calorimetro, além de programar um algoritmo genético na otimizagao
escolhida. Na modelagem matematica foram utilizadas: a norma AHARI 540 para o
compressor, a correlacgdo de SHAH (1979) e WANG et al. (1999) para os
condensadores, as correlacoes de WOJTAN et al. (2005) e WANG et al. (2000) para os
evaporadores e para o dispositivo de expansdo, representado pelo tubo capilar foi
utilizado o modelo adiabatico. Por fim, o autor concluiu que o COP aumentou 12% na

condicdo de ar externo a 35°C.

YANG et al. (2017) analisaram um modelo matematico em regime estacionario
com o objetivo de otimizar as areas do trocador de calor e a razdo de pressdo de um
sistema de refrigeracdo por compressao de vapor, para se obter a maximizagdo da taxa
de refrigeragdo, do COP e da eficiéncia de Segunda Lei. Os autores realizaram a
modelagem no FORTRAN e utilizaram o REFPROP para obter as propriedades
termofisicas dos refrigerantes utilizados no modelo, que foram: R1234yf, R22 e R410A.
Adicionalmente, utilizaram o método NTU para fluxo de fluido, massa e transferéncia
de calor em um sistema de refrigeracao por compressao de vapor basico que considerou
as fases refrigerantes de liquido sub-resfriado, duas fases (liquido e vapor) e vapor

superaquecido, presentes nos trocadores de calor.

ZSEMBINSZKI et al. (2017) realizaram uma modelagem de um sistema de
refrigeracdo por compressdo mecanica simples em regime permanente numa unidade
freezer tipo walk-in utilizando como fluido refrigerante o R404A. Os autores
determinaram analiticamente o ponto 6timo de operacao, que forneceria as pressdes de
evaporacdo e condensacdo, as temperaturas em diferentes pontos do ciclo
termodinamico e o consumo de energia do compressor, a partir da introdu¢do dos dados

de temperatura ambiente, temperatura da camara fria e do grau de superaquecimento na
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entrada do compressor, que posteriormente foi validado através da utilizagao dos

softwares MATLAB e EES.

YUSOF et al. (2018) analisaram o efeito provocado na capacidade total de
resfriamento (CT), o consumo total de energia elétrica e 0 COP de um condicionador de
ar do tipo split de pequena capacidade, quando sao utilizadas diferentes quantidades de
carga de refrigerante R22. Os autores obtiveram os melhores resultados no desempenho
do condensador do ar condicionado quando utilizado 100% de carga refrigerante, sendo
assim, considerada como a quantidade ideal. Quando foi utilizada uma carga
insuficiente (80%) ou sobrecarregada (120%) de refrigerante, foram obtidas reducdes
nos respectivos valores de CT e COP. Além de proporcionar um aumento do consumo

de energia elétrica, para produzir um efeito de resfriamento.

BATOR (2019) analisou o efeito das alteragdes de projeto no desempenho de
um condicionador de ar do tipo spl/it hiwall em diferentes temperaturas externas e
diversas vazoes do refrigerante R410A. O modelo da tese foi desenvolvido no sofiware
EES em regime permanente e a sua modelagem tem semelhanca com de BROCHIER
(2014), com as seguintes diferencas, inseriu a queda de pressao bifasica do modelo de
fases separadas de MULLER-STEINHAGEN E HECK (1986) e considerou o tubo
capilar como um processo isoentalpico. A autora concluiu que as alteragdes da vazdo
de ar do ventilador e no nimero de aletas dos trocadores de calor, ndo provocaram
mudancgas no COP em relagdo a construgdo original com a variagdo de temperatura
externa. Além disso, foi constatado que o pardmetro que mais influenciou o COP

integrado foi a circuitagem do sistema.

PHU e HAP (2020) investigaram de forma teoérica e experimental uma
serpentina desumidificadora de ar com um tubo aletado de placa continua, tendo a agua
gelada como refrigerante, a partir do método do potencial de entalpia e nas correlagdes
de McQuistion. Os autores examinaram os efeitos da velocidade da face do ar, taxa de
fluxo de 4gua, temperatura da 4gua nas cargas de resfriamento e queda de pressao do ar
e a partir disso, propuseram uma correlacao linear para prever a queda de pressao do ar
em uma zona parcialmente umida em termos da temperatura da agua de entrada. Os
autores concluiram que tanto a carga latente quanto a carga sensivel aumentaram
quando a temperatura da 4gua diminuiu, verificaram que quando a velocidade da face

aumenta, a zona parcialmente imida fica em uma ampla faixa tanto para a temperatura
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da agua de entrada quanto para a pressao do ar e sinalizaram que para fornecer a mesma
capacidade de resfriamento, a taxa de fluxo de 4gua pode ser diminuida em

aproximadamente 22% quando a temperatura da agua de entrada diminuir em 1 °C.

BAPTISTA e VERISSIMO (2021) realizaram uma analise termodindmica de um
equipamento de ar-condicionado residencial tipo janela, com a utilizagdo dos seguintes
refrigerantes alternativos: amoénia (R717), isobutano (R600A), propano (R290),
R1234yf, R1234ze (E), R22 e R134A. Os autores utilizaram diferentes fluidos
refrigerantes com o objetivo de verificar qual deles teria a maior eficiéncia nos
equipamentos de ar condicionado residencial. A modelagem matematica foi realizada
em Python considerando operagdo do sistema em regime permanente. O condensador
foi dividido em trés zonas: vapor superaquecido, mudanca de fase e liquido sub-
resfriado e o evaporador em duas zonas: mudanga de fase e vapor superaquecido. Foi
utilizado um processo iterativo para obter os resultados computacionais. Os autores
concluiram que os refrigerantes R290 e R1234yf foram os mais adequados para

substituir o R134A.

AYAD et al (2021) realizaram um estudo experimental termo-hidraulico de um
evaporador automotivo de aletas e tubos planos com venezianas sob condi¢des imidas
com variacdo da taxa de umidade do ar de entrada. A aleta veneziana analisada possui
as seguintes dimensoes: angulo de 50°, passo de 1,Imm e profundidade de fluxo de 47
mm Em condi¢des timidas, o trocador de calor foi testado para trés temperaturas de
entrada de ar, T,, e para varias umidades relativas de entrada, RH, organizadas da
seguinte forma: T, = 30 °C (UR = 40 a 70%), Ta = 35 °C( UR = 30 a 60%) e Ta = 40
°C(UR = 20 a 60%). Os resultados obtidos mostraram que sob condi¢des secas, a curva
do fator de Colburn exibe uma inclinagdo menor que o valor usual de - 0,5.
Adicionalmente, foi mostrado que para todas as condi¢des de entrada, o fator de atrito é
maior em condi¢gdes de superficie molhada do que em condic¢des de superficie seca (de
15 a 43%). Finalmente, o estudo realizado também sugeriu que para baixo niimero de
Reynolds, o fator de Colburn em condi¢des umidas nao ¢ influenciado pela umidade de

entrada e ndo se desvia das condigdes secas.

DE ARAUIJO (2022) realizou a modelagem de um sistema de condicionamento
de ar do tipo split de aplicagdo doméstica, adotando uma formulacdo integral e

permanente das equagdes da conservacao da massa e da energia para os componentes do
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sistema. A modelagem matematica foi utilizada no sofiware EES e nao foi considerada
a queda de pressao nos dispositivos. A autora concluiu que o desempenho do sistema
aumenta com o aumento das vazoes volumétricas do ar nos trocadores de calor, assim
como, com o aumento das respectivas densidades das aletas. Além disso, o trabalho
utilizou os seguintes fluidos refrigerantes: R22, R134A e R410A. Sendo que o
compressor que utilizou o R22, obteve os melhores desempenhos quando comparado

com os demais compressores/refrigerantes.

YOO et al (2022) analisaram numericamente a transferéncia de calor e o fator de
atrito e correlacionaram as caracteristicas termo-hidraulicas do trocador de calor de
tubo aletado com venezianas. A validagdo foi realizada a partir de dados experimentais
de varios estudos anteriores e finalizada quando o fator de atrito e o fator Colburn
exibiram precisdo dentro de 9%. A correlagdo empirica foi desenvolvida usando a
aproximacao dos minimos quadrados. Os autores concluiram que ambos os fatores de
atrito e Colburn aumentaram a medida que o passo da veneziana e o angulo da
veneziana aumentaram. Ao contrario dos dois pardmetros geométricos anteriores, o
passo da aleta diminuiu a medida que as dimensdes aumentaram; a medida que a
profundidade do fluxo aumentava, os fatores de atrito e Colburn diminuiam e por fim, a
analise do niimero de Nusselt local confirmou que a eficiéncia da transferéncia de calor

na esteira da aleta diminuiu.

Em todos os trabalhos estudados, o sistema de refrigeragdo foi composto
tipicamente pelos quatro componentes basicos: compressor, condensador, dispositivo de
expansdo e evaporador, com algumas variagdes, tais como: a presenca de um trocador

de calor na linha de succao.

Foi verificado na literatura pesquisada que nenhum autor investigou o impacto
das correlagdes de condensacdo e evaporacdo do refrigerante sobre a capacidade
preditiva do modelo computacional. Além disso, a modelagem que normalmente ¢
usada para o condensador e o evaporador ndo ¢ capaz de analisar o comportamento da
transferéncia de calor ao longo desses trocadores. Este trabalho utiliza o mesmo sistema
de ar condicionado estudado em BROCHIER (2014) e BATOR (2019). Diferentemente
este trabalho modelou a troca de calor nos trocadores de forma unidimensional. Além

disso, sdo investigados a influencia de diferentes correlagdes.
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3 Modelagem Matematica

3.1 Equacées Governantes de Termodinamica

Os principios de conservagao de massa ¢ de energia para um volume de controle

podem ser escritos, respectivamente, como,

dmy. _ z . z : (3.1
df - me myg
e N

R 2 2

Te= Y it 3 g) = B (it S+ g) 0, W G2
Considerando as seguintes hipoteses:
1. O volume de controle possui somente uma entrada e uma saida;
il. Variacdes nulas de energia cinética e potencial no volume de controle;
1ii. Trocadores de calor ndo fornecem ou recebem trabalho;
v. Dispositivo de expansdo ¢ considerado adiabatico.
V. Regime permanente

Apos a aplicagdo das hipoteses acima, sdo obtidas as equagdes de conservagao de
massa e de energia de cada dispositivo do sistema de refrigeragdo por compressao de

vapor.

O volume de controle do compressor pode ser ilustrado como mostrado na Fig. 3,
de modo que as equagdes de conservacdo de massa Eq. (3.1), e de energia Eq. (3.2)

podem ser escritas, respectivamente, como:

O = Wi, — i, (3.4)

33



COMPRESSOR

W .
i

Figura 3 — Representagdo do volume de controle do compressor do ciclo.

O volume de controle do condensador pode ser ilustrado como mostrado na Fig. 4,
de modo que as equagdes de conservacao de massa, Eq. (3.1), e de energia, Eq. (3.2),

podem ser escritas, respectivamente, como:

ny = ni; (3.5)

Q = sinyi, — s, (3.6)

CONDENSADOR
V.C
= =
Figura 4 — Representa¢do do volume de controle do condensador do ciclo.

O volume de controle do dispositivo de expansdo pode ser ilustrado como mostrado
na Fig. 5, de modo que as equacdes de conservagdo de massa, Eq. (3.1), e de energia,

Eq. (3.2), podem ser escritas, respectivamente, como:

giy = g, (3.8)
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DISPOSITIVO DE EXPANSAO
V.C

E B

Figura 5 — Representacdo do volume de controle do dispositivo de expansdo do ciclo.

O volume de controle do evaporador pode ser ilustrado como mostrado na Fig. 6,
de modo que as equagdes de conservagdo de massa, Eq. (3.1), e de energia, Eq. (3.2),

podem ser escritas, respectivamente, como:

g = (3.9)

Q = sinji, —in i (3.10)

Figura 6 — Representacao do volume de controle do evaporador do ciclo.

O condensador e o evaporador sdo modelados a partir de um modelo
unidimensional que sera mais detalhado nas se¢des seguintes. Foram apresentadas as
equagoes de governo e correlagdes utilizadas para a modelagem fisica e calculos do

programa.

3.2 Queda de pressao e Troca térmica

Duas consideragdes importantes sao necessarias para o correto entendimento:

e No que se refere a queda de pressdo, o loop executado ¢ tal que as
serpentinas dos trocadores foram consideradas linhas retas de comprimento
igual ao comprimento equivalente para queda de pressdo obtida pela

contribuicao dos trechos retos e acidentes, curvas 180°, segundo (FOX,
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MCDONALD, 2014). A posi¢ao real no trocador € o comprimento dz real
utilizado para o célculo das areas foi calculado pelo multiplicador entre o
comprimento total do trocador LC ou LE divididos pelo comprimento total
equivalente, o qual computa as perdas de carga. O modelo adotado permite
considerar o dominio unidimensional tanto par o escoamento quanto a troca
térmica (dire¢do perpendicular).

e A notagao utilizada para o elemento discreto ¢ tal que o contorno de entrada
do elemento ¢ denotado pelo subindice P, de posi¢cdo presente do fluido
(corresponde a entrada do dominio discretizado) e o contorno de saida ¢
denotado por F, de posicao futura.

e A queda de pressio do lado do ar nos trocadores de calor ndo serad

considerada.

O escoamento interno em tubulacdes sofre grande influéncia das paredes,
dissipando energia devido ao atrito. Essa dissipagdo de energia provoca um
abaixamento da pressdo total do fluido ao longo do escoamento, denominando o
conceito de queda de pressdo. A queda de pressdo pode ser classificada em distribuida
(perda ao longo do comprimento dos dutos retilineos) ou localizada (perda causado
pelos acessorios de canalizagdo), dependendo do motivo que a causa. Além disso, a
queda de pressdo estard presente nas regides de escoamento monofasico e bifasico

(vapor e liquido) dos equipamentos de refrigeragao.

No presente trabalho a queda de pressdo ird se basear num comprimento retilineo,
sendo assim, as perdas por acessorios utilizados nao serdo consideradas. A queda de
pressdo considerada serd aquela sofrida pelo refrigerante no condensador e no

evaporador.

Segundo FOX, MCDONALD, 2014, a queda de pressao monofasica AP,, ¢ descrita
pela Eq. (3.11).

AP, LV’ (3.11)

pg " D2g

onde AP, (kPa) ¢ a queda de pressdao monofésica, L (m) ¢ o comprimento linear da

tubulag¢do, V' (m/s) é a velocidade média do escoamento, D (m) ¢ o didmetro da
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tubulagdo, g (m/s?) ¢ a aceleracdo da gravidade, p (kg/m?®) ¢ a massa especifica e f € o

fator de atrito.
Reorganizando a Eq. (3.11), obtém-se que:

LVp (3.12)

A Eq. (3.12) pode ser aplicada para o dominio discreto dividindo-se pelo
comprimento equivalente discreto, ou seja, para cada trocador tém-se um calculo de
comprimento equivalente, o qual considera trechos retos e acidentes tais como curva de
180° ligando os tubos subjacentes. Em fung¢dao desse comprimento, divide-se o
comprimento total em elementos discretos de comprimento dz. O célculo da queda de
pressdo, entdo, passa a ser escrito como dp/dz. Escrevendo a Eq. (3.12) em termos do

fluxo massico G (G = ni/A), fica:

&)~/ 75 o

O fator de atrito ¢ um parametro adimensional que depende do nimero de Reynolds
e da rugosidade relativa. A rugosidade relativa ¢ a relagdo entre a rugosidade aparente €
(m), que representa um fator caracteristico da rugosidade da parede e o didmetro do

tubo.

(3.14)

(Sl Ko

Rugosidade relativa =

Com o objetivo de calcular o fator de atrito em escoamento turbulento interno com
rugosidade, tanto para escoamento monofasico quanto bifasicos, sem a necessidade de
utilizar o grafico de Moody, uma relacdo explicita da equagdo de Colebrook foi
calculada por HAALAND (1983) e referenciada por CENGEL (2012), com precisao

inferior a 2%, a qual pode ser escrita como:

= —],8log l(%) + (%)Ull (3.15)

RS
77
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Reorganizando a Eq.(3.15), o fator de atrito para tubo circular rugoso pode ser
descrita como.

f= 1 5 (3.16)
(—],8 log l(%) + <%)LHD

onde € (m) ¢é a rugosidade aparente e o D; (m) € o didmetro interno do tubo

Para escoamentos laminares, o fator de atrito monofasico sera calculado da seguinte

forma.

64 (3.17)

A queda de pressdo total em escoamento bifasico considera a soma de trés
componentes: aceleragdo, gravitacional e atrito. Para realizar esta estimativa, podemos

utilizar dois tipos de modelos: o modelo homogéneo e o modelo de fases separadas.

No caso do modelo homogéneo, o escoamento bifasico ¢ considerado como um
escoamento que obedece as equagdes de um escoamento monofasico, considerando
assim, a igualdade das velocidades das fases e as propriedades médias das fases de

liquido e vapor.

A queda de pressao por atrito de uma mistura bifasica segundo o modelo

homogéneo ¢ descrito como (DA SILVA, 2012):

Ly V2 3.18
APy = f, Z=F (3.18)

onde f, ¢ o fator de atrito da mistura bifasica, D (m) ¢ o didmetro da tubulag@o, pp

(kg/m?®) ¢ a massa especifica da mistura bifasica, V' (m/s) é a velocidade média do

escoamento e L, (m) € o comprimento linear da tubulagdo bifasica.
Para escoamentos laminares, o fator de atrito bifasico sera calculado por:

16 (3.19)

fzbzﬁ

38



A massa especifica da mistura bifasica ¢ calculada por:

p, = (phﬂ)_l (3.20)

onde x ¢ o titulo do vapor, p, (kg/m?) ¢ a massa especifica do vapor e p; (kg/m?) ¢ a
massa especifica do liquido. A viscosidade dinamica ¢ calculada pela correlacdo de

CICCHITTI et al. (1960) abaixo.

i 1_x>-1 (3.21)

onde u, (Pa. s) ¢ a viscosidade dindmica do vapor e y;, (Pa. s) é a viscosidade dinamica

do liquido.

Segundo DA SILVA (2012), a queda de pressao bifasica, utilizando um modelo
homogéneo com viscosidade dindmica calculada pela correlagdo de Cicchitti et al
apresentaram as melhores estimativas para micro diametros. O que nao sera o caso do
presente trabalho. Por este motivo, a abordagem escolhida para o presente trabalho de
dissertagdo sera a utilizacdo do modelo de fases separadas, ou seja, com a presenca de
multiplicadores bifasicos, presentes na correlacio de Muller-Steinhagen & Heck na

forma apresentada por (XU et al., 2013)

g, = Y+l —x)m[l — 2x(Y2 — 1)] (3.22)
(d_p) (3.22a)
YZ dz Vo
(@
dz lo
d\ _ Gy (3.22b)
(E)lo - #Dflo
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wy G (3.22¢)
(dz)go - Zp;;fVO

dj

®, (3.22d)

A troca térmica nesse regime ¢ calculada obtendo os coeficientes de troca de calor
por convecgdo interna e externa e, como foi adotado passos fracionados, ¢ considerado
que a cada iteragdo possui dimensdo pequena o suficiente para que ndo haja variagdo
das propriedades do fluido. Por esse motivo, foi possivel adotar o método da resisténcia
térmica para o calculo de troca de calor discreto, onde ndo se conhece por principio o
estado de saida do fluido. Esse conceito ¢ melhor ilustrado na Fig.7. Segundo
INCROPERA et al. (1996), a equagdo de calor discretizada por meio das resisténcias

térmicas é dada abaixo

De
(N NN\ ey
Di N
l 3
=2
o
\/%
1 3
=

Figura 7 — Balanc¢o de 1* Lei aplicada ao volume de controle discreto

e Regime permanente;
e Unidimensional,;
e Sem geragdo interna;

e Propriedades constantes.
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A equacao discretizada utilizada foi:

dg= (ﬂ) (3.23)

Rt()t

Segundo INCROPERA et al. (1996), a resisténcia térmica total considera superficie

aletada e ¢ dada pela equacao.

1 n (g_i) 1 (3.23a)

R =
ror h[ VCD cl' dz 27l-ktub0dZ hE CAsupEn

sup

Deve-se atentar para inserir as propriedades corretamente em funcao do fluido do

processo analisado, ou seja, se externo, ar, se interno, refrigerante.

A érea superficial discreta utilizada foi calculada como sendo:

AE = nDCE(dZ - daletasdzespalems) (324)
ro D
+dalemsdz< b fc ) (Dcurv + DCE) -7 £
facesC 4

Com profc sendo a profundidade da serpentina do condensador, dada por

WANG (1999) e d,ietas sendo a densidade de aletas, dada por

d — ( Ngletas ) (3 24a)

letas—
Ltubo,c

A Eq.(3.24a) deve ser lida considerando o numero de aletas contido na secdo
discreta como djersdz. Além disso, D, € o didmetro da curva de 180° que liga dois
tubos adjacentes, ou seja, ¢ a distancia entre tubos. O tamanho da aleta foi calculado
pela profundidade do trocador, dividida pelo nimero de faces de tubos, multiplicado

pelo D, que representa uma medida de um r.,, para cada lado do tubo mais o
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diametro externo do tubo, ilustrado na Fig. 8. Isso se da para transformar o problema em

um dominio unidimensional de trabalho.

rcurv
el
—
—
L
| S— |
—
—
—
—

De

rourv
| —
—1
—
—
——
—\
=
—_]
—

prof

Figura 8 — Geometria discreta considerada.

3.3 Dispositivos de um Sistema de Refrigeracao

Os trocadores de calor apresentam regides caracteristicas do escoamento de
refrigerante: vapor superaquecido, mistura bifasica (mistura liquido-vapor) e liquido
sub-resfriado no condensador e mistura bifasica e vapor superaquecido no evaporador.
A modelagem do escoamento de fluidos refrigerantes através dos trocadores de calor
(condensador e evaporador) de um condicionador de ar doméstico baseia-se nos
principios da conservagdo de massa e da energia. A modelagem adotada para descrever
o condensador e o evaporador considera operacdo em regime permanente ¢ queda de
pressdo no escoamento dos tubos. Nas Subsecs. 3.3.1, 3.3.2, 3.3.3 e 3.3.4 o compressor,
o condensador, o dispositivo de expansdo e o evaporador sdo discutidos e a formulagdo

matematica utilizada para cada um destes equipamentos ¢ discutida.
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3.3.1 Compressor

Esse dispositivo ¢ responsavel pelo aumento da pressio e da temperatura do
refrigerante, além disso, determina a vazao massica e a respectiva poténcia consumida

pelo ciclo.

O presente trabalho considera um compressor com a capacidade nominal de 2650

W, com variagdo admitida de +_5 % e COP de 3,9 conforme descrito em BROCHIER

(2014). Os testes experimentais foram realizados conforme orientagdo da norma AHRI
540 (AHRI Standard 540, 2015) e a respectiva velocidade de rotacdo do compressor

foram variadas dentro do intervalo de frequéncia de 18 a 120 Hz.

A capacidade frigorifica e a poténcia elétrica do compressor sdo fungdes de duas
variaveis (temperaturas de condensagdo e evaporacao) a partir de regressdes polinomiais
das curvas de desempenho do compressor fornecidas pelo fabricante, as quais sdo
apresentadas na Fig. 9. BROCHIER (2014) adicionou a variavel independente N as

equagoes, que representa a frequéncia de rotagdo do compressor.

4000 ;‘

= 3500 =] 0
5 00 T, e e . e [ Y-S
o 2500 f——— S e e o o . e — <
) e — )
; 1500 _:——:_;-» 8«
Q. 1000 o
S 800 I P
5 0 5 10 —
1200 - ) —
= by 0
S. oy == ® =
= 2 D s e o =
= s = - - [ @
g 800 {50 9
QU ySp ————— 4T g
o 600 D
(a8 Qi
fa
400 -
5 0 5 10 o

Temperatura de evaporacao [°C]

Figura 9 — Curvas de desempenho do compressor

BROCHIER (2014)
Segundo STOECKER e JONES (1985) o compressor ndo possui capacidade de
refrigeragdo em si, mas ¢ capaz de comprimir uma vazao de refrigerante que permite

esta capacidade de refrigera¢do no evaporador.
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As equagdes referentes a poténcia consumida pelo compressor € a respectiva
capacidade frigorifica, utilizando o refrigerante R410A, s3o calculadas,

respectivamente, por (BROCHIER, 2014):

We = Fm((asz +a,T° + a;T, + ay) + (aﬂ‘z +asT° + a;T. + ag)T, (3.25)
+ (@, Te+ apgTe +ay Te + ap)T 2+ (a3 Te + a1y

+a;s T, +a;6)T.)(a; ;N + aigN + ajg)

CF = ((b,T; + byT: + by T, + by) + (bsTy + bsTe + b; T, (3.26)
+ bg) T, + (byTe+bygTe+by Tetby)T
+ (b, T+ b Te+ bys T+ b)) T (BN
+bygN + byo)

onde T, ¢ a temperatura de evaporagdo e 7. ¢ a temperatura de condensacao, ambos em
°C, F, ¢ o fator de ajuste e N ¢ a frequéncia da velocidade dada em Hertz. As

constantes utilizadas sao apresentadas na Tab. 1.

BATOR (2019) ajustou os valores de poténcia do compressor com fatores de
multiplicagdo de 1,05. Conforme a autora, tal ajuste foi necessario, pelo fato das
correlagdes desenvolvidas pelos diversos na dissertagdo, serem genéricas € nem sempre
representando a realidade fisica do modelo simulado, somados com as medidas
coletados do calorimetro psicrométrico autores supracitados, que poderiam apresentar

incertezas de medigao, pelos proprios usuarios.
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Tabela 1 — Constantes utilizadas para calculo da poténcia elétrica e capacidade
frigorifica do compressor informado por BROCHIER (2014)

Constante Valor Constante Valor
aj -0,19060317 b; 1,121
a 31,31 b, -172,2
as -1677 b3 8717
ay 30070 by -143137
as 0,06559436 bs -0,5994127
as -10,85 bs 92,22
a; 592,7 b; -4693
as -10651 bs 79012
ay -0,00801058 by 0,1
ajo 1,3379365 b[() -15,46
ajg -73,68 b]] 789,9
ajo 1334 b12 -13329
ajs 0,00032099 bz -0,00544444
ay -0,05407407 by 0,84629630
ajs 3,001 b15 -43,51
ajs -54,67 b16 738,9
az 0,00007197 bz -0,00016165
as 0,01380169 bis 0,02699884
ajg -0,08719482 b9 -0,0379812

Na modelagem matematica por BROCHIER (2014) foram utilizadas as Eq.
(3.25) e Eq. (3.26) para o célculo da capacidade frigorifica e a poténcia como variaveis
dependentes das temperaturas de condensacdo e evaporagdo, obtidas a partir de
regressdes polinomiais de curvas de desempenho fornecidas pelos fabricantes.
Adicionalmente, foi incluida a varidvel independente da frequéncia de rotagdo do
compressor (N) a equagdo. O valor para o coeficiente de determinagdo (R?) obtido para

estas regressoes foi de 0,99.

3.3.2 Condensador

O condensador utilizado ¢ um trocador de calor compacto com tubos e aletas
venezianas, responsavel pela troca de calor do ciclo para o reservatério quente, que ¢
considerado aqui como o ar externo. A modelagem ¢ feita dividindo o condensador em
trés partes: vapor superaquecido, mudanca de fase e liquido sub-resfriado. O dominio
do condensador ¢ discretizado, a presenca da umidade e das perdas de carga

monofésicas e bifasicas sdo contabilizadas. Segundo YOO et al (2022) aletas com
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venezianas sdo trocadores de calor compactos que possuem uma alta area de

transferéncia de calor em comparagdo com seu volume.

Primeiramente, ¢ apresentado o célculo das propriedades do ar externo,
atravessando o condensador, com o objetivo de obter o estado do refrigerante na saida

do trocador de calor.

WANG et al. (1999) realizaram uma série de experimentos com 49 amostras de
trocadores de calor do tipo aletas planas com venezianas, de seis diferentes tipos de
geometria. Com base nestes testes experimentais, os autores propuseram uma correlagao
para célculo do coeficiente de conveccao do ar imido para este tipo de trocadores. Essa
correlacdo foi capaz de predizer mais de 95,5% dos resultados dentro de uma faixa de
+15% e com erro padrdo de 5,72%. A Fig. 10 mostra a geometria tipica de aletas planas
com venezianas utilizada no artigo, a Fig. 11 mostra os parametros geométricos
especificos das venezianas utilizadas e por fim, a Fig. 12 demonstra a vista ampliada da

se¢do do trocador tubo aleta as serem consideradas.

Figura 10 — Geometria tipica das aletas planas com venezianas

Angulo da veneriana Venerianac de redeecionamentn
0 ) / ii L\\x“‘-\.‘x L
ﬁ,%f ~C OB - S (N —— *_ i
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Figura 11 — Parametros geométricos das venezianas das aletas

Modificado de WANG et al. (1999)

Colar

Minima fdrea de escoamento

=B

NN

=t

Figura 12 — Vista ampliada da sec¢do do trocador tubo aleta

Modificado de WANG et al. (1999)

O célculo do coeficiente convectivo externo, referente ao ar para escoamento que

utilizam aletas planas com venezianas.

_ Nuk, (3.27)

h
e De

onde o Nu é o numero de Nusselt, k£, ¢ a condutividade térmica do ar e 0 D, é o

diametro externo do condensador, mas o Nu ¢ calculado através da Eq. (3.28).
Nu = J(RepPr'’?) (3.28)

Onde o J é o nimero de Colburn, o Pr é o numero de Prandtl, mas o Repc € o nimero

de Reynolds baseado no didmetro externo do colar, calculado como:

P Vo DecC (329)
u

ReDC =

onde p (kg/m?) ¢ a massa especifica do ar, v, (m/s) ¢ a velocidade do ar, D,.c (m) € o
diametro externo do colar do condensador e o u ¢ a viscosidade dinamica do ar.
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O nuamero de Colburn (J) ¢ calculado de acordo com o nimero de Reynolds

baseado no diametro externo do colar (Repc).

Para Repc < 1000, o calculo de J é:

F J2 L J1 F J1 P J1 (3.30)
J=143117 Rep” (—P) (L—h) (—P) (—1)
D¢ p/ \P// \P,
PN /L, (3.30a)
JI = —0,991 — 0,1055 (—) In (L_>
P, P

r

In(Repe) — 3,2

NS5 (3.30b)
J2 = —0,7344 + 2,1059 l l

Pt (3.30c)
J3 = 0,08485 (#) N,7068
t

J4 = —0,1741 In (N,) (3.30d)

onde, o Repc ¢ o numero de Reynolds baseado no diametro do colar do tubo, F, é o
passo da aleta, DC ¢é o didmetro externo do colar da aleta, L, ¢ a altura da veneziana, L,
¢ o passo da veneziana, P; € o passo longitudinal, P, ¢ o passo transversal e o N, € o

numero de linhas de tubos longitudinais

Se Repc= 1000

Fp\" (L (P (331

=1,1 Re?! (—) <_> (_) N 0-3545

J 5 373 eDC PZ LP Pt f
Onde

= PN s, (L (3.31a)

JI = —0,6027 +0,02593 (—] N, "In(—

D, .
J2 = —0,4776 + 0,40774 NS (3.31b)

= ) ’ ln(ReDC) — 4’4
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F 23 py=16 (3.31¢)
J3 = —0,58655 (D—”) (ﬁ) N, 06

H t

J4=0,0814 In [(Repe) — 3] (3.31d)

onde, o Dy, ¢ o didmetro hidraulico e calculado pela seguinte expressao

44c (3.32)

D, =

Vapor superaquecido

A primeira parte do condensador ¢ responsavel por resfriar o vapor superaquecido
até a temperatura de saturacdo. Supde-se um fluxo térmico constante na superficie do
tubo. Nesta etapa, o comprimento do tubo necessario ¢ determinado. Para que seja
possivel, sera calculado o nimero interno de Nusselt de acordo com BERGMAN et al.

(2011), para fluxo laminar (Rep< 2300), onde Nup ¢ dado como,

Nup = 4,36 (3.33)

Para escoamento turbulento (Rep > 3000) o nimero interno de Nusselt, segundo a

correlagao de GNIELINSKI (1976) descrito em BERGMAN et al. (2011), ¢ dado como:

(@ (Rep — 1000) Pr (3.34)

72
14127 (fgl) @3~ 1)

NllD =

Embora a Eq. (3.34) seja para uma correlagdo de um tubo liso. BERGMAN et al.
(2011), afirmam que esta correlagdo pode ser aplicada como uma primeira aproximagao

para tubos rugosos, com a utilizagao do fator de atrito utilizado na Eq. (3.16).

Esta correlacdo do Nusselt é valida para 3000 < Rej, < 5 x 10° ¢ 0,5 < Pr < 2000. Se
0 escoamento estiver na regido de transi¢do, seus valores sdo determinados através da

média ponderada entre o escoamento turbulento e laminar, com base no niimero de
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Reynolds. Entdo, o coeficiente de conveccdao interna segue a Eq. (3.27), mas a

condutividade térmica ¢ uma propriedade do refrigerante e o didmetro interno ¢ usado.

O coeficiente global de transferéncia de calor ¢ calculado por BERGMAN et al.
(2011), como:

1 (3.35)
D,
D, 4
+ 77@ har Ae

Ui:

Al‘ln
1,

i
href 27 ktub Ltub

onde A4,(m?) ¢ a area interna, D; (m) ¢ o didmetro interno, 4, (m?) ¢ a area externa, D,
(m) € o didmetro externo, U; (W/m?) € coeficiente global de transferéncia de calor, 7, ¢
o eficiéncia da aleta, kiwup (W/m. K) € a condutividade térmica do tubo, L,,; (m) € o

comprimento total do tubo, (W/m?. K) ¢ o coeficiente de convecgdo do ar externo.
Finalmente, o comprimento do tubo necessario ¢ calculado por:

A4, (3.36)

onde 4, (m?) ¢ a area necessaria, calculada como:

Too - Tcond) l’i’lmf C, (337)
To—T, ) U

A, = —ln(
onde T,, (K) ¢ a temperatura do ar, 7,,,s (K) ¢ a temperatura de condensagao, T, (K) ¢ a
temperatura do ponto 2, 71, (kg/s) € a vazao massica do compressor, U; € o coeficiente
global de transferéncia de calor (calculado na Eq. (3.35)) e ¢, ¢ o calor especifico a

pressdo constante.
Mudanca de fase

A segunda parte do condensador ¢ responsavel pela condensacdo do refrigerante.
Esta etapa pode exigir mais comprimento de tubo do que o disponivel e o refrigerante
saird como fracao de vapor. Caso contrario, a saida desta etapa ¢ um liquido saturado. O

coeficiente de conveccdo de duas fases (bifasico) ¢ determinado pela correlacdo de

SHAH (1979) como,
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2,09 (3.38)
hTP = hL((),55 +m)

r

onde p, ¢ a pressao reduzida e h; ¢ o coeficiente de transferéncia de calor por

conveccdo considerando que toda a massa flui como liquido, o qual ¢ calculado por:

08 pddy, (3:39)

h, = 0,023 D
L — ’ ﬂl Dl'

onde G (kg/m?’s) € o fluxo massico, y, (Pas) € a viscosidade dindmica do liquido, Pr; ¢ o
nimero de Prandtl do liquido, x é a fracdo de vapor (titulo) e k&, (W/mK) ¢ a

condutividade térmica do liquido.
Finalmente, a eficacia ¢ obtida por (BERGMAN et al,, 2011), é calculada por:

€ =1 — exp(—NUT) (3.40)

onde NUT ¢ calculado como:

Uid; (3.41)

min

NUT =

e Cyin refere-se a capacidade térmica minima, calculada por:

Chiin = My,Cqy (3.42)

onde m,, (kg/s) ¢ a vazdo massica do ar e cp, (J/kgK) € o calor especifico do ar a

pressao constante.

Por fim, o comprimento do tubo necessario para a condensacgao total, L_, , € obtido

., tot?

por,

Llubo (343)
pre_/cpref(Tcond - Too) v

Lc,tot = Qc,lot

onde o W(m’/s) ¢ a vazdo volumétrica de ar e 0 O, ¢ a taxa de calor necessaria para a

condensagdo, calculada por:
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Qc,tot = mre iv, sat il,sat) (344)

onde rit,.r (kg/s) € a vazdo massica do compressor, i, ,, (W/m?. K) € a entalpia de vapor

saturado, i; .., (W/m?. K) € a, entalpia de liquido saturado.

Se o comprimento de tubo necessario for maior que o comprimento de tubo
disponivel, a Eq. (3.43) ¢ usada para encontrar a taxa de calor transferida e avaliar a
entalpia do refrigerante na saida do condensador. Caso contrario, o refrigerante ¢ sub-

resfriado.

Outras correlagdes bifasicas relacionadas ao condensador sao utilizadas, como

seguem abaixo:

ZHANG et al., (2004) realizaram a substituicdo do R22 pelo R410A em modelos
de simulacdo de um sistema de ar condicionado que inclui principalmente compressor,
condensador, valvula de expansdo eletronica (EEV) e evaporador e calcularam o
coeficiente convectivo durante a condensacdo para uma mistura azeotropica,
consequentemente ird fornecer um resultado conservativo, devido ao fato do R410A ser

uma mistura quase azeotropica.

. Nuk (3.45)
=5
0,5
’ X 0,16 (3.45a)
Nu = 25Re?*Pr)? <i> (;’—’> (—)
’ul v I—x
Re, G(1 —x)D, (3.45b)
My
I (3.45¢)
an

SHAH (2016) propds uma versao atualizada de seus proprios estudos anteriores
(1979, 2009, 2013 e 2014), que dividiu os regimes de transferéncia de calor em trés
partes e tornou-se aplicavel a pressdes até quase criticas e vazdes de muito altas a

extremamente baixas.
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Caso J, > 0,98(Z + 0,263)""%% ¢ We > 100: Regime I

ho=h =0023|( =) P (—)
“y Di
P 0,3685 u 0,2363 u 2,144
1+ 1,128x%817 (—l> (—l> (1 ——V) pr; !
pv 'uv 'ul
Caso J, < 0,95(1,254 + 2,277'***)~!: Regime III
1/3 (3.47)

_ i3
h, =h, =132Re,”’ [pl(pl—f,,)gz
My

Caso ndo esteja nem no regime I e nem no regime III, teremos o regime II,

representando por:

hrp = h;+ hxu (3.48)

onde os valores de Z, We e J, sdo calculados pelas equacdes abaixo

1 — 08 (3.49)
— 0,4
z _( X ) Pr
We = G’D, (3.50)
e = ¥
J - xG (3.51)
g

[eDin,(p, = PV)]O’S

CAVALLINI et al. (2009) propuseram um novo modelo simples para prever o
coeficiente de transferéncia de calor a ser aplicado a condensacdo em tubos

horizontais de refrigerantes halogenados e naturais, fluidos puros ou misturas quase

azeotropicas.

h=0+ 1) (3.52)
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onde 4, ¢ o coeficiente de transferéncia de calor independente da diferenca de

temperatura e 4, € o coeficiente de transferéncia de calor dependente da diferenca de

temperatura.

ha=h, AC

onde 4, ¢ 0 coeficiente de transferéncia de calor para o tubo liso

0,3685 0,2363 2,144
haszh,0(1+1,128x0’817(%> (%) (1—%) pr; !

i

A= 1+ L119F " (R, — 1)03586

ha = (C(2,4x%1206(R, — 1)1466C, %57 4 1yppps +
C(1 —x"%NR hy,

6p;\%8 K,
hlo=0,023(T) (Pr)*4]

{2t )

D cos()é) cos @

(3.53)

(3.54)

(3.55)

(3.56)

(3.57)

(3.58)

(3.59)

onde R, ¢ o fator de aprimoramento de geometria, n, ¢ o numero de aletas, y € o

angulo do apice em radianos, ¢ ¢ o angulo da aspiral em radianos.
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G
= x—
Jg gDip, (p1— py)®S

7,5
— 3
43D;p,(p=p,)

]g* = 096

(3.60)

(3.61)

onde Jg. € a velocidade do gas de transigdo adimensional e J, € a velocidade do gas

adimensional.

Se  Jy= g ,C =1

Caso contrario, C; =
g

Mo = 4064,4 D; + 23,257

n

Se 2J,>08C=1
g

n

1,904

Caso contrario, C = (
n
g

(3.62)

(3.63)

(3.64)

(3.65)

(3.66)

onde n, ¢ nimero de aletas, 4, ¢ a altura da aleta, Y € o angulo do 4pice, B é o angulo

do espiral € 0 n,y, € 0 valor de aletas otimizadas.

DOBSON e CHATO (1998) realizaram um estudo experimental de transferéncia

de calor e de regimes de fluxo durante a condensagdo de refrigerantes em tubos

horizontais. A correlagdo se aplica em tubos lisos e redondos com diametros variando
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de 3,14 mm a 7,04 mm. Os refrigerantes testados foram R12, R22, R134A e misturas
quase azeotrdpicas de R32/R125 em composi¢des de 50%/50% e 60%/40%. A seguir

seguem a correlagdo para a fase bifasica do Condensador.

Se G >500: escoamento assumido como anular

Nu=0,023Re{*prf 1+ 232

0,5 0,1
X.= 1-x 0.9 Py Hy
-\, - -
Pr Hy

Se G <500: escoamento anular ou de transi¢cao

Se Re; > 1250

1,5

1,04 039
Re)’ 1,09 X%
Fr, ;= 1,26—(1)5 (1 4+ —1r )
Gy Xu

Se Re; < 1250

1,5

1,59 039
Re)’ 1,09 X%
Frpoq= 0,025 2 (1 + —)
Ggq Xt

Se Fr,,q4 > 20: escoamento anular

(3.67)

(3.68)

(3.69)

(3.70)

(3.71)
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Nu=0,023Re{*prf 1+ 232

Se Frueq < 20: escoamento de transi¢cdo

Cl = 7242
SeFr>0,7{C2 ~ s
Cl = 472 + 548Fr — 1,564F
Se Fr 50’7{ C2 = 1,773 — 0,169Fr
0,12
Ny 0,23Ri1f

7))
GyPi S}
LG (F) (DN

0,5
Nuy, = 0,0195Re*Pr{™* (1,376 + X%)
it

onde O, ¢ o angulo medido do topo do tubo até a poca de

liquido

-1
cos2 ve—1
0= (%)

T

onde v, € a fragdo de vapor

onde Ga ¢ o numero de Galileo

_ iy )gDel
Ky

Ga

(3.72)

(3.73)

(3.74)

(3.75)

(3.76)

(3.77)

(3.78)

(3.79)
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J = Cp]Lc(Tsat_Tw) (380)

l]g

onde Ty, € a temperatura da parede

1=\ (0 () (3.81)
W= () (2) ()

Re = =22 (3.82)

Liquido sub-resfriado

Esta ultima etapa (liquido sub-resfriado) do trocador de calor ¢ muito semelhante a
primeira (vapor superaquecido). Determinado como:

T,—T; )’hrefcp (3.83)

A, = —In ( 0

Too=Tcond

onde 73 (K) ¢ a temperatura do ponto 3.

3.3.3 Dispositivo de Expansao

O dispositivo de expansdo, geralmente exemplificado, pelo tubo capilar ¢
responsavel apenas por reduzir a pressdo do refrigerante até a pressao de vaporizagao.
Com o objetivo de simplificar o modelo matematico, ¢ considerado aqui que o processo
de expansdo ¢ um processo isoentalpico, tal que, i3 = iy, onde os pontos 3 e 4 sdo

respectivamente a entrada e a saida do dispositivo de expansao.

O titulo de vapor da mistura que entra no evaporador, pode ser calculado a partir da

entalpia especifica no estado 4, através de:

is=i3=i+x (iy i) (3.84)
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onde i; ¢ a entalpia especifica do liquido saturado, na mesma pressdao de iy, € i, € a

entalpia especifica do vapor saturado.

3.3.4 Evaporador

O evaporador ¢ o trocador responsavel pela remog¢ao de calor do ar. Inicialmente,
sdo apresentadas as grandezas relativas ao ar imido com o objetivo de obter o estado do

refrigerante na saida do evaporador.

O calculo do coeficiente de convec¢ao do ar imido segundo WANG et al.
(2000), consideraram aletas planas com venezianas sob condi¢des de desumidificagdo.
Foram desenvolvidas com base em testes empiricos de 10 amostras de trocadores de
calor com trés diferentes geometrias de venezianas. Essa correlagdo previu mais de
99,1% dos resultados dentro de uma faixa de +_25% e com erro padrao de 5,94%. Os
autores concluiram que o efeito do passo da aleta no desempenho da transferéncia de
calor ¢ comparativamente pequeno e que o efeito da umidade relativa de entrada no

desempenho da transferéncia de calor sensivel ¢ insignificante.

O coeficiente convectivo de transferéncia de calor relativo ao ar imido pode ser

escrito como:

_JGEES (3.85)

e Pr2/3

onde, o Pr ¢ o nimero de Prandtl, cp ¢ o calor especifico, J ¢ o fator de Colburn para

aletas molhadas e Ggg € o fluxo massico do ar imido, dado por:

AT
GEE = pAEvAEE (386)

onde p ¢ a vazdo massica do ar externo , v, € a velocidade do ar externo, AcE e AcT

sdo respectivamente, a area minima e maxima do escoamento do evaporador
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AcE = (P; — Dec) (Fp - eSpAleta) (3.87)

AcT= (P, + Dec) (Fp + espAleta) (3.88)

O fator de Colburn ¢ calculado pela seguinte equacao

— JI (Fp S Py 3 L, 0.07162 0,543 (389)
J=971TRepc” (£2) (7) in (3 —F—,,) N
Onde
_ Fo\2 (P02 0,18 (3.89a)
JI = —0,023634 — 1,2475 (D—) (;) N
J2 = 0,856 e'"® (3.89b)
J3= 025 In (Repe) (3.89¢)
Le= (3.90)

0,2702Rep <0,6 +

Py

—0,16526xp(F—‘Z) 0,1984
0,8493 (21) () N—O’Sm)

Segundo WANG et al. (2000), o valor de T sera arbitrado em 7'= 4 uy, onde puyé

a viscosidade dindmica da agua.
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No processo de desumidificacdo, teremos a presenca do coeficiente de

transferéncia de massa, /p dado por:

hy (3.91)

Lecp

th

O evaporador adotado € um trocador de calor compacto com tubos ¢ aletas persianas.
No evaporador, o ar ambiente ¢ refrigerado pela troca de calor com o refrigerante frio dentro
do tubo. Adicionalmente, a medida que o ar imido ¢ resfriado, pode ocorrer condensagdo de
agua sobre as superficies dos tubos e aletas. Entdo, deve-se considerar o caso em que as
serpentinas do evaporador trabalham em condi¢des timidas. O calor trocado pelo ar, g, €
dividido em duas contribuigdes, calor sensivel, g,.,, € calor latente, ¢, ou (WANG e LIN,

2005),

dg = dg

sen

+dq,, (3.92)

Os termos de calor sensivel e latente sdo modelados aqui, respectivamente, como,

. <Tr,ar - Ts,e)
Qe =\
sen R
¢ (3.92a)

qlat = pr,arilV(Ts,e)hDdAsup,e(a’r,ar - a’s,e)
(3.92b)

onde T,,, ¢ a temperatura ambiente, 7. € a superficie externa, p, .- € a massa especifica
do ar ambiente e /.y(T5s,.) € o calor latente de vaporizagdo da agua na temperatura 7§, ..
A quantidade hp ¢ o coeficiente de transferéncia de massa devido a condensagdo do
vapor, w,,, ¢ a razdo de umidade da temperatura do ar ambiente e w,,. ¢ a razdo de
umidade do ar saturado na temperatura da superficie externa. Finalmente, R, ¢ a
resisténcia térmica convectiva entre a temperatura do ar ambiente e a temperatura da

superficie externa, que ¢ avaliada como,
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1

hpc ddgp,eil,, (3.92¢)

R,

Os coeficientes de transferéncia de massa, 4p, e de transferéncia de calor por
convecgdo, hgc, sdo modelados usando as correlagdoes desenvolvidas por WANG et al.
(2000) para trocadores de calor compactos de aletas e tubos com persianas em

condi¢des umidas.

Deve-se observar que a temperatura da superficie externa ndo ¢ previamente
conhecida e deve ser avaliada. O procedimento para avaliar 7. é apresentado na Fig.
13. Primeiramente, ¢ considerado que nao h4 condensa¢do de umidade, e o calor trocado
¢ avaliado através da Eq. (3.92). Para verificar se hd condensacdo, a taxa de calor
avaliada ¢ utilizada para obter a temperatura da superficie externa, que ¢ comparada
com a temperatura do ponto de orvalho para a condi¢do do ar ambiente, 7y, .. Se a
temperatura da superficie externa for maior que a temperatura do ponto de orvalho, ndo
ha condensacio e a taxa de calor, "¢"’, ¢ o calor trocado entre o ar e o refrigerante. Caso
contrario, o método de Newton-Raphson (RUGGIERO e LOPES, 2008) ¢ empregado
para obter a temperatura correta da superficie externa. Primeiro, considera-se que o
calor ganho pelo refrigerante ¢ igual a soma do calor sensivel e latente. Em segundo
lugar, uma temperatura estimada ¢ adotada com a teoria da resisténcia térmica para
avaliar o calor ganho pelo refrigerante, ¢ -, enquanto os calores sensivel e latente sdo

avaliados usando as Egs. (3.92a) e (3.92b). O método de Newton-Raphson busca a

temperatura que satisfaca a equacéo, g, i 4, + 4, com uma tolerancia de 10 -9.
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dq ¢ calculado pela

Eq.3.92, assumindo ¢, =0

A 4

Ts. € calculado através da resisténcia

térmica
l i éIref - qair = C.1sen + c.11at
il. Grer € calculado usando a temperatura do refrigerante e encontro
Ts,e
1il. 4., ¢ calculado atraves da Eq.(3.92a)
1v. q,, ¢ calculado através da Eq. (3.92)

4, =0 Tse ¢ calculado através do
método de Newton Raphson

Figura 13 — Algoritmo para avaliar a temperatura da superficie externa

Além disso, em um ciclo de refrigeracdo mecanica de vapor, o refrigerante entra no
evaporador como uma mistura bifasica e sai como vapor saturado ou superaquecido.
Como no condensador, o coeficiente de transferéncia de calor por convecg¢do do lado do
refrigerante deve levar em consideragio a mudanca de fase. Para vapor de
superaquecimento, o coeficiente de transferéncia de calor convectivo ¢ avaliado usando
a correlacdo de Gnielinski, e o coeficiente de perda por atrito ¢ avaliado usando a
correlacdo de Haaland (INCROPERA, 2007). Na regido de escoamento bifasico em
ebulicdo, sdo investigadas quatro correlagdes comumente adotadas para escoamento de
refrigerante em ebulicdo: Wojtan (WOJTAN et al., 2005a e 2005b), Sun (SUN e
MISHIMA, 2009), Kaew (KAEW-ON e WONGWISES, 2009) e Tran (TRAN et al,
1996).
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Mudanca bifasica do Evaporador

WOITAN et al (2005a) modificaram o mapa de padrdes de escoamento proposto
por KATTAN et al (1998) para tubos horizontais, com o objetivo de alcangar uma nova
correlagdo para o calculo do coeficiente de transferéncia de calor. A partir das
informagdes obtidas nas medi¢des dindmicas da fragdo de vazio, a regido de escoamento
estratificado ondulado foi dividida em trés sub-regides: pistonado (s/ug), pistonado +
estratificado ondulado e estratificado ondulado. Além da inclusdo de um padrao de
escoamento de secagem da parede, correspondente a um padrao de transicdo entre
anular e escoamento em névoa. O segundo objetivo deste artigo foi estudar a transi¢do
da regido do fluxo anular para o de névoa com base em medi¢des locais de transferéncia
de calor e integrar esse limite no mapa do padrao de fluxo. Os autores testaram em mais
de 1250 novos pontos de transferéncia de calor por ebulicdo, em velocidades massicas
de 70 a 700 kg/m?s e fluxos de calor de 2,0 a 57,5 kW/m? para os refrigerantes R22 e
R410A.

Em seguida, WOJTAN et al. (2005b) desenvolveram um novo modelo de
transferéncia de calor para os regimes de escoamento estratificado ondulado, secagem e
névoa. Além de propor uma nova abordagem para determinar o angulo seco, que define
qual escoamento utilizar e a razao do perimetro do tubo em contato com liquido e vapor.
Segundo os autores, a modificacdo utilizada do angulo seco, obteve melhoria na
previsao de transferéncia de calor e estendeu a aplicagdo do modelo para titulos abaixo
de 0,15. Com o intuito de desenvolver ¢ validar, essa nova correlacao de transferéncia
de calor por ebuli¢do, um vasto banco de dados foi obtido para os refrigerantes R22 e o

R410A.

A Fig. 14 representou um novo mapa de escoamento proposto por WOJTAN et
al. (2005a) para um tubo de 13,84 mm de didmetro, velocidade méssica de 100kg/(m?s),
fluxo de calor de 2,1kW/m?, temperatura de saturacao de 5°C para o refrigerante R22.

As linhas pontilhadas correspondem as novas curvas do mapa.
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Figura. 14 — Mapa de padrdes de escoamento proposto WOITAN et al 2005
Modificado de Wojtan et al 2005a

O modelo de fluxo de transferéncia de calor por ebulicio de KATTAN ef al usa

a versdo de Steiner do modelo de fluxo que deriva de Rouhani-Axelsson para tubos

horizontais para a fragdo de vazio transversal €.

1 (3.93)

€= pi (1+0,12(1-x)) (pﬁ+ﬂ) . 1,18(1.x)(gT(pl_pV)O,25)

0.3
v v Pl Gpl

A partir da area da sec¢ao do tubo (A), os valores AL p € Ayp sdo determinados.

A(-¢)

Ay =2 (3.94)
App = f;_z (3.95)
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A altura do liquido adimensional H;p pode ser expressa em fung¢dao do angulo

estratificado

- 3.96
Hp=0,5 <1 — cos (@)) (3.96)

Para evitar completamente qualquer iteragdo, a expressdo geométrica para o
angulo estratificado Oy, pode ser calculada a partir de uma expressdo aproximada,

avaliada em termos de fracdo de vazio, como (WOJTAN et al., 2005):

Ostrar = € + (37”)1/3 (1=2e+B-1-0"3) - (3.97)

0,005¢(1 — ) (1 = 20)(1 + 4((1 — ©)?) + ) + 0,00005

No método proposto por WOITAN et al (2005), Oy, deve ser definido para cada
regime de escoamento. Para a regido de escoamento do tipo pistao (slug) entende-se que

o0 escoamento seja semelhante ao intermitente e anular.

Oy =0 (3.98)

Para a regido onde o escoamento € do tipo estratificado ondulado, Oy deve ser definido

comao.

_ =< (Guary-G) )0’61 _ (3.99)
dry (Gwavy'Gstrat) strat

onde Gy, € a velocidade massica de transi¢cdo da regido de escoamento ondulado e
Gsrar € a velocidade maéssica de transi¢ao da regido de escoamento estratificado e sdo

determinadas pelas equagdes

05 (3.100)

1643 pgDp p, 2 (we\~!
Gruany = e (ZShZ (Fl) + 1) + 50
xznz((l—(2hLD—1)) ) LD \ T
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G _ 226,32ALDA%/DP V(pz'l’y) Hig 1 (3 101 )
strat — 12 ( 1—x)71'3

onde We; ¢ o nimero de weber na fase liquida e F7; € o nimero de Froude na fase

liquida, os quais sdo calculados pelas seguintes equagoes.

2
Fry= (3.102)
pLgD
2
— (3.103)
pT

onde 7 ¢ a tensdo superficial

Para a regido de pistdo estratificada ondulada, o angulo Oy, de ser calculado por:

x < (Gyary—G) )0’6’ o (3.104)
strat

Oy =
4 X14 (Gwavy_Gstrat)

onde x;4 ¢ o titulo de transi¢ao da regido I-A, determinado pela eq.

-1 (3.105)
-1/1,75 -1/7
X = (0,341-0»875 ()" (2) )H
P Hy.

Segundo WOJTAN et al (2005b), como as fases de vapor e liquido estdo em
equilibrio térmico durante a evaporagdo no escoamento em névoa, os coeficientes de
transferéncia de calor medidos devem ser comparados com a correlagdo de equilibrio. O

coeficiente de transferéncia de calor de névoa ¢ calculado por:

Bimiss = 0,01 17Re2;79pr;°6rla83% (3.106)

onde Rey € o numero de Reynolds homogéneo como (WOIJTAN et al., 2005b)
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3.106a
ReH=@<x+p—V(l-x)> ( )
My P

e Y é o fator de multiplicacao definido por:

Y=10,1 <(C‘) -1> (1—x)>0,4 (3.106b)

O coeficiente de transferéncia de calor para o padrao de escoamento de secagem

¢ definido por:

hdry = hTP(xdi) — (hTP(xdi) - hmist(xde)) (31060)

Xde—Xdi

onde A7p € o coeficiente de transferéncia de calor de mudanca de fase, x4 € o titulo de
inicio do padrdo de escoamento de secagem e x; ¢ o titulo de fim de padriao de

escoamento de secagem, dados, respectivamente, por:

_ Ounhy+ (210 )y (3.1064d)
hTP - 2
0,25 0,7
B 017,037 (2P " ()" (3.106¢)
e 0’586(0,52 0,235We Ry (pl) (qcm) >
0,57-5 8x]0'3WeO’38Fr0’15<p—V)_0’09< ¢ )0’27 (3.106¢)
xe=06le\ Tl e

onde 4, ¢ o coeficiente de transferéncia de calor para o perimetro seco, ¢ € o fluxo de
calor, hyy € o calor latente de vaporizagao, gcrir € o fluxo de calor critico € o Re, € o

numero de Reynolds na fase de vapor, definido como:

hy = 0,023Re}*Pr)* (3.1061)

gerr=0.131p) i (e(p, = p,)7)"" (3.107)

Re, = 2o (3.108)
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q”z U(Tamb - Ts)

U=1/(1hgp + 1/he)

heb = FhL

(3.109)

(3.109a)

(3.109b)

onde /.5 € o coeficiente de transferéncia de calor para ebulicdo e o F ¢ um coeficiente

hy = 0,023Re; *Pr* 2L

F=F.(1-x)
2
Fr= <
P80

onde Fr ¢ o numero de Froude ¢ Ky, ¢ o fator de correcao

{ Se Fr> 0,04, Kp, =1
Se Fr < 0,04, Kg. = (25Fr)™%3

0,5
Co=((1 -0/ G K,
1

onde Co ¢ o nimero de convec¢ao

SeCo>1

(3.109¢)

(3.109d)

(3.109¢)

(3.109f)

(3.109g)
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Fu=1+08exp(l — Co™) (3.109h)

Se Co<1

F, =18 Co%8 (3.1091)

onde o A, € 0 coeficiente de transferéncia de calor para o perimetro molhado, definido
pela eq.(3.110)
her = ((hep)® + (hp)*)'? (3.1110)

onde 4., € o coeficiente de calor por ebuligdo convectiva e h,, € o coeficiente de

transferéncia de calor por ebulicdo nucleada

hey = 0,0133RegPr}* 2 (3.110a)
oy = 55(P,)%12 (=logP,) =055 M0 4067 (3.110b)

onde o0 € a espessura do filme do liquido, P, ¢ a pressdo reduzida, ¢ ¢ o fluxo de calor ,

M ¢é a massa molar do refrigerante e Res ¢ o nimero de Reynolds no filme liquido

s_D_ ((2)2_ » )1/2 (3.111)
T2 2 (27-641)
— 4600 (3.112)
Re(s H](I_f)

Com o objetivo de reduzir a contribui¢do de ebuli¢dao nucleada segundo WOJTAN et al.

(2005b), a Eq.(3.110b) sofre uma multiplicagao por 0,8.
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KAEW-ON ¢ WONGWISES (2009) com o objetivo de calcular o coeficiente
médio de transferéncia de calor do fluido R410A durante a evaporagdo em um
minicanal multiportas utilizaram a correlacao de LEE E LEE (2001) e desenvolveram a
sua propria correlacdo. Mas pelo fato do duto ser circular e ndo ser retangular, situagcdes
presentes nos artigos citados acima, foi considerado a propor¢do de tela no valor de um
e propdes o valor do parametro C igual a 12, segundo a literatura classica (CHISOLM,
1967) para regime de escoamento laminar e turbulento das fases liquido e gasoso
respectivamente.

hrp = S. hgp (3.113)

onde /Asp -coeficiente de transferéncia de calor monofasico, calculado pela equagao

hsp= 0,023 Re)*Pr} (3.113a)

onde S — fator adicional para o coeficiente bifasico, f - proporcdo de tela e O, -

multiplicador bifésico, calculado pela equagao

S=1,737 + 0,97 (82,)** (3.113b)
2 14 541 3.113c
Pr=1+ -+ ( )

onde C — parametro e X - pardmetro de Martinelli

A\ 0 (3.113d)
X= <(dzf)]>

(),
onde f - fator de atrito de Haaland

TRAN et al. (1996) realizaram experimentos de transferéncia de calor por

ebulicdo com fluido R12, em pequenos dutos de secdo circular e de se¢des retangulares.
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Os autores introduziram o nuimero de Weber na regido de nucleagdo dominante,

substituindo o nimero de Reynolds presente na regido da convecgao.

—0,4
hp = 8,410°Bo™* We]” (%) (3.114)

v

SUN e MISHIMA (2009) compararam treze métodos de transferéncia de calor
por ebulicdo em minicanais. Os resultados mostraram que a correlagdo de CHEN e
outras correlagdes do tipo Chen ndo previram corretamente o banco de dados. Os
autores introduziram o numero de Weber na correlagdo de Lazarek-Black com o

objetivo de melhorar a correlagdo, obtendo o menor valor absoluto médio (MAE).

6Re; B K, (3.115)
L L.
We?,m ( %) Dy,

hrp =

onde /i — calor latente de vaporizacao (J/Kg), g — fluxo de calor (W/m?), 7- tensdo
superficial, We; — nimero de Webber na fase liquida, Bo — numero de ebuli¢do sdo

calculados pelas respectivas equagoes

We, = G*Dy (3.116)
Tp,
_ 4
Bo = G (3.117)

3.4 Procedimento Iterativo

O processo iterativo segue o fluxograma ilustrado na Fig.15 a partir de um par de
valores arbitrados de uma lista 7., (range de temperaturas de condensagdo

selecionadas) € T, (range de temperaturas de evaporagdo selecionadas).

No compressor sao calculados os valores iniciais referentes a poténcia consumida,
capacidade frigorifica e a vazdo massica. Em seguida, o refrigerante entra no
condensador, se o0 comprimento necessario da fase bifasica for maior que a diferenca do

somatorio do comprimento do condensador com a fase de vapor condensado (Lzpc >
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(Lc-Lyc)), uma nova temperatura de condensagdo € escolhida para ser testada, devido ao

condensador ndo ter chegado a fase de liquido sub-resfriado.

Apods finalizar o processo inicial do condensador, ¢ feita a verificagdo da
convergéncia comparando-se o balango de energia do lado do refrigerante (valor inicial)
com os dados de saida baseado no célculo da troca térmica entre o refrigerante € o ar
usando a modelagem descrita na Se¢ 3.3.2 e um novo ciclo ¢ feito até todos os dados
convergirem com desvio relativo inferior a 1%. Utilizando-se uma busca exaustiva para

atingir tal convergéncia.

Apds a 1* convergéncia, o refrigerante entra no evaporador, se o comprimento
necessario da mistura bifasica do evaporador (L7pg) for maior que (L.-L;g), uma nova
temperatura de evaporacdo ¢ escolhida para ser testada, devido o evaporador ndo ter

chegado na fase de vapor superaquecido.

Apos finalizar o processo inicial do evaporador, ¢ feita a verificacdo da
convergéncia comparando-se o balango de energia do lado do refrigerante (valor inicial)
com os dados de saida usando a modelagem descrita na Se¢ 3.3.4 e um novo ciclo ¢é
feito até todos os dados convergirem (ficarem menor que o erro de 1%), utilizando-se

uma busca exaustiva para atingir tal convergéncia.

Apos a 2 convergéncia, o refrigerante chega a parte da 3* convergéncia, na qual a
vazao massica inicial ¢ comparada com a vazao massica balanceada através do calculo
do erro, caso seja maior que 1%, o calculo retorna para o compressor e refaz todo o
processo, até atingir a convergéncia numa operacdo de busca exaustiva. Assim que o

processo converge por completo, o COP ¢ calculado.
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4 Metodologia

4.1 Equacao de Estado

As propriedades dos fluidos refrigerantes foram determinadas com base em
equacdes de estado através da energia livre de Helmholtz por meio do pacote CoolProp,
disponivel no Python, o qual consiste em uma biblioteca de cédigo aberto escrita em
C++, que permite o calculo de propriedades termofisicas de fluidos puros e pseudo-
puros, incompressiveis ¢ umidade de ar. (BELL et al.,2014). Para utilizagdo deste
pacote sdo necessdrias conhecer pelo menos duas propriedades para determinar as
demais. Por exemplo, conhecendo as seguintes informag¢des na entrada: temperatura,

pressao e o nome do fluido do qual se deseja conhecer a propriedade.

As equagdes de estado (EOS) utilizadas na biblioteca Coolprop sdo validas para
toda a faixa do fluido, ou seja, para a faixa de liquido sub-resfriado, vapor
superaquecido e supercritico (COOLPROP, 2022). Em geral, as EOS sdo baseadas em

termos adimensionais J € 7, onde esses termos sdo definidos por.

s=2 (4.1)
P

T 4.2)
T

onde p. e T. sdo a massa especifica e a temperatura critica do fluido se for um fluido
puro. Para misturas e fluidos pseudo-puros, o ponto critico normalmente nao ¢ usado
como o ponto do estado de reducdo e, muitas vezes, a temperatura maxima de

condensac¢do na curva de saturagdo ¢ usada.

A energia de Helmholtz adimensional do fluido ¢ dada por
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a=ad"+o (4.3)

onde o’ ¢ a contribuicdo do gas ideal para a energia de Helmholtz ¢ «” ¢ a contribuicio
da energia residual de Helmholtz que explica o comportamento nao ideal. Para um dado
conjunto de J e 7, cada um dos termos a” e ¢ sdo conhecidos. A forma exata dos termos
de energia de Helmholtz depende do fluido, mas um exemplo relativamente simples ¢ o

do nitrogénio, que tem a energia de Helmholtz do gas ideal dada por,

a'=Ind+ o) Int+ oyt azt+ v a5t + agr+asin[1- exp(-agr) | 4.4)

e a energia residual adimensional de Helmholtz de

6 (4.5)

32
+ N ko7* t/*exp(—o67%)

k=7
36

+ z N k7 ¥exp(—gk( = 1)2 — Bk( t — yk)’

k=33

Todos os termos diferentes de J e 7 sdo parametros de correlagdo dependentes de

fluido.

Os demais parametros termodinamicos podem entdo ser obtidos através de
derivadas analiticas dos termos de energia de Helmholtz. Por exemplo, a pressao ¢ dada
por,
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_ a (4.6)
p—pRT/]+5(6§//

e a entalpia especifica por,
ho [fad NCAY AT (4.7)
Rt "|\ar ) " \ar ), 35 )

Ja a entropia especifica ¢ dada por,

s oa’ oa* 0 (4.8)
) )

4.2 Modelagem dos Trocadores de Calor

A dissertacao trata de uma modelagem permanente de um sistema de refrigeracao
de condicionadores de ar tipo split, na qual uma formulacdo matematica das equagdes
pela conservacdo de massa e da energia de cada dispositivo do sistema de refrigeracao
por compressdo de vapor ¢ adotada. As propriedades termofisicas dos fluidos serdo

obtidas através do uso da biblioteca Coolprop (COOLPROP, 2022).

O método implementado no presente trabalho para obtengdo das temperaturas de
condensagdo e evaporacao, consistiram na utilizagdo de uma busca exaustiva, o qual
abrange estruturas de repeti¢cdo, conhecidos como loops, 0s quais permitem a variagao
de parametros até que uma condicdo seja satisfeita ou até que o intervalo de interesse
para os calculos seja finalizado. Foram gerados loops para as temperaturas de

condensacdo e evaporagao.

Os célculos térmicos e de queda de pressdo nas regides monofasicas e bifasicas sao

realizados por meio da discretizacdo do dominio dos trocadores de calor em pequenas
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parti¢des, como mostrado na Fig. 16. Cabe ressaltar que, enquanto o limite numérico do
computador em uso ndo ¢ atingido e erros numéricos passem a ser relevantes para os
resultados, reduzir o tamanho do elemento discreto proporciona a melhoria da precisao
dos célculos de queda de pressdo. Em contrapartida, ocorre um aumento do tempo
computacional de execu¢do dos célculos. Além disso, existe um limitador mais restrito
que o comprimento do elemento de discretizagdo, que ¢ a correlacao utilizada para a
troca térmica. Como XU et al.(2013) apresenta uma correlagdo com limite inferior de
L/D >10, esse fator foi decisivo para a escolha dos comprimentos de discretizagio

(passo) utilizados no presente trabalho.

dz |

Figura 16 — Discretizagdo utilizada nos tubos.

Na Tab. 2 destaca as correlagdes aplicadas para definir o comportamento do
sistema de refrigeracdo adotado, tratando-se de transferéncia de calor e queda de
pressdo nos trocadores de calor. Para o célculo do coeficiente global de transferéncia de

calor, os valores de resisténcias térmicas de contato e incrusta¢des foram desprezados.

Tabela 2 — Visao geral das equacgdes e correlagcdes usadas para o trocador de calor

Regido Correlagdo

Lado ar
- Coeficiente de Transferéncia de Calor
(Condensador)
- Coeficiente de Transferéncia de Calor
(Evaporador)
- Eficiéncia das aletas

WANG et al. (1999)
WANG et al. (2000)
SCHMIDT (1949 APUD WANG et al. 1999)

Fluxo monofasico

- Coeficiente de Transferéncia de Calor | GNIELINSKI (1976)

- Queda de Pressdo HAALAND (1983)
Fluxo bifasico (Condensador)

- Coeficiente de Transferéncia de Calor | SHAH (1979)

- Queda de Pressao

MULLER-STEINHAGEN e HECK (1986)

Fluxo bifasico (Evaporador)
- Coeficiente de Transferéncia de Calor
- Queda de Pressao

WOITAN et al. (20052 and 2005b)
MULLER-STEINHAGEN e HECK (1986)

Queda de pressdo com base em secdes retas ¢
curvas de 180 graus em trocadores de calor

- Comprimento Equivalente

FOX e MCDONALD (2014)
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4.3 Calculo dos Balancos de Exergia

Segundo MORAN e SHAPIRO (2006), a analise exergética ¢ uma técnica de

analise termodinamica baseada na 2% lei capaz de avaliar o quanto um sistema real

S€

aproxima do caso ideal. Pelo fato da exergia, representar o maximo trabalho tedrico que

pode ser obtido quando dois sistemas em estados diferentes interagem até o equilibrio

termodindmico entre eles seja atingido. Quanto maior a destrui¢ao de exergia, maior

potencial para melhorias. A taxa de destrui¢ao de exergia ¢ definida como:

Ag=T,y0=0 (4.9)

Ay > 0 - existem irreversibilidades no sistema
Ay = 0 —nio existem irreversibilidades no sistema

onde o ¢ a taxa de geracdo de entropia do dispositivo e T,.,r € a temperatura do

ambiente de referéncia.

No Compressor

ocomp € calculado pela 2% lei da Termodinamica

) (4.10)
Ocomp = I”h(Sg _SI) + (QP>

T, ref,

onde Op ¢ a taxa de calor perdido no compressor e pode ser calculado pelo balango de

energia

Q, = We— (i~ i) (4.11)
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onde i, e i; sdo respectivamente a entalpia de saida e entrada do Compressor e W, ¢ a

poténcia consumida

No Condensador

ocona € calculado pela 2% lei da Termodinamica

Ocond = fi’l(S3 - SZ) + ’hC(ScZ - Sc]) (412)

onde m- € a vazdo madssica de ar seco atravessando o condensador € s, e s.;
representam a entropia do ar umido por massa de ar seco respectivamente na saida e

na entrada do condensador.

No Dispositivo de expansao

opg € calculado pela 2% lei da Termodinamica

opg = m(sy —53) (4.13)

onde s, e s;3 sdo respectivamente a entropia de saida e entrada do dispositivo de
expansao.

No Evaporador

Oevap € calculado pela 2% lei da Termodindmica

Oevap = l’i’l(S] - S4) + n;le(SeZ - Se]) + n;le(We] - WeZ)Sliq (414)
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4.4 Parametros Geométricos dos Trocadores

O equipamento de ar condicionado considerado no presente estudo ¢ descrito por

BATOR (2019) e BROCHIER (2014), em que os parametros geométricos do

condensador e evaporador sdo apresentados nas Tab. 2. Outros dados geométricos de

trocadores de calor foram baseados em WANG et al. (1999) e WANG et al. (2000),

respectivamente, representados nas Tabs.3 ¢ 4.

Segundo BROCHIER (2014), foi considerada uma vazao de ar de 0,373m?/s para o

condensador, mas ndo foi considerada a vazdo de ar do evaporador. A vazao de ar do

evaporador foi considerada seguindo SOARES (2018), que especificou o equipamento

42L.VQAO009515LC com vazao de 0,172 m?/s. Foi utilizado um ar condicionado do tipo

split hiwall com capacidade nominal de 2650 W e que utiliza o fluido refrigerante

R410A.

Tabela 3 — Parametros geométricos dos trocadores.

Condensador Evaporador
D interno [mm] 6,3 6,3
D externo [mm] 7 7
N° aletas 658 340
N° tubos 22 12
N°placas tubos 1 2
Comprimento tubos [mm] 836 540
Largura [mm] 836 540
Altura [mm] 475 259,1
Profundidade [mm] 12,7 27,2
Area transversal ar [m?] 0,3973 0,1399
Velocidade ar [m/s] 0,94 1,23
Espessura aleta [m] 0,0001 0,0001
Area aleta [m?] 0,005616 0,006124
Area externa tubo [m?] 0,016938 0,011127
Area total ar [m?] 4,0680 2,3492

Modificado BROCHIER (2014)
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Tabela 4 — Parametros geométricos extra do condensador.

Passo da aleta [mm] 1,22
Diametro externo do colar da aleta [mm] 7,2
Altura da veneziana [mm] 0,79
Passo das venezianas [mm] 1,7
Passo longitudinal dos tubos [mm] 12,7
Passo transversal dos tubos [mm] 21

Minima area do escoamento [m?]

Acc = (Ptc -Decc)(Fpc - espAletac )

Modificado WANG et al. (1999)

Tabela 5 — Parametros geométricos extra do evaporador.

Passo da aleta [mm] 1,21
Diametro externo do colar da aleta [mm] 10,33
Altura da veneziana [mm] 1,07
Passo das venezianas [mm] 2,35
Passo longitudinal dos tubos [mm] 19,5
Passo transversal dos tubos [mm] 25,4

Minima area do escoamento [m?]

ACE = (PtE - DecE)(FpE - eSpAletaE)

Modificado WANG et al. (2000)
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5 Resultados e Discussoes

Foi realizada uma avaliacdo das melhores condicdes de operacdo para as
temperaturas de condensagdo e evaporacgdo, considerando a discretizagdo do dominio,
utilizando passos fracionados das perdas de carga dos trocadores de calor de
condicionadores de ar tipo split, utilizando ar imido para a troca de calor externo em

aletas planas venezianas, em regime permanente.

5.1 Validacao da Metodologia

A Tab. 6 apresenta os dados de temperatura de bulbo seco, TBS, do ambiente
interno e externo e a umidade relativa, ¢, do ambiente interno dos cinco experimentos
relatados em BATOR (2019), considerando a frequéncia do compressor de 52 Hz e a

umidade relativa do ambiente externo de 39,2%.

Tabela 6 — Testes realizados.

Teste Ambiente

Interno Externo
TBS [°C] | ¢ [%] TBS [°C]

1 26,7 36,7 40,0

2 26,7 36,7 35,0

3 26,7 51,3 40,4

4 26,7 51,3 35,0

5 26,7 51,3 29,9

A avaliagdo do RMS (Root Mean Square) ¢ realizada com os dados experimentais
relatados em BATOR (2019). A Tab. 7 mostra que os valores de RMS do presente
trabalho s3o menores que os resultados numéricos de BATOR (2019) para CF, Wc e
COP. Os resultados do modelo proposto apresentam concordancia satisfatdria com os

dados experimentais.
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Tabela 7 — Resultados para convergéncia com RMS

Resultados experimentais Resultados numéricos Resultados simulados
(Bator, 2019) (Bator, 2019)
CF We cop CF We | COP | CF We | COP
(W] | [W] W] | [W] W] | [W]
1984,1 | 8654 2,3 2265 8674 | 2,6 |1879,0 |857,6 | 22
22759 | 799.8 2,8 2386 7744 3,1 [2199,6 | 783,6 | 2.8
2089,9 | 8739 2,4 2405 870,0 | 2,8 | 1867,7 |862,6 | 22
24252 | 812,6 2,9 2519 782,4 3,2 [2198,7]783,7| 28
2767,8 | 740,7 3,7 2742 689,8 3,9 [2734,0]693,8| 3.9
- - - 199,89 | 28,87 | 0,31 | 153,95 26,40 | 0,19

A avaliacao da diferenca relativa € realizada com os dados experimentais relatados
em BATOR (2019). A Tab. 8 mostra os valores da diferenca relativa, Dif; dos testes
realizados em BATOR (2019) e a Tab. 9 mostra os valores de Dif,; das simulagdes
realizadas aqui. Os resultados do presente trabalho possuem menores valores na maioria
dos casos dos resultados numéricos de BATOR (2019) para os pardmetros Wc, CF e
COP. As excegdes sao observadas nos Testes 3 e 4, nos quais os valores de Dif. para a
poténcia consumida pelo compressor e para a capacidade frigorifica reportadas em

BATOR (2019) foram menores que o presente trabalho.

Com base nos resultados apresentados nas Tabs. 7-9 ¢ possivel afirmar que a
metodologia empregada esta validada. Assim, a metodologia proposta ¢ usada para
analisar parametros de modelagem (Seg. 5.2) e parametros de operacao (Seg. 5.3) para o

aparelho split descrito na Seg. 4.4.

Tabela 8 — Resultados para convergéncia com Difi para os testes BATOR (2019)

We Dif,q CF Dif,q Dif,e

Testes | wy | el | wr | ea | 9% ] )
1 867,4 2,3 2265,0 12,4 2,6 11,5

2 774,4 33 2386.,0 4,6 3,1 9,7

3 870,0 0,4 2405.,0 13,1 2,8 14,3

4 782.,4 39 2519,0 3,7 3,2 9.4

5 689,8 7,3 2742.0 0,9 39 5,1
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Tabela 9 — Resultados para convergéncia com Dif. para os testes simulados

We Dif, CF Dif, Dif,
festes | 1w [%] w1 |l | O
1 857,6 0,9 1879,0 5,6 2,2 4,6
2 783,6 2,1 2199.6 3,5 2,8 0,0
3 862,6 1,3 1867,7 11,9 2,2 9,1
4 783,7 3,7 21987 10,3 2,8 3,6
5 693.8 6,8 2734,0 1,2 39 5,1

5.2 Influéncia da Modelagem do Coeficiente

Convectivo no

Condensador e no Evaporador

Os resultados das simula¢des com as cinco correlagdes de condensacao e com a
correlacdo de evaporacdo de Wojtan para os quatro testes sdo apresentados nas Tabs 10-
13. As demais simulagdes com as correlagdes de evaporagdo sdo apresentadas no Anexo

A.

Com base nos resultados apresentados nas Tabs. 10-13 ¢ possivel afirmar que a
Tab. 11, que representa o Teste 2 da Tab. 6 apresentou as menores diferencas relativas
para os parametros da capacidade de refrigeragdo e o COP, enquanto que a Tab.10 com
o teste 1 apresentou a menor diferenca relativa para o parametro da poténcia consumida.
Como o valor de COP ¢ calculado pela divisao da poténcia consumida pela capacidade
de refrigeracdo, e teve a menor diferenca para o Teste 2, este foi selecionado como o

melhor resultado.

Tabela 10 — Resultados para diferentes correlacdes de condensagdo no Teste 1

usando a correlagdo de evaporagao de Wojtan

We Diftrel CF Difrel COP Difrel
[W] [%o] [W] [%] [%]
SHAH (1979) 857,6 0,9 1879 5,6 2,19 4.6
DOBSON ¢
CHATO 860,8 0,5 1875,3 5,8 2,18 5,0
(1998)
ZHANG et al.
(2004) 852,3 1,5 1894 4.8 2,22 32
CAVALLINI
et al.(2009) 853,5 1,4 1890.,4 5,0 2,21 3,6
SHAH (2016) 861,2 0,5 1877,6 5,7 2,18 5,0
Dados
experimentais 865,4 - 1984,1 - 2,29 -
— Teste 1
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Tabela 11 — Resultados para diferentes correlacdes de condensagao no Teste 2 usando a

correlacdo de evaporagdo de Wojtan

We Difrel CF Difrel COP Difrel
[W] [%] [W] [%o] [Yo]
SHAH
(1979) 783,6 2,1 2199,9 3,5 2,81 1,4
DOBSON e
CHATO 785,1 1,9 2191,3 3,9 2,79 2,1
(1998)
ZHANG et
al. (2004) 780,4 2,4 2219,8 2,5 2,84 0,3
CAVALLINI
et al (2009) 781,7 2,3 2210,8 2.9 2,83 0,7
SHAH
(2016) 786,3 1,7 2185,4 4,1 2,78 2,5
Dados
experimentais 799,8 - 2275,9 - 2,85 -
— Teste 2

Tabela 12 — Resultados para diferentes correlacdes de condensagao no Teste 3 usando a

correlacdo de evaporagdo de Wojtan

We Difl CF Dif, COP Difie
[W] [%] [W] [%6] [%0]
SHAH
(1979) 862,6 1,3 1867,7 11,9 2,17 10,1
DOBSON e
CHATO 867,6 0,7 1862,7 12,2 2,15 11,1
(1998)
ZHANG et
al. (2004) 859,3 1,7 1880,8 11,1 2,19 9,1
CAVALLINI
et al.(2009) 860,6 1,5 1876 11,4 2,18 9,6
SHAH
(2016) 868,1 0,7 1865,7 12 2,15 11,1
Dados
experimentais 873,9 - 2089,9 - 2,39 -
— Teste 3
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Tabela 13 — Resultados para diferentes correlacdes de condensagao no Teste 4 usando a

correlacdo de evaporagdo de Wojtan

WC Difrel CF Difrel COP Difrel
[W] [Yo] (W] [%] [%]
SHAH (1979) 783,7 3,7 2198.7 10,3 2,81 6
DOBSON e
CHATO 785,1 35 2191,3 10,7 2,79 6,8
(1998)
ZHANG et al.
(2004) 779,7 472 22247 9 2,85 4,6
CAVALLINI
et al.(2009) 781,7 4 2210,8 0,7 2,83 5,3
SHAH (2016) 786,3 33 21854 11 2,78 7,2
Dados
experimentais 812,6 - 24252 - 2,98 -
— Teste 4

Apoés as simulacdes realizadas com as correlagdes de condensagdo e evaporacao

com os quatro testes, as Tabs. 14-17 mostram os resultados obtidos usando diferentes

correlagdes de evaporacao.

Tabela 14 — Valores de RMS usando a correlacao de evaporacao de Wojtan para

diferentes correlagdes de condensagao

RMS- e RMS-CF RMS-COP

SHAH (1979) 13,2 167.9 0,15
DOBSON ¢ CHATO

(1998) 16,1 177,0 0,17

ZHANG et al. (2004) 21,7 153,7 0,12

CAVALLINI e

al.(2009) 20,0 161,8 0,14

SHAH (2016) 15,2 178,4 0,17

BATOR (2019) 19,9 2231 0,31

Tabela 15 — Valores de RMS usando a correlacdo de evaporagao de Kaew-on e
Wongwises para diferentes correlagdes de condensagao

RMS-We RMS-CF RMS-COP

SHAH (1979) 8.8 239.8 0,27
DOBSON ¢ CHATO

(1998) 6,1 251,1 0,29

ZHANG et al. (2004) 21,2 158,1 0,13

CAVALLINI ez

al.(2009) 10,4 231,9 0,26

SHAH (2016) 5,9 249,0 0,29

BATOR (2019) 19,9 223,1 0,31
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Tabela 16 — Valores de RMS usando a correlacao de evaporacao de Sun e Mishima para
diferentes correlacdes de condensagdo

RMS-We RMS-CF RMS-COP

SHAH (1979) 13,9 194.4 0,19
DOBSON e CHATO

(1998) 10,4 210,2 0,22

ZHANG et al. (2004) 21,0 157,6 0,13

CAVALLINI et

al.(2009) 11,2 2234 0,24

SHAH (2016) 10,9 205,0 0,21

BATOR (2019) 19,9 223,1 0,31

Tabela 17 — Valores de RMS usando a correlacao de evaporacao de Tran para diferentes
correlagoes de condensagao

RMS-We RMS-CF RMS-COP

SHAH (1979) 10,6 219,8 0,23
DOBSON e CHATO

(1998) 11,1 206,7 0,21

ZHANG et al. (2004) 20,7 159,0 0,13

CAVALLINI et

al.(2009) 11,4 221,9 0,24

SHAH (2016) 11,1 204,6 0,21

BATOR (2019) 19,9 223,1 0,31

Como vistos nas Tabs. 14-17, a correlacio ZHANG et al.(2004)/WOJTAN et al.
(2005) resultou em menores RMScop € RMScr, enquanto que a correlacio SHAH
(2016)/WOJTAN et al. (2005) resultou no menor RMSy,.. Desta forma, é possivel
afirmar que o par de correlagdes que produzem resultados mais proximos dos
experimentais para as situacdes aqui analisadas ¢ ZHANG et al.(2004)/WOJTAN et al.
(2005) no teste 2.

A Fig. 17 mostra o comportamento do coeficiente de transferéncia de calor por
convecgdo interna ao longo do condensador para diferentes correlagdes. DOBSON e
CHATO (1998) capturam uma mudang¢a no comportamento do fluxo no meio do
condensador, resultando em uma reducdo repentina na transferéncia de calor por
convecc¢do. Além disso, nesta correlacdo ¢ visto que o comprimento necessario para
mudanga de fase ¢ um pouco maior do que o observado com as demais correlagdes. A
correlacdo de SHAH (1979) resulta em um valor quase constante de transferéncia de
calor convectivo ao longo do processo de condensacao. Ainda na Fig. 17, pode-se notar

que as correlacdes de CAVALLINI et al.(2009) e SHAH (2016) sao capazes de
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capturar uma redugdo da transferéncia de calor por convecgdo conforme a qualidade do

vapor diminui.
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Figura 18 — Temperatura do refrigerante: efeito das correlagdes de condensagao
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E possivel observar na Fig. 18 a influéncia da temperatura do refrigerante pela
mudanca das correlagdes dos coeficientes convectivos. O refrigerante entra no
condensador com um alto valor de temperatura na fase de vapor superaquecido, a qual ¢
reduzida até chegar ao comprimento proximo de 2 metros. Este trecho inicial ¢ proximo
para as cinco curvas mostradas. No trecho entre 2 a 13 metros descritos na faixa, o valor
da temperatura do refrigerante mantém os valores de temperatura quase constante, e por
fim, o refrigerante volta a reduzir a temperatura do refrigerante at¢ o comprimento
maximo do condensador. Foi observado que os valores dos testes realizados ficaram
proximos durante todo o processo de condensacdo até o comprimento maximo do

trocador de calor.

—— - SHAH (1979) = == DOBSON e CHATO (1998)
ZHANG et al CAVALLINI et al (2009)
SHAH (2016)

2890
2880
2870
2860
2850
2840
2830
2820
2810
2800 |
2790 L

0 5 10 15 20

L [m]

I—‘cond

P, [kPa]

Figura 19 — Pressao do refrigerante: efeito das correlagdes de condensacao

Na fig. 19 ¢ mostrada a pressdo do refrigerante ao longo do condensador para
diferentes correlagdes dos coeficientes convectivos de condensagdo. SHAH (2016) e de
ZHANG et al (2005) apresentaram respectivamente o maior € menor pressdo do
refrigerante. Diferentemente do que ocorreu na Fig. 18, a relacdo de pressdo do
refrigerante calculada nas correlagdes testadas apresentaram uma maior diferenga nos

valores obtidos.
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Figura 20 — Taxa de calor: efeito das correlagcdes de condensacao

Observa-se na Fig. 20 a influéncia da taxa de calor do refrigerante pela mudanca
das correlagdes dos coeficientes convectivos. Nota-se na Fig. 20 que a correlagdo
bifasica do condensador resultou em valores de taxa de calor perdida pelo refrigerante

similar para todas as correlagdes analisadas.

A Fig. 21 mostra o comportamento do coeficiente de transferéncia de calor por
convecgdo interna ao longo do evaporador para diferentes correlagdes para ebuli¢do. Na
Fig. 21, usando a correlacao de ZHANG et al. (2004) com as correlacdes de evaporagao
de WOIJTAN et al. (2005), KAEW-ON e WONGWISES (2009), SUN e MISHIMA
(2009) e TRAN et al. (1996). O grafico mostrou valores semelhantes para correlagdes,
exceto para a correlacio de KAEW-ON ¢ WONGWISES (2009), que apresentou alto
valor do coeficiente convectivo de calor e um comprimento menor para a mudanga de

fase do refrigerante.
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Figura 21 — Transferéncia de calor por convecgdo: efeito das correlagdes de

evaporacao
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Figura 22 — Pressao do refrigerante: efeito das correlagdes de evaporacao

Observa-se na Fig. 22 a influéncia da pressao do refrigerante pela mudanga das
correlagdes dos coeficientes evaporativos. Durante o processo evaporativo nas fases. Os
valores de pressdo reduzem até o comprimento final do compressor. A Fig. 22 revela

que o uso da correlagdo de KAEW-ON e WONGWISES (2009) acarreta numa predi¢ao
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de valores de pressdo mais elevados, enquanto que a utilizacdo da correlacdo de

WOITAN et al (2005) resulta numa predigao de valores de pressao mais baixos.
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Figura 23 — Temperatura do refrigerante: efeito das correlagdes de evaporagao

A Fig. 23 apresenta o comportamento da temperatura do refrigerante ao longo do
evaporador predito usando diferentes correlagdes para o coeficiente de ebulicdo do
refrigerante. Durante o processo evaporativo nas fases. Os valores de temperatura
reduzem quando o refrigerante encontra-se como mistura bifasica e aumenta quando
encontra-se em vapor superaquecido at¢ o comprimento final do trocador de calor.
Nota-se na Fig. 23 que a correlagdo de KAEW-ON ¢ WONGWISES (2009) resulta
numa temperatura maior do refrigerante saindo do evaporador. Esta tendéncia esta
relacionada ao fato desta correlagao predizer um coeficiente convectivo maior do que as
demais, como observado na Fig. 21. Consequentemente, a mudanga de fase ocorre num
comprimento menor de tubo e existe um grande comprimento de tubo para o vapor

superaquecido receber calor.
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Figura 24 — Taxa de calor: efeito das correlacdes de evaporacao

Observa-se na Fig. 24 a influéncia da taxa de calor do refrigerante pela mudanca
das correlagdes dos coeficientes convectivos. Foi observado que a correlagdo bifasica do
evaporador apresentou os menores valores para a correlagio KAEW-ON e
WONGWISES (2009) e os maiores valores para o WOJTAN et al (2005). Sendo
proporcional ao comprimento necessario para a mudanca de fase para o trocador de

calor.

5.3 Analise Paramétrica

Como o par ZHANG et al(2004)/WOJTAN et al.(2005) apresenta diferenca
relativa menor que 10% para as trés grandezas analisadas, este par ¢ considerado aqui
como o melhor e ¢ utilizado para investigar o impacto de diferentes parametros sobre o
desempenho do sistema. O primeiro parametro analisado ¢ a frequéncia do compressor.
Na Tab.18 ¢ possivel observar a poténcia consumida, a capacidade de refrigeracdo e o
COP do sistema, como compressor operando com as frequéncias de 44, 48, 52, 56 e 60
Hz. Também s3o mostradas na Tab.18 as taxas de destruicdo de exergia nos
equipamentos do sistema e a eficiéncia exergética do sistema. A Tab. 18 sugere que as

correlagdes frequéncia x COP sdo inversamente proporcionais.
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Tabela 18 — Mudanga de frequéncia do compressor

N[Hz] | We CF COP | Ay omp | Adcona | Aape | Adevap

W] | W] (W] (W] [W] [W] T
44 619,8 | 2052,1 | 3,31 322.6 57,6 36,4 97,4 17,1%
48 697,5 | 2148,8 | 3,08 382,7 62,1 38,6 104,3 15,8%
52 779,7 | 2224,3 | 2,85 442 .4 67,2 404 109,5 15,4%
56 866,5 | 2282,9 | 2,63 511,6 71,4 41,6 112,4 15,0%
60 9540 | 23448 | 2,46 585.,9 74,7 432 117,4 13,9%

Na Tab.18 a medida que a frequéncia do compressor ¢ reduzida, a capacidade
frigorifica e a poténcia consumida pelo compressor diminuem, ¢ o COP aumenta, ja no
calculo de exergia, quando a frequéncia do compressor diminui, a taxa de destrui¢do de

exergia dos equipamentos diminui e a eficiéncia exergética aumenta.

A Fig. 25 mostra o comportamento do coeficiente de transferéncia de calor por
convecgdo interna ao longo do condensador para diferentes frequéncias de compressor

para condensagao.
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Figura 25 — Transferéncia de calor por conveccao: efeito da frequéncia no

condensador
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E possivel verificar na Fig. 25 a influéncia da transferéncia de calor pela mudanga
da frequéncia do compressor, no trecho inicial, o refrigerante entra no condensador
como vapor superaquecido, o coeficiente convectivo € baixo, a partir da mudanca de
fase, ocorre um aumento do coeficiente de transferéncia do calor quando o comprimento
do trocador ¢ de 2,5 metros, chegando no apice do valor préoximo em 9 metros e finaliza
quando o refrigerante encontra-se na fase de liquido sub-resfriado, préximo de 13
metros, com um valor quase constante de coeficiente de transferéncia de calor. A
analise da Fig. 25 nota-se que os valores dos testes realizados ficaram préximos durante

todo o processo de condensagdo até o comprimento maximo do trocador de calor.
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Figura 26 — Pressao do refrigerante: efeito da frequéncia no condensador

A Fig. 26 mostra o comportamento da pressao do refrigerante ao longo do
condensador para diferentes frequéncias de compressor para condensacdo. O
refrigerante entra no condensador como vapor superaquecido com alta pressao do
refrigerante, a partir da mudanca de fase, ocorre uma redugdo do valor da temperatura,
mantendo préximo de constante, na fase de liquido sub-resfriado até o comprimento

maximo do trocador de calor.
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Figura 27 — Temperatura do refrigerante: efeito da frequéncia no condensador

A Fig. 27 mostra o comportamento da temperatura do refrigerante ao longo do
condensador para diferentes frequéncias de compressor para condensagdo. O
refrigerante entra no condensador como vapor superaquecido com alta temperatura do
refrigerante, a partir da mudanga de fase, ocorre uma redu¢ao do valor da temperatura,
mantendo proximo de constante, e finaliza quando o refrigerante encontra-se na fase de
liquido sub-resfriado, préximo de 13 metros, sofrendo uma reducdo da temperatura.
Também ¢ possivel verificar na Fig. 25 que o aumento da frequéncia eleva ligeiramente

a temperatura do refrigerante na entrada do condensador.
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Figura 28 — Taxa de calor: efeito da frequéncia no condensador

A Fig. 28 mostra o comportamento da taxa de calor do refrigerante ao longo do
condensador para diferentes frequéncias de compressor para condensagdo. O
refrigerante entra no condensador como vapor superaquecido com alta taxa de calor,
devido a elevada diferenca de temperatura entre o ar e o refrigerante, em
aproximadamente 2,5 metros uma discreta recuperacao da taxa de calor ocorre antes de
entrar na fase bifasica e uma moderada queda ¢ apresentada antes de comecar a fase de
liquido sub-resfriado. Essas variacdes ocorrem pelo fato do fluido R410A ser uma

mistura quase azeotropica e sofrer uma pequena queda de pressao.

A Fig. 29 mostra o comportamento do coeficiente de transferéncia de calor por
convecgdo interna ao longo do evaporador para diferentes frequéncias de compressor
para ebulicdo. Na Fig. 29, com a variagdo das frequéncias do compressor no

evaporador, o grafico apresentou valores semelhantes.
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Figura 29 — Transferéncia de calor por conveccdo: efeito da frequéncia no

evaporador

Observa-se na Fig. 29 a influéncia da transferéncia de calor pela mudanca da
frequéncia do compressor, o refrigerante entra no evaporador como mistura bifasica,
apresentando uma redugdo valor do coeficiente de transferéncia de calor e finaliza
quando o refrigerante encontra-se na fase de vapor superaquecido, entre 10 a 12 metros,
sofrendo um aumento no coeficiente ¢ mantendo o valor préximo de constante até o
comprimento do evaporador. Foi observado que os valores de calor aumentam a medida
que as frequéncias do compressor aumentam, numa escala bem pequena, necessitando
de um menor comprimento necessario para a mudanca de fase do trocador de calor.
Além de apresentar uma descontinuidade no final da fase bifasica. Esta descontinuidade
foi gerada devido a correlacdo do fim do evaporador selecionada, no caso, WOJTAN e
colaboradores estao modificando a regido de escoamento, visto que o modelo divide o

escoamento em regides, de modo que cada regido possui um coeficiente diferente.
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Figura 30 — Pressao do refrigerante: efeito da frequéncia no evaporador

A Fig. 30 mostra o comportamento da pressdo do refrigerante ao longo do
evaporador para diferentes frequéncias de compressor para ebuligio. E possivel
observar nas Figs. 26 e 30 que a queda de pressao ao longo da tubulacao do evaporador

¢ maior do que a queda de pressao ao longo do condensador.

Observa-se na Fig. 30 a influéncia da pressdao do refrigerante pela mudanca da
frequéncia do compressor, o refrigerante entra no evaporador como mistura bifasica de
alta pressao, com os valores das correlagdes bem proximas a partir da mudanca de fase,
ocorre uma redug¢do do valor da pressao, na fase de liquido sub-resfriado até o
comprimento maximo do trocador de calor ¢ observado que os valores de pressdo do
evaporador se descolam um pouco, mostrando que os maiores valores de pressao do

refrigerante ficaram para as frequéncias menos elevadas.
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Figura 31 — Temperatura do refrigerante: efeito da frequéncia do evaporador

Observa-se na Fig. 31 a influéncia da temperatura do refrigerante pela mudanga da
frequéncia do compressor, o refrigerante entra no evaporador como mistura bifésica,
apresentando uma pequena reducdo de temperatura e finaliza quando o refrigerante
encontra-se na fase de vapor superaquecido, entre 10 a 12 metros, sofrendo um aumento
da temperatura. Foi observado que os valores da temperatura do refrigerante no inicio
dos testes realizados ficaram bem proximos, mas na medida do processo evaporativo até
o comprimento total do trocador de calor, os valores se separam, demonstrando que os
maiores valores de temperatura do refrigerante foram para as menores frequéncias do
compressor, pelo fato de necessitarem de um menor comprimento para a mudanca de

fase do trocador de calor.
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Figura 32 — Taxa de calor: efeito da frequéncia no evaporador

Observa-se na Fig. 32 a influéncia da taxa de calor pela mudanca da frequéncia do

compressor, o refrigerante entra no evaporador como mistura bifasica, apresentando um

valor de taxa de calor proximo ao constante e finaliza quando o refrigerante encontra-se

na fase de vapor superaquecido, entre 10 a 12 metros, sofrendo uma reducao da taxa de

calor. Foi observado que os valores de calor aumenta a medida que as frequéncias do

compressor aumenta.

Tabela 19 — Mudanga de temperatura externa

Te We CF cop Ad_comp Ad_cond Ad_DE Ad_evap

et | wy | 1w W] Wl | owr | ow |
30 684,5 | 2761,3 | 4,03 2553 103,3 38,0 149,0 20,3%
35 779,7 | 22243 | 2,85 442 .4 67,2 40,4 109,5 15,4%
40 853,7 | 1885,2 | 2,21 526,30 53,4 49,5 96,7 15,0%

Na Tab. 19 a medida que a temperatura externa sofre reducdo, o valor do COP e a

eficiéncia de exergia aumentam. Quanto maior a eficiéncia exergética, maior sera o

aproveitamento do trabalho e menor serd a irreversibilidade do sistema.
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A Fig. 33 mostra o comportamento da transferéncia de calor por convecg¢dao do

refrigerante ao longo do condensador para diferentes temperaturas externas para

condensacao.
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Figura 33 — Transferéncia de calor por convecgao: efeito da temperatura externa no

condensador

Observa-se na Fig. 33 a influéncia da transferéncia de calor por convecgdo pela
mudanga de temperatura externa, o refrigerante entra no condensador como vapor
superaquecido com baixo valor de coeficiente de calor, a partir da mudanga de fase,
ocorre um aumento do valor do coeficiente, representado por uma parabola positiva,
tendo seu apice em 9 metros e finaliza com uma brusca redu¢do quando o refrigerante
entra na fase de liquido sub-resfriado, proximo de 13 metros, mantendo o valor proximo
de constante até o término do comprimento do trocador de calor. . E observado que os
valores do coeficiente de transferéncia de calor por convecg¢do no condensador sdo

maiores para os testes que utilizaram menores valores de temperatura externa.

A Fig. 34 mostra o comportamento da pressao do refrigerante ao longo do

condensador para diferentes temperaturas externas para condensagao.
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Figura 34 — Pressao do refrigerante: efeito da temperatura externa no condensador

Observa-se na Fig. 34 a influéncia da pressdo do refrigerante pela mudanca de
temperatura externa, o refrigerante que entra no condensador, sofre uma pequena
redugdo de pressdao no condensador, mantendo o valor quase constante. Além disso, a
Fig. 32 demonstra que a pressdo do refrigerante aumenta a partir que a temperatura

externa aumenta.

A Fig. 35 mostra o comportamento da temperatura do refrigerante ao longo do

condensador para diferentes temperaturas externas para condensagao.
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Figura 35 — Temperatura do refrigerante: efeito da temperatura externa no

condensador

Observa-se na Fig. 35 a influéncia da temperatura do refrigerante pela mudanga de
temperatura externa, o refrigerante entra no condensador com um alto valor de
temperatura na fase de vapor superaquecido, a partir da mudanga de fase, o valor fica
praticamente constante € no final, quando o refrigerante atinge a fase de liquido sub-
resfriado, todas as simulagdes sofrem a redugdo da temperatura do refrigerante. E visto
que quanto maior a temperatura externa, maior sera o valor da temperatura do

refrigerante, tanto inicialmente, tanto no final da simulagao.

As Fig. 36 mostra o comportamento da taxa de calor do refrigerante ao longo do

condensador para diferentes temperaturas externas para condensagao.
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Figura 36 — Taxa de calor: efeito da temperatura externa no condensador

Observa-se na Fig. 36 a influéncia da taxa de calor pela mudanca de temperatura
externa, o refrigerante entra no condensador com um alto valor de temperatura na fase
de vapor superaquecido, a partir da mudanca de fase, o valor fica praticamente
constante e no final, quando o refrigerante atinge a fase de liquido sub-resfriado, todas
as simulagdes sofrem a reducdo da temperatura do refrigerante. E visto que quanto
menor a temperatura externa, maior sera o valor da temperatura do refrigerante, tanto

inicialmente, tanto no final da simulacgao.

A Fig. 37 mostra o comportamento da transferéncia de calor por conveccdo do

refrigerante ao longo do evaporador para diferentes temperaturas externas para ebuli¢do.
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Figura 37 — Transferéncia de calor por convecg¢do: efeito da temperatura externa no

evaporador

Observa-se na Fig. 37 a influéncia da transferéncia de calor por conveccao pela
mudanca de temperatura externa, o refrigerante entra no evaporador como mistura
bifasica, ocorre uma redu¢do do valor do coeficiente, e finaliza quando o refrigerante
encontra-se na fase de vapor superaquecido, mantendo o valor préximo de constante até
o término do comprimento do trocador de calor. Foi visto que para baixas temperaturas
externas, o refrigerante percorreu mais metros de comprimento do evaporador, e,
portanto terd um valor menor do coeficiente de transferéncia de calor por convecgao,

quando comparado com as demais temperaturas externas.

A Fig. 38 mostra o comportamento da pressdao do refrigerante ao longo do

evaporador para diferentes temperaturas externas para ebulicao.
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Figura 38 — Pressao do refrigerante: efeito da temperatura externa no evaporador

Observa-se na Fig. 38 a influéncia da pressdo do refrigerante pela mudanca de
temperatura externa, o refrigerante entra no evaporador com os valores proéximos de
pressao, e sofrem reducdo em todas as simulagdes. No inicio da simulacao o teste que
utilizou 40°C como temperatura externa, apresentou o menor valor, mas ao decorrer do
processo de evaporagdo do refrigerante até o comprimento total do trocador de calor,

apresentou valor proximo ao que utilizou 35°C e superior ao de 30°C.

A Fig. 39 mostra o comportamento da temperatura do refrigerante ao longo do

evaporador para diferentes temperaturas externas para ebuli¢ao
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Figura 39 — Temperatura do refrigerante: efeito da temperatura externa no

evaporador

Observa-se na Fig. 39 a influéncia da temperatura do refrigerante pela mudanca de
temperatura externa, o refrigerante entra no evaporador como mistura bifasica com
valores proximos da temperatura do refrigerante, e finaliza na fase de vapor
superaquecido, quando ocorre o aumento da temperatura. Foi visto que para menores
temperaturas, o comprimento necessario para mudanca de fase aumenta, resultando

numa menor temperatura na saida do evaporador.

A Fig. 40 mostra o comportamento da transferéncia de calor por conveccdo do

refrigerante ao longo do evaporador para diferentes temperaturas externas para ebuli¢do.
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Figura 40 — Taxa de calor: efeito da temperatura externa no evaporador

Observa-se na Fig. 40 a influéncia da taxa de calor do refrigerante pela mudancga de

temperatura externa, o refrigerante entra no evaporador como mistura bifasica e finaliza

na fase de vapor superaquecido, quando ocorre a maior reducao da taxa de calor. E visto

que a temperatura de 30° para o ambiente externo, apresentou um maior valor da taxa

de calor do refrigerante.

Tabela 20 — Mudanga de temperatura interna

Ti We CF cop Ad_comp Ad_caml Ad_DE Ad_evap

el | wy | W] W] Wl | W | ow |
23°C 721,7 | 2474,4 | 3,43 256,2 89,5 543 132,5 26,2%
24°C 735,7 | 2461,6 | 3,35 293.,0 86,7 51,6 129,2 23,8%
25°C 750,8 | 2405,5 | 3,20 340,8 81,3 47,8 122,7 21,1%
26,7°C | 779,7 | 22243 | 2,85 442 .4 67,2 404 109,5 15,4%

Na Tab.20 a medida que a temperatura interna sofre reducao, o valor do COP e a

eficiéncia de exergia aumentam. Quanto menor for a temperatura interna, menor sera a

destruicdo de exergia do compressor, maior serd para o condensador, para o dispositivo

de expansao e para o evaporador. Os valores de destruicdo de exergia de da poténcia

consumida diminui a cada redug¢do de temperatura interna, enquanto que os demais
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valores de destruicdo de exergia sofrem aumento, a cada reducdo de temperatura
interna, proporcionando um aumento da eficiéncia exergética e a reducdo de

irreversibilidades do sistema.

A Fig. 41 mostra o comportamento da transferéncia de calor por conveccdo do
refrigerante ao longo do condensador para diferentes temperaturas internas para

condensacao.
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Figura 41 — Transferéncia de calor por convecgdo: efeito da temperatura interna no

condensador

Observa-se na Fig. 41 que no trecho inicial, o refrigerante entra no condensador
com transferéncia de calor convectivo baixo, a partir da mudanca de fase, que inicia a
partir de um aumento do valor do coeficiente, descrito como uma parabola positiva,
tendo o pico nos valores entre 8 a 9 metros e finaliza por uma assintota vertical de
redugdo. Por fim quando o refrigerante encontra-se na fase de liquido sub-resfriado,
proximo de 13 metros, com transferéncia de calor entre 1130 e 2080 W/m?K, o valor

calculado fica proximo de constante até o término do comprimento do trocador de calor.

A Fig. 42 mostra o comportamento da pressdo do refrigerante ao longo do

condensador para diferentes temperaturas internas para condensacao.
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Figura 42 — Pressao do refrigerante: efeito da temperatura interna no condensador

Observa-se na Fig. 42 a influéncia da pressdo do refrigerante pela mudanca de
temperatura interna, o refrigerante que entra no condensador, sofre uma redugdo de
pressao, mantendo o valor proximo de constante até chegar ao comprimento maximo do
condensador. Além disso, a Fig. 42 demonstra que a pressdao do refrigerante apresenta

maiores valores para as menores temperaturas internas.

A Fig. 43 mostra o comportamento da temperatura do refrigerante ao longo do

condensador para diferentes temperaturas externas para condensagao.
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Figura 43 — Temperatura do refrigerante: efeito da temperatura interna no

condensador

Observa-se na Fig. 43 que no trecho inicial, o refrigerante entra no condensador
como vapor superaquecido com alto valor de temperatura de refrigerante, a partir da
mudancga de fase, situado entre 2 a 13 metros, o valor fica quase constante, e finaliza
quando o refrigerante encontra-se na fase de liquido sub-resfriado, proximo de 13
metros, proporcionando uma reducdo da temperatura do refrigerante até o término do

comprimento do trocador de calor.

A Fig. 44 mostra o comportamento da taxa de calor do refrigerante ao longo do

condensador para diferentes temperaturas internas para condensacao.
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Figura 44 — Taxa de calor: efeito da temperatura interna no condensador

Observa-se na Fig. 44 a influéncia da taxa de calor do refrigerante pela mudanca de
temperatura interna, o refrigerante entra no condensador como vapor superaquecido
com alto valor de taxa de calor e sofre reducdo, a partir da mudanca de fase, como os
valores quase constantes, e finaliza quando o refrigerante encontra-se na fase de liquido
sub-resfriado, proximo de 13 metros, proporcionando uma reducao da taxa de calor até

o término do comprimento do trocador de calor.

A Fig. 45 mostra o comportamento da transferéncia de calor por convecg¢dao do

refrigerante ao longo do evaporador para diferentes temperaturas internas para ebuli¢ao.
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Figura 45 — Transferéncia de calor por convecgdo: efeito da temperatura interna no

evaporador

Observa-se na Fig. 45 que o refrigerante entra no evaporador como mistura bifasica
com valor entre 1530 a 1430 W/m?K de coeficiente de transferéncia de calor, ¢ com
redugdo de valores, e finaliza quando o refrigerante encontra-se na fase de liquido sub-
resfriado que ocorre um pequeno aumento do coeficiente de calor e vai reduzindo até o

término do comprimento do trocador de calor.

A Fig. 46 mostra o comportamento da pressao do refrigerante ao longo do

evaporador para diferentes temperaturas internas para ebuligao.
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Figura 46 — Pressdo do refrigerante: efeito da temperatura interna no evaporador

Observa-se na Fig. 46 a influéncia da pressao do refrigerante pela mudanga de
temperatura interna, o refrigerante que entra no evaporador, sofre uma redugdo de
pressdo, mantendo a reducdo do valor até chegar ao comprimento maximo do
evaporador. Além disso, a Fig. 46 demonstra que a pressdo do refrigerante apresenta

maiores valores para as maiores temperaturas interna.

A Fig. 47 mostra o comportamento da temperatura do refrigerante ao longo do

evaporador para diferentes temperaturas internas para ebuligao.
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Figura 47 — Temperatura do refrigerante: efeito da temperatura interna no

evaporador

Observa-se na Fig. 47 que o refrigerante entra no evaporador como mistura bifasica
com valor de 10 a 13 °C de temperatura do refrigerante, € com pequena reducdo de
valores, e finaliza quando o refrigerante encontra-se na fase de liquido sub-resfriado,
com aumento brusco da temperatura do refrigerante, até o término do comprimento do
trocador de calor. E visto que inicialmente que o maior valor da temperatura de
refrigeragdo encontrado foi para a temperatura interna de 26,7°C, e que embora a
temperatura interna de 23°C tenha apresentado o menor valor inicial, este apresentou
um valor final maior que a temperatura encontrada para a simulacdo utilizando a

temperatura interna de 24°C.

A Fig. 48 mostra o comportamento da taxa de calor do refrigerante ao longo do

evaporador para diferentes temperaturas internas para ebuligao.
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Figura 48 — Taxa de calor: efeito da temperatura interna no evaporador

Observa-se na Fig. 48 a influéncia da taxa de calor do refrigerante pela mudanga de
temperatura interna, o refrigerante entra no evaporador como mistura bifasica com alta
taxa de calor do refrigerante, a partir da mudanga de fase, ocorre uma pequena redugdo
e logo em seguida um aumento brusco do valor da taxa de calor. Na fase de vapor
superaquecido, a taxa de calor diminui drasticamente até o comprimento maximo do
trocador de calor utilizado. Na Fig. 48 ¢ visto que a simulacdo com 26,7°C de
temperatura foi a que iniciou com maior taxa de calor e sofreu a maior redugdo.
Enquanto a simulagdo com 24°C foi a que obteve a menor reduc¢do final de sua taxa de

calor.
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6 Conclusao

O presente trabalho estuda a influéncia da modelagem das correlagdes bifasicas
de condensadores e evaporadores, respectivamente. Este ltimo, com a presenca de
umidade, através da discretizagdo realizada pelos passos fracionados utilizando a

linguagem Python e o banco de dados Coolprop.

A modelagem desenvolvida foi validada com dados experimentais disponiveis
na literatura e apresentou predi¢cdes mais satisfatorias do que modelagens de outros
autores da literatura. O segundo passo foi adicionar mais quatro correlagdes de

coeficiente bifasico de condensacao e trés de ebulicao.

Com base nos resultados obtidos recomenda a utilizagdo de Zhang para
condensacdo e Wojtan para a evaporacao no caso de ar condicionado operando R410A,
que obteve menores valores de diferengas relativas e de valores de RMS quando

comparado com o demais conjunto de correlagdes.

Apds a selecdo do melhor par de correlagdes foi realizado um estudo
paramétrico de algumas medidas, sobre o desempenho do sistema. Os pardmetros
analisados foram as frequéncias dos compressores, as temperaturas internas € externas
do sistema de refrigeragdao. Os valores de COP encontrados foram diretamente
proporcionais a eficiéncia de exergia dos componentes do sistema de condicionadores
de ar. A cada reducdo do pardmetro selecionado, este proporcionou um aumento de

COP e da eficiéncia de exergia.

Além disso, foi analisado o respectivo conjunto de dados discretizado dos
trocadores de calor: comprimento e coeficiente convectivo, comprimento e pressao do
refrigerante, comprimento e temperatura de refrigerante e por fim, comprimento e taxa

do calor.

Na medida em que os dados da frequéncia do compressor e das respectivas
temperaturas internas e externas do sistema de ar condicionado foram reduzidas e
posteriormente simuladas, obteve um maior valor de COP e da eficiéncia exergética,
proporcionando assim, uma menor irreversibilidade do sistema e um melhor

aproveitamento de trabalho.

119



6.1 Trabalhos futuros

Quanto a proposta de trabalho futuro, seria inserir um método de solucdo de
equacgdes numéricas para achar o Tcond e Tevap na simulagdo realizada no presente
trabalho, com o intuito de substituir a ferramenta de busca exaustiva e
consequentemente, reduzir o custo computacional. Outra proposta seria a substitui¢ao

de regime permanente para o regime transiente.
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8 Anexo A

Tabela A.1- Resultados para diferentes correlagdes de condensagao no Teste 1 usando a
correlagdao de Kaew-on

W, [W] | Diful%] | CF[W] [ Dife[%] [ COP [ Difu[%]
SHAH
(1979) 857.9 0.9 1876,9 5,7 2,19 4.6
DOBSON e
CHATO 861,6 0,4 1867,4 6,2 2.17 5.5
(1998)
ZHANG et
al 2004) | 537 1.4 1885,2 5.2 2,21 3,6
CAVALLINI
etal2009) | B 1.3 1881,5 5.4 2,20 4,1
SHAH
(2016) 862,2 0,4 1869 6,2 2,17 5,5
Dados
experimentais | 865,4 - 1984,1 - 2,29 -
—Teste 1

Tabela A.2 — Resultados para diferentes correlagdes de condensagdo no Teste 2 usando
a correlagdo de Kaew-on

W.[W] | Difi[%] | CF[W] | Dife[%] | COP | Difu[%]
SHAH
(1979) 801,4 0,2 2069,1 10 2,58 10,5
DOBSON ¢
CHATO 803 0,4 2056 10,7 2,56 11,3
(1998)
ZHANG et
al 2004 | 77 2,6 22247 23 2,85 0
CAVALLINI
etal.2009) | 8003 0,1 2081,5 9,3 2,6 9,6
SHAH
(2016) 802,6 0,3 20593 10,5 2,57 10,9
Dados
experimentais | 799,8 - 22759 - 2,85 -
— Teste 2
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Tabela A.3 — Resultados para diferentes correlagdes de condensacao no Teste 3 usando
a correlagdo de Kaew-on

W.[W] | Difel%] | CF[W] | Diful%] | COP | Diful[%]
SHAH (1979) 862,8 1,3 1868.5 11,8 2,17 10,1
DOBSON ¢
CHATO 868,2 0,7 1857,9 12,5 2,14 11,7
(1998)
ZHANG et al.
(2004) 860,7 1,5 1872,3 11,6 2,17 10,1
CAVALLINI
et al.(2009) 861,2 1,5 1869,5 11,8 2,17 10,1
SHAH (2016) 869,1 0,6 1857,5 12,5 2,13 12,2
Dados
experimentais 873,9 - 2089,9 - 2,39 -
— Teste 3

Tabela A.4 — Resultados para diferentes correlagdes de condensagdo no Teste 4 usando
a correlagdo de Kaew-on

W [W] | Diful%] | CF[W] | Difu[%] | COP | Diful%]
SHAH (1979) 801,4 1,4 2069,1 17,2 2,58 15,5
DOBSON e
CHATO 803 1,2 2056 18 2,56 16,4
(1998)
ZHANG et al.
(2004) 779,7 2,6 22247 2,3 2,85 0
CAVALLINI
et al.(2009) 800,3 0,1 2081,5 9,3 2,6 9,6
SHAH (2016) 802,6 0,3 2059,3 10,5 2,57 10,9
Dados
experimentais 812,6 - 24252 - 2,98 -
— Teste 4

Tabela A.5 — Resultados para diferentes correlagdes de condensacao no Teste 1 usando

a correlagao de Sun

W, [W] | Diful%] | CF[W] | Difu[%] | COP | Diful%]
SHAH (1979) 856,9 1 1885,6 5,2 2,2 4.1
DOBSON ¢
CHATO 861 0,5 1872,4 6 2,17 5,5
(1998)
ZHANG et al.
(2004) 852,7 1,5 1891,8 49 2,22 3,1
CAVALLINI
et al.(2009) 853,7 1,4 1887,4 5,1 2,21 3,6
SHAH (2016) 861,3 0,5 1876,1 5,8 2,18 5
Dados
experimentais 865,4 - 1984,1 - 2,29 -
— Teste 1
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Tabela A.6 — Resultados para diferentes correlagdes de condensacao no Teste 2 usando

a correlagdo de Sun

W [W] | Diful%] | CF[W] | Difu[%] | COP | Difwl%]
SHAH (1979) 790,7 1,1 2147 6 2,72 4.8
DOBSON ¢
CHATO 794 0,7 2126,6 7 2,68 6,3
(1998)
ZHANG et al.
(2004) 780,6 2,3 2218,1 2,6 2,84 0,3
CAVALLINI
et al.(2009) 798,7 0,1 2093 8,7 2,62 8,8
SHAH (2016) 792,7 0,9 2135,3 6,6 2,69 5,9
Dados
experimentais 799,8 - 22759 - 2,85 -
— Teste 2

Tabela A.7 — Resultados para diferentes correlagdes de condensagdo no Teste 3 usando

a correlagdo de Sun

W [W] | Diful%] | CF[W] | Difu[%] | COP | Diful%]
SHAH (1979) 8623 1,3 1872 11,6 2,17 10,1
DOBSON ¢
CHATO 868,2 0,7 1860,1 12,3 2,14 11,7
(1998)
ZHANG et al.
(2004) 859,6 1,7 1878,7 11,2 2,19 9,1
CAVALLINI
et al.(2009) 860,7 1,5 1874,5 11,5 2,18 9,6
SHAH (2016) 868.5 0,6 1863,7 12,1 2,15 11,2
Dados
experimentais 873,9 - 2089,9 - 2,39 -
— Teste 3

Tabela A.8 — Resultados para diferentes correlagdes de condensacao no Teste 4 usando

a correlagao de Sun

W, [W] | Diful%] | CF[W] | Difu[%] | COP | Diful%]
SHAH (1979) 790,7 2,8 2147 13 2,72 9,6
DOBSON ¢
CHATO 794 2,3 2126,6 14 2,68 11,2
(1998)
ZHANG et al.
(2004) 780,6 4,1 2218,1 9,3 2,84 4,9
CAVALLINI
et al.(2009) 798,7 1,7 2093 15,9 2,62 13,7
SHAH (2016) 793,1 2,4 21328 13,7 2,69 10,8
Dados
experimentais 812,6 - 24252 - 2,98 -
— Teste 4
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Tabela A.9 — Resultados para diferentes correlagdes de condensacao no Teste 1 usando
a correlagdo de Tran.

W [W] | Diful%] | CF[W] | Difu[%] | COP | Difwl%]
SHAH (1979) 857,1 1 1882,6 5,4 2,2 4.1
DOBSON ¢
CHATO 860,9 0,5 1873,9 5,9 2,18 5
(1998)
ZHANG et al.
(2004) 852,3 1,5 1894 4.8 2,22 3,1
CAVALLINI
et al.(2009) 853,7 1,4 1887,4 5,1 2,21 3,6
SHAH (2016) 861 0,5 1876,8 5,7 2,18 5
Dados
experimentais 865,4 - 1984,1 - 2,29
— Teste 1

Tabela A.10 — Resultados para diferentes correlagdes de condensacao no Teste 2 usando
a correlagdo de Tran

W [W] | Diful%] | CF[W] | Difu[%] | COP | Diful%]
SHAH (1979) 790,6 1,2 2147,6 6 2,72 4.8
DOBSON e
CHATO 792.8 0,9 21339 6,7 2,69 6
(1998)
ZHANG et al.
(2004) 781 2,4 2215,6 2,7 2,84 0,4
CAVALLINI
et al.(2009) 798.3 0,2 2095,6 8,6 2,62 8,8
SHAH (2016) 792,77 0,9 2135,3 6,6 2,69 6
Dados
experimentais 799,8 - 22759 - 2,85 -
— Teste 2

Tabela A.11 — Resultados para diferentes correlagdes de condensagao no Teste 3 usando
a correlagdo de Tran

W, [W] | Diful%] | CF[W] | Difu[%] | COP | Diful%]
SHAH (1979) 862,7 1,3 1869,9 11,8 2,17 10,1
DOBSON ¢
CHATO 868,5 0,6 1858 12,5 2,14 11,7
(1998)
ZHANG et al.
(2004) 860 1,6 1876,6 11,4 2,18 9,6
CAVALLINI
et al.(2009) 860,7 1,5 1874,5 11,5 2,18 9,6
SHAH (2016) 868.,8 0,6 1861,7 12,3 2,14 11,7
Dados
experimentais 873.,9 - 2089,9 - 2,39 -
— Teste 3
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Tabela A.12 — Resultados para diferentes correlagdes de condensacao no Teste 4 usando

a correlagdo de Tran.

W, [W] Dif,[%] CF [W] Dif,[%] COP Difio[%]
SHAH (1979) 799,7 1,6 2081,5 16,5 2,6 14,6
DOBSON e
CHATO 792,8 2,5 2133,9 13,6 2,69 10,8
(1998)
ZHANG et al.
(2004) 781 4 2215,6 9,5 2,84 49
CAVALLINI
et al.(2009) 798.3 1,8 2095,6 15,7 2,62 13,7
SHAH (2016) 792,7 2,5 2135,3 13,6 2,69 10,8
Dados
experimentais 812,6 - 24252 - 2,98 -
— Teste 4
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