UNIVERSIDADE FEDERAL DE MINAS GERAIS
PROGRAMA DE POS-GRADUACAO EM
ENGENHARIA MECANICA

MODELO DINAMICO E ESTUDO EXPERIMENTAL PARA
UM RESFRIADOR DE UMA BOMBA DE CALOR OPERANDO
COM CO2 PARA AQUECIMENTO DE AGUA RESIDENCIAL

RAPHAEL NUNES DE OLIVEIRA

Belo Horizonte, 07 de junho de 2013.



Raphael Nunes de Oliveira

MODELO DINAMICO E ESTUDO EXPERIMENTAL PARA
UM RESFRIADOR DE UMA BOMBA DE CALOR OPERANDO
COM CO2 PARA AQUECIMENTO DE AGUA RESIDENCIAL

Tese apresentada ao Programa de P6s-Graduagao em
Engenharia Mecanica da Universidade Federal de
Minas Gerais, como requisito parcial a obtencdo do
titulo de Doutor em Engenharia Mecanica.

Area de concentrag&o: Calor e Fluidos

Orientador: Prof. Ricardo Nicolau Nassar Koury
Universidade Federal de Minas Gerais

Co-orientador: Prof. Luiz Machado

Universidade Federal de Minas Gerais

Belo Horizonte
Escola de Engenharia da UFMG
2013



Universidade Federal de Minas Gerais

Programa de Po6s-Graduacdo em Engenharia Mecéanica

Av. Antbnio Carlos, 6627 - Pampulha - 31.270-9®klo Horizonte — MG
Tel.: +55 31 3499-5145 - Fax.: +55 31 3443-3783
www.demec.ufmg.br - E-maitpgmec@demec.ufmg.br

MODELO DINAMICO E ESTUDO EXPERIMENTAL PARA
UM RESFRIADOR DE UMA BOMBA DE CALOR OPERANDO
COM CO2 PARA AQUECIMENTO DE AGUA RESIDENCIAL

RAPHAEL NUNES DE OLIVEIRA

Tese defendida e aprovada em 07, de Junho de @&A3Banca Examinadora designada pelo
Colegiado do Programa de Pos-Graduacdo em EngamMiadanica da Universidade Federal
de Minas Gerais, como parte dos requisitos nedgessarobtencdo do titulo de Doutor em

Engenharia Mecénica, na area de concentragcéo de €RBluidos.

Prof. Dr. Ricardo Nicolau Nassar Koury - UFMG — Orientador

Prof. Dr. Antonio Maia - UFMG — Examinador

Prof. Dr. Méacio Fonte Boa — UFMG - Examinador

Prof. Dr. Luiz Machado - UFMG — Examinador

Prof. Dr. Enio Bandarra - UFU — Examinador

Prof. Dr. Antonio Carlos Lopes da Costa - CDTN - UB — Examinador



A0 meu papa Valter,

O verdadeiro campeéo



AGRADECIMENTOS:

A todos aqueles que direta ou indiretamente, codethm na preparacdo deste trabalho e em

particular:

Ao professor Ricardo Nicolau Nassar Koury, profesdo Departamento de Engenharia

Mecanica, pela paciéncia e orientacao.

Ao professor Luiz Machado, professor do Departameatd Engenharia Mecanica, pelos

conhecimentos transmitidos.

Ao professor Antdnio Maia, pela disposi¢cao em ajuda

A CAPES pelo apoio financeiro

Ao meu colega de laboratério Ralney Faria, pelalajtundamental na elaboracdo desse

trabalho

A todos meus familiares, principalmente meu paltéraosé Emilio de Oliveira (papa), minha
mae, Mércia Batista Nunes de Oliveira (mama), mimha Luana Nunes de Oliveira (naninha),

pelo carinho e compreenséo nos bons e maus momentos

A todos

Meus sinceros agradecimentos



“O livro do mundo esté escrito em linguagem matecaat

Galileu Galilei



SUMARIO

NOMENCLATURA

LISTA DE FIGURAS

LISTA DE TABELAS

LISTA DE ABREVIATURAS E SIGLAS
RESUMO

1

11
1.2

2

2.1
2.2
221
2.2.2
2.2.3
224
2.2.5
2.251
2.3
23.1
2.3.2
2.3.3
234
2.3.5
2.5

3.1
3.2
3.2.1
3.2.2
3.3
3.4
3.5

INTRODUCAO

Energia

Objetivo

REVISAO BIBLIOGRAFICA

Bomba de Calor

Fluidos refrigerantes

CFC

HCFC

HFC

HC

CQ

Ciclo transcritico

Publicacdes e trabalhos referentes ao tema
Estado da arte do €0

Laboratdrio de refrigeracdo e aquecimentdslG
Modelo matematico para o fluido refrigerante
Coeficiente de transferéncia de calor e pegedaresséo
Compresséao e expansao

Projeto da bomba de calor

DIPOSITIVO EXPERIMENTAL

Compressor

Evaporador

Parte bifasica

Parte monofasica

Resfriador

Dispositivo de expanséao

Placa de aquisicado de dados

13
15
16

17
17
20
21
21
22
22
24
25
26
27
29

30
36
39
43
45
46
50
51
52
53
58
60
63
64

30



3.6

4 MODELO MATEMATICO

4.1 Modelo da bomba de calor

4.2 Modelo para os fluidos

4.3 Modelo para o dispositivo de expansao
4.4 Modelo para o compressor

4.5 Modelo para o evaporador

4.6 Modelo do resfriador

46.1 Hipbteses do modelo do resfriador
4.6.2 Variaveis de entrada e saida do modelo
4.6.3 Equacdes do modelo

4.6.3.1 Equac0es do fluido priméario

4.6.3.2 Equacdes do fluido secundario

4.6.3.3 Coeficientes de transferéncia de calor
4.6.3.4 Perda de presséo

4.6.4 Metodologia de célculo

5 ANALISES E RESULTADOS

5.1 Incerteza de medicao

5.2 Andlise dos passos temporal e espacial
5.3 Coeficiente de transferéncia de calor
5.4 Perda de Presséo

5.5 Temperatura do G@o longo do resfriador
5.6 Temperatura do G@o longo do tempo
5.7 Temperatura da agua

5.8 Coeficiente de performance (COP)

6 CONCLUSAO

7 SUGESTAO PARA TRABALHOS FUTUROS
ABSTRACT

Conclusao

REFERENCIAS BIBLIOGRAFICAS

65
68
68
69
70
73
75
75
75
76
77
77
79
80
82
83
87
88
89
90
92
93
94
96
98
101
103
104
105



NOMENCLATURA

Letras Latinas

9

AH
At

Cl
COP

nv

coeficiente empirico [adimensional]
Area [m?]
Energia livre de Helmholtz [J]
Area total de troca de calor da placa aletawaf] |
Coeficiente de espagco morto [adimensional]
Carbono
Cloro

Coeficiente de performance [adimensional]
Fator de mudanca de temperatura [adimensional]
Calor especifico a pressao constante [J/kg-K]
Diametro da tubulacéo do fluido primario [m]
Diametro equivalente para a valvula agulha [m]
Diametro da tubulag&o do fluido secundario [m]
Flaor

Parametro de ajuste [adines)]
Parametro de ajuste [adimensional]

Fator de atrito de Blasiudif@ensional]

Numero de Froude [adimensional]

Aceleracdo da gravidade [m/s?]

Velocidade massica [kg/s-m?]

Entalpia especifica [J/kg]

Coeficiente convectivo [W/mz3-K]

Irradiacéo [W/m?]

Condutividade térmica [W/m-K]

Parametros semiempiricos para o modelo da expdadinensional]
Comprimento da tubulagéo [m]

Vazao massica [kg/s]

Rotacdo [Hz]

Numero de voltas da valvula agulha [adimengd]ona



Nu

P+

pe
Pr

Ra
Re
RM

ta

Uos

<

X

Numero de Nusselt da conveccéo natural [adiinaal]

Pressao [kPa]
Pressao modificada [kPa]

Perimetro [m]
Numero de Prandtl [adimensional]
Calor [J]

Poténcia [W]

Constante dos gases [J/kg-K]

Numero de Rayleigh [adimensional]

Numero de Reynolds [adimensional]

Resultado das medic¢des [°C]

Entropia especifica [J/kg-K]

Fator de supressao [adimensional]

Tempo [s]

Temperatura [°C]

Espessura da aleta [m]

Coeficiente global de transferéncia de calor [?#h
Incerteza expandida [adimensional]

Volume especifico [m3/kg]

Volume do compressor [m3]

Titulo da mistura liquido e vapor [adimensional]
Largura [m]

Numero de Weber [adimensional]

Posicéao longitudinal do escoamento [m]

Letras Gregas

o< W Q

Fracdo de Vazio [adimensional]

Coeficiente de expanséo K

Razao entre os calores especificos a volumessmweonstante [adimensional]
Razao entre massas especificas do fluido eieadddimensional]

Espessura da camada de liquido [m]

Diferenca entre uma grandeza inicial e finataida e entrada



€ Emissividade térmica [adimensional]

[0} Energia livre de Helmholtz adimensionalizada [adisienal]

Na Eficiéncia da aleta [adimensional]

ni Rendimento isentropico do compressor [adimensional]

Nv Rendimento volumétrico do compressor [adimensional]

K Viscosidade dinamica [N.s/mZ?]

T Constante matematica [adimensional]

r Adimensional do Pi de Buckingham [adimensional]

0 Inclinacédo do escoamento [rad]

p Massa especifica [kg/m3]

T Razao entre a temperatura critica e a temperdtuflaido [adimensional]

X Parametro de Martinelli [adimensional]

o Constante de Stefan-Boltzmann [V#/Kf]

& Fator de atrito do escoamento de Gnielinski [adBroeTal]
w

Angulo da linha de fluido [rad]

Subindices
0 Inicial
Entrada do dispositivo ou trocador de calor
2 Saida do dispositivo ou trocador de calor
ag Agua
amb Ambiente
ar Ar
c Critico
comp Compressor
cu Cobre
e Externo
ebu Ebulicdo
ev Evaporador
exp Dispositivo de expansao

f Fluido Priméario — CQ@



ml

nb

rad

sa

sat

sec

indices

Hidraulico

Interno

Liquido

Média logaritmica
Ebulicdo nucleada
Parede

Resfriador de gas
Radiacéo

Ideal
Superaquecimento
Saturacéo
Secamento

Vapor

Gas ideal

Residual



FIGURA 1.1

FIGURA 1.2
FIGURA 1.3

FIGURA 2.1
FIGURA 2.2
FIGURA 2.3
FIGURA 2.4
FIGURA 2.5

FIGURA 2.6

FIGURA 2.7
FIGURA 2.8
FIGURA 2.9
FIGURA 2.10
FIGURA 2.11
FIGURA 2.12

FIGURA 2.13

FIGURA 2.14

FIGURA 2.15
FIGURA 2.16
FIGURA 2.17
FIGURA 3.1
FIGURA 3.2
FIGURA 3.3
FIGURA 3.4
FIGURA 3.5

LISTA DE FIGURAS

Matriz energética mundial. 18
Matriz energética nacional. 18
Gasto de energia elétrica residencial. 19
Representacdo esquematica do ciclodgressao a vapor. 21
Linha do tempo do uso de £0mo fluido refrigerante. 27
Diagrama pressao x entalpia do;G@bcritico 29
Diagrama pressao x entalpia do;G@percritico 30

Paperssobre o C@na Gustav-Lorentzzen Conference on Natural
Working Fluids

Tensédo superficial em funcdo da tempeaatpara fluidos 32

refrigerantes

Trocador de calor do tipo microcanais 33
Comparacao entre compressores de RE3R74 34
Exemplos de bombas de calor de €@nercializadas no Japéo 35
Bomba de calor para aquecimento da @gwa uso industrial. 35
Fluxograma do modelo matematico dalieate calor 38

Relacédo coeficiente convectivo e terapena pela correlacdo del4
Gnielinski.

Desenho esquematico da bomba de catargguecimento de 46
ar/agua.

Bomba de calor proposta por Sarldr al (2010) e suas47

instrumentacdes

Bomba de calor para gf@roposta por Yamaguseét al(2011) 48
Esquema do resfriador de gas propastdypmagushet al (2011) 49
Esquema do evaporador proposto por gastaetal (2011) 49
Desenho esquematico da bomba de calaistenfrontal 50
Desenho esquematico da bomba de calaistenlateral 51
Compressor EK 6210CD 52
Variagao do Hao longo do escoamento 56

Esboco do evaporador vista frontal (fdesescala) 58



FIGURA 3.6
FIGURA 3.7
FIGURA 3.8
FIGURA 3.9
FIGURA 3.10
FIGURA 3.11
FIGURA 3.12
FIGURA 4.1
FIGURA 4.2

FIGURA 4.3
FIGURA 4.4
FIGURA 4.5
FIGURA 4.6
FIGURA 4.7
FIGURA 5.1
FIGURA 5.2
FIGURA 5.3
FIGURA 5.4
FIGURA 5.5
FIGURA 5.6
FIGURA 5.7

FIGURA 5.8
FIGURA 5.9

Evaporador fabricado pela empresa Magtm 59

Representacéo do resfriador com as ¢ordide operacao 61
Resfriador fabricado pela empresa Maxykem 63
Vélvula agulha escolhida para realizaxpansdo na BDC 64
Layoutdo programa de aquisi¢cao de dados. 65
Protétipo da bomba de calor com destamua o evaporador 66

Prot6tipo da bomba de calor com desigigua a caixa de comand66

Fluxograma resumido do modelo da born@aador 69
Diagrama Pxh para dois pontos com mesamperaturas e 71
entalpias

Diagrama de blocos do modelo do dispasidle expansao 73
Diagrama de blocos do modelo do compress 75
Diagrama de blocos do modelo do resfriad 77
Discretizacao do resfriador usada nagsm 81
Fluxograma do modelo do resfriador 86

Coeficiente convectivo interno em fungiotemperatura teorico 91

Perda de pressao no resfriador ao lalogiempo 92
Evolucdo da temperatura do 0 longo do trocador de calor 93
Diagrama presséao entalpia para @ CO 94
Variacdo temporal da temperatura deaeliatdo CQ 95
Variagdo temporal da temperatura dessdddCQ 96

Variagdo das temperaturas do.Cfparede e agua ao longo d&7
resfriador
Variacdo da temperatura de saida da agua 98

Variacdo do COP da bomba de calor ngptem 99



TABELA 2.1
TABELA 2.2
TABELA 3.1
TABELA 3.2
TABELA 3.3
TABELA 3.4
TABELA 4.1
TABELA 5.1
TABELA 5.2

LISTA DE TABELAS

Fluidos refrigerante e seus respeti@Ps

Hidrocarbonetos e seu impacto ambiental

Dados do compressor

Dados referentes ao ponto deap#o da bomba de calor
Grandezas relativas ao resfriadi®gas

Grandezas relativas a valvulalbgu

Constantes adimensionais paralawa agulha

Ponto de operagao da bomba dercal

Valores para as incertezas dadig@es em regime permanente

21
22
50
51
61
64
73
87
88



ANEEL
BEN
BDC
CFC
EM
Embraco
FSP
GEE
GWP
HC
HCFC
HFC
MME
ODP
UFMG

LISTA DE ABREVIATURAS E SIGLAS

Agéncia Nacional de Energia Elétrica
Balanco Energético Nacional

Bomba de Calor

Clorofluorcarboneto

Estado de Minas

Empresa Brasileira de Compressores
Folha de S&o Paulo

Gases de Efeito Estufa

Potencial de Aquecimento Global
Hidrocarboneto
Hidroclorofluorcarbonos
Hidrofluorcarbonetos

Ministério de Minas e Energia
Potencial de Esgotamento da Camada de Ozoénio

Universidade Federal de Minas Gerais



RESUMO

Em um primeiro momento, os fluidos naturais foraastdnte empregados em ciclos de
compressdo de vapor, para aquecimento e refrigeracBorém, foram sendo
gradativamente substituidos com o advento dosobu@Cs e HCFCs. Apds anos em
desuso, para este fim, os fluidos naturais tém gdatforca depois dos protocolos de
Kyoto e Montreal. Este trabalho objetiva a elabd@acdo modelo matematico do
resfriador/condensador em regime transiente para, @Ovalidacdo experimental do
mesmo. O modelo foi escrito em linguagem FORTRASddmalo-se nas equacdes de
conservacdo de massa, energia e quantidade de rantomOs resultados obtidos por
simulacdo apresentaram boa concordancia com o0s lteeBas experimentais,
confirmando informagdes da literatura especializataque algumas propriedades do

CO, conferem & bomba de calor uma grande eficiénceaggtica.

Palavras chave:Modelo Matematico, C& Bomba de Calor, Resfriador



1 INTRODUCAO

1.1 Energia

O desenvolvimento do ser humano esta diretameagatddiaos tipos de energia que esse
teve acesso. E praticamente impossivel concebesendolvimento socioecondmico de
uma nacao que nao esteja acompanhado de proddgstalaiicdo de energia de forma

ampla e satisfatoria.

Essa relacdo, desenvolvimento e energia, tem sieadoxada vez mais dependente. Um
reflexo disso € o aumento do consumo de energantlio século XX. De acordo com a
FSP (2003) a energia consumida no planeta teveuomarato de 922%. O consumo pulou
de 911 milhdes para 9,31 bilhGes de toneladas ele @br ano. Mesmo levando em
consideragao o crescimento populacional, obtewgrsaumento de 260% no consumo

da energiger capita.

Devido a esse aumento, € grande a realizacao lolhos e estudos sobre mudancas
climaticas, aguecimento global e acimulo de gaaegmosfera. O diéxido de carbono,
por exemplo, teve um aumento de 30% na atmosfesaeda revolucdo industrial. Dessa
forma € cada vez maior a preocupacao em relac&orsumo exagerado de energia e
seu impacto ambiental. Apesar de esse assuntéaseedorrente, 0 mundo encontra-se
atrasado no que diz respeito as normas legaisameaem a modificar o modo como se
utilizam as fontes de energia e, dessa maneirajficeede 0 espaco a sua volta. A
construcdo dessas normas esbarra no modo commangeomundial esta estruturada,
baseada em combustiveis como o petréleo, cuja mqgdlo e utilizacdo envolvem
diversos fatores politicos.

Assim, existe hoje, uma tendéncia mundial de smartetaborar estudos e pesquisas no
sentido de frear o crescimento do consumo de energumentar a producéo de fontes
de energia de baixo impacto ambiental. Apenas umo ljzercentual da producéao de

energia do mundo tem como fonte as energias ree®/@onforme FIG. 1.1.
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M Petréleo

W Carvdo Mineral

M Gas Natural

MW Biomassa tradicional

M Energia Nuclear

Figura 1.1 ‘Matriz energética mundial.
Fonte:MME/ BEN (2008)

No Brasil o consumo e producéo de energia elét@icasuas particularidades. A matriz
€ bem diferente da matriz mundial, no Brasil m&88% da producédo de energia vém
de hidrelétricas, FIG. 1.2. Apesar de ser uma fbmtea, as hidrelétricas geram grande
impacto ambiental, como o alagamento de grandas,Gaamento do nivel dos rios e, em
algumas vezes, podem mudar o curso do rio reprepagjadicando a fauna e flora da
regido. Além disso, essa demasiada dependéncia pgebdemas como o colapso

energético de 2001.

3%

M Petréleo

0% /2% 4%

MW Carvdo Mineral

2%

M Gas Natural

B Biomassa Tradicional

M Energia Nuclear

M Energia Hidroelétrica

Figura 1.2 Matriz energética nacional.

Fonte:MME/ BEN (2008)
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O colapso energético de 2001 foi uma crise nacimmabastecimento de energia ocorrida
no final daguele ano. Essa crise ocorreu e devawipalmente, pela escassez de chuva
ocorrida naquele ano o que comprometeu o nivel gl &os reservatorios das
hidrelétricas. Esse episddio mostrou a fragiliddmlsistema de abastecimento de energia
no pais, especialistas fazem projecdes de quesoirento populacional e o aumento de
producdo das industrias culminardo em um novo ‘@pagUma solucdo para esse
problema seria a ampliagdo e diversificacdo dacgerde energia elétrica no pais. Mas
outro caminho interessante seria diminuir 0 consusso pode ser feito com campanhas
contra o desperdicio e investimento no desenvolimée tecnologias que visam a

melhor utilizacdo da energia elétrica.

Atualmente grande parte da energia elétrica gastaaesidéncias se deve aos chuveiros

elétricos. A FIG. 1.3 mostra bem isso.

5%

W Refrigeragdo
W Aquecimento de agua
@ lluminagao

M Outros

Figura 1.3 Gasto de energia elétrica residencial.

Fonte:Aneel (2008)

Dessa forma, um método de aquecimento de aguaupareesidencial alternativo ao

chuveiro elétrico seria de grande importancia patasenvolvimento energético do pais.
A bomba de calor tem um consumo de energia comgamwante menor que o chuveiro
elétrico, além de poder ser programada para fuacimna do horario de pico. Pesquisas
sobre o seu funcionamento seriam de grande immoatfrara a fabricacdo em escala
industrial desse equipamento.
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1.2 Objetivo

O objetivo desse trabalho € elaborar um modelondit@@em regime transiente para o
resfriador de uma bomba de calor ar-agua para eqgeeto de agua para uso residencial
funcionando com C@® Pretende-se mostrar a aplicabilidade desse modelestudo

dindmico do comportamento do resfriador por meiovale@dacdes experimentais que
foram feitas em um dispositivo experimental dimenado, projetado e construido
durante a elaboracdo desse trabalho. De posse delanmatematico, devidamente
validado experimental, pretende-se confirmar carésticas Unicas do GQue conferem

a este tipo de equipamento coeficientes de desdmpsmniito superiores aqueles

usualmente obtidos para fluidos sintéticos.



2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

2.1 Bomba de Calor

Uma bomba de calor é um equipamento que funcionararngiclo de compressao de
vapor extraindo calor de uma fonte fria (ar extedgua de um lago, de um rio) para uma

dada fonte quente (ar ambiente, agua para aquecip@noutro fluido intermédio). A

FIG. 2.1 mostra como esse ciclo funciona.

Fonte Quente

£

3 ¥ Cond dor P = 2
kA 4
i w
Dispositivo
X de Expasdo — -
Compressor
A
3 Evaporador i
4 1
! G
Fonte Fria

Figura 2.1-Representagéo esquematica do ciclo de compressépde

No ponto 1, o fluido refrigerante se encontra a laaa presséo e em estado de vapor
superaquecido, ele segue entdo para o compressoten por finalidade aumentar a
presséo do fluido, o que acarreta em aumento dpetatura do mesmo. No ponto 2,
agora a uma alta pressao e alta temperatura o fituggrifico, ainda em estado de vapor
superaquecido, segue para o condensador, onde elendensa até se tornar liquido
comprimido. Nesse processo, o fluido troca calossel e latente com a fonte quente.
Apos deixar o condensador, ponto 3, o fluido ppssaima expansao, deixando o estado
de liquido comprimido e se tornando mistura liguel@apor. Essa transformacéo é

acompanhada de uma queda brusca de pressao eatmgpdd fluido passa entédo pelo
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evaporador onde recebe calor de uma fonte frisaddix entdo seu estado bifasico e se

tornando vapor superaquecido, ponto 1.

Em uma bomba de calor o que se objetiva é obtguecamento do fluido secundario por
meio da troca de calor com o condensador. Essdoflppde ser o ar, no caso de
climatizacdo de ambientes e secagem ou a 4guasoale aquecimento de agua para o
uso residencial. Ja o fluido primario a ser esdalliara o equipamento tem sido alvo de

muitas discussodes e estudos. A seguir sera feiabueve revisdo sobre o assunto.

2.2 Fluidos Refrigerantes

Em meados do século XIX desenvolveu-se a tecnolibgieefrigeracdo baseada no ja
mencionado ciclo de compressdo de vapor. Além dwmponentes destacados
anteriormente (compressor, dispositivo de expans@aporador e condensador) esse
ciclo conta com um fluido de trabalho também comwecomo fluido refrigerante ou
fluido primario. No século seguinte, a industriardfigeracao e aquecimento baseada

nesse ciclo ganhou forca e hoje se faz presenteundo inteiro.

A escolha do fluido refrigerante envolve uma sékie fatores tais como: faixas de
temperatura e pressao suportadas pelo fluido ducacitlo, compatibilidade com certas
substancias como o 6leo e o cobre, propriedadesotinamicas e de transporte,
periculosidade e impacto ambiental decorrente deiglizacdo. Dessa forma, uma gama
de fluidos tem sido desenvolvida. Assim sera aptade aqui um resumo dos fluidos
mais empregados na industria através do tempogpauainjetivo de posicionar cada fluido

as vantagens e desvantagens.

2.2.1CEC

CFC é a sigla para clorofluorcarboneto. E um flusifaético que tem sido adotado na
industria de refrigeracao e aguecimento desde 123&ia-se em um composto formado
por carbono, fltor e cloro. Possui diversas carestieas que fazem dele um bom fluido
para a industria, como ser estavel, ndo toxico, audmosivo, ndo inflamavel, ter alta

eficiéncia térmica e um 6timo custo-beneficio.
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O seu consumo teve 0 auge na década de 1960, p@orém 1974 alguns trabalhos
cientificos publicados levantaram hipoteses deegse fluido atacaria as moléculas de
0z6nio da atmosfera. Em 1985 houve a confirmac¢ésedehipoteses quando se constatou
um imenso buraco na camada de 0z06nio na regidmt@tita. Quando submetidos a
radiacdo ultravioleta os CFCs sofrem fotélise @iss;do de moléculas organicas
complexas por efeito da radiacdo eletromagnétiesga fotdlise, mostrada na Eq. 2.1,
gera um radical livre de cloro que, por sua veageecom o0 0z6nio formando oxigénio e

monoxido de cloro, Eq. 2.2.

F F
| Luz U.V |
CL - C - Cf mmmmmmmmmmmennmeee >Ct-C @ (2.1)
I I
a tC
Cl+ 03— Oz + ClO (2.2)

Além disso, o efeito € amplificado quando a moléalé mondxido de cloro reage com

outra molécula de 0z6nio, como mostra a Eq. 2.3.

ClO+0— 2 O+ CI (2.3)

O radical livre do cloro formado na ultima equasg&diga a outra molécula de ozénio
voltando a Eqg. 2.2. Esse ciclo tendera a se regiétgue o cloro se ligue a outra molécula

gue nao seja 0 ozonio.

A camada de o0zonio retém os raios ultravioletasBigmitidos pelo sol. A ndo retencéo
desses raios pode causar diversos problemas comcercale pele, catarata,
enfraquecimento das defesas imunolégicas, alteragdoeproducdo das plantas e

diminuicao do fitoplancton.

Tendo em vista esse problema, apés uma série deiageges, foi assinado um tratado

internacional envolvendo 46 paises que se compesamta substituir as substancias que
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se demonstrassem nocivas ao 0zonio. Esse trataeldicqu conhecido como protocolo
de Montreal, foi realizado em 1987 e passou a giggm 1989. Dentre varias revisdes
feitas desde a criacdo do protocolo, ficou defingiee as partes concordavam em
abandonar totalmente a producdo e consumo de CeCZ@0. Alguns anos apés o
acordo do Protocolo de Montreal, ja comecaram eeapaevidéncias da queda acentuada
no nivel de emissdes globais das substancias mgjishara a camada de oz6énio. Porém,
em determinadas regides essa queda ndo ocorree, detka claro o uso dos CFCs em
alguns paises mesmo depois do acordo. Porém, tio®$lI10 anos, a velocidade de
destruicdo vem diminuindo e pesquisas preveem que/gita de 2065 a camada de

ozobnio estara totalmente recuperada.

2.2.2HCEC

Os hidroclorofluorcarbonos (HCFC) foram utilizadmsno uma alternativa a destruicdo
das moléculas de ozénio da atmosfera pelos CFGsd®a presenca de um atomo de
hidrogénio em sua molécula, este fluido € menossagro a camada de o0zo6nio. Existe
uma escala que mede o potencial de esgotamentad&teoopelo fluido (ODP). Os

hidroclorofluorcarbonos possuem um ODP em torn©,885, bem longe da média de
15,5 apresenta pelos clorofluorcarboneto. Contuata ps padrées pos Protocolo de

Montreal esse indice de ODP ja ndo é mais aceitavel

O Protocolo de Montreal também prevé restricGeatpuao uso e fabricacdo desse fluido.
O acordo estabelecia, inicialmente, que os HCFGssigem de ser usados e produzidos
nos anos 2030, em paises desenvolvidos, e em 864(aises em desenvolvimento.
Contudo em setembro de 2007, os signatarios dad®dot de Montreal tomaram a
deciséo de antecipar o fim do consumo e produc¢gsedtuido, congelando o consumo
em 2009 e a producédo em 2010. A partir dai a redsei@ anual e progressiva resultando
em um total banimento do fluido em 2020, para gadesenvolvidos e 2030, para paises

em desenvolvimento.
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2.2.3 HFC

Entre os anos de 1980 e 1990, comecou-se a utilizhrdrofluorcarbonetos (HFC) em
alternativa aos CFCs e HCFCs. Os HFCs por serestédias livres de cloro tém ODP
igual a zero e por isso nao prejudicam a camadazdmio. Possuem excelentes
propriedades termodinamicas e de transporte peoploi que estes desempenhem um
bom papel como fluido refrigerante. Os mais usatoealmente sdo o R134-a, R-507, R-
404-A, R-407C e R-410A.

Entretanto esses fluidos contribuem com o aquedmgobal. O Aquecimento global é
um fenémeno climatico de larga extensao que resoftaim aumento da temperatura
média global. As causas desse aumento de tempeaatdia S&0 objeto de muitos debates
dentre a comunidade cientifica. Apesar de todaseudsdo politica que norteia esse
assunto, a teoria mais aceita é de que o acumul@asks, ditos gases de efeito estufa
(GEE), absorvem grande parte da radiacao infraveneenitida pela superficie terrestre,

impedindo o escape da mesma para o0 espaco.

Assim como existe uma escala que mede o grau deidamte de determinado fluido a
camada de ozonio (ODP) existe uma escala que medieiocial de aguecimento global
(GWP). A Tab 2.1 mostra diferentes fluidos e sespetivos valores de GWP.

Tabela 2.1
Fluidos refrigerantes e seus respetivos GWPs
Fluido CFC | HCFC| HFC GWP
R11 X 3800
R12 X 8100
R13 X 11700
R22 X 1500
R114 X 9200
R115 X 9300
R123 X 90
R124 X 470
R125 X 2800
R134a X 1300
R142b X 1800
R152a X 140
R236fa X 6300
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Assim sendo, em 2007, o Protocolo de Kyoto listeis gases cujas emissdes deveriam
ser reduzidas. Entre eles constava o hidrofluocreeto, alternativa até entdo para os
CFCs e HCFs, banidos pelo Protocolo de Montreal.

2.2.4HC

Até o ano de 1930 fluidos naturais eram exclusivamedotados na industria de
refrigeracdo e aquecimento por compresséo de vBpaotre esses fluidos naturais tém-
se os hidrocarbonetos (HC). Porém devido a suaitiaxie e flamabilidade eles foram
sendo substituidos gradativamente pelos fluiddétsins. Entretanto no final do século
passado os Protocolos de Montreal e Kyoto pratioganeviabilizaram o uso e a

producdo dos CFCs, HCFCs e dos HFCs. Desta feitallsstria de refrigeracao e

aguecimento se encontra em face da necessidadeadaocde uma nova geracdo de

fluidos refrigerantes, desta vez uma geragcédo camglida com 0 meio ambiente.

As principais caracteristicas que favorecem o oresto dos hidrocarbonetos como
fluido refrigerante sdo a menor viscosidade e aomeondutividade térmica, o que
favorecem a transferéncia de calor, o baixo custoetacao a outros fluidos e os baixos
indices de ODP e GWP, como exemplifica a Tab 2.2.

Tabela 2.2

Hidrocarbonetos e seu impacto ambiental

Refrigerante|] Fluido | GWP | ODP
R290 Propanp <3 0
R600 Butano <3 0
R600a [so-butal <3 0
R1270 Proplenp  ~3 0

Embora o uso de hidrocarboneto acumule quase umloséle experiéncia, sua

caracteristica toxica e inflamével limitou o sew.uBorém, com a necessidade de
substituicdo dos antigos fluidos refrigerantes, idteva problemas ambientais, os
hidrocarbonetos voltaram ao mercado apesar de sngla suas condicionantes ligadas

a seguranca.
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2.25C0

O ciclo de refrigeracdo a compresséo de vapordocebido inicialmente por Jacob
Perkins em 1834. Em 1866 Thaddeus Lowe prop0s réleeira vez o dioxido de
carbono, ou R-744, como fluido refrigerante. Em @.8alemao Franz Windhausen
inventou o compressor para €€ finalmente, em 1897 teve inicio a producéo érne s

em sistemas de compressao de vapor operando cam CO

No inicio do século XX s6 haviam trés fluidos reéiantes, diéxido de carbono, didxido
de enxofre e a amodnia sendo esses dois Ultimosnexnente toxicos. Dessa forma a
aceitacdo no mercado do diéxido de carbono era wadamaior. Em 1930 Thomas
Migley identificou uma familia de clorofluorcarbdne (CFCs) que tiveram uma ampla
aceitacdo no mercado e os fluidos naturais foramdocaem desuso até praticamente
serem abandonados na década de 1950. Nas décagasteseo uso dos CFCs e
posteriormente dos HFCs comecou a ser questionaddada questdes ambientais
culminando nos protocolos de Kyoto e Montreal, geeam nova forca aos fluidos

naturais. A FIG.2.2 resume um pouco dessa historia.

1997 - Atual - Busca de
novas alternativas para
fluidos refrigerantes e
retomada dos fluidos naturais

1886 - Franz Windhausen 1950 - Ampla aceitagéo dos
inventou o compressor para fluidos sintéticos e quase
diéxido de carbono desuso dos fluidos naturais

. 1900 a 1930 - Ampla 1987 - Protocolo de
1834 - Jacob Perkins aceitagdo do mercado Montreal e o anincio

propés o ciclo de de sistemas operando do fim dos CFCs como
compressao a vapor com diéxido de carbono fluidos refrigerantes

1866 - Thaddeus Lowe 1930 - Thomas Migley 1997 - Protocolo de
introduziu o dioxido de cria os fluidos CFCs Kyoto e o anuncio do
carbono como fluido fim de HFCs como
refrigerante fluidos refrigerantes

1897 - Kroeschell Bros 1974 - Sherwood Rowland
comecou a produzir em série e Mario Molina alertam para
equipamentos de 0s prejuizos ambientais
compressao a vapor usado advindos dos fluidos sintéticos
diéxido de carbono

Figura 2.2 dinha do tempo do uso de G&mo fluido refrigerante
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O CQO como fluido refrigerante tem diversas vantagenseguir destacam-se as

principais:

Potencial de destruicdo da camada de ozo6nio (OfpR) & O;

Potencial de aquecimento global (GWP) igual a keEsarametro tem como fluido
referéncia o préprio didxido de carbono, dai oG®P ser 1. Outros fluidos tém o GWP
de 1700 como o R-22 e 1300 como o R-134a;

N&o inflamével;

N&o toxico;

Sem odor, ndo causando panico em caso de vazamento;

Disponivel no mercado comercial e de baixo custo;

Alta performance volumétrica. Compressores e troasl de calor menores e mais
compactos;

Alto coeficiente de performance (COP);

Altos coeficientes de troca térmica, trocadoresaler menores;

Reduzida perda de presséo;

Devido a caracteristicas de sua tensao superdixiste a possibilidade de trabalhar com

trocadores de calor de diametros reduzidos;

E sabido também que ele possui uma gama de degeastaA grande questdo ndo é
negar as desvantagens do@&im destacar que tais ja estdo bastante docadasnha
mais de um século e que é bastante improvavel lguena outra desvantagem venha

surgir por agora. As principais que possam seadadfs sdo as seguintes:

Alta pressao de trabalho. Devido a isso o0 equiptongeve ser mais robusto a fim de
suportar tais pressoes;

O dioéxido de carbono € mais pesado que o ar. Ap#gsando toxico, em caso de
vazamento esse se acumula préximo ao chéo tomagdodo ar;

N&o possui odor, ndo podendo ser facilmente deleen caso de vazamento;

Baixa temperatura critica, obrigando varios cicksfecialmente os de bomba de calor a

trabalhar em regime transcritico;
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Em face ao que se sabe sobre o, @%eu potencial para ser utilizado como fluido
refrigerante fica claro que ele ressurge com grémgea como alternativa na refrigeragéo
e aquecimento. Equipamentos que operem com o dioxdd carbono sao

economicamente viaveis e atendem as especificagf@sientais propostas nos
protocolos de Montreal e Kyoto. Comparado a nowdaote fluidos naturais como a

amonia e os hidrocarbonetos ele se mostra menogremais seguro respectivamente.

2.2.5.1 O ciclo transcritico do GO

Por se tratar de uma analise do ciclo de compresks&apor de uma bomba de calor em
regime transiente, o ciclo pode ser definido emsdages distintas. Fase subcritica e

transcritica.

Na partida da bomba de calor o fluido que se enaards trocadores de calor parte da
temperatura ambiente. Para o{&9sa temperatura corresponde a uma pressao de 60 b
Apos a partida, o fluido que troca calor com adamiente tem sua pressao aumentada
até que essa atinja 70 bar. Durante esse periddocador de calor atua como um
condensador, conforme mostra a FIG.2.3.

45°C 80°C

Dispositivo
de expanséo

Pressdo P

Compressor
2

Evaporador

I Calor Q.

Fonte fria (ambiente)

Entalpia h

Figura 2.3 Diagrama pressao x entalpia do Q@bcritico.

A presséo de alta continua a aumentar, porém pédodie o fluido ter transcendido a
pressao critica ndo provoca mais mudanca de fakmgo do trocador de calor e esse



30

deixa de ser chamado de condensador e passa laasesdo de resfriador. A FIG. 2.4

ilustra o diagrama presséo e entalpia para essa fas

<
45°C 80°C

Trabalho W

Pressao P

Compressor
=,

Evaporador

Calor Q.
/ Fonte fria (ambiente)

Entalpia h

Figura 2.4 Diagrama presséo x entalpia do &Dpercritico.

A fase subcritica ocorre apenas por alguns seguapisa partida. Dessa forma o ciclo
€ essencialmente transcritico, porém passa porfagessubcritica na partida da bomba
de calor. Conforme serd analisado posteriormenliegratura mostra que existe muita

variacado nas propriedades do fluido quando esaeessa a regido critica, fato que pode

gerar grandes instabilidades ao modelo matematico.

2.3 Publicagbes e trabalhos referentes ao tema

A quantidade de trabalhos apresentados em confasé&umuais sobre o G@omo fluido
de trabalho em sistemas de refrigeracdo e aquemmdam aumentado
consideravelmente. Os protocolos de Montreal e &Kymtessionaram as linhas de

pesquisa nessa area a tomar essa tendéncia.

2.3.1Estado da arte do GO

Trabalhos do tipo estado da arte na composicaaa®erios técnico-cientificos destinam-
se a documentar o que esta a ser feito atualmantatéria em desenvolvimento. Isto €,

estes se propdem a dar exemplos ou a expor oajualéente feito no campo em estudo,
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indicando tendéncias e trazendo informac6es masdhdelas sobre o assunto. A seguir

serdo explicitados alguns trabalhos publicadosanedsa sobre o C©

No plano nacional de eliminacdo dos CFCs, Melo emds (2007) publicaram um
trabalho que mostra a necessidade de migracaooddeuffuidos sintéticos para fluidos
naturais, fazendo breve resumo sobre a historifluidss naturais e sobre os problemas
e implica¢des no uso dos fluidos sintéticos.

Esse trabalho coloca 0 @@omo principal alternativa as restricoes feitdegpprotocolos
de Kyoto e Montreal. Apesar de o0 &@té entdo, ndo ter sido empregado em escala

industrial, o artigo coloca isso como uma tendéncia

Apoés o trabalho pioneiro de Lorentzen e Petter§882), que construiram um prototipo

de ar condicionado automotivo usando R-744 comndgseho compativel ao do R-12,

150
135
120

as pesquisas neste campo tiveram um crescimensaeogével, como mostra a FIG.2.5.
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60 mCO2
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\} © > D Qv > 0&) & ,\/0 ,\’),

S
PR R I S N S S S

=
o
(93]

NuUmero de Trabalhos
~
(9]

Figura 2.5 -Paperspublicados n&ustav-Lorentzzen Conference on Natural Workingdslu

Outro ponto forte desse trabalho, € o fato de chamatencdo para a dificuldade na
fabricacdo dos trocadores de calor. Devido a akasdo experimentada pelo fluido
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durante o ciclo o sistema deveria ser robusto aigase inviabilizaria a refrigeracao para

baixas capacidades. Problema este colocado corabalpara as pesquisas futuras.

Ladeira e Bandarra (2005) escreveram um artigo ajpjetiva fazer uma analise da
literatura disponivel, até entdo, sobre 0.@0Omo fluido refrigerante em sistemas de
refrigeracdo e ar condicionado automotivo. Esdmath® mostrou um histérico evolutivo
das principais pesquisas no assunto, além de iinalma analise das principais
caracteristicas do GOUm dos pontos altos desse trabalho é o enfogeeesie da a
caracteristica do didxido de carbono de ter umeali@nsao superficial. O artigo mostra

0 qudo baixo € a tensédo superficial do.@@ relagédo a outros fluidos, FIG.2.6.

0,02 I
—R-12
N -~ R-134a
Fe R-22 -
0,015 === __ ——R-290
-
£
2
Z 001
b
0,005
0
230 -20 -10 0 10 20 30

T(°C)
Figura 2.6 -Tens&o superficial e temperatura para fluidosgefantes,

Fonte:Ladeira e Bandarra (2005).

Essa caracteristica influencia na formacdo de bathama pequena tensdo superficial
reduz o crescimento das mesmas ao passo que ausngumeatidade de bolhas. Isso faz
com que a ebulicdo nucleada seja maior, o quetaesiol um aumento no coeficiente de

transferéncia de calor. Esse efeito é sentidocipatmente, para baixos Reynolds,

quando a ebulicdo nucleada tende a predominar aatmevectiva.
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Bullard (2005) traz em seu trabalho um estudo s@i@ecomo fluido refrigerante que
apesar de mostrar uma andlise bastante completa aatecessidade da migracdo de
fluidos sintéticos para os fluidos naturais, da emfoque especial nas caracteristicas
tnicas do C@ como o fato de ele ter uma baixa tensao supafeer pouco denso e
trabalhar em altas pressdes. Assim como em Ladd®andarra (2005), ele quantifica

essas caracteristicas por meio de graficos conngsatomo o da FIG.2.6.

O ganho em relacdo a outros trabalhos é que ess&ran@s consequéncias dessas
caracteristicas unicas. Uma delas é a possibilidadeabalhar com diametros reduzidos
nos trocadores de calor. A tais trocadores darseme de micro canais que consiste em
um banco de tubos com diametros inferiores a 1 punonde o fluido escoa e troca
calor, FIG.2.7. A vantagem de se trabalhar com #ssale trocador de calor é a menor
perda de carga durante o escoamento. Segundorceasss perdas podem ser reduzidas

em torno de 38 a 63% em relacdo aos trocadoreslaleconvencionais.

Figura 2.7 Frocador de calor do tipo micro canais.

Como é mostrado nesse trabalho, oo @@upa um volume cerca de 6 a 8 vezes menor
que o0 R134-a, por ser menos denso possui um cosopn@enor, o que reforca a idéia
de compressor compacto mencionada em Ladeira eaBan@005), FIG.2.8. O fato de
ter um compressor reduzido aliado ao trocador b par micro canais resulta em um
equipamento compacto, bom pra aplicacées ondesgéeddde pouco espaco fisico como

a refrigeracao automotiva.
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R134a compressor R744 compressor

Figura 2.8 Comparag&o entre compressores de R134-a e R744.

Fonte:Ladeira e Bandarra (2005)

Fleming (2004) traz o que ele proprio chama degartle revisdo. Nesse trabalho
apresenta o historico do @® dos fluidos naturais na refrigeracdo e o seenpal de
crescimento. Além de enumerar a quantidade deoartjge tem sido publicada sobre o

assunto desde 1994, ele também analisa a aretecksge de cada um.

No artigo, ele destaca o uso em ar condicionadonativo, documentando que a
primeira empresa a investir em pesquisas nesséoaeeponesa Toyotaque produziu

o primeiro carro com refrigeracao utilizando o dilaxde carbono em dezembro de 2002.

Hrnjak (2007) apresenta um estado da arte que anostrpanorama da pesquisa feita,
até entdo, sobre refrigerantes naturais. Ele destaqrincipais questdes envolvendo
esses fluidos bem como oferece uma visao sobreriampes prospectivas. O enfoque
maior é no C@e na NH, enquanto que os hidrocarbonetos sdo mencionagesente.

O interessante desse artigo € que o autor coldeg@o como o principal mercado de
bomba de calor operando com £ Qanto para aquecimento de agua como para
climatizacdo. De acordo com ele, ainda que o patkem aplicacdes de ar condicionado
automotivos seja provavelmente de maior importadesdo ao niumero de unidades,
aquecedores lideravam as vendas com uma previsgoveono japonés de atingir 5,2
milhdes de unidades instaladas em quatro anos. ttavel aumento das vendas de
aquecedores de agua deZ&0 longo de cinco anos é mostrado no trabalho.

Com grande apoio do governo japonés, fabricanteptéjetado bombas de calor deLCO

com desenhos semelhantes. A forte concorréncia lsopa a pesquisa para 0
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melhoramento da tecnologia e desenvolvimento despooentes, objetivando um
melhorando do COP. A FIG.2.9 mostra algumas boréaslor de C&comercializadas

no Japao.
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Figura 2.9 Exemplos de bombas de calor de;@@mercializadas no Japao.

O autor também relata o mercado europeu e ameraamo tendo se mostrado menos
promissores até entdo. Ele avalia que nessas se@d®@nhos comerciais maiores sao
mais bem aceitos, apesar de ainda assim se mastamn baixa penetracdo no mercado.
A FIG.2.10 traz uma bomba de calor dex@G@nericana de poténcia de 60kW.

Figura 2.10 Bomba de calor para aquecimento de dgua para dsstiial.

De acordo com Hrnjak (2007) o maior impulso emcagides industriais nessas regides
se deve ao fato de a Coca-Cola Unileve? e o McDonald® anunciarem a escolha do

CO, como substituto dos sistemas com R134-a.

Pearson (2008ambém publica um artigo de revisdo que trata hidos refrigerantes

em geral, abordando seu passado, presente e futuro.
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Em um primeiro topico intitulado “Refrigerantes: Rassado”, o autor reconta toda a
histéria dos fluidos refrigerantes desde a criaddaiclo de compressdo de vapor no
século XIX. Essa revisdo historica € feita com drast riqueza de detalhes tornando-se

um dos melhores materiais literario sobre o assunto

Em dois topicos subsequentes “Refrigerantes: CeRte’se “Refrigerantes: O Futuro” o
autor faz uma abordagem timida sobre a atual ndeegsde substituicdo dos fluidos
sintéticos pelos fluidos naturais e aponta o didxid carbono e os hidrocarbonetos como

sendo os fluidos refrigerantes do futuro.

2.3.2Laboratério de Refrigeracao e Aguecimento da UFMG

O laboratoério de refrigeracdo e aguecimento da éfsitade Federal de Minas Gerais
possui grande experiéncia na elaboracdo de modeliematicos de sistemas de
compressao de vapor. Existe um consideravel nudeen@balhos de graduacao, artigos,
dissertagOes e teses produzidas sobre esse as3ymmesente trabalho pretende usar tais

referéncias como base para modelar a bomba ded=al00.

Um dos trabalhos pioneiros foi Machado (1996), egteesentou um estudo sobre a
modelagem matematica de um evaporador de uma naadugorifica. O modelo
permitiu o estudo do comportamento do evaporadio tam regime permanente como
em regime transiente. Apesar de esse trabalhonvédver diretamente a bomba de calor,
a metodologia de Machado (1996), no que tange atelmonatematico estabelecido
mostrou ser bastante Gtil para bombas de calor.hdbc aplicou as equacdes de
continuidade, quantidade de movimento e energisagEequacdes sao explicitadas a
sequir.
o, 06,
ot 0z (2.4)

(2.5)
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0 0
Ao (h-Rv)]=Hpe(T-T)- A-( 6N (2.6)

Ai representa a area da seccao transversal internbdoG a velocidade massica do
fluido, k¥ a entalpia do fluido, pfra temperatura da parede do tubca Temperatura do
fluido, P a presséo do fluido, x o titulo do fluido, peo perimetro interno da tubulacéo,
v| 0 volume especifico liquidoy v volume especifico de vaper,a massa especifica do
fluido, o representa a fracdo de vaziopHoeficiente convectivo interno, g a aceleracao
da gravidade & a inclinacdo do escoamento do fluido frigorifidds respectivas

demonstracdes matematicas dessas equacdes podsroseradas em Machado (1996).

Seguindo essa linha, também no Grupo de Refrigedg@FMG, os trabalhos de Maia
(2005), Maia (2007), Koury(2001), Koury (2007), Kg{2012) apresentam estudos cujo
objetivo principal era estudar, tedrica e experita@mente, o comportamento em regime
transiente de uma bomba de calor por compress&api® para aguecimento de agua
para uso residencial. A FIG.2.11 mostra um fluxogrague resume a metodologia de

calculo desses modelos.
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Estimativa das pressdes de condensacao e evaporacgo e
grau de superaquecimento D

Modelo do Compressor: Vazao e entalpia na
saida do compressor

Modelo do condensador: Temperatura, pressao, entalpja,
vazao, volume especifico, massa especifica, titulo do fluido,
temperatura da parede.

Modelo do dispositivo de expansao: Vazéao e entalpia
na saida do dispositivo de expansao

A 4
Modelo do evaporador: Temperatura, pressao, entalpja,
vazao, volume especifico, massa especifica, titulo dp
fluido, temperatura da pare

l

Valores estimados
sao estaveis?

Correcéo das
variaveis estimadag

Figura 2.11 Fluxograma do modelo matematico da bomba de calor.

Além dos trocadores de calor estes trabalhos m@ahela compressor e o dispositivo de
expansao. O acoplamento entre esses quatro comesmETMitiu a determinagéo dos
perfis espaciais e temporais de temperatura, resgazao, bem como a distribuicdo de

massa nos trocadores de calor durante o processudeimento da agua.
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Para o compressor, Maia (2007) e posteriormented(2010), sugerem equacdes para

sua modelagem. A equacgao usada em ambos os tralfaillacEq. 2.7.

_Nvz,

comp
P Vcom;l

m

2.7)

Onderncomp € @ vazdo no compressor, N é a rotacao, V € oneltldb compressor cdmp1

o0 volume especifico do fluido na entrada do congareany € o rendimento volumétrico
do compressor. Através de uma tabela fornecida fpbricante com varios pontos de
operacgdo, fez-se uma regressao mdultipla que resnoEq. 2.8 para o célculo do

rendimento volumétrico do compressor.

qV:o,757—(1,244: e pzj*( 7,7 T6P__ m;bj_[ 5,047 ‘1’0‘5P%m¢3
2.8)

. 1252 1
[J,185>< 10 Pcomaj”[ 2,088 10 3Pcomapcomp;

Onde Romp1 € Romp2 Se referem a pressdo de entrada e saida do cempres
respectivamente. Diferentemente, Maia (2005) atilda Eq. 2.9 para o célculo do

rendimento volumétrico.

P Yy
,7V :1+C—C[mez] (29)

comp

Onde c é o coeficiente de espaco morto do compresg@ a razao entre os calores
especificos do fluido a presséo constante e voionstante. O espac¢o morto foi obtido

experimentalmente através de ensaios envolvendmpressor em guestao.

2.3.3 Modelo matematico para o fluido refrigerante

Todos os trabalhos revisados até aqui utilizaraegaacdes descritas em Cleland (1987)
para célculo das propriedades do fluido refrigeraBssas equagfes sdo baseadas em

regressdes numericas que visam equacionar asqutages dos fluidos.



40

De acordo com esse trabalho a avaliacdo de prapiesdermodinamicas do refrigerante
por esse método € adequada para a inclusao ens éilgosde programas computacionais
de refrigeracdo devido ao seu menor tempo de wacesto. Uma possivel

aplicacdo € na area de simulacdes em regime tra@sande milhares de avaliacbes de

propriedades devem ser feitas em cada execucamgmma.

As equacg0es propostas em Cleland (1987) incluempdratura de saturacao a partir da
presséo de saturacao, pressao de saturacdo alpagmperatura de saturacdo, entalpia
do liquido a partir da temperatura de saturacagbeesfriamento, entalpia do vapor a
partir da temperatura de saturacédo e do grau derayyecimento, entalpia do fluido
superaquecido a partir da temperatura de satuegéamu de superaquecimento, volume
especifico do vapor a partir da temperatura deagio e superaquecimento e variacao
de entalpia ha compressao isentropica a partiupleraquecimento e das pressoes de alta

e de baixa. Essas equacdes estao explicitadasiia segpectivamente.

P, = gl a2/ (Tea* &) (2.10)
a
Tea = 2 - a, (2.11)
t I:In (Psat)_ ai}
h=a,+aT+3aT+ 3T (2.12)
h=a+aT,+a bt alt a (2.13)
h=[a+aT.+aT+ aT1+ ad T+ a(s T+ a8 T T. 010
+a16 (ATS)Z Tsat+ a17 (A Ts) Tzat+ QB(A ng -Fsa;| + QZ
vV, = e[a19+a20/(Tsm+273'15)] (azl t &, Tsat t &y -I;Zat t &, -Ijat) (215)
vy, [l+a (AT)+ a(AT) + a, (8 T) T+ a,(8 T)° T,
[ L(AT)+ as(AT) A(8T) o(A T) 2.16)

+ a29 (A Ts ) Tszat + a30 (A Ts)2 Tszat:|
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[(ct-1)/ct]
ah=-S Pevv[( i j —1] (2.17)
ct-1 P

ev

O ct & um fator relativo a mudanca de temperatgoarementada pelo fluido durante a
compresséo enquanto quesao coeficientes empiricos obtidos pela regredagcurvas

termodinamicas do fluido.

Apesar de ser uma boa estimativa das propriedastefiuddos com erros variando de
0,01% a 1,2 % e ter um tempo computacional bastachezido, esse método possui
limitacdes. A principal delas, que é uma limitac#iacial para este trabalho, € que esse
método se limita aos fluidos R12, R22, R114, R5G2L&1. Apesar de haver trabalhos
gue extrapolam as equacdes de Cleland para olutichssf como o R134-a, para o dioxido
carbono as equacdes nao seriam satisfatérias. @mnoionado anteriormente, o €0
tende a seguir um ciclo transcritico e Cleland 7)$@ limita ao céalculo das propriedades
termodinamicas do fluido apenas na regido subaritic

Span e Wagner (1994) propuseram um modelo paralcaeas propriedades do fluido
que é considerado a melhor referéncia em equagdestddo para fluidos presente na
literatura, esse estudo é referenciado em outrd2 tExtos cientificos da area. O modelo
foi escrito a partir da energia livre de Helmh@hAz). Na termodinamica, a energia livre
de Helmholtz é uma grandeza que mede a quantidadeeatgia disponivel e a energia
gue pode ser extraida de um sistema fechado a tatm@e e volume constantes. A
energia livre de Helmholtz é adotada em forma adgiomalizada por meio da Eq. 2.18.

A
“TRT (2.18)

E importante lembrar que a propriedade real de subatancia se da pela soma de sua
propriedade residual (indice r) e da sua propriedaterente ao gas ideal (indice 0). A
EqQ. 2.19 mostra essa relagao e enfatiza que tiresgpodem ser expressos em funcao
ded (razéo entre a massa especifica do fluido e a neapsaifica critica) ©(razdo entre

a temperatura critica e a temperatura)
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Ad.7)=¢ (01)+¢(37)

(2.19)
Em queﬁ é definido na eq. 2.20 @ na eq. 2.21.
8 0
@ (,71)=In(3) +b0 + T + K In(7)+>" poln(l— e )
i=4 .4Q)
7 i 34 , 39 , 2 2
¢ (5,1-) - Z nia'fil-fi +Z ndfi Tfi g?d +Z ma'fl Tfi e‘”i(d_e) -A(r-¢
i=1 i=8 i=35
+§ n o AUy (2.21)

=40

Ondeb®, f, ¥, B, B, a, @ enrepresentam pardmetros de ajuste que sio forsextidwés
de tabelas explicitadas no proprio artigo. Assinprapriedades dos fluidos podem ser

expressas pelas equacdes que se seguem.

_ L[ 97
P(d,7)= pRT{l ( 35 H (2.22)

w0l 22 () -

h(s,7) = RT{1+ . K%JJ + (%U +o (%l} (2.24)

As solucdes das derivadas acima sao explicitadasialho através de tabelas. O artigo
prossegue mostrando a deducédo e a férmula fina pada uma das propriedades
termodinamicas (temperatura, pressao, massa dspegetitropia e entalpia) em funcéo

de duas outras propriedades.

Os autores finalizam o trabalho concluindo queessilitados obtidos com tais equacdes

foram satisfatérios. Uma grande extensdo de cutgasimulacdes foram levantadas e
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validadas experimentalmente com baixos erros. Asratinas criadas a partir dessas

equacdes se mostraram estaveis e com baixo tempuutacional.

Procurou-se fazer uma sintese de um trabalho remtenso sobre equacgfes de estado
para fluidos termodinamicos que é o de Span e W4{864). A intencdo era mostrar a
alternativa em substituicdo as equacdes de CldH986). Para contemplar todas as
deducgdes, consideragdes, tabelas de parametraste bem como as demais equacgoes
com outros dados de entrada deve-se consultarign ard integra que se encontra

referenciado no final deste trabalho.

2.3.4 Coeficiente de transferéncia de calor e peedaressao

Nos ultimos anos, varios pesquisadores tém inadiggs mecanismos de transferéncia
de calor e da perda de pressdo associados ao estoado CQ em tubos. A
determinacao do coeficiente de transferéncia d& eatla perda de presséo representa
um fator critico para o projeto, simulacdo, anaésetimizacdo do desempenho dos
sistemas que utilizam o G@omo fluido refrigerante. Muitos trabalhos foragalizados
com o objetivo de propor correlacdes para o caldol@oeficiente de transferéncia de

calor e da perda de presséo.

Cavallini (2005), Kandlikar e Balasubramanian (20@eifenget al. (2009), Son e Park
(2006), Wang e Hihara (2002), Spindler (2006), Y&003) sdo autores que investigam
modelos matematicos e correlagBes para o coefctmtransferéncia de calor do £0
nas regides sub e supercriticas. Em seus respedtalmalhos os autores expdem uma
série de correlacOes e as testam experimentalm@&otios apontam para a conclusao de
que a melhor correlacdo, e por isso a que temasiggamente utilizada atualmente, € a
correlagéo de Gnielinski, Eq. 2.25 e Eq. 2.26.

&=[0,79In(R- 1,64~ (2.25)
_ (5/8)(Re— 100() Pr + i o3 2.26
N 1+12,7(/&/ 8 PF°- ){l KLJ } (229
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H = Nuk (2.27)

Onde ¢ é o fator de atrito do escoamento, Pr o nimer@dedtl, Nu o nimero de
Nulsset, Re o numero de Reynolds, d o diametrosdoagnento, L o comprimento da
tubulacéo, k a condutividade térmica e H o codifitgeconvectivo. A FIG.2.12 mostra
um gréafico que relaciona o coeficiente de transi@eéde calor com a temperatura do

fluido para diferentes vazdes, mostrado em Spir{d@06).
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Figura 2.12 Relagéo coeficiente convectivo e temperatura pelelacio de Gnielinski,

Fonte:Spindler (2006).

O que fica mais evidente nesse grafico € a exist@&gum pico em que a transferéncia
de calor é maxima. Isso ocorre a medida que odls@aproxima da temperatura critica.
O calor especifico tende a aumentar muito ness&ox,gepr isso o aumento do coeficiente

de transferéncia de calor.
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Yoonet al.003) apresentam um estudo detalhado sobre célayderda de pressao para
escoamentos com GOPara determinar a perda de pressdo para um esctmam
plenamente desenvolvido eles recomendam a seguinetacao:

G°L
2p,d (2.28)

AP = fa

O fator de atrito {a) foi calculado pela equacéo de Blasius dada por:

fa=0,316R&"* seRe X 1
fa=0,184R€" seRe X i (2.29)

Yoon et al. observaram um aumento da perda de presséo quaredlocedade massica

aumenta e quando a pressao do sistema diminuimAssompararam os dados
experimentais da perda de pressdo com os valoladamis a partir da equacao de
Blasius obtendo um desvio médio de -3,7% e um dessdio absoluto de 4,9%. Os
autores recomendam a utilizagcdo da equacao deuBlasira determinar a perda de
presséo para o GO

2.3.5 Compressao e expansao

Para o compressor a Eq. 2.8 calcula a vazdo massiéan, o que se observou na
literatura é que existem equagbes desenvolviddsisxamente para o Gas quais
calculam a eficiéncia volumétrica. O método usamtdaia (2007) de regressao multipla
€ muito restritivo enquanto que Sarkar (2006) us® (correlacdo que fornece o
rendimento volumétrico em funcéo das pressdes stmadga e de succdo. Tal correlacdo
tem sido muito empregada na elaboracdo de modeltsméaticos e esta explicitada na
Eqg. 2.30.

7, =0,9207- 0,075@} o,oo{é’ﬂ] (2.30)
compl

comp
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A despeito do modelo da valvula de expansao oltrabaais significativo encontrado
na literatura foi o modelo de simulacdo de Mar2@Q7). Nesse trabalho o autor faz uma
investigacdo de correlagbes para valvula agulhdaeap de orificio para GO Os
resultados encontrados por ele foram validados desvios menores que 1%. A
correlacéo foi obtida através de uma adimensicagiia que sera explicada com detalhes

mais a frente.

2.5 Projetos de bomba de calor

Neksa (2002) propde uma bomba de calor para ageetonde ar/agua. O autor ndo traz
muitos detalhes do aspecto construtivo do protothho resfriador de gas o fluido
refrigerante troca calor com outro fluido, cujo remnéo é especificado e este passa por
dois trocadores de calor. O primeiro aquece a agsagundo é chamado de radiador e
aquece o ar. A FIG.2.13 traz um desenho esquendgigse prototipo.
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Figura 2.13 Desenho esquematico da bomba de calor para aqueocide ar/agua

Fonte:Neksé (2002).
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O autor trabalha com uma temperatura de evapod&@6C a agua € aquecida de 10°C
até 60°C, porém o autor ndo da detalhes sobrepgetatara de entrada e saida do ar. Um
estudo investigativo sobre o desempenho de uma damlzalor operando em regime
transcritico para refrigeracdo e aquecimento sénalis foi realizado em Sarketr al
(2010). A FIG.2.14 mostra um desenho esquematidmdda de calor juntamente com

toda a sua instrumentagao.

CONDENSADOR

FONTE DE
TANQUE
DEAGUA | BOMBA G4 enerom

T)| RESFRIADOR DE GAS

(1= ¢ ‘
IFERENCIAL DE PRESSAO

VALVULA DE_ ,
EXPANSAO ELETRONICA M
|

EVAPORADOR

D
BOM?A @ SEPARADO
-

‘ P= SENSOR DE PRESSAQ, T= SENSOR DE TEMPERATURA, M= MEDIDOR DE VAZAO MASSICA, SV= VALVULA DE SEGURANCA

TROCADOR
DE CALOR

Figura 2.14 Bomba de calor proposta por Sarkaal (2010) e suas instrumentagées.

Escolheu-se aco inoxidavel como material para todaomponentes da bomba de calor.
O compressor utilizado foi da marca Dorin modelSIC3, rotacdo de 2900 rpm e 2,5

kW de poténcia. As pressodes de trabalho variaragb<s® bar na pressao de baixa e 80-
120 bar na presséo de alta. Uma valvula eletrénodelo SS-1RS4 faz a expansao do
fluido refrigerante. A 4gua que deixa o resfriadergas passa por um trocador de calor

e posteriormente é armazenada em um tanque que neessular pelo sistema.

O autor conclui dizendo que obteve resultados fatdisos com a configuracéo
experimental dele. A principal conclusdo a que @iega é que tanto o modelo
experimental como o matematico mostram que o COBfdgeracao e o de aquecimento
aumentam com a elevacéo da vazdo massica de agtracaxlores de calor. Porém esse

efeito € mais intenso no evaporador.
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Yamagushet al (2011) realizou um trabalho que consistia em deseear e validar um
modelo de simulacdo para uma bomba de calora@@nfoque dado a parte construtiva
nesse trabalho, com riqueza de detalhe no dimearsiemto das componentes, faz com

que ele seja de grande relevancia para essa réorigamrafica.

A FIG.2.15 mostra um diagrama esquematico paranabhaode calor C® O sistema
consiste de um resfriador de gas, um evaporadorfrocador de calor interno, um

compressor e uma valvula de expanséo.

@ AGUA (T8
RESFRIADOR DE GAS
® LA
@) 65 COMPRESSOR

TROCADOR[S ACUMULADOR
DE CALOR
INTERNO |3 3
VALVULA DE
EXPANSAO

EVAPORADOR

Figura 2.15 -Bomba de calor para G@roposta por Yamagusét al (2011).

O resfriador a gas consiste em um trocador de catardois tubos concéntricos dispostos
de forma helicoidal por onde os fluidos em ques$éua e CQ escoam em sentidos

opostos. A FIG.2.16 ilustra esse trocador de calor.
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Figura 2.16 Esquema do resfriador de gas proposto por Yamagtishi(2011).

O evaporador € formado por um tubo de cobre alegadaluminio operando em regime
de conveccao forcada como mostra a FIG.2.17.

TUBO(COBRE)' \ g b
k_;-LU
1 °
q @ | |4
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. ALETA (ALUMINIO) I

Figura 2.17 -Esquema do evaporador proposto por Yamagetshli (2011).

Algumas observacdes podem ser feitas sobre esgageom Primeiro o uso de um tubo

de espessura excessivamente grande para o resfriAgesar da alta pressao

experimentada nesse ponto, a espessura em questioapaz de suportar mais de 40
MPa (dados obtidos no catalogo da fabricante destdle cobre Eluma S.A), cerca de
quatro vezes maior do que a utilizada pelo autatrddponto € o aquecimento da agua
até a temperatura de 90°C. No trabalho néo seiispexfinalidade do uso dessa agua,
mas como esta tese trata de aquecimento de aguéaquano, temperaturas de 40°C na

saida da agua seriam satisfatorias.



3- DISPOSITIVO EXPERIMENTAL

Tem-se como objetivo principal deste capitulo @sgmtacao do dispositivo experimental
da bomba de calor operando com@@e foi utilizado para a validagcdo do modelo

matematico desenvolvido nessa tese.

Segue-se entdo a descricdo detalhada do dimen®at@mra escolha das principais
componentes da bomba de calor, quais sejam: o essmt 0 dispositivo de expansao,

o resfriador, o evaporador e o sistema de aquisieatados.

O banco de ensaios experimentais é composto poomaa de calor operando com
CO; para aquecimento de agua de uso residencial popressdo de vapor e de um
sistema de medicdo e aquisicdo de dados. A FIGe &lFIG. 3.2, que se seguem
representam um esquema detalhado dos diversos nentps que compdem o banco de

ensaios.

Figura 3.1 — Desenho esquematico da bomba deeamleista frontal
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Figura 3.2 — Desenho esquematico da bomba deemaleista lateral

3.1 Compressor

O compressor € o mecanismo que tem a fungcéo decartrabalho & bomba de calor.
Ele o faz aumentando a presséao do fluido refrigeranconsequentemente, aumentando

sua temperatura.

O compressor usado na a bancada de testes foi gmdadoEmMpresa Brasileira de
Compressores SA (Embraco). O compressor escollodeke6210CD, mostrado na FIG.
3.3. Esse foi escolhido dentre os demais devidaaaplicabilidade em altas pressoes e
a alta capacidade de refrigeracdo, que gera, pwegoaéncia, alta capacidade para
aquecimento. Os dados mais relevantes do comprestm resumidos na TAB. 3.1 a

seqguir.
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Figura 3.3 -Compressor EK 6210CD

Tabela 3.1

Dados do compressor

Compressor EK 6210CD

Tipo Reciproco
Frequéncia nominal 127VI60Hz
Fase Monoféasico
Temperatura de evaporacao -20°C a 10°C

Torque de partida

Alto torque de partida

Expanséao Capilar ou valvula de expansao
Maxima pressao de alta 12 MPa
Poténcia 0,5cv
Deslocamento 1,75 cm3
Diametro 130 mm
Curso 66 mm

3.2 Evaporador

O evaporador € o componente responsavel por faoadecoca de calor entre a fonte fria
e o fluido refrigerante durante a expansdo do me$evando-o de uma situacédo de

mistura liquido e vapor para vapor superaquecido.

O evaporador é constituido basicamente por umdabouma aleta de perfil retangular.

Essa configuracao foi escolhida, pois 0 que sepdeté que o evaporador também opere
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como coletor, recebendo calor proveniente da radiaglar para realizar a expanséo do
fluido. A TAB. 3.2 explicita tais dados.

Tabela 3.2

Dados referentes ao ponto de operacédo da bombkaaite ¢

Tipo: Evaporador solar de expansao
direta
Material do tubo e da aleta Cobre para ambos
Fluido Primario (CQ)
Temperatura de entrada: Tn=5°C
Titulo de entrada Xn=0,2
Temperatura de saida: Tp=15°C
Vazao Massica 0,33 kg/s
Fluido Secundario (Ar)
Temperatura: 25°C
Diametros do tubo (C£
Interno di =6 mm
Externo de=7,58 mm
Aleta
Comprimento: L=0,6m
Espessura: ta=3 mm
Eficiéncia: n, =0,9¢

3.2.1 Reqiao Bifasica

O primeiro passo para o dimensionamento do evaporadrealizar o calculo da
temperatura da parede interna do tubg),(ara iSso sera necessario o coeficiente

convectivo interno (H.
De posse dos dados de projeto da bomba de cabesévpl entdo determinar o coeficiente

convectivo interno do escoamento. Determinou-seadipa poténcia exigida para esse

evaporador:

q,=m(h-h) (3.)
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Em quedev € a poténcia do evaporadorxeh séo as entalpias de saida e de entrada da

parte bifasica do mesmao.

G=—"10 (3.2)

A Eq. 3.2 fornece a velocidade massica (G). Cailcso numero de Reynolds da porgéo
liquida (R€) do escoamento. Como essa grandeza é dependditidal(x), e este varia
ao longo do escoamento, foi necessario dividiram@sento em volumes de controle e
assim o Refoi obtido para cada um destes. O Reynolds calout@rviu como dado de
entrada na Eq. 3.3, para o célculo do coeficieoteectivo liquido (k), que a exemplo

do Refoi obtido para cada um dos volumes de controle.

(3.3)

H, =0,02Re° Pk d* = seTurbulen
H, =4,364d" = se Laminar

Ainda para cada um dos volumes de controle foidobti parametro de Martinelix),

esse parametro foi apresentado em Machado (1996).

1_ X 0,9 p 0,5 IL[ 0,1
T
X Al LK

Finalmente, o coeficiente convectivo pode ser ¢attuatraves da correlacao de Dengler
e Addoms, também apresentado em Machado (1996ofi@lacdo sé pode ser usada
para titulos inferiores ao titulo criticocxO titulo critico € o ponto em que ocorre 0
secamento da parede tubo, o calculo desse tipoesentado em Chepgal (2008) e

esta expresso nas equacoes abaixo.

q, =0,1312°(h,- h)[ go (o, - 0,)]""
(3.5)
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2
WQ, = G q
Jo¥e
(3.6)
2
Fr, = ( G ) -
o (3.7)
X =0 583[0'52_0'23&/69'17FF/O‘N(PV/P\)O'ZS(G/q;)o'zq
(3.8)

De posse do titulo critico pode-se calcular o ctmfie convectivo interno por meio da
Eq. 3.9. O gé a transferéncia de calor critica, Mée niumero de Weber para vapore Fr

traz o niumero de Froude definido por Meirial. (2005).

C(x)"H = xsx=X
Hi - wsech+(2ﬂ_wsen)Hu
=
2r

(3.9)

X, £ x<1

Onde C=3,4 e n=0,45, que de acordo com Machad#6}J18a0 os valores para esses
parametros em escoamento vertical. Os valores qpatdangulo de secamento) e H
(coeficiente convectivo no perimetro molhado) satcudados através das seguintes

equacdes sugeridas em Rouhani-Axelsson (1970).

De posse dos valores de plara cada titulo, relacionou-se cada valor ¢dea Him
comprimento unitario que indica a distancia peidarpelo fluido dentro do evaporador.
A FIG. 3.4 mostra a variagdo de &b longo do escoamento, nota-se por esse grafico u
pequena descontinuidade no coeficiente convectomovplta da posicdo 0,45m, tal

descontinuidade se refere ao ponto de secagenre@epdo tubo.
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Figura 3.4 -variacdo do Hao longo do escoamento
Preferiu-se, ao invés de se calcular a temperalanparede do tubo para cada ponto,

calcular a média dos coeficientes convectivos énadaos, tal média pode ser calculada
por meio da Eq. 3.10.

(H,) = H (u) du (3.10)

Onde <h> € o coeficiente convectivo médio, tal integralriesolvida numericamente.

Utiliza-se, entédo, a Eq. 3.11 para calcular a teaipea da parede interna do tubgiX.T

(.:1:<Hi>ﬂdizo(-|;i _Iat) (3.11)

Conhecido i, recorre-se a lei de Fourier para se encontramgeératura da parede

externa do tubo (F). A equacao para essa lei é expressa a seguir.

a=[27Z,k(T,- T,)]/[In( d/ d)] (3.12)

O valor de Te permitiu calcular o calor recebido pelo evaporacls dois aportes de
energia que foram considerados para o balancoeRarrabalhou-se o ganho de calor
da radiacao. A lei de Stefan-Boltzmann expressmaisfornece a seguinte equacgao.
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H g = €0 (Tomp + Too) (T200+ T2) (3.13)

amb p

A constante de Stefan-Boltzmane) (¢ de 5,67x18 W/m2-K*. Para o célculo do
coeficiente convectivo externo tem-se em Incro2082) a seguinte metodologia para

conveccgao natural em placas planas inclinadas:

cosd) B(T .~ T,..) W
Ry < 3 )ﬁfw“ ) 010

Onde o Rayleigh (Rpé calculado com base na gravidade (g) e coefei@a expansao

(B). A largura da placa w € um dado de projeted i estimada em 25°C.

0,387Rg'°
[1_'_ (0, 492 P,—,l? )9/16:|8/27

Nu=10,825+ (3.15)

Onde Pg é o numero de Prandtl do ar. De posse do numefhdutisset (Nu) pode-se

entdo, por fim, calcular o

H = Nuk, (3.16)

Portanto, o coeficiente convectivo externg)(éb evaporador € 3,37 W/m2-K. Um valor
um pouco abaixo do coeficiente de radiaca@d(ldue é de 5,56 W/m2-K. Isso significa
dizer que 37,7% do ganho de energia sdo devidoaecgdo enquanto que 72,3% da
energia sao devidas a radiacgao.

Existe também o aporte de energia referente a osagéo do vapor d’agua presente no
ar sobre a placa, mas por causa da dificuldade dstsnar a variagdo da temperatura do
ar durante a troca de calor com o evaporador, asb@onveniente negligenciar tal aporte
ja que em referéncias, como Senna (2001), esspeéngivel por menos de 5% da troca

de calor total.
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Conhecido o valor de, calculou-se a perda de calor total da placa.

Arco fora da aleta

Figura 3.5 Esbogo do evaporador vista frontal (fora de escala)
Levando-se em consideracdo a aleta e a metodadpiigada em Incropera (2002)
encontra-se uma area;, Ajue seria uma area total de troca de calor, qua ém

consideracao inclusive a eficiéncia da alptaEssa area é funcdo do comprimento do

trocador de calor Z.

dev = (Hrad + He)A\(Tamb_ Tpe) (317)

Assim, pela equagéo acima, encontra-se um novo raoeuo Z que é substituido na

estimativa inicial 4, um processo iterativo se inicia até que os valdeeZ convirjam.

3.2.2 Reqgido Monofésica

Os célculos para o dimensionamento da regido msicafaou superaquecimento, sao
semelhantes a regido bifasica, porém com certaioapao, ja que se trata de apenas
uma fase. Como ndo ha variacao no titulo, o ceefiei convectivo interno permanece

constante, o que é calculado pela Eq. 3.18.
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’ _{O, 02RE° PP k¢ = seTurbulen

_1 .
4,364d = se Laminar (3.18)
Re:ﬂ
H (3.19)

A partir desse ponto a metodologia de calculo segmeesma para todo restante do
dimensionamento, culminando em um novo Z que é doraa comprimento da regido
bifasica encontrado na secéo 3.1.1.

O evaporador foi fabricado pela empresa Maxtem@eFK>. 3.6 mostra tal trocador de
calor.

Figura 3.6 Evaporador fabricado pela empresa Maxtemper
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3.3 Resfriador

O resfriador apresenta-se como um dos principamspoaentes da bomba de calor
representando um importante fator no desempenhagigi@nas que operam com £0
em modo transcritico. Trabalhos na literatura téemahstrado que, reduzindo a
temperatura do fluido refrigerante na saida daissidr operando em contracorrente para
um valor proximo da temperatura de entrada dodlagtundario, obtém-se uma elevagéo
na capacidade do sistema, ou seja, um aumento Ro @@nte desse fato, o trocador de
calor foi dimensionado com o objetivo de obter axima eficiéncia em termos da

transferéncia de calor do GPara a agua.

Um resfriador inundado traria prejuizos ao COPatalim de calor devido ao fato de que,
a medida que houvesse aumento na temperatura aagéigunperatura de saida do fluido
no resfriador aumentaria, o que diminuiria a cagede do sistema, ou seja, uma reducao
no COP. Dessa forma optou-se por um trocador der el tubo concéntrico em

contracorrente.

E importante salientar que o termo definido comademsador refere-se apenas a uma
condicéo inicial de partida do sistema, uma vez gessa condicao transiente, o trocador
apresentaria temperatura e pressfes abaixo dogdito. J& o termo resfriador se refere
ao trocador de calor na sua fase supercriticaé guedominante no sistema.

O resfriador de gas foi projetado para atenden@adéda de aquecimento correspondente
a 200 litros de agua a 40°C para banho de umaifadsdl quatro pessoas. O trocador
escolhido é do tipo tubos concéntricos com os disliescoando em contracorrente, com
0 CO» escoando através do tubo interno e agua no espagar. O resfriador foi
projetado segundo os dados disponibilizados poala2007). Segundo esse autor, a
diferenca de temperatura entre os fluidos na emtladesfriador deve corresponder a um
valor em torno de 20°C e, na saida, 5°C.

Para a realizacdo dos calculos do resfriador fooamados alguns dados de projeto como,
a temperatura de entrada e saida da agua, tempeatatantrada e saida do £/®vazao
de agua e os diametros internos e externos pdtdos. A vazdo massica do fluido foi
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obtida através dos dados fornecidos pelo fabricdmteompressor. A TAB. 3.3 fornece

os parametros utilizados para o dimensionamentesfaador.

Tabela 3.3

Grandezas relativas ao resfriador

Tipo: Tubos concéntricos com fluidos
escoando em contracorrente
Numero de passes: Um
Material Cobre para ambos os tubos
Fluido Primario (CQ)
Press&o: 76 kg/cnt
Temperatura de entradas()T 65 °C
Temperatura de saidag{)f 25 °C
Vazao massica: 33,12 kg/h
Fluido Secundario (kD)
Presséio: 2,5 kg/ent
Temperatura de entradaa?): 20 °C
Temperatura de saidaag¥: 40 °C
Vazao massica: 80,00 kg/h
Diametros do tubo interno (GP d =6 mm
d,=7,58 mm
Diametros do tubo externo (Agua): D = 12mm
D, =12,70 mmr

Aplicando um balanco de energia ao trocador de daldubos concéntricos da FIG. 3.7,

temos as seguintes equacgdes que se seguem.

2127

- Agua

COe2 -

- Agua

7,58

Figura 3.7 Representaco do resfriador com as condigdes dagsoe
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d; =m(h-H (3.20)
Oog = Mg G o( Ty~ Ty) (3.21)
Ar = % (3.22)
— m: (h, - hy)

Mag CRG( Tz = Ta) (3.23)
q=Urm, LAT, (3.24)
1_0D, ,DBIn(d/D), 1 (3.25)
U H,D 2k H,

0,02Re° PPk d* = seTurbulen
H, = é)_l sd _ (3.26)
4,364d = se Laminar
_J0,023Reg™® Pt*k D, '=> se Turbulent
A, _{4, 364 D" " = se Laminar (3.27)
0=0-bL (3.28)
ot = (T Tae) (T~ T (3.29)
T~ T2
In| —-2%
(sz _TaglJ
h= UHE?AT
e—"ml (330)

Onde finalmente tem-serLcomo sendo o comprimento final do condensador. O
resfriador também foi fabricado pela empresa MagenrO trocador de calor foi alocado
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em tono do tanque de armazenamento de agua, dequedse aproveitou o isolamento
do tanque para o resfriador. A FIG. 3.8 mostraboator de calor em questdo. A foto 1
mostra o trocador de calor sendo alocado em taortartijue de armazenamento; a foto
2 mostra este espaco sendo preenchido por potetdefinalmente, a foto 3 ulayout

geral do conjunto resfriador/tanque.

Figura 3.8 —Resfriador fabricado pela empresa Maxtemper

3.4- Dispositivo de expansao

Apo6s contemplar a possibilidade de se usar tubacapvalvula expanséo eletrénica,
optou-se pela valvula agulha como dispositivo gemagdo. Essa opcéao foi feita devido,

principalmente, a disponibilidade da mesma no nuerca

A Tab 3.4 mostra as grandezas relativas a valgutha enquanto a FIG. 3.9 mostra uma

foto de tal valvula
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Tabela 3.4
Grandezas relativas a valvula agulha
Tipo: Valvula Agulha

Numero de voltas: 10

Material Aco Inox
Pressdo Maxima: 300 bar

Orificio 1,6 mm?

Modelo SS-31RS4 / Swagelok

Figura 3.9 valvula agulha escolhida para realizar a expana3DC.

3.5- Sistema de aquisi¢ao de dados

Os sinais gerados pelos diferentes sensores do banensaios séo recebidos e tratados
por um sistema de aquisicdo de dados. Um prograsendolvido entabviewpermite
a visualizacdo das temperaturas e pressbes em tezapoOs valores podem ser

registrados em um arquivo de saida.

O sistema de aquisicdo de dados é composto basitmnde um modulo para
acondicionamento dos sinais gerados pelos termoeangedidores de pressao. Para os
termopares utiliza-se uma placa de aquisicdo mod&B-9213 de 24 bits; para as
medidas de presséo, utiliza-se uma placa modelo-&23R, ambas fabricadas pela
National Instrumentse instaladas em um computador tipo PC. A FIG. 3nb8tra a

interface elaborado para a captacéo e visualizdgsigrandezas durante as simulagdes.
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Tarperaturs ambifite
o0, TRET

Figura 3.10 -nterface do programa de aquisi¢cio de dadokadmiew

3.6- Concluséao

Como ja mencionado anteriormente os trocadoregslde foram fabricados na empresa
Maxtemper, porém a montagem da bomba de calogitairio laboratério de refrigeracéo
e aquecimento da UFMG. Tal montagem se mostrotivataente simples, a bomba de
calor ficou com um aspecto compacto, ideal pararesiencial, como mostra a FIG.
3.11 eaFIG. 3.12.



rotétipo da bomba de calor com destaque parapoeador

Figura 3.12 Protétipo da bomba de calor com destaque paraa daicomando
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Comparando as dimensdes obtidas aqui com a desoatrores percebe-se grande
semelhanca entre os projetos. A bomba de calopagpitada se assemelha bastante com
a exposta por Yamaguséi al. (2011) em se tratando de pontos de operacao, dgos
materiais e dimensdes. Assim conclui-se que osltag®s encontrados nesse
dimensionamento estao coerentes com o que teraidsentado nessa linha de pesquisa

nos ultimos anos.



4 MODELO MATEMATICO

4.1-Modelo da bomba de calor

Como mencionado, o presente trabalho trata apena®delo matematico do resfriador.
Porém pretende-se nesse ponto fazer um apanhadagéuncionamento de um modelo
matematico global para uma bomba de calor. Neptea@ modelo global da bomba de
calor sera explicado de maneira resumida, apenasque o leitor se situe melhor a
respeito do mesmo e que fique clara a importareimadelagem e do estudo detalhado
do resfriador.

O modelo da bomba de calor carece de trés estimsaiiciais, a pressdo de baixa, a
presséo de alta e o grau de superaguecimento goradar. O modelo matematico do
compressor ir4 entdo calcular a vazdo massicaidimftjue é imposta por ele mesmo e a
entalpia de saida. Com a pressao de alta estirmad#zao e a entalpia de entrada do
resfriador calculadas pelo modelo para o comprepsaoie-se entdo se iniciar o modelo
do mesmo, esse modelo ira permitird que se cortbedga as grandezas pertinentes ao
longo do trocador de calor (temperatura, pressaialpta, vazao, volume especifico,
massa especifica, titulo do fluido, temperaturgpdeede e etc). Calculado o ultimo
volume de controle do resfriador aciona-se o moplata o dispositivo de expanséo, esse
fornecera a vazao massica que serd comparada @ ealzélada pelo modelo para o
resfriador. Se esses valores néo coincidirem afoede alta € novamente estimada e as
equacOes sédo recalculadas. Na FIG. 4.1 tem-se epnesentacdo resumida do modelo

em forma de fluxograma, seguindo o proposto porhddo (1996)
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Estimativa das pressdes de alta, baixa e grau de
superaquecimento “—

Modelo para o Compressor:

Vazao e entalpia na saida do compressor

Modelo para o resfriador:

Temperatura, pressao, entalpia, vazao, volume especifico, massa
especifica, titulo do fluido, temperatura da pa

Modelo para o dispositivo de expanséao:

Vazao e entalpia na saida do dispositivo de expanisao

v

Modelo para o evaporador:

Temperatura, presséo, entalpia, vazao, volume especifico,
massa especifica, titulo do fluido, temperatura da pi

|

Valores estimado Correcdo das

s30 estaveis? variaveis estimadas

Fim

Figura 4.1 Fluxograma resumido do modelo da bomba de calor

Convergido o valor da vazdo massica, segue-se awaaporador. O esquema de
funcionamento do modelo para o evaporador é an&@ogio resfriador, com a pressao
estimada, a vazéo e a entalpia fornecidas pelo lmpdea o dispositivo de expanséao, o
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processo se inicia, encontrada a vazao do ultihonede controle, essa é comparada a
vazao de entrada do compressor. Caso esses valdoesoincidam a pressao de
evaporacao é novamente estimada e as equacOesaknladas.

4.2 Modelo para os fluidos

Como ja mencionado na revisédo bibliografica, neatealho optou-se pela utilizacédo das
equagodes de estado do fluido proposta por Spanga&/§1994). O modelo tem como
base a energia livre de Helmholtz4)ADa Eq. 2.19 a Eq. 2.24 sdo mostradas um pouco

da metodologia de calculo desse modelo.

O artigo mostra a deducdo e a formula final pardacama das propriedades
termodinamicas (temperatura, pressao, massa dspeetitropia e entalpia) em funcéo
de duas outras propriedades. Essas equacdes fanalenientadas em sub-rotinas no

Fortran que sdo chamadas cada vez que se desajaakepropriedades do fluido.

Foram criadas trés sub-rotinas para o calculo dawipdades do fluido. Sub-rotina para

o CO: monofasico, Cobifasico e a sub-rotina da agua monofasica.

Duas limitagbes foram encontradas nesse modelanfepa foi o tempo computacional.
Observou-se que a sub-rotina levava cerca de 1aba finalizar o calculo das
propriedades do fluido. Esse tempo, que a priggqeaser baixo, tornou-se um problema
para as simulacdes ja que se faz necessario daélas propriedades dos fluidos por
dezenas de vezes para cada volume de controlenpheaies de volumes de controle por
iteracdo e por centenas de iteracOes para cada g@ssmpo.

Outra limitacdo € a de que duas propriedades ten@micas ndo necessariamente
definem o fluido. Como se pode ver na FIG. 4.2apan mesmo conjunto de temperatura
e entalpia tem-se dois estados possiveis paraidoflPara resolver esse problema
criaram-se condi¢fes dentro das sub-rotinas dddfjpara que, se a presséao ultrapassasse
determinado limite, o programa deveria voltar ealadar as propriedades do mesmo

para aquele ponto, o0 que aumentou ainda mais teorpputacional.
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= _
h= 500 ki/kg
T=400K

P =120 MPa

100,

I\Illfll

h= 500 ki/kg

[
]
S
~

10,0

Pressdo (MPa)

260K

1,00

100, 200, 300, 400, 500, 600,
Entalpia (kJ/kg)

Figura 4.2-Diagrama Pxh para dois pontos com mesmas tempasaentalpias.

Apesar das limitacdes mencionadas, o0 modelo peétcalo das propriedades do fluido
se mostrou preciso e uma ferramenta bastante ctanplpratica. Diferentemente do
modelo proposto por Cleland (1987), ndo é necassanhecer o estado do fluido e ainda
permite o calculo das propriedades na regido stipeag o que se mostrou decisivo para
este trabalho.

4.3 Modelo para o dispositivo de expanséo

Apesar de o presente trabalho tratar especifica@ndat modelagem matematica do
resfriador, se fez necessério a elaboracao do mpdeh o dispositivo de expanséo. Esse
tem a funcédo de fornecer a vazao de saida pasdr@ader.

Como j4 mencionado e justificado no capitulo aated dispositivo de expanséo
escolhido foi a valvula agulha. Para a elaboragdoaldelo foram levantadas as seguintes
hipoteses:

* Processo de expansado adiabatica,

« Escoamento unidimensional no interior da valvula;
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» Relacgéo didmetro equivalentedjde nimero de voltas da vélvula (nv) linear;

* Fluido refrigerante puro, sem contaminacgéo por deecompressor.

Para a elaboragéao do modelo foi utilizado o teoréasaPi de Buckingham proposta em
Fox et al. (2010). A Eg. 4.1 mostra a vazdo do dispositiveedeansadmey,) € suas

variaveis dependentes.

mEXD = f ( deq’ Pexpl’Texpl’lo exp2 R ’Tc) (4.1)

Onde os indices expl sédo referentes a entradaido fio dispositivo de expanséo, e 0s
indices c sdo as propriedades no ponto criticovafiaveis dependentes foram sugeridas
por Martin (2007).

Determinou-se entdo trés parametros adimensiondisllg, M3) como mostra as

equacdes seguintes.

rﬁex
n=—-—_ 4.2)

2
deq\/ pexplpexpl

n,= Pesps (4.3)
Pe
Tex

n,= I& (4.4)

Seguindo entdo pela Eq. 4.5 que traz a correlagé® @s adimensionais tem-se a Eq. 4.6

que traz a equacao final para o modelo de expgwadalvula agulha.

M, =knnt (4.5)

C C

k2 k3
: 5 P T,
m exp— djq pexplpexplk exp( Pplj (?lj (46)
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Os parametros 1kko e ks sdo obtidos experimentalmente o que torna o modelo
semiempirico. Martin (2007) determinou esses patt@snpara o C®para condi¢des de
intervalo de pressao e vazao que sao compativeiatuacao estudada aqui. A TAB.

4.1 mostra tais valores.

Tabela 4.1

Constantes adimensionais para a valvula agulha

Valvula Agulha

ki 0,3
ko 1
ks -5

Segundo Martin (2007), na comparacao entre ostagid medidos experimentalmente
e calculados através da Eq. 4.6 foram encontradggab na ordem de 2% o que foi

considerado pelo mesmo um 6timo resultado.

Calculou-se o diametro equivalente para o casowsmagalvula estava totalmente aberta
(nv=10) depois o diametro equivalente para a valtotalmente fechada (nv=0) assim
através de uma equacao linear pode-se determuhianetro equivalente em funcéo do
namero de voltas da valvula, permitindo-se que merd de voltas na vélvula fosse

utilizado como dado de entrada, como mostra a £I8.

Dados do fluido e condictes de operacéo

Nv, kl, k2, k3 Tc e Fc

Variaveis de entrada 1 Variaveis de saida
Pexpl .
_ —— M
Pexp1 Modelo para o &P
dispositivo de
expansao

Figura 4.3 - Diagrama de blocos do modelo parapaditivo de expanséo
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O modelo para o dispositivo de expanséo cumpreel jpie fornecer a vazao de saida do
resfriador. Para isso ele utiliza a pressdo deasaithassa especifica do mesmo. Esse
modelo se torna importante, pois ele que ir4 determse a vazao na saida do resfriador

esta correta ou ndo e se uma nova iteracao SeF8SHeD.

4.4 Modelo para o compressor

Também se faz necesséario o modelo para o compressbque se possa estabelecer a
condicdes de entrada do resfriador.

A exemplo do modelamento do dispositivo de expanaétes de iniciar os calculos

referentes ao compressor, enumeraram-se algumateseg:

* O processo de compressao adiabatico é irreversivel,

As perdas de pressédo nas valvulas de aspirac&carga sdo despreziveis;

A vazao massica é constante durante a compressao;

O fluido refrigerante € puro, sem contaminacao p&o do compressor.

Em Maia (2005) tem-se a seguinte equacdo para aulcidtla vazdo massica do

compressor:

_Nvp,

comp
P Vcompl

4.7)

Onde m € a vazao de fluido no compressdi, € a rotacdoyV € o volume do

comp

compressor, &émp1 0 Volume especifico do fluido, g, € o rendimento volumétrico do

compressor. Este Ultimo foi calculado com baseusna correlacdo semiempirica

sugerida por Sarkar (2006), exposta na Eg. 4.8.

I:)comZ Pcompz
1, =0,9207- 0,0756 === |+ 0,0018 === (4.8)

compl comp
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Onde os indices da pressao compl e comp2 sawoslatentrada e saida do compressor,
respectivamente. Ambas as pressdes sao forneadasdelo. A pressao de saida é igual
a pressao estimada para o modelo para o resfrid@ar presséo de entrada é fornecida
pelo modelo para o evaporador. A FIG. 4.4 mostraliagrama de blocos para o modelo

para 0 compressaor.

Dados do compressor e condi¢des de operddaAd:

Variaveis de entrada Variaveis de saida

I:z:ompl. -_— .
b > M
comp ————— Modelo para o
compressor

comp

hcom .
o I hc

omp2

Figura 4.4 -biagrama de blocos do modelo para o compressor.

Além da vaz&o do compressor se fazem-se necesasapagpriedades de saida do fluido,
pois essas serdo as propriedades de entrada madesf Essas propriedades serao
calculadas a partir da entalpia e da pressédo ddofllAs condi¢cdes de entrada do
compressor sdo conhecidas, assim foram utilizaslaguacdes Eq. 4.9 e Eq. 4.10 para o
calculo da entalpia de saida do compressor, caaside que a presséo de saida ja era
conhecida. Tais equacdes também se encontram ésar $2006).

P P\
1, =-0,26+ 0,7952{L”“’2]— o,%o%ﬂ]

compl

3 4
P P
+0,041 _comp2 | _ 0,002 _ com@
Pcompl PCOmﬂ.

comp

(4.9)
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M oms (4.10)
- .

comp

_ hcompZ s_

Ti = _
comp2

Onden; representa o rendimento isentropico ecénfas seria a entalpia de saida do

compressor para condicdes ideais.

4.5 Modelo para o evaporador

O trabalho em questdo ndo prevé a elaboracdo denodelo matematico para o
evaporador. Porém alguns dados a respeito do me&mpecessarios para alimentar o
modelo para o compressor. A solucdo adotada fabekdcer uma pressao de baixa e um
grau de superaquecimento constantes. Essa presefise esuperaquecimento foram
estabelecidos por meio de trabalhos que especiisagrandezas com esse tipo de bomba
de calor tem trabalhado e com base testes expdaimen

4.6 Modelo para o resfriador

Neste momento sera feita uma abordagem detalhadi@delo para o resfriador, que € o
foco principal deste trabalho. O capitulo anteeixyplicitou detalhadamente o projeto do
mesmo, esse projeto forneceu dados geométricostespde operacdo que serdo dados
de entrada importantes para o modelo. O trocadocatt consiste em dois tubos
concéntricos em que o G@scoa no tubo interno e a agua escoa no tubmexssn

contracorrente.

4.6.1 Hip6teses do modelo para o resfriador

Para a elaboracdo do modelo para o resfriador focausideradas as seguintes hipoteses:

* As grandezas relativas ao &®a agua séo uniformemente distribuidas em cada
secao transversal do tubo;
* Os escoamentos dos fluidos foram consideradosraeidiionais;

» As perdas de pressao e térmica nas curvas do tnodadalor foram desprezadas;
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O fluido refrigerante foi considerado puro sem aamhacdo pelo 6leo do

compressor;

» Considera-se que o tubo interno pelo qual pasda.@§ta perfeitamente situado
no centro do tubo externo em que escoa agua;

* Na&o héa perda de calor da 4gua para o ambiente.

* Para efeitos de calculo do coeficiente convectomslera-se o trocador retilineo

4.6.2 Variaveis de entrada e saida do modelo

Na modelagem do resfriador sédo fornecidas as coeslipiciais e de contorno. Essas séo
as variaveis do sistema de equacdes diferenciaiser@o usadas para modelar o sistema.
Tais variaveis sdo as vazfes massica a entragaidado trocador de calor, a entalpia

na saida do compressor a temperatura e a vazarddada agua.

Uma vez fornecidas as variaveis de entrada aosastie equacdes ao modelo, por meio
das equacdes da energia, continuidade e quantitadevimento, € possivel tragcar 0s
perfis espaciais de temperatura do fluido, a vaz@ssica e todas as grandezas

decorrentes dessas. A FIG. 4.5 ilustra bem isso.

Condigdes iniciais (t = 0)
Perfis espaciais da,Ry, G

Variaveis de entrada

m
h Modelo para o . N

f1 — resfriador Perfis espaciais de
Ta

Pf, hf. Gf. Tag, Tf

Figura 4.5 -biagrama de blocos do modelo para o resfriador.
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Sendo que a vazéo de entraéla)(e entalpia de entrada(hdo resfriador sdo fornecidos
pelo modelo para o compressor, a vazdo de saig)aé(fornecidas pelo modelo para o
dispositivo de expansdo. A temperatura da dguantnada Fq: € a velocidade massica

da agua (&) sao dados de projeto.

4.6.3 Equacdes do modelo

O modelo matematico é estabelecido por meio deagdio do balanco de energia da agua
com o resfriador e das equacgles de balanco de niEssmergia e de quantidade de

movimento para o fluido.

4.6.3.1 - Equacdes do fluido primario

A seguir sdo apresentadas as trés equacdes qume cefjeido frigorifico. A Eq. 4.11
mostra a equacao da continuidade, a Eq. 4.12 g&ojda quantidade de movimento e a

Eq 4.13 a da energia.

a& + aGf
ot 0z

-0 (4.11)

z a 1-a

ai{Pf + G { Xy, , [@=x) H -9 _(Ej - gp, ser(6) (4.12)

0

A—| o (h-Rv)|=Hpe(T-7)-

o (&N (4.13)

)
NTFQ’

Ai representa a area da seccao transversal interhébdpG a velocidade massica do
fluido, hr a entalpia do fluido, p& o perimetro interno do tubo; A a area interna do
tubo, T, a temperatura da parede do tubpaTemperatura do fluido,s R pressao do
fluido, x o titulo do fluido, vo volume especifico liquidoy\w volume especifico de
vapor,ps a massa especifica do fluidorepresenta a fracdo de vazig,dHcoeficiente

convectivo interno, g a aceleracédo da gravidatla enclinacdo do escoamento do fluido
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frigorifico. As respectivas demonstracfes materagtidessas equacdes podem ser

encontradas em Machado (1996).

Apos contemplar a possibilidade de solucdo dasgégsgoelo método de Runge-Kutta,

optou-se por fazer o calculo pelo método de difmsrfinitas. Fez-se essa opg¢ao por
considerar-se que o método de Runge-Kutta demandario tempo computacional e

que seria possivel recorrer ao método de diferefimgigas sem que houvesse perda de
precisao ja que se tratam de volumes de controtedimensdes bastante reduzidas.

As derivadas temporais sdo aproximadas como senazfia entre a variacdo temporal
de determinada propriedade dividida pelo passerdpd. Temos assim a Eq. 4.14 a partir
da Eq. 4.11.

0G -0
f PP (4.14)

0z At

As equacdes que se seguem correspondem a solwtadagara a Eq. 4.12

— XZV 1—X2 \4

P =Pf+Gf{ av+( 1—a) '}—gpf setfd) (4.15)
P G -G

P |2 —(ﬁj (4.16)
0z At dz ),

Por ultimo a solugéo para a Eq. 4.13.

oh, _1|R-F h-H  Hpe

— == - +—=(T -7 4.17
0z Gf[ At At A(p ) (4.17)

O parametro referente a pressao modificdla, foi criado no intuito de simplificar o

calculo e os indices 0 indicam que se referemarsdgrzas referentes ao tempo anterior.
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4.6.3.2-Equacdes do fluido secundario

Para a agua é feita um balanco de energia ondeaXyrepresenta o ganho de energia

de um volume de controle de agua.

aT, oT,
pagAecpaga—tg =-G,,AC paga—zg - Hpel T,; T) (4.18)

Onde gagrepresenta o calor especifico da agusé d coeficiente convectivo externo e
Ac € a area externa do tubo. Seguindo um balancoelgia semelhante tem-se a Eq.

4.19 que representa o balanco de energia de umeale controle da parede do tubo.

pag&cpcu%?Hipq(Tp— T)+ Hoped T~ T) (4.19)

Em que gcu representa o calor especifico do cobre. A exemplgue ocorreu com as
equacdes do fluido refrigerante as derivadas atonaan aproximadas por variacées no
passo de tempo (temporal) e no volume de contespaCial). As equacbes a seguir

representam as solucdes, respectivamente, dalBoe £q. 4.19.

Too (1) ~Tag (1) Tao((1=2) = To( )
pag AeC pag% = _GagAeC pag : Az ?

—HpLT 5 T) (4.20)

T, (i) =T, (i)

Loc AC o -—c.ac Tw_y pe( T.; T) (4.21)
ag pag e ag .

At 74

Onde os indices j e i representam as posicOesalimsgs de controle na composicéo do

trocador de calor, como mostra a FIG. 4.6.
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Figura 4.6 -biscretizacdo do resfriador usada na solugéo.

Nas equacdes acima tem-se trés incognitas 0 que deisistema matematico
indeterminado. Ndo se conhece a temperatura na seiccada volume de controle,
entretanto uma meédia pode ser feita de modo que un@& equacao se junte ao sistema

deixando o0 mesmo com uma solucgéao.
Tag(j+1)=2Tag(i)_Tag(j) (4.22)

Essa equacgdo tem origem no fato de que a tempeeddurolume de controle da agua €

igual a média aritmética das temperaturas na engaaida.
4.6.3.3 Coeficientes de transferéncia de calor

Para a agua foi escolhida uma das correlacdes utidizadas para o calculo do

coeficiente de transferéncia de calor. As corredagcontradas em Incropera (2007).

0,8 0,3 -1
H - {O, 023Re,”® Pr**K, D, *= se Turbulent 423

° 14,364K,,D; = se Laminar
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N
H, = ko (4.24)
Dh

Onde Py € 0 numero de Prandtl da dgua.fNo numero de Nulsset da agua.fRe
namero de Reynolds da agua; ® didmetro hidraulico, nb fator que vale 0,3 para
resfriamento e 0,4 para aquecimentgy & condutividade térmica da agua e &l

coeficiente convectivo externo.

O coeficiente de transferéncia de calor internoctdculado com base em correlacdes
encontradas na literatura. Ap0s uma pesquisa exteggie se encontrou nos trabalhos
mais recentes foi uma tendéncia sistematica deallrab mais recentes em utilizar a
correlacéo de Gnielinsk para a regido monofasicdindo a regidao supercritica que € a
gque acontece na maior parte do escoamento. As @egiacseguir foram retiradas de

Spindler (2006), mas podem ser encontradas em gaaunde da literatura referente ao

assunto.

£=[0,79In(Rg)- 1, 6%_2 (4.25)
_ (é/8)(Re,- 1009 Pr ( q jm

N =1 12,7/ 8PP~ } L (4.2

H, = ng a (4.27)

Ondeg € o fator de atrito do escoamento do escoamento,r@imero de Prandtl, Na
namero de Nulsset, R® nimero de Reynolds, d o didmetro do escoaménto,
comprimento do resfriadors B condutividade térmica ejld coeficiente convectivo

interno.

Por um breve momento na partida da bomba de delorse uma regido bifasica no
resfriador, nesse momento ele poderia ser chamadmldensador. Para essa regiao
optou-se pela correlagdo de Shah, encontrada em (2@05). A Eq. 4.28 mostra tal

correlacéo.
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0,004

0,76 ( 1_
+3,8x (1-x)

H.=H, (1_X)0'8 (P/P)0,38

e e

(4.28)

Onde x é o titulo da mistura, e/lé o coeficiente convectivo externo calculado sdmen
para a por¢ao liquida. Para esse célculo foi atliza correlacdo de Dittus-Boelter, ja
explicitada acima.

4.6.3.4 Perda de Pressao

Para a perda de pressdo adotaram-se as seguintg®es, sugeridas por Yoenh al.
(2003):

GiL,
AP = fa (4.29)
20,4
O fator de atrito fa) foi calculado pela equacéo de Blasius dada por:
fa=0,316R¢"* seRe ® 1
(4.30)
fa=0,184R¢"” seRe @ 1

Pelo o que se pode observar, essas equacdes @mngidamente usadas na literatura
para o célculo da perda de pressao para C@mo ja mencionado, o resfriador passa por
uma pequena fase em que esse pode ser considerattmsador (bifasico). Achou-se

conveniente para esse momento, utilizar a metodotigcalculo para perda de pressao

bifasica contida em Ozisick (1985).

4.6.4 Metodologia de célculo

Foram fornecidos ao modelo os dados de entradap coostra a FIG. 4.5. Além disso,

forneceram-se as condi¢des iniciais das equacdstittintes do modelo, como os perfis
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espaciais das propriedades termodinamicas do feimperfil de temperatura da parede

do tubo. Os subsequentes dados de saida tambénbesté&xplicitados na FIG. 4.5.

O sistema de equacdes ja descrito foi montad@afiwvare Fortran. Esse sistema €
resolvido para cada instante de tempo, sendo qaecpda tempo se arbitra o valor da
pressao de alta. O modelo calcula todo o perfia@spdo resfriador chegando por fim
ao ultimo volume de controle. O modelo para oal#fvo de expansao calcula a vazéo
massica imposta por ele, essa vazao é comparaazia ge saida do ultimo volume de
controle do resfriador. Caso o valor da vazao irtigppslo dispositivo de expansao nao
coincida com a vazéo fornecida pelo modelo paesfyiador uma nova presséao de alta
€ estimada, sendo essa corrigida pelo método daoNeRaphson. Tal processo é
iterativo, sendo repetido até que o valor seja emido. Vencida essa etapa, 0 modelo
segue para o célculo do balanco de energia exteiastema de equacdes que rege esse
balanco objetiva encontrar a temperatura da patedebo. Se a temperatura encontrada
nao coincidir com o perfil de temperatura da paredstrado inicialmente, todo o
processo € reiniciado e os calculos sdo repetii@sqae essas temperaturas se

estabilizem.

A seqguir a FIG. 4.7 mostra um fluxograma detalh@g@onodelo para o resfriador.
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Dados geométricos, condig¢des iniciais e de
contorno. CondicGes de entrada do fluido

secundario. Estimativa da pressdo de alta

Modelo para o compressor: Célculo da
vazao e entalpia do fluido na entrada

\ 4

Resolucdo das equagdes do fluido
A frigorifico

!

Modelo para o dispositivo de expansao:
Calculo da vazdo de saida

A vazido de saida do resfriador Nova
converge com a vazao de presséo de
entrada do dispositivo de alta

l sim

Resolugdo do balango de energia

Correcéo nos perfis 30
de temperatura | Perfil de temperatura da parede

estavel?

Ultimo ndo |Préximo passo

Fim instante? de tempo

Figura 4.7 —Fluxograma do modelo para o resfriador.
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E possivel notar, por esse fluxograma a importados modelos do dispositivo de
expansao e do compressor, pois sao eles que fornexelados necessarios o0 modelo
principal com as vazdes na entrada e na saidackdor de calor



5- ANALISE E RESULTADOS

O modelo matematico desenvolvido tem por objetiutar o comportamento da bomba
de calor para aguecimento de agua para uso restleperando com COem regime
transiente. Fabricada a bomba de calor e defimtmdeterminada condicédo de operacéao,
baseada em condicbes ambientais e projetos datditay procurou-se reproduzir o
comportamento da mesma no modelo matemético elddnods condicbes de operagao,

que serviram de dados de entrada para o modelexpéicitadas na TAB. 5.1.

Tabela 5.1
Ponto de operacédo da bomba de calor

Bomba de Calor CQ

Vazao de agua 90 L/h
Temperatura de entrada da agua 25°C
Numero de voltas da valvula agulha 5
Inclinag&o do evaporador 30°
Passo de Tempo 5s
Comprimento do volume de controle 8 mm
Temperatura ambiente 25°C
Tempo de simulagdo 300 s
Erro maximo nos critérios de convergéngia 0,1%

O objetivo deste capitulo € mostrar a correspondé@mtre os valores obtidos no modelo
fisico e no modelo matematico. N&o serdo feitaslsipbes com diferentes condicbes de
operagdo, por considerar que esse ndo € o enfaguappl do trabalho. Com a
apresentacdo dos resultados tedricos e experirmentana consequente analise critica
da correspondéncia entre eles, pretende-se magsigars modelo matematico elaborado
pode ser uma boa ferramenta para a descri¢cdo dwoctammento da bomba de calor. Com
isso, futuramente o modelo matematico podera seiside para a simulacdo do
funcionamento da bomba de calor em diferentes powi® operacdo para uma

consequente otimizacéo do projeto da mesma.
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5.1 Incerteza de medicéo

E objetivo deste capitulo apresentar, analisangegar resultados tedricos obtidos com
o modelo matematico e resultados experimentaiddabtcom o modelo fisico. Os
resultados deste ultimo vem acompanhados de izesrtievido a falta de conhecimento
gque se tem acerca da medicdo. Na verdade podeeyeqdie as medi¢coes representam
apenas uma estimativa do valor mensurado em fudadimcerteza proveniente dos

efeitos aleatdrios e da correcao imperfeita dadteetos para efeitos sistematicos.

Gongalves (2002) apresenta uma metodologia deloglewa a incerteza das medicoes
que sera aqui adotada. Apesar de 0 processo isgietrte optou-se por fazer o célculo da
incerteza com a bomba de calor ja em regime pembteeeconsiderar que tais incertezas
sdo as minimas para as medi¢cdes como um todo, fdessando se levou em conta o
tempo de resposta dos instrumentos de medi¢&o. A.Eagnostra o célculo feito para o

resultado da medicao (RM).
RM = Ml +C=(Al,, +Uq) (5.1)

Onde MI representa as médias das indicacdes, Crecéo,Almax 0 valor absoluto da
maéaxima diferenca das indicacdes & & incerteza expandida do processo de medicao
calculado para um nivel de confianca de 95%. A TBR. apresenta os resultados
medidos para o processo permanente.

Tabela 5.2

Valores para as incertezas das medi¢cées em rggmenente

Grandeza Instrumento Resultgd~o da Incerteza
medicao
Tn Termopar tipo T 63,6 °C 0,9°C
Tr Termopar tipo T 29,1 °C 0,75°C
Tag1 Termopar tipo T 24,1 °C 0,78°C
Tage Termopar tipo T 39,1°C 0,96°C
Tamb Termopar tipo T 25,0 °C 0,48°C

E importante observar que as medi¢bes das tempasadependem do termopar e da

placa de aquisicdo de dados. Dessa forma paradadb mesma foi feita uma incerteza
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combinada dos termopares e da placa de aquisisaodo os dados disponibilizados
pelos fabricantes.

5.2 Andlise dos passos temporal e espacial

Para modelos mateméticos que envolvam solucdesrivasiéle equacdes, deve-se dar
atencdo especial para a escolha dos passos terepesphcial que serdo utilizados no
calculo. A ma escolha desses passos podem indegultados falsos ou a nao
convergéncia do modelo. Observou-se que paratipssele modelagem envolvendo
maquinas frigorificas os autores tendem a usaopakstempo e espagco semelhantes.

Para avaliar tais parametros listaram-se as grasdgze influenciam essas malhas. De
acordo com Machado (1996), a vazdo massigg & area (A, a massa especificgs) e

0S proprios passos de tempo (dt) e comprimentatione de controle (dz) influenciam
nessa escolha. Seguindo a metodologia de dtoxl. (2010) do teorema dos Pi de

Buckingham chegou-se no seguinte adimensional.

_ r.nf dt
P Adz

(5.2)

Ainda em Machado (1996) encontra-se um teste dalsksade no qual o autor fixa o
passo de tempo e varia o comprimento do volumeutgaie. Ele conclui que a partir de
um determinado numero de volumes de controle (dm® o modelo torna-se estavel.
Usando o adimensional da Eq. 5.2 percebe-se gee mmedelo encontra estabilidade
para valores dé€l maiores que 700. Outros trabalhos também foramsadals nesse
sentido como Maia (2005) e Maia (2007) e todos eleontraram estabilidade com

adimensionais dessa ordem.

Assim fez-se uma varredura do adimensional du@etscoamento do fluido. E para os
valores estabelecidos em dz=11mm e para dt=5s fermontrados adimensionais que
variam entre 850 e 2000 o que mostra que os vatlaelf e dz foram bem escolhidos

para esse modelo.
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Em Avad (2012) encontrou-se um adimensional coom$gnte ao da Eq 5.2. Nesse
trabalho tal adimensional é referenciado como narderCourant. Porém o autor sugere
0 uso de tal parametro para modelos que traballbempassos de tempo da ordem de
10°s, o que seria impraticavel para o tipo de modgln apresentado. Portando conclui-

se que o numero de Courant sugerido por Avad (2084@)ke aplica nesse modelo.

5.3 Coeficiente de transferéncia de calor

Durante o escoamento do fluido no resfriador existi®is coeficientes convectivos. O

primeiro deles é o coeficiente convectivo extermee representa a troca de calor da
parede externa do tubo interno com a agua que essa@ntracorrente em relacdo ao
COp. Esse coeficiente como dito anteriormente foi Wlabo através da equagéo de
Dittus-Boelter para escoamentos monofasicos. Aetagéo ndo é novidade e tem sido

amplamente utilizada para esse tipo de escoamento.

O coeficiente convectivo interno representa a toecaalor do C@com a parede interna
do tubo interno. Por se tratar de um escoamentedriico ele possui um pico no ponto
critico. A medida que o fluido se aproxima da terapea critica o calor especifico
aumenta exponencialmente, esse aumento é reflaidoeficiente convectivo. A FIG

5.1 mostra esse aumento em relacédo a temperaltiidg pela simulacdo do modelo.



91

45000
40000 °
35000 |
— °
ff 30000 |
£
= 25000 b
p—
o °
< 20000 | N
£ °
"= 15000 O
I ®
10000 |
5000
0 L Il Il Il Il Il
11 16 21 26 31 36 41 46 51 56

Temperatura (°C

Figura 5.1 —Coeficiente convectivo interno em funcéo da tempeagedrica

Por esse grafico € possivel notar o grande aunaentmeficiente convectivo quando a
temperatura se aproxima da temperatura critica.flgmssivel realizar essa simulacao
experimentalmente, porém é clara a correspondéesies resultados com os resultados
de outros autores. A FIG. 2.1, por exemplo, mastralacdo coeficiente convectivo e

temperatura obtida mostrada em Spindler (2006).

E importante destacar que a regido critica tem agirado um grande desafio durante
elaboracdo de modelos matematicos. Na literatuma d&lo relatada uma grande

dificuldade no que se refere a estabilidade do toauke regido critica. Assim optou-se

por criar uma sub-rotina dentro do calculo do aiefite convectivo em que se utilizariam

valores constantes para coeficiente convectivo dmuamn CQ chegasse a 1,5°C da

temperatura critica. O que eliminou os picos dedieréncia de calor que se vé na FIG.
5.1.
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5.4 Perda de Pressao

A perda de carga num tubo ou canal € a perda dgiarnamica do fluido devido a
friccdo das particulas do fluido entre si e coar@aredes da tubulacdo que os contenha.
Essa perda foi calculada pelo modelo matematicandero funcionamento da bomba de
calor. Verificou-se baixa perda de pressao, o guzg esperado devido ao fato de que o
CO, apresenta baixa viscosidade. Isso aliado ao fatgued a gravidade auxilia no
escoamento, ja que o fluido faz um movimento dedsate diminui ainda mais a perda

de presséo.

A FIG. 5.2 mostra a evolucéo da perda de press&esinador durante o escoamento,

calculada pelo modelo matematico. Nota-se queeskaika variacdo da mesma.
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Figura 5.2 — Perda de presséo no resfriador amldogempo

O equipamento utilizado para a medicdo da preseaftuilo na entrada e saida do
resfriador foi o transmissor de pressao Zurich rfoBéiD.IL. Devido ao fato de dispor-
se de apenas 1 aparelho as medi¢Oes nao puderafersgss simultaneamente. Dessa

forma optou-se por aferir as medi¢coes com a borelabbr jA em regime permanente.
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De acordo com 0 modelo matematico, ndo se tém dendsieis variacdes na perda de
pressédo a partir dos 100 s. A perda de pressédcaaetédia a partir desse tempo ficou
em 5,38 kPa, que difere em quase 100% da perdeessdip medida experimentalmente
que foram de 10 kPa. Essa diferenca pode ser agplidevido a resolucéo inadequada
que se tem para o transmissor de presséo paradageseaferidas. A incerteza foi da

ordem de 50 kPa mostrando que o aparelho utilizgadadequado.

5.5 Temperatura do CQ ao longo do resfriador

Um dos parametros mais importantes analisados fasaemperaturas de entrada e saida
do fluido refrigerante no resfriador. A variacdamé&a do fluido refrigerante é
responsavel pelo aquecimento da agua, finalidadeadba de calor.

A FIG. 5.3 mostra a variacdo da temperatura aodatggtrocador de calor para alguns
instantes de tempo.
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Figura 5.3 -Evolugio da temperatura do £&b longo do trocador de calor
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Esse grafico mostra um decaimento acentuado deetatnpa até o volume de controle
500, a partir dai esse decaimento quase que déssaa@ume de controle 1000 e depois
volta a cair até a temperatura se estabilizar enotde 27°C. O que chama a atencao
nesse grafico € o intervalo no qual a temperatimandi o seu decaimento. Esse
comportamento pode ser explicado, pois nesse aiteov/fluido se aproxima do ponto
critico. Na regido subcritica a temperatura nddavdurante a regido bifasica, porém

mesmo na regido supercritica essa variacdo € mogua pode ser constato na FIG. 5.4.

Pressdo (MPa)

200

Entalpia (kJ/kg)

Figura 5.4 -biagrama presséo entalpia para cCO

Outro ponto a ser explorado nesse grafico € a it@pca do modelo para um

dimensionamento do resfriador. Nota-se que a pdetium determinado namero de
volume de controle quase nédo ha variacéo de tetop&résso demonstra que o resfriador
esta superdimensionado. O modelo mostra que unadesf com aproximadamente 70%
do comprimento desse seria 0 suficiente para egadiztroca de calor necessaria no

resfriador.

5.6 Temperatura do CQ ao longo do tempo

Por meio do modelo foram obtidos dados a respeitmthportamento do Ga entrada
do resfriador ao longo do tempo. Nota-se um compwhto ja esperado quando
comparados a resultados de outros modelos mateséiéssa natureza como Machado

(1996) e Nunes (2010). Esses resultados foram romedios por meio de testes
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experimentais. A FIG. 5.5 mostra as curvas da gaoaemporal da temperatura de
entrada para o CO
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Figura 5.5 — Variacao temporal da temperatura tfada do CQ@

O que chama a atencdo na analise desse paraneeteongo que o0 mesmo demora para
entrar em regime permanente. Ja a partir dos Ifithdes sao encontradas variacdes de
temperatura da ordem de 0,1% para os resultadasag@ da ordem de 1% para o0s

experimentais. Um tempo muito baixo se for considgue espera-se que a bomba de

calor funcione por um periodo de até 3 horas, digredo da demanda de agua quente.

Os resultados experimentais se diferem dos tednicogiue diz respeito ao regime

transiente. Nota-se nos primeiros instantes de deunpa diferengca na temperatura na
ordem de 10°C, isso ocorre devido a dificuldadsalestimar a massa de fluido inicial

no resfriador para se iniciar o modelo. Porém, a@ideeque a bomba de calor se
encaminha para o regime permanente essa diferangara cerca de 1°C, levando-se em
conta ainda a incerteza dos termopares pode-skigane o modelo estima bem o valor

de entrada do C{nho resfriador.
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A seguir a FIG. 5.6 mostra o comportamento da teatpea de saida do fluido. Essa
curva se assemelha a anterior no que diz respeifndez com que ela encontra o regime
transiente.
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Figura 5.6 -variagéo temporal da temperatura de saida dp CO

A curva experimental se difere um pouco da tednicaegime transiente, também a
exemplo da temperatura de entrada esse fato s&difieuldade na estimativa da massa
inicial de fluido. Analisando os resultados apgmemmanente encontramos diferencas do
modelo tedrico e experimental inferiores a 1°Ceréifica essa que pode ser desprezada
se for levada em conta a incerteza envolvida modpar.

5.7 Temperatura da agua
Levando-se em consideracao a finalidade da bomlzalde a temperatura da agua é o
fato mais importante a ser levado em considerafé@l o objetivo da bomba de calor

em guestao é o aguecimento de agua para uso rgaiden

A FIG. 5.7 mostra o comportamento da temperatuggda ao longo do resfriador. Como

era de se esperar a variacao da temperatura daéyuaanha a variacdo da temperatura



97

do CQ e da parede do tubo. O gréfico a seguir foi pfaara o instante de 300s onde
se considerou 0 processo permanente. Analisandstancia entre as curvaAT) €

possivel ver a correspondéncia dessas com o @@éiaile troca de calor. Quanto maior
a distancia entre as curvas menor a diferenca rdpe@tura. Isso se deve a altos
coeficientes de transferéncia de calor na regiatiminuicao da distancia entre as curvas

(decaimento d&T) € uma clara indicacao de que ocorre ali um atongm coeficiente
de transferéncia de calor.
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Figura 5.7 -variacdo das temperaturas do Lfarede e agua ao longo do resfriador

E importante salientar que, diferentemente de, @Ggua entra no volume de controle

numero 3000 e sai no volume de controle nimeresb, devido ao fato do trocador de
calor trabalhar em contracorrente.

A seguir apresenta-se a curva de aquecimento @Gaamgiongo do tempo. Nota-se uma
diferenca de cerca de até 2°C entre os valoregimg#@ais e tedricos. Levando-se em

conta a incerteza da medicdo que € de quase 1Ue;ggoconsiderar os resultados
satisfatérios.
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Figura 5.8 -variacdo da temperatura de saida da agua

Seguindo a tendéncia das demais curvas nota-semamin decréscimo da diferenca
entre os valores do modelo matematico e os expefaise No regime transiente essa
diferenca chega a mais de 2°C e ela decai atéegjmoximos de 1°C no regime
permanente, confirmando a boa tendéncia do modedematico em prevé o

comportamento permanente.

5.8 — Coeficiente deerformance (COP)

O COP é o coeficiente geerformancede uma bomba de calor. Consiste na razdo entre a
guantidade de energia util fornecida (aquecimeatagiia) e quantidade de energia gasta
(energia gasta ha compressao).

Quando se optou em fazer um resfriador com troceabte por passagem ao invés do
trocador de calor inundado objetivou-se, principaite, a melhora do COP. Nunes
(2008) mostra em seu trabalho como bombas de calor condensador inundado
possuem uma degradacdo do COP com o tempo. Decammrdo seu estudo esse COP

pode decair em até 30%.
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A Fig. 5.9 mostra o COP da bomba de calor de. @Omo ja era de se esperar o COP da
mesma foi da ordem de 6, valor considerado alta para bomba de calor. Conforme
mostrado em Chowt al. (2010) e Kuangt al. (2003) esse alto COP ja era esperado. O
fato de a bomba de calor ser dotada de um evapmaldo (aumento do aporte de energia
da fonte fria) aliado as caracteristicas do,Cémo a baixa tensdo superficial, alto
coeficiente de troca de calor e favorecimento ddigdn nucleada, que contribuem para
uma boa transferéncia de calor e a baixa razée asfressoes de alta e baixa no sistema,
0 que resulta em altos niveis de eficiéncia do ¢esgor, contribuem no aumento do
COP da bomba de calor.
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Figura 5.9 -variagdo do COP da bomba de calor no tempo

Os resultados foram obtidos por meio do modelo matieo e o COP foi calculado a
cada instante de tempo. E possivel notar a ban@y@ do COP no tempo, o que justifica
a tendéncia vista em outros trabalhos na opcammdadores de calor de passagem e néo

inundados.

Durante os testes nao foi possivel levantar a alev@OP experimentalmente devido a
dificuldade de se medir as pressdes de alta e,lmiraltaneamente. A bomba de calor
se dispunha de um medidor de presséao, media-sa lpoegsdo de baixa e hora a presséo
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de alta. Porém em regime permanente constatou-s€Q@imhde 5,85. Valor um pouco
menor do encontrado pelo modelo matematico, diferessa que pode ser atribuida ao
fato de se ter considerado o compressor como dttialj@ara elaboracdo do modelo.
Mesmo assim o modelo foi capaz de prever o COPddha de calor com um desvio de

apenas 3,5%, resultado esse que foi consideradtagaio.



6- CONCLUSOES

Nesse trabalho foi desenvolvido um modelo matemat@ra um resfriador de uma
bomba de calor ar agua utilizando como fluido gefrante o C@ Durante a elaboracao
do modelo matematico supracitado foi projetadarnsttoida uma bomba de calor para

que os valores obtidos por meio do modelo matematiedessem ser validados.

E importante destacar que o modelo fisico é undpipat e que depois de pronto foram
constatados alguns aspectos que poderiam ser @medisorO primeiro dele € o controle
da expansao. A expanséo do fluido € feita em uivallegdagulha, porém em decorréncia
da grande variagdo de condicdes experimentada lpeigba de calor devido ao
evaporador solar concluiu-se que a mesma necéssilarum controle eletrénico de
expansao. Outro ponto foi a alimentacdo de aguasfaador, o protétipo ndo é dotado
de um regulador de vazao adequado o que dificatioito os testes. Com um controle
de vazdo de agua mais preciso seria possivelsimelufazer uma relagdo da vazéo da
agua e a temperatura em que a mesma deixa o trodadmlor. Sabe-se que quanto
menor a vazao maior sera a temperatura de sai@iguda dessa forma com um controle
mais preciso da mesma o usuario poderia, ele meggterminar a temperatura final da

agua.

Apesar disso o protétipo se mostrou adequado #datke esperada, compacto e de
grande mobilidade. O protétipo se assemelha mut e vém sendo expostos na
literatura. A inova¢do do mesmo fica por contaegfriador se encontrar interno a parede
do tanque de armazenamento, disposi¢cédo que ndiedointrada em nenhuma bibliografia

pesquisada.

Do ponto de vista do modelo mateméatico pode-sadastalguns aspectos. O abandono
das equacdes do Cleland (1987) e uso das equag8gsmd e Wagner(1994) para célculo
das propriedades do fluido determinante no aungmtempo computacional do modelo.
Essa mudanca se fez necesséria, porém as equagGtdanhd (1987) foram elaboradas
justamente para esse tipo de modelagem, a fim idard® programa eficaz. O tempo
computacional ficou muito elevado o que imposgiili que se realizassem mais

simulagbes. Sugere-se como trabalho futuro a ag@ptdas regressées mdultiplas do
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Cleland (1987) para fluidos naturais, inclusiveregido transcritica, ja que os fluidos

naturais se mostram a nova tendéncia na areardgeratdo e aquecimento.

Em um aspecto geral os resultados foram satisfsto@® modelo se mostrou estavel e
capaz de predizer situagcdes do modelo fisico campbecisdo. No regime transiente o
modelo ndo se saiu tdo bem devido a dificuldadestimativa do valor da massa inicial.
Porém o modelo fisico e o tedrico convergem rapatdepara um regime permanente
mostrando que a bomba de calor foi bem projetamlransiente provocado pela partida

€ muito rapido, mostrando ainda uma boa estab#idiadequipamento.

De modo geral, conclui-se que o trabalho em quéstdgrande relevancia cientifica na
area. Nao foi encontrada qualquer mencéo a boméaalede CQcom evaporador solar

na literatura nacional, mesmo na literatura inteioraal foram encontrados apenas dois
grupos de pesquisa que trabalham com esse equifmarRenainda constatado um COP
da ordem de 6, o que sem duvida é um COP bemeattoraparado com 0s que vinham

sendo encontrados para bomba de calor funcionaddlaidos sintéticos.

Espera-se que a elaboracéo desse modelo e a céostiesse prototipo abram portas em
pesquisas para fluidos naturais na area de aquettine refrigeracdo, mostrando
alternativas e possibilidades para a modelagemjetps de bombas de calor comLO
Como destacado antes, os fluidos naturais estdwanguarda do aquecimento e
refrigeracdo e a tendéncia € que pesquisas notasgitornem cada vez mais frequentes

e necessarias.



7- SUGESTOES PARA TRABALHOS FUTUROS

Sugere-se, entdo algumas linhas de pesquisa dr@htos futuros que tomam este
trabalho como base. A primeira seria a substitudgidispositivo de expanséo atual, por
uma valvula eletrénica. A variacdo da energia maefdria, devido a variacéo solar faz
com que seja necessaria um controle maior na epapsrmitindo que o equipamento
funcione bem com ou sem carga solar. Durante ésstescontrole dessa expansao foi

feito na valvula agulha manualmente.

Outra sugestao para trabalho futuro seria a sulgstd das equagdes de Span e Wagner
(1994) por equacdes que tivessem um tempo compuatdehenor. Assim como Cleland
(1986), poderia se fazer regressdes multiplas gloellassem as propriedades do-CO
Essa substituicdo teria grande impacto no tempopatanional, permitindo que se

fizessem mais testes e mais simulagdes para o model

Um dos grandes problemas enfrentado durante adagioms foi a estimativa inicial da
presséo de entrada do trocador de calor. A cridg@ma sub-rotina que procure a melhor
estimativa de presséo para uma determinada condéc@peracao pouparia muito tempo

durante as simulagdes.

Como dito, a temperatura de saida da 4gua é futacéazao da mesma. Um trabalho que
envolvesse um controle eletrénico dessa vazao paanio operador da maquina regular,
eletronicamente, a temperatura de saida da agasafmma, poderia se fazer o controle

da temperatura de banho.

O presente trabalho n&o envolveu um estudo ddidiat® econémica da bomba de calor
de CQ. Outra sugestéo para um trabalho futuro serimamtamento do custo operacional

e construtivo da bomba de calor dex@studo da viabilidade econémica da mesma.



Este trabalho trata da modelagem de alguns disgmsitUm trabalho que objetivasse a
elaboracdo de um modelo global para a bomba de palmitiia um estudo mais

abrangente e detalhado do comportamento da mesma.



ABSTRACT

In a first moment, the natural fluids were extealiwsed in vapor compression cycles
for heating and cooling. However, they were gratiuedplaced with the development of
CFCs and HCFs fluids. After years in obsolete,this purpose, the natural fluids have
gained strength following the Kyoto and Montreabgaicols. This paper aims to the
development of the mathematical model of the gakecm non-steady regime for GO
Information extracted from this model will be usedhe manufacture of an air-water
heat pump prototype for residential use. For theedi@oment of this model has been used
FORTRAN computer language, which this model is dase the balance of mass,
momentum and energy of the fluid. The results stidwgh agreement with current
literature. The mathematical model has shown tatémportant tool for design of the
heat pump, because a natural fluid like £1@s several particularities as high working

pressures and a transcritical cycle

Keywords: Mathematical model, COheat pump, gas cooler



REFERENCIAS BIBLIOGRAFICAS

Atlas Solarimétrico do Brasil. Recife: Editora Uarsitario da UFPE, 2000.

Avad, M. M. “Two-phase flow, An overview of heatatrsfer phenomena.” Intechopen,
Chapter 11, p. 251-340, 2012.

Bullard, C., “Transcritical CO2 systems — Recemgpess and new challenges.” Review
Article, Bulletin of the IR, 2004.

BEN (Balanco Energético Nacional), “Balanco EnengéNacional de 2008”.

Cavallini A., Cecchinato L., Corradi M., Fornasidti, Zilio C., “Two-stage transcritical
carbon dioxide cycle optimisation: A theoreticaldaexperimental analysis.” International
Journal of Refrigeration, v.28, p. 1274-1283, 2005.

Cavallini A, Zilio C. “Carbon dioxide as a naturafrigerant.” International Journal of Low
Carbon Technologies, v.49, p. 2:225, 2007.

Cheng, L., Ribatski, G., Wojtan, L. and Thome, ,JRlew Flow Boiling Heat Transfer
Model and Flow Pattern Map for Carbon Dioxide Evapag inside Tubes.”, International.
Journal Heat Mass Transfer, v.49, p. 4082-40946200

Chow, T. T., Pei, G, Fong, K. F., Lin, Z., Chan,lA S., He, M., “Modeling and application
of direct-expansion solar-assisted heat pump fotemwdeating in subtropical Hong
Kong.” Applied Energy, v.87, p.643-649, 2010.

Fleming, J. “Carbon Dioxide as the Working FluidHeating and/or Cooling Systems.” Bull.
IIR Glasgow G1 1XJ, v.4, p. 6-15, 2004.

Fox, R. W., McDonald, A. T., Pritchard, P. J., tiiduction to fluid mechanics.” v.5, New
York Edition, 2010.



106

FSP (Folha de Sé&o Paulo), “Consumo de energia domeuase 1.000% em cem anos”.
Publicado em 05 de junho de 2003. Caderno CiénSeide, Sao Paulo, Brasil.

Goncalves J.R., A. A., Metrologia. Florianopolasbinetro, p.158, 2002

Hrnjak, P., “Pesquisa e Desenvolvimento para usRefagerantes Naturais.” Plano Nacional
de Eliminacdo de CFCs, 2007.

Incropera, F., P., Dewitt, D., P., “FundamentosTdensferéncia de Calor e de Massa.” 5 ed.
Rio de Janeiro: LTC, 2002.

JARN (Japan Air Conditioning, Heating & RefrigematiNews), 2006

Kandlikar, S.G., Balasubramanian, P., “An extensainthe flow boiling correlation to
transition, laminar, and deep laminar flows in nghannels and micro-channels.” Heat
Transfer Engineer. v.25, p. 86-93, 2004.

Koury, R. N. N; Maia, G. F. F; Castro, L; Maia, A. T., “Numerical Model And
Experimental Study Of A Low Cost Heat Pump For Restial Water Heating”, International
Congress of Refrigeration, Beijing, 2007.

Koury, R. N. N., R. N. Faria, R. O. Nunes, K. A. Rmail, Machado L., "Dynamic model
and experimental study of an air-water heat pumpdsidential use." International Journal of
Refrigeration, v. 2012.

Kuang, Y. H., K. Sumathy, and R. Z. Wang. "Studyaodirectexpansion solaassisted heat
pump water heating system." International JourriaEimergy Research v. 27.5, p.531-548,
2003.

Ladeira, H., S., Bandarra, E., P., F.,” Estudo déxldo de Carbono, C£) operando como
Fluido Refrigerante em Sistemas de Refrigeracdé® ROSMEC — Simpdésio de POs-
Graduacgao em Engenharia Mecénica, 2005.



107

Lorentzen, G., and Pettersen, J., "New possitsliice non-CFC refrigeration.” InProceedings
from International Symposium on Refrigeration, Eyyeand Environment, Trondheim, p.
147-163. 1992.

Machado, L., “Modéle de Simulation et Etude Expémtale d'un Evaporateur de Machine
Frigorifigue en Régime Transitoire”, Institut Natel Des Sciences Appliqguées de Lyon,
INSA, Franca, 1996 (Tese de doutorado).

Maia, A. A. T., “Metodologia de desenvolvimento den algoritmo para o controle
simultaneo da carga térmica e do grau de superagero de um sistema de refrigeracéo”
Belo Horizonte, Escola de Engenharia da Univergdaederal de Minas Gerais, 2005. (Tese

de Doutorado).

Maia, G. F. F., “Modelagem Matematica e Estudo Expental de uma Bomba de Calor Ar-
Agua de Baixo Custo para Uso Residencial”, Beloittmte, Escola de Engenharia da
Universidade Federal de Minas Gerais, 2007. (Tedealitorado).

Melo, C., Hermes, C., J., L., “CG(R-744) em equipamentos de refrigeragdo comercial.”

Plano Nacional de Eliminacdo de CFCs, 2007.

MME (Ministério de Minas e Energia) dados de 2008,

<www.mme.gov.br/portalmme/opencms/mme>, acessadmaim de 2011.

Martin, K., Rieberer, R., Expansion devices for@sults of measurements and simulation

model.” International Congress of RefrigerationijiBg, 2007.

Mori, H., Yoshida, S., Ohishi, K., and Kakimoto,, YDryout quality and post-dryout heat
transfer coefficient in horizontal evaporator tubedn European thermal sciences
conference, pp. 839-844, 2000.

Neksd, Petter. "C£heat pump systems." International Journal of gefation, v.25.4, p.421-
427, 2002.



108

Nunes, R. O. “Modelo Transiente Para Um Evapor&kiatico De Uma Bomba De Calor
Ar-Agua”. Belo Horizonte: Escola de Engenharia davérsidade Federal de Minas Gerais,
2010. (Dissertacéo de Mestrado).

Ozisik, M. N. Heat transfer, a basic approach. Nevork, MacGraw-Hill,
780p, 1985.

Pearson, S. F. “Refrigerants past, present andeflitinternational Journal of Refrigeration
Bulletin v.3, p.5-25, 2004.

Rouhani, S. Z., and Axelsson, E.. "Calculation oidwolume fraction in the subcooled and
quality boiling regions.” International Journal deat and Mass Transfer, v.13, p.383-393,
1970.

Sarkar, J., Souvik Bhattacharyya, and M. Ram Gdgammulation of a transcritical C{heat
pump cycle for simultaneous cooling and heatingliegipons.” International Journal of
Refrigeration, v.29, p.735-743, 2006.

Sarkar, J., Souvik Bhattacharyya, and M. Ram Gdfparformance of a transcritical GO

heat pump for simultaneous water cooling and hgat@SHRAE Transactions v.116, 2010.

Senna Moreira, V., Projeto, Constru¢do e Instalad@aum Evaporador Estatico em uma
Bomba de Calor Ar-Ar. Belo Horizonte: Universida@ederal de Minas Gerais, 2001, 50p.
(Trabalho de Graduacéo).

Son, C. H.,, Park, S. J., "An experimental study leeat transfer and pressure drop
characteristics of carbon dioxide during gas capliprocess in a horizontal

tube.” International journal of refrigeration v.39,539-546, 2006

Span, R., Wagner, W. "A new equation of state fobon dioxide covering the fluid region
from the triplepoint temperature to 1100 K at pressures up toNB@." Journal of physical

and chemical reference, v. 25, 1996



109

Spindler, K., "A review on heat transfer correlagofor supercritical carbon dioxide under
cooling conditions." In 7 th IIR Gustav Loretzenr@&ence on Natural Working Fluids, p.
28-31. 2006.

Yamagushi, S., Kato, D., Saito, K., Kawai, S., "BP®pment and validation of static
simulation model for CO2 heat pump." Internatiodalirnal of Heat and Mass Transfer v.54,
p.1896-1906, 2011.

Yoon, S., H., Kim, J., H., Hwang, Y., W., Kim, MS., "Heat transfer and pressure drop
characteristics during the in-tube cooling proce$scarbon dioxide in the supercritical
region." International Journal of Refrigeration®,.p. 857-864, 2003.



