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Resumo

A expansao acentuada do consumo de energia, aliada a problematica do esgotamento
dos recursos fésseis e da baixa eficiéncia dos sistemas energéticos, tem levado,
diversos paises a investirem em solucdes energéticas sustentaveis e formas de
diversificacdo da matriz energética. Nesse contexto, em ambito nacional, pode-se
destacar os chuveiros elétricos que sdo responsaveis por uma parcela significativa do
consumo de energia elétrica residencial. Dessa forma, o presente trabalho visa a
realizacdo de uma analise experimental do desempenho de uma bomba de calor de
pequeno porte de expansdo direta assistida com energia solar a CO: para
aquecimento de agua residencial, como uma alternativa eficiente de substituicdo aos
chuveiros elétricos. A variacdo de parametros tais como: a temperatura de entrada da
agua, temperatura do meio ambiente, radiacéo solar, umidade, abertura da valvula de
expansdo, vazao massica de agua sao analisados. Em condi¢des de elevada radiacdo
solar a bomba de calor assistida por energia solar de expanséo direta (DX-SAHP) a
CO:z2 resulta em COP do ciclo de cerca 2,9, e para operacdes de baixa radiacdo solar
atingiu um valor de aproximadamente 1,9. Com a reducdo da umidade relativa, o
desempenho do sistema também diminui; o COP do ciclo reduziu 6% quando a
umidade relativa alterou de 55,8% para 31,57%, considerando-se as mesmas
condi¢des de operagdo. O aumento da vazdo massica de agua aumenta o COP do
ciclo em cerca de 60%, ja o aumento da temperatura de entrada da agua de 15°C
para 35°C reduz o COP global em aproximadamente de 32%. Observa-se ainda que,
independentemente do fluxo de radiacdo solar, existe uma abertura 6tima da valvula
de expanséo (2 voltas), a qual poderia ser entdo substituida por dispositivos fixos de
menor custo para sistemas de pequeno porte como esse. Diferentemente das demais
correlagdes presentes na literatura, a nova correlacéo do coeficiente de correcédo da
valvula de expansao proposta permite estimar a vazdo massica para uma DX-SAHP

operando a CO2. O desvio relativo € menor que +15% para todos os dados analisados.

Palavras chave: Estudo Experimental; Bomba de calor; R744 (COz); COP; DX-SAHP;

Radiacéo solar.




Abstract

The expansion of energy consumption, the depletion of fossil resources and the poor
efficiency of energy systems, have led many countries to invest in sustainable energy
solutions and ways of diversifying the energy matrix. In this context, at a national level,
it is possible to highlight electric showers that are responsible for significant amount of
residential electricity consumption. The present work presents an experimental
analysis of the performance of a CO2 small size direct expansion solar assisted heat
pump for residential water heating, as an efficient alternative to replace electric
showers. The variation of parameters such as: water inlet temperature, ambient
temperature, solar radiation, humidity, expansion valve opening, water mass flow rate
are analyzed. For higher solar radiation condition the CO2 DX-SAHP results in a COP
cycle about 2.9, and for lower solar radiation the COP is approximately 1.9. The
decrease of the relative humidity reduces the performance of the system. Considering
the same operation parameters, the COP decreases 6% for a relative humidity
changed of 55.8% to 31.57%. The augment in the water mass flow rate, causes an
increase of the theoretical performance in about 60%. On the other hand, if the water
inlet temperature increases form 15°C to 35°C reduce the cycle COP in approximately
32%. In addition, it is observed that independently of the solar radiation flux, there is
an optimum opening of the expansion valve (2 turns), which could be replaced by fixed
devices of lower cost for small systems like this one. Differently from the others
correlations present in the literature, the new correlation of the correction coefficient
proposed for the expansion valve allows to estimate the mass flow rate for heat pump
operating with solar energy and CO.. The relative deviation is less than = 15% for all
of the data.

Keywords: Experimental study; Heat pump; R744 (COz); COP; DX-SAHP; Solar

radiation.
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Introducéo

1 Introducao

O setor energético é, sem duvidas, um dos mais importantes do Brasil. Apesar
do cenario econbmico vivenciado nos ultimos anos e de problemas basicos de
infraestrutura e fornecimento, o pais apresenta um potencial de desenvolvimento
promissor neste setor, principalmente devido a sua extensado continental e as suas
variadas fontes de energia. Conforme observa-se na Figura 1.1 a matriz energética
do Brasil € diversificada, sendo composta por 42,9% de fontes renovaveis como a
biomassa, lenha e carvéo vegetal, hidraulica, entre outras, e 57,1% de fontes nao

renovaveis, tais como carvao, petréleo e gas natural.

0,
40,0% Petréleo e devirados ;

36,4%
35,0%

Biomassa; 17,0%
30,0%
Gas natural ; 13,0%
25,0% o
Hidraulica; 12,0%

20,0% Lenha e carvao vegetal
8,0%

15,0%

Lixivia e outras
10,0% renovaveis ; 5,9% Outras ndo
A ice 0,
Carvdo mineral ; 5,7% renovaveis; 0,6%
0,
>/0% I I I Nuclear; 1,4%
0,0%

Figura 1.1 — Matriz energética brasileira.

Fonte: Adaptado de BEN (2018), p.14

Embora o Brasil seja um dos principais mercado para producéo de energias
renovaveis da América Latina e um dos mais importantes do mundo, parte significativa
dessa energia advém de recursos hidricos, que ainda geram debates sobre a sua real
capacidade de ser chamada de “renovavel”’, uma vez que liberam gases de efeito

estufa e modificam a fauna e flora no local de instalagédo das hidrelétricas.
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Além disso, a matriz elétrica brasileira ainda é extremamente dependente
desse recurso, representando 65,2% de toda a energia elétrica gerada no pais, como
mostra a Figura 1.2. E mesmo que o Brasil seja um pais extremamente rico em
recursos hidricos, depende fortemente da ocorréncia de chuvas para suprir 0s
reservatorios e bacias hidrograficas. Em 2012, por exemplo, a maioria das
termoelétricas brasileiras teve de ser acionadas em plena carga, em virtude dos
baixos niveis dos reservatorios. Geraram-se milhdes de toneladas de géas carbbnico e

a tarifa paga pelos usuarios aumentou significativamente.

70,0%

Hidraulica; 65,2%

60,0%
50,0%

40,0%

30,0% Gas natural; 10,5%

Biomassa; 8,2%
Edlica; 6,8%
Carvao e derivados;
3,6%

Petrdleo e derivados;
o ;
10,0% 3,0%

I I . Nuclear; 2,5% | Solar; 0,1%
0,0% | | ]

Figura 1.2 Matriz elétrica brasileira.

20,0%

Fonte: Adaptado de BEN (2018), p.31

Dados publicados pela Empresa de Pesquisa Energética (EPEa, 2018)
apontam que ap0s dois anos de queda, o consumo de eletricidade no pais em 2017
cresceu 1,2% em relacéo a 2016, alcangcando 467 TWh, mantendo o Brasil entre os
dez maiores consumidores de energia elétrica do mundo. Dessa forma, com o objetivo
de contornar a escassez hidrica que pode a vim ocorrer novamente e diversificar a
médio-longo prazo a matriz elétrica do pais, diversas novas tecnologias tém surgido
nos ultimos anos. Enfatiza-se o0s investimentos em outros tipos de energias

renovaveis, como solar e edlica, que tém crescido nos ultimos anos. Segundo o
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Balanco Energético Nacional (BEN, 2018) a geracao de energia elétrica por meio de
energia eolica cresceu 26,5% de 2016 a 2017, e a energia solar fotovoltaica 875,6%

nesse mesmo periodo.

Uma das solucbes para a reducdo do consumo de energia elétrica, esta
diretamente ligado ao setor residencial, que é responsavel por cerca de 29% do
consumo total de energia elétrica do pais, perdendo apenas para o setor industrial
com 36% (EPEDb, 2018). Dados do BEN (2018) revelaram que do total de energia
consumida pelo setor residencial em 2017, 46,1% correspondeu ao consumo de
eletricidade, sendo a maior parte empregada em equipamentos elétricos como ar
condicionados, refrigeradores, freezers, chuveiros elétricos, maquinas de lavar,

televisbes, e lampadas.

A tendéncia é o aumento do namero de posses desses eletrodomeésticos por
domicilios, que consequentemente, também aumenta o consumo de eletricidade das
residéncias. Contudo, estritamente para o chuveiro elétrico, essa disposicdo é
contraria, ou seja, espera-se a reducao do nimero de domicilios que utilizam este
equipamento. De acordo com o Ministério de Minas e Energia, em 2016 constatou-se
gue 66 de cada 100 casas brasileiras utilizam pelo menos um chuveiro elétrico, e
estimou-se que esse numero reduzira em 2024 para 58, em virtude do incentivo do
uso de outras fontes de energias como o gas natural e a instalacdo de coletores

solares para aguecimento de agua (EPE, 2016a).

Na Figura 1.3, nota-se a distribuicdo percentual das formas de aquecimento de

agua residencial no pais em 2015, e as perspectivas de evoluc¢ao para 0 ano de 2024.
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Figura 1.3 — Distribuicdo percentual das formas de aquecimento residencial de agua.

Fonte: EPE (2016a), p.49

Ainda que o uso do chuveiro elétrico seja predominante no cenario atual, a
tendéncia € que esse numero reduza. As expectativas estdo voltadas para a evolucao
do percentual de residéncias que adotardo o aquecimento de agua por aquecedor
solar até 2024, saindo de 7% para 14% conforme a Figura 1.3. Neste contexto, ao
analisar o cenario energético, observa-se que uma das solucdes para o aguecimento

de agua e a substituicdo do chuveiro elétrico é a utilizacdo de bombas de calor (BDC).

Segundo Duarte (2013), uma grande vantagem das BDC para aquecimento de
agua residencial em relacdo aos outros meios de energia, é a elevada eficiéncia de
conversédo (COP) que pode alcancar de 4 a 6 unidades, o que significa que, para cada
kJ de energia elétrica fornecida ao equipamento, resultam entre 4 a 6 kJ de energia
térmica. Ao comparar com a eficiéncia da conversdo de energia no sistema de
aguecimento elétrico que € praticamente igual a um, isto €, para cada kJ de energia
elétrica fornecida ao equipamento resulta apenas cerca de 1 kJ de energia térmica,
torna-se 0 menor consumo de energia elétrica na BDC (DUARTE, 2013, STARKE,
2013).

Ao buscar melhorar a eficiéncia energética em conjunto com a sustentabilidade
do sistema, a utilizacdo de um fluido refrigerante natural como o CO:2 é fundamental
para também solucionar outros problemas gerados com a utilizacdo dos fluidos

sintéticos (CFC, HCFC e HFC), como o aquecimento global e a destruicdo da camada
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de ozdnio. Em 1989, o Protocolo de Montreal entrou em vigor, estabelecendo que os
fluidos refrigerantes classificados como CFC e HCFC que reagem diretamente com o
o0z6nio na parte superior da estratosfera deveriam ser substituidos. Logo depois, 0
Protocolo de Kyoto em 1992, também estabeleceu limites de emissdo obrigatorios

para a reducao das emissdes de gases do efeito estufa.

Além disso, em outubro de 2016, a emenda de Kigali em Ruanda, determinou
um cronograma mais rigoroso para reducdo e consumo também dos HFC. Apesar,
desses refrigerantes ndo conterem cloro em sua estrutura o que é altamente
prejudicial a camada de ozbnio, sdo considerados gases de efeito estufa
extremamente nocivos. A emenda definiu que paises desenvolvidos como EUA,
deverao reduzir o consumo dos HFC em 10% até 2019 e em 85% até 2036. Os paises
de desenvolvimento como a China, maior produtor mundial de HFC, reduzirdo o

consumo em 10% até 2024 e em 80% no ano de 2045.

Nas ultimas trés décadas, os fatos citados tém contribuido significativamente
para uma revolucdo na industria de refrigeracdo e bomba de calor (FARIA, 2013;
ALVAREZ, 2015; MOTA-BABILONI, MAKHNATCH e KHODABANDEH, 2017).
Incialmente, as inddstrias procuraram alternativas para a substituicio dos CFC e
HCFC juntamente com o desenvolvimento de equipamentos e componentes mais
eficientes. Em consequéncia disso, nos ultimos anos, surgiram inumeros candidatos
substitutos, a maioria no ambito da familia dos hidrocarbonetos halogenados (HFC),
gue quer como substancia pura, quer como misturas binarias ou ternarias. Entretanto,

a grande maioria ainda possui um elevado GWP (Global Warming Potencial).

A busca entdo por solucbes em meédio prazo tem levado a comunidade
cientifica e industrial a um aumento no interesse pelos fluidos naturais como COzq,
amonia, e alguns hidrocarbonetos que séo fluidos ambientalmente amigaveis como
demonstrado nos trabalhos de Mota-babiloni, Makhnatch e Khodabandeh., 2017; Ma,
Liu e Tian, 2013; Bamigbetan et al., 2017; Pearson, 2008; e Palm, 2008, Nielsen et

al., 2018 entre outros.

Segundo Faria (2013) e Ma, Liu e Tian (2013), pesquisas nos ultimos anos tém
sido conduzidas com o objetivo de identificar possiveis aplicacdes para o CO:2
operando em modo transcritico, dentre essas, pode-se destacar os sistemas de
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aguecimento por bombas de calor que vém ganhando destaque no cenario mundial,
principalmente em paises como Noruega, Italia, Coreia e Japao. No Brasil, a utilizacdo
de uma bomba de calor ainda € pouco conhecida. O grande diferencial do uso dessa
tecnologia é o reduzido consumo energético, uma vez que as BDC transferem o calor
de uma fonte fria para uma fonte quente, por meio do bombeamento de um fluido
refrigerante. Uma vez que ndo h& conversdo de energia, mas sim transferéncia de
energia, a Unica parcela de energia consumida refere-se ao processo de
movimentac¢éo do fluido refrigerante ao longo do sistema (processo de compressao),
0 que possibilita obter-se uma quantidade de energia maior do que a quantidade

empregada no acionamento.

Muitas tecnologias para melhorar ainda mais a eficiéncia desses equipamentos
estdo incorporando o uso de energia solar em seus sistemas, uma vez que esta é uma
fonte de limpa e altamente disponivel em paises como o Brasil. Na literatura
consultada, encontrou-se poucos trabalhos que abordam uma bomba de calor
assistida com energia solar de expanséao direta (DX-SAHP - direct expansion solar
assisted heat pump) de pequeno porte operando com CO2, como o de Paulino et al.,
2019. Alguns modelos matematicos dos componentes necessarios para o sistema ja
foram estudados (FARIA et al., 2016 e NUNES et al., 2015), contudo ensaios
experimentais e um estudo detalhado da eficiéncia desse tipo de sistema ainda néo
foram relatados. Dessa forma, o presente trabalho visa a realizacdo de uma analise
experimental do desempenho térmico de uma bomba de calor de pequeno porte
assistida com energia solar operando segundo um ciclo transcritico de CO:z para 0

aguecimento de agua residencial.

Deve-se ressaltar que a tese em questao é composta por sete capitulos, sendo
0 primeiro essa introducdo a qual abordou-se a problematica do trabalho. Ja o
segundo capitulo expde os objetivos do trabalho; o terceiro apresenta um estudo do
estado arte da comunidade cientifica relacionados ao tema proposto; o quarto
descreve o0s materiais e a métodos empregados para execucdo dos testes
experimentais e dos modelos desenvolvidos; o quinto apresenta a discussado e o0s
resultados obtidos, e o sexto apresenta as principais conclusdes desse estudo e

sugestdes para trabalhos futuros. Por fim, no sétimo capitulo encontra-se as

23



Introducéo

referéncias utilizadas para o desenvolvimento desta tese e no APENDICE D as

publicacdes resultantes deste trabalho.
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2 Objetivos

O presente trabalho tem como objetivo principal realizar uma anélise
experimental do comportamento térmico de uma bomba de calor de expanséao direta

assistida com energia solar a CO2 operando um ciclo transcritico.
Como objetivos especificos tém-se:

e Analisar a influéncia da variacdo da vazado massica de agua, das
condicbes ambientais (radiacdo, umidade relativa do ar e temperatura
do meio ambiente), e da variacao da temperatura de entrada da agua no
desempenho e nas propriedades da DX-SAHP;

e Analisar a influéncia da abertura do dispositivo de expanséo para esse
tipo de equipamento, verificando a possibilidade de uso de um tubo

capilar, e consequentemente reducéo de custos;

e Desenvolver uma rotina e determinar a carga de CO2 para operagao em

condicOes de baixa e elevada radiacéo solar;

e Analisar as caracteristicas do escoamento do fluido no dispositivo de
expansao determinando uma correlagdo para o coeficiente de correcao

da valvula para este tipo de equipamento.
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3 Revisao Bibliografica

3.1 Consideracdes Iniciais

Neste capitulo é apresentado uma revisao bibliografica dos principais topicos
relacionados com o tema da pesquisa, como bombas de calor, assistidas ou néo por
energia solar, fluidos refrigerantes mais comumente empregados nesses sistemas e
principais caracteristicas do diéxido de carbono. Assim, realiza-se uma analise do
estado da arte com as pesquisas desenvolvidas pela comunidade cientifica dos

trabalhos mais relevantes e semelhantes a este estudo.

3.2 Ciclos de compresséo a vapor - Bomba de Calor

Os sistemas de compressao a vapor sdo definidos como equipamentos, que
por meio da compressao de um fluido transferem energia de uma dada fonte fria para

uma fonte quente, conforme nota-se na Figura 3.1 (FERREIRA, 2010).

Dispositivo
de expansao

Fonte fria {(ambiente)

Figura 3.1 — Ciclo de compressao a vapor.

Fonte: Adaptado de Ferreira, 2010.

As aplicacbes desses sistemas sao inuUmeras como a climatizacdo e
conservacdo de alimentos associados a unidades de ar condicionado ou

refrigeradores; ou aquecimento de ar, agua, ou outro fluido por meio de bombas de
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calor. Conforme o efeito desejado, isto &, arrefecer ou aquecer um espago ambiente,
designa-se de bomba de calor ou maquina frigorifica. A bomba de calor € empregada
guando se utiliza o calor util liberado pelo condensador a fim de aquecer outro fluido
(dgua, ar). A maquina frigorifica é utilizada quando se deseja remover calor de um
local por meio do evaporador.

Historicamente, a primeira concepcao tedrica de uma BDC foi descrita pela
primeira vez em livro pelo jovem francés, Sadi Carnot, em 1824. Porém, somente em
1927 premiou-se o inglés Haldane T. G. N. pela primeira patente desse equipamento
(NATIONAL HISTORIC, 1980). Dez anos depois, Wilkes e Reed patentearam a
primeira bomba de calor para o uso de aquecimento de agua (WILLEM, LIN, LEKOV,
2017). No hemisfério ocidental, somente a partir de 1948, que realmente deu-se inicio
ao uso das BDC com a proposta tanto para aquecimento, como para arrefecimento.
A aplicacdo pratica em grande escala é atribuida principalmente aos projetistas
Donald Kroeker e Ray C. Chewning, ao engenheiro de construcdo, Charles E.
Graham, e ao arquiteto Pietro Belluschi (HEPBASLI e KALINCI, 2009).

Pode-se dizer que as primeiras bombas de calor surgiram em consequéncia da
crescente preocupacdo em melhorar o uso da energia disponivel, do aumento das
investigacgdes e investimentos em tecnologias de desenvolvimento sustentével. A crise
do petroleo em 1970 contribui ainda mais para essa ideia, em que diversas pesquisas
se voltaram para o uso de uma fonte de energia que fosse renovavel. Assim, as BDC
se tornaram ainda mais populares, sendo propostas por varios pesquisadores
aplicacBes de aguecimento utilizando como fonte o solo, o ar, e até a combinagéo de
sistemas com energia solar (KARA et al., 2008; HEPBASLI e KALINCI, 2009).

Atualmente, a bomba de calor é considerada um dispositivo térmico com alta
eficiéncia energética e 6timos beneficios ambientais. Com a rapida amortizacéo do
investimento, possibilita-se uma oOtima reducdo e estabilizagdo do consumo
energético. As aplicacdes séo diversas, podendo ser utilizada para climatizacdo de
ambientes, aquecimento de &gua, piscinas, camping, processos industriais e/ou
dessalinizacdo, entre outros (MORAN e SHAPIRO, 2006; MOHANRAJ et al., 2018a).

Na ultima década, a utilizacdo de bomba de calor para o aquecimento de 4gua
residencial tem ganhado destaque. Dados publicados pelo relatério da UNEP (2010)
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apontaram um significativo crescimento desse mercado, principalmente na Europa,
Japdao, Australia, EUA e China. Mais de um milhdo de bombas de calor do tipo ar-agua
foram vendidas em todo mundo em 2008. Devido aos incentivos governamentais na
tentativa de reduzir os impactos ambientais pela queima de combustiveis fosseis e 0
alto consumo de energia elétrica dos sistemas de aquecimento obsoletos como os
chuveiros elétricos, previsdes de vendas demonstram o crescimento acentuado das
bombas de calor, principalmente aquelas que sdo assistidas com energia solar
(MOHANRAJ et al., 2018b, WANG et. al, 2017)

Segundo Hepbasli e Kalinci (2009), desde 1950, diversas pesquisas tém sido
realizadas sobre bombas de calor para o aquecimento de agua incluindo o estudo de
sua estrutura, propriedades termodinamicas, fluidos de trabalho, controle das
operacgdes, simulacdes mateméticas e analise econdmica. Na Figura 3.2, pode-se
observar um esquema comum de bomba de calor tipo ar-agua para 0 aquecimento de

agua.

Cool

Compressor

Evaporator

Coal H

Alr Expansion Device

Figura 3.2 — Esquema de uma bomba de calor para aquecimento de 4gua.

Fonte: HEPBASLI e KALINCI, 2008, p.1213

O principio de funcionamento € simples. O evaporador funciona como um
trocador de calor entre o fluido de trabalho e uma fonte de calor externa, no caso o ar.
O fluido de trabalho absorve calor da fonte externa, aumentando sua temperatura e
evaporando-se. O compressor entdo, comprime o vapor proveniente do evaporador
de forma que a temperatura e a pressao sao elevadas a custo de que o volume do
fluido é reduzido. Assim, o fluido passa pelo condensador, que também funciona como

um trocador de calor, e cede calor para um fonte que esteja mais fria do que o proprio
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fluido, ou seja, a fonte que se deseja aquecer: a agua. O fluido refrigerante se
condensa e depois passa pela valvula de expansao se tornando uma mistura de vapor

e liquido a baixa pressdo. Retorna-se entdo ao evaporador e reinicia-se o ciclo.

A pesquisa realizada por Omojaro e Breitkopf (2013) comprova que a maioria
dos estudos recentes estdo voltados para a fabricacdo de bombas de calor de
expansdo direta assistida por energia solar, com a finalidade de aquecer agua.
Conforme observado na Figura 3.3, tem-se que 75% das pesquisas sobre bombas de
calor destinam-se ao aquecimento de agua, enquanto somente 1% esta voltado para
o resfriamento de ambientes. A maioria dos estabelecimentos que usufruem desse
tipo equipamento sdo casas e prédios residenciais, hospitais, industrias, hotéis e

restaurantes.

30

75 %

25

20

Number of Investigations

19 %

1%

0 , B

Water heating Space heating Cooling
Area of applications

Figura 3.3— Comparacao da aplicacdo de bombas de calor de assistidas com energia solar
de expansao direta.

Fonte: OMOJARO e BREITKOF, 2013, p. 37

Willem, Lin e Lekov (2017) afirmam que bombas de calor convencionais para
aguecimento de agua possuem eficiéncia relativamente alta, mesmo operando em
condicOes desfavoraveis como dentro de porées ou em clima frios; sdo confiaveis em
termos de desempenho e durabilidade, além é claro, de fornecer o beneficio de
eletricidade limpa e reduzir as emissdes de carbono ao comparar com aquecedores

de agua elétricos convencionais.
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As bombas de calor assistidas com energia solar (SAHP, solar assisted heat

pump), além de fornecer todos os beneficios citados de bomba de calor convencional,

apresentam ainda as vantagens de aquecer a agua em uma temperatura ainda maior,

possuem elevada eficiéncia do coletor solar e temperatura de evaporacéo, e

apresentam um maior desempenho (WANG et. al, 2017). Na Tabela 3.1 observa-se

0s principais trabalhos que tém sido desenvolvidos nos ultimos anos sobre bombas

de calor de expansao direta assistida com energia solar para aquecimento de agua.

Tabela 3.1 — Trabalhos teéricos e experimentais sobre DX-SAHP para aquecimento de

agua.

Autores Fluido Tipo de Trabalho COP

Chaturvedi et al. (1998) R-12 Tedrico e Experimental Valores entre 2,5 a 4,0

Axaopoulos et al. (1998) R-12 Experimental Préximo de 3,0

Huang and Chyng (1999) R-134a Experimental Valores entre 2,5 e 3,83

Hawlader, Chou e Ulah (2001) R-134a Tedrico e Experimental Valoresde 4a9

Kuang et al. (2003) R-22 Tedrico e Experimental Valores entre 4,0 e 6,0

Chyng et al. (2003) R-134a Teodrico e Experimental Valores entre 1,5a 2,5

Xu et al. (2006) R-22 Tedrico Média mensal de 3,98 a
4,32

Li et al. (2007) R-22 Experimental Média 5,25

Chow et al. (2010) R-134a Tedrico Média 6,46

Kong et al. (2011) R-22 Tedrico e Experimental -

Moreno-Rodriguez et al. (2012) R-134a Tedrico e Experimental Valores entre 1,7 a 2,9

Fernandez-Seara et al.l (2012) R-134a Tedrico e Experimental Maximo de 3,01

Sun et al. (2015) R-134a Experimental -

Faria et al. (2016) R-744 Tedrico e Experimental -

Kong et al. (2017) R-410a Tedrico Valores entre 4,84 a
11,84

Kong et al. (2018) R-134a Experimental Valores de 2,84 a 4,45

Rabelo et al. (2018) R-744 Experimental Valores entre de 3,2 a
5,39

Duarte et al. (2019) R290,R-134a Tedrico e Experimental -

R600a, R744
e R1234y
De Paulino et al. (2019) R-744 Tedrico e Experimental -

Fonte: Adaptado de MOHANRAJ et al., 2018b, p. 21
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Sado diversos os fluidos refrigerantes que podem ser usados nestes
equipamentos. Segundo Willem, Lin e Lekov (2017) o R-22 foi o refrigerante utilizado
durante décadas para sistemas de bombas de calor até o inicio dos anos 2000,
embora muitos trabalhos ainda tenham sido desenvolvidos a partir dessa data. Devido
aos seus impactos ambientais e contribuicdo para o aquecimento global, fluidos como
R-134a e R-410A vém sendo adotados como substitutos do R-22, mesmo ainda

apresentando limitacdes de operacéo do sistema.

Atualmente, devido as diversas problematicas ambientais, principalmente ao
gue se refere as mudancas climaticas, existe uma enorme preocupacao, na escolha
e desenvolvimento do melhor fluido a se empregar em sistemas de refrigeracdo (MA,
LIU e TIAN, 2013; WILLEM, LIN e LEKOQV, 2017). A seguir realizou-se uma breve

revisao sobre o assunto.

3.3 Fluidos Refrigerantes

De acordo com Dincer e Kanoglu (2010), considera-se como um bom fluido
refrigerante, aquele que possui elevada capacidade de absorver e ceder grandes
guantidades de energia térmica durante os processos de evaporacao e condensacao,

respectivamente.

A selecédo do fluido refrigerante a ser utilizado no sistema é importante, uma
vez que suas caracteristicas influenciam diretamente no processo de refrigeracao.
Para uma determinada aplicagdo, deve-se selecionar o fluido mais adequado
analisando fatores, tais como: o desempenho do fluido para as condi¢cdes necessarias;
propriedades termodinamicas e de transporte, a confiabilidade e seguranca da
operacdo; a compatibilidade quimica com o 6leo do compressor bem como com o
material da tubulacdo do sistema; a aceitabilidade ambiental, ou seja, ndo deve ser
prejudicial a camada de o0zdnio e nem um agravante do aquecimento global,
apresentar uma Otima relacéo de custo-beneficio (DUARTE, 2013; FERREIRA, 2010;
MAINA e HUAN, 2015).

Apesar de ainda ser um grande desafio para o setor de refrigeragéo, uma gama

de fluidos foram desenvolvidos buscando atingir todos os fatores abordados.

31



Revisdo Bibliogréfica

Atualmente, pode-se dividir os fluidos refrigerantes em quatro geracdes. A primeira
classe sao os clorofluorcarbonetos, também conhecidos como CFC. Sdo compostos
formados por carbono, cloro e flior. Apesar de serem estaveis, ndo toxicos, néo
corrosivos, ndo inflamaveis, e de alta eficiéncia térmica, esses fluidos possuem
elevado potencial de destruicéo do ozoénio (ODP, do inglés Ozone Depletion Potencial)

e alto potencial de aquecimento global (GWP, do inglés Global Warming Potential).

Historicamente, o seu consumo teve o0 auge na década de 1960. Contudo, ja
em 1974 estudos concluiram que o cloro presente neste tipo de fluido contribuia
significativamente para a destruicdo da camada de 0z6nio, uma vez que as moléculas
sofriam dissociacdes devido aos efeitos de radiacdo eletromagnética e reagiam com
0 0z0nio. A destruicdo da camada ozbnio, e consequentemente a nao retencao dos
raios ultravioletas, pode gerar diversos problemas aos organismos vivos, como
cancer, cataratas, enfraquecimento imunolégico, alteracbes de reproducdo das

plantas e diminuicdo do fitoplancton, entre outros (OLIVEIRA, 2013).

Dessa forma, a utilizagéo de novas instalacdes empregando os CFC foi proibida
em 1989, quando o Protocolo de Montreal entrou em vigor, estabelecendo que as
substancias (fluidos refrigerantes) que reagem diretamente com o o0z6nio na parte
superior da estratosfera deveriam ser substituidas. O consumo e producédo cairam
drasticamente, e hoje existem poucos paises e instalagcbes que ainda utilizam este
tipo de refrigerante, tornando esta classe cada vez mais cara e escassa. Exemplos
desses refrigerantes sao: R-11, R-12, R-13, R-114, R-500, entre outros (FERREIRA,
2010; GARRIDO, 2014).

A segunda geracéao, os hidroclorofluorcarbonetos (HCFC), pode-se dizer que
sdo CFC halogenados, isto €, que possuem o elemento hidrogénio em sua estrutura.
Devido a presenca desse elemento, este tipo de fluido € menos agressivo a camada
de 0zbénio quando comparado com os CFC. Porém, segundo Oliveira (2013), padrdes
pbs-protocolo de Montreal exigiam a reducéo e consequente extingdo deste tipo de
fluido, uma vez que possuem indices de ODP inaceitaveis para os moldes atuais. Em
2007, os signatarios do Protocolo de Montreal tomaram a decisdo de antecipar o
bloqueio do consumo e producao desse fluido, que era para os anos 2030 para paises
desenvolvidos e 2040 para paises em desenvolvimento. Congelaram entdo o
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consumo em 2009 e a produgcdo em 2010. Vivencia-se uma reducédo anual e
progressiva, e espera-se em um banimento desta classe nos paises industrializados
ja em 2020, e mundialmente em 2030. Pode-se citar como exemplos: R-22, R-401, R-
408, R-409, entre outros. (FERREIRA, 2010; GARRIDO, 2014; HEAT PUMP
CENTRE, 2015).

J& a terceira geracao dos fluidos sintéticos sdo os hidrofluorcarbonos (HFC),
composto por hidrogénio, flior e carbono. Representam uma alternativa aos CFC e
HCFC, uma vez que ndo possuem cloro em sua estrutura quimica, ndo sendo assim
prejudiciais a camada de 0zo6nio. Segundo Oliveira (2013), séo utilizados atualmente
0 R-134a, R-407C e R-410a, dentre outros. Porém, esses fluidos contribuem
significativamente para o aquecimento global, possuindo um elevado GWP, apesar de
terem ODP igual a zero. A escala do GWP est4 relacionada, com o tempo de
permanéncia do fluido na atmosfera, que absorve grande parte da radiacéo
infravermelha emitida pela superficie terrestre, impedindo o escape da mesma para o

espaco e consequentemente, aumentando a temperatura do planeta.

No fim do século XX, em 1997, foi criado o protocolo de Kyoto, exigindo a
reducdo de emissdes de gases causadores do efeito estufa. Assim, alguns desses
fluidos entraram na lista de gases que devem ter suas emissdes reduzidas,
estimulando assim, a pesquisa por novos fluidos compativeis com as exigéncias dos

protocolos em vigor.

Em outubro de 2016, na Emenda de Kigali, determinaram-se prazos para a
eliminacdo gradual dos HFC, na expectativa de evitar o aumento da temperatura
global em 0,5°C até 2100 e reduzir 70 bilhdes de toneladas de diéxido de carbono na
atmosfera. O Brasil tera até 2045 para cumprir a meta de reduzir o uso dessa classe
em 20% dos niveis da média utilizada de 2020-2022. Paises desenvolvidos como
Estados Unidos, Australia, Japdo e Unido Europeia, se comprometeram a ter seu
consumo e producdo congelados ja4 em 2019. A meta é que esses paises reduzam
em até 15% o seu consumo e a producdo dos HFC dos niveis registrados em 2011-

2013, até no maximo em 2036.

Com o Protocolo de Montreal, Kyoto e recentemente com a emenda de Kigali,
observa-se que o0 uso e a producdo dos CFC, HCFC e HFC, foram e seréo
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inviabilizados em um médio prazo. Assim, as industrias tém procurado alternativas
para a substituicAo dessas classes juntamente com o desenvolvimento de

equipamentos e componentes mais eficientes.

A quarta geracao se refere aos fluidos com baixo GWP, conhecidos como
hidrofluorolefina (HFO) ou misturas desses compostos. Sao substancias compostas
por hidrogénio, fldor e dupla ligacdo de carbonos (olefina). Suas principais
caracteristicas sdo: indice de ODP zero, GWP quase nulo, baixa inflamabilidade, e
nao toxico. O R-1234yf, desenvolvido para substituir o R-134a, € um exemplo desse
tipo de fluido que ja estd sendo utilizado na Europa em aplicacbes automotivas.
Embora, este fluido tenha um GWP igual 4, apresenta algumas limitacbes de
desempenho e elevado custo em virtude da complexidade de produgcédo do composto
gue possui diversos isdbmeros. (MA, LIU e TIAN, 2013; GARCIA et al., 2016; DINIZ,
2017).

Outra perspectiva séo os refrigerantes naturais que também tém sido cada vez
mais objeto de estudo na &rea de refrigeracdo. Ao longo prazo, espera-se substituir
esses fluidos ndo ambientalmente amigaveis por aqueles que estdo naturalmente
disponiveis na biosfera, como: o amoniaco (NHs), hidrocarbonetos (HC), dioxido de

carbono (COy), ar e agua.

Todavia, existem também alguns problemas a serem enfrentados em relacéo a
utilizacdo desses refrigerantes naturais. Amonia, por exemplo, € toxica e possuli
elevada temperatura de condensacédo. A agua possui a principal desvantagem de ter
uma baixa capacidade volumétrica de calor (kJ/m3), requerendo assim, grandes
dimensdes de compressores, principalmente quando se trabalha com baixas
temperaturas (GARRIDO, 2014).

Os hidrocarbonetos, em sua maioria, apresentam elevada toxidade e séo
altamente inflamaveis. Mas mesmo assim, na ultima década, voltaram ao mercado e
passaram a ser fluidos de estudo de diversos pesquisadores (ANTUNES e
BANDARRA, 2016). De acordo com Diniz (2017), as vantagens desses fluidos sao: a
elevada condutividade térmica, baixo custo, baixos indices de GWP e ODP, e menor
viscosidade. Alguns exemplos séo: R-50 (metano), R-170 (etano), R-600 (butano), R-

600a (isobutano) e R-290 (propano).
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Na Tabela 3.2 demonstra-se as principais caracteristicas de alguns
refrigerantes de acordo com a classe a qual pertence e a Figura 3.4 apresenta um
breve resumo das quatro geracdes dos fluidos refrigerantes abordadas. Deve-se
ressaltar que a nomenclatura dos fluidos refrigerantes é realizada de acordo com a
norma da ASHRAE, em que o primeiro algarismo da direita para esquerda representa
0 numero de atomos de cloro, o segundo os atomos de hidrogénio acrescido de 1, o
terceiro os atomos de carbono menos 1, sendo este omitido quando for zero. Ja os
fluidos inorganicos séo representados pelas série R-700 seguidos da massa
molecular, misturas organicas nao azeotropicas pela série R-400, misturas organicas
azeotropicas pelas R-500, fluidos organicos puros pela R-600. Por exemplo, R-744 é

um fluido inorganico (7), seguido da sua massa molecular que é 44.

Tabela 3.2 — Comparacéo das propriedades de alguns fluidos refrigerantes.

Refrigerante Temperatura Presséo ODP GWP Inflamével Toxico
Critica (°C) Critica (100
(kPa) anos)
CFC e HCFC
R-12 100,9 40600 0,9 8100 Néo N&o
R-22 96,2 49800 0,055 1500 Né&o N&o
HFC Puro
R-32 78,4 58300 0 650 Sim Nao
R-134a 101,12 40700 0 1200 Néo N&o
R-152a 113,5 45300 0 140 Sim Nao
HFC Misturas
R-404a 72,1 37400 0 3300 Néo N&o
R-407c 86,8 46000 0 1600 Néo N&o
R-410a 72,5 49600 0 1900 Né&o N&o
Refrigerantes Naturais
R-290 (propano) 96,8 42500 0 3 Sim Nao
R-600a(isobutano) 135 36500 0 3 Sim N&o
R-717 (amonia) 132,2 113500 0 0 Sim Sim
R-744 (di6xido de 311 73700 0 1 N&o Nao
carbono)

Fonte: Adaptado de MAINA e HUAN, 2015
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Primeira geragdo Segunda geragdo Terceira geragdo Quarta geragédo
1830-1930s 1931-1990s 1991-2010s 2011
CFCs, HCFCs, HFCSs HCFCs, HFCSs, NHs, HFOs, H,0, HCs, CO,,
NHs, H:0... H.0, HCs, CO.... misturas de HFO +
HFC...
Trabalhos diversos Seguranga e durabilidade  Prote¢do da camada de Aquecimento global

ozdnio

Figura 3.4 — Quatro geracdes dos fluidos refrigerantes.
Fonte: Adaptado de UDDIN et al., 2019, p.511

Em trabalhos recentes, autores como Uddin et al. (2019) e Nielsen (2018) et al.
afirmam que o futuro dos fluidos refrigerantes esta relacionado com os HFO, ou
misturas misturas binarias ou ternarias desses compostos com HFC, HC e fluidos
naturais, que possuem baixos valores de GWP. Nesse contexto, pode-se destacar o
CO2, que é fluido refrigerante natural de estudo desse trabalho e de altissimo potencial
para ser empregado em sistemas de refrigeracdo devido as suas caracteristicas,
sendo ndo inflamavel, ndo toxico e de insignificante impacto nas alteracdes climaticas
e ambientais (MA, LIU e TIAN, 2013).

2.3.1 Di6xido de carbono

Desde a invencéo do ciclo de refrigeracao por compressao de vapor por Evans
e Perkins em 1834, o CO2(R-744) foi um dos primeiros refrigerantes a serem utilizados
juntamente com amoénia e didxido de enxofre. Alexander Twinning foi o primeiro
cientista a propor sua utilizacdo como fluido refrigerante em 1850. Porém, em 1866 foi
utilizado efetivamente como fluido refrigerante em uma geladeira construida por
Thaddeus Lowe para a producao de gelo (MAINA e HUAN, 2015).

Durante o periodo de 1900 a 1930, o dioxido de carbono foi amplamente
utilizado em sistemas de refrigeracao de ar condicionado de teatros, lojas, edificios
comerciais e residenciais. Em 1930, somente 20% do navios utilizavam a refrigeracéo
por absorcdo de amodnia, o restante, 80%, jA empregavam a refrigeracdo por
compressdo com CO2 (MA, LIU, e TIAN, 2013)

Porém, em 1930, devido a descoberta da familia dos clorofluorcarbonos (CFC)
por Thomas Midgley, e posteriormente dos HCFC, fez com que o CO:2 perdesse
notabilidade no mercado nacional. Contribuiram ainda para reducédo do uso a baixa
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temperatura critica (31,1°C) e elevada pressao (7,37 MPa) do CO2, e o fato dos
sistemas operarem no ciclo subcritico apresentavam uma eficiéncia baixa de
refrigeracdo comparada com os fluidos emergentes da época como R-12 e R-11,
contribuindo para que esse fluido fosse deixado de lado e substituido por aqueles
fluidos sintéticos halogenados (CFC, HCFC) que eram considerados seguros e ideais
para os sistemas de refrigeracdo daquela época (ALVAREZ, 2015; MAINA e HUAN,
2015).

Em 1990, impulsionado pela questdao ambiental proveniente do Protocolo de
Montreal anos antes, Gustav Lorentzen fez a primeira publicacdo da patente de
operagao do CO2 em ciclo transcritico para refrigeracdo automotiva. A teoria proposta
por resolvia o problema da perda de eficiéncia para os sistemas que operam proximo
a temperatura critica. A partir de entdo, outros estudos tém sido realizados para
aplicacbes do CO2 como fluido refrigerante, sendo os principais relacionados a: ar
condicionado automotivo; bombas de calor para aquecimento de agua, e sistemas de
refrigeracdo comercial, sobretudo os que utilizam solu¢cbes em cascata (MA, LIU e
TIAN, 2013; AUSTIN e SUMATHY, 2011). Na Figura 3.5, pode-se notar um resumo

da historia do uso de fluidos refrigerantes com destaque para o COo.

1930 — Desenvolvimento
1997 — Protocolo de

Kyoto e anincio do
fim dos HCFC e HFC.

dos fluidos sintéticas
CFC e HCFC.

1866 — Thaddeus Lowe
construiu primeira geladeira
a operar com COs.

1897 — Kroeschell Bros

) 2016 — Emenda de
comegou a produzir em

Kigali acelera prazos

1987 — Protocolo
de Montreal e

1830 — Evans e

Pearkins propds o - .
série  equipamentos

ciclo de compressdo a operando com CO2 determinagéio do para No fim da
vapor. T fim dos CFC. produgio dos HFC.
T F'y
— — —'ﬁ

|

1850 — Alexander Twinning
propds a utilizagéo do CO:
como fluido refrigerante.

r

l | l

1900 a 1930 — Ampla
aceitagdo do mercado

de sistemas a COz.

1886 — Franz Windhausen

inventou o

compressor a COz.

primeiro

1990 -
Lorentzen recebeu a

Gustav

primeira patente do
ciclo transcritico de COa.

1950 a 1960 — Ampla aceitagdo
dos fluidos sintéticos e desuso

dos fluidos naturais.

Atual — Busca por
fluidos refrigerantes
alternativos, como os
naturais, HFO e
misturas.

Figura 3.5 — Linha do tempo do uso de fluidos refrigerantes com destaque para o CO:2

Fonte: Adaptado de OLIVEIRA, 2013
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Conforme nota-se na Figura 3.6, ap6s o ano de 2000, aproximadamente 40%
ou mais dos trabalhos apresentados nas Conferéncias de Gustav Lorentzen de
Fluidos Naturais referem-se a estudos com dioxido de carbono como fluido
refrigerante. Apesar do pico nos anos 2006 2008, e posterior queda dos trabalhos
referentes a esse fluido nos anos seguintes, o CO:2 ainda é um refrigerante
representativo entre os fluidos naturais. Em 2018, dos 148 trabalhos apresentados,
59 abordavam o CO:2 como fluido de trabalho, seguido de 12 e 10 trabalhos, com
amonia e R-290 (propano) como fluido refrigerante, respectivamente. Tal fato,

expressa a relevancia deste fluido nos estudos atuais para a comunidade cientifica.
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Figura 3.6 — Relacao dos trabalhos com CO; apresentados na Conferéncia de Fluidos
Naturais de Gustav Lorentzen.

Fonte: Adaptado de International Institute of Refrigeration, 2018

As principais caracteristicas do CO2z que tém atraido a atencdo de diversos
pesquisadores deve-se ao fato desse fluido ser natural, ndo toxico, ndo inflamavel,
nao corrosivo, compativel com diversos oleos lubrificantes, tem uma capacidade
volumétrica elevada, razdo de pressao baixa, elevados coeficientes de troca térmica,
baixo impacto ambiental possuindo ODP nulo e GWP igual a 1. Além disso, segundo
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Islam et al. (2017) o CO2 operando em um ciclo transcritico € o fluido refrigerante que
apresenta uma das melhores perspectivas em relacao ao indice TEWI (do inglés, total
equivalente warming impact), que mede o impacto total de aquecimento global.
Segundo os autores a perda econdémica para esse fluido também é minima, uma vez
gue sua disponibilidade é muito alta, ja que hoje em dia, tem-se excesso de CO2 na

producao de diversas industrias e automoveis.

A Tabela 3.3 apresenta um comparativo das principais propriedades
termofisicas do CO2 (R-744) com outros fluidos refrigerantes comumente utilizados na

refrigeracao.

Tabela 3.3 — Comparacao das propriedades termofisicas do R-744 com outros fluidos.

Fluido
Refrigerante
Parametro R-744 R-134a R-12 R-22 R-1234yf

para estado

saturado

Tsa: [°Cl 0°C 10°C 0°C 10°C 0°C 10°C 0°C 10°C 0°C 10°C
P [MPa] 3490 4,500 0,293 0415 0,309 0,423 0,500 0,680 0,320 0,440
p1 [kg/m?] 928,1 8615 12952 12615 13969 1363,8 12815 12467 1177,0 1144,0
pulkg/m?] 97,7 1351 14,5 20,4 18,1 24,4 21,2 28,8 17,7 24,3
c; [kI/kg K] 2,54 3,00 1,31 1,34 0,92 0,93 1,17 1,20 1,26 1,29
¢, [kJI/kg K] 1,87 2,56 0,90 0,96 0,65 0,68 0,74 0,79 0,93 0,97
u; [uPa.s] 1045 86,4 3305 2942 2479 2312 2178 1955 219,7 193,7
Uy, [MPa.s] 14,8 16,0 10,9 11,4 11,7 12,2 11,4 11,9 10,8 11,2
K; [W/mK] 0,1100 0,0993 0,0994 10,0947 0,0783 0,0746 0,1000 0,0947 0,0751 0,0713
Ky [W/mK] 0,0208 0,0255 0,0121 10,0130 0,0858 0,0917 0,0950 0,0101 0,0091 0,0098

Fonte: Adaptado de MA, LIU E TIAN, 2013, p. 158

Observa-se que o R-744, quando comparado com os demais refrigerantes,
apresenta elevado calor especifico, baixa viscosidade e boa condutividade térmica,
tanto para o fluido no estado liquido quanto vapor. Porém, o CO. também possui
algumas desvantagens como: altas pressdes de trabalho necessitando de
equipamentos mais robustos; dificil deteccdo de fuga, uma vez que fluido ndo tem
odor; e conforme mencionado, baixo coeficiente de desempenho para um ciclo de
refrigeracdo convencional (subcritico) em virtude da baixa temperatura critica
(31,1°C).
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A baixa temperatura critica implica na dificuldade de operagcédo de um ciclo de
refrigeracdo comum, podendo este somente transferir calor (processo de
condensacdo) para um ambiente (fonte) de temperatura bastante baixa. A
transferéncia de calor acima da temperatura critica € conhecida como resfriamento de
gas, uma vez que ndo tem mais mudanca de fase, como ocorre no condensador.
Dessa forma, o ciclo € denominado de transcritico, ou seja, o ciclo é subcritico no lado
de baixa pressao e supercritico no lado de alta pressdo para um ciclo de simples
estagio. A Figura 3.7, apresenta a comparacado do diagrama de pressao versus

entalpia para um ciclo subcritico e um supercritico.
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Figura 3.7- Exemplo de um ciclo sub-critico (a) e transcritico (b), respectivamente.

Fonte: Adaptado de AUSTIN e SUMATHY, 2011, p.3

Segundo Oliveira (2013), a fase subcritica para uma bomba de calor operando
com CO:2 ocorre apenas por um instante. Quando o sistema entra em operagéo, o CO2
encontra-se a temperatura ambiente, correspondendo a uma pressao proxima a 60
bar. Depois da partida, ao trocar calor com a fonte quente, a pressao de alta é elevada
gradativamente. Assim, até 0 momento em que a pressao atinja aproximadamente
73000 kPa, o trocador de calor ird operar como um condensador (Figura 3.7a),
operando em um sistema em ciclo subcritico. No instante em que a pressdo no
trocador de calor da fonte quente exceder o limite de 73 bar, o sistema comeca a
operar em um ciclo transcritico, isto €, acima do ponto critico, ndo ocorrendo mais
mudanca de fase do fluido, e o trocador de calor passa a ser chamado de resfriador

de gas. A operagdo do sistema em um ciclo transcritico acarreta variacdes das
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propriedades termofisicas do fluido, principalmente quando este atravessa a regiao
critica, e termodinamicamente, o ciclo seria menos eficiente comparado com o ciclo

subcritico convencional.

Porém, varias pesquisas tém demonstrado que por meio do desenvolvimento
de métodos adequados e utilizacdo de uma faixa de trabalho perto ou acima do ponto
critico (regido supercritica), pode-se minimizar os efeitos indesejaveis e obter-se um
excelente coeficiente de desempenho com um baixo consumo energético, tornando-
se um refrigerante com um altissimo potencial a ser utilizado nos sistemas de
refrigeracdo (GARRIDO, 2014; HEAT PUMP CENTRE- HPC, 2015; SHAO, ZHANG e
ZHANG, 2018; PANIAGUA et al., 2019).

3.4 Publicacbes Referentes ao Tema

A quantidade de trabalhos apresentados na literatura sobre bombas de calor
utilizando CO2 como fluido de trabalho, bem como a utilizagdo de energia solar nesses
sistemas, tém aumentado consideravelmente nos dltimos anos. Varios
pesquisadores, instituicdes de pesquisa, e industrias de refrigeracdo buscam
identificar parametros, condigdes ideais de funcionamento e caracterizagdo dos

componentes para esses equipamentos.

O conhecimento do desenvolvimento dos estudos que estdo sendo realizados
nessa area é extremamente importante para este trabalho. Conforme, sera observado

a seguir, uma abrangente revisao bibliogréfica é justificada e necessaria.

3.4.1 Bomba de Calor operando com CO:

Em 1998, Neksa et al. analisaram o desempenho de uma bomba de calor
operando com CO2 em que a fonte quente era uma solucdo de agua-glicol aquecida
eletricamente. O sistema é composto por um evaporador de placas, resfriador de gas
e trocador interno do tipo coaxial, valvula de expansédo pneumatica controlada por
computador e um compressor alternativo. Os resultados experimentais obtidos foram
positivos utilizando o equipamento para o aquecimento de agua residencial. Os

autores demonstraram que o consumo de energia pbéde ser reduzido em 75%

41



Revisdo Bibliogréfica

comparado com o0 aguecimento a gas ou energia elétrica. O CO:2 foi capaz de fornecer

agua a temperaturas superiores a 90°C obtendo-se um sistema mais compactos e de

baixo custo. Os autores atribuiram a eficiéncia do sistema principalmente ao processo

de compressao e as altas taxas de transferéncia de calor. O maior COP obtido

experimentalmente foi 4,3, para uma temperatura de evaporacdo de 0°C, em que a
agua foi aquecida de 9 até 60°C. Conforme pode-se notar na Figuras 3.8 e 3.9, o COP

do sistema tendeu a aumentar com o aumento da temperatura de evaporagao e a

reduzir com o0 aumento da temperatura de saida da agua.
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Figura 3.8 — COP versus temperatura de saturagao.

Fonte: NESKA et al. (1998), p. 177
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Figura 3.9 — COP versus temperatura de saida da agua.

Fonte: NESKA et al.,1998, p. 177
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Em 2002, Neska publicou outro trabalho afirmando que a aplicacdo de bombas
de calor tém crescido muito nos ultimos anos, passando a ser sistemas de
investigacdo de diversas instituicbes e fabricantes. Além disso, por meio da
comparacao da eficiéncia do sistema operando com o R-744 (COz2) e 0 R-22, o autor
demonstrou que o diéxido de carbono € um fluido muito promissor para substituicao
dos fluidos sintéticos, principalmente quando opera-se em um ciclo transcritico. Neska
assegura que as bombas de calor operando com CO: podem ser bastante
competitivas quando projetadas corretamente; declara que existem diversas areas
para serem exploradas sobre esses sistemas que ainda ndo foram estudadas,

principalmente no que abrange o ambito experimental.

Richter et al. (2003) realizaram testes experimentais em bombas de calor
comparando o R-410A com um protétipo operando com R-744 para sistemas de
aguecimento residencial (climatizacdo). No sistema com CO: utilizou-se de um
trocador de calor com micro canal de aluminio e um compressor semi-hermético. O
desempenho do sistema foi comparado para duas configuracdes distintas: a primeira
guando a velocidade do compressor do R-744 foi definida para corresponder a
capacidade de aquecimento do sistema de linha de base em 8,2°C ao ar livre
(outdoors), e 21,1°C em ambientes fechados (indoors); e a segunda quando as
temperatura de aquecimento do ar foram mantidas constantes a 35°C e 26,5°C,

respectivamente para o ambientes abertos e fechados.

Os resultados obtidos pelos autores foram consistentes com os esperados nos
ciclos de termodinamica considerados. Apesar do sistema com R-744 operar com 0
coeficiente de desempenho um pouco menor do que o R-410A, sua capacidade de
aguecimento € maior em ambientes abertos a baixas temperaturas, reduzindo assim

a necessidade de um aquecimento suplementar (Figura 3.10).
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Figura 3.10 — Comparacao da capacidade de aguecimento entre 0 R-744 e 0 R-410 em
ambientes abertos.
Fonte: RICHTER et al., 2003, p. 116

Sarkar et al. (2004), desenvolveram correlacdes por meio da temperatura de
saida do resfriador de gas e da temperatura de evaporacao para se determinar o COP
maximo de um sistema e pressao de alta 6tima operando em um ciclo transcritco com
CO2. Na Figura 3.11, pode-se observar que quanto maior a temperatura de
evaporacao, maior € o COP do sistema e menor € a pressédo de descarga otima do
sistema. Os autores demonstram, que devido a isotermas da regido supercritica, o
COP maximo é atingido para elevadas pressdes de descarga no compressor e baixas

temperaturas de evaporacao.
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Figura 3.11 — Variacdo da temperatura de evaporagédo com o COP do sistema e a 6tima
presséo de descarga
Fonte: SARKAR et al., 2004, p. 835

A temperatura saida do resfriador de gas demonstrou ter um impacto
significativo no desempenho do sistema. A Figura 3.12, mostra que a eficiéncia do
sistema cresce consideravelmente, com o decréscimo da temperatura de saida do
resfriador de géas, além de se ter uma expressiva variacdo da pressao de alta 6tima.
Para a variagdo da temperatura de saida do resfriador de gés de 50 para 30°C, o COP

praticamente dobra e a presséo cai de 122 bar para 74 bar.
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Figura 3.12 - Variagdo da temperatura de saida do resfriador de gas com o COP maximo do
sistema e 6tima pressao de descarga

Fonte: SARKAR et al., 2004, p. 835
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Alguns anos depois, Sarkar et al. (2010) e Sarkar e Bhattacharyya. (2012),
apresentaram um modelo teérico e experimental para uma bomba de calor a CO:
utilizando como fluido secundario a agua, para aplicacao simultanea de aquecimento
e resfriamento. Dessa vez, o objetivo do trabalho era andlise da influéncia da variacéo
da vazdo massica da agua e da temperatura de entrada da agua no evaporador € no
resfriador de gas no desempenho do sistema. Os autores demonstraram que com o
aumento da vazdo massica de agua o coeficiente de desempenho do sistema
aumenta tanto para o aguecimento assim como no resfriamento, respectivamente,

conforme mostrado na Figura 3.13.
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Figura 3.13 — Variacao do COP em func¢éo da vazdo massica de agua no evaporador e no
resfriador de gas, respectivamente.

Fonte: SARKAR e BHATTACHARYYA, 2012, p.33 e 34

A Figura 3.14 mostra que com o aumento da temperatura de entrada da agua,
o COP aumentou no evaporador, e em contra partida, diminuiu para o resfriador de
gas (Figura 3.14). Os valores obtidos experimentalmente e teoricamente foram bem
satisfatérios, o maior desvio obtido foi para os resultados do COP do ciclo com 16%
de diferenca; o maximo desvio para capacidade de refrigeracdo e aquecimento foram

5 e 10%, respectivamente.
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Figura 3.14 - Variacdo do COP em funcédo da temperatura de entrada da 4gua no

evaporador e no resfriador de gas, respectivamente

Fonte: SARKAR e BHATTACHARYYA, 2012, p.35 e 36

Yokoyama et al. (2010) analisaram o desempenho de uma bomba de calor
residencial ar/dgua operando com dioxido de carbono em relagéo as mudancas diarias
por demanda de agua quente. O estudo numeérico para uma capacidade de 4,5kW e
um tanque de armazenamento de 370L, demonstrou que a influéncia da demanda por
agua quente no decorrer do dia praticamente ndo afeta o COP médio do sistema e a

sua eficiéncia.

Minetto (2011) desenvolveu uma bomba de calor de CO:z ar/dgua para aquecer
agua de um edificio residencial. O sistema era composto por um compressor de pistdo
de simples estagio, resfriador de gas do tipo coaxial, valvula de expanséo eletronica,
evaporador tubo aletado e tanque de armazenamento. O trabalho constitui-se
basicamente na otimizagao e determinacao da presséao de alta 6tima do sistema, e do
desenvolvimento de um novo controle da pressao de alta do ciclo a fim de maximizar
0 COP da bomba e garantir uma vazdo massica de agua adequada para uma
temperatura fixa na saida do resfriador. No inverno, quando a temperatura da agua
inicial era aproximadamente 10°C e do ambiente (ar) 9°C, o sistema conseguiu
aquecer a 4gua até 70 a 80°C. J& na primavera (temperatura inicial da 4gua 18°C e

do meio ambiente 20°C), a bomba de calor foi testada para obter agua a 80°C em dois
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niveis diferentes de ventilacdo do evaporador. O controle da vazdo de &gua foi
modulado por um controlador PID, que tinha como objetivo de garantir a temperatura
da agua na saida do resfriador definida por um set point. A variavel controlada era
comparada com o set point, e a velocidade da bomba d"agua era ajustada para reduzir
0 erro. Simultaneamente, o controlador era capaz de estimar o COP em tempo real
como funcao das condicGes de operacao do sistema e modificar o grau de abertura
da valvula. Para a autora, ao contrario do observado em outros estudos, o controle da
pressao 6tima do sistema que resulta em um COP méximo, ndo é funcdo somente da
temperatura de saida do resfriador de gés, deve-se correlacionar também outras

variaveis para um valor fixo da temperatura da agua.

Minetto (2011), afirma que o COP ideal e a pressao 6tima de descarga do
sistema também dependem da temperatura do ambiente (Figura 3.15). Além disso,
observa-se na Figura 3.16, que temperatura de entrada da agua (Tw,i) para um
mesmo delta de aquecimento tem uma maior influéncia sobre o COP do sistema do

gue a temperatura de saida da agua (Tw,0).

5.0
-

4.':' =
: _— -l!!l""_:_ ;__--—'EG
o 3.0 i e e S
8 " — ——

2.0

1.0

10 5 0 5 10 15 20 25 30
— Tw0cc TL[Cl L1, 70°C
T 20°C o Too 80°C

Figura 3.15 — Analise do COP em funcéo da temperatura de entrada e saida da agua

Fonte: MINETTO, 2011, p. 747
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Figura 3.16 — Analise do COP e da pressao de alta do sistema em funcdo da temperatura de

entrada e saida da agua.

Fonte: MINETTO, 2011, p.746

Cecchinato, Corradi e Minetto (2009), Checchinato, Corradi e Minetto (2010), e
Checchinato et al. (2011) desenvolverem diversos trabalhos abordando sobre as
caracteristicas e a pressao 6tima de operacdo de uma bombas de calor operando com
CO2 em um ciclo transcritico. Em seu ultimo estudo, apresentou um meétodo de
simulacdo numérico simplificado para predicdo do desempenho de uma bomba de
calor a CO2. O modelo foi validado para duas montagens distintas: bomba de calor
agua/agua e ar/agua. Os resultados experimentais foram positivos e bem
aproximados dos obtidos pelo modelo. Na configuracéo ar/agua os desvios foram de
-6,4% a 1,7%, ja na outra montagem (agua/agua) foram de -3,8% a 5,8%.
Experimentalmente, p0de-se observar que durante a variagdo da temperatura
ambiente do dia, a temperatura de evaporacdo também sofreu alteracdes; ja a
pressao de alta do ciclo aumentava de acordo com a diminui¢cdo da vazao massica de
agua. Na Tabela 3.4, sdo apresentados os resultados obtidos para diferentes

condic¢des de trabalho da configuracdo ar/agua.
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Tabela 3.4— Dados experimentais e de simulacdo para diferentes condicdes de trabalho.

Experimental data 1 2 3 | 5 i3

Alr nlet [C] 10.4 113 233 231 229 230
termper ature

Water inlet [#C] 95 9.7 183 172 183 183
termper ature

Water mass [keg 259 212 280 245 257 286
flow rate (3600s)7"]

High pressure [10° Pa] 1027 1110 1113 1140 1133 @495

Evaporation [=C] 0.1 10 136 93 143 15.0
termper ature

Gras cooler outet [#C] 273 321 444 427 456 433
termper atur e

Water delivery  [°C] 702 206 79.7 8349 834 73
termper ature

Foower input [kw] 5.7 6.2 6.2 .4 6.3 53

Heating capacity  [Kw] 183 177 200 19.1 190 183

COPy [~] 319 2.86 322 2 95 299 343

Model results

Evaporation [=C] 0.1 16 130 10.1 132 14.0
termper atur e

Gas cooler outlet [°C] 277 331 454 447 470 443
termper ature

Water delivery  [*C] 705 826 786 843 3232 703
termper ature

Povwer input [ kW] 5.7 6.2 6.2 6.4 6.4 54

Heating capacity  [kKwW] 184 180 196 19.1 19.1 173

COPy [=] 320 2491 315 2497 3m 321

Fonte: CECCHINATO et al., 2011, p. 2491

Yamaguchi et al. (2011), desenvolveram e validaram experimentalmente uma
bomba de calor comercial para aquecimento de agua. A bomba tinha capacidade de
aguecimento de 22,3 kW e temperatura de saida da agua foi igual a 90°C. Varios
parametros como pressées do ciclo, temperatura de entrada da agua, temperatura do
meio ambiente, vazao massica, taxa de transferéncia de calor no resfriador de gas e
evaporador, foram investigados. Os resultados demonstraram que com 0 aumento da
temperatura de entrada da &agua, h4 uma reducdo no valor do COP devido
principalmente a reducdo da taxa de transferéncia de calor para uma mesma poténcia
de consumo do compressor. Além disso, 0 aumento da temperatura também acarretou
em um pequeno aumento da vazao massica do refrigerante e nas pressdes de entrada

e saida do compressor (Figura 3.17).
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Figura 3.17 — Andlise da influéncia da temperatura de entrada da 4gua.
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Fonte: YAMAGUCHI et al., 2011, p. 1904

Os resultados ainda demonstraram que, com 0 aumento da temperatura do ar

do meio ambiente, houve um aumento da eficiéncia do sistema. Essa tendéncia é

justificada pelo aumento da taxa de transferéncia de calor no resfriador de gas e no

evaporador, para um consumo no compressor praticamente constante. Observa-se

também que a pressao de saida do compressor manteve-se praticamente constante

com o0 aumento da temperatura do meio ambiente, ao contrario do que se nota para a

pressédo de succao do sistema (Figura 3.18). Os resultados do COP pelo modelo e

experimentalmente apresentaram uma variagdo maxima de 5,4%, sendo que a

variacdo média foi de 0,9%.
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Figura 3.18 — Variacdo das taxas de transferéncia de calor e poténcia do sistema em funcéo
da temperatura do meio ambiente.

Fonte: YAMAGUCHI et al., 2

011, p. 1905
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Xu et al. (2012) construiram um prot6tipo com um ejetor ajustavel para atuar na
pressdo de alta do sistema a fim de investigar experimentalmente o desempenho de
uma bomba de calor de CO2 operando em um ciclo transcritico. O ejetor ajustavel foi
submetido a pulsos elétricos. Assim a &rea da valvula era alterada, permitindo-se
investigar uma pressao 6tima para operacéo do sistema. A estratégia de controle para
0 maximo desempenho do sistema foi desenvolvida correlacionando a pressédo do
CO: e temperatura de saida do resfriador de gas, para se obter uma presséo de alta
Otima do sistema. Os resultados da experiéncia mostraram que existem valores 6timos
para o COP do sistema, bem como para capacidade de troca de calor por meio do
controle da presséo de alta. Além disso, conforme Figura 3.19, nota-se que se tem
relacao linear entre a presséo 6tima de alta com a temperatura de saida do resfriador

de gas.
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Figura 3.19— Relacao de linearidade da 6tima presséo de alta com a temperatura de saida
do arrefecedor de gés
Fonte: XU et al., 2012, p.876

Jiang et al. (2013) apresentaram em seu trabalho um sistema de bomba de
calor 4gua-dgua que opera em um ciclo transcritico de CO2 empregando um
evaporador compacto tubo-em-tubo e um resfriador de gas. As experiéncias foram
realizadas com ciclos de compressao com e sem trocador de calor interno (IHX,
internal heat exchanger). Os resultados obtidos demonstraram que o uso de um
evaporador interno que serve para reduzir ainda mais a temperatura do fluido ap6s o
resfriador de gas e aumentar a sua temperatura apdés o evaporador, aumentando
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significativamente o COP do sistema. As principais variaveis analisadas foram: a
temperatura de saida do resfriador de géas, a pressédo de descarga do compressor, a
temperatura de lubrificante do compressor, a vazao massica da agua quente, entre
outros. Testes foram realizados com a temperatura de entrada da agua do resfriador
de gés variando entre 15°C, 20°C ou 35°C, para uma temperatura de saida da agua
de 45 a 70°C. A temperatura de evaporacao e a temperatura na entrada da agua no

evaporador foram mantidas constantes a -5°C e 12°C, respectivamente.

Os resultados obtidos comprovaram que no sistema operando com o
evaporador interno, o0 COP da bomba de calor aumenta entre 5 a 10% comparado o
procedimento sem 0 mesmo. Os autores concluiram que a temperatura de saida do
CO:2 no resfriador de gas aumenta com o0 aumento da temperatura de saida da agua.
Para as mesmas condi¢cBes de operacdo, quanto menor a temperatura de saida do
CO2 do resfriador de gas, maior é o coeficiente desempenho do sistema, e vice e versa
(Figura 3.20). Além disso, o estudo experimental comprovou que as diferentes
temperaturas de saida do resfriador de gas também estdo diretamente ligados a vazéo
massica de agua. Com a reducao da vazao massica de 4gua, a temperatura de saida
da agua no resfriador de gas aumenta, como mostra a Figura 3.21. Em adicéo,
verificou-se que a temperatura de saida da agua do resfriador também afeta a presséo
e temperatura de saida do CO2 no compressor; quanto maior a temperatura de saida

da &gua, maior € a presséao e temperatura de descarga.
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Figura 3.20 — Variagcdo do COP com e sem trocador de calor interno coma a temperatura de
saida do resfriador de gas.

Fonte: JIANG et al., 2013, p. 96
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Figura 3.21 — Variacao da temperatura de saida da agua com a vazado massica.

Fonte: JIANG et al., 2013, p.99

Também em 2013, Lin et al. desenvolveram um modelo matematico para o
estudo do ciclo transcritico de CO2, sem impor restricdes excessivas ao modelo como
valores fixos para a pressdo de descarga e sucgao do compressor. O modelo foi
validado também por medicfes experimentais. Alguns parametros que influenciam no
coeficiente de desempenho do sistema, como: a temperatura de bulbo seco, umidade
relativa, velocidade do compressor e comprimento do tubo capilar, foram estudados.
Como resultado, verificou-se que com o aumento da temperatura ou da umidade
relativa do sistema, o COP também aumenta. J& o aumento da velocidade do
compressor proporcionou uma maior capacidade calorifica do sistema resultando em
um decréscimo significativo da eficiéncia do ciclo. Além disso, os autores relataram
gue ao contrario de um ciclo sub-critico de COz2, o ciclo transcritico ndo apresentou

um valor maximo para o comprimento do tubo capilar.

Hu et al. (2014) analisaram as caracteristicas de escoamento da vazao massica
de CO:2 operando em um ciclo transcritico através de uma valvula de expanséo
eletrdnica. Os resultados mostraram que a correlacdo desenvolvida para estimativa
do coeficiente de correcédo é influenciada diretamente pela abertura da valvula de
expansao, variagdes na massa especifica e pela razao de pressdo. O erro relativo

maximo obtido foi de 10% entre os dados experimentais e os previstos. Em geral, com
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a abertura da vélvula de expansdo para os parametros analisados a vazdo massica
manteve-se constante ou em alguns casos, reduziu-se. Anos depois, Liu et al. (2016)
e Liu et al. (2018) também desenvolveram correlacfes para o coeficiente de correcao
do dispositivo de expansédo de bombas de calor que operam com CO2 em ciclo
trasncritico. Para os autores, parametros tais como pressao e temperatura de entrada,
pressdo de saida, geometria e abertura da valvula de expansdo sdo parametros

cruciais para analise e estimativa da vazao massica nesses dispositivos.

Purohit et al. (2015) estudaram duas configuracdes distintas para bombas de
calor que operam com dioxido de carbono em regides em que a temperatura do meio
ambiente é elevada. Segundo os autores, as configuragcdes de uma compressao
paralela em que se utiliza duas valvulas de expanséo e parte do fluido da primeira
expansdo é comprimido novamente no sistema, ou 0 uso de um trocador de calor
interno (IHX), melhoram significativamente o COP, principalmente em ambientes de
altas temperaturas. Observou-se que com a primeira configuracdo o COP do sistema
aumentou em cerca de 25% comparado com sistema convencional, além da reducao

da pressao de alta no resfriador para todas as condicOes de operagao.

Rawat et al. (2015) analisaram o efeito de diversos parametros de operacao em
um ciclo transcritico de CO2, como: pressado de alta, temperatura do evaporador e
temperatura de saida do resfriador de gas. Como resultado, nota-se na Figura 3.22,
gue quanto menor a temperatura de saida do resfriador de gas, maior o COP do
sistema. A presséao varia, tendo um valor 6timo entre 82 a 90 kPa para a temperatura
de saida do resfriador de gas a 35°C. Observou-se também que, quanto maior a
temperatura de evaporagéao, maior foi o COP do sistema; tem-se ainda uma pressao
Otima para o sistema, pressées acima de 88 kPa, faz com que o COP caia novamente
(Figura 3.23).
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Fonte: RAWAT et al., 2015, 290.p.

Nunes et al. (2015) desenvolveram um modelo matematico para o tubo capilar
de um ciclo transcritico de didéxido de carbono operando em regime estacionario. O
estudo visava prever a vazdo massica do fluido refrigerante em funcao das pressoes

de entrada e saida do tubo capilar, bem como a temperatura de entrada deste
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dispositivo. Os resultados apresentados foram considerados bons, obtendo-se
desvios menores que 10% quando comparado com valores experimentais. Além
disso, o trabalho também visava avaliar o diametro minimo que o tubo capilar deveria
ter de acordo com diversas condigdes de operacdo do ciclo transcritico para que a
expanséo do fluido fosse adequada.

Saikawa e Koyama (2016) apresentaram uma analise termodinamica de um
ciclo de compressao por vapor para bombas de calor para aquecimento de agua.
Dentro os fluidos analisados, o CO:2 foi o fluido refrigerante que apresentou o melhor
desempenho, até para operacdo em ambientes de baixa temperatura. O COP foi de
3,4 para um aquecimento de 4gua de 8 a 65°C, a uma temperatura ambiente de 8°C.
Além disso, os autores afirmaram que a eficiéncia do ciclo depende significativamente
do controle da temperatura da saida do resfriador de gas, bem como da temperatura

de entrada da agua.

Yang et al. (2016) analisaram o desempenho de uma bomba de calor para
aquecimento de agua a CO2 em um ciclo transcritico, combinado com um subsistema
com R-134a. Os resultados demonstraram que a temperatura do meio ambiente e que
a temperatura do meio de aquecimento afetam substancialmente o desempenho do
ciclo. A nova configuragcao proposta da bomba de calor com o subsistema de R-134a,
comparada com um ciclo transcritico de CO2 convencional, aumentou o COP do

sistema 22%.

Qin et al. (2019) investigaram o comportamento da variagcdo da frequéncia do
compressor de uma bomba de calor operando com CO2 em ciclo transcritico para
aguecimento de agua. Os principais parametros analisados foram a eficiéncia do
compressor, a temperatura de saida da agua e o COP do sistema. Conforme observa-
se na Figura 3.24 para todas as frequéncias analisadas, com o aumento da razdo de
com pressao a eficiéncia global do compressor diminui, e quanto maior a frequéncia
do compressor melhor € a sua eficiéncia. Além disso, a Figura 3.25, mostra a relacéo
da temperatura de saida do resfriador de gas e da vazao massica de CO2 em funcéo
da presséo de descarga para as diferentes frequéncias analisas. Observa-se que com
0 aumento da pressdo de descarga, a temperatura do resfriador de gas atinge um
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ponto maximo e depois volta a cair. Ja4 a vazdo massica decresce com 0 aumento

desta presséao.
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Figura 3.24 — Eficiéncia global do compressor em fun¢éo da razdo de pressao para

diferentes frequéncias

Adaptado de Qin et. al, 2019, p. 27
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Figura 3.25 — Variacao da temperatura do resfriador de gas e da vazdo méassica de CO, em

relacdo a pressao de descarga para varias condi¢des de frequéncia do compressor

Adaptado de Qin et al., 2019, p. 28
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Para cada frequéncia analisada os autores relataram que existe um ponto 6timo
do COP em funcdo da pressdo de descarga do compressor. Dessa forma,
desenvolveram um modelo para a pressao de alta 6tima por meio do modelo de T1-

Buckingham, o qual obteve um erro menor que 3%.

Nos trabalhos de Austin e Sumathy (2011), Ma, Liu e Tian (2013) e
recentemente no estudo de Rony et al. (2019) pode-se encontrar uma revisao sobre
estudos da literatura recente que investigaram BDC operando com CO2 em ciclo
transcritico. Nestes, estdo descritos diversas configuracdes que as bombas de calor

podem adquirir, a fim de melhorar seu desempenho.

3.4.2 Bomba de calor assistida por energia solar

O conceito das bombas de calor assistidas por energia solar ndo é novo, 0s
estudos desta configuracéo aplicada ao aquecimento de ambientes séo do inicio da
década dos 80. O francés Jacques Bernier foi um dos pioneiros no assunto, tendo
uma fabrica de bombas de calor com evaporador solar na cidade de La Rochelle, perto
de Bourdeaux na Franca. Em 2004, publicou um dos primeiros livros sobre o tema: La

pompe a chaleur déterminer, installer, entretenir (BERNIER, 2004).

A combinacdo de uma bomba de calor com um sistema solar tende a amenizar
varias das desvantagens desses sistemas quando operados separadamente. Esses
sistemas convertem energia primaria (radiagdo solar) em energia térmica de uma
forma extremamente eficiente resultando no aumento dos valores dos coeficientes de

desempenho.

Os sistemas de bombas de calor com assisténcia de energia solar podem ser
classificados em sistemas convencionais SAHP (do inglés, Solar Assisted Heat Pump)
e sistemas de SAHP de expansdo direta ou DX-SAHP (Direct-Expansion Solar
Assisted Heat Pump). Em um sistema convencional, o coletor solar ndo atua como
evaporador, sendo o sistema composto por uma bomba de calor (evaporador,
condensador, compressor e valvula de expansao) e o coletor solar. O sistema de DX
- SAHP consiste basicamente de um trocador de calor com um condensador, uma
valvula de expansdo, um compressor, e um coletor solar que € utilizado como o préprio

7

evaporador do sistema de bomba de calor. Assim, o refrigerante é vaporizado
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diretamente no coletor - evaporador solar, no qual a mudanca de fase de liquido para

vapor ocorre devido a energia solar.

Segundo Faria (2013), sistemas que operam por DX-SAHP sdo muito
convenientes, uma vez que, além da radiacdo solar, outras energias podem ser
aproveitadas como, por exemplo, calor sensivel da atmosfera e calor latente advindo
de efeitos de condensacédo. Dessa forma, nos uUltimos anos, o interesse por bombas
de calor operando com coletores solares de expansédo direta tém aumentando

significativamente.

Huang e Chyng (1999) investigaram a operacdo de bomba de calor com
expansdo direta para aquecimento de 4gua operando com R-134a. O sistema tinha
capacidade para armazenar 105 ¢ e contava com um pequeno compressor hermético
de poténcia nominal de 250W. Os dados experimentais foram compativeis com o do
modelo desenvolvido para calculo do coeficiente de desempenho do sistema. A DX-
SAHP operou com o COP entre 2,5 a 3,7, e a temperatura de saida da agua de 25 a
61°C.

Hawlader, Chou e Ulah (2001) realizaram um estudo analitico e experimental
de DX-SAHP para aquecimento de agua também operando com R-134a. Os valores
de COP encontrados variaram de 4 a 9, a eficiéncia do coletor entre 40% a 75%, e a
temperatura de saida de 4gua de 30°C a 50°C. Os resultados experimentais foram
bastante compativeis por aqueles previstos no modelo. Os resultados indicaram que
o0 desempenho do sistema de uma bomba de calor operando com evaporador solar é
fortemente influenciado pela area do coletor, velocidade do compressor e irradiacao
solar. A andlise econ6mica do sistema também foi realizada, resultando um payback

minimo de dois anos.

Kuang, Sumathy e Wang (2003) desenvolveram um modelo matematico em
conjunto com testes experimentais para uma DX-SAHP operando com R-22 para o
aquecimento de agua. Utilizando um coletor solar de area igual a 2m?, o COP médio
mensal fornecido pelo sistema variou de 4 a 6, com eficiéncia do coletor entre 40% a

60%. O desenho esquematico da DX-SAHP esta representado na Figura 3.26.
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Figura 3.26 - Desenho esquemético de uma bomba de calor de expanséo direta.

Fonte: KUANG et. al. (2003), p.533

A influéncia de varias grandezas como: radiacdo solar, temperatura do meio
ambiente, area do coletor, volume do tanque e rotacdo do compressor foram
investigadas. Os resultados obtidos demonstram que a radiag&o solar, area do coletor
e a rotacdo do compressor sdo fatores que influenciam significativamente no
desempenho do sistema. A razao ideal do volume de armazenamento para a area do

coletor recomendada foi de 75 a 125 #¢m?. Como conclusdo, para aumentar o

desempenho térmico do sistema, os autores sugeriram a utilizagdo de compressores
com rotacdo variavel ou vélvula de expansdo eletrbnica a fim de reduzir a

incompatibilidade entre a carga térmica no coletor e a capacidade do compressor.

Li et al. (2007) analisaram experimentalmente o desempenho de uma DX-

SAHP com R-22 para aquecimento de 150¢ de agua. O condensador € do tipo

serpentina imerso no tanque e coletor solar/evaporador tinha 4,2m2. O COP atingiu
valores de 6,61 aquecendo agua de 13,5°C a 50,5°C, a uma temperatura ambiente de
20,6°C e fluxo de radiacdo de 955W/m?2. Além disso, os autores afirmaram que a
eficiéncia do coletor pode ser maior do 1, em determinados casos, dependendo da
temperatura do meio ambiente e da temperatura de evaporagéao, enfatizando a grande
vantagem da utilizacdo desses equipamentos.
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Chow et al. (2010), realizaram simulacées para uma bomba de calor de
expansao direta operando com R-134a fluido de trabalho para aquecimento de agua
residencial na cidade de Hong Kong. Os resultados obtidos foram excelentes. O
menor valor de COP da simulagéo foi de 5,33 no inverno a baixa temperatura e baixa
irradiagéo solar, e o maior de 7,50 no ver&o a alta temperatura e alta irradiagdo solar.
Em média o sistema operou com o COP de 6,46. Na Figura 3.27, pode-se analisar a
variacdo do COP ao longo de um dia no verdo e no inverno. Observa-se uma
tendéncia de variagdo do COP em funcdo da taxa de irradiacdo solar diaria,
apresentando valores maximo préximo das 13 horas e valores minimos as 10 e as 17

horas. Além disso, € possivel notar que a energia de compressdo € constante

praticamente durante todo o dia, independentemente da radiacao solar.
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Figura 3.27 — Resultados da simula¢gdes para um dia de verdo e inverno

Fonte: CHOW et al., 2010, p.649

Kong et al. (2011) desenvolveram um trabalho teérico e experimental de uma
DX-SAHP operando com R-22 para fornecer agua quente para o uso domestico. O
sistema era composto por um coletor solar de placa plana de 4,2m?, um compressor

hermético rotativo, um tanque de armazenamento da agua quente de 150 ¢, e uma

vélvula de expanséo termostatica, conforme a Figura 3.28.
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Figura 3.28 — Esquema do sistema de DX-SAHP operando com R-22.
Fonte: KONG et al., 2011, p.6832

Os resultados experimentais foram bastante compativeis com os previstos pela
simulacdo, com uma média de desvios de apenas 1% para o COP e 4,6% para a
eficiéncia do coletor. Concluiu-se que os principais fatores que afetam o desempenho
do sistema séo: radiacdo solar, temperatura do ambiente e a rotacdo do compressor.
A influéncia da velocidade do vento também foi analisada e pelos resultados obtidos,
percebeu-se que este é um fator que praticamente nao alterou o COP do sistema,

como demonstra a Figura 3.29.
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Figura 3.29 — Influéncia da velocidade do vento no desempenho da DX-SAHP e na

eficiéncia do coletor solar.

Fonte: KONG et al., 2011, p.6837
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Moreno-Rodriguez et al. (2012) desenvolveram um modelo para determinar os
parametros de operacdo de uma DX-SAHP com R-134a para aquecimento de agua
de uso domeéstico. Observaram-se que o COP teorico variou de 1,85 a 3,1 para
temperaturas de evaporacéo de -8°C a 18°C. Os autores concluiram que a radiacéo
solar foi um dos parametros que mais afetaram o desempenho da DX-SAHP

aumentando o COP em até 50% dependendo da sua intensidade.

Ferndndez-Seara et al. (2012) analisaram uma DX-SAHP operando com R-
134a sob condicbes nulas de radiacdo solar. O sistema era composto por um
compressor hermético, dois coletores solares, uma valvula termostatica e um
condensador helicoidal imerso no tanque de 300 ¢. O sistema demonstrou atingir o
estado estacionario em cerca de 15 minutos apresentando um COP médio 3,01 para

aguecer a agua de 14°C a 55°C, a uma temperatura ambiente de 21,9°C.

Omojaro e Breitkopf (2013) apresentaram um rica revisdo sobre os trabalhos
gue estao sendo desenvolvidos com DX-SAHP na literatura. Os autores concluiram
gue o equipamento é extremamente eficiente sendo utilizados com diversos fluidos
refrigerantes, apesar de nao se ter relato do uso de CO2. A pesquisa ainda mostrou
gue 21% dos trabalhos estéo voltados para analise da valvula de expansao, 19% para

o condensador, 31% para o evaporador solar e 29% para 0 compressor.

Sun et al. (2015) compararam o desempenho de uma bomba de calor
convencional com uma assistida por energia solar de expansdo direta para
aquecimento de agua. Para dias nublados os sistemas demonstraram ter 0 mesmo
rendimento e para operagdes noturnas a bomba de calor convencional apresentou um
melhor desempenho. Contudo, a média mensal de operacdo da DX-SAHP
considerando dias nublados e ensolarados demonstrou ser superior a bomba

convencional, reafirmando o melhor desempenho deste equipamento.

Jie et al. (2015) investigaram o desempenho de uma bomba de calor
multifuncional assistida por um simulador de energia solar com expanséao indireta. O
desempenho do sistema foi analisado para o aquecimento de agua como para o
aguecimento de ambientes sob diferentes condicbes de operacdo. Os resultados

demonstraram que para o sistema operando, principalmente no aguecimento da agua,
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a taxa de transferéncia de calor no evaporador e no condensador foram
significativamente alteradas pelas temperaturas condensacédo e evaporacdo. Além
disso, uma comparacédo entre o dispositivo operando sem ou com (500W/m?)
irradiacdo foi realizada, resultando em um aumento da taxa de evaporagao e
condensacao de 37,4% e 32,3%, respectivamente. Os resultados obtidos
demonstraram que no modo de aquecimento do ambiente, quando a irradiacdo
passou de 0 W/m?a 500 W/m? a capacidade de aquecimento aumentou cerca de 20%,
e para 0 aquecimento da 4gua o COP aumentou em 5,2% com a presenca de
irradiacéo.

Kong et al. (2017) realizaram um estudo de simulacdo de uma DX-SAHP
operando com R-410A para aquecimento de agua residencial, objetivando analisar a
influéncia de diversos fatores como: a carga do refrigerante no sistema (inventario),
radiacdo solar incidente, temperatura do meio ambiente, velocidade de rotacdo do
compressor, a eficiéncia e o COP do sistema. Os resultados demonstraram que a
medida que a carga do refrigerante aumenta, a energia util do coletor e o trabalho do
compressor aumentam, ja o desempenho do sistema aumenta ligeiramente, como
nota-se na Figura 3.30. Por outro lado, as condigbes ambientais mostraram exercer
uma forte influéncia no COP do sistema, com o aumento da radiacdo de 300W/m?
para 900 W/m? o COP aumentou em 46,3%, e a elevacdo da temperatura ambiente
de 0°C para 35°C aumentou o COP do sistema em 56,4%. A rotacdo do compressor
também foi importante para o desempenho do sistema, o COP na velocidade de
rotacdo do compressor de 1500rpm foi 144,6% maior do que para 3300rpm, além de

o tempo de aquecimento reduzir-se em 42,6%.
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Figura 3.30 — Efeito da carga de refrigerante no COP instantaneo da DX-SAHP.
Fonte: KONG et al., 2017, p.24

Kong et al. (2018) realizaram uma andlise experimental em uma DX-SAHP,
porém operando com R-134a. Na maioria do casos, o COP foi superior a 3,0 para a
uma média de radiacdo solar de 730W/m?, temperatura ambiente de 30,8°C, e
aguecimento da agua de 25,3°C a 60°C. Além disso, os autores desenvolveram um
controle do grau de superaquecimento do sistema, o qual operou para diversas

condicdes entre 5°C a 10°C.

Duarte et. al (2019) e Duarte (2018) desenvolveu um modelo numérico para
uma DX-SAHP a fim de analisar o comportamento de diversos fluido com baixo GWP
como o0 R-1234yf, R-290, R-600 e R-744 para substituicdo do R-134a. O R290 foi o
fluido que apresentou o melhor COP para radiagdo solar entre 50 W/m? e 700 W/m?,
bem como para temperatura ambiente entre 10°C e 35°C. Apenas para radiacoes
solares menores que 50 W/m?, o R134a apresentou um COP maior que o0 R290. Em
adicao, o autor também demonstrou que para brisas leves, a velocidade do vento é

considerada desprezivel na influéncia do desempenho do sistema.

Cai et al. (2019) compararam o desempenho de uma DX-SAHP como uma
bomba de calor solar hibrida e convencional operando com R-134a. Os resultados

mostraram que a bomba hibrida possui um COP um pouco superior a DX-SAHP, com
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média 3,15 para 3,03, enquanto a convencional atinge apenas 2,70. Esse fato se deve,
principalmente devido a energia consumida pelo compressor que na bomba hidrida é
menor do que na DX-SAHP, com valores iguais a 749,35 W e 765,68W,

respectivamente.

3.4.2.1 Bombas de calor assistida com energia solar a CO»

Apesar dos trabalhos na literatura relatarem o uso bombas de calor assistidas
com energia solar, ainda sdo poucos os que utilizam o CO2 como fluido de trabalho.
Deng et al. (2012) desenvolveram uma bomba de calor hibrida assistida a energia
solar operando com CO2 com o objetivo de atender demandas anuais de refrigeracao,
aquecimento, e agua quente de um edificio. Observa-se, na Figura 3.31, 0 esquema

da bomba de calor utilizada no experimento.
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Figura 3.31 — Esquema da BDC hibrida a CO..
Fonte: DENG et al. (2012), p.339

Os autores demonstraram que o sistema poderia suprir a demanda tanto de
resfriamento, como de aquecimento de agua durante todo o ano, em condi¢cdes de
inverno e verdo. O sistema mostrou que pode-se reduzir em até 13,7% o consumo de
energia elétrica. Além disso, a BDC obteve um desempenho de 2,64 operando em
modo convencional, e de forma integrada de aproximadamente 4. Em Deng et al.
(2013), verifica-se ainda um estudo detalhado para otimizacdo deste sistema em

conjunto com analise das influéncias das condi¢cdes ambientais.

67



Revisdo Bibliogréfica

Kim, Choi e Cho (2013) apresentaram um estudo sobre uma simulagao de uma
bomba de calor solar-geotérmica hibrida para aquecimento de agua residencial
utilizando o CO2 como fluido de trabalho. O sistema é formado de uma unidade de
energia solar (coletor solar concéntrico e um reservatério geotérmico) e uma unidade
de bomba de calor com trés trocadores de calor, uma valvula de expansao eletrbnica,
e um compressor. Como resultado, teve-se que a diferenca da razdo entre a pressao
de entrada e saida do compressor aumentou 19,9% e o trabalho no compressor
aumentou de 4,5 KW para 5,3 kW quando a temperatura de operagdo da bomba
passou de 40°C a 48°C. Além disso, a razdo de compressao diminuiu de 3 para 2,5
guando a temperatura do solo aumentou de 11 a 19°C. O tempo de operacao também
€ reduzido em 5 horas com o aumento da radiacdo solar durante o dia, atendendo
perfeitamente a demanda por agua quente. Os autores demonstraram que 0
desempenho de uma bomba de calor com CO2 pode ser aumentado
significativamente com o uso de um sistema de energia solar e geotérmico sendo

perfeitamente adequado para o0 aquecimento de ambientes no inverno.

De Oliveira et al. (2015) desenvolveram um modelo dindmico com validagao
experimental para o resfriador de gas de bomba de calor a CO2 com evaporador solar,
para aquecimento de agua residencial. O modelo baseou-se nas equacdes de
energia, massa e momento para prever as variagdes de temperatura, volume
especifico, e vazdo méassica em cada etapa de operacdo. Os resultados mostraram
ter uma 6tima concordancia entre o modelo computacional e os valores experimentais,
tanto para regime permanente como transiente, com um desvio maximo de apenas
2°C.

Faria et al. (2016) apresentaram um modelo dindmico com validagao
experimental para analise do comportamento de um evaporador solar com valvula de
expansdo operando em um ciclo transcritico de CO2, para regime estacionario e
transiente. A ferramenta mostrou-se ser muito Gtil para analise das condicdes de
operacdo da BDC variando os parametros de radiacdo solar, temperatura do
ambiente, velocidade do vento e condi¢cdes atmosféricas. Os autores ressaltaram
ainda a importancia do uso da valvula de expansado eletrénica em sistemas que

utilizam evaporador solar com CO2, a fim de se ajustar constantemente a vazao
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massica do fluido maximizando o desempenho do sistema. Segundo eles, como a
variacdo do meio ambiente € constante, o grau de superaquecimento esta sempre
sendo modificado, necessitando de um sistema de controle eficiente para manter o

sistema operando com 6timo COP.

Rabelo et al. (2018) investigaram experimentalmente a influéncia da vazao
massica em uma DX-SAHP com CO: para aquecimento de agua residencial. Os
resultados mostraram que com o0 aumento da vazdo massica da agua, a temperatura
de saida da agua diminui, porém o COP do sistema aumentou atingindo valores de
3,2a5,34.

De Paulino et al. (2019) apresentaram um modelo matemético com validagéo
experimental para investigar uma DX-SAHP operando com CO2 O estudo visou
verificar a resposta do evaporador solar em funcéo das variacfes da radiacao solar.
Os resultados relevaram que pequenas alteracdes na radiacdo solar, alteram
significativamente o grau de superaquecimento do sistema necessitando de uma
atuacao imediata do dispositivo de expanséo a fim de controlar a vazdo massica na
entrada do evaporador evitando um grau de superaquecimento excessivo ou que

prejudique a integridade do compressor.

Além dos trabalhos apresentados, nos Uultimos anos, o laboratério de
refrigeracdo e aguecimento (GREA) da UFMG, tem desenvolvido diversas trabalhos
referentes ao tema desta pesquisa, 0s quais foram de suma importancia para
elaboracdo e execucao desta tese. Em 2013, desenvolveu-se no laboratério um
prototipo de uma bomba de calor com evaporador solar de expansédo direta a CO:2
para ser utilizada em aquecimento de agua residencial. Faria (2013) elaborou um
modelo matematico e do comportamento dinamico do conjunto evaporador solar e
valvula de expansdo operando em modo transcritico em regime transiente. O estudo
foi comparado com os resultados preliminares obtidos pelo protétipo, demonstrando
ter grande concordancia com o modelo desenvolvido. Oliveira (2013), desenvolveu
um modelo matematico para resfriador/condensador em regime transiente para COz,
e realizou sua respectiva validacdo experimental. O modelo escrito em FORTRAN,

baseou-se nas equacOes de conservacdo de massa, energia, e quantidade de
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movimento. O estudo se mostrou fundamental para o conhecimento do funcionamento

DX-SAHP, e consequentemente para uma otimizacdo em seu projeto.

Em 2015, Alvarez apresentou um modelo para controle da temperatura de
saida da agua do protétipo desenvolvido. Desenvolveu-se um controlador PID
(Proporcional-Integral-Derivativo) e dentre diversas técnicas estudadas escolheu-se o
método ITAE-servo para sintonizar o controlador do sistema. O sistema obteve um
erro no regime permanente de 5,2x 10°%°C, com um tempo de resposta de 225s.
Paulino (2019), dando sequéncia ao estudo da DX-SAHP, apresentou um estudo para
controle da temperatura de agua e avaliou o0 comportamento da abertura do dispositivo
de expansado. Os resultados mostraram que um sistema embarcado de baixo custo
para controlar a temperatura de saida da agua e um dispositivo de expansao estatico

podem proporcionar um controle adequado desse tipo de sistema.

3.4.3 Consideracdes finais

Este capitulo apresenta uma detalhada revisdo bibliografica sobre o conceito e
0s principais dispositivos de um sistema de um ciclo de compresséao a vapor. Expde-
se a problematica da industria de refrigeracdo relacionada a questdo dos fluidos
refrigerantes sintéticos, demonstrando que o CO2 é um fluido natural de elevado
potencial para substituicho em muitos sistemas, principalmente em bombas de calor.
Faz-se entdo, uma andlise cronoldgica de diversas pesquisas e estudos na literatura
que empregam bombas de calor com CO: e de bombas de calor de expanséao direta
assistida com energia solar. Posteriormente, analisa-se os trabalhos que operavam

com CO2 como fluido de trabalho com o aporte de energia solar.

Conforme pode-se observar, existem na literatura diversos trabalhos sobre
bombas de calor operando com CO:2 e de DX-SAHP empregando outros fluidos
refrigerantes, principalmente R-22 e R134a. Porém sao poucos 0s estudos que
envolvem bombas de calor a CO2 com aporte de energia solar. Em adi¢cdo, a maioria
das pesquisas neste ambito estdo voltadas para o desenvolvimento de modelos
matematicos, apenas alguns relatam analises experimentais. Além disso, ndo se
encontrou na literatura pesquisada, muitos trabalhos que abordam bombas de calor

com energia solar de pequeno porte, como a estudada nesse trabalho. Nesse sentido,

70



Revisdo Bibliogréfica

0 presente trabalho se justifica. Realizaram-se diversos testes experimentais de forma
a se determinar os parametros que mais influenciam o desempenho de uma DX-SAHP
de baixa poténcia a CO2. Parametros tais como: temperatura de saida entrada da
agua, temperatura do meio ambiente, radiacdo solar, umidade, vazdo massica de
agua foram analisados. Avaliou-se também a influéncia do dispositivo de expansao
desse equipamento a fim de compreender seu comportamento e verificar a
possibilidade de substitui-lo por outro de menor custo, como exemplo um tubo capilar.
Também, diferentemente da maioria dos trabalhos apresentados na literatura,
investigou-se a influéncia da quantidade de massa presente no sistema, buscando-se
determinar a massa ideal para condi¢cdes de elevada e baixa radiacdo solar. Em
adicao, desenvolveu-se um modelo para estimativa do coeficiente de correcdo do
dispositivo de expansédo, bem como para a vazdo massica, que pode ser utilizado para
uma DX-SAHP de pequeno porte a CO2 na auséncia de um medidor de vazao.
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4 Materiais e Métodos

4.1 Consideracgdes Iniciais

Tem-se como objetivo principal deste capitulo realizar uma descricédo detalhada
da bomba de calor assistida com energia solar de expansdo direta a COq,
apresentando as caracteristicas de seus componentes principais, a instrumentacao e
o sistema de aquisicdo de dados que foram empregados para a execugao dos testes.
Contempla-se também nesta secdo o plano de ensaio realizado para a analise de
desempenho da DX-SAHP, a metodologia para calculo da massa total do sistema e
para o desenvolvimento da correlacdo para o coeficiente de correcdo da valvula de

expansdo, bem como a avaliagéo das incertezas de medicdes.

4.2 Descricdo do prototipo

O protétipo € composto por uma bomba de calor a CO2 para aquecimento de
agua residencial por compressao de vapor, bem como um sistema de medicdo e
aquisicdo de dados. A Figura 4.1 apresenta uma imagem com O0S principais

componentes do banco de ensaios experimentais.

72



Materiais e Métodos

I e Valvula de expansao

Bomba <.1' éaua‘ . \\<_

Figura 4.1 — Componentes da bomba de calor.

4.2.1 Compressor

O compressor € o componente responsavel por fornecer um trabalho a bomba de

calor, de forma a elevar a pressao e temperatura do fluido. O compressor utilizado no

prototipo € marca SANDEN, modelo SRCaDB. O compressor hermético apresenta as

caracteristicas de acordo coma Tabela 4.1 e Figura 4.2.

Tabela 4.1 — Dados do compressor.

Fluido de Trabalho

Di6xido de carbono (COy)

Tensao

Frequéncia nominal
Presséo de entrada
Presséo de descarga
Volume de camara

Capacidade de refrigeracdo

110-127V
60 Hz

35 bar

100 bar
1,75 cm?®
900w
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Figura 4.2 — Compressor

Conforme instru¢cdes do manual do fabricante do compressor, utilizou-se um
sistema de resfriamento por meio de convecgéao forcada realizada por um ventilador

comum durante todos os testes realizados.

O desempenho térmico da DX-SAHP é calculado considerando apenas o
trabalho necessério para a compresséao do fluido no compressor, dado pelo COPcicio:

mg ¢y AT
COPricto = ——,——
Weo (Eq. 4.1)

Sendo m, a vazdo massica de agua, c, o calor especifico da agua, AT a

variacdo de temperatura da agua e W,, dado pela primeira lei da termodinamica:

Vi/co = m, (hy — hy) (Eq. 4.2)

Em que m, € a vazdo massica do ciclo refrigerante, h; e h, as entalpias de
entrada e saida do compressor. Ja 0 COPgiobal do sistema € calculado, considerando
toda energia real consumida pelo sistema:

1y ¢p AT
COPgiopar = W— (Eq. 4.3)
real
Em que W,.,; € a poténcia real consumida pela DX-SAHP em operacéo aferida

por um wattimetro.
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4.2.2 Resfriador de gas

O resfriador de gas é um dos principais componentes da bomba de calor,
principalmente no que se refere ao desempenho do sistema em um ciclo transcritico.
Conforme notou-se em alguns trabalhos da literatura, quanto menor a temperatura de
saida do resfriador, maior é a capacidade de aguecimento do sistema, e assim, maior
o0 desempenho do sistema. Assim, com finalidade de se obter a maior eficiéncia da
DX-SAHP, o resfriador de gas projetado para o sistema é um trocador de calor de tubo
concéntrico em contracorrente, em que agua circula na regiao anular e o tubo esta
enrolado em forma de espiral em torno de um tanque de PVC, conforme mostra a
Figura 4.3. O conjunto ainda € envolvido por uma folha de aluminio, e entre as partes,

€ preenchido com uma espuma de poliuretano para o isolamento do componente.

Figura 4.3 — Resfriador de gas.

Deve-se ressaltar que nao utilizou-se um resfriador imerso, pois este poderia
trazer prejuizos ao desempenho da bomba de calor, & medida que a temperatura de
agua aumentasse, a temperatura de saida do fluido também aumentaria, reduzindo a
capacidade do sistema, consequentemente degradando o seu desempenho. Na
Tabela 4.2 pode-se encontrar os principais parametros deste dispositivo térmico.
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Tabela 4.2 — Parametro do resfriador de gas.

Tipo

NUmero de passes
Material das tubulacdes
Fluido Primario

Fluido Secundario

Diametro Interno Tubo que Conduz o CO;
Diametro Externo Tubo que Conduz o CO;
Diametro Interno Tubo que Conduz o Agua
Diametro Externo Tubo que Conduz o Agua
Comprimento do Tubo Resfriador de Gas
Area de Transferéncia de Calor Interna

Area de Transferéncia de Calor Externa

Tubos concéntricos com fluidos
escoando em contracorrente
Um

Cobre

CO;

H>O
4,66 mm

6,34 mm
10,52 mm
12,5 mm
24,3 m
0,4580 m?2

0,9160 m2

Fonte: Adaptado de Alvarez, 2015, p.51

4.2.3 Dispositivo de expansao

O dispositivo de expansao, como 0 proprio nome sugere, € o responsavel por

expandir o fluido reduzindo a sua pressao e a temperatura. Exerce um papel muito

importante controlando a vazao do fluido refrigerante na entrada do evaporador para

gue se tenha um grau se superaquecimento adequado, além de influenciar o

desempenho do sistema.

O dispositivo de expansdo empregado no presente estudo é uma valvula do
tipo agulha, modelo SS-31RS4, fabricada pela SWAGELOK, de didmetro de orificio

de 1,6mm, adequada para operar em alta pressao e baixa vazao (Figura 4.4).
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Figura 4.4 — Valvula de agulha — Modelo SS-31RS4.

Em todas as analises realizadas e para fins de calculo de energia, a valvula foi

considerada adiabatica, uma vez que sua area é muito pequena.

4.2.4 Evaporador Solar

O evaporador €é o dispositivo térmico responsével por promover a troca de calor
entre a fonte fria e o fluido refrigerante, fazendo com que a mistura de liquido mais

vapor torne-se vapor superaquecido.

O evaporador empregado neste trabalho foi desenvolvido para captar a
radiacao direta e/ou difusa solar, bem como energia fornecida pela conveccéo natural
ou forcada, e a condensacao do vapor d” dgua atmosférico. O componente térmico é
constituido basicamente por um tubo disposto na forma de serpentina acoplado em
uma placa plana, ambos feitos de cobre conforme a Figura 4.5.
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Figura 4.5 —Evaporador solar.

Os principais parametros relacionados ao evaporador solar podem ser
observados na Tabela 4.3.

Tabela 4.3 — Parametros do evaporador solar.

Tipo Evaporador Solar de Expanséo Direta
Material Cobre

Fluido Primario CO>

Fluido Secundario Ar atmosférico

Diametro Interno do Tubo 4,66 mm

Diametro Externo do Tubo 6,34 mm

Comprimento do Tubo 16,3 m

Espessura da aleta 1 mm

Area do coletor 1,57 m2 (uma face)

Adaptado de Alvarez, 2015, p.49

Deve-se ressaltar que o evaporador solar foi instalado com uma angulacéo fixa
de 30° para todas as medi¢cdes. Segundo Duffie e Beckman (2013), existe uma
inclinagcdo 6tima que favorece a captacdo da radiacéo solar pelo coletor em todas as
estacdes do ano. No caso do Brasil, situado no hemisfério sul, o calculo que considera-
se é a latitude local acrescida de 10°. Como a regido de Belo Horizonte possui latitude

aproximada de 20°, adotou-se 30° para 0 posicionamento do evaporador solar.
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A eficiéncia do evaporador solar (1) Operando no sol foi analisada

considerando a Eq. 4.4 descrita a seqguir:

_ Qevap real

Nevap = (Eq. 4.4)

Qevap ideal

Em que a taxa de transferéncia de calor real absorvida pelo fluido (Q'e,,ap real) €
a taxa de transferéncia de calor incidente na superficie do evaporador (Q'evap ideal) SA0

dadas pelas Eq 4.5 e 4.6:

Qevap real = My(hy — hy) (Eg. 4.5)

Qevap ideal = Qraax" Aevap (Eq. 4.6)

Em que h representa as entalpias do fluido refrigerante, 1, a vazdo massica
de refrigerante, Q,.,4," O fluxo de radiagéo solar incidente no mesmo plano do coletor
solar e a Agyqp a area. E importante ressaltar que para este calculo a parcela de
energia proveniente da condensagao do vapor d’ agua presente no ar (calor latente)
e da conveccao foram desprezadas. Para operacdes em ambientes abertos, é muito
dificil contabilizar a parcela de condensacédo, pois muitas vezes, o vapor d agua
condensa e ja se evapora. JA a troca de calor por convecc¢ao, influenciada
principalmente pela velocidade do vento, conforme relatado nos estudos de Duarte
(2018) e Kong et al. (2011) tem pouquissima influéncia na eficiéncia do sistema. Esse
fator entdo, foi desprezado para efeitos de célculo nesse trabalho, uma vez que se

operou principalmente com brisas leves resultando em uma convecg¢ao natural.

Para os experimentos realizados na sombra, ou seja, com baixa radiacdo solar,
nao se determinou a eficiéncia do evaporador solar, devido ao sistema de coleta do
condensado ser ineficiente, e da condensacao ocorrer apenas em parte da placa,
variando de acordo com o tipo de experimento proposto, como observa-se na Figura
4.6.
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Figura 4.6 — Evaporador solar operando na sombra.

Realizou-se uma analise térmica do evaporador pela técnica de termografia,
para operacdes com alta e baixa incidéncia de radiacéo solar. O software FLIT Tools
foi utilizado para andlise dos termogramas obtidos e que serdo apresentados

posteriormente.
4.2.5 Filtro secador

O filtro secador tem como objetivo eliminar impurezas e umidade que estao
presentes nas instalacbes de refrigeracdo. Mesmo que o0s cuidados necessérios
sejam tomados, como a realizacdo de vacuo antes da carga do sistema e do
dispositivo de carregamento do COz, na DX-SAHP ainda podem conter sujeiras e certa

umidade.

Utilizou-se um filtro secador Danfoss que € constituido de um envoltorio
metalico, no qual encontra-se em seu interior uma tela de malha fina com elementos
filtrantes cheios de material altamente higroscopicos (silica gel). O componente foi
instalado antes da entrada da valvula de expansdo para evitar a umidade e a
passagem de impurezas (Figura 4.7).
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Figura 4.7 — Filtro secador da bomba de calor.

4.2.6 Separador de liquido e separador de 6leo

O separador de liquido é componente que tem como objetivo evitar a entrada
de fluido na fase liquida no compressor preservando sua integridade. Ja o separador
de 6leo, como nome ja sugere, tem a funcdo de retornar o 6leo que sai juntamente

com o fluido, ap6s a compressao, para 0 compressor.

O separador de liquido instalado no sistema € de aco com didmetro de 9 cm e
altura 21,5 cm. J& o separador de 6leo hermético, proprio para operar em ciclos
transcritico de refrigeracdo a CO2 é da marca TEMPRITE, modelo 131 com diametro
de 7,3 cm e 16,5 cm de altura com capacidade de operacédo até 160 bar. O modelo do

separador de 6leo utilizado é apresentado na Figura 4.8.

Figura 4.8 — Separador de 6leo — Modelo 131.
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4.2.7 Bomba de Agua

Uma bomba de agua do modelo 100-000-21, fabricante SHURflo, é utilizada
para bombear a agua em contracorrente no tanque, isto é, no resfriador de géas ja
mencionado anteriormente. Os principais parametros desta bomba, bem como sua
instalacdo no banco de ensaios podem ser verificados na Tabela 4.4 e Figura 4.9,

respectivamente.

Tabela 4.4 — Pardmetros operacionais da bomba de agua.

Modelo 100-000-21
Vazao 1,0 L/min
Pressao 0,7 bar
Tenséo 12 vDC

Corrente Maxima 2,4 A

NOTA: Para protecao, a bomba de agua requer uma instalacdo de um fusivel de 3,0A na

alimentacao elétrica.

Figura 4.9 — Bomba de agua.

De acordo com os testes, a vazdo de agua da bomba ou a temperatura de saida
da agua séo controladas por meio de um microcontrolador acoplado a bomba de agua,
utilizando a técnica PWM (Pulse-Width- Modulation, modulacao por largura de pulso).
Deve-se ressaltar ainda que utilizou-se um segundo reservatério, de forma a manter

o nivel do reservatorio de suc¢do da bomba d” 4gua constante.
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4.2.8 Painel de controle

A bomba de calor ainda € constituida por um painel de controle que tem a
funcdo de ligar e desligar o compressor por meio de comutadores, como €

apresentado na Figura 4.10.

Figura 4.10 — Painel de controle.

4.2.9 Instrumentacgao

A bomba de calor foi instrumentada com diversos sensores, tais como de
temperatura, pressao, radiagdo solar e poténcia elétrica, os quais estdo sucintamente

esquematizados na Figura 4.11 e detalhados a sequir.
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Figura 4.11 — Desenho esquemaético dos sensores de medicao instalados na DX-SAHP.

4.2.9.1 Medidores de Pressao

Utilizou-se quatro medidores de pressdo na bomba de calor. Trés transdutores
de pressdo da marca FuelTech, com precisao de 0,5% do valor de fundo de escala,
com 0 corpo em acgo inox e conector elétrico do tipo TPS, estdo instalados na entrada
e saida do resfriador de gas, bem como na entrada do evaporador solar. No Tabela
4.5 e na Figura 4.12, encontram-se as principais caracteristicas e um exemplo desse

sensaor, respectivamente.
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Tabela 4.5 — Caracteristicas do sensor FuelTech.

Caracteristica

Faixa de operagéo
Preciséo

Tenséo de alimentacgéo
Sinal de saida

Conector elétrico

Valor

0 a 102 bar

0,5% do fundo de escala
5V

0,5a45V

TPS (sensor de posicdo de borboleta)

Figura 4.12 — Sensor FuelTech e conector elétrico TPS.

Ja o quarto sensor utilizado e instalado na entrada do compressor, € um

mandémetro do tipo PHD.IL é da marca ZURICH com uma preciséo de 0,25% do fundo

de escala, conforme mostra a Figura 4.13. Outros dados deste medidor podem ser

observados na Tabela 4.6.

Figura 4.13 — Manémetro ZURICH.

85



Materiais e Métodos

Tabela 4.6 — Caracteristica do manémetro ZURICH.

Caracteristica Valor

Faixa de operacéo 0,1 a 200 bar
Display LCD com iluminacéo
Precisédo 0,5 bar
Temperatura -20a 70°C

Tenséao de Alimentacgao 10a45Vv

4.2.9.2 Medidores de temperatura

Para medicdo de temperatura sdo utilizados 9 termopares do tipo T(cobre-
constantan) da marca ECIL, com incerteza de medi¢cao de +1,0°C e 1,5 mm de
diametro. Todos os termopares foram obtidos com certificado de calibracdo e foram

devidamente checados, conforme o APENDICE A.1.

Os termopares foram instalados na entrada e saida de cada componente

térmico identificados de acordo como mostra a Tabela 4.7.

Tabela 4.7 — Identificacdo dos termopares na bomba de calor.

Nomenclatura do termopar  Variavel em questao

T1 Temperatura de entrada do compressor

T2 Temperatura de entrada do resfriador de gas

T3 Temperatura de entrada da valvula de expanséo
T4 Temperatura de entrada do evaporador

TE Temperatura de entrada da adgua

TS Temperatura de saida da agua

TC Temperatura da carcaca do compressor

TA Temperatura do ambiente

Apesar da temperatura de evaporacdo (T4) ter sido aferida, em virtude da
exatiddo que essa variavel deve ter na regiao de saturacédo, calculou-se para todos 0s
experimentos essa temperatura, considerando-se a pressao medida e que a valvula

de expanséo é a adiabética.
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4.2.9.3 Sensor de poténcia ativa

Instalou-se um medidor de poténcia ativa ETP 30 da ABB, para medir o
consumo de energia real do sistema com uma incerteza de +5%, e sinal de saida de
0,5 a 5A (Figura 4.14).

PARTIAAK & 0 RAUH DO BRAL

TRASSOUTOR ETM S0
Coxe 08 %
Ersta ) (AAT Saded Jawh D2
o 110V K

(1T ST o u] -

Figura 4.14 — Poténcia Ativa.

O sinal de saida de corrente em tensdo foi convertido por meio de uma
resisténcia, uma vez que esta € a entrada da placa de aquisi¢cdo de dados utilizada na
montagem do prot6tipo, modelo USB-6211 da National Instruments.

A calibracdo do instrumento relacionada com o sistema de aquisicdo de dados
foi realizada com lampadas incandescentes de LED com diferentes poténcias
conhecidas e esta representada no APENDICE A.2.

4.2.9.4 Sensor de radiacédo solar

Utilizou-se na bomba de calor pirandmetros da marca BLACK & WHITE
PYRANOMETER MODEL 8-48 que apresenta uma incerteza de medi¢ao de +5% para
medir o fluxo de radiag&o solar incidente. O sensor foi instalado do plano do coletor
solar, acompanhando sua inclinacao, e alguns experimentos contava-se também com
um sensor instalado na horizontal. Na Figura 4.15, observa-se a instalacdo desses

componentes.
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Figura 4.15 — Sensor de radiacéo.

A calibracdo desses sensores em relacdo ao sinal fornecido e o sistema de

aquisicéo de dados esta descrita no APENDICE A.3.

4.2.9.5 Medidor de vazao

Na auséncia de um sensor de medigdo da vazao do sistema, a vazdo massica
do fluido foi calculada pelo balanco de energia no resfriador de gas, desprezando-se
gualquer perda do sistema. Utilizou-se uma proveta graduada (Figura 4.16) com uma
incerteza de fundo de escala £2 mL e um crondmetro de +1s para medir a vazao da
agua. Para cada condicdo de operagdo, a vazdo da agua foi medida no minimo 3
vezes, e posteriormente a média das medi¢cdes foram realizadas. Logo, a vazéo do
fluido refrigerante foi calculada de acordo com as equacdes do balanco de energia e

massa descritas por Incropera e Dewitt (2008), conforme demonstrado pela Eq. 4.7.

m = Mg Cp (Ts - Te) Eqg. 4.7
" (hy—ha)
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Figura 4.16 — Proveta.

4.2.10 Aquisicdo de dados

Os sinais gerados pelos diferente sensores do banco de testes foram coletados
e tratados por um sistema de aquisicdo e tratamento de dados. O sistema é composto
por dois modulos de acondicionamento de sinais gerados. O modelo NI 9213 com
chassi USB-9162 de 24 bits foi utilizado para a leitura exclusiva dos termopares do
sistema, e a placa modelo USB-6211 para os demais sensores: radiacdo solar,
sensores de pressao e poténcia ativa. Ambos as placas da National Instruments,

foram conectadas a um computador portéatil.

Desenvolveu-se um programa no software Labview para a leitura e tratamento
dos sinais provenientes dos diversos sensores. O software converte os sinais de
tensdo em grandezas de engenharia, permitindo um acompanhando em tempo real
das variaveis conforme nota-se na Figura 4.17. Os dados obtidos s&o registrados em
uma planilha de EXCEL para uma posterior analise.
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Figura 4.17 — Interface Labview.

Desenvolveu-se ainda no software Matlab (MathWorks) com interface com o
CoolProp programas para calcular as propriedades termodinamicas do ciclo, o
coeficiente de desempenho, as taxas de transferéncia de calor, a vazédo do fluido
refrigerante, a massa do sistema, as incertezas, bem como o grafico presséo versus

entalpia. A Tabela 4.8 apresenta um resumo das grandes medidas e calculadas.

Tabela 4.8 — Grandezas medidas e calculadas

Grandezas medidas Grandezas calculadas
Presséo Vazao massica da agua
Temperatura Vazao massica do R744
Vazéao volumétrica de agua Entalpias especificas

Fluxo de radiagéo Taxas de transferéncia de calor
Umidade relativa Eficiéncia do coletor

Poténcia consumida COP
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4.3 Planejamento dos experimentos

Nesta secdo aborda-se o planejamento dos ensaios experimentais que foram
realizados na DX-SAHP a CO2. Todos os dados foram coletados em regime
estacionario, o qual se dava cerca de vinte minutos apos o inicio das operac¢des, ndo
considerando a intervencdo de nuvens. A fim de minimizar os erros de medic¢oes,
considerou-se um total de 200 medic¢des, as quais eram realizadas duas a cada
segundo para cada variavel aferida nos testes experimentais. Posteriormente, a média

dessas medic¢es foi calculada, obtendo-se o valor de cada variavel desejada.

Os experimento foram realizados no periodo de outubro de 2016 a janeiro de

2019, em meses variados. Os experimentos realizados sédo descritos, como:

1 - Variacdo da vazdo massica de 4gua - os testes foram realizados com a
abertura da valvula de expanséao fixa (2 voltas), no sol, variando-se a tensao de

alimentacédo do motor da bomba de agua (microcontrolador).

2 — Variacdo da abertura da valvula de expanséo - os testes foram realizados
variando-se a abertura da véalvula de expansdo manualmente, a qual foi previamente
demarcada com fitas adesivas, no sol e na sombra, com a temperatura de saida da

agua fixa a 60°C, e posteriormente a 55°C e 65°C.

3 — Variacdo das condi¢cBes ambientais - os testes foram realizados com a
abertura da valvula de expanséo fixa (2 voltas), no sol e na sombra, com a temperatura

de saida da &gua fixa a 60°C.

4 — Variacdo da temperatura de entrada da agua - os testes foram realizados
variando-se a abertura da véalvula de expansdo manualmente e a temperatura de
entrada da agua em 15°C, 20°C, 25°C, 30°C e 35°C, no sol, com temperatura de saida

da agua fixa em 60°C.

Os ensaios pertinentes a variagdo da vazao da agua e a fixacao da temperatura
de saida da agua foram realizadas por meio de um sistema de controle desenvolvido
no Laboratorio de Refrigeracdo e Aquecimento (GREA) e apresentado por Paulino et
al. (2017).
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Os ensaios relacionados com a variacdo da temperatura de entrada da agua
foram realizados por meio de um aquecedor elétrico comum e controlador on-off. E no
caso, de temperaturas abaixo da temperatura ambiente da agua, utilizaram-se

misturas de 4gua e gelo para alcancar a temperatura desejada.

O regime transiente ndo foi analisado em virtude da auséncia de um medidor
de vazao, sendo a Unica variavel medida manualmente, a qual exigiu muita atencao

do operador.

Com excecao dos testes realizados na sombra, em sua maioria, para todos os
testes realizados, o céu estava limpo, com auséncia de nuvens com uma leve brisa e
0 evaporador direcionado para o norte geografico com inclinagcdo de 30°, medido

incialmente em todos os experimentos por uma bussola.

Os dados dos ensaios realizados foram utilizados, posteriormente, para o

desenvolvimento do modelo da coeficiente da valvula de expanséo.

4.4 Procedimentos técnicos de operacao do sistema

Os principais procedimentos adotados para a realizacdo dos testes

experimentais sao descritos a diante.
1) Definir o tipo de experimento a ser realizado (variavel a ser analisada);

2) Encher o reservatorio de 4gua. Se necessario, dependendo do experimento
aguecer a agua do reservatorio na temperatura estipulada de entrada da

agua ou resfriar;

3) Se o ensaio for com radia¢éo solar, posicionar a bomba de calor de forma
gue o sol cubra toda a superficie do evaporador, posicionando-o sempre

para o norte geografico com um inclinacéao de 30°.

4) Ligar a bomba de agua e o sistema de controle a 127V, impondo a vazao

ou a temperatura de saida da agua desejada;

5) Aguardar até que o resfriador seja inundado com a agua;
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6) Ligar o compressor e a alimentagdo dos demais sensores a 127V, com

corrente alternada, a frequéncia de 60Hz;

7) Realizar uma inspecéo visual a fim de verificar vazamentos ou qualquer

outro defeito do protétipo;

8) Ligar o computador, conectar as placas de aquisicdo de dados e iniciar o

Labview;

9) Aguardar a estabilizacdo do sistema, que é cerca de 20 minutos para que
se possa realizar as primeiras medicbes e 0 regime estacionario seja

alcancado;

10) Medir e anotar os valores de pressdo de baixa (manémetro) e vazao

volumétrica da agua;

11) Variar as condi¢cdes de operacdo de acordo com 0 ensaio estabelecido, e

realizar os passos 9 e 10 novamente;

12) Apé6s a realizagdo dos testes, desligar o compressor e a bomba de agua

por meio do painel de controle e a bomba de agua por meio do controlador;
13) Desligar os sensores de alimentagéo;

14) Desligar os sistemas de aquisicao de dados, desconectando as placas de

aquisicao;
15) Desligar todas as tomadas elétricas;
16) Drenar a agua do resfriador de gas e esvaziar o reservatério de agua;

17) Remover o dispositivo do sol e guardar o equipamento dentro do

laboratorio.

4.5 Modelagem do inventario

De acordo com Kong et. al. (2017), Kong et. al. (2011) e Rice (1987), a carga

do refrigerante € critério de extrema importancia para o bom desempenho do sistema.
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O célculo para se determinar a massa total de fluido refrigerante em um ciclo, pode

ser dividido em duas categorias: regides monofasicas e regides bifasicas.

As regides monofésicas correspondem a area do superaquecimento do
evaporador, compressor, tubulacdes, conexdes, podendo ser expressas por:
4 N
My, = fpde = z pm,jv}' (Eg. 4.8)
0 j=1
Em que, M,,é a massa nas regifes monofasicas, p,, € a massa especifica da
regido monofasica em questéo, V o volume da secdo ocupado pelo refrigerante, e N

a quantidade de secdes do sistema.

Para a regido bifasica, que predominantemente existe no coletor solar, se

aplicara a (Eqg. 4.18) baseada na fragéo de vazio (y):

14 N
My = [ apy+ (L= @mar = ) (v + (= ap (Eq. 49)
0 =

Em que, p, e p; sdo as massas especificas do vapor saturado e liquido saturado

do refrigerante, respectivamente.

A fracdo de vazédo "a" pode ser calculada pela correlagcdo de Zivi dada pelo

modelo homogéneo multiplicado pelo coeficiente de deslizamento “y”:

a=[1+ (1 ; x) * (%) *y]71 (Eq. 4.10)
y = (%)1/3 (Eq. 4.11)

Sendo “x“ o titulo. Porém, de acordo com Rice (1987), Machado (1996), e
Humia (2017) a correlacdo de Hughmark é uma das correlacfes existente na literatura

gue oferece melhor precisdo, dada por:

a=[1+ (1 ;x) * (%) xy]™1 % K, (Eq. 4.12)

Em que o fator K;, = f(Z), dependente da viscosidade “u" , do didmetro interno

do tubo “d”, da velocidade massica “G”, da aceleragédo da gravidade “g”, da fracéo de

vazio do modelo homogéneo “a;”, expresso por:
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1
7 = [G *d('ul+a* (U — 1y ))_1 ]6 (Eq. 4.13)
{(g* )"+ [G * x(py * an(1 — ap )" }/8
O processo ¢€ iterativo, uma vez que a determinacédo da fracao de vazio possui
como parametro de entrada a propria fracdo de vazio obtida anteriormente. Como

valor inicial, pode ser usada a propria fracdo de vazio calculada pelo modelo

homogéneo. A Tab. 4.9 permite encontrar o valor do fator “K;,” em funcéo do Z,,.

Tabela 4.9 — Fatores de Hughmark.

Zy 1,3 15 2 3 4 5 6 8 10 15 20 40 70 130
K, 0185 0,225 0,325 0,49 0,605 0,675 0,72 0,767 0,78 0,808 0,83 0,88 0,93 0,98

Fonte: Adaptado de Rice, 1987

Para o evaporador solar, a quantidade de massa foi calculada comparando as
duas correlagdes de Hughmark e Zivi. J& a massa no resfriador de gas, como o ciclo
€ transcritico para o COz2, a regido pode ser considerada monofasica, uma vez que o
refrigerante é considerado como fluido denso e liquido resfriado dependendo da
regido. Assim, a carga para este dispositivo térmico foi calculada por meio da divisao
em volumes de controles em funcdo do comprimento do resfriador de gas e da

variacao das entalpias.

Considerou-se duas condic¢des diferentes para o calculo do inventario da DX-
SAHP: no sol, com elevada radiacéo solar, e na sombra, baixa radiacdo solar. Na Tab.
4.10, nota-se as medicdes realizadas dos comprimentos das tubulacbes e conexdes
do sistema.

Deve-se ressaltar que os diametros da tubulacdo de agua foram medidos na
entrada do resfriados de gas. O diametro interno do R-744 foi medido na entrada da
valvula de expansdo e o externo em diversos pontos da tubulacédo. Para medicao do
comprimento das tubulagdes isoladas utilizou-se um fio de cobre que foi encostado a
tubulacdo acompanhando todas as curvas do sistema. Depois, mediu-se o

comprimento deste fio.
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Foram realizadas cinco medi¢Oes para cada uma das grandezas apresentadas,
e as incertezas foram calculadas a partir dos valores obtidos em conjunto com a

incerteza do instrumento de medicao.

O célculo total da massa da DX-SAHP considerou todas as tubulacdes e
conexdes medidas, o volume do resfriador de gas, do evaporador (regido bifasica e
de superaguecimento), da camara de compressao, bem como do separador de 6leo
e acumulador de liquido. O teste de malha foi realizado, e o0 nUmero de volumes de
controle considerado foi 1000, apresentando um erro de 0,125% em relacdo ao
nimero de volumes de controle de 100. No APENDICE B, pode-se notar o

desenvolvimento do célculo da massa total do sistema pelo software Matlab.

Tabela 4.10 — Medi¢bes de didmetro e comprimento da DX-SAHP.

Descrigao Instrumento Medida (mm) Incerteza (xmm)
Didmetro externo dos dutos de R744  Paquimetro 6,34 0,16

Diametro interno dos dutos de R744 Paquimetro 4,66 0,12

Diametro externo da tubulacdo de Paquimetro 12,5 3,3

agua

Diametro interno da tubulacédo de agua Paquimetro 10,52 0,15
Comprimento da tubulacdo isolada Trena 180,00 1,2

entre a valvula de expansdo e o

evaporador (L_y ¢)

Comprimento da tubulacdo isolada Trena 2115,00 13,5
entre o evaporador e compressor

(L_e ¢) — incluindo a linha de insergéo

do fluido

Comprimento da tubulacdo isolada Trena 2630,00 18
entre o compressor e o resfriador de

gas (L c.r)

Comprimento da tubulacdo isolada Trena 2845,00 16
entre o resfriador de gas e a valvula de

expansao(L_; v)
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4.6 Modelagem das caracteristicas da vazao massica no

dispositivo de expanséo

O dispositivo de expansdo, ou seja, a valvula agulha, € um dos principais
componentes de uma DX-SAHP. A variacdo da radiacdo solar no decorrer do dia
resulta em alteragdes na temperatura de evaporagédo, e consequentemente no grau
de superaguecimento e no coeficiente de desempenho do sistema, os quais poderiam

ser controlados e ajustados por meio do dispositivo de expansao.

Apesar dos trabalhos recentes como Liu et al. (2018) e Liu et al. (2016),
proporem correlagbes que determinam as caracteristicas do escoamento do CO:
operando em um ciclo transcritico através de uma valvula de expanséao eletrbnica,
nenhum deles determinam correlacfes para determinacdo da vazdo massica quando

se tem bombas de calor operando com energia solar.

Segundo Li et al. (2013) e Choi, Lee e Kim (2011), para escoamento de fluidos
incompressiveis e monofasicos, a vazdo massica do fluido é derivada da equacéo de

Bernoulli, expressa por:

th, = Cq A2 % pi(P; — P,) (Eq. 4.14)

Em que C,; € o coeficiente de correcéo, A a area da secao transversal da valvula

de expanséo, p a densidade, e os coeficientes "i" e "0" se referem a entrada e saida

da valvula, respectivamente.

Porém, a Eq. 4.14 tem limita¢des, ndo podendo ser utilizado para representar
0s mecanismos de expansao do fluido, principalmente em processos de escoamento

bifasico, em que a fracdo de vapor tem um papel significativo.

O padréo de escoamento bifasico de um fluxo transcritico de CO: através de
uma valvula de expanséo depende de outras propriedades do fluido, principalmente
das pressdes. Por isso, segundo a norma americana para escoamento em valvulas
(AMERICAN NATIONAL STANDARD, 2002), o escoamento bifasico nesse dispositivo

pode ser classificado em:
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1) Sep,— P,<P,;,eP, < Py, ,0escoamento bifasico é por flasheamento -

“flashing flow”

2) Se P,— P, <P, € P,> Py, O escoamento bifasico é por cavitagdo -

“cavitation flow”

3) SeP,— P, > P,;, 0escoamento bifasico é bloqueado - “choked flow”
Em que, P,,; e Py, SA0 as pressoes critica e de saturacao, respectivamente.

Para o escoamento do tipo flasheamento ou de cavitacao, tanto as condi¢des
de entrada e saida da valvula afetam as condicfes da vazao massica do fluido. Ao
contrario, para o escoamento bloqueado a pressdo de entrada deve ser constante, e
a pressao de saida deve reduzir progressivamente, enquanto a vazdo massica

aumenta até um limite maximo.

Dessa forma, devido as condicdes de operacdo da DX-SAHP operando com
CO2em um ciclo transcritico, o0 escoamento ndo é caracterizado como bloqueado, ou
seja, as diferencas de pressfes sempre serdo menores que a pressao critica do ciclo,
e a pressao de saida é variavel em funcao da variacdo da temperatura de evaporacao.
Logo, para os escoamentos de flasheamento ou cavitagéo, a vazdo massica pode ser
determinada adicionando-se um fator de expansao “Y” na equacgéao anterior (HOU et
al., 2014; LI, 2013):

Sendo que:
y= 4% Eq. 4.16
= 3F X, g

Emaque, X = (P; — P,)/P; é, Xy € arazao diferencial de presséo e F € calculado

7z

pela Eq. 4.17, em que "c" é a razdo do calor especifico.

C
F =
13 Eq. 4.17
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Linearizou-se a area para cada abertura da valvula de expansao de acordo com
a area total do dispositivo (8,0384mm?) e o nimero total de voltas que séo 10. Dessa
forma, com um banco de dados de 150 experimentos diferenciados, isto €, com
diversas faixas de radiacéo solar e variagdes de abertura da valvula (de meia em meia
volta até cinco voltas de abertura), desenvolveu-se uma correlacdo para a
determinacdo do coeficiente de correcdo de correcédo (C;) da valvula de expansédo
agulha da DX-SAHP analisada, permitindo assim a estimativa da vazdo massica do
CO2. Apesar da valvula agulha utilizada nos testes possuir um total de dez voltas,
optou-se por operar com apenas cinco voltas, uma vez que ap0s essa abertura, o
sistema opera em um ciclo subcritico, reduzindo significativamente a eficiéncia da DX-

SAHP e operando majoritariamente na regido de superaquecimento.

Em funcdo dos parametros considerados de maior influéncia no escoamento
da vélvula de expansdo, como: pressdes de entrada e saida, geometria (area),
pressao critica, densidade e viscosidade do fluido, criou-se oito grupos adimensionais
baseados no teorema de 1 Buckingham (BUCKINGHAM, 1914), conforme observa-
se na Tab. 4.11.

Tabela 4.11 — Grupos I de Buckingham.

Grupos T Definicao Efeitos
I, A Area de passagem
Amax
I, Pi Mass especifica
pO
I, P —F Razo de pressio
Peri
I, P; Pressao de entrada
Pcri
I P Pressdo de saida
Pcri
I, K Viscosidade
nuO
I, P —F Diferenca de presséo de
Fo saida
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Mg P —F Diferenca de presséo de

entrada

O coeficiente e os exponentes da correlacéo proposta foram determinados por
meio de regressao linear multipla utilizando-se de métodos estatisticos para selecédo
e do software R versédo 3.5.1. Os resultados obtidos estdo descritos posteriormente

no capitulo de resultados.

4.7 Avaliacao das incertezas de medicao

Todos 0s ensaios estdo suscetiveis aos erros de medicdo das diversas
variaveis do processo. Segundo, Figliola e Beasley (2007), o erro pode ser definido
simplesmente pela diferenca entre o valor atribuido pela medicéo e o valor verdadeiro
da variavel, o qual ndo se conhece. Por isso, torna-se de extrema importancia
conhecer as incertezas de medicdo de forma a atribuir qualidade aos resultados
obtidos em qualquer teste. A andlise de incerteza fornece uma abordagem metddica

para estimar a exatidao dos resultados.

Maia (2005) afirma que o erro de medicdo € composto por trés parcelas

basicas, conforme a Eq. 18:

€=esteat gy (Eq. 4.18)
Em que e, es, e, egrepresentam respectivamente, o erro de medi¢céo, o erro

sistematico, o erro aleatério e o erro grosseiro.

O erro sistematico (es) € 0 erro que esta presente nas medicdes sob condicbes
fixas de operacgdes, ou seja, condi¢des idénticas. Pode ser ocasionado por diversos
fatores, como: problema de ajuste ou desgaste do sistema de medi¢cdo, parametros
construtivos, desvios do proprio principio de medicdo empregado, e até por condicdes
externas, como os fatores ambientais. Geralmente, ndo podem ser eliminados, porém
podem ser reduzidos. Por meio das leis matematicas e/ou fisicas pode-se determinar
a amplitude do erro, a qual é conhecida como incerteza sistematica, e assim corrigir a
variavel medida (FIGLIOLA E BEASLEY, 2007; MAIA, 2005).
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Os erros aleatérios (ea), conforme o nome sugere, variam aleatoriamente para
medicdes que sejam realizadas nas mesmas condi¢cdes. As variacdes ocorrem de
forma imprevisivel, independentemente dos observadores, dos instrumentos e dos
métodos empregados. Conhecido também como erro de impreciséo, o erro aleatorio
€ afetado pela repetibilidade e resolu¢cdo dos componentes de medi¢cdo. De acordo
com Maia (2005) e Figliola e Beasley (2007), fatores como o atrito, existéncia de
folgas, flutuacbes na tenséo elétrica, instabilidade internas, condicGes espaciais e
temporais contribuem significativamente para a existéncia desse tipo de erro. Esses
erros devem ser identificados e quantificados por meio de medi¢cdes repetidas e uma
analise estatistica criteriosa dos resultados. Quanto maior o niumero de medi¢des
realizadas, mais segura € a estimativa e menor € a margem do erro sistematico da

variavel medida.

O erro grosseiro (eg) €, geralmente, decorrente do mau uso ou funcionamento
do sistema de medicdo. Pode ocorrer em funcdo de uma leitura errbnea do operador,
uma operacdo indevida, ou até um dano no sistema de medicdo. Seu valor é
totalmente imprevisivel, porém de facil deteccdo. Esse erro é aplicado em casos
esporadicos, em que muitas vezes o operador esta desatento, ou ndo tem nenhuma
experiéncia para a realizacdo da medicao (MAIA, 2005). Para o presente trabalho,
este erro sera descartado, uma vez que 0s instrumentos serdo empregados de forma

adequada com consciéncia da variavel medida.

Figliola e Beasley (2007) afirmam que a distincdo entre os erros sistematicos e
aleatérios em um sistema de medicdo € uma tarefa muito dificil, sendo o importante
analisar as fontes potenciais de erros, sem necessariamente classifica-los. Os erros

devem ser tratados como fontes de incertezas em geral.

Deste modo, uma das maneiras de se quantificar as incertezas do sistema de
medicao é por meio dos certificados de calibracdo, especificagbes dos instrumentos e
manuais técnicos. Normalmente, cada fabricante ja fornece a incerteza do
equipamento ou instrumento empregado em questdo, a qual pode ser considerada
bastante confiavel, ja que os fornecedores séo fiscalizados constantemente por

0rgaos nacionais competentes, possuindo um 6timo processo de calibracéo.
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Para este trabalho, as incertezas diretas foram definidas conforme nota-se a
Tab. 4.12, e a propagacdo das incertezas das diversas outras variaveis no resultado
calculado foi desenvolvida por meio de uma rotina implementada por meio do software
Matlab.

Tabela 4.12 — Incerteza de medicéo dos instrumentos empregados na DX-SAHP.

Instrumento de medicéo Incerteza
Termopar 1,0°C
Sensor de pressao Zurich 0,5 bar
Sensor de pressao FuelTech 0,5 bar
Sensor de radiacdo 5% (W/m?)
Sensor de poténcia 5% (W)
Proveta 2ml
Crondmetro ls

O desenvolvimento da rotina foi realizado utilizando a abordagem de Figliola e
Beasley (2007), e Taylor e Kuyatt (1994), em que no caso de uma variavel Y nao ser
medida diretamente, a sua incerteza sera determinada de acordo com as outras N

variaveis independentes por meio de uma relacao funcional:

Y =1 (X1, Xz, ...... Xn) (Eq. 4.19)
Assim, considerando a nao correlacao e aleatoriedade entre as incertezas das
variaveis, por meio do método descrito em BIMP (2008) as incertezas dos parametros

de coeficientes de desempenho e vazdes massicas de refrigerante foram calculadas:

N
dy
W2 = iz (a_xiu"i) (Eq. 4.20)

Em que u, € a incerteza do parametro em funcéo da i-ésima incerteza u,, da i-

ésima variavel X;, e a—;’_ é a derivada parcial da i-ésima variavel. Dessa forma, é
l

possivel calcular a contribuicdo percentual da incerteza total do parametro analisado
e verificar qual variavel tem maior ou menor influéncia na incerteza propagada deste

parametro.
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4.8 Consideracdes finais

Neste capitulo estdo descritos os materiais e métodos utilizados nos ensaios
experimentais da DX-SAHP. As caracteristicas de todos os dispositivos instalados,
bem como dos sensores de medi¢cédo foram abordados. Além disso, determinou-se a
metodologia para o desenvolvimento do calculo da massa do equipamento e do
desenvolvimento da correlagao do coeficiente de correcdo da valvula de expanséo, e

da analise de incertezas das medicdes.
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5 Resultados e Discussao

5.1 Consideracg®es iniciais

Nesta secdo, sdo apresentados os resultados dos ensaios experimentais
obtidos com a DX-SAHP apo0s sua instrumentacdo e montagem. Inicialmente,
apresenta-se a analise dos parametros que mais influenciam o desempenho do
sistema: vazdo massica de agua, variacbes das condicbes ambientais, temperatura
de entrada da agua, e a abertura do dispositivo de expansdo. Em seguida, observa-
se os resultados obtidos para o inventario da DX-SAHP e a correlacdo do coeficiente

de correcéo proposta para a valvula de expansdo desse equipamento.

5.1.1 Influéncia da variacdo da vazdo massica de agua

Os testes realizados para analisar a influéncia da variagdo da vazao méssica
de agua foram realizadas com temperatura de entrada da agua e do ambiente
praticamente constante, cerca de 25°C e 26°C, respectivamente. O fluxo de radiacéo
solar obteve um desvio de 11%, com média de 783 W/m?. A abertura da valvula de
foi mantida constante, variando-se apenas a tensédo de alimentacdo da bomba de
agua por meio do controlador PWM. Os dados das variaveis coletadas estédo
apresentados no APENDICE C.1, ressaltando que todas pressdes apresentadas

neste sAo manométricas.

A Figura 5.1, apresenta a variacdo da vazdo massica de agua em funcao da
temperatura de saida da agua e do COP do ciclo do sistema com uma incerteza média
+0,46. Observa-se que com o aumento de vazao massica de agua no sistema a
temperatura de saida da agua diminui e o COP do ciclo aumenta. Fato é justificado
pela maior vazdo de agua do resfriador de gas que permite uma maior capacidade de
troca de calor com o CO2. Essa tendéncia também foi observada em trabalhos
similares na literatura que empregaram o R134a, como Kuang et al.(2003) e Chow et
al. (2010). A maior vazao de agua obtida no experimento foi de 78,12 kg/h para um
COP de ciclo de 5,34+0,56.
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Figura 5.1 — Variacao da temperatura de saida da 4gua e do COPcicic em fungéo da vazéo

massica de agua

Na Figura 5.2 nota-se que as pressdes do sistema, principalmente a presséo
de alta, reduzem com aumento da vazdo massica de agua. Como a vazao de agua
aumenta no resfriador de gas, e consequentemente a temperatura de saida da agua
diminui, a pressdo nesse dispositivo também reduz, bem como a temperatura de

saida, conforme observa-se na Figura 5.3.
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Figura 5.2 - Variagdo das pressfes do sistema em fungdo da vazao méssica de agua
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Figura 5.3 - Variacdo da temperatura de saida do resfriador de gas do CO;em funcao da

vazao massica da agua

Conforme observa-se no experimento e também é discutido por Wang et. al.
(2013) em sistemas que operam com CO2 em ciclo transcritico, a presséo de alta e a
temperatura de saida do resfriador sdo parametros que apresentam significativa
influéncia no desempenho do sistema. As propriedades termofisicas do CO2 acima do
ponto critico, incluindo o calor especifico, tendem a diminuir com o aumento da
presséo e da temperatura, contribuindo assim para o coeficiente de troca de calor ser
menor. Logo, quanto menor a vazao massica de agua, maior € a temperatura de saida
da agua, a pressdo e temperatura de saida no resfriador de gas, o que ocasiona

consequentemente, em um menor COP do ciclo.

A temperatura de evaporacdo do sistema tem uma pequena redugdao com o
aumento da vazao massica de agua conforme mostra a Figura 5.4. Como a area do
coletor solar e coeficiente global de transferéncia de calor sao praticamente constante,
para um aumento da taxa de transferéncia de calor, a variagdo da temperatura nesse
trocador de calor necessita ser maior, justificando a tendéncia de reducdo da

temperatura de evaporacao.
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Figura 5.4 - Variagdo da temperatura evaporagdo em funcdo da vazdo massica da agua

Além disso, como esperado, como as taxas de transferéncia de calor em ambos
trocadores de calor aumentaram com o aumento da vazdo massica de agua como
observa-se na Figura 5.5.
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Figura 5.5 - Variacao das taxas de transferéncia de calor em funcao da vazao massica de

agua
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5.1.2 Influéncia da abertura da valvula de expanséao

Os testes realizados para analisar a influéncia da abertura da valvula de
expanséo foram inicialmente realizados no sol em dias diferentes com a radiag&o solar
variando de 611 W/m? até 864 W/m?. As temperaturas de entrada da Agua assim como
do meio ambiente foram de aproximadamente 25°C, e a temperatura de saida da agua

foi mantida por meio do controlador PID em 60°C em praticamente todos os testes.

As nomenclaturas 1,0, 1,5, 2,0 e assim por diante representam o numero de
voltas de abertura da vélvula de expansdo. Logo, 1,0 significa que a vélvula estava
uma volta aberta, 1,5, uma volta e meia aberta, 2,0 duas voltas, etc. Os dados das

variaveis coletadas estéo apresentados no APENDICE C.2.

Conforme, observa-se na Figura 5.6, a abertura da valvula tem uma influéncia
significativa nas pressdes do sistema. A medida que a vélvula de expansao se abre a
pressao de alta diminui e a pressao de baixa aumenta, e consequentemente a razao
de compressao reduz. Um comportamento similar a este também foi evidenciado no
trabalho de Wang et al. (2013) e Paulino (2019). Com a abertura da vélvula de
expansao a area aumenta, fazendo que a massa no resfriador de gas tenda a reduzir
e a massa no evaporador aumentar. Dessa forma, uma vez que o volume n&o se
altera, a densidade do CO:2 do evaporador aumenta, acarretando também o aumento
da pressao de baixa. Ja no resfriador a massa especifica diminui, reduzindo assim a

pressado de alta do sistema.
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Figura 5.6 — Influéncia da abertura da valvula de expanséo nas pressdes do sistema.

Na Figura 5.7 pode-se notar esse efeito das pressoes de alta e baixa do sistema
desde do inicio da operacdo da maquina, em que as pressdes estdo igualadas em
cerca de 53 bar, e depois vao se alterando de acordo com a abertura ou fechamento
da valvula de expanséo. Cabe ressaltar que os efeitos sdo similares aos observados

na Figura 5.6.
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Figura 5.7 — Variacdo das pressdes em funcéo do tempo com a abertura e fechamento da

valvula.

A Figura 5.8 apresenta a variagcdo das temperaturas em funcdo da abertura da

valvula de expansdo da DX-SAHP. Como a pressao de baixa aumenta, a temperatura

de evaporacdo (T4) tende a aumentar, mesmo que a radiacdo seja praticamente

constante nesses experimentos com média de 715 W/m? com desvio maximo de 4,2%.

Dessa forma, com o aumento de T4, e uma reducdo da razdo de compressao, a

temperatura de entrada do compressor (T1) diminui, e a temperatura de saida (T2)

tem um

leve aumento. Como a regido transcritica apresenta propriedades

independentes, a temperatura de saida do resfriador de gas (T3) aumenta de

aproximadamente de 25 a 33°C com a reducdo da pressado, o que esta diretamente

relacionado com o0 aumento da vazao massica de CO:2 no ciclo.
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Figura 5.8 - Influéncia da abertura da véalvula de expanséo nas temperaturas do sistema

O grau de superaguecimento do sistema, tende a diminuir com a abertura da

valvula, uma vez que a vazdo massica de CO2 aumenta, como mostra a Figura 5.9.
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Figura 5.9 — Influéncia da abertura da valvula de expansao no grau de superaguecimento

Como esperado e evidenciado na Eg. 4.13 mencionada, observa-se na Figura

5.10 que com a abertura da valvula de expansédo, ou seja, com uma maior area de

passagem, a vazdo massica de CO2 aumenta. Logo, a incerteza associada a esse

parametro também aumenta, passando de 0,22 kg/h para 1,0 volta de abertura a
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+3,49 kg/h para 4 voltas. LIU et al. (2016) e LIU et al. (2018) relatam um
comportamento similar para uma bomba de calor a CO2, porém que opera sem a

presenca de radiacao solar.

w
o

w
o
T

N
o1
T

N
o
T

[EN
(63}
T

—8—\/azdo massica

[EN
o
T

—— Incertezas da medicao

- M

1 1,5 2 2,5 3 35 4
Abertura da valvula de expansao (-)

Vazdo maéssica do CO2 (kg/h)

o

Figura 5.10 — Influéncia da abertura da vélvula de expansdo na vazao massica de CO; e nas

incertezas desse parametro.

Na Figura 5.11, nota-se que a poténcia real consumida pelo sistema é
praticamente constante. Como apresentado na Eg. 5.1 a poténcia real consumida pelo
compressor, considerando todas as eficiéncias, com a abertura da valvula de
expansdo aumenta-se a vazao massica de CO2 no sistema, e consequentemente a
poténcia consumida aumentaria. Porém, com a reducdo da razao de compresséo, a
eficiéncia global é afetada, reduzindo-se e justificando os valores de poténcia
encontrados. Esse comportamento também é observado por Kong et al. (2018) em
uma DX-SAHP com R-134a.
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Figura 5.11 - Influéncia da abertura da valvula de expanséo na poténcia do sistema.

. m,(hy, — hy)
Weoreat = —_ Eqg. (5.1)
77global
Em que, W.,,e € poténcia real consumida pelo compressor contabiliza as

perdas e 14,0 € a eficiéncia global desse dispositivo.

Na Figura 5.12 observa-se que a variacao de entalpia especifica no compressor
sofre pequenas oscilacfes ao longo da abertura da valvula de expanséao, sendo quase
constante. Ja a diferenca de entalpias para o evaporador e resfriador de gas reduzem
a medida que a valvula é aberta, o que € justificado pelo aumento da presséo de baixa
e reducédo da pressao de alta, bem como pelo comportamento das temperaturas

analisado anteriormente.
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Figura 5.12 - Influéncia da abertura da valvula de expanséo na diferenca de entalpia dos

trocadores de calor e compressor.

Ja as taxas de transferéncia de calor nos trocadores de calor dependem do

produto vazdo massica do fluido versus a diferenca entalpica. Como as diferencas de

entalpia diminuem e a vazao massica de CO2 aumenta, nota-se na Figura 5.13 que

existe um valor 6timo para a taxa de transferéncia de calor que ocorre entre

aproximadamente entre as 1,5 e 2,0 voltas de abertura, como valores de 1593,16 W
e 1631,09 W para o resfriador de gas e 1288,87 W e 1279,02 W para o evaporador,

respectivamente.
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Figura 5.13 - Influéncia da abertura da valvula de expansao nas taxas de transferéncia de

calor.

Logo, observa-se na Figura 5,14 que o COPgobal também apresenta valores
maximos no sistema para as aberturas de valvula 2,0 e 2,5, com valores iguais a
2,58+0,05 e 2,58+0,06, respectivamente. No trabalho de HOU et al. (2014) que opera
com uma bomba de calor a CO2 em um ciclo transcritico porém sem energia solar, 0s
autores também obtiveram um resultado semelhante, ou seja, verificaram uma
abertura de véalvula de expansdo que leva um desempenho maximo do ciclo. J& o
COPuicio, que representa o trabalho de compresséo do fluido, degrada-se a medida
gue a valvula de expansdao é aberta. Conforme analisado, apesar da vazdo massica
do fluido aumentar a diferenca de entalpias no resfriador de gas diminui enquanto a
do compressor permanece praticamente constante, ocasionando assim uma reducéo
do COPciclo.
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Figura 5.14 - Influéncia da abertura da valvula de expansédo no COPgioba € N0 COPicio

Tabela 5.1 — Incertezas do COP em func¢éo da influéncia da valvula de expanséo

Abertura da valvula COPygiobal COPcicio

1,0 2,20+0,04 7,10+0,21
15 2,55+0,04 5,24+0,12
2,0 2,58+0,05 4,63+0,11
2,5 2,58+0,06 4,40+0,11
3,0 2,5340,10 4,27+0,16
3,5 2,45+0,29 3,71+0,35
4,0 2,11+0,39 3,63+0,51

Independentemente da radiacdo solar, ou seja, com radiagdes solares menores
ou maiores, conforme mostra a Figura 5.15, ou até em condi¢cBes de variagdo da
temperatura de saida da 4gua em 55°C, 60°C e 65°C, como apresenta a Figura 5.16,
observa-se que 0 COPgiobal maximo obtido para todos os casos é dado com a abertura

de aproximadamente 2 voltas da valvula de expanséo.

116



Resultados e Discusséao

3
—~ 25
s+
Qo
i=)
(=)
[a
)
@]
2 —A— 48 W/m?
——715 W/m?
—— 797 W/m?
1’5 1 1 1 1 1
1 15 2 2,5 3 3,5

Abertura da valvula de expansao (-)

Figura 5.15 - Influéncia da abertura da valvula de expanséo no COPya para diferentes

radiacoes.

Tabela 5.2 — Incertezas do COPyba para diferentes radiagdes solares.

Abertura da valvula  48,28W/m? 714,66W/m? 796,86W/m?
1,0 2,18+0,04 2,20£0,04 2,29+0,04
15 2,21+0,04 2,55+0,04 2,77+0,04
2,0 2,12+0,05 2,58+0,05 2,91+0,05
2,5 2,03+0,07 2,58+0,06 2,82+0,06
3,0 1,95+0,11 2,53+0,10 2,82+0,10
3,5 1,85+0,26 2,45%0,29 2,74+0,31
4,0 1,72+0,31 2,11+0,39 2,58+0,38
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Figura 5.16 — Influéncia da abertura da valvula de expanséo no COPgwa do sistema para

diferentes temperaturas de saida da agua.

Tabela 5.3 - Incertezas do COPgiha para diferentes temperatura de saida da agua.

Abertura da valvula  55°C 60°C 65°C

1,0 2,42+0,05 2,20+0,04 2,18+0,04
2,0 2,79+0,05 2,58+0,05 2,32+0,06
3,0 2,71+0,14 2,53+0,10 2,21+0,07

Essa analise demonstra que sistemas pequenos como esse que operam com
CO:2 em ciclo transcritico e energia solar, poderiam operar com apenas um dispositivo
estético de expansao, como um simples tubo capilar sem comprometer o desempenho
do sistema. Com isso, o custo do equipamento poderia ser reduzido, tornando-o mais
viavel economicamente para aquecimento de agua residencial, uma vez que o preco
meédio de um tubo capilar é cerca de R$15,00 reais e uma valvula eletrénica de
R$2000,00 (DANFOSS, 2019).

Todas as tendéncias observadas com a variacdo de abertura da valvula de
expansdo para condicdes de elevada radiacdo solar, também sao notadas para
condi¢bes de baixa radiaces solares (APENDICE C.2). Porém, conforme é de se
esperar os valores de COPglobal para essas condicdes sdo menores, uma vez que a

taxas de transferéncia de calor também sdo menores, bem como as temperaturas de
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evaporacao. Por exemplo, variando a vélvula de 1 a 4 voltas, para o fluxo de radiacdo
médio de 48 W/m?, o COPgiobal médio é de 2,01+0,12 para temperatura média de

evaporagéo de 4,02°C. Ja para um fluxo de 797 W/m? o COPgiobas médio é 2,71+0,14

e temperatura de evaporacdo média de 10,33°C.

E importante salientar que a repetibilidade exata desses experimentos é uma
andlise dificil para o equipamento em questédo estudado, um vez que pelas condi¢des
de laboratorio adquiridas ndo é possivel controlar alguns parametros como radiacdo
solar, temperatura do meio ambiente e umidade relativa. Porém, pode-se observar na
Figura 5.17, que mesmo para dias diferentes: Teste 1 (26/04/2018), Teste 2
(02/05/2018), Teste 3 (16/05/2018) e Teste 4 (26/06/2018), as propriedades do ciclo
sdo semelhantes. Para esses experimentos a média do COPgjobal foi 2,75+£0,05 com
desvio maximo de 6,18%, sendo valores consideravelmente razoaveis, ja que se
existem oscilacbes do fluxo de radiacdo solar, temperatura ambiente e umidade
relativa, e também temperatura de entrada da &agua, parametro o qual néo foi

controlado nesses testes.
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Figura 5.17 — Experimentos para duas voltas de abertura da valvula de expansédo em dias

diferentes.
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5.1.3 Influéncia das condicbes ambientais

Para avaliar as condicdes ambientais, considerou-se 0os parametros como a
radiacdo solar, temperatura ambiente e umidade relativa do ar. O vento foi um
parametro desconsiderado uma vez, como relatado em diversos trabalhos como Kong
et al. (2011) e Duarte (2018) sua influéncia no desempenho do sistema é
insignificante, principalmente na presenca de brisa leve como nos ensaios realizados.
Os teste foram realizados mantendo a temperatura de saida da agua igual a 60°C e

os dados coletados est&o apresentados no APENDICE C.3.

Avaliou-se o desempenho da DX-SAHP operando durante um dia. A valvula foi
mantida fixa com duas voltas de abertura. As Figuras 5.18 e 5.19 apresentam o
comportamento do sistema em relacdo ao COPgiobai € as pressdes do sistema,

respectivamente.
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Figura 5.18 — Influéncia da radiacdo solar durante um dia de operacdo no COP global
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Figura 5.19 — Influéncia da radiacdo solar durante um dia de operacédo nas pressdes do

sistema.

Conforme esperado, observa-se que a variacdo da radiacdo solar altera o
COPgiobal do sistema. Quanto maior o fluxo de radiacdo solar maior € o COPgoba da
DX-SAHP, em funcé&o do aumento de energia recebida no evaporador solar. Para o
maior fluxo de radiacéo alcancado nesse teste de 876, 86W/m? obteve-se um COPgiobal
de 2,62+0,050, e para o menor fluxo de 30,17 W/m?, o COPgiobal foi de 1,86+0,049,
uma reducdo cerca de 30% no desempenho da DX-SAHP. Kong et al. (2018)
alcancarem valores similares para as mesmas condicdes para uma DX-SAHP
operando com R-134a. O COPgiobal foi em média de 3,0 para a radiagdo solar média
de 730W/m?, temperatura ambiente de 30,8°C, e aquecimento da agua de 25,3°C a
60°C. J4 em relacdes as pressdes nota-se que a pressao de alta praticamente nao
sofre alteracdo com a variagao da radiacdo solar, variando de 80,15 bar a 81,54 bar,
com meédia de 81,06 bar e desvio maximo de 1,12% ao longo do dia. Como as
temperaturas de entrada e saida da agua alteram-se muito pouco, mantendo-se em

aproximadamente em 25,0°C e 60°C, respectivamente, e a abertura do dispositivo de
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expansdo é mantida fixa, € esperado que a pressao no resfriador de gas permaneca
guase constante. Ao contrario, nota-se que a pressao de baixa, ou seja, a pressao no

evaporador aumenta com o aumento da radiacéo solar.

As Figuras 5.20 e 5.21 apresentam a influéncia da radiacdo solar nas
temperaturas da bomba de calor. As temperaturas de entrada do evaporador e
entrada do compressor possuem um comportamento similar com a pressao de baixa,

aumentando quando a radiagcdo aumenta, e diminuindo quando essa diminui.
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Figura 5.20 - Influéncia da radiac&o solar nas temperaturas de entrada do evaporador e

compressor.

A influéncia da radiacdo solar na temperatura de entrada do resfriador de gés
€ mostrado na Figura 5.21. Observa-se que apesar, dos parametros da agua nao
variarem muito, a temperatura de saida do compressor tende a diminuir com a reducéo
da radiacdo solar. Como a poténcia requerida pelo compressor € praticamente
constante, média 611,73 W com desvio maximo de 4,66%, a medida que a
temperatura de entrada do compressor (T1) diminui em fungdo da redugcdo da

radiacdo solar, a temperatura de saida do compressor também diminui.

122



Resultados e Discusséao

120 1000
CLO0 OO o 1 900
0O00Cg o
100 Y ganl H Kng an o 1 800
— ... - <><><> .
&o/ a0 L .- m 1 700 E
o 1600 =
:j N
2 60 1 900 &
© O
g_ {1 400 ©
40 2
2 1300 &
OT2 i
20 | 200
m Radiacdo i 1 100
O 1 1 1 1 |... O
09:00 10:12 11:24 12:36 13:48 15:00 16:12
Tempo (s)

Figura 5.21 - Influéncia da radiacao solar na temperatura de saida do compressor.

Em contrapartida, observa-se na Figura 5.22 que a temperatura de saida do
resfriador de gas (T3) nao é influenciada pela radiacao solar. Por outro lado, nota-se
gue a variagdo dessa temperatura estéa correlacionada com a variagdo da temperatura

de entrada da agua, e em menor grau com a temperatura do meio ambiente.
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Figura 5.22 - Influéncia da radiacdo solar na temperatura de saida do resfriador de gas,

temperatura ambiente e temperatura de entrada da agua.
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O comportamento mencionado de T3 pode ser observado em outro
experimento de analise de radiac&o solar (APENDICE C.3 - data 13/09/2018), em que
a temperatura de entrada da agua foi praticamente constante durante todo
experimento com média de 25,98°C e desvio maximo de 0,38%, e consequentemente
a temperatura de saida do resfriador de gas também quase néo variou, com média de
30,78°C e desvio maximo 0,45%, mesmo ocorrendo variagdes da radiagdo solar de
779 W/m? a 820 W/m?, e pequenas alteracées na temperatura do meio ambiente de
24,54°C a 26,86°C.

Ja andlise da temperatura ambiente esta diretamente relacionada com a
radiacdo solar e com as estacdes do ano, ndo sendo possivel desvincular um
parametro do outro. Mas, em geral, existe uma tendéncia da temperatura do meio

ambiente aumentar quando a radiacdo solar aumenta.

A Figura 5.23 apresenta a variacdo das vazdes massicas de CO: e da agua em
funcdo da radiacdo solar. A vazdo massica de fluido em uma DX-SAHP tende a
aumentar com o aumento da radiacao solar. O aumento de energia no sistema em
funcdo do aumento da radiacdo solar, requer uma vazdo massica maior de
refrigerante, uma vez que a massa especifica aumenta, bem como a eficiéncia
volumétrica (ja que se tem uma redugcdo da razdo de compressao), acarretando
consequentemente, na elevagéo do COPgobal do Sistema. Essa tendéncia também é
analisada por KONG et al. (2018) em uma DX-SAHP operando com R-134a. Ja a
vazao massica de agua além de estar relacionada com a radiacéo solar e com a vazéo
massica de CO:2 no sistema, depende também da temperatura de entrada de agua
gue varia um pouco nesse experimento, conforme observado na Figura 5.22. Uma vez
gue a temperatura de saida da agua € mantida constante a 60°C, e por meio do
balanco de energia no resfriador de gas apresentado pela Eq. 5.2, pode-se dizer que

a vazado massica de agua tende a aumentar com o aumento da radiagéo solar.
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Figura 5.23 - Influéncia da radiacdo solar nas vazfes massicas de CO; e da agua.

Mg ¢, (Ts — Te) = niy. (hy — h3) Eg. (5.2)

Na Figura 5.24 observa-se a variacédo da eficiéncia do coletor solar para dois
dias diferentes de operacao da DX-SAHP. Diversos autores na literatura, como KONG
et al. (2011), KONG et al. (2007) e Li et al. (2007) relatam uma eficiéncia do coletor
solar maior que 1 em DX-SAHPs, principalmente em fungédo do aporte de energia
relacionada ao meio ambiente e a condensacdo do vapor d’agua que pode ocorrer
nesses tipos de equipamentos. Conforme relatado pelos autores e constatado pelos
dados experimentais obtidos, quanto maior a radiacdo solar menor € eficiéncia do
coletor solar, apesar de maior ser o COPgobal do sistema, em consequéncia do
aumento da temperatura de evaporagdo. Com o0 aumento da radiacdo solar, a
temperatura da placa do coletor tende a aumentar, tornando-se maior que a
temperatura do meio ambiente. Dessa forma, com o diferencial de temperatura, o

coletor solar tende a ceder calor para 0 meio ambiente, reduzindo assim sua eficiéncia.
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Porém quando a radiacdo solar diminui, a temperatura do meio ambiente tende a ser
maior do que a temperatura da placa do coletor solar, de forma que a vizinhanca
transfere calor para o coletor, justificando o aumento da eficiéncia do coletor, a qual
pode ultrapassar o valor de 100%.
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Nota: Médias das incertezas - COPgobai1 : £0,050; COPgjoparz : £0,053.
Figura 5.24 - Influéncia da radiacéo solar na eficiéncia do coletor solar

Outro fator muito importante na analise das condicdes ambientais € umidade
relativa. Ao comparar na Figura 5.25 os dois experimentos realizados em dias
diferentes, 1 (05/09/2018) e 2 (13/09/2018), observa-se que apesar da radiagéo solar
ser um pouco maior em 1, a umidade relativa média do experimento 2 € maior, com
média 55,8% para 31,57% no experimento 1. Logo, o aporte de energia por
condensacao do evaporador solar € maior no experimento 2, justificando também o

aumento do COPgiobal do sistema, 0 qual foi cerca de 6% maior.
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Figura 5.25 - Influéncia da umidade relativa no COPyiobal.

As Figuras 5.26 e 5.27 apresentam termogramas do comportamento do
evaporador solar para condi¢des de elevado e baixo fluxo de radiacdo solar, média de
708,02W/m? e 46,65W/m?, respectivamente. Para a condicdo de radiacdes solares
elevadas a temperatura do coletor solar variou de 8,4 a 52,8°C, ja para baixas de 2,4
a 33,1°C. Além disso, conforme esperado, observa-se uma “regiao mais fria” maior
para condicdo de baixa incidéncia de energia solar comparado com o de alta
incidéncia. Esse comportamento indica que para elevada radiacdo solar a evaporacao
do fluido ocorre no inicio no evaporador solar, podendo atingir temperaturas maiores
e consequentemente aumentar o grau de superaquecimento do sistema. Ja para a
condicdo de baixa radiacdo solar a evaporacdo do CO2, ocorre em uma area maior,

reduzindo o grau de superaquecimento da DX-SAHP.
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Figura 5.26- Termograma para elevada radiagéo solar.

Nota: Radiacdo solar média 708 W/m? (Data 24/01/2019)
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Figura 5.27 — Termograma com baixa radiacao solar.

Nota: Radiacdo solar média de 47 W/m? (Data: 10/10/2018)

A Figura 5.28 apresenta o grafico pressdo versus entalpia entre um
experimento de elevada radiacéo solar, fluxo médio de 767 W/m?, e baixa radiacéo,
fluxo de 79 W/m?, com a valvula fixa em duas voltas de abertura. Em suma, pode-se
observar todas as tendéncias discutidas anteriormente. A pressao de alta (82 bar)
permanece praticamente constante para ambos experimentos, uma vez que a

temperatura de entrada e saida da agua sdo constantes a 25°C e 60°C,
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respectivamente. A poténcia consumida € praticamente a mesma, 658,98W
(experimento 1) e 659,92W (experimento 2). Porém, com a maior incidéncia de
radiacdo solar, a temperatura de evaporacdo aumenta, bem como a pressao de baixa
do sistema, passando de 9,16°C a 13,08°C e de 43,14 bar para 47,60 bar,
respectivamente. Assim, a temperatura de entrada e saida do compressor para um
fluxo de radiacdo solar menor, também sdo menores comparando com um fluxo de
radiacdo solar maior: variando de 20,64 a 33,85°C e 81,70 a 89,23°C. Além disso, a
taxa de transferéncia de calor recebida pelo evaporador também aumenta de
1026,81W para 1349,08W, e consequentemente a vazdo massica de CO:2 e agua,
25,74 kgls a 29,63 kg/s e 33,30 kg/s a 42,22 kg/s, respectivamente. E assim, o COP
tanto do ciclo como o global também aumenta: 4,23+0,17 a 4,89+0,17 e 2,03+0,07 e
2,57+0,07.

10

Plbar]

= B = 766,65WiT | |
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Figura 5.28 — Comparacao do ciclo no diagrama Pxh a alta e baixa radiacéo solar.

5.1.4 Influéncia da variacdo da temperatura de entrada de agua

Os testes realizados para a analisar a influéncia da variacdo da temperatura de
entrada da agua foram realizados com temperatura ambiente média de 30,44°C e
desvio maximo de £5,25% com fluxo de radiacdo solar praticamente constante, média

de 851,33 W/m? e desvio maximo de *£3,16%. A temperatura de saida da agua foi
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controlada por meio de um controle PID em torno de 60°C em todos os testes desta
secao. Em adicao, inicialmente os testes foram realizados com abertura da valvula de
expansao fixa em duas voltas. Os testes de aquecimento da agua foram realizados
por meio de uma resisténcia comum e por meio de um controlador on-off, e os de
resfriamento por meio de uma solugcdo com agua e gelo. Os dados coletados estédo
apresentados no APENDICE C.4.

A Figura 5.29 apresenta a variagdo do COPgiobai € do COPciclo em fungao da
temperatura de entrada da agua. A medida que a temperatura de entrada da agua
aumenta, tanto 0 COPgiobai cOmo 0 COPcicio Se degradam, uma vez que o delta de
temperatura diminui, reduzindo a capacidade de aquecimento, e consequentemente

0 desempenho do sistema.

8,5
. —— COP global
’ —a—COP ciclo
6,5
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S
O 45
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25 N\‘\.\‘
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10 15 20 25 30 35 40

Temperatura de entrada da agua (°C)

Figura 5.29 - Influéncia da temperatura de entrada da agua no COP global e do ciclo

Logo, como mostra a Figura 5.30, com a reducéo da variacdo da temperatura
de entrada da agua a vazdo massica de agua aumenta, tendéncia a qual observada
também no estudo de Jiang et al. (2012) em um ciclo transcritico de CO2 para uma
bomba de calor agua-agua. J4 a vazdo massica de CO2, permanece praticamente
constante, variando de 22,68+0,35 kg/h a 24,48+0,40 kg/h. Como a radiacéo solar foi
praticamente constante em todo experimento e a valvula de expansdo permaneceu

fixa, a vazdo massica do sistema néo teve alteracdes significativas.
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Figura 5.30 - Influéncia da temperatura de entrada da agua na vaz&o massica da agua e do
COa.

Conforme nota-se nas Figuras 5.31 e 5.32 a presséo de baixa, bem como a
temperatura de evaporacédo da DX-SAHP (T4) n&do sao influenciadas pela variagéo da
temperatura de entrada da 4gua, mantendo-se praticamente constantes, uma vez que
ndo houve alteracbes significativas da radiacdo solar, com valores de
aproximadamente 40 bar e 851,33W/m?. Ao contrario, a presséo de alta a medida que
a temperatura de entrada da agua aumenta. Logo, com a variagdo da presséao de alta
e, principalmente, com o aumento da temperatura de entrada da agua, tem-se um
aumento da temperatura de saida do resfriador de gas (T3). Esse mesmo
comportamento foi relatado nos estudos de Groll e Kim (2007) para um ciclo
transcritico de CO2 operando em um sistema de refrigeracdo convencional, sem o

aporte energia solar.
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Figura 5.31 - Influéncia da temperatura de entrada da 4gua nas pressfes do sistema.
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Figura 5.32 — Influéncia da temperatura de entrada da agua nas temperaturas de saida do

resfriador de gas e evaporacédo do sistema.

Na Figura 5.33, pode-se notar que a poténcia real consumida pela DX-SAHP
aumenta com o aumento da temperatura de entrada da agua. Como a vazao massica
do CO2 mante-se praticamente constante e a razdo de compresséo aumenta conforme
observado pelo comportamento das pressbes do sistema, a eficiéncia global do

compressor diminui, aumentando assim a poténcia real consumida pelo equipamento.
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Figura 5.33 — Influéncia da temperatura de entrada da agua na poténcia consumida da DX-
SAHP

Ja ao se analisar as taxas de transferéncia de calor do ciclo apresentadas na
Figura 5.34, observa-se que, apesar da poténcia do ciclo do compressor permanecer
praticamente constante, a taxa de transferéncia de calor no resfriador de gas diminui
com o aumento da temperatura de entrada da agua, tendéncia a qual era esperada.
Ainda que se tem um aumento da vazdo massica de agua, a reducéo da variacdo da
temperatura da dgua tem uma maior influéncia no sistema, acarretando a queda da
taxa de transferéncia de calor do resfriador de gas. Assim, consequentemente, pelo
balanco de energia, tem-se que a taxa de transferéncia de calor no evaporador
também reduz quase que proporcional a taxa de perda de calor do resfriador de gas,
j& que a poténcia do compressor € praticamente constante. Yamaguchi et al. (2011)
apresentaram um comportamento similar a este, porém para uma bomba de calor a
CO2, porém sem o aporte de energia solar, bem como Chow et al. (2011) para uma
DX-SAHP operando com R-134a.
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Figura 5.34 — Influéncia da temperatura de entrada da &gua nas taxas de transferéncia de

O diagrama pressao versus entalpia apresentado na Figura 5.35 sumariza
todas as tendéncias dos parametros termodinamicos da DX-SAHP abordados. Nota-
se gue a pressao de baixa e a temperatura de evaporacdo sao praticamente
constantes durante todo experimento; que a pressao de alta aumenta com 0 aumento
da temperatura de entrada da agua, bem como a temperatura de saida do resfriador

de gés. Além disso, observa-se e que a variagdo da entalpia no resfriador de gas e

diminui.
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Figura 5.35 — Diagrama Pxh para diferentes temperaturas de entrada da agua.
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Os testes foram realizadas também variando-se a abertura da vélvula de
expansdo em 2, 3, 4 e 5 voltas, juntamente com a temperatura de entrada da agua, e
para todas aberturas mencionadas o comportamento descrito também foi observado.
Por exemplo, o menor COPgiobal para 3 voltas foi de 2,11+0,12 quando a temperatura
de entrada da agua era de 35°C, e o maior de 2,84+0,22 quando a temperatura era
de 15°C.

5.2 Inventario da DX-SAHP

As Figuras 5.36 e 5.37 apresentam a distribuicdo da massa na DX-SAHP
calculada pelo método de Hughmark para dois ciclos experimentais obtidos: um
operando a sombra (baixa radiacdo solar) e outro ao sol (elevada radiacéo solar). A
massa total requerida no sistema para o primeiro caso, seria de aproximadamente
4309 e no segundo de 527g. Nota-se que em ambos 0s casos, 0s dispositivos que
mais retém massa no sistema sao os trocadores de calor (evaporador e resfriador de
gas) e os separadores de 6leo e liqguido. Como a DX-SAHP a CO:2 é de pequeno porte,
nao se encontrou fornecedores para separadores de 6leo e de liquido pequenos, 0

gue justifica 0 acumulo da massa nesses dispositivos.
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Figura 5.36 — Distribuicdo de massa da DX-SAHP para operacao a sombra
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Figura 5.37 — Distribuicdo de massa da DX-SAHP para operacéo ao sol

Conforme mencionado na modelagem do inventario as siglas sdo: m_| € massa
na garrafa de liquidos, m_go massa no acumulador de 6leo, m_evap massa no
evaporador, m_r_v do resfriador de gas a valvula, m_c_r massa do compressor ao
resfriador de gas, m_e_c massa do evaporador ao compressor, m_Vv_e massa do

dispositivo de expansdo ao evaporador, m_res massa do resfriador de gas.

Em virtude do aumento de energia no sistema devido ao aumento da radiacao
solar, ao comparar os dois casos, observa-se que o percentual da massa aumenta no
evaporador passando de 18,85% para 20,09% e diminui no resfriador de gas, de
30,05% para 27,85%. Como a pressdao de baixa da DX-SAHP aumenta com o
aumento da radiacao solar, existe uma migracdo da massa para o evaporador solar,
0 que justifica 0 aumento da massa do sistema em geral e nesse trocador de calor,
bem como a redugé@o de massa no resfriador de gas. As demais alteragdes da massa
nas tubulacdes e conexdes ocorrem em menor grau, mas de acordo com variacao da
massa dos dois dispositivos principais, evaporador e resfriador de gas. Como por
exemplo, a massa da tubulacéo do resfriador de gas até a valvula de expansao reduz
de 1,54% para 1,35%.

Ao comparar a correlacdo de Zivi e Hughmark, observou-se um desvio de
massa calculada para o evaporador de 26,18% e 12,08% para o primeiro e o segundo

caso, respectivamente.
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Dessa forma, com o célculo da massa, para as duas condi¢bes propostas,
realizaram-se testes experimentais com a quantidade de massa estipulada pelos
modelos. Os resultados relacionados ao COPgiobal Obtido s&o apresentados pelo Tab.

5.4 e dados coletados estdo apresentados no APENDICE C.5.

Tabela 5.4 — Resultados experimentais do COPgqa da massa.

Massa (g) COPgyiobal Radiacdo (W/m?)
430 gramas 1,43+0,11 ~74,00
530 gramas 2,17+0,21 ~650,00

Os resultados experimentais obtidos mostraram-se inferiores comparado com 0s
resultados de quando a maquina operava com 630 gramas para ambos os casos. Para
baixa radiacdo e operando com 430 g 0 COPgiobal reduziu-se em torno de 25,5%, ja
para a condi¢do de elevada radiacao e operacdo com 530 g, 0 COPgiobal diminuiu cerca
de 16,6%. Apesar dos valores, o resultado € satisfatorio para uma estimativa da massa
da DX-SAHP. Além disso, pode-se concluir que para melhorar o desempenho desse
sistema é fundamental a aquisicdo de uma garrafa de liquido para que a massa possa
se ajustar no sistema de acordo com as flutuagdes da energia solar.

5.3 Modelo das caracteristicas da vazao massica no

dispositivo de expanséo

O coeficiente da valvula de expansdo bem como o0s expoentes da nova
correlagdo proposta foram determinados por regressao linear multipla, utilizando-se
150 pontos experimentais. Inicialmente, todos os [l-grupos adimensionais de
Buckingham foram considerados, de forma a verificar aqueles que iriam melhor prever
o0 modelo. O método de selecdo de varidveis descrito por Weisberg (2005) foi
empregado para a selecdo dos [-grupos de Buckingham. Aplicou-se ainda um
método de diagndstico da regressdo a fim de garantir que o0s erros obtidos séo
independentes e normalmente distribuidos. Alguns pontos, por estarem influenciando

0 modelo foram removidos do conjunto de dados iniciais, restando um total de 123
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pontos. Assim, ap0s aplicar a andlise estatistica descrita, a melhor correlagdo obtida

para o calculo do coeficiente de correcéo (Cd) da valvula agulha é:
C; = 0’075431—11—0,806096 " I—[3—0,44-9668 " HS0,759078 " H60,144006 (Eq. 5.2)

Observa-se que os lM-grupos selecionados foram aqueles dependentes dos
parametros de pressfes de entrada e saida da valvula de expansado, da area de
passagem e da viscosidade do fluido, considerados variaveis essenciais em uma DX-
SAHP.

A Tab. 5.5 apresenta um resumo do modelo, juntamente com o0s desvios
padrbes apresentados por cada grupo da correlagcédo proposta e o p-valor <0,05, o qual
significa que todos os coeficientes determinados séo significantes com valores dentro

do intervalo de confianca (IC) de 5%.

Tabela 5.5 — Resumo dos coeficientes e desvio padréo da correlagéo proposta.

Variavel Coeficiente (Cl 95%) Desvio padrdo  p-valor

Intercepto 0,0755 (0,062; 0092) 0,0972 2,0x1016
My -0,8061 (-0,842; -0,770)  0,0182 2,0x10°1®
M3 -0,4497 (-0,534; -0,366)  0,0425 2,0x1016
Ms 0,7591 (0,602; 0,917) 0,0796 2,5x1016
MMs 0,1440 (0,001; 0,287) 0,0724 4,9x10°3

NOTA: O valor do R? ajustado do modelo foi de 0,95, o qual significa que a variacdo do Cq

esta bem explicada pela correlagdo proposta.

A validacdo do modelo é realizada comparando as vazdes massicas previstas
pelo modelo com as medidas experimentais. O desvio relativo (DR), o desvio médio

(DM) e o desvio padrao (DP) foram calculados, conforme as Eq. 5.3, 5.4 € 5.5.

My — 1M,
DR = —— %100 (Eq. 5.3)
m‘i"
1 1, —m,
DM = —% (————) (Eq. 5.4)
mr
1 n
DP = |—» Z(DR)2 — (DM)? (Eq.5.5)
i=1
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A Figura 5.38 mostra que os valores previstos pelo modelo para a vazéo
massica pelo modelo foi satisfatéria, com um desvio relativo menor que +15%, sendo
gue aproximadamente 95% dos dados previstos pelo modelo estavam dentro do limite
de +12%. O desvio médio e o desvio padrdo foram de 0,20% e 2,23%,

respectivamente.

401

101

Vazdo massica prevista pelo modelo (kg/s)

0 10 20 30 40

Vazéo massica experimental (kg/h)

Figura 5.38 — Vazdo massica experimental versus vazdo massica prevista pelo modelo.

Os desvios encontrados sdo préoximos aos das correlagbes propostas para
bombas de calor que operam em um ciclo transcritico com CO2 sem radiacao solar.
Hou et al. (2014) apresentam uma correlagdo em que os erros relativos entre as
vazOes massicas previstas e medidas estdo entre £10%, e a média e o desvio padrao

sao de 0,76% e 5,9%, respectivamente.

O erro relativo do Cq apresentado pelo modelo pode ser notado na Figura 5.39,
o qual foi menor que £20% para todos os pontos do conjunto de dados. Dessa forma,
pode-se aferir que o modelo proposto é satisfatério para prever a vazao massica em

uma DX-SAHP operando em um ciclo transcritico com COs..
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O desenvolvimento desta correlacéo € importante, uma vez que nao existe na
literatura nenhum modelo para prever a vazdo massica em dispositivos de expansao
de bombas de calor que operam com CO: assistida por energia solar. Existem
trabalhos recentes, como Hou et al. (2014), Li et al. (2016), Li et al. (2018) que
investigam as caracteristicas do COz em vélvulas de expansao, porém em bombas de
calor que operam sem o0 aporte da radiacao solar. Conforme descrito por Paulino et
al. (2019), a vazdo massica do fluido em uma DX-SAHP pode ser alterado, mesmo
gue o dispositivo de expansédo esteja fixo, sugerindo assim que novas correlagbes
para o coeficiente de correcdo devem ser desenvolvidas para esses tipos de sistemas.
A variacéo da radiacao solar altera alguns parametros do sistema, como a presséao de
baixa, a vazdo massica do refrigerante, a vazado do fluido secundario, como a agua, a
densidade, entre outros. Na Figura 5.40 observa-se que para uma abertura da valvula
de expanséao fixa, e mesmas condicdes de operacao para entrada e saida agua, com
0 aumento da radiacéo solar de 450,32W/m? a 805,97W/m?, a vazéo massica do CO2
aumenta em cerca de 7,2% e a pressao de baixa aumenta em torno de 9,4%,

justificando o uso da nova correlagéo proposta.
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Figura 5.40 —Influéncia no fluxo de radiagéo na vazao massica do refrigerante, 4gua e na

pressao de saida da valvula para duas voltas de abertura.

O aumento da pressdo de baixa do sistema é justificado pelo aumento de
energia util, que consequentemente também aumenta a temperatura de evaporacao,
tendéncia a qual também foi descrita por Kong et al. (2018) para uma DX-SAHP com
R-134a. Assim ao analisar a mencionada Eq. 4.13, poderia se dizer que 0 aumento
da presséo deveria ocasionar uma reducdo na vazao massica de CO2, uma vez que
a area néo é alterada (abertura fixa em duas voltas), e nem a massa especifica e a
pressdo de entrada da valvula, os quais permanecem praticamente constante, média
de 713,39 kg/m3e 82,90 bar, desvio maximo de 1,16% e 0,3%, respectivamente, como

nota-se na Figura 5.41.
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Figura 5.41 — Fluxo de radiacao solar em funcéo da densidade e presséo de entrada da

valvula de expanséao para duas voltas de abertura.

Contudo, como apresentado nos trabalhos de Liu et al. (2016) e Liu et al. (2018)
o coeficiente de correcdo pode variar em relacdo a outros fatores além da area de
abertura da valvula. Para mesma abertura (2 voltas), o coeficiente de correcéo
aumenta com o aumento do fluxo de radiagdo como nota-se na Figura 5.42,
explicando o ligeiro aumento da vazao massica de CO2. Além disso, ao se analisar o
comportamento da vazao massica do refrigerante (m,) pelas equacédo do compressor
Eq. 5.6 e Eq. 5.7, observa-se também a tendéncia de crescimento da vazdo massica
do fluido do sistema. Na Eqg. 5.7 nota-se que com o aumento da pressao de saida da
valvula em funcdo do aumento de radiacdo, a razdo de compressao diminui
aumentando a eficiéncia de volumétrica. Entdo, a massa especifica de entrada do
compressor tende a diminuir (p;), enquanto sua capacidade volumétrica (V) e rotacdo
(N) permanecem constante independentemente da radiagdo solar. Logo, 0 aumento
ligeiro da vazdo massica do refrigerante depende do balan¢o entre 0 aumento da
pressdo de baixa do sistema e reducdo da massa especifica de entrada do
compressor, tendéncia a qual ndo € notada para uma bomba de calor que ndo opera

com energia solar como relatado por Hou et al. (2014).
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my=Nxn, *p; *V (Eq. 5.6)

n,=ag — aq * % (Eq. 5.7)

1

5.4 Consideracdes finais

Neste capitulo foram apresentados e discutidos os resultados encontrados
sobre o desempenho da DX-SAHP operando a CO: em ciclo transcritico para
aquecimento de &gua residencial. Observou-se como que a variagdo da vazédo
massica de agua, a abertura do dispositivo de expanséo, as varia¢gées da condi¢cdes
ambientais, destacando-se as variacdes da radiacdo solar e umidade, e as variacées
da temperatura de entrada da agua, afetam a eficiéncia do sistema e o comportamento
das demais propriedades. Além disso, apresentou-se 0s resultados obtidos para o
inventario da DX-SAHP em condi¢Bes de baixa e alta radiagdo solar, uma vez que
este também é um parametro relevante para que o sistema alcance um desempenho
satisfatério. Por fim, apresentou-se uma nova correlacédo do coeficiente de correcao

do dispositivo de expansao para estimativa da vazdo massica nesse sistema.
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6 Conclusoes

Conforme nota-se ao longo desse estudo, bomba de calor a CO:2 assistida por
energia solar de expansdo direta é uma alternativa sustentavel e de baixo custo
energético para aquecimento de dgua residencial. Caso seja programada para operar
em determinados periodos do dia, em que a radiacéo solar seja mais elevada, a DX-
SAHP pode apresentar um COP de aproximadamente 2,9. Nota-se que existe uma
abertura 6tima do dispositivo de expansao, sendo possivel utilizar um tubo capilar para
expanséo do fluido sem comprometer o desempenho do sistema e a integridade do
compressor, além de poder reduzir os custos de fabricacdo. Observa-se ainda que
guanto maior a radiacdo e a umidade do ar, maior € o coeficiente de desempenho
global do sistema. Em média o COP apresenta uma reducéo de 30% para operacdes
com baixa radiacao solar e, 6% para uma reducéo de umidade relativa de 55,8% para
31,57%. Desta forma, por exemplo, para regides de moderadas radiacdes solares,
mas de elevada umidade, a instalagdo desse equipamento também poderia ser viavel.
J4 o aumento da vazdo massica de agua aumentou o desempenho tedrico do
equipamento em cerca de 60%, ja 0 aumento da temperatura de entrada da agua
reduziu o COP do ciclo em aproximadamente de 32%. Conclui-se que alteragdes do
desempenho e das demais propriedades da DX-SAHP dependem significativamente
das fontes fria e quente, as quais esse equipamento esta exposto. Observa-se que as
mudancas realizadas nos parametros da agua influenciaram significativamente a linha
de alta pressdo do sistema, e que, principalmente a variacdo da radiacao solar e

umidade, influenciaram a linha de baixa pressao do equipamento.

O caélculo da massa do sistema pelas correlacbes de Hugmark e Zivi sao
coerentes com os experimentos realizados. O COP do ciclo apresentou uma reducéo
de 25,5% em relacao ao valor tedrico estimado e o experimental para condi¢cdes de
baixa radiacdo solar, e 16,6% para alta radiacéo solar. Além disso, observa-se que
para esse tipo de equipamento existe uma necessidade de instalacdo de uma garrafa
de liquido, a fim de possibilitar a variagdo da massa com as altera¢des do fluxo de
radiacéo solar, e consequentemente, melhorar o desempenho do sistema, operando-

se sempre com a massa adequada. A nova correlagcéo do coeficiente de correcao da
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valvula de expanséao proposta apresentou bons resultados para estimativa da vazéo
massica desse equipamento de pequeno porte que opera com CO2 em ciclo
transcritico e aporte de energia solar, em que 95% dos dados previstos pelo modelo

estavam dentro do limite de +12%.

Para trabalhos futuros, sugere-se que o0 inventario do sistema seja
aperfeicoado, realizando-se testes com diferentes faixas de radiacdo solar. A garrafa
de liquido devera ser instalada, permitindo uma variacdo da massa em conjunto com
as alteracdes da radiacao solar. Dessa forma, o controle da presséo de 6tima, também
podera ser desenvolvido, a fim de obter um desempenho méaximo do sistema
independentemente das variacbes de energia solar. Um controle do grau de
superaquecimento do sistema ainda podera ser desenvolvido a fim de melhorar e

garantir o desempenho do equipamento.
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APENDICE A - Verificac&o de sensores

APENDICE A - Verificacdo de sensores

A.l Verificacao da calibracédo dos termopares

A verificacdo de calibracdo dos termopares baseou-se na execucdo de um
experimento com mistura de gelo fundente e agua a 0°C, na qual os termopares foram

imersos simultaneamente.

Apos o equilibrio, 200 medicdes foram realizadas para cada termopar e a média
das temperaturas obtidas calculada, conforme apresenta a Tab 1. Observa-se que
nenhum dos termopares ultrapassaram um valor de + 1,0°C, conforme relatado na

calibracéo prévia desses instrumentos de medic&o pelo fabricante.

Tabela 1 — Média dos experimento de verificacdo de calibracdo dos termopares

Termopar Média das temperaturas obtidas
T1 0,61°C
T2 -0,23°C
T3 0,67°C
T4 0,34°C
TE -0,12°C
TS 0,08°C
TC 0,75°C
TA 0,42°C

A.2 Verificacao do sensor de poténcia

O sensor de poténcia foi verificado com lampadas incandescentes com
diferentes valores de poténcia conhecidos. O valor da poténcia das lampadas foi
comparado com o sinal obtido pelo sistema de aquisicdo de dados e, com dados
plotou-se a Figura 1.
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Figura 1 — Curva de calibracdo do sensor de poténcia.

A equacédo obtida, permitiu determinar a poténcia mensurada pelo sensor em

funcdo da saida em tensdo que ele fornece ao sistema de aquisi¢cao de dados.

A.3 Verificacao dos pirandmetros

A analise do sinal dos piranometros com sistema de aquisicdo de dados foi
realizado por meio das constantes de conversao de sinal dadas pelo fabricante. A Tab.
2 informa o valor dessas constantes, as quais foram introduzidas no programa de

aquisicao de dados para obter o valor da radiagcdo mensurada.

Tabela 2 — Constantes de calibragdo dos sensores de radiago solar.

Piranbmetros Constante de conversao
Horizontal 8,94 x 10° V/[W/m?]
Inclinado 9,35 x 10°% V/[W/m?]
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APENDICE B - Célculo da massa da DX-SAHP

%Calculo de Propriedades CO2
addpath ('C:\Users\Sabrina\Desktop\Sabrina\Google Drive\ARQDADOS\Doutorado-
ARQ\main')

clear all;
close all;
clc;

$Propriedades da agua
% Inputs da agua

V_a=130;
tempo=10;
Ti w=25;
To w=45;
Patm=96500;

Ti wK = Ti w + 273.15;
To wK = To w + 273.15;

T media a=(Ti wK+To wK)/2;
cp_a=CoolProp.PropsSI('C','Q',0,'T', T media a, 'Water');
cv_a=CoolProp.PropsSI('Cvmass','Q',0,'T',T media a, 'Water');

D a=CoolProp.PropssI('D','Q',0,'T',T media a, 'Water');

k a=CoolProp.PropsSI('conductivity','Q"',0,'T',T media a, 'Water');
Pr a=CoolProp.PropsSI('Prandtl','Q"',0,'T',T media_ a, 'Water');
mu_a=CoolProp.PropsSI('viscosity','Q',0,'T',T media a, 'Water');

V=V_a*le-6/tempo;
m a=V*D a;
g_a=m_a*cp a* (To wK-Ti wK);

$Propriedades do fluido
% Inputs Fluido

Tl= 35;
T2= 56;
T3= 30;
T4= 25;

P alta2= 85;
P alta3= 85;
Pb= 64;

DeltaT=T1-T4

$Transformacao de unidades para sistema internacional, K-Pa

TlK = Tl + 273.15;
T2K = T2 + 273.15;
T3K = T3 + 273.15;
T4K = T4 + 273.15;

Pap2= P alta2 * 1075 + Patm;
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Pap3= P alta3 * 1075 + Patm;

Pbp= Pb * 1075 + Patm;

$Calculando as entalpias
hl1=CoolProp.PropsSI('H','T',T1K, 'P',Pbp, 'R744")
h2=CoolProp.PropsSI('H','T',T2K, 'P',Pap2, 'R744")
h3=CoolProp.PropsSI('H','T',T3K, "'P',Pap3, 'R744")
h4=h3

%Calculando a Pressdao e o x em 4 (entrada do evaporador)
P4=Pbp-10"5;
for 1=1:1000000

T 4=CoolProp.PropssI('T', 'P', P4, 'Q', 0 , 'R744");

if abs(T_4-T4K)<0.1
break
end
P4=P4+100;
end

X4=CoolProp.PropsSI('Q"','H', h4, 'P', P4, 'R744")

$Calculando o COP
COP = (h2-h3)/ (h2-hl)

% Dimensdes fisicas do condensador
L cond=24.3;

D cond=0.00466;

R cond=0.00466/2;

A i=pi*R cond"2;

P cond medio=(Pap2+Pap3)/2
T cond medio= (T2K+T3K)/2

k _r=CoolProp.PropsSI('conductivity','P',P cond medio, 'T',T cond medio, 'R744

")

Pr r=CoolProp.PropsSI('Prandtl','P',P cond medio,'T',T cond medio, 'R744");

mu_r=CoolProp.PropsSI('viscosity',
'P',P _cond medio, 'T',T cond medio, 'R744");

m r=-q a/(h3-h2)
G cond=m r/A i
Re r=(G _cond*D cond)/mu_r

$VC para encontrar o massa especifica média ao longo do condensador

n=1000;

i=1;
delta L=L cond/n;
delta V=delta L*A i;

for H=h2:-(h2-h3)/n:h3
H ant=H+ (h2-h3)/n;
H medio(i)=(H+H ant)/2;

D r(i)=CoolProp.PropsSI('D','P',P cond medio,'T',H medio(i),'R744");

m(i)=D r(i)*delta V;
i=i+1;
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end
m resf=sum (m)

% Célculo para Massa nas demais partes do sistema
Vavula de expansédo até o evaporador

v _e= 0.18;

v e= L v e*A i;

_V_

O < B oo oo

e=CoolProp.PropsSI('D',"'P',P4,'T',T4K, 'R744");
mv e=D v e*V v e

% Evaporador até o compressor

e c=2.115;

e c= L e c*A i;

e c=CoolProp.PropsSI('D','P',Pbp, 'T',T1K, 'R744");

o < B

me c=D e c*V e c

Compressor até o Resfriador
Cc r=2.630;
c r=1L c r*A i;
c_r=CoolProp.PropsSI('D','P',Pap2,'T',T2K, 'R744");

O < £ ooe

mcr=Dcr*vVcr

% Resfriador até a Vavula de expanséo

L r v=2.510;

Vr v=1Lr v*A i;

D r v=CoolProp.PropsSI('D','P',Pap3,'T"',T3K, 'R744");
mr v=D r v*V r v

% Calculo da Massa do Evaporador por Hughmark e Zivi
L evap=16.30-2;

D _evap=0.00466;

A e= ((0.00466/2)"2)*pi;

Ne=1000;

i=1;

delta L evap=L evap/Ne;

delta V evap=delta L evap*A e;

G _evap=m r/A e;

$Zivi

rho _v=CoolProp.PropsSI('D','T',T4K,'Q"',1, 'R744");
rho 1=CoolProp.PropsSI('D','T',T4K,'Q"',0, 'R744");
gama= (rho 1/rho _v) "~ (1/3);

passo=(1-X4)/ (Ne-1) ;
X=X4:passo:1;

for i=1:Ne
alpha(i)=[1 + ((1-X(1))/(X(1)))*(rho v/rho 1)*gama]” (-1);

[
rho medio(i)=alpha(i)*rho v + (l-alpha(i))*rho 1;
m _evap (i)=rho medio(i)*delta V evap;
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end
m_evaporador=sum(m_evap)
%% Hugmark

;10;15;20;40;70;1301];

=[1.3;1.5;2;3;
5 .49;0.605;0.675;0.72;0.767;0.78;0.808;0.83;0.88;0.93

2
Kh=[0.185;0.22
;0.987;

4;5;6;8
;0.325;0

d=D evap;

G=G_evap;

g=9.8;
mu_v=CoolProp.PropsSI('V','T',T4K, 'Q',1, 'R744");
mu_L=CoolProp.PropsSI('V','T',T4K, 'Q"',0, 'R744");

passo=(1-X4)/ (Ne-1) ;
X=X4:passo:1;
for i=1:Ne
j=1;
K h(1)=0.98;
alpha h(1)=[1 + ((1-X(i))/(X(1)))*(rho v/rho 1)*gama]” (-1)*K h(l);

erro=1;
while erro>0.001
J=J+1;
alpha hom(j)=(1 + ((1-X(i))/(X(i)))*(rho v/rho 1))"(-1);
Z( )= ( (d*G) / (mu_L+alpha h(j-1)* (mu_v-
mu L)) (1/6)*(1/( g*d)*((G*X(i))/(rho_v*alpha_hom(j)*(1—
alpha_hom(j))))A2)A(1/8);
if >130

Z(3)
K _h(3)=0.98;

elseif 7<1.3

K h( )=0.185;
else
K h(j)=interpl (Zh,Kh,Z2(J));
end

alpha h(j)=alpha hom(3j)*K h(Jj)
erro=abs (alpha h(Jj)-alpha h(j-1))/alpha h(j);
end
alpha h(i)=alpha h(3);
rho medio h(i)=alpha h(i)*rho v + (l-alpha h(i))*rho 1;
m evap_ h(i)=rho medio h(i)*delta V evap;
end
m_evaporador h=sum(m evap h)
% Calculo da Massa da parte de superaquecimento do evaporador
L deltaT=2;
Nt=1000;
i=1;
delta Lt=L deltaT/Nt;
delta Vt=delta Lt*A e;

for T=T1K:- (T1K-T4K) /Nt:T4K
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en

m

Q

mﬁ

Of?
m_

o

m_

$C
Ma

T antt=T+ (T1K-T4K) /Nt;

T mediot=(T+T antt)/2;

D rt(i)=CoolProp.PropsSI('D','P',Pb,'T', T mediot, "R744");
mt (1)=D rt(i)*delta Vt;

i=i+1;

d
evapt =sum (mt)

Célculo da masssa do Separador de 6leo
go =D c r*pi*0.165*(0.0365"2)

Calculo da massa do Acumulador de ligquido
1 =D e c*pi*0.215%(0.045"2)

Célculo da massa na cdmara do compressor
c =D e c¢*0.00000175

dculo da massa total - falta o compressor/vavula/evaporador
Ssa_conexoes= m r vim c r+ m e ct m v e

Massa total= m resf + m c + Massa conexoes +m_evapt + m evaporador h+ m go+

m_

1
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C.2 Variacao da abertura da valvula de expanséo

Tabela 4 — Testes da variacdo da abertura da valvula de expansao — Parte 1.
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Tabela 5 — Testes da variagéo da abertura da valvula de expansédo — Parte 2.
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C.3 Variagcao das condic6es ambientais

Tabela 6 — Testes da variacdo das condi¢cdes ambientais — Parte 1.
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Tabela 7 — Testes da variagdo das condi¢cbes ambientais — Parte 2.
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Tabela 8 — Testes da variagdo das condi¢cbes ambientais — Parte 3.
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C.4 Variacao da temperatura de entrada da 4gua

Tabela 9 — Testes da variacdo da temperatura de entrada da agua.
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