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RESUMO

Desenvolvem-se modelos semi-empiricos e empiricos para avaliacdo de
desempenho de condicionadores de ar de expansao direta do tipo residencial,
utilizando-se de resultados de medicbes em calorimetros, cujas incertezas de
medicao sdo cuidadosamente investigadas.

A modelagem semi-empirica contempla tanto modelos mateméticos como
correlagcbes experimentais para cada um dos quatro componentes do ciclo de
refrigeracdo. Para os trocadores de calor (evaporador e condensador), além do
desenvolvimento de um modelo semi-empirico construido a partir do conceito da
efetividade do trocador de calor, desenvolve-se um modelo completamente empirico.
Para os demais componentes (compressor e tubo capilar), utilizam-se modelos da
literatura, fazendo-se separadamente uma validacdo para o presente estudo. Os
modelos de todos os componentes séo integrados para o desenvolvimento de um
programa que é validado com testes experimentais para um condicionador de ar.
Apos a validacao, faz-se um estudo de andlise de sensibilidade em relacdo a
diversos parametros, utilizando-se o programa computacional desenvolvido neste
trabalho. A abordagem utilizada mostra-se precisa e apresenta a vantagem de
necessitar de poucos parametros obtidos de ensaios.

Paralelamente, desenvolvem-se modelos completamente empiricos
destinados a previsdo do desempenho frigorigeno de quatro condicionadores de ar
residenciais, de trés diferentes fabricantes, a partir de dados de temperaturas
externa e de bulbo Umido interna do ar. De posse desses modelos, propdem-se
correlagcbes gerais para previsdbes de desempenho deste tipo de sistema de
refrigeracao.

Os dois métodos de modelagem sao analisados e suas vantagens e
desvantagens sao discutidas. Os resultados calculados por ambos os modelos sao
comparados a um extenso banco de dados experimentais.

Por fim, integra-se o0 modelo empirico a um cddigo de simulacdo higrotérmica
e energética de edificacbes para avaliacio numérica de desempenho de

condicionadores de ar em situacdo de campo.



ABSTRACT

Semi-empirical and empirical room air conditioners models are presented for
evaluation of performance of air conditioners, of direct expansion of the residential
type. Calorimeters are used and their measurement uncertainties are carefully
investigated.

The semi-empirical modeling contemplates mathematical models as well as
experimental correlations for each one of the four components of the refrigeration
cycle. For the heat exchangers (evaporator and condenser), besides the
development of a semi-empirical model built from the concept of their effectiveness, a
completely empirical model is developed.

For the other components (compressor and capillary tube), models of
literature are used, providing a separate validation for the present study. The models
of all the components are integrated for the development of a program that is
validated with experimental tests for an air conditioner. After the validation, a study of
analysis of sensitivity in relation to several parameters is done, using the computer
program developed in this work. The boarding used reveals precision and presents
the advantage of needing only a few parameters obtained from assays.

Togheter with this process, complete empirical models are developed. Those
models are destinated to the prediction of the refrigeration performance of four
residential air conditioner (from three different manufactures) from information of
external temperature and of internal wet bulb temperature. With these models in
hands, general correlations for predictions of performance of this type of refrigeration
system are proposed.

The two methods of modeling are analyzed and their advantages and
disadvantages are put into discussion. The results calculated for both models are
compared to extensive and experimental database.

Finally, the empirical model is integrated to a code of higrotermical and energy
simulation of buildings, in order to evaluate numerically the performance of air

conditioners in field situations.



Dedico este trabalho aos meus amigos e
a toda minha familia. Especialmente a
minha esposa, Michele, pelo apoio e

compreensao.



AGRADECIMENTOS

A Nathan Mendes, pela dedicada orientacao.

Ao estagiario Roberto Zanetti Freire, pelo apoio em programacao.

A minha esposa, Michele, e ao meu filho, Danilo, pelo apoio e paciéncia.

A0S meus amigos.

Aos amigos de mestrado das turmas de 2001 e 2002, com quem convivi e
pude colher grandes amizades.

A todos os professores e colaboradores do Departamento de Engenharia
Mecanica.

A todos os membros do Laboratorio de Sistemas Térmicos — PUCPR.

A CAPES pelo suporte financeiro.

A Electrolux do Brasil S.A., pelo apoio e por ter cedido equipamentos
fundamentais para a realizacédo deste trabalho.

A Tecumseh do Brasil Ltda, pelo apoio.



SUMARIO

=T 1] U@ T
F =1 I 2 7Y R
SUMARIO. ...ttt ettt eae e e s e te st en e eneere e,
LISTA DE FIGURAS. ....c..oooviveieeeeeeeseeeeeeeeees e sese s asn e s saen e neneanen s
LISTA DE TABELAS. ...ttt ettt ee ettt et eaenn s
LISTA DE SIMBOLOS........ooouiiteeeeeeeeee ettt ettt aeaeaveene e,

CAPITULO 1 — INTRODUGAO.......cuiiiieeeeeeeete sttt
1.1 ReViSA0 BiblOGrafiCa........uvuiiiiiiiieieiiiee e
1.2 Objetivo Deste Trabalho............ccooiiiiiiiiiicc e
1.3 Estrutura da DISSEIrtaGa0. ......ccvviiieeeeaiieiiee e e

CAPITULO 2 — DESCRICAO DO APARATO EXPERIMENTAL E ANALISE
DE INCERTEZAS DE MEDIQAO ...................................................................
2.1 DesCrica0o dOS CalOrMETIOS. .. ..uuuiiee e e e e e e e eee e e e e e e e e e e eeeeeeeaaennes
2.2 Analise de incertezas de MediGhes. .........cccoeriiiiiiiiiiiiiiiiiie e

2.2.1 Incerteza de Medica0 INdireta.............uuvevuiiiiiiiiiieeeeeeee e
2.2.2 Célculo de Incertezas de medi¢6es do calorimetro psicrométrico....
2.2.2.1 Capacidade de refrigeracao..............uuvvriiiiiiieeeeeeeeeesieeeeeiinnennnnns
2.2.2.2 Célculo da incerteza do EER — Coeficiente de Eficiéncia
L= o 1= (o TP
2.2.2.3 Célculo da incerteza da capacidade sensivel de refrigeracao...
2.2.3 Calculo de Incertezas de medi¢cdes do calorimetro balanceado.......

CAPITULO 3-ESTUDO E VALIDA(;AO DO MODELO DO COMPRESSOR..
3.1 Modelo de Eficiéncia VOIUMELIiCa...........cooeviiiiiiiiiiiiiiieeeeeeeeeee e
3.2 Modelo do Expoente POlitrOPICO..........cooeeiciiiiiiiiiiiiiiieieeeeee e
3.3 Modelo das Perdas de ENergia...........c.ouuvvuuvuiiiiiiiiieeeeeeeeeeeeeeeeeieeesnnnnnn
B4 ENSAUOS. ... iiiiiieeeeeteet ettt e e e e e e e e e e ae e e rerean s

3.4.1 Estimativa da Queda de Pressao do Fluido Refrigerante no Interior
(o (o @foT0 ] 0] (=351 T0] SRR

CAPITULO 4 — MODELAGEM DOS TROCADORES DE CALOR.....................
4.1 ReViSA0 BIbliografiCa..........ccoooiiiiiiiiiiiiiiiiiieeeee e
4.1.1 Analise térmica de troCaAdOrES..........uuuvieiiiiiiieiieeee e
4.1.2 Efetividade térmica da superficie aletada..........cccccevvvveeeeeeeiiiiiiicnnn,
4.1.3 Coeficiente de transferéncia de calor por conveccao do fluido
externo e outras importantes CONSIAEragoes...........uuvvvveviiieeeeeeeeeeinnnnnnns
4.1.4 Resisténcia termica de CONTALO........ueviiiiiiiieiiiiei e
4.1.5 Trocadores de calor com superficies molhadas..........cccccvvevveveennnn..
4.2 Modelos propostos para 0 evaporador..........ccoovvvveeeveeiviiiiiiieaee e eeeeeeeeeeaen
4.2.1 Modelo empirico para 0 evaporador..............eeveeeeeereeeeeeeeeeeeenesiniinnns
4.2.1.1 Resultados do modelo empirico para o evaporador..................

Vi

viii
Xiii
Xiv
01
03

06
09

11
11
14
14
16
16

25
25
26

29
34
37
38
41

46

49
49
52
53

54
61
62
64
66
73



4.2.2 Modelo semi-empirico para 0 evaporador..........cccceevvvvvvvvvvnnnnininneeenns
4.3 Modelos para 0 condensador...........cooovvvvvviiiiiiiiiiiin e
4.3.1 Modelo empirico para 0 condensador..........cccoeeeveeeeeeeeeeeeeeeeeeiiiiaiennns

4.3.2 Modelo semi-empirico para o condensador....................
4.4 Verificacdo dos modelos num segundo condicionador de ar.
4.4.1 Modelo empirico para 0 evaporador...........ccceeeeveeeeeeeenn..

4.4.2 Modelo semi-empirico para 0 evaporador..........cccceevvvvvvvvvvinnniineneenns
4.4.3 Modelo empirico para 0 coNdenSador............ccuveeeeeeeeeeiiieieisciieeeee

4.4.4 Modelo semi-empirico para o condensador....................
4.5 DISCUSSOES QEIAIS......ceiiiiieiiiiiiiiiiiiiaae e e e e e e e e e e eeeeeeeeeeraen s

CAPITULO 5 — MODELO DO TUBO CAPILAR........cccccevverrererennne.
5.1 Entrada do tubo capilar...............iiiiiiiiin
5.2 Regiao monofasica do tubo capilar...........ccccceeeeieiiiiiineenennn.
5.3 Regido bifasica do tubo capilar............ccccceeeiiiiiiiiiiiiiiie,

5.4 Modelos para determinacéo da viscosidade e coeficiente de atrito.........

5.5 Validacao do modelo do tubo capilar............cccoovvviiiiiiininnnnnnn.
CAPITULO 6 — INTEGRACAO DOS MODELOS........c.ccecveerennee,

6.1 MOO A€ INLEGIAGED. .....ceviiieeeeeeeiie ittt e e
6.2 Resultados para validacdo dos modelos integrados..............

6.3 Andalises de sensibilidade.........coo v

CAPITULO 7 — MODELAGEM EMPIRICA DE CONDICIONADORES DE AR

RESIDENCIAIS. ...

7.1 Modelos de condicioNadoreS € Ar&.........cee e e

7.2 Correlagdo Geral........oooiiiiiiiiiiii s

7.3 Integracao a Um ambIENTe...........ccevviiiiiiiiiii e ee e
7.4 RESUIAUOS. ...t e e e e e e e e e e eeeeeannanaas

CAPITULO 8 — CONCLUSOES. ...ttt ettt

REFERENCIAS BIBLIOGRAFICAS. .. ..ot oot

APENDICE A — MODELO DE STOECKER E JONES (1985)......ccccccceveveueannee..
APENDICE B — PROPRIEDADES DO REFRIGERANTE.........ccccevviviveiiereee,
APENDICE C — CALORIMETRO PARA COMPRESSORES..........ccccceeveuean...

APENDICE D — INFORMACOES SOBRE PONTOS DE ENSAIOS

Vil

76
82
83
87
89
90
92
94
95
96

99
101
102
102
103
108

113
113
116
121

131
132
141
144
147

153
157
161
165
168
171



viii

LISTA DE FIGURAS

Figura 1.1 — Ciclo de refrigeragcéo por compressao mecanica de vapor................ 7
Figura 1.2 — Diagrama pressao-entalpia............ccuueuvueeiiiiiniinnee e 8
Figura 2.1 — Desenho esquematico do calorimetro pSiCromeétrico...........cccccveee..... 13
Figura 2.2 — Desenho esquematico do calorimetro balanceado........................... 13
Figura 3.1 - Diagrama presséo-volume para o compressor modelado (Popovic e

Shapiro, 1995). ... 32
Figura 3.2 — Desenho esquematico do compressor hermético alternativo

MOAEIAUO. ... .coiiiiie e e 33
Figura 3.3 — Balanco de energia no compressor (Popovic e Shapiro, 1995)......... 39
Figura 3.4 — Correlacéo para calculo do coeficiente de perda de calor.................. 43
Figura 3.5 — Correlacéo para calculo da velocidade do motor...............cccceeeeeeeennne 43
Figura 3.6 — Correlacéo para calculo da poténcia consumida pelo compressor.... 44
Figura 3.7 — Erro relativo para calculo da vazdo massica de refrigerante.............. 45

Figura 3.8 — Erro relativo para calculo da entalpia do refrigerante na saida do
(00] 0] o] (=110 ] (U TP RPPPPPPUPTPPTTTRRR 45

Figura 3.9 — Erro relativo para calculo da poténcia consumida pelo compressor.. 46

Figura 3.10 — Bancada de ensaio para medicédo da queda de pressao no

(00] 0] o] (=110 ] (SRR PPUPPRTTPPRR 48
Figura 4.1 — Trocador de calor COMPACTO..........ccoiiiiiiiiiiiiiiiiiiiee e 50
Figura 4.2 — Aletas continuas e anulares (Incropera e de Witt, 1992).................... 51
Figura 4.3 —Aletas divididas (Wang. C.C. et al., 2000)..........uuuereeieeiiieeeeeenninininnnnns 52
Figura 4.4 — Correlacdes obtidas para trocador de aleta plana (Kays e London,
I 1 7 P PPPRPRPPRRR 55
Figura 4.5 — Correlacdes obtidas para trocador de aleta anular (Kays e London,
LOBA ).t e e e e e e e e e e e e 56



Figura 4.7 — Aleta recortada (Kakag, 1991).........cooiiiiiiiiiiiiiiiiiiiie e
Figura 4.8 — Correlacéo para calculo da entalpia do ar de saida do evaporador...
Figura 4.9 — Correlacéo para calculo da vazéo do ar de insuflamento...................
Figura 4.10 — Correlacdo para calculo do Fator de Calor Sensivel........................

Figure 4.11 — Erros relativos para calculo da taxa de transferéncia de calor.........

Figura 4.12 — Erro relativo para calculo da taxa de transferéncia de calor no
23V = Ve L] = Lo [0 ST

Figura 4.13 — Erro relativo para calculo da temperatura de insuflamento..............
Figura 4.14 — Erro relativo para calculo da vazao volumétrica de ar......................

Figura 4.15 — Correlacdo para obtenGao de Uey At cceevvvevermiiiiiiieieeeeeeeeeeeeeeeiiiiiiiees

Figura 4.16 — Erro relativo para calculo da taxa de transferéncia de calor no
23V = Ve L] = (o [0 PP

Figura 4.17 — Valores encontrados para o coeficiente global de transferéncia de
(or= 1lo] g o T =3 V7= o Jo] r= o (o] (TSRS

Figura 4.18 - Correlacdo para a temperatura do ar de saida do condensador.......

Figura 4.19 - Erro relativo para célculo da taxa de transferéncia de calor no
(o70] 010 [T 0 57= 1o (o PP PTPTUPPRRPPR

Figura 4.20 — Valores medidoSs de UggAt.....oouuruiieiiiiiiiiee e

Figura 4.21 — Erro relativo entre a taxa de transferéncia de calor média e
calculada N0 CONAENSAAON..........uiiiiiiiiieee e

Figura 4.22 — Correlacdo para calculo da entalpia do ar de saida do evaporador.

Figure 4.23 — Erros relativos para calculo da taxa de transferéncia de calor no
23V = Ve L] = Lo [0 PP

Figure 4.24 — Erros relativos para calculo da taxa de transferéncia de calor no
evaporador com o uso da correlagédo para calculo da vazéo de ar..

Figure 4.25 — Correlacdo obtida para calculo do fator de calor sensivel
F=Y 0] £0) (1 14> [0 J U UPPPUPPTTSPT

Figure 4.26 — Erro relativo para calculo da temperatura de insuflamento..............
Figura 4.27 — Correlacdo para obtenGao de UeyAt . .oeevvveveemiiiiiiieieeeeeeeeeeeeeeeiviiiiiaes

Figura 4.28 — Erros relativos para calculo de UgyAt....oooeeeeeeeiiiiiiiiiieeecee e

59

69

71

73

74

75
75

76

79

81

81

85

87
89

89
90

91

91



Figura 4.29 — Correlacdo para a temperatura do ar de saida do condensador......

Figura 4.30 — Erros relativos para calculo da taxa de transferéncia de calor no
(o70] 010 (=] K57= 1o (o] RO PPPUPUTTRPP

Figura 4.31 — Valores medidos de UggAt.....couuruiieiiiiiiiiee et

Figura 4.32 — Erro relativo entre a taxa de transferéncia de calor média e
calculada N0 CONAENSAAON..........uiiiiiiiieee e

Figura 4.33 — Valores medidoS d€ Ugg......ccoviriuuiiiieiiiiiiii et

Figura 4.34 — Representacao esquematica de um condicionador de ar
(0 (o] 0TS 1o o PP PPPPPRRRPRPR

Figura 5.1 — Condicdes do fluido refrigerante no interior do tubo capilar (Santos
et al., 2002).. . e ————————————

Figura 5.2 — Resultados comparados aos dados experimentais de Meyer e
DUNN (1998)....ceiiiiiiiiiiee ettt e e e e e e e e e e e e ee e

Figura 5.3 — Resultados comparados aos dados experimentais de Dongsoo
Jung et al. (1999)......uuieeiiiiiiie e

Figura 5.4 — Resultados comparados aos dados experimentais de Kuehl e
Goldschimidt (1990).......ciiiiiieie e

Figura 5.5 — Resultados comparados aos dados experimentais de Kim et al.

Figura 6.3 — Erros relativos para estimativas da capacidade de refrigeracéo........
Figura 6.4 — Erros absolutos para estimativas da temperatura de evaporacao.....
Figura 6.5 — Erros relativos para estimativas do E.E.R............ooiiiiiiiciiiiie,

Figura 6.6 — Erros relativos para estimativas da temperatura de condensacéo.....

Figura 6.7 — Erros relativos para estimativas da taxa de transferéncia de calor
[aTolol0] a0 [T 0 7= To (o] SRR

Figura 6.8 — Erros relativos para estimativas da temperatura de insuflamento......

Figura 6.9 — Variacdo de caracteristicas do ciclo de refrigeracdo em funcéo da
temperatura de bulbo seco do ar de entrada do evaporador
(Wint,e=0,010kgVv/Kga, Texte=35T)..cciiiiiiiiiiiiiiiiiiiiiiiiee e eeee e

Figura 6.10 — Variacao de caracteristicas do ciclo de refrigeracdo em funcéo da
temperatura de bulbo imido do ar de entrada do evaporador
(Tint’e:26,7cc:, T ext’e:35,occ) .............................................................



Xi

Figura 6.11 — Variacao de caracteristicas do ciclo de refrigeracdo em funcéo da
temperatura de bulbo seco do ar de entrada do condensador
(Tint’e:26,7cc:, T ext’e:35cc) ................................................................ 124

Figura 6.12 — Variacao de caracteristicas do ciclo de refrigeragdo em fungéo do
coeficiente global de transferéncia de calor do evaporador
(Tint’e:26,7cc:, TbU int’e:19,4cc:, T ext’e:35cc) ...................................... 125

Figura 6.13 — Variacao de caracteristicas do ciclo de refrigeragdo em fungéo do
coeficiente global de transferéncia de calor do condensador
(Tint’e:26,7cc:, TbU int’e:19,4cc:, T ext’e:35cc) ...................................... 126

Figura 6.14 — Variacao de caracteristicas do ciclo de refrigeragdo em fungéo do
comprimento do tubo capilar (Tine=26,7C, Tbu in;=19,4TC,
Text,e=35C, d=1,60MM).....uiiiiiiiiiiiiiiiieeeeie s ceeee e 127

Figura 6.15 — Variacao de caracteristicas do ciclo de refrigeracdo em funcao da
gueda de pressao do refrigerante nas valvulas de succéo de
descarga do cilindro do compressor (Tine=26,7TC, Tbu ir;=19,4TC,
Text,e=35C, d=1,60mm, L=0,888M)........ccevriiiiiiiiians ceeeeeeeiieeiieeiinns 128

Figura 6.16 — Variacao de caracteristicas do ciclo de refrigeracdo em funcao da
gueda de pressao do refrigerante nas valvulas de succéo de
descarga do cilindro do compressor (Tine=26,7TC, Tbu ir;¢=19,4TC,
Text,e=35C, d=1,60mm, L=0,888M)........ccevrriiiiiiiiens ceieeeeeieeeiieeiinns 130

Figura 7.1 — Erros relativos para calculo das caracteristicas de desempenho do
condicionador de ar A. (a) Capacidade de refrigeracao total. (b)
EER — Coeficiente de eficiéncia energética. (c) Capacidade de
refrigeraCan SENSIVEL............vvvveiiiiiii e 135

Figura 7.2 — Comparacédo entre modelos semi-empirico € empirico...................... 136

Figura 7.3 — Comparativo do fator de capacidade total de refrigeracdo sob
diversas condicfes ambientes.............euuiiiiiiiiiiiii e 138

Figura 7.4 — Comparacéo de fator do EER sob diversas condi¢cdes ambientes..... 140

Figura 7.5 — Comparativo do fator de capacidade sensivel sob varias

CONAIGOES AMDIENTES. .. ..uuiii i eeeaeeens 141
Figura 7.6 — Superficie da correlacao geral para Zcr......ooooveeeeeeiicciiiviviiiieeeeeeeeens 142
Figura 7.7 — Superficie da correlacao geral para Zegr.....ccvvveeeeeeeeeieiiiiiiiiiiiinenene 143
Figura 7.8 — Erros relativos para calculo do fator de capacidade de refrigeracao 143

[0 ] €= | PP
Figura 7.9 — Erros relativos para calculo do fator de EER...........ccccooveiiiiieenennnnnn. 144

Figura 7.10 — Temperatura e umidade relativa da cidade de Curitiba-PR no més
€ JANEBITO.. .t a e aaaaa 147



Xii

Figure 7.11 — Radiacdo solar total da cidade de Curitiba-PR no més de janeiro... 148

Figure 7.12 — Janela do programa DOMUS mostrando o ambiente simulado....... 149
Figure 7.13 — Parametros de entrada do programa Domus para simulacao de

um ambiente construido de uma Unica ZoNa...........cceeeeeeeeeeiiiiiiinnns 150
Figure 7.14 — Temperatura do ar da sala no més de janeiro.........ccccceeeeeeevevinnnnnnn. 151
Figure 7.15 — Umidade relativa do ar da sala no més de janeiro...............cccceeuee. 151
Figura A.1 — Discretizag8o do tubo capilar............ccccvveiiiiiiiiiiiieeeee 161

Figura C.1 — Desenho esquematico do calorimetro para compressores (1ISO
917, 1989) . .iiiiiiiieeee e e e e 169

Figura C.2 — Ciclo do sistema do calorimetro para compressores (ISO 917,



LISTA DE TABELAS

Tabela 2.1 — Incertezas de Medicéo de instrumentos do calorimetro
(1Y [o 0] 1 4= 1 o o TSR PR PRSP

Tabela 2.2 — Incertezas de medicéo dos instrumentos do calorimetro

balanceado

Tabela 3.1 — Dados experimentais do compressor modelado................cceeevvevninnne

Tabela 3.2 — Resultados

obtidos para a queda de pressdo no compressor...........

Tabela 4.1 — Dados experimentais para trocadores de quatro fileiras (Kakac,

Tabela 7.2 — Coeficientes das COIrelagies.........ooouvvviiiiiiiiiiiiiieee e

Tabela 7.3 — Resumo de

CITOS.

Tabela 7.4 — Coeficientes das correlag0es geraiS. ........uuvvivviiiiieeeeeniiiniiiiiieeeeee

Tabela B.1 — Constantes

das EqQuagies B.1 —B.4........oooiiiiiiiiiiiiie e

Tabela D.1 — Dados de temperatura e tubo capilar dos pontos de ensaio da

Figura 4.16

Tabela D.2 — Dados de temperatura e tubo capilar dos pontos de ensaio da

Figura 4.21

Xiii

17

28
42

48

60

106

118

134

134

136

142

166

171

172



LISTA DE SIMBOLOS

Variavel
dp...ds
A

A, Az, As
Ap

Ap

As

At

Afr

A

Bi1, B2
C

Cmin

Cr

Cs

Cqg

Descricéo
Coeficientes da Equacédo 7.1

Area de transferéncia de calor
Coeficientes da Equacéo 3.8
Area interna do bocal

Area superficial da base da aleta

Area superficial da aleta

Area minima de escoamento livre na secéo frontal do trocador de calor

Area frontal do trocador de calor

Area total de troca de calor

Coeficientes da Equacéo 3.16

Fator de volume morto

Capacidade térmica do fluido de menor capacidade térmica
Capacidade de refrigeracéo total

Capacidade de refrigeracéo sensivel

Coeficiente de descarga do bocal

Calor especifico a pressao constante

Calor especifico do ar seco a pressao constante
Calor especifico do ar imido a pressao constante
Calor especifico da agua liquida a presséo constante
Diametro interno do tubo capilar

Diametro da espira do tubo capilar

Diametro interno do bocal

Diametro externo do tubo do trocador

Diametro equivalente da cAmara de bocais

Diametro hidraulico

Energia de atrito por unidade de area superficial
Consumo de energia

Taxa de geracdo de energia interna da sala

Fluxo de energia que atravessa a sala

Energy Efficiency Ratio ou Coeficiente de eficiéncia energética
Fator de calor sensivel

Fator de calor sensivel aproximado

Grandeza a ser medida
Velocidade massica maxima

Unidade

m2

m?2
m?2
m?2
m?2
m?2

m2

J/kgs

Kg/ma3s

Xiv



ate
IM
JH
In

Ja-row

JHvac

[ SR
3 T
0]

@ O
°

inf

vent

'U'U'CZZDDBBBBI_I_?\_

Qamb
Ay

Ih

Coeficiente de transferéncia de calor por conveccéo
Condutancia térmica de contato

Coeficiente de perda de calor

Entalpia especifica

Entalpia do ar saturado a temperatura de evaporacéo
Incerteza de medig&o

Fator de Colburn

Fator de Colburn para um trocador de N fileiras

Fator de Colburn para um trocador de quatro fileiras
Taxa de geracéo interna de vapor

Fluxo de vapor pelo sistema de climatizacéo

Fluxo de vapor pelas superficies porosas

Fluxo de vapor causado por respiracdo de ocupantes

Condutividade térmica

Coeficiente de perda de pressao por contracdo na entrada do tubo capilar

Comprimento
Comprimento do tubo
Massa

Vazéo

Fluxo de ar por infiltracéo
Fluxo de ar por ventilacdo

Expoente politropico

NUmero de pontos utilizados para gerar uma equacao de regressao

Velocidade de rotagdo do motor do compressor
Numero de fileiras do trocador de calor

Passo de aletas

Perimetro da aleta

Presséao

Volume deslocado pelo pistéo

Numero de Prandtl

Presséo parcial de vapor

Pressao atmosférica

Taxa de transferéncia de calor

Taxa de transferéncia de calor entre os ambientes interno e externo
através da divisao interna do gabinete do condicionador de ar

Taxa de transferéncia de calor em uma aleta
Calor transferido pela parede diviséria do calorimetro

Raio hidraulico

XV

W/m2K
WimaK

J/kg
J/kg

kg/s
kg/s
kg/s
kg/s
W/mK

kg

kg/s
kg/s
kg/s

rpm



X]_...Xn

Taxa de compressédo

Coeficiente de correlacéo

Constante dos gases perfeitos

Resisténcia térmica de contato entre aleta e tubo
Numero de Reynolds

Resisténcia térmica devido a incrustacdes
Resisténcia térmica a conduc¢éo na parede do tubo
Taxa de deslocamento do pistédo

Desvio padrédo da média

Espacamento entre tubos

Numero de Stanton

Espessura das aletas, da parede do tubo

Tempo

Temperatura de bulbo seco

Valor médio entre as temperaturas da sala e do ar de insuflamento
Temperatura de bulbo Gimido

Grau de subresfriamento

Coeficiente global de transferéncia de calor

Coeficiente global de transferéncia de calor de um trocador tubo aletado

molhado
Volume especifico

Volume especifico do refrigerante no momento de abertura da valvula de

sucgao
Velocidade

Volume morto do compressor

Volume interno do cilindro do compressor no momento de abertura da

valvula de succao
Volume interno maximo do cilindro durante o0 movimento de pistéo

Vazdao volumétrica
Titulo

Variaveis independentes

Umidade absoluta

Poténcia de compressdo, poténcia entregue pelo motor ao cilindro do

compressor
Poténcia medida, poténcia elétrica consumida pelo compressor

Poténcia consumida pelo motor do psicrometro
Poténcia dissipada por resisténcia elétrica
Poténcia total consumida pelo condicionador de ar

Poténcia dissipada por ventilador

XVi

Nm/kgK
KW

m2K/W
KW

ms3/rev

3

g 3 g ag @

W/m2K
W/Iimz(kgJ)
m3/kg
m3/kg

m/s

m3

m3

m3

ms3/s

kg vapor/
kg ar seco

w

T £ % 5 g



Zct
Zcs

ZEer

Aim,
AP
AT N

Subscrito
a

b
car
cd
cil

des

ev

ext

XVii

Fator da capacidade total de refrigeracdo

Fator da capacidade sensivel de refrigeracdo

Fator do EER

Razéao da area superficial de transferéncia de calor por volume ocupado

Razao das pressfes estaticas antes e apds o bocal

Raz&o do didmetro do bocal pelo didmetro equivalente da camara de
bocais

Diferencga de entalpia média logaritmica J/kg
Queda de pressao Pa
Diferenga de temperatura média logaritmica T

Efetividade do trocador de calor
Eficiéncia da aleta sob condi¢des de resfriamento e desumidificacdo

Capacidade de refrigeracdo do compressor w

Poténcia consumida pela resisténcia de aquecimento do calorimetro de
compressor

Fator de expansédo do ar

w

Eficiéncia total do compressor

Eficiéncia térmica da aleta

Eficiéncia isentrépica

Efetividade térmica da superficie aletada

Eficiéncia volumétrica do compressor

Viscosidade Pas
Densidade kg/m3

Tenséo superficial N/m

Razao entre a area minima de escoamento e a area frontal do trocador de
calor

Fator de atrito

Descricéo
De ar, do ar seco

Da base da aleta

Da carcaga do compressor

De condensacéao

Do cilindro do compressor

Da camara de descarga do compressor
De entrada, do fluido externo

De evaporacao, do evaporador

Do ambiente externo



int

lat

max

mot

nom

sat
sens

suc

20

)

Sobrescrito
*

S

Do fluido interno

Do ambiente interno

De liquido saturado

De calor latente

No sentido longitudinal

De vaporizacao

Méaxima possivel

Do motor do compressor
Valor nominal

De refrigerante

De saida, do vapor d’agua
De saturacéo

De calor sensivel

Da camara de succdo do compressor
No sentido transversal

Do ar umido

De vapor saturado

De agua

Bifasico (a)

Do fluido

Obtido em tabelas de propriedades em funcdo da propriedade x

Descricédo
caracteristica

saturado

Xviii



XiX



PONTIFICIA UNIVERSIDADE CATOLICA DO PARANA
DEPARTAMENTO DE ENGENHARIA MECANICA
PROGRAMA DE POS GRADUACAO EM ENGENHARIA MECANICA

MODELAGEM DE CONDICIONADORES DE AR
RESIDENCIAIS

Trabalho apresentado como parte dos requisitos para obtencéo do titulo de Mestre
em Engenharia Mecéanica na Pontificia Universidade Catélica do Paranda, Curitiba,
Parana, Brasil.

Gustavo Cherem Corte Pereira

CURITIBA, JULHO DE 2003



CAPITULO 1

1 INTRODUCAO

A industria de refrigeracdo e condicionamento de ar estd num crescente
desenvolvimento e tem realizado grandes investimentos no setor, que vem se
destacando como uns dos mais concorridos da industria mecénica. Por outro lado, a
populacdo esta cada vez mais exigente quanto ao nivel de conforto, o que
impulsiona a industria de “ar condicionado”, fazendo com que trabalhos de pesquisa

sejam voltados para esta area.

No Brasil, um pais de clima quente, a venda de equipamentos de
condicionamento de ar ocorre ndo apenas por luxo, mas sim por necessidade. O
setor esta recebendo gigantes multinacionais que estao se instalando para disputar
espaco na venda de produtos em toda a América do Sul. Segundo os fabricantes, no
ano de 2002, 928.000 aparelhos de condicionamento de ar residenciais do tipo
janela foram vendidos no pais, havendo hoje somente 7% de saturacéo, ou seja, 7%

dos domicilios possuem condicionadores de ar.

Em meio a este cenario, os engenheiros da area de refrigeracdo sentem a
necessidade da criacdo e desenvolvimento de ferramentas que os auxiliem na
analise do comportamento e no projeto. Alguns estudantes e pesquisadores de
universidades brasileiras, as vezes com o apoio de fabricantes, tém se esfor¢cado no
desenvolvimento ou analise de codigos computacionais que integram e simulam os
principais componentes do ciclo por compressdo mecanica de vapor. Sado algumas

das utilidades dos codigos computacionais:

)] Prever a capacidade de refrigeracdo ou aquecimento de determinado

equipamento em determinadas condi¢cdes ambientes;
1)) Prever o consumo de energia do equipamento simulado;

iii) Realizar analises de sensibilidade frente a mudancas de

caracteristicas fisicas e geométricas;

iv) Tornar novos desenvolvimentos mais rapidos, requerendo menos

ensaios em camaras apropriadas e reduzindo custos;
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V) Realizar pesquisas com o objetivo da reducéo do consumo de energia,

aumentando a eficiéncia energética dos equipamentos.

Por outro lado, para estudar sistemas de climatizagdo operando em
ambientes, engenheiros tém se esforcado no desenvolvimento de programas
computacionais capazes de simular as transferéncias de energias que ocorrem
dentro de um ambiente. Os principais objetivos das analises térmicas em

construcdes como edificios comerciais, residenciais e shopping centers séo:
)] Prover conforto térmico da melhor maneira a seus ocupantes;

1)) Evitar o desperdicio de energia para diminuir o custo de operacéo de

equipamentos de climatizacéo;

i) Simular construc¢des interagindo com equipamentos de climatizacgéo.

O estudo de reducdo no consumo de energia elétrica dos sistemas tem sido
um dos principais fatores que estimulam o desenvolvimento de programas. A
economia de energia se torna cada vez mais necessaria no Brasil e no mundo, pois
a populacado cresce em ritmo acelerado. Consequentemente, tem-se a utilizagcéo
crescente de aparelhos eletrodomésticos e o desenvolvimento industrial em muitos
paises. Em contrapartida, os recursos naturais utilizados na gerag¢édo de energia sao

€scasso0s € as vezes hao renovaveis.

Face as previsdes de escassez futura de energia elétrica e ao volume atual
de desperdicio de energia, o governo brasileiro através do INMETRO, como 6rgéo
certificador e pela ELETROBRAS como 6rgéo financiador, estabeleceu o programa
brasileiro de etiquetagem. Este programa teve seu inicio em 1986, promovendo a
etiquetagem de todos os modelos de refrigeradores e congeladores fabricados no
pais. Para condicionadores de ar, iniciou em 1998 e estabelece o selo do PROCEL —
Programa Nacional de Conservacdo de Energia Elétrica — para os aparelhos mais
eficientes no mercado nacional e classifica os condicionadores de ar vendidos no

pais quanto a eficiéncia energética. O principal objetivo do programa de etiqguetagem
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€, num futuro préximo, estabelecer um valor minimo de eficiéncia energética

permitido aos aparelhos fabricados e comercializados no pais.

1.1 Revisao Bibliografica

Os modelos de equipamentos de condicionamento de ar e refrigeracao
encontrados na literatura podem ser classificados em trés grupos diferentes:

)] modelos totalmente analiticos, que pretendem detalhar fisicamente os
fendbmenos envolvidos no ciclo de compressdo mecanica de vapor.
Estes modelos podem prever o desempenho de sistemas,
anteriormente as suas fabricacdes, portanto, auxiliando no projeto do

equipamento;

1)) modelos semi-empiricos, que objetivam a simplificacdo analitica da
modelagem. Estes misturam célculos analiticos com detalhamento
fisico e célculos com correlagcbes empiricas derivadas de ensaios
experimentais realizados no equipamento que se pretende modelar.
Esses modelos sdo capazes de auxiliar na otimizacdo de sistemas e
de prever o desempenho de refrigeracdo em quaisquer condicdes

ambientes;

1)) modelos totalmente empiricos, os quais sdo baseados em dados
experimentais, simplificando totalmente a modelagem e preocupando-
se somente em prever o desempenho de refrigeragdo do equipamento
modelado. S&o Uteis para serem integrados a codigos computacionais

que simulam o desempenho energético de edificacdes.

Na década de setenta surgiram 0s primeiros programas, disponiveis na

literatura, para simulacdo de bombas de calor e condicionadores de ar. Estes
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primeiros modelos desenvolvidos apresentaram limitagbes, pois ndo aceitaram as

condi¢gbes ambientes (ambientes interno e externo) como dados de entrada.

Chi e Didion (1982) desenvolveram o TRPUMP, um programa de analise
transiente de uma bomba de calor residencial, baseado em modelos analiticos de
seus componentes. EquagOes diferenciais de primeira ordem descrevem melhor
transferéncia de calor, massa e momento. O modelo é capaz de descrever o
comportamento transiente da bomba de calor apés a sua partida. Sugerem entéo
trabalhos para o desenvolvimento de modelos capazes de considerar o transiente do

desligamento do compressor e também ciclos com periodos curtos de OFF.

Domanski e Didion (1983) desenvolveram um modelo capaz de simular
unidades de condicionamento de ar equipados com tubo capilar. Ndo € necessario
fixar o superaguecimento no final do evaporador ou outro qualquer estado do
refrigerante em locais do sistema. O programa é capaz de simular ciclos de
refrigeracdo ou aquecimento e tem as condicbes ambientes como dados de entrada.
Eles utilizam no programa, em geral, modelos matematicos para prever o
desempenho dos componentes do ciclo de compressao de vapor. Neste trabalho
deram inicio ao desenvolvimento do programa HPSIM, aceito nos dias de hoje como

um dos melhores programas de simulacao de sistemas de refrigeracéo existentes.

Yasuda et al. (1983) apresentaram e validaram um modelo que prevé o
comportamento transiente de um sistema de refrigeracdo contendo um compressor
alternativo, um condensador carcaca-tubo, uma valvula de expansao termostatica e

um evaporador seco.

Cecchini e Marchal (1991) desenvolveram um método para simulacdo de
refrigeradores e condicionadores de ar de todos os tipos. O programa é baseado em
modelos matematicos do ciclo termodindmico e em dados experimentais. Com
poucos pontos de ensaio em cada componente, 0 equipamento € caracterizado e
pode ser utilizado para prever o desempenho do sistema e a poténcia elétrica
consumida em qualquer condicdo de operacdo. Entretanto, o programa né&o
descreve as operacoes detalhadas do equipamento, diferente dos demais

programas desenvolvidos.
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Jakobsen (1995) desenvolveu um modelo para simulacdo de um refrigerador
doméstico capaz de prever seu comportamento em regime transiente e em regime
de ciclos por atuacdo do termostato. Na modelagem dos componentes do ciclo,
mistura calculos analiticos e de correlacdes empiricas. No caso dos trocadores de
calor, utilizou os coeficientes globais de transferéncia de calor como funcdo da
diferenca entre as temperaturas superficiais e do fluido externo, o ar.

Marques (1991) aplicou o programa HPSIM para um condicionador de ar do
mercado nacional e obteve bons resultados quando comparados a trés pontos de
ensaio com as mesmas condicdes de temperatura da sala e trés diferentes

temperaturas do ambiente externo: 30° 35°e 40C.

Lunardi (1991) apresentou uma modelagem em regime transiente de um
refrigerador doméstico. Desenvolveu modelos para regime permanente para 0s
componentes do sistema e com a ajuda de alguns parametros empiricos, conseguiu
prever o comportamento dinamico. Os resultados calculados pelo programa sao

bons, mas divergem um pouco dos dados experimentais.

Klein (1998) desenvolveu um codigo computacional para analise de um
refrigerador doméstico em regime permanente. Utilizou modelos analiticos para os
trocadores de calor. No caso do compressor hermético alternativo, estudou dois
modelos: um semi-empirico e outro totalmente empirico, optando pelo semi-empirico
por apresentar maior exatiddo nos resultados. Para o tubo capilar, desenvolveu
correlagcbes para prever a vazdo de refrigerante. As correlagcdes sdo obtidas de
dados calculados pelo programa desenvolvido por Mezavila (1995), o CAPHEAT. Os
resultados possuem boa exatiddo, mas foram comparados somente com pontos de

ensaios em somente duas temperaturas ambientes.

Corréa (1998) analisou o comportamento integrado de sistemas de
climatizacdo e edificagbes. Utilizou o programa ESP-r para simular as trocas
térmicas da edificacdo e modelou diferentes tipos de sistemas de climatizacdo. Para
modelagem de condicionadores de ar de gabinete, usou modelos empiricos
baseados em dados fornecidos pelo fabricante e modelos semi-empiricos utilizando
valores constantes para o coeficiente global de transferéncia de calor dos

trocadores. Comparou os resultados do modelo semi-empirico com dados do
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fabricante para a condi¢cdo normalizada de operagdo, observando erros de até 5%
para a capacidade de refrigeracdo e de até 24% para a poténcia consumida pelo

compressor.

Welter (2001) modelou o comportamento em regime permanente de um
refrigerador doméstico. Aplicou modelos analiticos para o evaporador, condensador
e tubo capilar. Para o compressor alternativo hermético, utilizou como base o modelo
semi-empirico de Klein (1998). Validou o modelo com experimentos, tendo boa

convergéncia dos resultados.

Santos et al. (2002) apresentaram modelos matematicos para simulacao
integrada de um gabinete de um refrigerador com um ciclo de compressao mecanica
a vapor. Resultados de simulacdo foram comparados a valores obtidos por

experimentos para determinacéo da poténcia elétrica do compressor.

Pode-se notar que a partir da década de noventa, no Brasil, tem-se aplicado e
desenvolvido modelos de sistemas de refrigeragdo de uso doméstico. Porém,
modelos de condicionadores de ar residenciais sao encontrados com menor

frequéncia.

1.2 Objetivo Deste Trabalho

Este trabalho estuda a potencialidade das modelagens semi-empirica e
empirica. Para isso, apresenta-se o desenvolvimento de um codigo computacional
para simulacdo de equipamentos de condicionamento de ar resfriados a ar, com
modelos independentes para seus componentes: serpentina de expansao direta,
compressor alternativo hermético, tubo capilar como dispositivo de expanséo,
condensador resfriado a ar e HCFC-22 como fluido refrigerante. O equipamento

modelado possui capacidade de refrigeracédo nominal de 10000Btu/h.

Apresenta-se também o desenvolvimento e a andlise de modelos empiricos

baseados em dados experimentais para quatro diferentes condicionadores de ar
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residenciais, de diferentes capacidades de refrigeracdo nominais e de trés diferentes
fabricantes.

Como os modelos para previsdo de desempenho de condicionadores de ar
encontrados na literatura sdo geralmente dependentes de um grande nimero de
parametros, teve-se o intuito de reduzir o nUmero de parametros necessarios para
caracterizar um sistema de compressdo mecanica de vapor. Para tanto, elaboraram-
se modelos empiricos e semi-empiricos para os componentes do sistema, exceto o
capilar que foi modelado matematicamente. Equipamentos da Electrolux do Brasil
S.A., fabricante de eletrodomésticos, inclusive refrigeradores e condicionadores de
ar, e da Tecumseh do Brasil Ltda., fabricante de compressores herméticos utilizados
em refrigeradores e condicionadores de ar residenciais, foram utilizados para
realizagéo de ensaios experimentais, afim de desenvolver os modelos apresentados

neste trabalho.

O ciclo de compressdo mecanica de vapor abordado e que representa a
maioria dos sistemas de refrigeracdo esta apresentado na Figura 1.1. No caso
estudado, a carcaca do compressor executa a fungédo do acumulador.

/ch
7
8 CONDENSADOR
A
6
DISPOSITIVO o COMPRESSOR
DE EXPANSAO
- )
\\Nmes
9 1 2
EVAPORADOR >
/V
Qev ACUMULADOR

Figura 1.1- Ciclo de refrigeracdo por compressao mecanica de vapor.
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A Figura 1.2 apresenta o diagrama pressao-entalpia para o ciclo modelado. Os
pontos marcados em ambas as figuras correspondem aos estados do refrigerante

que foram utilizados na presente modelagem.

A Pressao

12

»
»

Entalpia

Figura 1.2 - Diagrama presséo-entalpia.

Esses pontos marcados referem-se aos seguintes locais:

1 — Saida do evaporador;

2 — Entrada do compressor;

3 — Entrada da camara de succao;

4 — Interior do cilindro, apds valvula de suc¢édo durante o processo de sucgao;
5 — Interior do cilindro, apds processo de compressao;

6 —Céamara de descarga do compressor;

7 — Entrada do condensador;

8 — Entrada do tubo capilar;

9 — Entrada do evaporador.
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1.3 Estrutura da Dissertacéo

Este capitulo introdutério € seguido por seis capitulos. O Capitulo 2 descreve
0 aparato experimental utilizado e detalha a andlise de incertezas em todo o sistema

de medicgéo.

O Capitulo 3 apresenta o0 modelo do compressor hermético alternativo. O
modelo utiliza como base o0 método semi-empirico proposto por Popovic e Shapiro
(1995) e é validado com dados experimentais.

O Capitulo 4 apresenta modelos para os trocadores de calor (evaporador e
condensador), com enfoques empiricos e semi-empiricos. Os modelos
desenvolvidos necessitam de um numero reduzido de parametros necessarios para
caracteriza-los e sdo validados com um grande numero de ensaios experimentais

gue oferecem uma precisao satisfatoria.

O Capitulo 5 mostra o trabalho de modelagem do tubo capilar. O Capiche, um
programa de modelagem desenvolvido, para escoamentos de R134a e R600a, pelo
Laboratorio de Sistemas Térmicos da PUCPR é utilizado. Este codigo utiliza o
modelo de Stoecker e Jones (1985) para o escoamento bifasico. Modelos de
propriedades termodinamicas e termofisicas do R22 foram incluidos no Capiche
para a utilizacdo no condicionador de ar modelado. O novo Capiche com R22 é

validado através de dados experimentais encontrados na literatura.

O Capitulo 6 apresenta o método utilizado para integracdo dos componentes
do ciclo de compressdo mecanica de vapor. Apds, sdo apresentados os resultados
obtidos pelo programa e ainda analises de sensibilidade, mostrando as
potencialidades deste tipo de modelagem.

No Capitulo 7, modelos empiricos de condicionadores de ar residenciais sao
desenvolvidos e analisados. Ainda é apresentada uma analise térmica de uma
edificagdo contendo um condicionador de ar residencial em operagéo. Esta analise é
realizada através do programa DOMUS (Mendes et al., 2003). Os modelos empiricos
sdo obtidos por regressdo polinomial de dados experimentais e sao capazes de

prever o desempenho de refrigeracdo do equipamento como fungédo da temperatura
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de bulbo imido do ambiente interno e da temperatura de bulbo seco do ambiente

externo.

Finalmente no Capitulo 8, séo feitas conclusdes sobre os modelos utilizados e

sugestdes para trabalhos futuros.



CAPITULO 2

2 DESCRICAO DO APARATO EXPERIMENTAL E ANALISE DE
INCERTEZAS DE MEDICAO

Este trabalho desenvolve modelos baseados em testes experimentais
realizados em condicionadores de ar residenciais, cujos ensaios sao feitos em
equipamentos apropriados, chamados de calorimetros. Fabricantes de
condicionadores de ar utilizam os calorimetros para avaliarem o desempenho de
seus protoétipos durante o desenvolvimento de produtos e também para afericdo da
capacidade de refrigeracdo dos aparelhos apdés sua montagem na linha de

producao.

2.1 Descricao dos calorimetros

Os calorimetros consistem de duas camaras lado a lado que possuem uma
parede em comum, onde o condicionador de ar sob ensaio € instalado. As camaras
sdo capazes de controlar sua temperatura e umidade relativa, simulando as
condicdes psicrométricas dos ambientes interno e externo. Segundo a norma ISO
5151 (1994) ha trés tipos de calorimetros: psicrométrico, balanceado e calibrado. Os
ensaios necessarios para obtencdo dos modelos de trocadores de calor semi-
empiricos e empiricos do Capitulo 4 foram realizados em um calorimetro
psicrométrico e os modelos empiricos de condicionadores de ar residenciais
desenvolvidos no Capitulo 7, foram realizados tanto em um calorimetro
psicrométrico como num balanceado. A principal diferenca entre os calorimetros
psicrométrico e balanceado € o método de calculo e de medicdo. Afim de medir a
capacidade de refrigeracdo do condicionador de ar sob ensaio, o calorimetro
psicrométrico fornece os estados psicrométricos do ar na entrada e na saida do
evaporador e mede a vazao de ar. No calorimetro balanceado, um balanco de
energia no ambiente interno determina a capacidade de refrigeracdo. Ambos os
calorimetros concluiram com sucesso 0s testes requeridos. A seguir 0os dois tipos de

calorimetros sdo descritos mais detalhadamente.
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A fim de medir a capacidade de refrigeracdo do condicionador de ar em um
calorimetro psicrométrico, € necessério realizar medicbes somente no ambiente
interno, que simula a sala climatizada. Na regido proxima a succdo de ar do
evaporador, um psicrometro mede as temperaturas de bulbo seco (Tie) € bulbo
Umido do ar (Tbuiye), definindo o estado psicrométrico do ar de entrada do
evaporador e portanto, a entalpia do ar de entrada do evaporador (iin;e)-

O ar de insuflamento entra em uma camara de bocais, onde outro psicrometro
mede as temperaturas de bulbo seco (Tins) € bulbo Umido (Tbuins) do ar de saida do
evaporador, definindo o estado psicrométrico do ar de saida do evaporador e
portanto, a entalpia do ar de saida do evaporador (iinis). A pressdo na entrada da
camara de bocais deve ser mantida igual a pressdo atmosférica local para que a
camara de bocais nao interfira na vazao de ar do equipamento sob ensaio. A vazao
de ar, € entdo calculada como funcdo da perda de pressdo através de um bocal
normalizado. O método de calculo utilizado estd conforme a norma ANSI/ASHRAE
51 (1985). A medicdo da taxa de calor cedida no condensador € feita de modo
similar no ambiente externo, mas calculando somente o calor sensivel trocado.

As Equacbes 2.1 e 2.2 fornecem as capacidades de refrigeragdo total e
sensivel do condicionador de ar sob ensaio, derivadas de um balanco de energia no
evaporador do lado do ar. De outro lado, o EER é definido pela razéo da capacidade
total de refrigeracéo pela poténcia total consumida pelo equipamento (compressor e
ventilador). Um transdutor de grandezas elétricas mede a poténcia total consumida

pelo condicionador de ar.
CT = qev = ri-la,int (iint,e - iint,s) (2-1)

Cs = c.Iev,sens = rha,intcpu (Tint,e - Tint,s) (2.2)

O calorimetro psicrométrico estd mostrado esquematicamente na Figura 2.1.

No caso do calorimetro balanceado, um balanco de energia no ambiente
interno determina a capacidade de refrigeracédo do condicionador de ar. A Figura 2.2
ilustra um esquema do sistema e os fluxos de energia envolvidos. Em condi¢des de

regime permanente, a energia removida pelo condicionador de ar é equivalente a
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energia que a camara deve fornecer ao sistema para manter as condigbes de

temperatura e umidade estaveis. Portanto, esta energia deve ser medida.

A PAREDE
BOCAL MAWAETROS DIVISORIA
* AMBIENTE / AMBIENTE
INTERNO / EXTERNO :
-
A / r»n H EVAPORADOR
K = £H—

| ___RESISTENCIA
DE
AQUECIMENTO

UMIDIFICADOR

[T—VENTILADOR

=nnn — I{ _B oon
= o B S VY
O é (= — . /
= ; ZR:

AN

\

MISTURADORES

|

CAMARA
DE BOCAIS

PSICROMETROS

CONDICIONADOR DE AR

SOB ENSAIO

Figura 2.1 — Desenho esquematico do calorimetro psicrométrico.

ESPACO DE AR COM TEMPERATURA CONTROLADA

\ /
AMBIENTE ; AMBIENTE
INTERNO ; FXTFRNC
A
4
/ )
qev,sens
EQUIPAMENTO [/ w,s
SOB ENSAIO :
] 9
« I
L
/ ----Tr--
1/ [} ]
p. L

Figure 2.2 — Desenho esquematico do calorimetro balanceado.
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As paredes do calorimetro, com exce¢do da parede divisoria, sao
consideradas adiabaticas, desde que o espa¢o de ar com temperatura controlada,
gue envolve toda a camara, esteja com a mesma temperatura do ambiente interno.

A Equacéo 2.3 representa um balanco de energia no sistema. Partindo desta
equacdo, é possivel calcular a capacidade de refrigeracdo total e sensivel do
condicionador de ar.

0= _Wr _Wv _qp +qev,sens My elye =Myl (2.3)

w,e'w,e W,s'W,s

onde:

W, poténcia dissipada pelas resisténcias de aquecimento da camara.

;
WV poténcia dissipada pelos moto-ventiladores que circulam o ar
recondicionado.

q, calor transferido pela parede divisoria.

Jevsens taxa de calor sensivel que o condicionador de ar sob ensaio remove

do sistema.
m,, . vazao de agua fornecida ao sistema pelo gerador de vapor da camara.
m, s vazdo de agua removida do sistema pelo condicionador de ar sob
ensaio.

Iw,e

entalpia do vapor d’agua fornecido pelo gerador de vapor da camara.

IW,S

entalpia da 4gua condensada removida do sistema pelo condicionador

de ar sob ensaio.

2.2 Analise de incertezas de medi¢cdes

2.2.1Incerteza de Medicao Indireta



Capitulo 2: Descrigdo do Aparato Experimental e Ksg&de Incertezas de Medigdo 15

Quando um parametro a ser medido (G) é uma variavel dependente de uma
expressao analitica, onde as varidveis independentes (X;, Xz, ..., Xp) Sao
determinados por diferentes sistemas de medicéo e, portanto, possuem incertezas
de medicdo, a incerteza total de medicdo da variavel dependente devido as

incertezas de x; € dado, em valores relativos, pela Equacéo 2.4 (Taylor, 1988):

|2

IMG _ i\/|(IMG)><1|2 LM )x, | (2.4)

+.”+‘(|MG)Xn
G G | | G |

onde , SA0 as incertezas relativas relacionadas as grandezas x;. Sdo obtidas

(IMG)x
G

pela Equacédo 2.5:

IMG)% _ G IMx
(IMG)x G)’ﬂ :a_)g_le, (2.5)

onde:

0G | .. S ) ) . . ,
a— € o coeficiente de sensibilidade associado com a estimativa de entrada x;, isto &,
%;

a derivada parcial da funcdo modelo de G em relacéo a variavel x;; e

IMx; € a incerteza de medicao do parametro X;.

O coeficiente de sensibilidade descreve o quanto a estimativa de saida G é
influenciada por variacdes da estimativa de entrada x;.

Este método de analise de propagacdo de erros € Util para avaliar os efeitos
que os erros de parametros tem sobre a variavel dependente e também é muito Util
para ajudar em decisdes de projetos de sistemas de medicdo, fazendo analises
comparativas das incertezas. Esta teoria apresentada nesta se¢dao tem como
referéncia o trabalho de Taylor (1988), Capitulo 5.

Os célculos das capacidades de refrigeracdo dependem de diversos
parametros que sao obtidos analiticamente a partir de parametros medidos por

sistemas de medicbes calibrados, portanto, possuem incertezas de medicéo
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declaradas pelo 6rgao calibrador. As incertezas de todas estas grandezas devem ser
combinadas, utilizando o conceito da Equacdo 2.4. Os célculos demonstrados nas
Secdes 2.2.2 e 2.2.3 utilizam esta teoria para determinar as incertezas de medicéo,
das capacidades de refrigeracdo de condicionadores de ar residenciais, nos
calorimetros psicrométrico e balanceado. O que torna possivel avaliar quao exato
serdo os resultados apresentados neste trabalho e também fazer uma comparacéo
da exatiddo dos métodos de ensaio utilizados.

A obtencdo de propriedades termodinamicas da agua sdo necessarias
durante o célculo de propriedades psicrométricas do ar umido. Obtém-se, portanto,
expressdes derivadas de regressdes lineares de tabelas de propriedades
encontradas na literatura. As incertezas das regressdes devem ser determinadas,
utiizando a Equacdo 2.6, e combinadas para obtencdo das incertezas dos

parametros dependentes das propriedades.

(2.6)

onde x; iésimo valor da propriedade X;
X¢ valor tabelado da propriedade;
S desvio padrao; e

n numero de pontos da tabela que geraram a regressao linear.

Portanto, o termo (X;— X;) s&o erros aleatérios.

2.2.2 Célculo de Incertezas de medi¢des do calorime  tro psicrométrico

2.2.2.1 Capacidade de refrigeragao

O objetivo € de calcular a incerteza de medicdo da capacidade de
refrigeracdo total do calorimetro psicrométrico utilizado. Os fatores que mais
influenciam na exatiddo do ensaio séo: i) incertezas dos instrumentos utilizados para

calculo da capacidade de refrigeracédo; ii) estabilidade de temperatura e umidade da
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camara de ensaio; iii) estabilidade da tensdo de alimentacdo do aparelho sob
ensaio.

A camara de ensaio utilizada € capaz de manter as temperaturas de bulbo
seco e bulbo Uumido com estabilidade de + 0,1C durante o ensaio, portanto a
incerteza referente a estabilidade das temperaturas pode ser desprezada. Ela
poderia ser estimada através de ensaios, obtendo a variacdo de capacidade em
funcéo da variagao das temperaturas.

A tensdo de alimentacdo € mantida a tensdo nominal com variagdo maxima
de 1% durante o ensaio, a interferéncia desta variacdo € pequena e nao sera
estimada. A estimativa desta parcela da incerteza pode ser estudada através de
ensaios, obtendo a variagcdo de capacidade em funcédo da variacdo da tenséo de
alimentagao.

A incerteza de medicéo referentes as incertezas dos instrumentos utilizados
sera objeto de estudo nesta secao. Para calcula-la utiliza-se o método de incertezas
combinadas descrito na Sec¢éo 2.2.1. Os instrumentos utilizados e suas respectivas
incertezas estdo apresentadas na Tabela 2.1.

Tabela 2.1 — Incertezas de Medicao de instrumentos do calorimetro psicrométrico.

Incerteza do

Parametro Sensor Marca ]
instrumento
Temperaturas de bulbo ) . .
) Termoresisténcia [0 - 60 C] Consistec +0,05-0,08C
seco e bulbo tmido
Pressado atmosférica Barébmetro [ 650 — 750 mmHg] Princo + 4,2 mmHg
Mandmetro de coluna )
Dwier +0,2 mm H,0
[0 =50 mm H,0]
Vazéo de ar Usinado conforme
Bocal [ 88,0 mm] ANSI/ASHRAE 51 +0,0001 m
(1985)
. Transdutor de grandezas elétricas
Poténcia Yokogawa +4,0W

[0 — 2500 W]

A capacidade de refrigeracdo do condicionador de ar sob ensaio € funcéo da

vazao de ar e das entalpias do ar de entrada e do ar de saida (Equacéo 2.7).
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qev = Vapa(iint,s _iint,e)' (2-7)

As entalpias do ar umido s&o obtidas por calculo através das temperaturas de
bulbo seco e bulbo iumido da pressdo atmosférica, os célculos sdo detalhados a
seguir. Na sequéncia, o célculo da vazdo de ar e de sua incerteza de medi¢do &
detalhado, seguido do calculo da incerteza de medicéo da densidade do ar seco (pa).
Por fim, mostra-se os célculos para obtencdo da incerteza da capacidade de
refrigeracao.

O método utilizado para calculo da entalpia e de sua incerteza esta descrito
pelas equacdes a seguir. A entalpia do ar umido é calculada pela equacéo 2.8 e sua
incerteza pela Equacgéao 2.9.

i, =i, W, (2.8)

onde i, é a entalpia do ar seco, iy a entalpia do vapor e w a umidade absoluta.

M., _+\/||Mia|2 My w|’ +|IMWin | 2.9)

Iy ‘ Iy ‘ Iy Iy

A entalpia do ar seco é obtida como funcdo da temperatura de bulbo seco
através de uma regressdo de tabelas de propriedades encontradas facilmente na
literatura (Equacédo 2.10). A incerteza da regresséao (IMi,..,) deve ser calculada pela
Equacédo 2.6 e combinada com a incerteza devido a temperatura, calculada pela
Equacédo 2.11. Portanto, a incerteza da entalpia do ar seco deve ser calculada pela
Equacdo 2.12. Nao serdo levadas em conta as incertezas das propriedades

encontradas em tabelas, utilizadas neste capitulo.
i, =10000,00004r* +1,0018T —0,003. (2.10)

(M.)r _ (000008 +1,0018IM;
i. (0000042 +10018T - 0003

(2.11)
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IM;,
[

| 2

I+

2
\/I (Ma)- |, |”V'i_a—reg (2.12)

o Ve | e

A entalpia do vapor também € calculada através de uma regresséo da tabela
em funcdo da temperatura de bulbo seco, portanto a sua incerteza (IMi,) deve ser
calculada da mesma maneira utilizada para calcular a incerteza da entalpia do ar
seco.

A umidade absoluta é calculada através da Equacao 2.13.

w=0622—23 (2.13)

onde Ps € a pressao parcial de vapor e P; a pressao atmosférica.

A incerteza de medicéo de w é calculada pela Equacéo 2.14.

2 2
IM—W=i |(|Mw)ps| +|(|Mw)Pt| ' (2.14)
w w | | W |

onde as incertezas de w devido a pressado parcial de vapor (IMy)ps € devido a
pressdo atmosférica (IMy)p: S0 calculadas, respectivamente, pelas Equacéo 2.15 e
2.16.

(IMW)PS — (Ps +(Pt _Ps))IMPs
w ) Ps (Pt _Ps) l

(2.15)

(IMW)Pt — —IMp, .
w (P, =Ps)

(2.16)

A pressdo parcial de vapor (Ps) € calculada pela Equacdo 2.17, equacgao
derivada dos balancos de energia e massa do saturador adiabatico (Stoecker e
Jones, 1985).
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P, (_ CpaT‘ + i12 - W2iI(Tbu))

PS = ¢ l - - - " (217)
(0'622('V(T) _Il(Tbu)»+ (_CpaT MLy _W2||(Tbu))
com
P
w, =0622— o (2.18)
t ~ Fsat(Tbu)
i =CpThu+ Wiy iy (2.19)

onde Psaby € a pressdo de saturacdo da agua obtida como funcéo de Thu do ar
através de uma regressdo de tabelas de propriedades encontradas na literatura,
portanto, sua incerteza deve ser calculada; iyrhy € a entalpia do vapor saturado
obtida como funcdo de Thu do ar através de uma regressdo de tabelas de
propriedades encontradas na literatura, portanto, sua incerteza deve ser calculada;
ivrbuy € @ entalpia do vapor saturado obtida como funcéo de Tbu do ar atraves de
uma regressao de tabelas de propriedades encontradas na literatura, portanto, sua
incerteza deve ser calculada,; iyr) € a entalpia do vapor saturado obtida como fungéo
da temperatura de bulbo seco do ar através de uma regressdo de tabelas de
propriedades encontradas na literatura, portanto, sua incerteza deve ser calculada.
ApOs os calculos das incertezas de medicdo dos dados obtidos de regressdes
de tabelas, deve-se calcular as incertezas combinadas de i, e w,. Calcula-se entéo,

a incerteza da presséo parcial de vapor (Ps) pela Equacao 2.20.

2

Mes _ [ |0Meoder |, [0Mee)s |, [0Mosdio|*  [Mee)ua” |, | Mesdi,
P S B N N O

S S ‘

\1/2

IMps )
+ ‘( Ps)lv(T) (220)

P

S
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Deste modo, pode-se calcular as incertezas de medicdo das entalpias de
entrada e saida do ar do evaporador. Para calcular a incerteza de medi¢do da
capacidade de refrigeracéo, resta ainda, calcular a incertezas de medicédo da vazao
de ar de insuflamento e da densidade do ar seco.

A vazao de ar de insuflamento é calculada pela Equacgéo 2.21 (ANSI/ASHRAE
51, 1985).

V, =1412783c A, /APY, (2.21)

onde:

% fator de expanséao do ar, expresso pela Equagéo 2.22;

Cd coeficiente de descarga do bocal utilizado, obtido em fungdo do numero de
Reynolds (Equacgéao 2.26);

Ap area do bocal utilizado, calculada pelo diametro interno do bocal;

AP  queda de pressao do ar ao passar pelo bocal (Pa), medido diretamente pelo
mandmetro de pressao;

Vus Volume especifico ar umido de saida do evaporador, v, = 1/p, , onde p, é a

densidade do ar umido, calculada pela Equacéo 2.28.

y=1-(0548+071B*)(1-a), (2.22)
onde:
_AP+P, (2.23)
Pt
e
Db
=_b 2.24
B D (2.24)
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onde Dy € o didmetro do bocal e Deq, 0 didmetro equivalente da camara de bocais,
expressado pela Equacao 2.25.

Deq = V4ab/T. (2.25)

As constantes a e b da Equacéo 2.25 sao as dimensdes da sec¢ao transversal
da camara de bocais.

O coeficiente de descarga (cq) € calculado pela Equacéo 2.26 (ANSI/ASHRAE
51, 1985).

Cq = 09986- 7,006 + %, (2.26)
JRe Re
onde Reynolds (Re):
Re = HVaPu (2.27)
T[de'a

Observa-se que a incerteza do numero de Reynolds depende da vazéao de ar,
gue por sua vez depende do nimero de Reynolds. Portanto, o calculo da vazao de
ar e de sua incerteza deve ser realizado através de um processo iterativo.

A densidade do ar umido (p,) é calculada pela Equacgéo 2.28.

_ massa _ Pg N P, _ P,—-0378F;
Volume R.T R,T R, T

(2.28)

u

Para calcular a incerteza de medicédo da vazao de ar (Im,, ), deve-se calcular

primeiro as incertezas combinadas do fator de expanséo do ar (IM,), do coeficiente
de descarga (IMcy), da area do bocal (IM,,) e do volume especifico do ar uamido
(IMv,), utilizando a teoria da Secdo 2.2.1, dos coeficientes de sensibilidade. Apés
obtidas estas incertezas, pode-se calcular a incerteza da vazéo de ar, através da

Equacédo 2.29, também utilizando a teoria das incertezas combinadas.
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| 2

M, +\/|I|\/|y|2 +||Mcd|2 +||MAb|2 +||MAP|2 +||M\,u (2.29)

v v ca| A [28P] |2v,]

a

Neste caso (Equacdo 2.29), os coeficientes de sensibilidades ja estéao

calculados, por exemplo:

M)y _ oV, My My (2.30)
V, oy V, Y
A densidade do ar seco é calculada pela Equacdo 2.31, enquanto a sua

incerteza de medicéo é calculada pela Equacéo 2.32.

— (Pt B Ps)
Pa =R (T+27315) (2.31)

2 2 2
IMp, _ s |(|Mpa)Pt | _|_|(”\/|pa)PS | +|(|Mpa)T| ' (2.32)
Pa ‘ Pa ‘ ‘ Pa ‘ ‘ Pa ‘
onde:
(MPa)e _ 9pa Mpe Mgy . (2.33)
P4 OPt Pa (Pt _Ps)
(IMpa)Ps - apa IMPS — IMPS : (234)
P4 GPS Pa (Pt _Ps)
(IMpa)T _0p, My _ -IMy (2.35)

P. oT p, (T+27315

Calculadas as incertezas relativas das entalpias do ar de entrada e saida do
evaporador, pela Equacédo 2.9, calculada a incerteza relativa da vazéo de ar pela

Equacdo 2.29 e calculada também a incerteza relativa da densidade do ar seco



Capitulo 2: Descricdo do Aparato Experimental e Bsgde Incertezas de Medigéo 24

(Equacédo 2.32), pode-se, finalmente, calcular a incerteza de medicdo da
capacidade de refrigeracao total, através da Equacéo 2.36.

Iquv — |(|quv )V |2 +|(IMQeV )pa|2 +‘(|quv)iint,s 2 +‘(|qu\, )'im,e 2 (236)
Qev ‘ Uev ‘ ‘ qev ‘ ‘ qev ‘ ‘ qev ‘
onde:

(Maey )i ey My, _ My, (2.37)
C]ev aVa qu Va |

(IM(:qev )pa - ac.]ev IMpa — IMp, ; (2.38)
Qev 0P Qey Pa

(IMq'ev)int,s — a_qe\, IMiint,s = I|\/”in-t,s : (239)
Uev alint,s Qev (Iint,s _Iint,e)

(IMq.ev)int,e — 6_qe\, IIV.”int,e - ._”V”i-nt,e . (2.40)
Uev alint,e Uev (Iint,s _Iint,e)

A incerteza de medicéo da capacidade total de refrigeracao foi calculada para
0s ensaios realizados no calorimetro psicrométrico, implementando estes calculos
em uma planilha de calculo. A incerteza de medicao relativa da capacidade total de
refrigeracao variou entre 1,5 e 3,5% com 95% de grau de confianca. Os parametros
gue mais influenciam na incerteza da capacidade de refrigeracdo séo as entalpias
do ar umido de entrada e saida do evaporador. A incerteza de medicao relativa da

entalpia do ar de entrada do evaporador, por exemplo, variou de 0,4 a 1,8%.
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2.2.2.2 Calculo da incerteza do EER — Coeficiente  de Eficiéncia Energética

O EER do condicionador sob ensaio é calculado pela razdo da capacidade
total de refrigeracéo pela poténcia total consumida, Equacao 2.41.:
EER = Jev. (2.41)
W

t

A incerteza de medicao relativa do EER deve ser calculada pela Equagéao
2.42:

(2.42)

2
IMeer -+ ||qu| +|IMWt
EER [ a. | | W |
2.2.2.3 Caélculo da incerteza da capacidade sensivel  de refrigeracéo

A Capacidade sensivel do condicionador sob ensaio € calculada pela

Equacéo 2.43:
qev,sens = Vapacpa (Tint,e - Tint,s ) (2-43)

A incerteza de medicéo relativa da capacidade sensivel deve ser calculada

pela Equacéo 2.44:

(2.44)

qev,sens

I'vlqev,sens :i\/|IM\'/a|2 +||Mpa|
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2.2.3 Célculo de Incertezas de medic¢des do calorime  tro balanceado

No caso do calorimetro balanceado, a medicdo da capacidade de refrigeracao
é realizada por um balango de energia no ambiente interno, conforme apresentado
na Sec¢ao 2.1.

A medicdo da capacidade sensivel de refrigeracdo € independente da
medicdo da capacidade latente de refrigeracdo. As duas capacidades somadas
fornecem a capacidade total de refrigeracao.

A parcela sensivel € soma das energias consumidas pela resisténcia de

aguecimento da camara (Wr), pelos ventiladores que movimentam o ar a ser
recondicionado (Wv) e pelo motor do psicrometro que mede as temperaturas de

bulbo seco e bulbo tmido do ar (Wp), como expressado pela Equagéo 2.45.

qev,sens = V.VV +Wr+Wp ) (2'45)

A incerteza de medi¢cdo da capacidade sensivel é calculada pela Equacéo
2.46.

IM

2 2
gev,sens -+ | IMWV | IMWr | IIVIWp |

N N

Qev,sens ‘qev,sens ‘ ‘qev,sens ‘ ‘qev,sens ‘

(2.46)

A parcela latente da capacidade total de refrigeracgéo (q,,,,) € calculada pela

Equacéo 2.47.
C.]ev,lat = rhW (I Iv(Pt) + pr (Tsat,W(Pt) - Tbuint,s »’ (2-47)
onde m,, vazdo de dgua evaporada no gerador de vapor;

ivey, entalpia de vaporizagdo da agua, calculada por uma equacdo de
regressao de tabela de propriedades da dgua, funcéo da pressédo atmosférica,
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Cow, calor especifico da agua liquida a pressdo atmosférica, considerado
como valor constante igual a 4184 kJ/(kgK) (Wylen et al., 1995).

Tsawry), temperatura de saturagéo da agua, calculada por uma equagéo de
regressao de tabela de propriedades da agua, funcéo da presséo atmosfeérica,

Tbuis, temperatura de bulbo Umido do ar de saida do evaporador,
considerado igual a temperatura da agua condensada nas aletas do evaporador.

A incerteza de medicdo da capacidade latente (IMqa) € calculada pela

Equacao 2.48:

2 2 2 2
IquV,lat -4 |(|quv,lat )mw | +|(|quv,lat )ilv| +|(|quv,lat )Tsat,w(Pt)| +|(IMQev,Iat )Tbuint,s
C.]ev,lat ‘ c.]ev,lat ‘ ‘ c.]ev,lat ‘ ‘ c.]ev,lat ‘ ‘ c.]ev,lat ‘
(2.48)
onde:
(IquV,lat)mW - aquJat IMmW — IMmW . (2 49)
qev,lat amw qev,lat rhw
(IMQev,Iat)lv — aqev,lat I|\/Iilv — rhWIMiIv . (2 50)
qev,lat aiIv qev,lat qev,lat
(IquVJat )Tsat,w(Pt) — aqe\/,|at IMTsat,W(Pt) - rhWCpWIMTsat,W(Pt) . (2.51)
C.Iev,lat aTsat,w(Pt) C.]ev,lat C.Iev,lat
(Iquv,lat )Tbuint,s - ac.]ev,lat I|\/ITbuint,s - _mWCpWIMTbuint,s (2.52)
qev,lat aTbuint,s qev,lat qev,lat

A incerteza de medicdo da capacidade total pode, finalmente, ser calculada
pela Equacéo 2.53.
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. 2 2
Iquv -+ |IMQev,sens| +|IMQev,|at|

(2.53)

Uev qev,sens ‘ ‘ qev,lat ‘

As incertezas de medicdo das capacidades foram calculadas para os ensaios
realizados no calorimetro balanceado. A incerteza de medicdo relativa da
capacidade sensivel de refrigeracdo variou entre 1,0 e 1,6% com 95% de grau de
confianca. A incerteza de medicao relativa da capacidade latente € igual a 1,0% para

todos os ensaios, devido ao erro de 1% do fluximetro, que mede m,, o qual é o

parametro que mais influencia na incerteza da capacidade latente. Portanto, a
incerteza de medicao relativa da capacidade de refrigeracdo total no calorimetro
balanceado variou de 1,4 a 2,0%. Conclue-se, entdo, que o método de medicao do
calorimetro balanceado causa maior exatiddo nos resultados do que o método
utilizado pelo calorimetro psicrométrico.

As incertezas de medicdo dos instrumentos utilizados no calorimetro

balanceado estdo apresentadas na Tabela 2.2.

Tabela 2.2 — Incertezas de medicao dos instrumentos do calorimetro balanceado.

Incerteza do

Parametro Sensor Marca instrumento
Temperaturas de bulbo A :
seco e bulbo Gmido Termorresisténcia [0 - 60 C] Consistec +0,05-0,08C
Pressao atmosférica Barémetro [ 650 — 750 mmHg] Princo + 4,2 mmHg
Vaz&o de agua (m,,) Fluximetro [0 — 100 L/h] Oval +1,0%
Consumo de energia A
. . Transdutor de grandezas elétricas
(W, e Wp) [0 — 1000 Wh] Yokogawa + 20 Wh
Consumo‘de energia  Transdutor de grandezas elétricas Yokogawa + 40 Wh

(W,) [ 1000 — 3000 Wh]




CAPITULO 3

3 ESTUDO E VALIDACAO DO MODELO DO COMPRESSOR

O compressor a ser modelado é um compressor hermético alternativo.
Consiste em um émbolo movendo-se alternadamente no interior de um cilindro, com
as valvulas de aspiracdo e descarga dispostas convenientemente para permitir a
compressdo. O émbolo é acionado por uma biela, que por sua vez, € acionada por
um motor elétrico. Existem diversos trabalhos de modelagem deste tipo de
compressor na literatura; os modelos se diferem um pouco, principalmente por

dados e correlacdes que devem ser obtidas através de experimentos.

O modelo de compressor de Domanski e Didion (1983) requer dados
experimentais retirados em calorimetro apropriado. Através dos dados deve-se obter
coeficientes de transferéncia de calor afim de calcular cinco taxas de transferéncia
de calor que ocorrem no compressor: i) entre 0 compressor e 0 ar ambiente; ii) entre
o lado interno da carcaga e o refrigerante; iii) o calor que o refrigerante recebe na
passagem pela camara de succ¢ao; iv) entre o refrigerante no interior da carcaca e o
refrigerante no interior da camara de descarga; e v) entre o refrigerante no interior da
carcaca e o que se encontra na tubulacdo de descarga. Os coeficientes sao obtidos,
mantidos constantes na modelagem para qualquer condicdo de operagdao e
utilizados em correlacdes empiricas para calcular as taxas de transferéncias de
calor. Entretanto, Domanski e Didion (1983) ndo detalham a forma de obtencéo
desses coeficientes, mas seu programa possui uma subrotina para realizar os

calculos.

Popovic e Shapiro (1995) desenvolveram um modelo de compressor
alternativo, também baseado em principios termodinamicos e em pelo menos dois
pontos de ensaio. Sua proposta é de reduzir os parametros necessarios para
caracterizar o compressor e ainda possuir exatiddo nos resultados. Para isso,
encontram um novo parametro: o coeficiente de perda de transferéncia de calor e
atraves dele calculam-se as demais taxas de transferéncias de calor que ocorrem no

compressor.
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Klein (1998) comparou dois modelos diferentes quando aplicados a um
compressor hermético alternativo. Um dos modelos € totalmente empirico e requer
aproximadamente 24 pontos de ensaio realizados em um calorimetro apropriado
para ensaio em compressores. Os parametros de interesse séo correlacionados
como fungéo das temperaturas de evaporagao e condensacdo ou da temperatura do
corpo do compressor. O outro modelo é semi-empirico, calcula a vazdo como funcéo
da eficiéncia volumétrica e do estado do refrigerante na succéo do compressor, mas
também utiliza correla¢cdes do modelo empirico, requerendo os mesmos pontos de
ensaio. Optou por trabalhar com o modelo semi-empirico, por seus resultados serem

mais precisos.

Neste trabalho, a proposta € de utilizar, como base, 0 modelo semi-empirico
apresentado por Popovic e Shapiro (1995), por necessitar somente de dois pontos
de ensaio, ja que 0s ensaios no compressor deverdo ser realizados na bancada do
fabricante e seu uso é restrito. O modelo requer oito informacdes de entrada para
fornecer a vazdo massica de refrigerante, estado de saida de refrigerante e a
poténcia requerida do compressor.

As informacdes de entrada sao:

» estado de entrada do refrigerante;

» pressao de saida do refrigerante;

* volume morto do compressor;

» velocidade do motor do compressor em operacao;

» expressao do expoente politrépico do fluido refrigerante;

* duas caracteristicas de performance do compressor definidas no modelo,

gue sao determinadas com dados experimentais;

» queda de pressao nas valvulas de succéo e descarga.
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Segundo Popovic e Shapiro (1995), dois parametros sdo comumente usados
para caracterizar a operacdo de um compressor alternativo, a eficiéncia volumétrica
e a poténcia do compressor. A eficiéncia volumétrica é diretamente proporcional a
vazdo de refrigerante e a energia requerida para compressao do refrigerante é
diretamente proporcional a energia total requerida na operacdo do compressor. O
compressor modelado se difere de um compressor ideal, pois apresenta perdas de

vazéo e perdas de energia.

Segundo Pandeya (1986) apud Popovic e Shapiro (1995), as perdas de vazao
podem ser resumidas como termodinamicas, de vazamentos e perdas de pressao
nas valvulas. A diferenga entre a eficiéncia volumétrica ideal e real do compressor

representa as perdas de vazao massica de refrigerante.

Neste modelo, todas as perdas de vazdo sdo levadas em conta, exceto as
perdas devido a vazamentos. Todas as perdas de presséo, nas linhas de succéo e
descarga internas do compressor e nas valvulas de succao e descarga do cilindro do
compressor, resultam em perdas de vazao e sdo consideradas por dois parametros:
as perdas de presséo efetivas nas valvulas de succgéo e descarga. O aquecimento
do fluido refrigerante, apds sua entrada no compressor até a sua entrada no cilindro,
aumenta seu volume especifico e resulta em diminuicdo de vazao. Este aquecimento
é levado em conta na modelagem através do célculo das taxas de transferéncia de
calor do motor e do cilindro ao refrigerante e do refrigerante ao ambiente externo

através da carcaga do compressor.

A diferenca entre a energia necessaria para a compressao do refrigerante e a
energia consumida pelo compressor é definida como perdas de energia. Essas
perdas podem ser atribuidas ao motor e as perdas mecéanicas. A Figura 3.1
apresenta o ciclo modelado, considerado como o ciclo de trabalho politrépico
termodinamico. A diferenca entre este trabalho e a energia requerida no compressor
representa as perdas de energia que nao tém sido levadas em conta pelas perdas
de vazdo. Essas perdas de energia sao consideradas no modelo relacionando o
trabalho de compressdo com um outro parametro do compressor: o coeficiente de

perda de calor, um parametro criado por Popovic e Shapiro (1995).
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Figura 3.1 - Diagrama pressao-volume para o compressor modelado (Popovic e Shapiro, 1995).

Onde,

* processo a — b: expanséo do gas mantido no volume morto;

* processo b — c: succao de gas apos abertura da valvula de succéao;
* processo ¢ —d: compressao do gas contido no interior do cilindro;

* processo d — a: descarga do gas comprimido apos abertura da valvula de

descarga.

A Figura 3.2 ilustra o tipo de compressor modelado, mostrando os principais
componentes e 0s principais pontos de interesse na modelagem. O compressor
consiste, basicamente, de um motor elétrico que aciona, através de um mecanismo,
0 movimento alternativo de um pistéo. O pistdo, contido num cilindro, aspira e expira
refrigerante através das valvula de succédo e descarga. A abertura da valvula de
succdo € ocasionada por um diferencial de pressao, entre o interior do cilindro e a
camara de succédo, que ocorre no movimento descendente do pistdo. A abertura da
valvula de descarga é ocasionada por um diferencial de presséo, entre o interior do

cilindro e a camara de descarga, que ocorre no movimento ascendente do pistdo. Os
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compressores de refrigeradores e condicionadores de ar residenciais possuem uma
carcaca hermética, portanto ndo podem receber manutencdo. Utiliza-se o espaco

vazio entre carcaga e componentes, como sendo uma pré-camara de sucgao.

PISTAO VALVULA DE PONTO DE
DESCARGA DESCARGA (5
SISTEMA CILINDRO
EIXO MOTOR- BIELA \ /
& = SAIDA (6)
ENTRADA (2) __ m_ '
5 LINHA DE
B DESCARGA
[ .
CARCACA ) | ! | PONTO DE VALVULA DE
|| succAo (4 SUCCAO
MOTOR Flo L
ELETRICO————» B!
! ! ! —— ENTRADA DA
Al CAMARA DE
: | : SUCCAO (3)
] 1
OLEO I
Ik
; —

Figura 3.2 - Desenho esquematico do compressor hermético alternativo modelado.

O vapor de refrigerante que entra no compressor (estado 2), preenche todo o
espaco vazio entre carcaca e componentes. Neste momento recebe energia
dissipada pelo motor, pelo conjunto pistdo-cilindro (a direcdo da energia também
pode ocorrer em sentido contrario no caso do conjunto pistao-cilindro), pela linha de
descarga e troca calor com o ambiente externo (estado 3). O refrigerante € aspirado,
passa pela camara de succéo, pela valvula de succéo (perde pressao) e entra no
cilindro (estado 4), se misturando com o gas residual mantido no volume morto. O

pistdo finaliza o movimento descendente, atinge o ponto morto inferior e inicia o
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movimento ascendente, comprimindo 0 gas succionado durante o movimento

descendente (estado 5). ApoOs abertura da valvula de descarga, 0 vapor passa pela

valvula (perde presséao), pela linha de descarga e deixa o compressor (estado 6).

3.1 Modelo de Eficiéncia Volumétrica

O modelo de eficiéncia volumétrica do compressor de Mc Quiston and Parker

(1988) (Popovic e Shapiro, 1995) foi o ponto de partida no desenvolvimento do

modelo de Popovic e Shapiro. Varias hipoteses sdo consideradas no procedimento

de modelagem:

a)
b)

c)

d)

f)

g)

h)

O ciclo de compressao modelado € uma aproximacéao do ciclo real.
As perdas de vazéo séo levadas em conta no modelo.

Compressdo e expansdao no ciclo sdo processos politrépicos com

expoentes politropicos iguais.

O expoente politrépico € uma funcao do tipo de refrigerante e da taxa de

compresséao (Cosling, 1980).

O Oleo tem efeitos despreziveis nas propriedades do refrigerante e na

operacdo do compressor.

Existem perdas de pressdo nas linhas de succdo e de descarga do

compressor.

Os processos de perda de pressao sao assumidos como processos com

entalpia constante.

Efeitos da carga de refrigerante sdo desprezados.

O volume morto € o volume de refrigerante deixado no cilindro apés o

completo processo de descarga. Quantitativamente, o volume morto (V,) €

expressado através do fator de volume morto (C), que € uma fragdo do volume de

deslocamento do pistao:
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C=—2 . (3.1)

A eficiéncia volumétrica (7,) € a razdo da massa de refrigerante que entra no
cilindro pela massa de refrigerante que entraria se o volume morto n&o existisse e se
o estado do refrigerante no inicio do processo de compressao fosse igual ao estado

na entrada do compressor.

, = _(E/vc_—vvb)iv . (3.2)

A expansdo do volume morto é um processo politrépico, portanto os volumes

nos estados a e b séo relacionados por:

(3.3)

Substituindo as Equacdes 3.1 e 3.3 na Equacédo 3.2 e um tratamento

algébrico adequado, produz a seguinte expressao para a eficiéncia volumétrica:

p 1/n y
= 1+c+c[$j Ve (3.4
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O deslocamento do pistdo (Pp) € o volume que realmente deixa o cilindro
durante um ciclo. Os fabricantes de compressores geralmente informam a taxa de

deslocamento do pistdo (Rpp), em volume por revolucao, portanto:
Pob =Vc-Va=Rpp IN[I. (3.5)

Substituindo a Equacao 3.5 na Equacao 3.2, a seguinte expressao para a

eficiéncia volumétrica é obtida:

m

:mve . (36)
PD

Ny

Na Equacdo 3.6, m € a quantidade que entra de massa de vapor, dividida
pelo tempo, 0 que resulta na vazdo massica (m ). A combinacédo entre as equacdes
3.4 e 3.6 produz a equacdo final para determinar a vazao massica de refrigerante

que passa pelo compressor:

1/n
. _Rpp N P
m, =—2 — 1+c—c(ﬁj . (3.7)

\Y

suc suc

A Equacdo 3.7 mostra que a vazdo massica de refrigerante depende da
geometria do compressor, rotagcdo do compressor, taxa de compressao, tipo do
refrigerante (expoente politrépico) e estado do refrigerante no inicio da compresséao.

Na aplicacdo deste modelo, tém-se as pressfes de entrada e saida do
compressor como dados de entrada, que seriam, respectivamente, as pressdes de
evaporacao e condensacao do condicionador de ar. Para a obtencéo das pressoes
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do fluido refrigerante na entrada e saida do cilindro (P,,. € Pgs), precisa-se

especificar as perdas de pressdo nas valvulas de succdo e descarga (AP,). O
modelo considera-as como perdas especificas nas valvulas e como constantes para
qualquer condicdo de operacédo, mas elas devem levar em conta todas as perdas de
pressdo que ocorrem nos caminhos que o fluido refrigerante percorre interiormente

ao compressor.

Popovic e Shapiro (1995) ndo conheciam os valores reais das perdas de
pressdo nas valvulas dos compressores que modelaram e utilizaram estes
parametros para calibrar o modelo. A perda de pressdo do escoamento de
refrigerante no interior do compressor € funcdo da vazdo massica e do estado
termodinamico do refrigerante em todos os pontos do compressor, portanto sua
determinacdo precisa € dificil e considera-se as perdas como um parametro

constante para todas as condi¢cdes de operacao.

Com o objetivo de obter uma modelagem precisa, realizaram-se, neste
trabalho, ensaios experimentais para levantamento aproximado das pressao que
ocorrem internamente ao compressor e, portanto, utilizar valores coerentes das
perdas de pressédo durante a modelagem. Detalhes dos ensaios e seus resultados
estdo apresentados no item 3.4 — Ensaios. As perdas de pressdo nas valvulas,
entdo, foram consideradas constantes e igual a 40kPa. Com este valor, a vazao
calculada pelo modelo obtém maior precisdo quando comparadas aos dados

experimentais.

3.2 Modelo do Expoente Politropico

Popovic e Shapiro (1995) representaram graficamente 0s expoentes
politrépicos em funcdo das taxas de compressdo para o R-22. Sugerindo uma

funcdo da seguinte forma:
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Az As
2’

n=A;+ (3.8)

onde R € a taxa de compressao e os coeficientes possuem o0s seguintes valores: A;
=1,2094, A,=-0,2931 e A3=0,7802. Esta correlacéo foi utilizada no presente trabalho.
Seus resultados foram comparados a valores estimados experimentalmente do
expoente politropico para os dez pontos de ensaio da Tabela 3.1, onde os valores
ficaram em torno de 15% menores do que os calculados pela Equacédo 3.8. Optou-se
por trabalhar com a correlagéo apresentada por Popovic e Shapiro, por terem usado
uma extensa base de dados e também porgque os dados retirados dos dez pontos de

ensaio ndo sao apropriados para calcular o expoente politropico com exatidao.

3.3 Modelo das Perdas de Energia

O modelo de perdas de energia, desenvolvido por Popovic e Shapiro, esta
apresentado a seguir, compreendido pelas Equagfes 3.9 — 3.17. Este modelo é
utilizado no presente trabalho e necessita de ensaios experimentais para obtencao
da correlacdo representada pela Equacdo 3.16. Os ensaios necessarios foram
realizados no fabricante do compressor. Os resultados obtidos, assim como a

correlacao obtida, estdo apresentadas no item 3.4 — Ensaios.
Neste modelo de compressor, a poténcia de compressao requerida € igual ao
trabalho termodindmico de um processo politrépico. A poténcia de compressao,

(Wcal ), € representada pela Equacgéo 3.9:

n-1

P n-
PsucVsuc (Pdes J -1|]. (39)
suc

Wy =M

cal

"'n-1
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O balanco de energia no compressor esta apresentado na Figura 3.3, tendo
todo o compressor como volume de controle. A primeira lei da termodinamica é
aplicada ao volume de controle, assumindo regime permanente, conservagao da

massa e desprezando os efeitos de energia cinética e potencial.

qcar = V.Vmed - rhr(is - ie)' (3.10)

Onde q., é o calor total transferido para fora do compressor e W__, é a

poténcia consumida.

QmotT [ T (S]cil

" Motor do | Weal | Cilindro do
Winean > Compressor Compressor '

Figura 3.3 — Balanco de energia no compressor (Popovic e Shapiro, 1995).

Considerando o motor do compressor e o cilindro do compressor como sendo

volumes de controle, encontram-se outras duas importantes expressdes para Q. €
J.i (Equagbes 3.11 e 3.12). O compressor entrega uma parte da poténcia

consumida ao cilindro do compressor, a diferenca entre a poténcia consumida e a
poténcia entregue ao cilindro do compressor é chamada de taxa de transferéncia de

calor do motor do compressor (g ):

qmot = V'\/med - V.v(:al . (3-11)
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A taxa de transferéncia de calor no cilindro do compressor (q.,) € obtida

substituindo a Equacdo 3.11 na Equacdo 3.10. Essas quantidades estéo

relacionadas com as perdas de energia.
C.]cil = V.v(:al - rhr (Is - ie)' (3.12)

A razéo entre a energia transferida ao refrigerante no compressor e a energia

total consumida é a eficiéncia total do compressor (nc):

m, (i; —i.)
=_Trs e/ 3.13
e =" (3.13)

Um importante fator a ser considerado € o coeficiente de perda de calor (HT)),

definido pela Equacéo 3.14:

_q
HT, =% (3.14)

qut

Combinando as Equacgdes 3.10, 3.11 e 3.13 na Equacéo 3.14, produz-se uma

relacdo entre a eficiéncia total do compressor e o coeficiente de perda de calor:

Ne = (M —1JHTp +1. (3.15)
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O coeficiente de perda de calor é obtido experimentalmente. Para isso, €
correlacionado com a transferéncia de calor no cilindro do compressor. Popovic e

Shapiro (1995) descobriram que ha uma relacéo linear entre HT, e q;. A correlacéo

do coeficiente de perda de calor com a transferéncia de calor no cilindro do

compressor esta expressa na Equacao 3.16:

HT, =1- el (B, +B,dq. (3.16)

mot

Substituindo as Equacdes 3.11, 3.12, 3.13 e 3.16 na Equacgao 3.15 tem-se

uma expressdo para avaliar corretamente a poténcia consumida no compressor

(Wmed ):

_ rhr (IS - ie) - V.Vcal(Bl + qucil) . (317)

Wnea = 1- (Bl + BchiI)

3.4 Ensaios

Para obter a correlagédo apresentada na Equacgédo 3.16, foram realizados
ensaios em calorimetro apropriado para compressores, pertencente ao fabricante do
compressor. Detalhes sobre o calorimetro estdo no Apéndice C — Calorimetro para
Compressores.

Apesar do modelo necessitar de apenas dois pontos de ensaio, pretendia-se
realizar cinco pontos para a obtencdo de uma correlacdo mais precisa, mas foram
realizados ensaios em dez diferentes condicdes de operagdo porque 0S primeiros
cinco pontos foram obtidos com um grau de superaquecimento do refrigerante muito
alto por limitacdo da bancada de testes; os dados retirados durante os ensaios estao
apresentados na Tabela 3.1. Portanto, os pontos 6 a 10 representam melhor a

operacao real que o compressor realiza num condicionador de ar domeéstico, pelo
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menor superaquecimento de entrada dado ao refrigerante. Assim, estes pontos de

ensaio foram considerados os mais importantes.

Tabela 3.1 — Dados experimentais do compressor modelado.

. T T T T W m N
Eisdie. . @) © © © W Ggls) (e
1 7,2 54,4 35 101,3 1152 0,0172 3440
2 2,0 44,0 35 96,0 976 0,0146 3470
3 5,0 50,0 35 99,0 1080 0,0161 3450
4 15,0 64,0 35 102,6 1392 0,0220 3390
5 5,0 60,0 35 110,2 1172 0,0148 3430
6 2,0 48,0 5,0 83,0 1016 0,0158 3470
7 4,0 50,0 8,0 84,2 1060 0,0170 3470
8 6,0 42,8 13,0 93,9 1168 0,0169 3450
9 8,0 56,0 15,0 89,4 1180 0,0190 3440
10 15,0 64,0 22,0 94,0 1384 0,0228 3410

A partir dos dados de ensaios da Tabela 3.1, pode-se obter importantes
informacbes. A correlacdo para obtencdo do coeficiente de perda de calor,
representada pela Equacdo 3.16, foi obtida com sucesso e estid apresentada na
Figura 3.4. A correlagéo consiste em obter o coeficiente de perda de calor como
funcdo da taxa de transferéncia de calor no cilindro do compressor e é util para

estimar a entalpia do refrigerante na saida do compressor.

Obteve-se também, com os dados de ensaio, uma correlagdo para estimar
mais precisamente a velocidade do motor do compressor como funcéo da pressao
do refrigerante na saida do cilindro. Assim, pode-se estimar mais precisamente a
vazao de refrigerante. Popovic e Shapiro (1995) adotam como constante a

velocidade do motor. A Figura 3.5 apresenta a correlacdo obtida.
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Figura 3.4 — Correlagéo para calculo do coeficiente de perda de calor.
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Figura 3.5 — Correlagéo para calculo da velocidade do motor.

Ainda outra correlacdo importante foi obtida através dos dados de ensaio,

7

com ela é possivel calcular com exatiddo, a poténcia total consumida pelo
compressor em funcéo da poténcia de compressao (Wcal)' Isto € possivel porque a

eficiéncia do motor € quase que constante para o compressor ensaiado. Este tipo de
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correlacao foi utilizado por Corréa et al. (2000) e Klein (1998). Com o calculo da
poténcia total consumida através da equacdo obtida na Figura 3.6, utiliza-se a
Equacdo 3.17 para calculo da entalpia do refrigerante na saida do compressor,
definindo seu estado neste ponto. Este método nao foi utilizado por Popovic e
Shapiro, mas o modelo fornece resultados com exatiddo. O coeficiente angular da

reta da Figura 3.6 € a eficiéncia do motor elétrico do compressor.

Os resultados obtidos pelo modelo foram confrontados com os dados
experimentais apresentados na Tabela 3.1, obtendo 6tima precisdo nas estimativas
da vazdo massica de refrigerante, da entalpia do refrigerante na saida do
compressor e da poténcia total consumida pelo compressor.

1500

1400 y = 1,2836x + 208,5

R?=0,995

< 1300 -
=3
T 1200
=
= 1100

1000 | /

900 : : :
550,0 650,0 750,0 850,0 950,0

Weal (W)

Figura 3.6 — Correlagéo para calculo da poténcia consumida pelo compressor.

A Figura 3.7 mostra os erros relativos encontrados entre as vazbes de
refrigerante medidas e calculadas para os dez pontos de ensaio da Tabela 3.1, onde
100% dos pontos estdo dentro da faixa de 2,1% de erro. Para os cinco ultimos
pontos de ensaio, que representam melhor a operacao real da aplicacdo modelada,
100% dos pontos estéo dentro da faixa de 1,5% de erro. Popovic e Shapiro (1995)
obtiveram erros relativos de até 10% para os ensaios com R-22.
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A Figura 3.8 apresenta os erros relativos entre as entalpias especificas do
refrigerante na saida do compressor medidas e calculadas. Pode-se considerar
como bons os resultados obtidos, jA que para os cinco uUltimos pontos de ensaio,
100% dos pontos estao dentro da faixa de 1,4% de erro.

2,5
2
1,5 1

Erro relativo (%)
o
L 2
4

o 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10

Pontos de ensaio

Figura 3.7 — Erro relativo para calculo da vazédo massica de refrigerante.

N W b~ Ol

Erro relativo (%)
2

o 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10

Pontos de ensaio

Figura 3.8 — Erro relativo para calculo da entalpia do refrigerante na saida do compressor.
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A Figura 3.9 apresenta os erros relativos entre as poténcias consumidas
medidas e calculadas, onde observa-se uma 6tima precisédo; 90% dos pontos estao
dentro da faixa de 1,0% de erro e 100% dos ultimos cinco pontos de ensaio, que séo
0S representativos, estao dentro da faixa de 0,5%.

15

Erro relativo (%)
o
g

L 4
*

o 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10

Pontos de ensaio

_115 I I I I

Figura 3.9 — Erro relativo para calculo da poténcia consumida pelo compressor.

3.4.1 Estimativa da Queda de Pressdo do Fluido Refr igerante no Interior do
Compressor

Com o objetivo de investigar a perda de pressao que o refrigerante sofre ao
longo do caminho que percorre internamente ao compressor, incluindo a perda nas
valvulas de succdo e descarga do cilindro, montou-se a bancada de ensaio da
Figura 3.10. Constitui-se de uma amostra do compressor modelado montado em
série com o compressor do condicionador de ar modelado, onde o compressor
original do aparelho estd em operacdo e o compressor adicionado esta desligado e
com a valvula de descarga aberta permanentemente. No Caso 1, o compressor

ensaiado estd a montante e no Caso 2 esta a jusante do compressor original do
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condicionador de ar e que esta em operacao. Assim, com a ajuda de um transdutor
diferencial de pressdo pode-se medir a perda de carga do refrigerante ao longo de
todo o compressor. A perda de carga em cada véalvula do cilindro, seria entdo, a
metade da perda de pressdao medida no transdutor, ja que pelo modelo, as quedas

de pressao séo consideradas iguais nas valvulas.

A Tabela 3.2 apresenta os resultados do ensaio. Para todos os pontos de
ensaio, o fluido refrigerante se encontra no estado de vapor superaquecido na
entrada do compressor sob analise e as vazdes de refrigerante sdo proximas as de

casos reais.

Como esperado, a perda de pressdo para 0s casos de escoamento a baixa
pressdo foi maior do que a obtida para os casos de escoamento em alta pressao.
Como o volume especifico do refrigerante na entrada do compressor € maior no

Caso 1, a perda de pressdo aumenta em funcao da maior velocidade do refrigerante.

A gqueda de pressdo média obtida nos ensaios foi de 78kPa. Considerou-se
uma queda de 40kPa em cada valvula no modelo. Realizou-se também uma anélise
de sensibilidade da exatiddo do modelo em relagcdo aos dados experimentais como
funcdo do valor da queda de pressdo e concluiu-se que a queda de pressédo de
40kPa em cada valvula € a que mais reduz os erros relativos entre os dados

experimentais e os calculados pelo modelo.
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Figura 3.10 — Bancada de ensaio para medicdo da queda de pressdo no compressor.

—_—————

Tabela 3.2 — Resultados obtidos para a queda de pressdo no compressor.

_ Presséao na AP
Ensaio Caso entrada
(kPa) (kPa)

1 520 110
2 1 600 120
3 500 110
4 2030 60
5 2250 60
6 2 1680 50
7 2000 60
8 2240 50




CAPITULO 4

4 MODELAGEM DOS TROCADORES DE CALOR

Este capitulo apresenta primeiramente uma revisdo bibliografica de
trocadores de calor do tipo compacto (Secdo 4.1). A Secdo 4.2 apresenta o
desenvolvimento dos modelos para o evaporador, seguida da Secao 4.3, que mostra
0s modelos propostos para o condensador. A Sec¢ao 4.4 apresenta a aplicagcao dos
modelos desenvolvidos para os trocadores de calor em um segundo condicionador
de ar, com o intuito de verificar os modelos propostos. Finalmente, na Secéo 4.5,

faz-se uma discussao final sobre o capitulo.

4.1Revisao Bibliografica

O condicionador de ar a ser estudado utiliza HCFC-22 como fluido
refrigerante e possui trocadores de calor fabricados de tubos de cobre com aletas de
aluminio, apresentado na Figura 4.1. Este tipo de trocador de calor utilizado em
condicionadores de ar domésticos € do tipo compacto de correntes cruzadas. Os
trocadores compactos se caracterizam por possuirem uma grande area superficial
de transferéncia de calor por volume ocupado (a), em funcéo da alta densidade de
aletas. Geralmente o valor de a € superior a 400 metros quadrados por metros
cubicos. Esta caracteristica faz com que os trocadores compactos envolvam um

namero elevado de parametros e a modelagem requer muito esforco.

Modelos para previsdo de desempenho de evaporadores encontrados na
literatura séo geralmente dependentes de um grande numero de parametros. Estes
sao retirados de relagcbes empiricas para alguns trocadores e séo dificeis de serem

especificados para os demais, ocasionando imprecisées no modelo.

Domanski (1991) apresenta um modelo de evaporador detalhado
matematicamente, mas necessita de parametros dificeis de serem especificados
guando o evaporador possui, por exemplo, aletas de geometria complexa ou tubos

com aletas internas diferentes das mais estudadas.



Capitulo 4: Modelagem dos Trocadores de Calor 50

Tais parametros de dificil especificacdo sao: fator de Colburn, fator de atrito,
coeficiente de transferéncia de calor convectivo na superficie externa, coeficiente de
transferéncia de calor convectivo na superficie interna e resisténcia térmica de
contato entre aletas e tubos. As mesmas dificuldades podem ser encontradas nos

modelos apresentados por Yasuda et al. (1983) e Domanski e Didion (1983).

A segquir, serdo discutidos alguns conceitos sobre trocadores de calor

compactos retirados da literatura.

Os trocadores de calor compactos tém, por definicdo, uma grande éarea
superficial por unidade de volume. Um feixe de tubos circulares de pequeno
diametro ja seria um trocador compacto, mas estes se caracterizam por serem
formados de um banco de tubos com aletas fixadas nas superficies externas dos
tubos. Os trocadores de calor compactos sdo utilizados quando pelo menos um dos
fluidos € um gas. Como o coeficiente convectivo de transferéncia de calor do
escoamento gasoso é relativamente muito menor que os coeficientes convectivos
dos liquidos, utilizam-se superficies aletadas para elevar o coeficiente convectivo do
gas. A Figura 4.1 apresenta um esquema de um trocador de calor compacto.

Aletas '
Entrada do fluido
externo

Fluido
externo

Saida do fluido
interno

Serpentina
em “U”

Figura 4.1 — Trocador de calor compacto.
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Os trocadores compactos podem ser utilizados nas mais diversas aplicacoes.
Internamente aos tubos, podem-se escoar substancias na fase liquida, gasosa ou
bifasicas, suportando altas pressfes e temperaturas elevadas. Externamente aos

tubos, nas superficies aletadas, escoam-se gases, geralmente ar atmosférico.

O projeto deste tipo de trocador possui uma particularidade especial, a
obtencéo do coeficiente de transferéncia de calor por conveccéo do lado do gas. Na
maioria das vezes, a superficie externa encontra-se seca, mas principalmente nas
aplicacbes em sistemas de condicionamento de ar, ha situa¢cdes também nas quais
o fluido interno aos tubos possui temperatura abaixo do ponto de orvalho do ar.
Nestes casos, had condensacdo de vapor d’agua nas aletas, formando um filme de
agua de pequena espessura em suas superficies. Todos estes casos seréo

discutidos a sequir.

Todas essas caracteristicas tornam a modelagem matematica de
evaporadores uma tarefa dificil de ser executada. Provavelmente, além da
dificuldade, o custo e o tempo necessarios tornam a modelagem de sistemas de
condicionamento de ar pouco praticada por engenheiros e fabricantes.

Existem trés tipos principais de trocadores de calor compactos, onde
diferenciam-se pelo arranjo de tubos e aletas:
e tubos circulares ou chatos com aletas continuas planas, apresentados nas
Figuras 4.2a e 4.2b;
e tubos circulares com aletas anulares fixadas ou soldadas na superficie externa
dos tubos, Figura 4.2c;
« tubos chatos, de secdes retangulares ou placas, com aletas divididas, soldadas

entre os tubos, como mostra a Figura 4.3.

Y ——

/|
Ly
i A E: = ,&@
==

Aleta plana Alsta cirmla?«_)

(@ continua (b) (c)

Figura 4.2 — Aletas continuas e anulares (Incropera e de Witt, 1992).
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Aleta corrugada recortada

Fluxo de Ar Fluxo de Ar

Figura 4.3 — Aletas divididas (Wang. C.C. et al., 2000).

4.1.1 Analise térmica de trocadores

Através de uma analise em regime permanente com analogia as resisténcias
em série, pode-se expressar o coeficiente global de transferéncia de calor (U) de um
trocador constituido de um feixe de tubos aletados como (Incropera e de Witt, 1992):

1 1 1 1 Ry R 1
- = = = + il +Rp +Rc + e + ) (4.1)

onde:

« h; € o coeficiente convectivo de transferéncia de calor do fluido interno;
« A é a area superficial de transferéncia de calor do fluido interno;

« Ry € aresisténcia térmica devido a incrustacdes no lado interno;

* R € aresisténcia térmica a conducgéo na parede do tubo;

+ Rcé aresisténcia de contato entre aleta e tubo;

* Rge € aresisténcia térmica devido a incrustagcdes no lado externo;

« Ac € a area superficial de transferéncia de calor do fluido externo;

* No € a efetividade térmica da superficie aletada;

* he é 0 coeficiente convectivo de transferéncia de calor do fluido externo.
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A andlise térmica de um trocador de calor compacto tem como principais
caracteristicas particulares a efetividade térmica da superficie aletada (no), o
coeficiente convectivo do fluido externo (he) e a resisténcia térmica de contato (R),
parametros estes que serao discutidos neste trabalho.

4.1.2 Efetividade térmica da superficie aletada

O desempenho térmico de uma aleta pode ser avaliado através da eficiéncia
da aleta, n. Como a aleta tem a funcéo de facilitar a troca de calor entre a sua base
e o fluido externo, o potencial motriz maximo para conveccdo € a diferenca de
temperatura entre a base e o fluido, T, -T., entdo a taxa maxima de transferéncia de
calor existiria se toda aleta estivesse na mesma temperatura da base. Por isso,
constroem-se aletas de materiais bons condutores de calor. Mas como a
condutividade térmica do material é finita, ha um gradiente de temperatura ao longo
da aleta, e define-se eficiéncia da aleta (n;) como a razdo entre a taxa real de

transferéncia de calor (g;) e a taxa maxima possivel de transferéncia de calor (Qmax):

_ 9 _ of
Ny =- = ) (4.2)
f Umax hAf(Tb_Too)

A eficiéncia da aleta e a taxa real de transferéncia de calor podem ser
deduzidas através da conservacdo de energia para um processo condutivo
unidimensional em superficies expandidas piniformes (Equacdo 4.3), a qual é

resolvida para alguns casos (Incropera e de Witt, 1992):

2
aT_IP (7 7.)=0. (4.3)

dX2 kAt
No caso de haver uma superficie com um conjunto de aletas, o desempenho

da transferéncia de calor € medido pela efetividade térmica de superficie aletada, no.
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—_ O _ O
° Omax hAt(Tb - Tw)

sendo g; a taxa total de calor e A; a area total da superficie aletada e dos tubos. A
taxa de transferéncia de calor maxima possivel ocorreria se toda superficie das
aletas estiver a temperatura da base (do tubo).

Decompondo a area superficial total nas parcelas devido a superficie aletada
e superficie nua (A; = Ar + Ap), a taxa total de transferéncia de calor pode ser

expressa por:
q, =hA,(T, - T..) + hAn, (T, - T..), (4.5)

onde n;é a eficiéncia de uma sé aleta, entéo:

o =Hla -a) A -T)=ma A0 )T @

t

=1-2f(1-n.). 4.7
No At( rlf) 4.7)

4.1.3 Coeficiente de transferéncia de calor por con veccéo do fluido externo e

outras importantes consideracoes

As caracteristicas de transferéncia de calor e da perda de carga de superficie
aletada tém sido determinadas empiricamente para configuracdes especificas. Estas
caracteristicas sao representadas graficamente com o fator de Colburn, jy, sendo
func@o do numero de Reynolds baseado na velocidade massica maxima.

O fator de Colburn, que tem representado com muito sucesso a eficiéncia
térmica de troca de calor por conveccéo, € definido pelos nimeros de Stanton (St) e

Prandtl (Pr) pela equacéao (Incropera e de Witt, 1992):
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2/3
C
i, =stpr2e=| (L“] , (4.8)
G p

com numero de Stanton (St = h / (G cp)) baseado na velocidade massica maxima (G)
(Incropera e de Witt, 1992):

G = PV === (4.9)

onde:
e Ay é a éarea frontal do trocador de calor;
« Ax € a area minima de escoamento livre na secéo frontal, e
e (0 € arazao entre a area minima de escoamento e a area frontal, um parametro
fornecido junto aos graficos.

As Figuras 4.4 e 4.5 apresentam as relagoes do fator de Colburn e do fator de
atrito (f) em funcéo de Reynolds para um determinado arranjo de tubos aletados. As
curvas foram obtidas por Kays e London (1984), pesquisadores que ja publicaram

este tipo de resultado para diversos arranjos de trocadores aletados.
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Figura 4.4 — CorrelagBes obtidas para trocador de aleta plana (Kays e London, 1984).
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Figura 4.5 — CorrelagBes obtidas para trocador de aleta anular (Kays e London, 1984).

Pode-se notar, nas Figuras 4.4 e 4.5, a presenca de varios outros parametros
dimensionais que sdo Uteis para o projeto e dimensionamento de trocadores de
calor. Esses parametros sao:

)] diametro externo do tubo (De);
i) passo de aletas (p);
i) didmetro hidraulico (Dy), utilizado no levantamento do nimero de Reynolds, o

diametro hidraulico é calculado pela seguinte expresséao:

4A L
D, =—""— 4.10
h = Ar (4.10)

onde L é o comprimento do tubo;

iv) espessura das aletas (t);

V) razao entre a area minima de escoamento e a area frontal, (0);

vi) razdo entre a area superficial de transferéncia de calor pelo volume ocupado
(a);

vii) Razao entre a area superficial das aletas pela area total, (A7A).
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O levantamento do fator de Colburn define a eficiéncia de troca térmica
convectiva do trocador de calor, mas durante um projeto e escolha de uma
configuracdo de tubos e aletas, dentre os diversos existentes, um maior coeficiente
de conveccédo pode acarretar numa maior perda de carga do escoamento externo ao
atravessar o trocador. Nao necessariamente um miolo com maior coeficiente de
atrito possui maior fator de Colburn, mas geralmente para obtencdo de maiores
fatores de Colburn, ha maiores perdas de carga. E bom salientar que um maior fator
de Colburn oferece maiores coeficientes convectivos de transferéncia de calor, como

ilustra a Equacao 4.11, que deriva da Equacéao 4.8, isolando-se h:

jHGCp

Pr2/3 ’

h= (4.11)

A perda de carga de um escoamento através de um feixe de tubos aletados

pode ser calculada pela Equacao 4.12 (Incropera e de Witt, 1992):

AP = G22Ve |:(1+ O)Z(V—s—lj + fiv_m:l, (4.12)

e Aff Ve

onde Ve € Vs S80 0s volumes especificos na entrada e na saida e vy, = (Ve + Vs) / 2.

Outro parametro utilizado para comparar a perda de carga de diferentes
configuracbes é a “ energia de atrito por unidade de area superficial”, (E) (Kays,
1993):

3
lp 3
E=—"—|—| Re’q;. 4.13

2p° (4hJ o ( )

Como ja foi dito, existem diversas configuracdes de trocadores compactos, ha
escolha e dimensionamento dos trocadores no lado das aletas, pode-se alterar
passo entre tubos, passo de aletas, espessura das aletas, geometria superficial das
aletas e largura (dimensdo no sentido do fluxo externo). Na escolha destes

parametros, € preciso encontrar a melhor relacdo h/AP. Nos trocadores de
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superficies compactas, os engenheiros da area tém se esforcado muito na busca de
aletas de geometria que aumentem a relacdo h/AP. Esta busca tem gerado diversas
configuragdes de aletas; as principais variagdes sao:

- aletas planas;

« aletas com ondas senoidais;

« aletas com ondas triangulares; e

» aletas recortadas.

A Figura 4.6 apresenta os trés primeiros tipos de aletas.

As ondas triangulares ou senoidais, introduzidas nas aletas aumentam a
transferéncia convectiva de calor.

Para fluxos de liquidos, a introducdo de dispositivos que aumentem a
turbuléncia do fluxo, resulta em aumento da transferéncia de calor sem excessivo
aumento da perda de carga. Nos gases, a introducdo de dispositivos promotores de
turbuléncia aumentam significativamente a perda de carga, que é critica nos gases.
Em um fluxo gasoso turbulento, a maior parcela de resisténcia de transferéncia de
calor estd na sub-camada limite e os promotores de turbuléncia ndo afetam
significativamente a sub-camada. Uma superficie rugosa, diminui a espessura da
sub-camada e uma superficie completamente rugosa destréi a sub-camada limite.
As ondulacbes nas aletas tém esta finalidade, fazendo o fluxo mudar de direcéo

constantemente.

AIR FLOW

PLAIN FIN

WAVY OR CORRUGATED FIN
(SINE-WAVE)

AIR FLOW
e

WAVY OR CORRUGATED FIN
(STANDARD OR TRIANGULAR)

Figura 4.6 — Comparagéo de varias aletas (Kakag et al., 1988).
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Outra técnica utilizada para interromper o crescimento da camada limite, séo
os recortes feitos na superficie das aletas. A Figura 4.7 apresenta uma aleta
recortada. Neste caso, o fluxo se torna misturado, as correntes do fluxo de um lado
da aleta interrompem as correntes do lado oposto, formando uma certa quantidade
de voértices e forcando a formar uma nova camada limite. Isto ocorre

sucessivamente, diminuindo a espessura média da camada limite.

Figura 4.7 — Aleta recortada (Kakac, 1991).

As aletas existentes, geralmente de aluminio, combinam todas essas
caracteristicas e € muito comum encontra-las com ondulacdes e recortes. Analises
de diversas configuragbes de trocadores compactos de diferentes arranjos de tubos
e diferentes geometrias de aletas tém sido realizadas por muitos pesquisadores. A
maior parte das publicacbes apresentam correlacbes para trocadores secos. A
Equacédo 4.14 € uma correlacdo apresentada por McQuiston (Kakag, 1991) para
trocadores de quatro fileiras com aletas planas. Esta equacgéo derivou-se de dados
existentes na literatura como os apresentados na Tabela 4.1.

i = 0,0014+ 02618ReD ~ 0*4(ﬂj . (4.14)
4 - row e

Ab
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Tabela 4.1 — Dados experimentais para trocadores de quatro fileiras (Kakag, 1991).

De, mm Aletas/m t, mm S/D S,/D Referéncia
10,2 315 0,33 2,49 2,16 Kays e London
17,2 305 0,40 2,22 2,58 Kays e London
10,4 157, 551 0,16 1,69 1,95 McQuiston and Tree
13,3 115-811 0,15 2,39 2,07 Rich
9,96 157-551 0,15 2,21 2,55 McQuiston

Outro exemplo de expressao para o fator de Colburn para o mesmo banco de
dados da Tabela 4.1 é a Equacao 4.15 de Gray e Webb (Kakag, 1991):

- 0,502
S t
ia_row = 014Re 0328 “T £ , (4.15)
4-row S D
e

0,0312
L j
onde S, e Stsao espacamentos entre tubos, longitudinal e transversal.

Para trocadores com numero de fileiras maiores que quatro, podem-se utilizar
equacdes com o mesmo formato. Para trocadores com numero de fileiras menor que
quatro, segundo Gray e Webb, o fator de Colburn deve ser corrigido através de
expressdes com o formato da Equacéo 4.16 para trocadores como 0s apresentados
na Tabela 4.1.

, N 0031 0,607(4-N)
N~ o992 2,24Re'°'°92(zj , (4.16)

J 4-row

onde N é o numero de fileiras.

Estudos realizados com aletas recortadas ainda estdo um pouco escassos na
literatura. Recentemente, Wang et al. (1999) desenvolveram correlacdes gerais para
determinacdo do fator de Colburn, j, e do fator de atrito, f, de aletas recortadas.
Utilizam 49 trocadores no desenvolvimento das correlacées com seis diferentes tipos
de aletas recortadas (ou ventiladas) e variagcbes em diversos parametros. Algumas

das aletas estudadas possuem muitas semelhancas com a aleta do trocador
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estudado no presente trabalho, salvo detalhes na geometria dos recortes. Como
resultados, a correlacdo da transferéncia de calor pode descrever 95,5% dos fatores
de Colburn dentre 15% de incerteza. A correlacéo do fator de atrito apresenta 90,8%
dos dados de teste entre 15% de incerteza.

Na sequéncia, Wang et al. (2000) desenvolveram correlagbes para
determinacdo do fator de Colburn, j, e do fator de atrito, f, de duas das aletas
recortadas estudadas anteriormente sob condicbes molhadas. Onde o trocador de
calor resfria e desumidifica o ar, fluido externo, condicbes semelhantes as usuais em
condicionadores de ar. Como resultados, as correlacdes para o fator de Colburn e
para o fator de atrito, descrevem 80,5 e 85,3% dos dados experimentais dentro da

faixa de = 10% de tolerancia.

4.1.4 Resisténcia térmica de contato

Para trocadores com aletas continuas onde sao fixadas através da expansao
dos tubos, ha descontinuidade térmica entre o tubo e o colar da aleta, causando
uma resisténcia ao fluxo de calor entre os fluidos interno e externo. Comparada a
resisténcia térmica global, a resisténcia térmica de contato pode representar de 5% a
50%. Esta faixa varia com diferentes aplicacdes e diferentes fabricantes que aplicam
diferentes tolerancias de processos de fabricacao.

Por causa desta grande variacdo que pode-se encontrar na resisténcia
térmica de contato, ha muita falta de informacdes e métodos de projetos publicados.
Uma das poucas correlacdes disponiveis na literatura que néo requer informacgdes
do processo, esta apresentada pela Equacao 4.17. A correlacéo foi obtida por Wood
et al. (Kakag et al., 1988), usando dados experimentais de 31 trocadores obtidos por
Eckels.

C

0,75
h, = exp6,092+ 288 |[fpi([D)—ej (t pi)2® | L, (4.17)
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onde:

« h¢ é a condutancia térmica de contato;
« té aespessura da parede do tubo;

e D € o diametro externo do colar;

« fpi € o numero de aletas por polegada;
e Deé o didmetro externo do tubo; e

2 .

| (4.18)

Para a correlacdo 4.17, 50% dos pontos de ensaio apresentaram 20% de
incerteza. A condutancia térmica de contato média obtida nos ensaios é de 2500
Btu/(h.ft>.F) [14195,6 W/m2K], podendo ser utilizada em caso s onde a resisténcia de
contato ndo possa ser levantada experimentalmente ou pela correlacdo, por falta de

informacdes necessarias.

4.1.5 Trocadores de calor com superficies molhadas

Em algumas aplicacbes de trocadores compactos, como evaporadores de
sistemas de condicionamento de ar e de refrigeradores domésticos frost-free, as
aletas podem ficar em temperaturas mais baixas que a temperatura de orvalho do ar,
que neste caso é o fluido externo. Assim, haveria condensacédo de parte do vapor
d’agua contido no ar na superficie externa de troca de calor. O trocador, neste caso,
opera sob condi¢des de resfriamento e desumidificacdo. Dependendo de variacdes
de temperatura do fluido interno, somente parte do trocador pode ficar molhado.

A presenca de agua na superficie afeta a transferéncia de calor de trés
maneiras (Kakag, 1991):

« A agua condensada aumenta a transferéncia de calor convectiva do ar a
superficie das aletas. Este aumento se da, devido a agua condensada formar

irregularidade na superficie lisa da aleta;
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e A presenca de um filme de agua na superficie da aleta acrescenta outra
resisténcia térmica a conducao de calor;

« Devido a condensacdo de vapor d’agua do ar das aletas influenciar no calor
trocado, a diferenca de concentracdo de vapor é também um potencial motriz

para a transferéncia de calor.

Embasando-se neste ultimo item, um enfoque diferente pode ser usado em
analises de trocadores molhados. Threkeld (1970) define o coeficiente global de
transferéncia de calor em termos de uma diferenca de entalpia, ao invés de
diferenca de temperatura. A diferenca média de entalpia é calculada a partir da

diferenca de entalpia média logaritmica, definida pela Equacé&o 4.19.

(4.19)

onde i € is S80, respectivamente, as entalpias do ar de entrada e saida do trocador e
ic e i3 sdo, respectivamente as entalpias ficticias do ar saturado a temperatura do
refrigerante de entrada e de saida. A diferenca de entalpia média logaritmica foi
deduzida para contra-corrente pura e € restrita para 0s casos onde a mudanca de
temperatura do refrigerante é pequena, ideal para trocadores pequenos com
pequena perda de carga. Mas a Equagéo 4.19 é ainda precisa para trocadores tubo-
aletados de corrente cruzada.

A taxa de transferéncia de calor (q,, ) pode ser obtida pela Equagéo 4.20.

Oov =U AN, (4.20)

onde U, € 0 coeficiente global de transferéncia de calor para trocadores de calor
tubo-aletados operando sob condicbes de resfriamento e desumidificacdo e é
expressado em W / m2 (kg/J) ou kg / m2 s. Threkeld (1970) deduziu o coeficiente
global para um trocador tubo-aletado molhado pela Equacao 4.21, desprezando a

resisténcia térmica a conducao na parede do tubo:
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1 1
= = , (4.21)
* R/ +R;+R, Db A, N ym@— @) . Bwm
Aihi he(Ap,o /Af + (pf) he
onde
e by [J/ kg K] é definido por:
'S _iS
b, =, (4.22)

onde i; e i’sdo as entalpias do ar saturado nas temperaturas do tubo (t;) e do
refrigerante (t,);

+ bym € 0 coeficiente angular da relacdo i° =a +bt®°para a pressdo atmosférica
local e temperatura média do filme d’agua [J / kg K].

e ¢ € a eficiéncia da aleta sob condi¢des de resfriamento e desumidificacéo; e

« he é 0 coeficiente de transferéncia de calor por convecg¢do para uma superficie
Uamida [W / m2 K].

4.2 Modelos propostos para o evaporador

Nota-se na revisdo bibliografica, que o método mais utilizado para projeto e
modelagem de trocadores compactos, utiliza diversos parametros de dificil obtencéo.
A configuracdo de tubos e aletas que pretende-se modelar constitui de tubos
circulares com aletas continuas corrugadas e recortadas, onde os recortes possuem
uma geometria singular. Para esta configuracdo, ndo ha correlacdo para obtencao
do fator de Colburn na literatura e ndo h4 maneira de obté-la sem o desenvolvimento
de uma bancada apropriada. No caso de ter de usar uma correlacdo obtida para
uma configuracdo parecida, geram-se incertezas nos resultados que ja sdo da
ordem de 15%.



Capitulo 4: Modelagem dos Trocadores de Calor 65

O método analitico depende ainda de correlacdes empiricas para obtencdo da
resisténcia térmica de contato e do coeficiente de conveccdo para o fluido interno;
correlagdes para célculo deste ultimo sdo apresentadas em Kakacg et al. (1988) e
possuem incertezas da ordem de 20% quando comparada aos dados experimentais.

Este cenario motiva a trabalhar no desenvolvimento de correlagfes retiradas da
analise do evaporador operando no sistema de condicionamento de ar a ser
modelado, j& que existia a possibilidade de utilizar um calorimetro psicrométrico®
para a realizacdo dos ensaios. O objetivo é desenvolver modelos ainda

relativamente precisos e mais simples de serem obtidos e aplicados.

O objetivo dos modelos € o mesmo relatado por Cecchini e Marchal (1991).
Os modelos ndo descrevem fendbmenos e operacdes detalhadas no evaporador,
mas caracteriza-o com um namero reduzido de dados experimentais. Os modelos
devem ser utilizados em codigos numeéricos que integram os componentes de ciclos
de compressdo a vapor. Os cddigos numeéricos podem ser utilizados para obter
tabelas de performance de sistemas de condicionamento de ar, investigar a
influéncia do tamanho ou caracteristicas de componentes (compressor, capilar,
trocadores, etc.) e serem integrados com programas de simulacdo térmica de

ambientes.

Os modelos desenvolvidos baseiam-se no enfoque proposto por Threkeld
(1970) em analises de trocadores molhados, sendo utilizados dois métodos de
modelagem, que serdo apresentados a seguir. O modelo semi-empirico (item 4.2.2)
teve como ponto de partida o trabalho de Corréa et al. (1998) que utiliza as
Equacbes 4.36, 4.38, 4.49 e 4.50 para modelar o evaporador e o condensador de
um condicionador de ar. Corréa et al. (1998) obtém U.,A; € Uc4A; para as condigdes
nominais declaradas pelo fabricante e utiliza-os como constantes para outras

condi¢cbes de temperatura.

Os modelos propostos neste trabalho foram desenvolvidos através da analise
de um condicionador de ar doméstico do mercado nacional de capacidade de
refrigeracdo nominal igual a 10000Btu/h, que utiliza como fluido refrigerante o HCFC-
22.
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4.2.1 Modelo empirico para o evaporador

Com o objetivo de desenvolver um modelo mais simples e ainda preciso,
foram realizados 47 ensaios em um condicionador de ar doméstico. O objetivo é o
desenvolvimento de uma correlacdo empirica, capaz de prever o desempenho do

evaporador em qualquer condicédo de operacao.

O modelo desenvolvido necessita de no minimo 5 caracteristicas de
desempenho, retiradas de ensaios experimentais, para determinar o estado do ar de
insuflamento, vazéo de ar de insuflamento e capacidade de refrigeracao.

ApoOs dezenas de ensaios sob diversas condicdes ambientes, encontrou-se
uma interessante correlacdo empirica que relaciona a entalpia do ar de entrada no

evaporador, ine , & entalpia do ar do ambiente externo, iexe, € @ entalpia do ar

saturado & temperatura de evaporagéo, i3, , para obter a entalpia do ar de saida do

evaporador, i s, através de uma regressao polinomial. A vazao de ar, Va,im (m3/h), é
obtida por regressdo linear na mesma relacdo. A correlagcdo foi inspirada na

definicdo da efetividade.

A efetividade (¢) de um evaporador € a razdo entre a taxa real de

transferéncia de calor e a taxa maxima possivel de transferéncia de calor.

g= v (4.23)

qmax

Precisa-se definir entdo, a taxa maxima possivel de transferéncia de calor
(Gmax )- Interiormente aos tubos, o fluido de trabalho é o refrigerante HCFC-22 em

evaporacao, portanto a temperatura € constante ao longo do trocador nas condi¢cdes

de projeto. O fluido externo é o ar tmido, como geralmente a temperatura dos tubos

! camaras de ensaio utilizadas para analises de desempenho de sistemas de condicionamento de ar,
cuja descricdo detalhada encontra-se no Capitulo 2.
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e das aletas é menor que a temperatura de orvalho do ar, hd condensacéo de vapor
d’agua nos tubos e aletas do evaporador. A Figura 4.1 apresenta o tipo de

evaporador ensaiado, com seus principais componentes e fluxos cruzados.
S&o caracteristicas deste tipo de trocador de calor conter:
» geralmente, de uma a quatro fileiras de tubos;
» aletas de aluminio de espessura reduzida;
* pequeno espacamento entre aletas (1,2 a 4mm);

» aletas de geometria variada (aletas planas, onduladas, com ou sem

recortes);
» alta densidade de tubos;
* tubos aletados internamente;
* tubos dispostos de um modo a formar um ou mais circuitos;

e como a temperatura de evaporacdao normalmente utilizada é baixa, de 6 a
12C em condi¢bes de projeto, ocorre condensacdo de vapor d'agua,
contido no ar imido do ambiente refrigerado, na superficie das aletas.

Os balancos de energia realizados a seguir estdo sujeitos as seguintes

hipoteses:

» O trocador de calor, em regime permanente, esté isolado de seu ambiente

e a troca de calor ocorre exclusivamente entre os fluidos quente e frio;
» A conducao de calor na dire¢do axial dos tubos é desprezivel;

» As variagdes de energia cinética e potencial sdo despreziveis.

Se q,, for a taxa total de transferéncia de calor entre os fluidos, a aplica¢é@o de

um balanco de energia do lado do ar umido, fornece:
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qev = rha,int (iint,s - iint,e) (4-24)

e do lado do refrigerante:

qev =rhr(ir,s _ir,e)' (4-25)

Estudando o lado do ar, a maxima taxa de transferéncia de calor ocorreria se
0 ar umido tivesse sua temperatura decrescida até a temperatura da superficie dos
tubos, chamada aqui de temperatura de evaporacao (Te,), € ainda no estado de

saturacao. Entao:

qmax = rha,int (iint,e - i:\,te)’ (4-26)
onde i3, € aentalpia do ar saturado na temperatura de evaporagéo. Portanto,

e = (iint,e - iint,s)

(iint,e - i:,te)

(4.27)

qev = sma,int(iint,e - iz,te)' (4-28)

Utilizando-se de alguns conceitos envolvidos nas Equacbes 4.24-4.28,

construiu-se um outro fator, chamado de entalpia caracteristica (i*), definida pela
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Equacado 4.29. A entalpia caracteristica € medida em ensaios experimentais e deve
ser usada como dado de entrada para célculo da entalpia de saida do evaporador.
Com poucos pontos de ensaio € possivel obter, para quaisquer condi¢cdes
ambientes, a taxa de transferéncia de calor, a vazado de ar e o estado psicrométrico

do ar de insuflamento. E necessaria a obtencdo de cinco parametros durante os
eNSaI0S: iinte, lintss Tevs lextes Vaing » ONAE Tey € @ temperatura de evaporagdo e V, , a

vazao volumétrica de ar de insuflamento. A entalpia do ar de saida do evaporador é
calculada pela regressao linear pela relacdo apresentada na Figura 4.8, que

apresenta dados obtidos na analise de um condicionador de ar doméstico.
Para a elaboracdo do modelo, as seguintes hipoteses foram consideradas:
e operacao em regime permanente;

« perda de carga por atrito internamente aos tubos é desprezada;

lints /i3

Iint,s ate

15
1,4 —*

1,3 4
1,2
1,1 4
1 ,
0,9 A
0,8 T T
0 0,5 1 15

i*
|

y = -0,2853x%° + 0,8182x + 0,8151
R?=0,88

Figura 4.8 — Correlagéo para calculo da entalpia do ar de saida do evaporador.

A entalpia caracteristica, i*, é definida da seguinte forma:

i* - (iint,e _iz,te) (429)

(iext,e - i:,te)
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Os fatores que influenciam na quantidade de calor trocado no evaporador
sdo: estados do refrigerante e do ar de entrada do evaporador e vazdes de
refrigerante e de ar. Este novo parametro apresentado, considera as influéncias do
estados dos fluidos pela diferenca de entalpias do numerador. A inclusdo da entalpia
do ar externo no denominador considera a influéncia que este parametro também
possui sobre o estado do refrigerante na entrada do evaporador e sobre a vazéo de
refrigerante, pois, a variacdo da temperatura externa varia a pressdo de
condensacdo e consequentemente varia a vazdo de refrigerante no sistema. A
vazédo de ar é conhecida e serd utilizada para calculo da taxa total de transferéncia
de calor, portanto ndo precisa ser considerada neste parametro.

A correlacdo apresentada na Figura 4.8 mostrou-se consistente

matematicamente, como mostra as seguintes colocacdes:

e um acréscimo da entalpia do ar de entrada, além de influenciar diretamente na
entalpia do ar de saida, causa um acréscimo na eficiéncia de troca térmica no

evaporador, mesmo aumentando também a temperatura de evaporacao;

e um acréscimo da temperatura do ar externo aumentando a entalpia do ar
externo causa acréscimo da temperatura de evaporacdo, prejudicando a

eficiéncia de troca térmica no evaporador e diminuindo a entalpia do ar de saida;

 uma mudanca de componente, por exemplo, tubo capilar, pode aumentar ou
diminuir a temperatura de evaporacao, alterando o valor da entalpia do ar
saturado a temperatura de evaporacdo, pela correlacdo, a entalpia do ar de

saida seria corretamente influenciada.

Os experimentos englobam uma grande faixa de valores para i*, abrangendo

a maioria das aplicacgfes reais. Incluem-se situagdes em que:

* a entalpia do ar do ambiente refrigerado é maior que a entalpia do ar do
ambiente externo, o que pode ocorrer, por exemplo, quando ha uma grande

carga térmica latente na sala;

* h&remocéo de umidade do ar do ambiente refrigerado; e
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* ndo ha remocédo de umidade do ar do ambiente refrigerado.

A vazao massica de ar de insuflamento pode ser considerada constante, mas
para obtencédo de menores erros na capacidade de refrigeracédo, a vazao volumétrica
de ar de insuflamento também pode ser obtida como funcdo de i*. Isto é possivel
porque a entalpia caracteristica representa a quantidade de calor trocado no
evaporador e portanto a quantidade de calor latente trocado. A vazao volumétrica é
inversamente proporcional a entalpia caracteristica, porque quanto maior a troca
latente, maior é quantidade de agua que adere as superficies das aletas,
aumentando a resisténcia ao fluxo de ar que passa através das aletas e diminuindo
a vazao de ar. A Figura 4.9 apresenta a relacdo com os dados obtidos na presente
andlise. Para o evaporador ensaiado, a=-0,027 , b=0,1485 com coeficiente de

correlacdo R2=0,77.

Var =ai*+b

0,150
0,145 -
0,140 4
0,135 4
0,130 A
0,125 4
0,120 4
0,115 4
0,110 4
0,105 4
0,100 \ \ \ \ \ \ i*
0,1 0,3 0,5 0,7 0,9 11 1.3 15

Var

Figura 4.9 — Correlagédo para calculo da vazéo do ar de insuflamento.

Para casos em que haja necessidade de sua obtencédo, a temperatura de
insuflamento, Ti.s, deve ser obtida através do Fator de Calor Sensivel, FCS, funcdo
de FCS'. Por definicdo, o FCS é a razéo da carga térmica sensivel pela carga
térmica total. Aplicado no condicionador de ar, o FCS € a razdo da capacidade de
refrigeracdo sensivel pela capacidade de refrigeracéo total (sensivel mais latente).
Nos mesmos ensaios utilizados para retirar a correlagéo para a obtencao da entalpia

do ar de saida do evaporador, deve-se retirar as correlacdes para vazao de ar e
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FCS. O FCS’ diferencia-se do FCS pela substituicdo da temperatura de saida do

evaporador no numerador da Equacgéao 4.30 pela temperatura de evaporagédo, que

seria a minima temperatura atingivel pelo ar de saida. O FCS e o FCS’ séo definidos

pelas Equacdes 4.30 e 4.31, respectivamente.

FCS = CIO(Tint,e B Tint,s).

(Iint,e - Iint,s)

Onde:
» Cpé€ o calor especifico do ar;
« Tiwe € a temperatura do ar de entrada no evaporador;

e Tints € atemperatura do ar de saida do evaporador.

_Sp (Tint,e - Tev)

FCS'=— - .
(Iint,e _Iint,s)

(4.30)

(4.31)

A Figura 4.10 apresenta a relagcdo com os dados obtidos na presente andlise.

Para o evaporador ensaiado, a=0,9659 e b=-0,1632, com coeficiente de correlagao

R2=0,988.

O FCS’ pode ser calculado facilmente com os dados de entrada (dados

disponiveis) e através dele, tira-se a correlacdo para calcular o FCS, e entédo pode-

se calcular a temperatura do ar de saida do evaporador e definir o estado

psicrométrico do ar umido de insuflamento.
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1,40

FCS=aFCS'-b

1,20 /’
1,00 /

0,80

FCS

0,60 - g
*
0,40 -
0,20 -
0,00 ‘ ‘ ‘ : FCS'
0,50 0,70 0,90 1,10 1,30 1,50

Figura 4.10 — Correlacdo para célculo do Fator de Calor Sensivel.

Um evaporador ideal teria a=1 e b=0.

4.2.1.1 Resultados do modelo empirico para o evapor  ador

A precisdo do modelo é satisfatéria, apesar de nao prever detalhadamente os

fendbmenos envolvidos em um evaporador.

A Figura 4.11 apresenta os erros relativos entre a taxa de transferéncia de
calor no evaporador medida e prevista pelo modelo em 47 pontos de ensaio. A
maioria dos pontos de ensaio estdo entre 5% de erro relativo a taxa de transferéncia

de calor medida.
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Figure 4.11 — Erros relativos para calculo da taxa de transferéncia de calor.

A Figura 4.11 mostra que os resultados obtidos através das correla¢des das
Figuras 4.8, 4.9 e 4.10 s&o precisos guando se mantém as mesmas caracteristicas
do condicionador de ar ensaiado e modelado. A seguir sera verificada a influéncia da

modificacdo do tubo capilar na exatidao dos resultados obtidos pelo modelo.

Como o modelo para o evaporador foi obtido em um condicionador de ar e
possui como dado de entrada a temperatura do ambiente externo que considera
influéncias do condensador, o modelo de evaporador apresentado nédo é totalmente
independente. Portanto, deve ser utilizado, principalmente, para a modelagem do
préprio condicionador de ar ensaiado, o que € o objetivo final do presente trabalho.
Mas, a possibilidade de efetuar uma mudanca no comprimento do capilar, no
programa com os componentes do ciclo integrados, € interessante. Portanto, a
independéncia do modelo do evaporador em relagcdo aos outros componentes do
condicionador de ar foi verificada. Foram feitos ensaios com tubos capilares de
diferentes comprimentos, variando-se a vazdo 10% e 20% abaixo e 10% e 20%
acima da nominal. A carga de gas foi reajustada para cada caso, com
superaquecimento de 5T na condicdo normalizada de ensaio. Os erros relativos
entre a taxa de transferéncia de calor no evaporador medida e prevista pelo modelo
ficaram maiores, mas ainda satisfatérios, como apresentados na Figura 4.12, onde
53,19% dos pontos estdo dentro da faixa de 10% de erro e 85,1% dos pontos na

faixa de 20% de erro. Para os mesmos pontos de ensaio, a Figura 4.13 apresenta
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0s erros relativos entre as temperaturas do ar de saida do evaporador calculadas e

medidas e a Figura 4.14 mostra os erros relativos entre as vazfes de ar de saida do
evaporador calculadas e medidas.

50
40
30
—~ *
S 20 hd 8 ®
o | ¢ ,® * &
> 10 . 4
< 0 ,—’._._“—“L—.LQ;
O L 4 ¢ L J
= 10| & 00004 0T &
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Figura 4.12 — Erro relativo para calculo da taxa de transferéncia de calor no evaporador.
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Figura 4.13 — Erro relativo para calculo da temperatura de insuflamento.

Notou-se que variando a vazéo de refrigerante (variando o tubo capilar), ndo

ha tendéncia que possa ser corrigida para reduzir os erros. Apenas houve aumento
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da dispersao dos pontos, causando os erros apresentados nas Figuras 4.12, 4.13 e
4.14.
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-20
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Figura 4.14 — Erro relativo para calculo da vazao volumétrica de ar.

Considera-se que a correlacdo apresentada possui precisdo satisfatoria, pois,
h& grande variacdo da condi¢do de transferéncia de calor no evaporador. Conforme
as condicbes ambientes, a superficie externa de troca de calor pode ficar
inteiramente seca, parcialmente molhada ou totalmente molhada, variando muito o
Fator de Calor Sensivel. Além disto, 0 nimero de parametros de entrada para o
modelo é reduzido. Nota-se que os maiores erros encontrados para calculo da taxa
de transferéncia de calor no evaporador ocorrem em casos em que a temperatura de
orvalho do ar de entrada do evaporador € menor ou muito proxima a temperatura de

evaporacao.

4.2.2 Modelo semi-empirico para o evaporador

Utilizando-se agora, com mais énfase, o enfoque proposto por Threkeld

(1970) que define o coeficiente global de transferéncia de calor em termos de uma
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diferenca de entalpia, definida pela Equagéo 4.19, desenvolveu-se o modelo semi-

empirico: com pequenas aproximacdes, a taxa de transferéncia de calor (q,,) pode

ser obtida pela Equacéo 4.20. Deste modo, a efetividade do evaporador pode ser
expressa pela Equacao 4.32, mantendo o conceito da Equacgéo 4.23.

g = JevAilin (4.32)

ma (iint,e - iZ,te )

Substituindo Aiy, pela sua definicdo apresentada na Equacdo 4.19 e considerando
iguais as entalpias ficticias do ar saturado a temperatura do refrigerante de entrada e

de saida, tem-se:

_ UevAt [(iint,e - i:,te) - (iint,s - i:l,te )]

= DevAillime (4.33)
m{(('ls_'))}mo ~ize)
onde
¢ = (iint,e - iint,s) (4_34)

(iint,e - i:,te)
portanto, substituindo a Equacéo 4.34 na Equacao 4.33:

= exp{%} (4.35)
m

a

UevAt =10 UevAt - |n|:(iint,e B ig,te):| 0 (iint,e - i:,te)
|n|:(iint,e - iz,te):lm m, (iint,s - i:,te) (iint,s - i:,te)
a

(iint,s - i:,te)
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onde
1_ €= (iint,s - i:,te) (4.36)
(iint,e - iz,te)
portanto:
L e | (4.37)
(1 - 8) m,

e=1- exp{ — U,e"At } : (4.38)
Substituindo a Equacédo 4.36 na Equacédo 4.38, obtém-se:

(nts ~late) — exp|:_ UevAt} , (4.39)

(iint,e - i:,te) r'na

portanto:

(4.40)

U A. =—-m Inl:(iint,s_iz,te):|
ev/\t — a7/~ |-

(iint,e - i:,te)
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O termo U /A; da Equacéo 4.40 pode ser obtido experimentalmente, definindo
o modelo que necessita de no minimo 3 caracteristicas de desempenho, retiradas de

ensaios experimentais, para calcular a taxa de transferéncia de calor no evaporador.

E necessaria a obtencdo de 4 parametros durante 0S ensaios: inte, iints, Tevs Vain -

Obtidos estes parametros, pode-se entdo, calcular o termo Ug/A; pela Equagéo 4.40
para os pontos de ensaios realizados. Em seguida, pode-se calcular a efetividade do

evaporador pela Equacéo 4.38 e a taxa de transferéncia de calor pela Equacéo 4.41.

O valor de Ue/A; médio obtido dos ensaios pode ser utilizado para prever o
desempenho do evaporador; este método foi utilizado por Corréa et al. (1998). Com
o objetivo de reduzir os erros da capacidade total calculada pelo modelo,
correlacionou-se o termo Ug/A; com a entalpia do ar de entrada do evaporador, um
dado de entrada para o modelo, assim, os erros da taxa de transferéncia de calor
calculada pelo modelo foram reduzidos em mais de 50%. A correlagdo obtida esta
apresentada na Figura 4.15. A analise foi realizada na mesma amostra de

condicionador de ar utilizada no modelo empirico.

300

250 +

200 +

150
PY *
y = -0,0171x% - 0,4274x + 259,62 \
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iinte [J/kg]

Figura 4.15 — Correlag&o para obtencéo de Ug A

O modelo foi analisado sobre os mesmos pontos de ensaios do modelo

empirico. Como ja foi dito, sdo ensaios em um condicionador de ar com diferentes
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tubos capilares e sobre uma grande faixa de condicdes ambientais. Em 41 dos 49
pontos de ensaio, houve condensacgéo de vapor d’dgua no evaporador. A correlacao
apresentada na Figura 4.15 utiliza estes 41 pontos. Para os pontos em que ndo ha
troca de calor latente, o valor de Ue/A;, na maioria destes pontos, € superestimado
por causa da menor diferenca das entalpias de entrada e saida do evaporador
nestes casos, causando erros de até 40% no Ug /Ai. Mas como a entalpia de entrada
€ relativamente baixa nestes casos, onde o ar possui baixa umidade, o modelo
calcula valores da taxa de transferéncia de calor no evaporador mais baixos que o
real na ordem de 10% de erro. Nestes casos, em que a temperatura de orvalho do ar
de entrada € menor que a temperatura de evaporagdo, 0s erros podem ser
corrigidos sistematicamente para minimiza-los. Na presente analise estes erros

foram corrigidos sistematicamente.

Apés a obtencéo da correlagcdo para alguns pontos de ensaio, pode-se obter
aproximadamente, o valor de Ue/A; para quaisquer condigcbes ambientes e calcular a
efetividade do evaporador através da Equacao 4.38. A taxa de transferéncia de calor

pode, entéo, ser calculada pela Equacéo 4.41.

c.]ev = sma(iint,e - iz,te) . (4-41)

A vazdo de ar utilizada para calculo da taxa de transferéncia de calor foi a
vazado meédia medida nos ensaios, mas pode-se utilizar o mesmo método do modelo
empirico para reduzir erros. O estado do ar de insuflamento pode ser determinado

pelo modelo proposto pela correlagéo da Figura 4.10.

A Figura 4.16 apresenta os erros relativos entre a taxa de transferéncia de
calor medida e prevista pelo modelo em 49 pontos de ensaio, onde 95,92% dos
pontos estdo dentro da faixa de 10% de erro. Se fosse utilizado um Ug/A; médio,
51,02% dos pontos estariam dentro da faixa de 10% de erro e 85,7% dos pontos
estariam dentro da faixa de 20% de erro. Resultados muitos similares aos obtidos

com o uso do modelo empirico.
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Informacdes sobre estes pontos de ensaios estdo mostradas no Apéndice D,
Tabela D.1.
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Figura 4.16 — Erro relativo para calculo da taxa de transferéncia de calor no evaporador.

O evaporador modelado possui a area total de troca de calor igual a 5,85
metros quadrados. Portanto, podem-se obter os valores do coeficiente global obtidos
em todos os pontos de ensaio dividindo os valores de Ug/A; da Figura 4.15 pela area

total de troca de calor. A Figura 4.17 apresenta os resultados:
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Figura 4.17 — Valores encontrados para o coeficiente global de transferéncia de calor no evaporador.
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4.3Modelos para o condensador

O condensador do condicionador de ar estudado possui as mesmas
caracteristicas construtivas do evaporador. Sua capacidade de troca térmica
geralmente é maior que a do evaporador, pois 0 refrigerante precisa dissipar a
energia recebida no evaporador e no compressor. A Equacédo 4.42 apresenta o
balanco de energia no refrigerante sobre o ciclo da Figura 1.2, isolando o calor

cedido no compressor:

Qod = mr(i6 _is): mr(iZ _i9)+mr(i6 _iz)- (4.42)

A modelagem matematica do condensador também é uma tarefa dificil de ser
executada e necessita do mesmo método de andlise do evaporador, porém, ndo ha
condensacéao de vapor d’agua do ar umido na superficie das aletas, o que facilita um

pouco.

Do mesmo modo que o evaporador, tem-se 0 objetivo de desenvolver um
modelo empirico e um semi-empirico, consistentes matematicamente, capaz de
prever o desempenho do condensador em qualquer condicdo de operacdo. Os
ensaios que visam pesquisar as correlacbes empiricas para o condensador sdo
realizados simultaneamente com os do evaporador, portanto poucos ensaios em
calorimetro apropriado sédo suficientes para as modelagens tanto do evaporador

quanto do condensador.

Os modelos do condensador também ndo descrevem fendbmenos e operacdes
detalhadas, mas caracterizam-no com um numero reduzido de dados experimentais.
Os modelos devem ser utilizados em codigos numéricos que integram oS

componentes de ciclos de compressao mecanica a vapor.
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4.3.1 Modelo empirico para o condensador

Apbés 34 ensaios sob diversas condicbes ambientes, encontraram-se e
analisaram-se algumas correlacdes empiricas capazes de modelar o condensador. A
correlacdo em que mais se obteve sucesso, relaciona a temperatura do ar de
entrada no condensador, Texe , @ temperatura do ar do ambiente interno, Tine, € @
temperatura de condensacdo, T.y, para obter a temperatura do ar de saida do

condensador, Teyx: s, através de uma regressao polinomial.

A correlacdo foi inspirada na correlacdo obtida para o evaporador. No
condensador, interiormente aos tubos, o fluido de trabalho € o refrigerante HCFC-22
em condensacao, consequentemente ao longo de quase todo o trocador, o

refrigerante flui a temperatura constante. O fluido externo é o ar mido.

Os balancos de energia realizados a seguir estdo sujeitos as seguintes

hipoteses:

e O trocador de calor esta isolado de seu ambiente e a troca de calor ocorre

exclusivamente entre os fluidos quente e frio;
* A conducao de calor na direcao axial dos tubos €é desprezivel,

» AsvariacOes de energia cinética e potencial sdo despreziveis.

Se q.4for a taxa total de transferéncia de calor entre os fluidos, a aplicacéo de

um balanco de energia do lado do ar umido, fornece:

ch = r.na,extcpu (Text,s - Text,e)' (4-43)

e do lado do refrigerante:
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ch =rhr(ir,s _ir,e)' (4-44)

Estudando o lado do ar, a maxima taxa de transferéncia de calor ocorreria se
0 ar umido tivesse sua temperatura acrescida até a temperatura da superficie dos

tubos, chamada aqui de temperatura de condensacgéo (Tq). Entdo:

qmax = rha,extcpu (Tcd - Text,e)' (4.45)

A efetividade seria definida pela expresséo 4.46:

- (Text,s - Text,e) (4.46)
(Tcd - Text,e)
e
ch = Ema,extcpu (Tcd - Text,e)' (4-47)

Com poucos pontos de ensaio € possivel obter, para quaisquer condicbes
ambientes, o calor cedido no condensador e o estado psicrométrico do ar de saida.

E necessaria a obtencdo de cinco parametros durante 0s ensaios: Texte, Texts: Tcds

Tinte € Vaeq, Onde Teg € a temperatura de condensacdo e Va,ext a vazdo

volumétrica de ar umido que atravessa o condensador. A temperatura do ar de
saida do condensador é obtida de uma regressdao nado linear pela relacédo
apresentada na Figura 4.18, que contém dados obtidos na analise de um

condicionador de ar domeéstico.

Para a elaboracdo do modelo, as seguintes hipoteses sédo consideradas:
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e oOperacao em regime permanente;

« perda de carga por atrito internamente aos tubos é desprezada;

Text,s(Text,e

1,65

16 1 Text,s= Texte(@T*? + bT* + C)®
1,55 /
15
P
1,45
1,4
1,35 /’
1,3 A 00/0

1,25

12 ‘ ‘ : ‘ ‘ ™

0,4 05 0,6 0,7 0,8 09 1

Figura 4.18 - Correlacdo para a temperatura do ar de saida do condensador.

A temperatura caracteristica, T*, apresentada na Figura 4.18, é definida da

seguinte forma:

T* = (Tcd - Text,e) . (4.48)

[« int,e

Para o condensador ensaiado, encontrou-se a=0,52943, b=0,0447 e c=1,1341
com um coeficiente de correlacdo R?=0,868, para a equacdo mostrada na Figura
4.18.

Uma analise analoga ao evaporador pode ser feita, os fatores que influenciam
na quantidade de calor trocado no condensador sédo: estados do refrigerante e
temperatura do ar ao entrarem no condensador e vazdes de refrigerante e de ar.
Este novo parametro apresentado para analise de um condensador, considera as
influéncias dos estados dos fluidos pela diferenca de temperatura do numerador. A

inclusdo da temperatura do ar interno no denominador considera a influéncia que



Capitulo 4: Modelagem dos Trocadores de Calor 86

este parametro também possui sobre o estado do refrigerante na entrada do
condensador e sobre a vazdo de refrigerante, pois, a variagdo da temperatura
interna varia a pressao de evaporacdo e consequentemente varia a vazado de

refrigerante no sistema.

7z

A correlagcdo apresentada é fisicamente consistente, considerando os

seguintes fatores:

. um acréscimo da temperatura do ar do ambiente interno (Tine), Causa um
acréscimo na temperatura de condensacao. Acréscimos na temperatura de
condensagdo aumentam a diferenca de temperatura entre fluidos,
aumentando a troca térmica e aumentando Tex s A correlacdo corresponde a

tendéncia citada.

. um acréscimo da temperatura do ar de entrada do condensador diminui a
diferenca de temperatura entre fluidos, prejudicando a eficiéncia de troca no
condensador, mesmo causando também um acréscimo na temperatura de

condensacao.

Os experimentos englobam uma grande faixa de valores para T*, abrangendo
toda a faixa de aplicacbes domeésticas. Considerou-se uma variagdo para a
temperatura do ar de entrada do condensador de 20 a 45<C.

ApOs obtida a correlacdo, pode-se obter a temperatura do ar de saida do
condensador. Considerando a vazdo massica de ar sendo constante no
condensador, pode-se calcular a taxa total de transferéncia de calor no condensador
pela Equacéo 4.43.

A Figura 4.19 apresenta os erros relativos entre a taxa total de transferéncia
de calor medida e prevista pelo modelo em 34 pontos de ensaio, onde 79,41% dos

pontos estdo dentro da faixa de 10% de erro.
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Figura 4.19 - Erro relativo para célculo da taxa de transferéncia de calor no condensador.

4.3.2 Modelo semi-empirico para o condensador

De um modo similar ao modelo semi-empirico para o evaporador, deduz-se a

efetividade do condensador como:

€= ch - UchtATln
Omax le’n (Tcd - Text,e)
onde
ATLN - (Tcd - Text,e) - (Tcd - Text,s)

| l:(Tcd - Text,e ):I
n - - =
(Tcd - Text,s )

(4.49)

(4.50)

logo, com um pouco de algebra e utilizando-se a definicdo da Equacao 4.46, faz-se:
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e=1l-exp M (4.51)
MaCpa
e
Tog-T
UCdAt = man’a |n|:_|_Cd_—TeXt’e:| . (452)
cd ext,s

O termo UgA: da Equagao 4.52 deve ser obtido experimentalmente, com 3
caracteristicas de desempenho pode-se calcular o UcgA; médio no condensador. E

necessaria a obtengdo de 4 paradmetros durante 0s ensaios: Texe, Textss Tcds Vaext-

Obtido U4A:, pode-se calcular a efetividade do condensador pela Equacédo 4.51 e a
taxa de transferéncia de calor pela Equacédo 4.53. A vazdo massica de ar medida
durante os ensaios pode ser considerada constante na modelagem. A Figura 4.20
apresenta os valores de UgA: obtidos durante todos os ensaios. A area total de

troca de calor do condensador € igual a 9,95 metros quadrados.

ch = Emacp,a(Tcd - Text,e) (4.53)

A Figura 4.21 apresenta os erros relativos entre a taxa de transferéncia de
calor medida e prevista pelo modelo em 33 pontos de ensaio, onde 90,9% dos
pontos estdo dentro da faixa de 10% de erro. Informacdes sobre estes pontos de

ensaios estdo mostradas no Apéndice D, Tabela D.2.

Os modelos apresentados para o condensador podem ser usados em
condensadores resfriados a ar e em condicdes de regime permanente. Foi analisado
um condensador tubo-aletado ar-refrigerante usado em um condicionador de ar
doméstico, mas trabalhos futuros poderdo ser realizados a fim de avaliar a

aplicabilidade do modelo em demais tipos de sistemas.
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Figura 4.20 — Valores medidos de U 4A;.
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Figura 4.21 — Erro relativo entre a taxa de transferéncia de calor média e calculada no condensador.

4.4 Verificacdo dos modelos num segundo condicion ador de ar

Todos os modelos apresentados no item 4.4 sao aplicados a um
condicionador de ar de 12000 Btu/h do mercado nacional para uma segunda
avaliacdo. Foram obtidos 6 pontos de ensaio, retirando-se dados tanto do

evaporador quanto do condensador. A seguir, estdo apresentados as correlacdes e
seus erros encontrados na modelagem.
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4.4.1 Modelo empirico para o evaporador

Através dos seis pontos de ensaio, obtém-se a correlacdo apresentada na
Figura 4.22. Os pontos de ensaio abrangem uma faixa de valores de entalpia
caracteristica mais estreita que na correlacdo obtida na Figura 4.8. Aconselha-se
gue os pontos abranjam uma faixa mais ampla como na Figura 4.8. Para verificacéo
dos erros relativos encontrados dos valores calculados em relacdo aos valores
medidos, apresentados na Figura 4.23, ndo ha dificuldade, mas para casos em que
o valor da entalpia caracteristica € maior que 0,7, a correlagdo encontrada pode

causar maiores erros devido a falta de pontos de ensaio.

iint,s/ iSa,te

1,3

1,25

1,2 4

1,15 -

11 ‘/.‘—’f ARG
1,05

1

0,95

0,9 T T T T
0,2 0,3 0,4 0,5 0,6 0,7

I*

y =-1,1776x° + 1,1526x + 0,8420
R? = 0,7504

Figura 4.22 — Correlagédo para célculo da entalpia do ar de saida do evaporador.

A Figura 4.23 apresenta 0s erros relativos entre os valores calculados e
medidos da taxa de transferéncia de calor no evaporador, neste caso, a taxa de
total de calor foi calculada com as vazdes de ar obtidas experimentalmente.

A Figura 4.24 apresenta os erros relativos entre os valores calculados e
medidos da taxa de transferéncia de calor no evaporador, mas utilizando a
correlagédo obtida para calculo da vazéo de ar de insuflamento. Observa-se que a
correlacdo da vazdo de ar aumenta significativamente os erros. Todas as figuras
anteriores, deste capitulo, que apresentam erros relativos para calculo das taxas de
transferéncia de calor nos trocadores de calor, utilizam resultados calculados com
valores de vazdo de ar obtidos com as correla¢des, portanto ja englobam os erros

para calculo da vazao de ar através do trocador.
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Figure 4.23 — Erros relativos para céalculo da taxa de transferéncia de calor no evaporador.

6 +— Média = 3,44 .
41 Desv. Padrao = 2,38

Erro relativo (%)
o

Pontos de ensaio

Figure 4.24 — Erros relativos para célculo da taxa de transferéncia de calor no evaporador com 0 uso

da correlagéo para calculo da vazao de ar.

A Figura 4.25 apresenta a correlacdo encontrada para calculo do fator de
calor sensivel aproximado que é utilizado para obtencdo da temperatura do ar de

saida do evaporador. Os erros sédo apresentados na Figura 4.26. Observa-se mais
uma vez que a correlacao é precisa.
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Figure 4.25 — Correlacgédo obtida para calculo do fator de calor sensivel aproximado.
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Figure 4.26 — Erro relativo para calculo da temperatura de insuflamento.

4.4.2 Modelo semi-empirico para o evaporador

A Figura 4.27 apresenta a correlacdo para calculo aproximado de Ue/A; do
evaporador ensaiado. Através do célculo deste parametro, como foi mostrado no
item 4.2.2, pode-se calcular a efetividade do evaporador e a taxa total de
transferéncia de calor com o0 uso da vazao massica de ar média obtida nos ensaios.

Os erros relativos entre valores calculados e medidos da taxa total de transferéncia
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de calor no evaporador estdo apresentados na Figura 4.28. A area total de troca de
calor deste evaporador € de 9,80 metros quadrados. Os coeficientes globais de
transferéncia de calor para superficies Umidas calculados para o evaporador do
condicionador de 12000Btu/h sdo de magnitude similares aos encontrados para o
evaporador do 10000Btu/h.
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30 35 40 45 50 55 60 65 70

i int,e

Figura 4.27 — Correlacdo para obtencdo de Ug A
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o

Pontos de ensaio

Figura 4.28 — Erros relativos para calculo de Ug/A..

Para este condicionador de ar, o uso do modelo semi-empirico resulta

maiores erros em relacdo ao modelo empirico.
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4.4.3 Modelo empirico para o condensador

Para a aplicacdo do modelo empirico do condensador, retirou-se a correlacao
para calculo da temperatura de saida do condensador como funcéo da temperatura
caracteristica, apresentada na Figura 4.29. Através dela, pode-se calcular a taxa de
transferéncia de calor no condensador com o uso da vazao massica de ar média
obtida nos ensaios. A Figura 4.30 apresenta os erros relativos da taxa calculada em
relacdo a taxa medida. Nota-se que 100% dos pontos estdo dentro da faixa de 10%

de erro.

1,8

1q y = -3,6701x° + 4,9887x - 0,2157
’ R?=0,7802

1,6

Text,s/Text,e
[
3]
*
*
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] 1,4 -—
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1 \ \ \ \ \
0,45 0,5 0,55 0,6 0,65 0,7 0,75
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Figura 4.29 — Correlagéo para a temperatura do ar de saida do condensador.
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Figura 4.30 — Erros relativos para céalculo da taxa de transferéncia de calor no condensador.
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4.4.4 Modelo semi-empirico para o condensador

A Figura 4.31 apresenta a correlacdo para calculo aproximado de Uc4A; do
condensador ensaiado. Este parametro € necessario para calculo da efetividade e
da taxa total de transferéncia de calor no condensador com o0 uso da vazdo massica
de ar média obtida nos ensaios. Os erros relativos entre valores calculados e
medidos da taxa total de transferéncia de calor no evaporador estdo apresentados
na Figura 4.32, onde 83,3% dos pontos estao dentro da faixa de 10% de erro, mas a

média dos erros é ainda menor do que a encontrada no modelo empirico. O

desempenho dos dois modelos sdo muito parecidos durante a modelagem deste

condensador.
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Figura 4.31 — Valores medidos de U A:.
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Figura 4.32 — Erro relativo entre a taxa de transferéncia de calor média e calculada no condensador.
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7

A area total de troca de calor deste condensador € de 11,13 metros
quadrados. Portanto, dividindo os valores de U, A: da Figura 4.31 pela érea,
calculam-se os valores de Uy obtidos nos ensaios, mostrados na Figura 4.33. Os
valores do coeficientes globais de transferéncias de calor encontrados para o
condensador do 12000Btu/h sdo, em média, 10W/m2K maiores que os encontrados
para o condensador do 10000Btu/h.

60
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— 50
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Figura 4.33 — Valores medidos de U.

4.5 Discussodes gerais

Foram aplicados dois métodos de modelagem tanto para o evaporador quanto
para o condensador. Para o condicionador de ar de 10000Btu/h, os métodos
semi-empiricos forneceram melhores resultados, quando comparados a dados
experimentais. Ja para o condicionador de ar de 12000Btu/h, os métodos empiricos
forneceram melhores resultados. Sugere-se entdo compara-los em demais
condicionadores de ar, pois, os dados de entrada dos modelos sédo praticamente os

mesmaos.
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A vantagem dos meétodos semi-empiricos € a de fornecer valores de

parametros fisicos que podem ser (teis ao usuario.

Os modelos apresentados podem ser usados em evaporadores e
condensadores de sistemas de condicionamento de ar resfriados a ar e em
condi¢cbes de regime permanente. Foram analisados evaporadores tubo-aletados ar-
refrigerante usado em condicionadores de ar domésticos, mas trabalhos futuros
poderdo ser realizados a fim de avaliar a aplicabilidade do modelo em demais tipos

de sistemas.

O modelos apresentados reduzem muito o numero de parametros para
caracterizar um trocador de calor compacto, comparando-os com modelos
matematicos. A Figura 4.34 apresenta esquematicamente o condicionador ensaiado
e gque se faz desnecessario o desenvolvimento de alguns modelos: motor elétrico -
ventilador radial (W, ); transferéncia de calor entre os ambientes (4., ), pela divisao
interna do aparelho; modelos de transferéncia de calor do fluido interno;
condensacao de vapor d’agua nas aletas do evaporador; distribuicdo de velocidade
do ar no trocador e distribuicdo de refrigerante nos diferentes circuitos dos

trocadores de calor.

A energia fornecida ao ar refrigerado pelo ventilador radial (WV) gue fornece

a vazao de ar de insuflamento deve ser considerada em um modelo matematico.

A transferéncia de calor entre os ambientes (q,,,,) foi medida durante alguns
ensaios experimentais através do uso de fluximetros de calor (Giths et al., 1995).
No condicionador de ar analisado, q,,,, pode ser desprezada. A medi¢éo de q,, foi
realizada através de fluximetros de calor posicionados na Divisdo interna (Figura
4.34) de trés condicionadores de ar do mercado nacional. Os resultados mostram

que Q,n, € aproximadamente 0,5% da capacidade de refrigeragdo total do
condicionador de ar.
Os modelos analisam somente o fluido externo do evaporador e do

condensador. Além disto, dependem de ensaios executados em um condicionador

de ar completo. Portanto, uma grande mudangca em um outro componente, por
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exemplo: na poténcia de compressdo do compressor, pode causar erros nos
modelos, caracterizando certa dependéncia em relacdo as caracteristicas originais
do condicionador de ar. Mas € bom lembrar que a dependéncia foi investigada com
0 uso de diferentes capilares e todos os erros apresentados englobam todos estes
pontos de ensaio. Essas consideragdes sao pertinentes aos modelos de evaporador
e condensador que foram apresentados.

Saida de ar
Motor
Elétrico
Condensador |
Hélice 1 Compressor
Tubo Capilar 1 ;
N
\
Entrada de ar ) 7 : s ¢
. 7 P« NN Entrada de ar
Ambiente Externo é | A \\ ‘
\ s~
' / v Divis&o
i W, internz
Parede : ]
Intermediaria
Evaporador \
/ RRARRARR R RE R R R
Ambiente Interno Ventilador
v Radial

Entrada de ar Saida de ar

Figura 4.34 — Representacao esquematica de um condicionador de ar doméstico.
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5 MODELO DO TUBO CAPILAR

Dentro do ciclo de refrigeracdo, o tubo capilar recebe o refrigerante em alta
presséao (presséo de condensacao) proveniente do condensador e 0 entrega a baixa
pressdo (pressao de evaporacao) ao evaporador, correspondendo aos pontos 8 e 9

da Figura 1.2. As func¢@es do tubo capilar séo:

)] reduzir a pressdo do refrigerante da alta para a baixa presséo,
mantendo, juntamente com o0 compressor 0s dois niveis basicos de

presséo do sistema; e

i) determinar, juntamente com o compressor, a vazao de refrigerante nas

diversas condicfes de operacéo.

O projetista do sistema de refrigeracdo, deve dimensiona-lo escolhendo seu
diametro e comprimento, de tal modo que execute suas funcdes da maneira
desejada. Na maioria das aplicacdes, a faixa de didmetros internos esta entre 0,50 e
2,30 mm e o comprimento entre 400 e 5000 mm. Para determinar com precisdo um
capilar ideal em um sistema de refrigeracdo, 0 método mais recomendado € o de
tentativas e erros com analises experimentais, mas métodos graficos e analiticos
podem ser usados para determinar aproximadamente um tubo capilar adequado

para o sistema.

No Laboratorio de Sistemas Téermicos (LST — www.pucpr.br/Ist) da PUCPR,

tem sido desenvolvido o Capiche (Mendes, 2001), um codigo numérico para simular
tubos capilares adiabaticos e ndo adiabaticos de sistemas de refrigeracdo que

utilizam R-134a ou R-600a como fluidos refrigerantes.

Para a presente modelagem, este codigo foi adaptado ao adicionar funcdes
para calculos de propriedades termodinamicas e termofisicas do R-22. Os resultados
da vazdo massica foram ajustados através de dados experimentais de outros

autores, validando o modelo. Estes ajustes foram feitos através do uso de
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diferentes correlagbes para levantamento do fator de atrito e viscosidade existentes
na literatura. A seguir serdo apresentados uma breve descricdo do modelo utilizado
pelo Capiche e o trabalho realizado para a validagédo do modelo com R-22.

Como ja foi dito, o tubo capilar tem a funcédo de baixar a presséo do fluxo de
refrigerante, isto se consegue pelo atrito nas paredes do tubo e pela aceleracao do
refrigerante que se vaporiza. A Figura 5.1 mostra como ocorre a queda de pressao
do refrigerante ao longo de um tubo capilar. Logo na entrada, o fluxo de refrigerante
sofre uma pequena queda de pressao devido a contracdo (regido 1 — 2, Figura 5.1).
Nas aplicacdes em condicionadores de ar, na sua maioria, o refrigerante adentra o
capilar na fase liquida e desde a entrada tem sua pressdo decrescida, por forcas
viscosas, até alcancar a pressdo de saturacdo e formar as primeiras bolhas de
vapor, este ponto € chamado de flash point. Na verdade, o que ocorre, é que 0
refrigerante ao alcancar a presséo igual a pressao de saturacdo, ndo alcanga o
estado de saturacao, existindo uma regido de baixa presséo abaixo da pressao de
saturacdo onde nao ha equilibrio termodinamico (regido 3). “Isto é devido ao fato
gue uma quantidade finita de energia € requerida para a formacao da primeira bolha
de vapor, ocasionando a baixa pressédo. Essa regiao refere-se como uma regiao de
liguido superaquecido ou uma regido de liquido metaestavel e é uma regido de nédo
equilibrio termodindmico” (Pate e Bittle, 1996). Como consequéncia, a vazao

massica de refrigerante fica maior sob a influéncia da regido metaestavel.

ApoOs a regido metaestavel, inicia-se a formacédo das primeiras bolhas de
vapor (regido 4) que caracterizam a regido bifasica (regido 5). Nesta regido ha
equilibrio termodindmico e a pressdo decresce devido ao atrito e a aceleracdo do
fluxo causada pela vaporizacao do refrigerante.

Stoecker e Jones (1985) descrevem o modelo homogéneo de Hopkins (1950)
e Cooper et al. (1947) para escoamento bifasico em tubos capilares adiabaticos. O
Capiche utiliza o0 modelo e o método descrito por Stoecker e Jones para calculo do
comprimento do tubo necessario para oferecer uma determinada queda de presséo

de um fluxo de refrigerante.

O programa necessita de seis informacdes de entrada: diametro e

comprimento do tubo capilar, pressao e temperatura na entrada, pressao de saida e
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uma estimativa inicial da vazdo massica. A solu¢cao do modelo envolve a variacdo da
vazdo massica até que o comprimento do tubo capilar calculado coincidir com o
comprimento real e entdo € informado o valor de vazédo estimado. Utiliza-se o

método iterativo de Newton - Raphson para encontrar a solugéo.

Condensador Evaporador

Tubo capilar

P (Pa)
1 2 314 5 6
Pcd
Psat _____________ ce— ——N
\\\ .
~
_____ N -
Pressao de saturagdo N
correspondente a sua N\ N
temperatura N\
Pressao do fluido
Pcrit
PE‘V

L (m)

Figura 5.1 — Condig¢6es do fluido refrigerante no interior do tubo capilar (Mendes, 2001).

As equacdes e metodologias utilizadas para determinacdo da perda de
pressdo ao longo do tubo capilar serdo apresentadas a seguir. A modelagem da
regido metaestavel ndo € incorporada ao modelo de tubo capilar. O que pode gerar
erros na definicdo dos estados termodinamicos ao longo do tubo capilar, mas n&o

deve gerar dificuldade para a estimativa da vazao de refrigerante.

5.1 Entrada do tubo capilar

Para calcular a perda de presséo pela contracdo entre o tubo de saida do
condensador, onde o diametro é de aproximadamente 8 mm, e o tubo capilar, onde

o didametro é de aproximadamente 1 mm, utilizou-se a seguinte equacao:
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V2
P -P, =(1+K)—2, 5.1
1~ P =(1+K) = (5.1)

onde K é o coeficiente de perda de pressdo por contracdo, obtido empiricamente.

Utilizou-se K = 0,5, proposto por Boabaid Neto (1994).

5.2 Regido monofasica do tubo capilar

Na regido subresfriada, a perda total de pressdo € devido ao atrito e é

calculada pela seguinte expressao:

L, V?
P2 _P3 :a E (52)

5.3 Regido bifasica do tubo capilar

Foi utilizado o modelo descrito por Stoecker e Jones (1985) para determinar a
perda de pressao na regido bifasica do tubo capilar “adiabatico” (este método esta
descrito no Apéndice A — Modelo de Stoecker e Jones, 1985). Stoecker e Jones
(1985) aplicam as leis de conservacdo da massa, energia e quantidade de
movimento para um volume de controle aplicado a um pequeno trecho de tubo,
chamado de incremento de tubo.

Dadas as condicdes do refrigerante na entrada do incremento e determinado
a queda de temperatura de saturagdo que deve ocorrer neste incremento, calcula-se
o comprimento do trecho de tubo necessario para efetuar a queda de presséo
determinada. Sdo calculados incrementos sucessivos até que a temperatura de
saturacdo na saida do tubo se iguale a temperatura de evaporacao do sistema de
refrigeracdo. No final, tem-se calculado o comprimento do tubo capilar desejado.
Neste modelo a vazao de refrigerante € um dado de entrada.
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O método utilizado pelo Capiche altera o procedimento de céalculo. A vazéo de
refrigerante é a incégnita que deseja-se calcular dadas a geometria do tubo capilar
(diametro e comprimento) do tubo capilar, as pressdes de condensacdo e
evaporacao e a temperatura do refrigerante na entrada. Portanto varia-se a vazao
através do método iterativo, até que o comprimento do tubo capilar calculado se

iguale ao fornecido pelo usuério.

5.4 Modelos para determinacéo da viscosidade e coef iciente de atrito
Originalmente, o Capiche utiliza, para escoamentos de R-134a e R-600a, a

correlacdo de Blausius (Equacédo 5.3), conforme proposto por Boabaid Neto (1994)

para célculo do coeficiente de atrito na regido monofasica. Para a regido bifasica,

utiliza a correlagéo desenvolvida por Erth (1995) apud Mendes (2001), Equagéo 5.4.

0316

l_X0,25
31 24
f = (Wje( 24 ] . (54)

Stoecker e Jones (1985) utilizam a correlacdo descrita pela Equacéo 5.5 para
todo o escoamento. Para calculo da viscosidade bifasica, recomendam a correlacéao

descrita pela Equacéao 5.6.

0,33
f = Re0% (5.5)
Hop = (1= X)H¢ + XUy . (5.6)

Bittle e Pate (1996) desenvolveram um modelo analitico para tubos capilares

adiabaticos. Comparam seus resultados com medi¢cdes experimentais em R-134a,
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R-22, R-152a e R-410a e utilizando uma faixa de diametros dos tubos capilares de
0,66 a 2,29 mm e a faixa de comprimento de 508 a 5080 mm. Durante o trabalho,
desenvolveram uma correlacdo geral para célculo do coeficiente de atrito, como

funcdo de Reynolds, apresentada abaixo:

f = 023Re***°, (5.7)

Para calculo da viscosidade bifasica, estudaram trés diferentes correlacdes
existentes na literatura: o modelo de Cicchitti (1960) igual ao modelo que Stoecker e
Jones (1985) utilizou e 0 mesmo que Dongsoo Jung (1999) chamou de Mc Adams; o
modelo de Mc Adams (1942) apud Dongsoo Jung (1999) e o modelo de Dukler
(1964) apud Dongsoo Jung (1999), Equacao 5.8. Apos comparacdes com dados
experimentais, concluiram que o modelo de Mc Adams (Equacgéo 5.9) apresenta
melhores resultados.

vi\il=XJu, +Vv, X
I'l2(p :( I( )p'\ll v p'v) (58)
“2<p p-l p-v

Dongsoo Jung et al. (1999) aplicaram e estudaram o modelo proposto por
Stoecker e Jones (1985), realizaram um amplo trabalho experimental com R-12,
R134a, R-22, R-407c e ainda desenvolveram uma correlagéo para calculo da vazéo
massica de refrigerante em funcéo do diametro interno (d) e comprimento (L) do tubo
capilar, temperatura de condensacao (T.q) € subresfriamento na entrada do tubo

capilar (Tsup):

m = C,d®2L%eT_C410%s s | (5.10)

onde para R-22: C; = 0,249029, C, = 2,543633, C3 = -0,42753, C, = 0,746108,
Cs =0,013922.
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Durante seu trabalho, Dongsoo Jung (1999) estudou sete diferentes
correlag@es existentes na literatura para calculo do coeficiente de atrito. Dentre elas,
a equacdo de Stoecker e Jones, de Erth, de Blausius modificada e de Hopkins.
Utilizou também dois métodos encontrados na literatura para calculo da viscosidade
bifasica: o método utilizado por Stoecker e Jones (1985) e o método de Duckler et al.
(1964) apud Dongsoo Jung (1999). Estudando as quatorze combinac¢des possiveis,
conclui-se que com a equacao utilizada por Stoecker e Jones para célculo do fator
de atrito e também com o método utilizado por Stoecker e Jones para calculo da
viscosidade bifasica, seu modelo produziu os melhores resultados comparados a
seus dados experimentais.

Kim et al. (2002) realizaram um extenso trabalho experimental em que
avaliaram o desempenho do escoamento do refrigerante R-22 e dois possiveis
substitutos através de tubos capilares com diferentes didmetros e comprimentos.
Estudaram ainda a influéncia de espiras na vazao de refrigerante. Seus dados
experimentais serdo comparados a resultados produzidos pelo Capiche com R-22,
Secdo 5.5.

ApoOs o estudo experimental, Kim et al. (2002) desenvolveram uma correlagcéao
adimensional baseada no teorema de Buckingham 11, onde calcula-se a vazéo de
refrigerante em funcdo de parametros geométricos do tubo capilar, das condicfes de
entrada do refrigerante e de propriedades termodindmicas e termofisicas do
refrigerante que séo calculadas através das condicfes de entrada do refrigerante. A

correlacdo esta apresentada a seguir:
1, =1510 4JT10,5351_,T2—0,3785]_[30,1074]_[4—0,1596]_[50,09620,7887’_[60,0424’ (5.11)

onde as definicbes dos parametros adimensionais estdo apresentadas na Tabela
5.1.
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Tabela 5.1 — Definicao dos pardmetros adimensionais.

Grupo 1t Definig&o Consideracéo
P,D?
N > Presséao de entrada
Vil
L .
1L B Geometria do tubo
2
Tsubcpld .
TG — > 7 Condicao de entrada
Vi M,
dzi|v .
Y > 2 Calor de vaporizagéo
Vi K
do
TG > Crescimento da bolha de vapor
Vi,
D . .
T E Diametro da espira
m
115 _H Vazao massica
[

Meyer e Dunn (1998) estudaram o escoamento de R-22 através de tubos
capilares adiabaticos, enfatizando a andlise da regido metaestavel. Descobriram que
o comprimento da regido metaestavel tem diferentes magnitudes quando o nivel do
subresfriamento de entrada é aumentado ou diminuido. Alguns de seus dados
experimentais sdo publicados e sao utilizados para a validacdo do Capiche com R-
22.

Boabaid Neto (1994) estudou o escoamento de refrigerantes em tubos
capilares adiabaticos. Realizou uma abrangente revisdo bibliografica, um trabalho
experimental com R-12, R-134a e R-600a e propde um método de modelagem que
reline métodos e correlacdes encontrados na literatura. Boabaid Neto considera o
efeito que a rugosidade superficial interna do tubo capilar tem sobre o fator de atrito.
Propbe entdo utilizar a equacdo de Erth, Equacdo 5.4, e sugere testar varias
correlagcbes para o escoamento monofasico. Considera também o fendmeno da
metaestabilidade para o modelo que utilizou, conclui que a regido de liquido
metaestavel, ao ser considerada, causa acréscimo de 1 a 2% no fluxo de massa

calculado num caso estudado. Para calculo da viscosidade bifasica estuda os
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modelos de Cicchitti et al. (1960), de Mc Adams et al. (1942),de Dukler et al. (1960)
e de Wallis (1969) que considera a viscosidade bifasica igual a viscosidade igual a
viscosidade do liquido saturado. Boabaid Neto escolhe trabalhar com a correlagéo
de Cicchitti, que fornece valores mais préoximos ao da viscosidade do liquido
saturado, mas ndo usa a hipotese de Wallis, porque a correlacdo que usou para
calculo do fator de atrito fornece valores altos.

Kuehl e Goldschimidt (1990) realizaram um amplo trabalho experimental em
tubos capilares adiabaticos operando com R-22. Ensaiaram tubos capilares com
cinco diferentes diametros internos dentro da faixa de 1,067 a 1,626 mm e cinco
diferentes comprimentos dentro da faixa de 546,1 a 1562,1 mm. Ao todo, ensaiaram
23 diferentes tubos capilares com variacdes na pressdo de entrada e no grau de
subresfriamento. Como resultados, retiraram a vazdo de refrigerante e perfis de
temperatura ao longo do tubo. Investigaram ainda a influéncia de espiras na vazéo
de refrigerante. A partir dos resultados, desenvolveram correlacdes empiricas
capazes de calcular a vazao de refrigerante para qualquer tubo capilar de condi¢des
similares.

Trés destas correlagbes estdo apresentadas a seguir e valem para tubos
capilares de d = 1,245 mm e L = 760 mm, dentro da faixa de pressao de entrada de
1241 a 2206 kPa e dentro da faixa de grau de subresfriamento de entrada (Tsy,) de
56 a11,1C.

Para Tsu, = 5,6C - m =104%P_ ***(kg/h). (5.12)
Para Teuw = 8,3C S m =129%P_**"%kg/h). (5.13)
Para Tew = 11,1C - m =1837%,***(kg/h). (5.14)

Apos realizada esta revisao bibliografica sobre escoamentos de refrigerantes,
principalmente o R-22, através de tubos capilares adiabaticos, fez-se o trabalho de
validacdo do Capiche com R-22 através dos resultados experimentais publicados

pelos seguintes autores: Dongsoo Jung et al. (1999), Kim et al. (2002), Meyer e
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Dunn(1998), Kuehl e Goldschimidt (1990). Os resultados obtidos pelo modelo serdo
confrontados com os destes autores e 0s ajustes serdo realizados através do uso de
diferentes correlacbes para calculo do fator de atrito, encontradas na literatura. Este

trabalho é apresentado na secéo a seguir.

5.5 Validacdo do modelo do tubo capilar

Inicialmente, como ja foi dito, o Capiche utiliza a correlacdo de Blausis para
calculo do fator de atrito na regido monofasica e a correlagdo de Erth para calculo do
fator de atrito na regido bifasica na modelagem de escoamentos de R-134a e R-
600a. Utiliza também, a hipotese de Wallis (1969) apud Boabaid Neto (1994) que
considera a viscosidade bifasica igual a viscosidade do liquido saturado. Para
validacdo do modelo com R-22, apds a analise de nove diferentes correlacdes para
calculo do fator de atrito encontradas na literatura, decidiu-se trabalhar com quatro
delas que fornecem diferentes resultados para o fator de atrito da regido bifasica, ja
que algumas correlacdes produzem resultados muito préximos de outras

correlagdes. As combinacdes de correlagdes escolhidas séo as seguintes:

i) Correlacao de Erth para o fator de atrito (Equacéo 5.4) e hipotese de Wallis

para a viscosidade bifasica;

i) Correlacdo de Blausius para o fator de atrito (Equacédo 5.3) e hipdtese de

Walllis para a viscosidade bifésica;

iii) Correlacdo de Stoecker e Jones para o fator de atrito (Equacéo 5.5) e

hipotese de Wallis para a viscosidade bifasica;

iv) Correlacdo de Sami apud Dongsoo Jung et al. (1999) para o fator atrito

(Equacéo 5.15) e hipotese de Wallis para a viscosidade bifasica; e

v) Correlacao de Erth para o fator de atrito e correlagdo que Stoecker e Jones

recomenda para calculo da viscosidade bifasica (Equacéo 5.6).

As combinacdes dos itens “i” a ” v’ sdo comparadas nas Figuras 5.2 a 5.5.
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A correlacdo de Sami, citada no item “iv” é a seguinte:

_ 31 lO—XO’25
e o

Manteve-se a hipotese de Wallis, na maior parte das combinagdes, porque ja
notava-se que modelo estava calculando valores relativamente altos. Sendo que os
modelos de viscosidade bifasica diminuem o valor da viscosidade, pois, a
viscosidade do vapor saturado é menor que do liquido saturado de R-22, o que

resulta em menores fatores de atrito e maiores vazdes massicas.

Os resultados obtidos pelo modelo com as cinco diferentes combinagdes
foram confrontados com dados de quatro autores; as Figuras 5.2 - 5.5 ilustram a
comparacao desses resultados. Estas figuram mostram as diferencas entre os
valores de vazao medidos ou calculados por outros autores e os valores calculados
pelo modelo, simulando os mesmos casos do autor correspondente. Se o0s
resultados coincidem, estes serdo posicionados sobre a reta. Caso o modelo forneca
um resultado maior que o do autor, este sera posicionado abaixo da reta.
Finalmente, se o modelo fornecer um resultado menor que do autor do experimento,

este ponto sera posicionado acima da reta.

Ao todo, foram 44 diferentes pontos de ensaio comparados, tendo diferencas
de diametro interno do tubo capilar, comprimento do tubo capilar e estado do fluido

refrigerante na entrada do tubo.
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Figura 5.2 — Resultados comparados aos dados experimentais de Meyer e Dunn (1998).

Observa-se que os dados de vazéo de refrigerante de Meyer e Dunn (1998)
sdo, em geral, maiores que os calculados pelo modelo; o modelo com as

combinagdes i, iv e v apresentaram melhores resultados.
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Dados experimentais de Dongsoo Jung et

Figura 5.3 — Resultados comparados aos dados experimentais de Dongsoo Jung et al. (1999).
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Os dados de Dongsoo Jung et al. (1999) sdo, na totalidade, menores que 0s
calculados pelo modelo, as combinacdes ii e iii sdo as que obtiveram melhores

resultados.
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35 37 39 41 43 45 47 49 51 53 55

Dados do modelo [kg/h]
Figura 5.4 — Resultados comparados aos dados experimentais de Kuehl e Goldschimidt (1990).

Quando comparados aos dados de Kuehl e Goldschimidt (1990), as
combinacdes i, iv e v fornecem melhores resultados para vazdes de refrigerante de
até 47kg/h. Para casos de vazdes maiores de refrigerante, as combinacdes ii e iii
fornecem resultados mais coincidentes aos dados de Kuehl e Goldschimidt (1990).

A Figura 5.5 mostra a comparacao dos resultados do modelo com os dados
experimentais de Kim et al. (2002). Observa-se na Figura 5.5 que todas as
combinac¢des oferecem bons resultados quando comparados aos dados de Kim et
al. (2002). Isto deve-se ao fato de que todos os pontos de ensaio foram realizados
com a mesma pressao de entrada do refrigerante (P.q=1729kPa), e neste caso, 0s

diferentes modelos para célculo do fator de atrito estimam valores préximos.
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Figura 5.5 — Resultados comparados aos dados experimentais de Kim et al. (2002).

Calculando-se a média dos erros entre os valores calculados pelo modelo e
todos os dados das Figuras 5.2 — 5.5, pbde-se observar que utilizando as
combinacgdes “i”, “iv’ ou “v”, 0s erros relativos encontrados séo muito parecidos. Mas,
a combinacao “iv’, ou seja, utilizando a correlacdo de Sami apud Dongsoo Jung et
al. (1999) para o fator atrito (Equacao 5.15) e hipétese de Wallis apud Boabaid Neto
(1994) para a viscosidade bifasica, o modelo obteve melhores resultados quando
comparados a dados encontrados na literatura. Portanto, as correlagbes da

combinacgdao “iv” serdo utilizadas no modelo, para a sequéncia deste trabalho.

A média dos erros relativos, em moédulo, entre resultados calculados e

fornecidos por autores, nos 44 pontos, é de 6,3%. Sendo o desvio padrao de 6,6%.
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6 INTEGRACAO DOS MODELOS

6.1 Modo de integracéo

Para simular a interacdo dos componentes do ciclo de compressdo mecanica
de vapor, utilizados no condicionador de ar a ser modelado, é necessario adotar um
algoritmo de integracéo. Este algoritmo deve prever as transferéncias de energia e
massa que ocorre entre 0S componentes e possuir um ou mais critérios de

convergéncia adequados aos modelos utilizados.

Domanski e Didion (1983) utilizam em seu programa de simulagcdo um
balanco de massa e um balanco de energia como critérios de convergéncia. O
sistema converge quando a Unica condicdo de equilibrio possivel é encontrada. A
Figura 6.1 apresenta o procedimento utilizado no programa e que sera utilizado para
encontrar a condicao de equilibrio no modelo apresentado neste trabalho.

O programa inicia-se pela simulacdo do compressor, cujo modelo fornece
como resposta a vazado massica e o estado de saida do refrigerante. Simula-se
entdo, a troca térmica no condensador, obtendo o estado do refrigerante na entrada
do tubo capilar. Em seguida, o modelo do tubo capilar estima a vazao de refrigerante
e 0 estado de saida. Se as vazdes estimadas no compressor e no tubo capilar forem
diferentes, ajusta-se a pressdo de condensacdo. Forma-se portanto o primeiro
processo iterativo. Um acréscimo na pressdo de condensacdo causa acréscimo da
vazao estimada pelo modelo do tubo capilar e decresce a vazao fornecida pelo

compressor.

Apébs encontrado o equilibrio entre compressor e tubo capilar, simula-se o
evaporador, partindo do estado de entrada no compressor para encontrar o estado
de entrada do evaporador. Caso o estado do refrigerante na entrada do evaporador
(ig) seja diferente do estado de saida do tubo capilar (ig’), ajusta-se a pressao de
evaporacao. Forma-se portanto o segundo processo iterativo. Um decréscimo na

temperatura de evaporacdo aumenta a eficiéncia de troca térmica no evaporador,
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diminuindo a entalpia de entrada do evaporador. A entalpia de saida do tubo capilar

( INiClO )

DADOS DE ENTRADA

permanece quase que inalterada.

COMPRESSOR

AJUSTA PRESSAO D

DESCARGA

CONDENSADOR

AJUSTA PRESSAO

TUBO CAPILAR

DE SUCCAO

NAO _~ Mr (comp)>
m, (capilar

SIM

EVAPORADOR

Figura 6.1 - Fluxograma geral do programa (Domanski e Didion, 1983).
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Para melhor compreensdo do processo, a Figura 6.2 apresenta os dados de

entrada e saida de cada componente modelado.

. Temperatura de entrada.

. Temperatura de
evaporagao.

. Temperatura de
condensacéo.

. Funcao empirica para HTp.

. Dados dimensionais do
compressor.

. Fungéo empirica ou valor
de UgA;.

. Temperatura de
condensacgao.

. Temperatura do ar de
entrada do condensador.

. Temperatura do ar de
entrada do evaporador.

. Vazéo de ar.

. Temperatura ou titulo do
refrigerante na entrada.

. Temperatura de
condensacgao.

. Temperatura de
evaporacéo.

. Didmetro e comprimento
do tubo capilar.

. Estimativa inicial da vazao
de refrigerantt

. Correlagéo do modelo
empirico ou semi-empirico.

. Temperatura de
evaporacao.

. Estado psicrométrico do
ar de entrada do evaporador.

. Estado psicrométrico do
ar de entrada do
condensador.

. Correlagéo para célculo
vazé&o de ar ou seu valor
nominal.

. Correlagéo para célculo
da temperatura de
insuflamento (opcional).

—

COMPRESSOR

—

CONDENSADOR

——» .

—

TUBO CAPILAR

»

—

EVAPORADOR

——» .

Estado de saida do
refrigerante.
Vazao de refrigerante.

Temperatura do ar de
saida do condensador.

Taxa total de
transferéncia de calor cedida
no condensador.

Vazéo de refrigerante.
Estado do refrigerante pa
saida do tubo capilar.

Estado psicrométrico dp
ar de saida do evaporadol|.

Energia transferida ao
refrigerante no evaporadof.

Vazéo de ar de
insuflamento.

Figura 6.2 — Dados de entrada e saida de cada componente.
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Durante a aplicacdo dos modelos e durante a interagdo entre eles, torna-se
necessario a determinagdo de propriedades termodinamicas e termofisicas do fluido
refrigerante em diversos locais do sistema de refrigeracdo. Os procedimentos

utilizados para tais determinacfes estdo descritos no Apéndice B — Propriedades do
Refrigerante.

6.2 Resultados para validacdo dos modelos integrado s

Apbs a integracado dos modelos foram simulados os 34 pontos de ensaio que
foram realizados durante o trabalho experimental, medindo-se simultaneamente as
caracteristicas do evaporador e do condensador. Para a modelagem dos trocadores,
foram utilizados os métodos semi-empiricos, por terem fornecidos melhores
resultados para este condicionador de ar. Os erros relativos entre as capacidades de
refrigeracdo calculadas pelo modelo e medidas experimentalmente estdo mostrados
na Figura 6.3, onde 85,3% dos pontos estdo dentro da faixa de 15% de erro. Os

valores de média e desvio padrdo mostrados nos graficos de erros sdo obtidos com
erros em modulo.

25
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201 ¢ o .
— 15
S o* . M . .

.
S 100 o .
el . . ¢
< 5 L J * *
= * o @ PN *
2 ¢ o .
L 0+ . L J o oo
. Média = 8,47
-5 Desv. Padrdo = 6,38
*
-10

Pontos de ensaio

Figura 6.3 — Erros relativos para estimativa da capacidade de refrigeracéo.
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Pode-se também observar, que os erros estao principalmente entre 0 e 20%
positivos. Esta tendéncia é causada porque o modelo converge para pressdes de
evaporacdo menores que as reais, com menor temperatura de evaporagdo, a
capacidade de refrigeracao calculada é maior.

A Figura 6.4 apresenta os erros absolutos entre as temperaturas de
evaporacao obtidas pelo modelo e medidas experimentalmente. Os maiores erros
encontrados sao de pontos em que a temperatura de evaporacédo real € muito baixa
em relacdo as condi¢cdes de projeto. Credita-se os erros encontrados as hipoteses
utilizadas na modelagem, por exemplo, a de considerar o tubo capilar adiabatico.
Seria interessante, em trabalhos futuros, pesquisar com objetividade algumas

hipoteses consideradas.

3,00
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2,00 . Desv. Padrdao=0,80 ~—
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)
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o ¢ . .
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3,00 L 2 hd
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Pontos de ensaio

Figura 6.4 — Erros absolutos para estimativas da temperatura de evaporagao.

Considera-se que o modelo teve bom desempenho, pois 0s erros mostrados
na Figura 6.3 inclui pontos de cinco capilares diferentes, todos com 1,60mm de
didmetro e comprimento variando entre 0,615 a 1,355 metros. Estes pontos também
abrangem largas faixas de temperaturas de bulbo seco e bulbo Umido dos dois
ambientes, conforme mostra a Tabela 6.1.

Cecchini e Marchal (1991) encontraram erros de +10% para valores de
capacidade de refrigeracdo encontrados pelo modelo em relacdo aos dados

experimentais, mas seus pontos experimentais abrange somente a configuracéo
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original do condicionador de ar. Para os pontos de ensaio com a configuragéo

original do aparelho, os erros encontrados situam-se na faixa de 1 a 14% positivos.

Tabela 6.1 — Faixas de temperaturas medidas durante 0s ensaios.

Parametro Faixa medida ()
Temperatura de bulbo seco do

: . 18,6 a 32,4
ambiente interno
Temperatura de bulbo Umido do

: . 10,4 a 24,2
ambiente interno
Temperatura de bulbo seco do

21,4 a 43,4

ambiente externo

A Figura 6.5 apresenta os erros relativos encontrados para os valores de

E.E.R. obtidos pelo modelo em relacdo aos dados experimentais. Consideram-se

também bons os resultados encontrados, observando-se que a maioria dos pontos

possuem erros positivos, causados pela tendéncia dos erros da capacidade de

refrigeracao.

Erro Relativo (%)
[6)]

Média = 9,25

Desv. Padrao = 6,96

Pontos de Ensaio

Figura 6.5 — Erros relativos para estimativas do E.E.R.

A Figura 6.6 mostra os erros encontrados nas temperaturas de condensacgao

estimadas. Os maiores erros encontrados sdo em pontos de ensaios que possuem

baixas temperaturas de condensacdo em relacdo as encontradas em condicfes de

projeto. A Figura 6.7 apresenta os valores encontrados nas taxas de transferéncia
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de calor no condensador. Por fim, a Figura 6.8 mostra os erros absolutos da

temperatura de insuflamento em relacédo aos dados experimentais.

Erro absoluto ()

Figura 6.6 — Erros relativos para estimativas da temperatura de condensacao.
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Figura 6.7 — Erros relativos para estimativas da taxa de transferéncia de calor no condensador.
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Figura 6.8 — Erros relativos para estimativas da temperatura de insuflamento.

Os resultados calculados pelo modelo sdo bons e flutuam proximos dos
valores experimentais. Para a capacidade de refrigeracdo (Figura 6.3), 85,3% dos
pontos estdo dentro da faixa de £15% de erro. Mas 85,3% dos erros sdo positivos,
ou seja, em 29 dos 34 pontos de ensaio, estimou-se uma capacidade de
refrigeracdo maior que a medida. Se caso for feito um trabalho de calibracdo dos
resultados, deslocando a média dos erros para zero, pode-se conseguir que 97%
dos pontos simulados fiqguem dentro da faixa de *12,5%. Seriam resultados
expressivos, dados os diferentes tubos capilares utilizados na geracdo do banco de
dados experimentais.

Essa calibracdo poderia ser feita com o objetivo de ajustar as pressdes de
evaporacao e condensacao estimadas pelo modelo. Assim todos os resultados,
mostrados nas Figuras 6.3 — 6.8, seriam ajustados para flutuarem em torno de erro

Zero.
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6.3 Analises de sensibilidade

O modelo do condicionador de ar torna possivel o estudo da influéncia de
parametros utilizados na modelagem de seus componentes, ou de dados de entrada
do modelo, nos dados de saida do programa. Essa andlise de sensibilidade ajuda a
prever quais e como 0s componentes podem ser modificados para melhorar o
desempenho do aparelho modelado.

As Figuras 6.9 — 6.14 apresentam a variacdo relativa (%) de diversos
pardmetros frente a variagdo de somente uma caracteristica. Os valores de
referéncia (=1), sdo os valores calculados na condicdo normalizada para ensaio de
capacidade de refrigeracao: Tine=26,7T, Tbu ine=19,4CT, T ex;,e=35,0C (ANSI/AHAM
RAC-1, 1992). No caso da Figura 6.9, a temperatura de referéncia € 26,7C e a
capacidade de refrigeracdo de referéncia (=1) é a calculada na condicédo
normalizada. Assim pode-se comparar a intensidade da variagdo das caracteristicas
do sistema de refrigeracao.

A Figura 6.9 mostra a variacao relativa encontrada em diversos parametros
com a variagdo da temperatura de bulbo seco do ambiente refrigerado, fixando-se a
umidade absoluta do ambiente.

A elevagédo da temperatura de bulbo seco do ambiente interno aumenta a
diferenca de temperatura entre os fluidos ar e refrigerante, aumentando a troca
térmica e, portanto, a capacidade de refrigeracdo. O aumento de troca no
evaporador causa aumento das temperaturas de evaporacdo e condensacado; a
temperatura de evaporagdo é a mais sensivel, diminuindo ligeiramente a diferenca
entre as duas temperaturas. Mas a poténcia de compressdo aumenta devido ao
aumento de vazdo de refrigerante, causado pelo aumento da pressdo de
condensacdo que € mais representativo do que a diminuicdo da taxa de
compressédo. A poténcia consumida pelo compressor aumenta, mas o aumento da
capacidade de refrigeracdo é mais significativo, aumentando também a eficiéncia do
ciclo, representado pelo EER. Por fim, a taxa total de calor rejeitado no condensador
aumenta, pois aumentou a temperatura de evaporacdo, a capacidade de
refrigeracdo e a poténcia de compressao.
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© Capacidade de refrigeracao O Temperatura de evaporacao
A Temperatura de condensacéo X Calor rejeitado no condensador
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Figura 6.9 — Variacéo de caracteristicas do ciclo de refrigeracdo em funcao da temperatura de bulbo
seco do ar de entrada do evaporador (Wi e=0,010kgv/kga, Texe=35T).

A Figura 6.10 ilustra a variacao dos parametros em funcéo da temperatura de
bulbo imido do ambiente refrigerado. A temperatura de bulbo umido de referéncia &
19,4<C, padrao para ensaio de capacidade de refrige racéo.

A influéncia da temperatura de bulbo Umido no ciclo € similar a da
temperatura de bulbo seco, mas sdo mais intensas. A capacidade de refrigeracao,
particularmente a parcela latente, é mais sensivel a temperatura de bulbo imido do
gue a temperatura de bulbo seco. O modelo apresenta erros maiores quando a
capacidade de refrigeracao é relativamente baixa, causada por baixa temperatura do
ambiente refrigerado ou alta temperatura do ambiente externo. Fendmeno

comentado na Secao 6.2.
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< Capacidade de refrigeracao O Temperatura de evaporacao

A Temperatura de condensacao X Calor rejeitado no condensador
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Figura 6.10 — Variacéo de caracteristicas do ciclo de refrigeragdo em funcdo da temperatura de bulbo
umido do ar de entrada do evaporador (Tine=26,7C, T ¢xe=35,0C).

A Figura 6.11 apresenta a influéncia da temperatura de bulbo seco do
ambiente externo ou temperatura do ar de entrada do condensador. Observa-se que
a elevacao desta temperatura diminui a diferenca de temperatura entre os fluidos no
condensador, diminuindo a troca térmica. Como conseqiiéncia, as temperaturas de
evaporacao e condensacdo aumentam. O aumento da temperatura de evaporacao
causa decréscimo da capacidade de refrigeracéo e decréscimo do volume especifico
na entrada do compressor. Mas o aumento da temperatura de condensacao
aumenta a vazao de refrigerante, que possui maior influéncia na poténcia de
compressao e portanto, aumenta a poténcia consumida pelo compressor.

O EER diminui, pois a poténcia de compressdo aumenta e a capacidade de
refrigeracdo diminui com o0 aumento da temperatura externa.
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Figura 6.11 — Variacéo de caracteristicas do ciclo de refrigeragdo em funcdo da temperatura de bulbo
seco do ar de entrada do condensador (Tiye=26,7TC, T exe=35T).

A Figura 6.12 ilustra a influéncia da variagdo do coeficiente global de
transferéncia de calor do evaporador. A variacado da area total de troca de calor do
evaporador tem as mesmas influéncias no ciclo de refrigeracdo. O aumento do
coeficiente global causa ligeiro acréscimo na capacidade de refrigeracao,
provavelmente porque a temperatura de evaporacdo aumenta. Talvez um novo tubo
capilar deva ser determinado para o sistema para obtencdo de uma melhor
capacidade de refrigeracao.

A temperatura de condensacdo também aumenta, elevando a vazao de

refrigerante e a poténcia consumida pelo compressor. Como consequéncia o EER
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mantém-se quase inalterado. O calor rejeitado no condensador aumenta devido ao
acréscimo da temperatura de condensacao.

< Capacidade de refrigeracéo O Temperatura de evaporagio
A Calor rejetado no condensador O Temperatura de condensacgéo

+ Poténcia do compressor =EER
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Figura 6.12 — Variagc&o de caracteristicas do ciclo de refrigeracdo em funcdo do coeficiente global de
transferéncia de calor do evaporador (Tin,e=26,7C, Tbu j1e=19,4C, T ¢ e=35C).

A Figura 6.13 apresenta a influéncia da variagdo do coeficiente global de
transferéncia de calor do condensador. A variacdo da area total de troca de calor do
condensador tem as mesmas influéncias que a variacdo do coeficiente global, no
ciclo de refrigeragéo.

O acréscimo do coeficiente global ou da area do condensador € o parametro
que influencia mais positivamente no ciclo. As temperaturas de evaporacdo e
condensacao diminuem, aumentando a capacidade de refrigeracéo, pelo aumento
da diferenca de temperatura entre os fluidos no evaporador e diminuicdo da entalpia
de entrada do refrigerante no evaporador.
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A poténcia consumida pelo compressor decresce devido a diminuicdo da
temperatura de condensacao, e também, por consequiéncia, a vazao de refrigerante
e a entalpia do refrigerante na saida do compressor.

Com o acréscimo da capacidade de refrigeracéo e o decréscimo da poténcia
consumida pelo compressor, 0 EER aumenta significativamente.

O calor rejeitado no condensador mantém-se quase inalterado, apresentando
ligeira ascensédo, ja que a capacidade de refrigeracdo aumenta e a poténcia
consumida, juntamente com a temperatura de condensacdo diminuem com o
acréscimo da area ou do coeficiente global do condensador.

Portanto, € notavel que o condensador € o componente que deve ser
estudado com maior atencéo, apos escolhido um compressor para o sistema, porque
a eficiéncia energética de compressores é bastante variavel nos diferentes modelos
gue existem no mercado. Logo, um bom investimento em melhorias do condensador
certamente produziria resultados importantes para a melhoria da eficiéncia do

sistema de condicionamento de ar.
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Figura 6.13 — Variac&o de caracteristicas do ciclo de refrigeracdo em funcdo do coeficiente global de
transferéncia de calor do condensador (T e=26,7C, Thu n1e=19,4C, T ¢4,=35T).
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A Figura 6.14 mostra resultados calculados com a variagdo do comprimento
do tubo capilar, comparando-os com dados experimentais. Os resultados calculados
pelo modelo apresentam boa concordancia com os dados experimentais. Observa-
se que o aumento do comprimento do tubo capilar eleva a temperatura de
condensacao e diminui a temperatura de evaporagdo, aumentando a taxa de
compressdo. Mas a poténcia consumida mantém-se praticamente constante, porque
a vazao de refrigerante diminui devido ao aumento do comprimento do tubo capilar e
do ligeiro aumento do volume especifico do fluido refrigerante na entrada do

compressor. Consequentemente ha acréscimo no EER.
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Figura 6.14 — Variacéo de caracteristicas do ciclo de refrigeracdo em funcdo do comprimento do tubo
capilar (Tip,e=26,7C, Thu j11e=19,4C, T ¢x=35T, d=1,60mm).

A Figura 6.15 apresenta resultados de simulacdes, variando a queda de

pressao do refrigerante ao passar pelas valvulas de sucgéo e descarga do cilindro. A
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gueda de pressao utilizada originalmente no modelo do compressor é de 40kPa em
cada valvula (conforme discutido na Secao 3.4.1). Observa-se que a diminuicdo da

queda de pressédo diminui as perdas de vazdo do compressor, aumentando a vazao
de refrigerante.
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Figura 6.15 — Variacéo de caracteristicas do ciclo de refrigeracdo em funcdo da queda de pressao do
refrigerante nas vélvulas de succao de descarga do cilindro do compressor (Ti¢=26,7<T,
Tbuine=19,4C, T 4 =35T, d=1,60mm, L=0,888m).

Com o aumento de vazdo de refrigerante bombeada no compressor, a
temperatura de evaporagdo diminui e a de condensacdo aumenta. Isto ocorre
porque o tubo capilar e o compressor buscam um equilibrio, se a vazdo no
compressor aumentou, a diferenca entre as pressdes de evaporacao e condensacao
ficou maior para aumentar a vazao de refrigerante no tubo capilar.
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A capacidade de refrigeracdo aumenta com a diminuicdo da queda de
pressao nas valvulas, em funcéo do decréscimo da temperatura de evaporacao.

A poténcia de compressao aumenta com o decréscimo da queda de pressao.
Ocorre que as influéncias do aumento da taxa de compressdo e do aumento da
vazdo, sao maiores que a influéncia do decréscimo do volume especifico do
refrigerante na camara de succgao.

A Figura 6.16 mostra as influéncias da variacdo do calor que o refrigerante
recebe desde a sua entrada no compressor até chegar na camara de sucao. Este
calor o refrigerante recebe do motor elétrico e do cilindro. Este calor é variado para
observa as influéncias nas caracteristica do ciclo de refrigeracdo. A diminuigdo deste
calor, decresce o0 volume especifico do refrigerante na entrada da camara de
succao, aumentando a vazao de refrigerante bombeada pelo cilindro do compressor.
Portanto, novamente, tém-se o aumento da temperatura de condensacdo e a
diminuicdo da temperatura de evaporacdo, buscando o equilibrio de vazao entre o
tubo capilar e o compressor.

A capacidade de refrigeracdo aumenta com o decréscimo da temperatura de
evaporacao.

A poténcia de compressdo permanece quase que constante. A diminuicado do
calor que o refrigerante recebe, aumenta a taxa de compressao e a vazao de
refrigerante, o que faz aumentar a poténcia necessaria para a compressao do vapor
refrigerante. Mas, o volume especifico do refrigerante decresce fortemente, o que
diminuiria a poténcia de compresséo. Fazendo com que tenha somente, um ligeiro
aumento.

Observamos acréscimo da capacidade de refrigeracéo e ligeiro acréscimo da
poténcia de compressdo e consequentemente, ligeiro acréscimo da poténcia
consumida pelo compressor. Portanto, o EER do condicionador de ar aumenta com
a diminuicdo do calor recebido pelo refrigerante.
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Figura 6.16 — Variacdo de caracteristicas do ciclo de refrigeracdo em funcdo da queda de pressao do
refrigerante nas vélvulas de succao de descarga do cilindro do compressor (Ti¢=26,7<T,
TbUinte=19,4C, T ex,.=35C, d=1,60mm, L=0,888m).

Conclui-se, através dos resultados apresentados nas Figuras 6. 9 - 6.16, que
este tipo de modelagem mostra-se como uma ferramenta interessante para estudar

e otimizar sistemas de refrigeracao e condicionamento de ar.



CAPITULO 7

7 MODELAGEM EMPIRICA DE CONDICIONADORES DE AR
RESIDENCIAIS

Com o objetivo de simplificar ainda mais a modelagem de equipamentos de
climatizacdo, modelos empiricos de condicionadores de ar residenciais séo
apresentados, neste capitulo, e integrados a um codigo de simulacdo de ambientes.

Em geral, os principais objetivos das analises térmicas em constru¢cdes como
edificios de escritorios, edificios residenciais e shopping centers séo:

i) Providenciar conforto térmico da melhor maneira aos Usuarios;

i) Evitar o desperdicio de energia para diminuir o custo de operacao de
equipamentos de climatizagéo; e

iii) Simular ambientes interagindo com equipamentos de climatizag&o.

Porém, ndo existem muitos tipos de modelos para prever desempenho de
equipamentos, especialmente de condicionadores de ar residenciais, 0s quais sao
muito utilizados no Brasil.

Programas de simulacdo de ambientes como DOE-2.0 (1993), DOMUS
(2003) e Clim2000 (1993) utilizam modelagem empirica de equipamentos de
condicionamento de ar, baseados em tabelas de dados de desempenho
normalmente divulgadas por fabricantes. Porém, fabricantes de condicionadores de
ar residenciais do tipo janela, normalmente ndo informam tais tabelas.

Este cenario encoraja o desenvolvimento e o estudo de modelos empiricos,
apropriados para integracdo com softwares de simulacdo de ambientes. Este tipo de
modelagem permite aos usuarios muito menos esfor¢co para prever o desempenho
de equipamentos e tem como principal objetivo facilitar a integracdo de modelos de
equipamentos com programas computacionais de analise térmica de ambientes. Os
modelos, obtidos por regressdo polinomial, prevéem a capacidade total de
refrigeracdo, a capacidade sensivel e o EER — Energy Efficiency Ratio ou

Coeficiente de Eficiéncia Energética, com Otima exatiddo. Estas caracteristicas de
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desempenho sdo calculadas como fungbes da temperaturas de bulbo Umido do
ambiente interno (Tbuie) € da temperatura de bulbo seco do ambiente externo
(Texte)-

Os modelos sdo baseados em dados experimentais realizados em
calorimetros apropriados para ensaiar condicionadores de ar domeésticos. Os
calorimetros séo apresentados detalhadamente no Capitulo 2.

Os condicionadores de ar modelados, neste capitulo, usam HCFC-22 como
fluido refrigerante e sdo de trés diferentes fabricantes, possuindo caracteristicas bem
diferentes quanto, por exemplo, difusores de ar de insuflamento, circuitos dos
trocadores de calor, geometrias diferentes de aletas dos trocadores e capacidades
de refrigeracdo nominais. Todos os modelos utilizam o ciclo de compressao de vapor
mostrado na Figura 1.1.

A aplicabilidade e funcionalidade deste tipo de modelagem foram investigadas
integrando-a com o programa de simulacdo de ambientes DOMUS (Mendes et al.,
2003), tal como apresentado na Secédo 7.3. O modelo é baseado numa formulacéo
global para calculo da temperatura do ar da sala e umidade relativa. No balanco de
energia, cargas de transferéncia de calor por conducdo sensivel e latente,
transferéncia de calor por convecgao, radiagcdo solar de onda curta, radiacado de
onda longa entre superficies, infiltragdo, ventilacdo e cargas relacionadas com
sistemas de climatizacdo sdo consideradas. As cargas por conducdo sensivel e
latente que atravessam a superficie de controle de cada zona sédo descritas em
Mendes et al. (2003).

7.1 Modelos de condicionadores de ar

A avaliacdo de desempenho de sistemas de condicionamento de ar durante o
desenvolvimento de produtos é feita, pelos fabricantes, utilizando equipamentos de
teste chamados de calorimetros. De acordo com a norma ISO 5151 (1994), ha trés
tipos de calorimetros: psicrométrico, balanceado e calibrado. No desenvolvimento
dos modelos deste capitulo, foram utilizados ambos os calorimetros psicrométrico e

balanceado, descritos detalhadamente no Capitulo 2.
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Os modelos para célculo das caracteristicas de desempenho dos
condicionadores de ar foram empiricamente obtidos utilizando dados de entrada e de
saida coletados pelo sistema de aquisicdo de dados conectados aos calorimetros.
Seus desempenhos sdo descritos por correlacdes matematicas escritas
explicitamente para calcular os fatores (Z) da capacidade total de refrigeracdo (Cry),
da capacidade sensivel de refrigeracédo (Cs) e do coeficiente de eficiéncia energética
(EER) em funcédo da temperatura de bulbo Umido do lado da sala ou ambiente
interno e da temperatura de bulbo seco do ambiente externo como expressado pela

Equacao 7.1.

2+ asThu, T

int,e "exte?

(7.1)

_ 2
ZotiZosi Zegr =g T TbU o+, DU " +A5Tey 0 ¥ A4 Teyre

onde os fatores Z sao adimensionalizados, por exemplo, para qualquer condigéo de
Tbuinte € Texte ; ZcT € Igual a razdo da capacidade de refrigeracéo real pela nominal
(Zct = CH/Crom)-

A adimensionalizagcdo permite comparar o comportamento de VArios
equipamentos e permite ainda a utilizacdo dos coeficientes obtidos de um aparelho,
para modelagem aproximada de outro sistema.

Este tipo de modelagem em regime permanente é utilizada no programa de
simulacdo de ambientes DOE-2.0 (Winkelmann et al.,1993) e recomendada pela
ASHRAE (1997).

A Tabela 7.1 mostra caracteristicas dos quatro diferentes condicionadores de
ar modelados e dos testes realizados. A capacidade nominal é o valor medido obtido
sob condi¢des normalizadas. A Tabela 7.2 apresenta os coeficientes da equacao bi-
quadratica para calculo da capacidade total de refrigeracéo, capacidade sensivel e o
coeficiente de eficiéncia energética para os mesmos condicionadores de ar.

O condicionador de ar A foi ensaiado em um calorimetro do tipo
psicromeétrico, os demais em um calorimetro do tipo balanceado (ISO 5151, 1994).

Doravante, neste capitulo, os condicionadores de ar residenciais serao

designados também pelo termo RAC (Room Air Conditioner).
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Tabela 7.1 — Caracteristicas dos condicionadores de ar modelados.
Vazéo de ar Faixa Faixa
RAC Cr nom EERom Cs.nom Tipo do na condicdo ensaiada ensaiada
(Btu/h) (Btu/hW) (Btu/h) Compressor normalizada de Thujye de Texe
(kg/s) (T) ()
. 10,9 a 224 a
A 9060 7,0 6939 Alternativo 0,1438 j !
24,2 40,9
. 12,4 a 26,6 a
B 9900 9,4 5871 Rotativo 0,1346 ! '
23,2 41,1
. 115a 26,1 a
C 11960 10,1 7619 Rotativo 0,1495 ! !
23,9 42,8
. 110a 24,1 a
D 7150 9,8 4370 Rotativo 0,0800 j !
24,1 42,8
Tabela 7.2 — Coeficientes das correlacdes.
RAC ao a, a, as a, as R?
Cr 0,25980104 0,08177077 -0,00061114 -0,00239426 -0,00022465 -0,00040407 0,992
A EER 0,63862143 0,10185857 -0,00019429 -0,02036571  0,00008  -0,00140143 0,990
Cs 1,81083213 0,02111948 -0,00465104 -0,05035484 -0,00008299 0,00372398 0,640
Cr -0,64923733  0,06520502 -0,00109588 0,04668802 -0,00101406 0,00058685 0,989
B EER -0,38608209 0,13043817 -0,00139126 0,01649467 -0,00044456 -0,00094456 0,989
Cs 0,25358180 -0,26485570 0,00494079 0,16734804 -0,00261926 0,00184341 0,701
Cr 0,89676 0,09595 -0,00277 -0,05400 0,00016 0,00144 0,973
C EER 1,67968 0,13061 -0,00300 -0,10015 0,00081 0,00066 0,961
Cs 1,35820 -0,10118 0,00020 0,03615 -0,00115 0,00241 0,651
Cr 1,96684 0,01675 0,00224 -0,08412 0,00131 -0,00125 0,971
D EER 2,80674 0,05401 0,0027 -0,13066 0,00211 -0,00281 0,982
Cs 2,74981 -0,10058 -0,00193 -0,04881 -0,00043 0,00444 0,529

Os erros encontrados entre

os valores calculados e medidos estao

apresentados nas Figuras 7.1a, 7.1b e 7.1c. Essas figuras mostram os erros obtidos

pela correlagdo matematica desenvolvida para o condicionador de ar “A” que foi

ensaiado no calorimetro psicrométrico. Os erros encontrados pelas correlacdes

obtidas para os demais condicionadores de ar sdo similares, os quais foram

ensaiados no calorimetro balanceado. Nota-se que os erros gerados pelo modelo da

capacidade sensivel de

refrigeracdo sao maiores,

devido a

relativa baixa

sensibilidade a temperatura de bulbo Umido do ambiente refrigerado. Neste ponto,
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recomenda-se o desenvolvimento de novos modelos por regressdo para calculos
mais precisos da capacidade sensivel de condicionadores de ar de expansao direta.

Os erros relativos mostrados na Figura 7.1 validam o uso das correlacbes
matematicas (representadas pela Equacao 7.1, veja os coeficientes na Tabela 7.2)
para calcular com precisdo o desempenho de condicionadores de ar dentro das

faixas de temperaturas ensaiadas neste trabalho, mostradas na Tabela 7.1.
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Figura 7.1 — Erros relativos para célculo das caracteristicas de desempenho do condicionador de ar
A. (a) Capacidade de refrigeracao total. (b) EER — Coeficiente de eficiéncia energética.

(c) Capacidade de refrigeracéo sensivel.

A Tabela 7.3 resume a magnitude dos erros relativos, em moddulo,

encontrados em todas as correlacbes obtidas para os condicionadores de ar.
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Observa-se que apesar de as correlacdes para o fator de calor sensivel oferecerem

menor precisdo, ainda oferecem resultados satisfatérios.

Tabela 7.3 — Resumo de erros.

Erro Erro Erro
RAC médio maximo minimo

(%) (%) (%)

Cr 1,40 3,18 0,22

A EER 1,80 5,45 0,14
Cs 5,01 11,00 0,03

Cr 1,44 3,67 0,52

B EER 1,60 3,65 0,22
Cs 7,96 16,08 0,69

Ct 2,48 7,38 0,01

C EER 3,30 8,33 0,05
Cs 9,83 19,54 2,20

Ct 3,48 3,63 0,14

D EER 2,85 5,70 0,55
Cs 10,11 25,02 3,24

A Figura 7.2 compara resultados experimentais com os valores calculados

pelos modelos empirico (Tabela 7.2) e semi-empirico (Capitulo 6) para o RAC A na

sua configuragao original.
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Figura 7.2 — Comparac¢do entre modelos semi-empirico e empirico.
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Observa-se que o modelo empirico possui maior precisdo, portanto, para
aplicacbes que somente pretende-se obter as capacidades de refrigeracdo sensivel
e total e o consumo de energia, 0 modelo empirico oferece melhores resultados. Ja
o modelo semi-empirico, ndo é tdo preciso, mas possui demais potencialidades.
Pode-se observar também que os maiores erros encontrados com o uso do modelo
semi-empirico sdo para pontos de ensaio onde a capacidade medida é relativamente
baixa.

A capacidade de refrigeracdo nominal e o EER nominal foram obtidos nas
condicbes normalizadas:  Tie=26,7C; Tbune=19,4C; T exe=35,0C e
Tbuey: ¢=23,9C (ANSI/AHAM ,1992). Porém, o desempenho térmico e o consumo de
energia variam fortemente com a temperatura e umidade, como pode-se observar
nas Figuras 7.3-7.8.

A Figura 7.3 mostra que a capacidade total de refrigeracdo aumenta com a
temperatura de bulbo Umido do ambiente interno. Nota-se também uma
sensibilidade a temperatura de bulbo seco do ambiente externo similar para os
quatro produtos. Este aumento da capacidade de refrigeracdo € devido a maior
diferenca entre a temperatura de evaporagao e a temperatura do ar de entrada do
evaporador quando a temperatura de bulbo seco é aumentada e também devido a
maior carga latente quando a temperatura de bulbo imido € elevada.

De outro lado, a capacidade total de refrigeracdo decresce com a elevacéo da
temperatura de bulbo seco do ambiente externo. Entretanto, o desempenho do
condicionador de ar A decresce mais rapidamente com o0 acréscimo da temperatura
do ambiente externo, o qual diminui a diferenca entre a temperatura de condensacéo
e a temperatura do ar de entrada no condensador. Como esperado, tem-se uma
menor taxa de calor rejeitado no condensador e menor eficiéncia energética, que

pode ser observado na figura a seguir.
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Figura 7.3 — Comparativo do fator de capacidade total de refrigeragéo sob diversas condi¢des

ambientes.

A Figura 7.4 ilustra o comportamento do EER para os condicionadores de ar
A, B, C e D. Observa-se um comportamento similar para todos os equipamentos; o
EER aumenta com a temperatura de bulbo Umido do ambiente interno e diminui
guando a temperatura do ambiente externo aumenta. Notou-se que o consumo de

energia do condicionador de ar A é muito maior, devido principalmente ao
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compressor alternativo. Os compressores rotativos sdo mais eficientes
energeticamente devido a algumas vantagens:

i) Eles ndo precisam de mecanismo para converter o movimento rotativo
do eixo do motor para movimento alternativo do pistdo, o que aumenta sua eficiéncia
mecanica;

i) O vapor de refrigerante de entrada do compressor adentra diretamente
a camara de compressao. No caso do compressor alternativo, o fluido refrigerante
absorve calor do motor elétrico e do cilindro de compressdo, aumentando seu
volume especifico antes de adentrar a cAmara de compressao.

A succdo e a descarga do gas ocorre de maneira muito mais continua,

consumindo menor poténcia elétrica.
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Figura 7.4 — Comparacao de fator do EER sob diversas condi¢cdes ambientes.

A Figura 7.5 mostra as curvas do fator de capacidade sensivel para os

condicionadores A, B, C e D. Diferentemente do que foi observado nas Figura 7.3 e

7.4, os comportamentos do equipamentos quanto a capacidade sensivel de

refrigeracdo foram diferentes em toda a faixa de temperatura de bulbo Umido interna.

Somente os condicionadores B e C apresentaram comportamentos similares entre

Si.
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Figura 7.5 — Comparativo do fator de capacidade sensivel sob varias condicdes ambientes.

7.2 Correlacéo Geral

Os quatro condicionadores de ar analisados sdo de trés diferentes
fabricantes, onde dois sdo fabricantes nacionais e um norte americano. As
caracteristicas construtivas dos trocadores de calor séo diferentes e as capacidades
nominais abrangem praticamente toda a faixa utilizada em residéncias. Portanto, é

uma boa base estatistica para propor-se correlacdes gerais para modelagem
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empirica de condicionadores de ar domésticos da forma apresentada na Equacéo
7.1.

A Tabela 7.4 apresenta os coeficientes das correlacdes para célculo dos
fatores Zct e Zeger, baseadas em todos os pontos de ensaio apresentados na Sec¢ao
7.1. Ao todo, sao 48 pontos de ensaio.

As Figuras 7.6 e 7.7 ilustram as superficies das correlacdes gerais tracadas
em trés dimensodes. Nelas, podemos observar com mais detalhes como os fatores de
capacidade de refrigeracdo, e EER variam em funcédo das temperaturas. As Figuras
7.8 e 7.9 mostram o0s erros relativos entre valores medidos e calculados pelas
correlagbes gerais. Observam-se erros um pouco superiores aos encontrados com

as correlacdes especificas para cada RAC.

Tabela 7.4 — Coeficientes das correlacdes gerais.

RAC o a a as ay as R?
Cr 1,12818 0,0606 -0,0002 -0,05246 0,000587 -0,00021 0,933
EER 1,30769 0,0986 -0,00024 -0,06461 0,000825 -0,00132 0,941
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Figura 7.6 — Superficie da correlacao geral para Zcr.
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Figura 7.9 — Erros relativos para célculo do fator de EER.

7.3 Integragéo a um ambiente

Os modelos empiricos de condicionadores de ar residenciais podem ser

integrados ao programa de simulacdo de ambientes DOMUS (Mendes et al., 2003),

o qual usa um modelo dinAmico para analise do comportamento higrotérmico da

edificacdo. Neste caso, uma formulacdo global, para calculo da temperatura e do

conteudo de umidade, é considerada para cada zona da construcdo. A Equacéao 7.2

descreve o balanco de energia, para uma zona submetida a cargas térmicas por

conducdo, conveccgao, radiagdo de onda curta, radiacdo de onda longa entre

superficies, infiltracédo, ventilacdo e de sistemas de climatizacéo.

I;:t +Eg = pacpava

dTint
dt

onde:
Et fluxo de energia que atravessa a sala (W)
E

¢ taxa de geracao de energia interna (W)

(7.2)
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p, densidade do ar (kg/m?)

C,a calor especifico do ar (J / kg K)
V, volume da sala (m°)
T,. temperatura do ar da sala ('C)

O termo Et, na equacao da conservagcao de energia, inclui cargas térmicas

associadas as paredes da construcdo (transferéncia de calor sensivel e latente por
conducdo), mobilias (sensivel e latente), insolacdo, aberturas (ventilacdo e
infiltragéo) e sistemas de climatizagdo ou ventilagdo. O fluxo total de calor por
condugdo que atravessa a superficie de controle de cada zona esta descrito por
Mendes et al. (2003).

Para o problema de transferéncia combinada de calor e umidade através das
paredes porosas de cada zona, Mendes et al. (2002) discretizaram as equacdes de
conservacdo utilizando o método de formulacdo de volume de controle com um
esquema de diferencas centradas e a diferenca de concentracdo de vapor foi
linearizada nas superficies em termos de diferencas de temperatura e de contetudo
de umidade. As equacbes algébricas resultantes foram resolvidas utilizando o
algoritmo MTDMA (MultiTriDiagonal-Matrix Algorithm) como descrito por Mendes e
Philippi (2003).

Para o balanco de vapor d’agua foi considerado: ventilacdo, infiltracéo,
geracao interna, paredes porosas, mobilias, sistemas de climatizagdo e respiracao
de pessoas. Desta maneira, a formulagéo global torna-se:

. : dw;
(minf +mvent )(Wext _Wint)+‘Jresp +'Jg +‘Jpp +‘JHVAC = pavad—ém (73)

onde:

m;,; fluxo de ar por infiltracéo (kg/s)

m fluxo de ar por ventilacao (kg/s)

vent

W, Umidade absoluta do ambiente externo (kg agua/kg ar seco)
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W, umidade absoluta do ambiente interno (kg agua/kg ar seco)
resp IUXO de vapor d’agua causado pela respiracdo de ocupantes (kg/s)
taxa de geracdo interna de vapor d'agua (kg/s)
fluxo de vapor d’agua pelas superficies porosas (paredes, divisérias e
mobilias) (kg/s)

Juvac fluxo de vapor pelo sistema de aquecimento, ventilagdo ou
condicionamento de ar (kg/s)

Pa densidade do ar (kg de ar seco/s)

V, volume de ar da sala (m?)

O fluxo de vapor d’agua da respiracdo de pessoas € calculado pelo método
recomendado pela ASHRAE (1993), o qual que leva em conta a temperatura do ar
da sala, umidade absoluta e atividade fisica de ocupantes.

A integracdo do modelo do condicionador de ar com o ambiente construido é
feita inserindo a capacidade de refrigeracéao total (Cy) no segundo termo do lado
esquerdo da equacdo da conservacao de energia ao volume de controle da sala da
(Equacgéo 7.2).

A capacidade de refrigeracédo total é calculada pela multiplicacdo do fator Zcr

pela capacidade de refrigeracéo total nominal do equipamento (C; =Z;Cyom)-

Porém, como o evaporador retira calor da sala, Ct tem sinal negativo na Equacgéo
7.4.

Na equacédo de balanco de vapor d’agua, o termo Jyvac € calculado por:

C - CS
Jhvac =~ T (7.4)
AT
onde T é o valor médio entre as temperaturas da sala e do ar de insuflamento.
A temperatura do ar da sala (Ti.) € calculada pela equacdo da conservagao
de energia, enquanto a temperatura do ar de insuflamento (Tiy.s) € calculada pela

seguinte equacéao:
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T

int,s

= T~ (7.5)

O consumo de energia (Ec, kwWh) é calculado por:

1 tCy
¢ 1000 EER

(7.6)

onde 7 € o periodo de simulagcdo, no qual o condicionador de ar pode ser

ligado e desligado para refrigerar a sala.

7.4 Resultados

As Figuras 7.10 e 7.11 mostram os dados de arquivo do clima de Curitiba, séo
dados de temperatura, umidade relativa e radiacdo solar, no més de janeiro. Estes
dados séo reais coletados de hora em hora e foram obtidos do programa Umidus
(Mendes et al., 1999).

—— Temperatura —— Umidade relativa
35 120

1 p T 200

80

60

40

Umiddade relativa (%)

Temperatura ()

10 \ \ \ \ \ \ \ 0
0 100 200 300 400 500 600 700

Tempo (horas)

Figura 7.10 — Temperatura e umidade relativa da cidade de Curitiba-PR no més de janeiro.
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Figure 7.11 — Radiacéo solar total da cidade de Curitiba-PR no més de janeiro.

A radiacado solar total apresentada na Figura 7.11 foi calculada pelo

modelo do DOE-2 (Winkelmann et. al., 1993) o qual baseia-se na nebulosidade do

7z

céu.
A constru¢cdo de uma uUnica zona simulada esta ilustrada na Figura 7.12.
Nenhuma geracao interna de calor como pessoas, equipamentos e iluminacéo foi

considerada, nem fontes de umidade. A area da sala possui 25m? e altura de 2,5m.
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Figure 7.12 — Janela do programa DOMUS mostrando o ambiente simulado.

Os parametros de entrada estdo apresentados na Figura 7.13. Uma
simulacdo com passo de tempo de um minuto foi realizada para evitar perdas de
informacdes do comportamento transiente, as quais poderiam afetar o histérico de
temperatura e umidade relativa dentro da sala. Outro ponto a considerar, € que um
passo de tempo pequeno é importante para a precisao da integracao no tempo da

poténcia do equipamento para célculo do consumo de energia.
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Figure 7.13 — Parametros de entrada do programa Domus para simulagdo de um ambiente construido

de uma Unica zona .

A Figura 7.14 apresenta uma comparacao em termos de temperatura da sala,
mostrando resultados da simulacdo com nenhum condicionador de ar no ambiente e
resultados da temperatura da sala com condicionador de ar em dois casos
diferentes: um equipado com compressor alternativo (condicionador A) e outro com
compressor rotativo (condicionador B). Nao ha diferenca na temperatura da sala nas
simula¢ces com condicionadores de ar, 0 que explica-se pelo hipotético controle PID
utilizado nas simulagbes. As constantes do controle PID (proportional, Integral,

derivative) usadas sao iguais a 1; 0,5 e 500.
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Figure 7.14 — Temperatura do ar da sala no més de janeiro
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Figure 7.15 — Umidade relativa do ar da sala no més de janeiro
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A Figura 7.15 ilustra uma comparacédo em termos de umidade relativa durante
0 més de janeiro. Similarmente ao que foi observado com a temperatura, as
simulacées com os dois condicionadores de ar fornecem os mesmos valores de
umidade relativa na sala. Porém, uma reducédo de 17% no consumo de energia foi
observada quando para o caso do condicionador de ar B, que possui compressor
rotativo. Este comportamento energeticamente eficiente para os condicionadores de
ar com compressores rotativos era esperado como comentado na Sec¢do 7.1, a
respeito deste tipo de compressor.

As simulagOes realizadas, utilizando as correlagbes matematicas obtidas em
termos das temperaturas de bulbo Umido interna e bulbo seco externa, validam o
uso deste tipo de modelagem para prever o consumo de energia e o desempenho
de equipamentos de climatizacéo integrados a ambientes construidos.

Uma sugestao para futuros trabalhos é a determinacdo de um novo modelo
por regressao capaz de prever a capacidade sensivel de refrigeracdo com maior

precisao.
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8 CONCLUSOES

Modelos de sistemas de refrigeracdo tém sido desenvolvidos e utilizados com
0 objetivo de descrever o comportamento do sistema, e entdo: prever o desempenho
e 0 consumo de energia do equipamento em qualquer condi¢céo de trabalho; realizar
analise de sensibilidade frente a mudancas fisicas e geométricas de componentes;
tornar desenvolvimentos de produtos mais rapidos e com menos custos; e estudar a
eficiéncia energética de ambientes construidos quando climatizados, integrando
modelos de simulagcdo de ambientes com modelos de sistemas de condicionamento
de ar.

Os modelos de sistemas de condicionamento de ar, que utilizam compressao
mecanica de vapor e expansao direta, encontrados na literatura, apresentam
diferentes niveis de detalhamento fisico. O objetivo deste trabalho foi estudar as
potencialidades de modos de modelagem onde o detalhamento fisico € reduzido,
utilizando-se de ensaios experimentais no sistema a modelar.

Dois tipos de modelagem de sistemas de condicionamento de ar de expansao
direta foram desenvolvidos e estudados, uma modelagem semi-empirica e outra
empirica.

A semi-empirica desenvolve modelos para cada um dos componentes do
ciclo, utilizando formulacbes baseadas em principios fisicos e célculos através de
correlagdes obtidas de ensaios experimentais previamente realizados no sistema a
modelar. Todos os modelos dos componentes individuais foram validados com
ensaios experimentais, apresentando reduzidos niveis de erros.

O modelo do compressor foi validado com 10 ensaios experimentais. Para a
vazao massica, 0s erros relativos sdo de até 2,1%. Para a entalpia especifica do
refrigerante na saida do compressor, encontrou-se erros de até 4,0%. Finalmente,
para a poténcia consumida pelo compressor, 0s erros sédo de até 1,2%.

O modelo do evaporador utilizado na modelo de integracdo foi o semi-
empirico (Sec¢éo 4.2.2). Seus resultados foram comparados a 49 pontos de ensaios,
onde 95,9% dos pontos apresentam erros de até 10,0%.
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O modelo do condensador utilizado no modelo de integragdo foi o semi-
empirico (Sec¢éo 4.3.2). Seus resultados foram comparados a 31 pontos de ensaios,
onde 90,9% dos pontos apresentam erros de até 10,0%.

O modelo do tubo capilar foi validado utilizando-se de dados de outros quatro
autores. Ao todo foram 44 diferentes condi¢fes testadas. A média dos erros relativos
entre resultados calculados e fornecidos por autores, nos 44 pontos, é de 6,3%.
Sendo o desvio padrao de 6,6%.

ApOs a integracdo dos componentes, pOde-se prever o desempenho de
refrigeracdo, o consumo de energia e as caracteristicas do ciclo de refrigeracdo em
todas as faixas normalmente utilizadas de temperatura e umidade nos ambientes
refrigerado e externo com um bom nivel de precisdo e de um modo muito
interessante. Com o uso do programa, € possivel estudar o sistema modelado,
otimizando-o, ou ainda, aprender sobre o comportamento dinamico de um sistema
de refrigeracdo. Os erros encontrados para calculo da capacidade total de
refrigeracdo encontram-se dentro da faixa de -5% a 20%, tendendo a erros
positivos, devido as baixas pressdes de evaporacédo previstas pelo modelo. Este tipo
de erro ndo foi previsto, acredita-se que sejam devidos a uma ou mais hipéteses
utiizadas na modelagem, como a consideracdo do tubo capilar adiabéatico e
desconsideracéo das perdas de presséo nos trocadores.

A principal desvantagem observada neste tipo de modelagem € a néao
possibilidade de determinar a carga 6tima de fluido refrigerante de um sistema
através do programa, pois ele necessita de dados de ensaio ap0s a determinacdo da
carga Otima de refrigerante, que dura um dia de ensaios em calorimetro. Outra
desvantagem é a de nao possibilitar o calculo do estado do refrigerante em qualquer
trecho de tubo dos trocadores de calor. Esta caracteristica torna necessario fixar o
grau de superaquecimento na entrada do compressor antes da simulacao.

Como sugestao para trabalhos futuros, seria interessante o desenvolvimento
de modelos analiticos para os trocadores de calor em conjunto com um forte
trabalho experimental para comparar as potencialidades reais de cada tipo de
modelagem.

No caso da modelagem empirica, utilizaram-se correlagbes matematicas

obtidas por regressado polinomial de dados de ensaio realizados em calorimetros. As
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correlacdes prevéem as capacidades de refrigeracéo total e sensivel e o coeficiente
de eficiéncia energética (EER) dos equipamentos como fungbes da temperatura de
bulbo Umido do ambiente interno e da temperatura de bulbo seco do ambiente
externo. Este tipo de modelagem mostrou-se muito precisa, interessante e também
muito Util para serem integradas a programas de simulacéo térmica e energética de
ambientes construidos. Foram modelados quatro condicionadores de ar residenciais
de trés diferentes fabricantes, um deles do mercado norte-americano.

Comportamentos parecidos foram observados para a capacidade de
refrigeracdo e 0o EER dos aparelnos modelados. O que possibilitou o
desenvolvimento de correlagdes gerais para uso em qualquer condicionador de ar
residencial. As correlacfes gerais para calculo do fator da capacidade total e do EER
foram validadas contra os 48 pontos de ensaio feitos nos quatro condicionadores de
ar. Para a capacidade total de refrigeracdo, 93,8% dos pontos de ensaio ficaram
dentro da faixa de 10% de erro. Para célculo do EER, um desempenho idéntico foi
observado.

Observou-se diferentes comportamentos para a variacdo da capacidade
sensivel de refrigeragcdo nos diferentes condicionadores de ar modelados, o que néo
sugere o desenvolvimento de uma correlacdo geral para calculo da capacidade
sensivel.

Foram realizadas simulagcdes em um ambiente de 25 m2, contendo um
condicionador de ar residencial, utilizando o programa DOMUS (Mendes et al.,
2003). A integracdo entre os modelos pode ser feita de um modo simples e 0 método
de integracao foi apresentado. Como resultado das simulacdes, pode-se observar
diferentes niveis de consumo de energia para 0s equipamentos simulados. O
usuario do programa pode entéo, estudar modificagdes arquitetdbnicas no ambiente e
observar a variagdo do consumo de energia de um sistema de climatizacgéo,
tornando-se assim, uma ferramenta extremamente Util e interessante. Além do mais,
pode-se analisar condi¢cdes o6timas para o funcionamento de termostatos para
diferentes climas e tipos de edificacdes.

Como sugestéao para futuros trabalhos, que objetivam o estudo de modelos de
regressao polinomial baseados em dados empiricos, propde-se o desenvolvimento

de uma correlacdo matematica capaz de prever a capacidade sensivel de
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refrigeracdo com maior exatiddo. O fator de capacidade sensivel pode ser descrito
como funcdo das temperaturas de bulbo seco e bulbo imido da sala ou ambiente
interno e da temperatura de bulbo seco do ambiente externo.

A modelagem empirica de condicionadores de ar mostrou-se mais precisa
para previsdo das caracteristicas de desempenho de refrigeracdo, sendo capaz de
prever as capacidades total e sensivel de refrigeracdo e o consumo de energia. Para
a capacidade de refrigeracdo, as meédias dos erros relativos entre dados
experimentais e valores calculados, sédo de até 3,5% (Tabela 7.3).

Por outro lado, o modelo semi-empirico que integra os componentes do ciclo
nao oferece tanta precisdo nos resultados. Para a capacidade de refrigeragéo total,
a média dos erros encontrados para o condicionador de ar modelado é de 8,5%.
Mas o modelo semi-empirico possui a vantagem da monitoracdo de diversos
parametros e caracteristicas do sistema frente a modificacdo de outras
caracteristicas. Isto péde ser observado nas andlises de sensibilidade realizadas no
Capitulo 6, onde variou-se condi¢cdes ambientes, caracteristicas do evaporador,
condensador, tubo capilar e compressor. Sendo possivel avaliar as caracteristicas
do ciclo de refrigeracéo para todos os casos.

Os modelos dos trocadores de calor do Capitulo 4 e os modelos empiricos de
condicionadores de ar apresentados no Capitulo 7 utilizam dados experimentais. Os
condicionadores de ar sdo ensaiados em equipamentos chamados de calorimetros,
apresentados no Capitulo 2. Foram utilizados dois tipos de calorimetros: um do tipo
balanceado e outro psicrométrico. Os métodos de ensaio destes calorimetros foram
investigados através do célculo das incertezas de medi¢do relacionadas aos
instrumentos de medicdo utilizados. O calorimetro balanceado mostrou-se mais
preciso, apresentando incertezas de medicéo de até 2,0%. Por outro lado, 0 método
de medicéo utilizado no calorimetro psicrométrico apresentou incertezas de medicao
de até 3,5%.
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APENDICE A

MODELO DE STOECKER E JONES (1985)

A seguir serad descrito o modelo para calculo do comprimento de um
incremento de tubo capilar, dado a vazdo e os estados do fluido refrigerante na

entrada e saida do segmento de tubo, como descrito em Stoecker e Jones (1985).

AL

< »
l L

Escoamento

v
o

1 2

Figura A.1 - Discretizac&o do tubo capilar.

Analisando o volume de controle da Figura A.1, que seleciona um segmento
do tubo capilar limitado pelas secdes 1 e 2, aplica-se as leis de conservacéo de

massa, energia e quantidade de movimento. Da equacao da conservacao da massa

obtém-se:
m_V, V
m_M_Ye (A.1)
A v, v,
onde VieV; velocidades do fluido refrigerante nas secgbes 1 e 2;
Vi € Vz volumes especificos do refrigerante;
m vazao massica de fluido refrigerante, constante ao longo de todo
o tubo; e
A area interna do tubo capilar, constante ao longo de todo o tubo.

A equacdao da conservacao de energia é dada por:
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VA VA
|1+71=|2+72, (A.2)

na qual o tubo capilar foi admitido como adiabatico.

A equacgao da conservacdo da quantidade de movimento, expressa pela
Equacédo A.3, utiliza o principio de que as forcas aplicaveis ao volume de controle,
como resultado do atrito e da pressao, devem ser igualadas pela aceleracdo do
fluido.

2
{(pl -p.)- f%\z’—v}\ =l - V,). (*3)

A medida que o refrigerante escoa internamente ao tubo capilar, sua pressao
e temperatura de saturacdo diminuem e o titulo aumenta. A entalpia e o volume
especifico do refrigerante em uma dada secdo podem ser calculados pelas

Equacbes A.4 e A5.
i=i(L-x)+i,X. (A.4)
V=V (1-x)+Vv,X. (A.5)

Como V, v e / variam da secdo 1 para a secao 2, faz-se a seguinte

simplificagéo na Equacao A.3:

AL V? AL V m
—— === A.6
fd 2v fd 2 A (A-6)

A velocidade e o coeficiente de atrito podem ser admitidos como sendo

valores médios:
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A =%, (A.7)
fo=l22le, (A8)

O método analitico de calculo baseia-se na determinagcdo do comprimento do
trecho de tubo entre as Secdes 1 e 2 da Figura A.1 para uma dada reducédo da
pressdo de saturacdo do fluido refrigerante. A vazao e as condi¢fes na Secao 1 sao
admitidas e, para uma temperatura arbitraria na Secao 2, as outras condi¢cdes nessa

secado e AL sao determinadas, de acordo com o seguinte procedimento:

)] Admita T;.
i) Determine po, iz, Iv2, Vi2 € Vy2, resultantes da escolha de T,.
iii) Combine a equacdo da conservacdo da massa (Equacdo A.1l) e a

equacao da conservacgao da energia (Equacéo A.2):

2 N2 2
i2+%(mj i+ (A.9)

Introduza as Equagbes A.4 e A.5 na Equacéo A.9:

-1 (A.10)

2 +('v2 —I =1 >

x + [Viz + (Vo = Vi ] (mjz _

2 A

X é a Uunica incégnita na Equacao A.10, que pode ser determinada pela solu¢éo de

uma equacao algébrica do segundo grau:

X = , (A.11)

onde
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N\ 2
2( M 1
a=(v,, +tv — | =, A.12
(viz +vir) ( Aj , (A.12)
rh 2
b =(iy, =iip) + Vi (v, _VIZ)(KJ , (A.13)
-\ 2 2
. . m 1 2 Vl
C=\p —Iy)+|—| =V ——, A.14
(i J(Ajzlz > (A.14)

iv) Com o valor do titulo (x), determine i2, v2 e V2.

V) Calcule o numero de Reynolds na Secao 2, utilizando um modelo para
a viscosidade bifasica (Stoecker e Jones (1985) recomendam um
modelo conforme citado no Capitulo 5) e o coeficiebte de atrito médio
(Equacéo A.8).

Vi) Finalmente, introduza as Equacdes A.6 e A.7 na Equacdo A.3 para

determinar AL.



APENDICE B

PROPRIEDADES DO REFRIGERANTE

Para realizar as modelagens dos componentes do sistema, € necessario
efetuar calculos de propriedades termodinamicas do fluido refrigerante em diversos
locais do sistema de refrigeracéo e ao longo de todo o tubo capilar.

Para calculo de propriedades do fluido refrigerante na regido de saturacéo,
desenvolveu-se algoritmos para interpolacdo de dados em uma tabela de
propriedades. A tabela foi construida com dados de temperatura, presséo, volume
especifico, entalpia e entropia para temperaturas de 230 a 369K com incremento de
1K. Esta tabela foi gerada com dados obtidos em Nist (2002).

Para céalculo de propriedades na regido de vapor superaquecido, utilizou-se o
meétodo proposto por Reynolds (199-) para a construcao de tabelas de propriedades
em linhas isobaricas para cada pressao das linhas da tabela de saturacéo. Reynolds
descreve um método para calculo de propriedades do R-22. Como equacdes
bésicas, fornece: i) equagdo de estado (Equacdo B.1l), baseada na equacdo de
estado de Martin-Hou (Ashrae, 1985); ii) equacédo para calculo do calor especifico a
volume constante a baixa densidade (gas ideal) (Equacao B.2); iii) equacdo para
calculo da pressdo de saturacdo em funcdo da temperatura (Equacéo B.3); e iv)
equacado para calculo da densidade do liquido saturado em funcdo da temperatura
(Equacéo B.4).

T . o 1 6 +BeT +Cgee /T

R -KT/T, A
P= + " Ai+BiT+Cie ¢+ Bl
T varsa I ) 2
4 .
cy =) GT ™ +Gs/T?. (B.2)
i=1
InP=F1+%+F3InT+F4T+F5 (V;T)In(y—T). (B.3)

5 .
p =D DX +DXY2 +D, X2, (B.4)
i=1
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Nas EquacgOes B.4-B.7, utilizam-se T em K, p em kg/m3, P em Pa e ¢, em
JI(kgK). As propriedades do ponto critico sao: T.=369,17K, P.=4,9776MPa e

Pc=524,77kg/ms.

As propriedades do estado de

referéncia sao:

To=200K,

Up=232377,71J/kgK e s0=1243,6918 J/kgK. As constantes utilizadas nas Equacbes

4-7 estdo apresentadas na Tabela B.1.

Tabela B.1 — Constantes das Equactes B.1 — B.4.

R = 96,1467

o = 8781,3417

b =1,24855636E-4

F, =7,1554148092E1

A; =-1,16981908E2

F, =-4,8189575050E3

As = -2,92952588E-2

F;=-7,8610312200

A, =2,41919261E-4

F, =9,0806824483E-3

As = -2,43458381E-7

Fs = 4,4574670300E-1

As = 9,40022615E11

y=1381,17

B, = 1,16431240E-1

D, =5,24766060E2

B; = 2,30319412E-4

D, =8,75161285E2

B, =-6,79667708E-7

D; = 5,88662575E2

Bs = 6,30201766E-10

D, =-3,57093464E2

Bs = -2,07580650E9

Ds = 3,27951374E2

C,=-1,18409710E3

G, =1,17767818E2

C;=2,48896136

G, =1,69972960

C.=0,0 G; = -8,83043292E5
Cs = -1,20619716E-6 G,=0,0

Cs=0,0 Gs = 3,32541759E5
k=42

Para célculo da energia interna, no estado de vapor superaquecido, Reynolds

(199-) deduz a Equacao B.5. Para a entropia, deduz a Equacéao B.6.

u=

T p 1
Cy(THT + | =P - ( ] ]dp+u
feom () o

(B.5)
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T .0 p
co(T) 1 [apj
s= |22 2dT-RInp+|—|pR-| — | |dp+s,. B.6
TIOT pip{p anpo (B.6)

Como foi mencionado, utilizou-se as equagdes propostas por Reynolds (199-),
para calculo de propriedades na regido de vapor superaquecido. Onde construiu-se
tabelas de propriedades em linhas isobaricas para cada pressdo das linhas da
tabela de saturacdo, com incremento de 1T de temperatura para cada ponto.
Portanto, por exemplo, para a pressdo de 600kPa, calcula-se as demais
propriedades para cada estado definido por P e T, com incremento de 1<C, desde a
temperatura de saturacdo até a soma de 100 a temp eratura de saturacao.

O procedimento para calculo das propriedades de cada estado definido &

descrito a seguir:

)] Define-se o estado, fornecendo P e T;
1)) Calcula-se v pela Equacao B1, através de um processo iterativo, fornecendo
PeT.

iii) Calcula-se a energia interna especifica, pela Equacéao B.5, fornecendo T e v.

V) Calcula-se a entalpia especifica (i), pela Equacéo B.7:
i=u+Pv; (B.7)
V) Por fim, calcula-se a entropia especifica (s), pela Equacgéo B.6.
A partir da tabela construida, desenvolve-se algoritmos de busca para

calculos de qualquer uma destas propriedades termodinamicas, sendo necessario

definir antes o estado do refrigerante, informando duas propriedades.
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CALORIMETRO PARA COMPRESSORES

Para avaliar experimentalmente o desempenho de compressores durante o
seu desenvolvimento de engenharia, utiliza-se equipamentos também chamados de
calorimetros. Segundo a norma ISO 917 (1989), com os calorimetros de

compressores, pode-se avaliar a capacidade de refrigeracdo (®o), eficiéncia
volumétrica (n,), poténcia consumida (Wmed), eficiéncia isentropica (n) e o

coeficiente de performance (EER).

A capacidade de refrigeracdo de um compressor de refrigerante €, na
verdade, a taxa de transferéncia de calor que pode-se obter no evaporador,
utilizando-se do compressor ensaiado. Ela é definida como o produto da vazéo de
refrigerante, medida no teste e da diferenca de entalpia especifica do refrigerante no
ponto de medicdo na entrada do compressor e da entalpia especifica do liquido
saturado a pressao correspondente ao ponto de medi¢do na saida do compressor.

A norma ISO 917 (1989) apresenta oito diferentes métodos de ensaio (A, B,
C, D1, D2, F, G e K) e recomenda que se use dois métodos de medi¢cdo simultanea
em um calorimetro. O calorimetro utilizado para a realizagdo dos ensaios do
Capitulo 3 (Tabela 3.1), possui os métodos A e F da norma. Um desenho
esquematico do calorimetro esta apresentado na Figura C.1. O ciclo do sistema,
tracado do diagrama presséo versus entalpia, representando os pontos de medicéo

e pontos tedricos, esta apresentado na Figura C.2.

O compressor é instalado para operar em um circuito de refrigeracdo, que
contém um condensador, um dispositivo de expansdo e um evaporador. Os pontos
de medicdo sdo posicionados nas entradas e saidas do compressor e do
evaporador, medindo pressédo e temperatura, definindo os estados termodinamicos

nestes pontos.
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Figura C.1 - Desenho esquematico do calorimetro para compressores (ISO 917, 1989).
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Figura C.2 - Ciclo do sistema do calorimetro para compressores (ISO 917, 1989).
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O refrigerante em evaporacgao troca calor com o refrigerante secundario no
tanque do calorimetro, condensando-o. O tanque € adiabatico, pois estd em um
ambiente com a temperatura controlada, igual a temperatura de evaporacdo do
refrigerante secundario. A resisténcia elétrica tem sua poténcia medida (®;), ela
evapora o refrigerante secundario que condensara no evaporador. Com o0 sistema
em equilibrio, considera-se que a poténcia dissipada pela resisténcia elétrica é igual
a taxa de calor trocada no evaporador, deste modo, calcula-se a vazdo de

refrigerante pela Equacao C.1 (Método A).

rhr =—1, (C.1

A vazédo de refrigerante também é medida por um fluximetro (transdutor),

caracterizando o método F.

A capacidade de refrigeracdo do compressor pode ser calculado e comparado

pelos dois métodos, através da Equacéo C.2.

Dy =m, . (iz _i4)' (C.2)

onde Ve € 0 volume especifico real do vapor de refrigerante que entra no compressor
e Venom € 0 Volume especifico do vapor de refrigerante correspondente as condi¢cdes

basicas de ensaio.
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Tabela D.1 — Dados de temperatura e tubo capilar dos pontos de ensaio da Figura 4.16.

Tint Tbuint Text Tbuext

1 26,83 19,36 35,12 23,75

2 24,27 17,19 33,49 22,52

3 20,62 10,90 23,81 14,98

4 20,06 17,62 23,32 16,36

5 21,86 11,49 27,45 17,37

Capilar: 6 23,00 20,40 24,70 17,42

7 31,17 18,40 39,92 27,23

L=0,888m e 8 31,95 24,16 40,41 28,58
d=1,60mm 9 24,59 13,68 26,78 19,12
10 19,66 10,44 23,60 15,38

11 20,23 11,92 23,61 15,18

12 25,75 18,99 30,54 22,58

13 27,68 21,70 34,84 22,43

14 32,43 19,42 40,89 27,62

15 26,04 18,98 34,90 24,14

16 19,50 13,44 21,40 13,48

17 19,98 11,42 24,60 17,75

Capilar: 18 21,97 14,21 29,50 20,15
L=0,736m e 19 23,91 15,68 35,57 24,92
d=1,60mm 20 23,08 16,24 38,58 27,51
21 24,71 15,85 39,69 31,79

22 23,80 15,43 42,48 27,76

23 29,85 23,15 43,38 29,86

24 26,68 19,37 34,98 24,36

25 23,53 16,53 33,36 22,18

Capilar: 26 19,73 10,49 30,56 21,93
L=1,055m e 27 20,46 12,10 23,51 17,66
d=1,60mm 28 25,06 19,32 29,43 20,15
29 30,77 18,65 39,55 28,23

30 32,04 22,90 42,97 27,49

31 26,65 19,32 34,96 24,04

32 22,90 15,89 32,80 22,89

Capilar: 33 19,28 10,93 29,59 25,71
34 19,69 11,46 22,97 17,54

L=1,355m e 35 25,33 19,51 29,17 21,09
d=1,60mm 36 30,89 19,03 38,57 29,28
37 32,04 23,38 42,52 29,45

38 29,78 22,59 42,79 25,50

39 26,71 19,41 35,00 24,15

40 22,45 13,89 30,55 20,51

41 18,59 12,37 35,49 23,82

42 18,94 10,83 24,57 18,54

Capilar: 43 24,98 17,59 29,71 23,95
L=0,615m e 44 24,99 17,55 37,20 23,91
d=1,60mm 45 23,51 14,83 39,43 25,53
46 27,34 17,41 42,61 26,99

47 25,38 20,36 42,40 27,13

48 24,81 19,91 29,16 18,54

49 23,84 17,91 35,10 20,68
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Tabela D.2 — Dados de temperatura e tubo capilar dos pontos de ensaio da Figura 4.21.

Tint Tbuint Text Tbuext

1 26,04 18,98 34,90 24,14

2 19,50 13,44 21,40 13,48

3 19,98 11,42 24,60 17,75

Capilar: 4 21,97 14,21 29,50 20,15

L=0,736m e 5 23,91 15,68 35,57 24,92

d=1,60mm 6 23,08 16,24 38,58 27,51

7 24,71 15,85 39,69 31,79

8 23,80 15,43 42,48 27,76

9 29,85 23,15 43,38 29,86

10 26,68 19,37 34,98 24,36

11 23,53 16,53 33,36 22,18

Capilar: 12 19,73 10,49 30,56 21,93

L=1,055m e 13 20,46 12,10 23,51 17,66

d=1,60mm 14 25,06 19,32 29,43 20,15

15 30,77 18,65 39,55 28,23

16 32,04 22,90 42,97 27,49

17 26,65 19,32 34,96 24,04

18 22,90 15,89 32,80 22,89

. 19 19,28 10,93 29,59 25,71

Capilar: 20 19,69 11,46 22,97 17,54
L=1,355m e ’ ’ ’ ’

- 21 25,33 19,51 29,17 21,09

d=1,60mm 22 30,89 19,03 38,57 29,28

23 32,04 23,38 42,52 29,45

24 29,78 22,59 42,79 25,50

25 26,71 19,41 35,00 24,15

26 22,45 13,89 30,55 20,51

27 18,59 12,37 35,49 23,82

. 28 18,94 10,83 24,57 18,54

Capilar: 29 24,98 17,59 29,71 23,95
L=0,615m e ’ ’ ’ ’

R 30 24,99 17,55 37,20 23,91

d=1,60mm 31 23,51 14,83 39,43 25,53

32 27,34 17,41 42,61 26,99

33 24,81 19,91 29,16 18,54

34 23,84 17,91 35,10 20,68




