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RESUMO

Diante da grave crise hidrica enfrentada pelo mundo nas Ultimas décadas, e tendo-se em
vista que no Brasil, até o0 ano de 2021, as usinas hidrelétricas eram responsaveis por mais da
metade da geracdo de energia do pais, 0 uso de bombas de calor assistidas por energia solar se
apresenta como alternativa para a reducdo do consumo de energia elétrica. Entretanto, elas
operam carregadas com fluidos refrigerantes, notoriamente conhecidos como substancias
nocivas ao meio ambiente, e dessa forma, o didxido de carbono torna-se uma opcao viavel e
ecologicamente correta. O desempenho desses equipamentos esta criticamente vinculado a uma
carga de refrigerante apropriada, o que, em especifico, para o dioxido de carbono, mostra-se
como uma lacuna nos estudos promovidos em Bombas de Calor de Expanséo Direta Assistida
por Energia Solar (DX-SAHP). Sendo assim, o objetivo principal deste trabalho é o
desenvolvimento de um modelo matematico para simular o funcionamento de uma DX-SAHP
operando com dioxido de carbono no ciclo transcritico, em regime permanente, permitindo
prever a quantidade ideal de massa de refrigerante a ser carregada no equipamento, de forma a
maximizar o seu COP. Os resultados do modelo foram validados a partir de 50 pontos
experimentais, sob diversos niveis de irradiacdo solar, considerando as pressdes do fluido
frigorifico no evaporador e no resfriador de gas, sua temperatura na saida do resfriador de gas,
a temperatura da agua e o COP da bomba de calor. Quanto ao inventario de fluido refrigerante,
0 modelo mostrou que o resfriador de gas é o componente com a maior quantidade de massa,
aproximadamente 45,7% do total e que, com a passagem da bomba de calor da sombra para o
sol, cerca de 5,4% de massa migrou da regido de alta para a regido de baixa pressdo. Dessa
forma, concluiu-se que o equipamento deve trabalhar com uma massa de refrigerante entre 620
e 655 gramas, independentemente do nivel de irradiacdo solar. Operando nessas condicGes de
massa 0 seu COP alcangou os valores maximos de 2,81, com a bomba de calor ao sol, e em

torno de 1,87, trabalhando a sombra.

Palavras-chave: DX-SAHP; CO2; Modelo; Inventario; COP.



ABSTRACT

Faced with the serious water crisis faced by the world in recent decades, and considering
that in Brazil, until the year 2021, hydroelectric plants were responsible for more than half of
the country's energy generation, the use of heat pumps assisted by solar energy is presented as
an alternative for the reduction of electrical energy consumption. However, they operate loaded
with refrigerants, notoriously known as substances harmful to the environment, and in this way,
carbon dioxide becomes a viable and ecologically correct option. The performance of this
equipment is critically linked to an appropriate refrigerant charge, which, specifically for carbon
dioxide, shows up as a gap in the studies promoted on Solar Energy Assisted Direct Expansion
Heat Pumps (DX-SAHP). Therefore, the main objective of this work is the development of a
mathematical model to simulate the functioning of a DX-SAHP operating with carbon dioxide
in the transcritical cycle, in steady state, allowing to predict the ideal amount of refrigerant mass
to be loaded in the equipment, in order to maximize your COP. Therefore, the main objective
of this work is the development of a mathematical model to simulate the functioning of a DX-
SAHP operating with carbon dioxide in the transcritical cycle, in steady state, allowing to
predict the ideal amount of refrigerant mass to be loaded in the equipment, in order to maximize
your COP. The model results were validated from 50 experimental points, under different levels
of solar irradiation, considering the pressures of the refrigerant fluid in the evaporator and in
the gas cooler, its temperature at the outlet of the gas cooler, the water temperature and the heat
pump COP. As for the refrigerant fluid inventory, the model showed that the gas cooler is the
component with the highest amount of mass, approximately 45.7% of the total and that, with
the passage of the heat pump from the shade to the sun, about 5.4% of the mass migrated from
the high-pressure region to the low-pressure region. Thus, it was concluded that the equipment
must work with a mass of refrigerant between 620 and 655 grams, regardless of the level of
solar irradiation. Operating under these mass conditions its COP reached maximum values of

2.81, with the heat pump in the sun, and around 1.87, working in the shade.

Key words: DX-SAHP; CO2; Void fraction; Inventory; Model; COP; TEWI.
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NOMENCLATURA

Letras Latinas

A Area da secio transversal [m?]
A, Area da secdo de corte da aleta [m?]
Bo NUmero de ebulicdo

B1, B2, Bs  Parametros adimensionais — correlagdo de Shah

C Regime de escoamento do modelo de fases separadas
Co Condutancia de contato [Wmt K7
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1. INTRODUCAO

No Brasil, até 0 ano de 2021, as usinas hidrelétricas eram responsaveis por cerca de
60,2% da geracdo de energia do pais (EPE, 2022), tornando sua matriz elétrica bem peculiar
frente ao restante do mundo, onde, até o ano de 2021, esse nimero correspondia a cerca de 15%
(Ember, 2022). Diante crises hidricas enfrentadas com relativa frequéncia, provavelmente fruto
das mudangas climéticas provocadas por questdes ambientais, como o desmatamento e a
emissdo de Gases do Efeito Estufa (GEE), tal cenéario se torna apreensivo, trazendo sérios
impactos na producao e no custo da energia elétrica nacional. Nas situagdes de escassez hidrica,
a geracdo de energia termoelétrica, tem sido a alternativa as hidrelétricas. Entretanto, tais usinas
apresentam um dos custos de geracdo mais elevados da matriz brasileira. Em 2020, o custo
médio do MWh das termoelétricas girava em torno de R$ 450,00, enquanto para as
hidrelétricas, esse custo era de R$ 290,00 (DIEESE, 2021). Além disso, um levantamento do
Instituto de Energia e Meio Ambiente (IEMA, 2021), revelou que, em 2019, devido ao maior
acionamento das usinas termelétricas, essa atividade foi responsavel pela emissdo de cerca de
53,4 milhdes toneladas de CO2-eq, 0 que representa uma elevacao de 7% frente as emissdes de
2018.

Diante deste cenério, o uso de Bombas de Calor de Expansdo Direta Assistida por
Energia Solar (DX-SAHP) se apresenta como alternativa para a reducéo do consumo de energia
elétrica, uma vez que utilizam energia térmica disponivel no meio ambiente para promover o
aquecimento de agua, podendo, assim, alcancar valores para o Coeficiente de Desempenho
(COP) significativamente superiores quando comparados aos aquecedores elétricos
convencionais. Entretanto, as bombas de calor operam, em geral, carregadas com fluidos
refrigerantes, notoriamente conhecidos como substancias nocivas ao meio ambiente.

A preocupacdo com o cendrio ambiental fez com que, em 1989, entrasse em vigor o
Protocolo de Montreal, no qual 46 paises se comprometeram a substituir substancias que se
demonstrassem nocivas a camada de 0z6nio. Em 1997, para conter a escalada do aquecimento
global, o Protocolo de Quioto listou seis gases GEE, cujas emissdes deveriam ser reduzidas,
entre esses os refrigerantes hidroclorofluorcarbonetos (HCFC) e clorofluorcarbonetos (CFC).
Em dezembro de 2015, foi proposto o Acordo de Paris (COP21), estabelecendo compromissos
para reduzir ainda mais as emissoes de gases do efeito estufa. Em outubro de 2016, a Emenda
de Kigali incluiu os fluidos hidrofluorcarbonetos (HFC) na lista de substancias controladas pelo
Protocolo de Montreal. Assim, os Protocolos de Montreal e Quioto, juntos, praticamente

inviabilizaram o uso e a producéo dos refrigerantes CFCs, HCFCs e HFCs.
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Ante ao exposto, torna-se fundamental que equipamentos de refrigeracdo e bombas de
calor, a despeito de sua eficiéncia energética, operem com fluidos refrigerantes ecologicamente
corretos. Destarte, o dioxido de carbono (COz) torna-se uma opcao viavel. Com um potencial
de destruicdo da camada de ozdnio ODP (Ozone Depletion Potential) igual a zero, e um
potencial de aquecimento global GWP (Global Warming Potential) igual a unidade, 0 CO> tem
merecido a atencdo de diversos pesquisadores no cenario mundial. Contudo, o desempenho de
uma bomba de calor esté vinculado a carga de refrigerante, a qual afeta fortemente a eficiéncia
energética da maquina. Revellin e Haberschill (2009) e Zhang et al. (2017) destacaram o efeito
sobre a desempenho de uma méaquina de refrigeracdo com relacdo a quantidade de fluido
frigorifico no sistema. Os autores apontaram para existéncia de uma carga 6tima de refrigerante
de forma a promover um menor consumo de energia. Portanto, um estudo da quantidade de
massa de refrigerante em sistemas de refrigeracao é essencial.

Varios estudos utilizando uma DX-SAHP foram encontrados na literatura e, de acordo
com Rabelo et al. (2019b), a maioria deles concentra-se no desempenho energético do sistema,
seja em diferentes condicGes climaticas ou usando diferentes tipos de coletor ou evaporador
solar. Também foram encontrados alguns trabalhos voltados para o desempenho exergético do
equipamento, para a modelagem e anélise do coletor solar e ainda na sele¢éo ou substitui¢do de
fluidos refrigerantes. Outros pesquisadores estudaram o sistema de controle da bomba de calor
ou realizaram a sua andlise econdmica. Entretanto, apenas em dois estudos, os efeitos da carga
de refrigerante sobre o desempenho de uma DX-SAHP foram discutidos. Zhang et al. (2014)
desenvolveram um modelo matematico, validado experimentalmente, para avaliar a influéncia
de parametros estruturais e da massa refrigerante no COP de uma DX-SAHP a R22. Kong et
al. (2017) apresentaram um estudo tedrico demonstrando a influéncia de pardmetros
meteoroldgicos e operacionais e da carga do fluido R410A no COP de uma DX-SAHP. Kong
et al. (2022) estudaram a influéncia da carga de refrigerante e da area do condensador de uma
DX-SAHP carregada com R290. Nos trés estudos, uma determinada massa de refrigerante foi
recomendada para maximizar o COP.

Da pesquisa bibliogréfica realizada neste trabalho, constatou-se uma lacuna no tocante
a estudos sobre a carga de refrigerante em uma DX-SAHP operando com CO2 no ciclo
transcritico, em especial, sobre sua influéncia no COP do equipamento exposto a diferentes
niveis de irradiacdo solar. Sendo assim, o objetivo principal deste trabalho é o desenvolvimento
de um modelo matematico para simular o funcionamento de uma DX-SAHP operando com

CO2 no ciclo transcritico, em regime permanente, permitindo prever a quantidade ideal de
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massa de refrigerante a ser carregada no equipamento, de forma a maximizar seu COP para
diferentes niveis de irradiacédo solar.

Por sua vez, a determinacdo dessa massa envolve a utilizacdo de correlagcdes adequadas
para o calculo do coeficiente de transferéncia de calor do fluido primario, principalmente no
resfriador de gés, em que a quantidade de refrigerante € expressivamente maior do que aquela
presente nas outras partes da bomba de calor. Por isso, duas correlacBes especificas para a
determinacéo do coeficiente de transferéncia de calor do CO2 no estado supercritico, ao passar
por um resfriador de gas de formato helicoidal, sdo testadas, no sentido de avaliar suas
influéncias nos resultados do modelo.

Também é analisada a influéncia da perda de carga nos trocadores de calor sobre 0s
resultados do modelo, uma vez que diversos estudos sobre 0 CO, destacam que seus valores
sdo consideravelmente menores quando comparados a outros fluidos (Kim, Pettersen e Bullard,
2004 e Yoon et al., 2003). Outrossim, o uso de trés diferentes correlacfes para determinacgéo
da fracdo de vazio na regido bifasica do evaporador solar também é testado, visto que no
processo de revisdo bibliografica foi constatada a auséncia de trabalhos envolvendo o CO2 nessa
area, especialmente nas condi¢bes de escoamento bifasico em canais convencionais. De
maneira geral, esses estudos ficaram restritos, principalmente, ao escoamento em microcanais,
como os trabalhos de Adams et al. (2006) e Pietrzak e Ptaczek (2019).

Por fim, sdo utilizados, para a validacdo do modelo matematico, resultados
experimentais obtidos em uma DX-SAHP de pequeno porte, operando com CO; no ciclo
transcritico para 0 aquecimento de agua de uso residencial, com um COP real entre 1,9 e 3 e
uma capacidade de aquecimento de 1,0 kW a 2,0 kW.

Além desta introducdo, o trabalho é composto por mais sete capitulos. No Capitulo 2 €
proposta uma revisdo bibliografica abordando o CO2 como fluido refrigerante. A reviséo
também aborda, de forma pontual, os fendmenos de transferéncia de calor, de massa e de
quantidade de movimento em escoamentos bifasico e monofasico e, na parte final, apresenta o
estado da arte sobre bombas de calor do tipo DX-SAHP, com vistas a explicitar mais claramente
a caréncia de trabalhos com bombas operando com CO,. O Capitulo 3 discorre sobre as
principais caracteristicas do dispositivo experimental empregado nesta pesquisa e de seu
sistema de instrumentacdo. No Capitulo 4 € indicada a metodologia aplicada nos ensaios e 0s
resultados experimentais obtidos. O modelo matematico é detalhado no Capitulo 5 e no
Capitulo 6 apresenta-se os seus resultados, bem como as discussfes a eles pertinentes. O
Capitulo 7 é dedicado a aplicacdes especiais do modelo e por fim, no Capitulo 8 sdo indicadas

as principais conclusdes deste estudo.
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2. REVISAO BIBLIOGRAFICA

2.1 Introducao

Em sua primeira parte, este capitulo apresenta um breve estudo sobre os tipos de bombas
de calor assistidas por energia solar e uma reviséo abordando alguns estudos sobre o tema, de
forma a explorar a relevancia do trabalho e estabelecer seus objetivos. Em seguida, de forma a
subsidiar a compreensdo do modelo matematico proposto para a simulacdo da BDC, ¢é
apresentado um breve estudo sobre as caracteristicas do CO2 como fluido frigorifico, bem como
sobre fendmenos de transferéncia de calor, massa e quantidade de movimento em escoamentos

bifasicos e monofasicos.

2.2 Bombas de calor assistidas por energia solar

Bombas de calor encontram aplicacdes no Aquecimento de Agua Doméstica - DWH
(Domestic Water Heating) e no Aquecimento de Ambientes HS (Spacing Heating). A
combinacdo de uma bomba de calor com um sistema solar tende a amenizar varias das
desvantagens desses sistemas quando operados separadamente. Eles convertem energia
priméria (radiacdo solar) em energia térmica, resultando no aumento dos valores dos
coeficientes de desempenho (Faria, 2013).

Buker e Riffat (2016) apresentaram 73 estudos diferentes sobre Bombas de Calor
Assistidas por Energia Solar - SAHP (Solar Assisted Heat Pumps) e encontraram trés
configuracBes mais usuais na producdo de agua quente para uso doméstico, sendo elas as
bombas de calor de expansdo indireta do tipo paralelo, de expansdo indireta do tipo série e de
expansdo direta.

Em um sistema convencional, de expansdo indireta - 1X (Indirect Expansion), o coletor
solar é desvinculado do evaporador, sendo o sistema composto por uma bomba de calor e um
coletor solar separadamente. No tipo paralelo, conforme mostrado na Figura 2.1, a 4gua quente
é produzida por um coletor solar térmico em dias ensolarados e por uma Bomba de Calor de
Fonte de Ar — ASHP (Air Source Heat Pumps), caso a radiacdo solar ndo seja suficiente para

se atingir a temperatura desejada.
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Figura 2.1 — Bomba de calor de expanséo indireta do tipo paralelo (IX-SAHP).
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Fonte: Adaptado de Buker e Riffat (2016).

A Figura 2.2 mostra outra configuracdo do sistema IX-SAHP, descrita por Buker e
Riffat (2016). Nesta configuracdo, do tipo série, a bomba de calor esta sempre em operacao,
mas a temperatura de evaporacdo € maior que a do sistema em paralelo, em virtude da troca de

calor ocorrida com a dgua, previamente aquecida pelo coletor solar.

Figura 2.2 — Bomba de calor de expanséo indireta do tipo série (IX-SAHP).
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A terceira configuracéo, relatada por Buker e Riffat (2016), € uma bomba de calor solar
assistida por Expanséo Direta — DX (Direct Expansion). A Figura 2.3 mostra uma DX-SAHP,
e a diferenca em relacédo ao sistema IX-SAHP consiste no seu coletor solar, que, nesse caso, €
utilizado como o proprio evaporador do sistema da bomba de calor. Segundo Faria (2013),
sistemas que operam por DX-SAHP sdo notoriamente convenientes, uma vez que, além da
radiacdo solar, outras energias podem ser aproveitadas como, por exemplo, o calor sensivel da
atmosfera e o calor latente advindo do efeito de condensacao do vapor de dgua também presente

na atmosfera.

Figura 2.3 — Bomba de calor de expansao direta (DX-SAHP).
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Fonte: Adaptado de Buker e Riffat (2016).

Outra diferencga encontrada nos sistemas de bomba de calor pesquisados por Buker e
Riffat (2016) refere-se a forma com que a troca de calor acontece entre os fluidos primério e
secundario na regido de alta pressdo do sistema. A Figura 2.4 (a) mostra um condensador em
que os fluidos circulam em contracorrente no seu interior, e na Figura 2.4 (b), um sistema de

aquecimento direto, no qual a agua € aquecida no interior de um tanque.
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Figura 2.4 — Condensador: a) Contracorrente b) Agquecimento direto.
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Fonte: Adaptado de Buker e Riffat (2016).

Sobre a eficiéncia energética de bombas de calor assistidas por energia solar, Reis et al.
(2014) fizeram um estudo experimental comparativo entre uma DX-SAHP a R134a e uma
resisténcia elétrica, fornecendo suporte energético para um aquecedor solar de 4gua. A bancada
de ensaio consistiu em um aquecedor elétrico e uma bomba de calor colocadas em paralelo, de
forma a avaliar ambas as alternativas como suporte a um sistema de aquecimento solar de agua.
Em seus resultados, 0 COP médio obtido pela bomba de calor, operando na cidade de Belo
Horizonte, ficou em torno de 2,15, o que representa mais que o dobro da eficiéncia alcancada
com o uso do aquecedor elétrico, em torno de 0,97.

Chaichana, Kiatsiriroat e Nuntaphan (2010) realizaram um estudo comparativo de um
coletor solar de placa plana convencional e uma bomba de calor expansdo indireta do tipo série
para producdo de agua quente, carregada com uma mistura de refrigerante R22, R124 e R152a
(20%, 57% e 23%) e operando nas condi¢cGes meteoroldgicas de Chiang Mai, Tailandia. Os
autores fizeram um programa de simulacédo e calcularam o tempo de retorno de investimento
para uma aplicacdo de pequeno porte. No caso do sistema de aquecimento solar de &gua
convencional, os menores periodos de retorno para o fornecimento de 300, 600, 900 e 1200 kg
de agua foram de 3,63, 3,12, 2,95 e 2,82 anos, respectivamente, enquanto que para a bomba de
calor solar, os menores periodos para 300, 600, 900 e 1200 kg de agua foram de 2,74, 1,79,
1,83 e 1,88 ano, respectivamente. Concluiu-se, nesse caso, que a bomba de calor assistida por

energia solar seria a melhor escolha.
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Sun et al. (2015) propuseram um estudo experimental e numérico comparativo do
desempenho de uma DX-SAHP com uma Bomba de Calor de Fonte de Ar Convencional
(ASHP) para o fornecimento agua quente de uso doméstico, na condi¢do climatica de Xangai,
China. As influéncias das condicdes de operacdo como temperatura do ar, temperatura da agua,
intensidade de radiac&o solar foram avaliadas. A Figura 2.5 indica que o COP médio mensal do
sistema DX-SAHP, calculado com base na taxa de transferéncia de calor fornecida a agua, e a
poténcia elétrica consumida, se mantém superior ao do sistema ASHP convectivo ao longo do
ano, especialmente no inverno. Os autores explicaram que em baixas temperaturas, quando a
temperatura de evaporacao do sistema ASHP convencional € menor, para o sistema DX-SAHP,
a radiacdo solar aumenta a temperatura de evaporacdo de forma consideravel, implicando no

aumento do COP.

Figura 2.5 — COP médio mensal (DX-SAHP).
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Fonte: Adaptado de Sun et al. (2015).

2.3 Fluido frigorifico - CO2

Conforme observa-se na Figura 2.6, o didxido de carbono foi um dos primeiros fluidos
refrigerantes aplicados em sistemas de refrigeracdo, e frequentemente utilizado até os meados
dos anos 1930. Com o surgimento dos fluidos CFCs (Clorofluorcarbono) e HCFCs
(Hidroclorofluorcarbono), o CO. foi perdendo mercado até ser praticamente extinto como
fluido refrigerante no inicio dos anos 1960. Com os problemas ambientais e o estabelecimento
dos Protocolos de Montreal em 1987 e de Quioto em 1997, o CO> ressurgiu como alternativa

em VAarios setores da refrigeracao.
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Figura 2.6 — Breve historico dos fluidos refrigerantes.
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A Tabela 2.1 resume as principais vantagens e desvantagens quanto a utilizacdo do CO-

como fluido refrigerante.

Tabela 2.1 — Vantagens e desvantagens da aplicagdo do CO, como fluido refrigerante.

Vantagens Desvantagens
v Natural v" Alta pressdo de trabalho: Maiores
v" Refrigerante classe Al (ndo inflamével e exigéncias em relacdo a seguranca do
atoxico) sistema e a utilizacdo de equipamentos
v Estavel quimica e termodinamicamente mais robustos
v Compativel com diversos 6leos lubrificantes v Risco de vazamentos: fluido inodoro com
v" Elevado coeficiente de troca térmica (préximo maior massa especifica que o ar
ao ponto critico) v" Operagdo no ciclo transcritico: menor
v Elevada capacidade volumétrica de desempenho de refrigeracéo,
refrigeracdo principalmente em temperaturas ambiente
v Baixa razdo de compressao mais elevadas
v’ Baixa perda de carga
v’ Baixo impacto ambiental (ODP=0 e GWP=1)

Assim, diante de um cenario mundial que praticamente inviabilizou a utilizagdo de
fluidos nocivos a camada de ozénio e ao efeito estufa, uma das principais caracteristicas do
CO:- é 0 seu baixo impacto ambiental, possuindo um ODP nulo e um GWP unitario. Além disso,
segundo Islam et al. (2012) e de Paula et al. (2020), o CO2 operando em um ciclo transcritico
é o fluido refrigerante que apresenta uma das melhores perspectivas em relagéo ao indice TEWI
(Total Equivalent Warming Impact), que considera tanto o efeito direto de sua emissdo na
atmosfera, como o efeito indireto, relacionado ao consumo de energia do sistema. Entretanto,
conforme observado na Tabela 2.1, a aplicacdo do CO, também apresenta desvantagens
consideraveis, como a necessidade da utilizacdo de equipamentos mais robustos devido suas
altas press@es de trabalho, e que, portanto, também devem ser analisadas ante sua escolha como
fluido frigorifico.
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2.3.1 Propriedades termofisicas e de transporte do CO>

Em comparagdo com outros fluidos refrigerantes, a principal caracteristica do didxido
de carbono é a sua baixa temperatura critica e sua elevada pressao de vapor, conforme mostram
as Figuras 2.7 e 2.8. Dessa forma, sua operacdo em sistemas de refrigeragdo ocorre mais

préxima ao ponto critico.

Figura 2.7 — Comparagéo da temperatura critica do CO, com outros fluidos refrigerantes.

Temperatura critica [°C]

150,0 132,3 1350

120,0 96,7 101,1
90,0
60,0 31 1°C
30,0

0,0
O2 R22 R290 R134a NH3 R600a

[°C]

Figura 2.8 — Presséo de vapor do CO; e outros fluidos refrigerantes.
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Fonte: Kim, Pettersen e Bullard (2004).

A excecéo do caso de a temperatura da fonte quente da bomba de calor ser relativamente
baixa, como a temperatura ambiente em paises de clima frio, o ciclo termodinamico tende a ser
transcritico, como indicado na sequéncia em vermelho da Figura 2.9. Nessa condicao, a rejei¢do
de calor para 0 ambiente ndo € mais latente, por condensacdo, mas sim sensivel, por meio do
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resfriamento do gés no estado supercritico. O trocador de calor de alta pressdo passa entdo a ser
denominado resfriador de gés.

Figura 2.9 — Diagrama P-h dos ciclos subcritico (1-2-3-4) e transcritico (1-2°-3°-4").
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A elevada pressdo de vapor do CO», juntamente com sua operagdo proxima ao ponto
critico afetam a massa especifica do fluido, tanto na condicao subcritica como na supercritica.
A Figura 2.10 mostra a evolucdo da massa especifica do CO> para diferentes temperaturas e
pressdes, ilustrando sua forte variagdo prdxima ao ponto critico. Esta variacdo ocorre no
resfriador de gas, a medida que a temperatura do CO> diminui, sendo fundamental sua

consideracdo no emprego de modelos de previsdo de massa do fluido.

Figura 2.10 — Massa especifica do CO- vs. temperatura e pressao.
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Fonte: Kim, Pettersen e Bullard (2004).

O dioxido de carbono possui também uma elevada massa especifica na sua fase vapor,
0 que, conforme mostrado na Figura 2.11, leva a uma menor relacdo entre suas massas

especificas (liquido / vapor) quando comparado a outros fluidos. Segundo Kim, Pettersen e
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Bullard (2004), essa caracteristica Ihe garante um fluxo bifasico mais homogéneo, uma menor

perda de carga e uma maior transferéncia de calor.

Figura 2.11 — Razdo entre as massas especificas das fases liquida e vapor saturadas.
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Fonte: Kim, Pettersen e Bullard (2004).

De acordo com Kim, Pettersen e Bullard (2004), a maior massa especifica da fase vapor
faz com que o CO> produza um elevado efeito volumétrico de refrigeracdo (EVR), conforme
mostrado na Figura 2.12. Em linhas gerais, considerando-se uma mesma capacidade de
refrigeracdo, um maior EVR implica em um menor deslocamento volumétrico, ou seja, em um
compressor de menor tamanho.

Figura 2.12 — Efeito refrigerante volumétrico vs. Temperatura.
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Fonte: Kim, Pettersen e Bullard (2004).
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Segundo Kim, Pettersen e Bullard (2004), uma das caracteristicas mais importantes dos
fluidos supercriticos é que suas propriedades variam acentuadamente com a temperatura
préxima ao ponto critico, considerando processos isobaricos, especialmente perto dos pontos
pseudocriticos. Nos trabalhos de Dang e Hihara (2004), de Cheng, Ribatski e Thome (2008) e
de Oh e Son (2010) também sdo discutidas as consequéncias da operacdo préxima ao ponto
critico em termos do calor especifico, da condutividade térmica, da viscosidade e da massa
especifica, com reflexos no escoamento e na transferéncia de calor. A Figura 2.13 mostra que
o calor especifico varia intensamente com a temperatura, especialmente quando a pressao se
aproxima da pressdo critica. Para cada pressao, existe entdo uma temperatura pseudocritica, que
representa a temperatura na qual o calor especifico atinge seu maior valor. Este parametro é
usado como referéncia em diversas correlacdes que calculam o coeficiente de transferéncia de
calor do fluido supercritico e torna-se particularmente importante nas estimativas da taxa de

transferéncia de calor no resfriador.

Figura 2.13 — Calor especifico maximo.
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Fonte: Kim, Pettersen e Bullard (2004).

Kim, Pettersen e Bullard (2004) citam que as propriedades de transporte dos
refrigerantes, como a condutividade térmica e a viscosidade, desempenham um papel
importante nas caracteristicas de transferéncia de calor e perda de carga do fluido. A titulo de
exemplo, o autor comenta que a condutividade térmica do CO2 nas condicdes de liquido e vapor
saturado a 0°C é, respectivamente, 20% e 60% superior & do R134a nas mesmas condi¢fes. Ja
a viscosidade do CO> no estado liquido é aproximadamente 60% inferior, enquanto a do vapor
tem mesma magnitude. Além disso, o0 CO» apresenta uma menor perda de carga, 0 que garante

uma temperatura mais uniforme ao longo do evaporador e, consequentemente, uma menor
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diferenga de temperatura entre o fluido e o meio refrigerado, o que segundo esses autores,
resulta na melhor distribui¢do de temperatura no interior do ambiente refrigerado. As Figuras
2.14 (a) e (b) apresentam as propriedades de transporte do CO., condutividade térmica e
viscosidade, respectivamente.

O CO- apresenta também uma baixa tensdo superficial quando comparado a outros
fluidos. Carey (2018) comenta que quanto menor a tensdo superficial do fluido, menor o
superaguecimento ou o subresfriamento exigido para que se iniciem 0s processos de evaporagao
ou de condensacao e, consequentemente, menores as diferencas de temperatura produzidas nos

trocadores de calor.

Figura 2.14 — (a) Condutividade térmica e (b) Viscosidade do CO2.
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Fonte: Kim, Pettersen e Bullard (2004).
2.3.2 Ciclo transcritico de refrigeracao e eficiéncia energética

De Oliveira (2013) comenta que a fase subcritica de uma bomba de calor usando CO>
ocorre apenas inicialmente, de forma transitéria, quando o sistema entra em operacao. Ao entrar
em funcionamento, o CO; encontra-se a temperatura ambiente, com uma pressdo de cerca de
6.000 kPa. Ao trocar calor com a fonte quente, a pressdo de alta cresce, e enquanto ndo atinge
aproximadamente 7.370 kPa, o trocador de calor opera como um condensador comum em um
ciclo subcritico. Conforme a Figura 2.10, ao exceder essa pressdo 0 sistema comega a operar
no ciclo transcritico, isto &, acima do ponto critico (T=31,1°C e P=7.370 kPa), ndo havendo
mais mudanca de fase do fluido. Assim, o CO> inicia um processo de resfriamento ao longo do

trocador de calor, que passa a ser chamado de resfriador de gas.
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Conforme discutido anteriormente, como a temperatura critica do CO2 é proxima da
temperatura ambiente, o sistema de refrigeracdo opera préximo e ndo raro acima da pressao
critica. Cavallini (1996) reitera que tal situacdo aumenta o trabalho especifico de compresséo,
e por isso, o ciclo transcritico inerentemente € menos eficiente do que o ciclo convencional de
compressdo. Esse problema, entretanto, pode ser atenuado através de modificagdes no ciclo,
como a utilizagdo de um sistema de compressdo paralela, cuja ideia principal consiste em
reduzir as perdas por estrangulamento (Chesi et al., 2014). A fase de estrangulamento é dividida
entre duas valvulas diferentes, separadas por um receptor, que funciona como um separador
entre a fase liquida e a fase vapor. Na Figura 2.15, o fluido que sai do resfriador de gas se
expande através da valvula EV1, e entra no receptor. A porcdo liquida é ainda expandida através
da valvula EV2, antes de entrar no evaporador. A porcéo de vapor entra no compressor C1, e

no ponto 9, se encontra com a parcela que sai do compressor 2.

Figura 2.15 — Sistema de compressao paralela para o COs..
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Fonte: Adaptado de Chesi et al. (2014).

Segundo Montagner (2013), as caracteristicas termofisicas do fluido refrigerante aliado
a sua interacdo com os componentes do sistema definem o desempenho do ciclo. O efeito das
irreversibilidades termodinamicas pode ser expresso através de um indice, conhecido como

eficiéncia de refrigeracéo.

CoP

= — 2.1
nref COPCarnot ( )

Montagner (2013) compara, na Figura 2.16, o desempenho do R134a e do CO2 em uma
condicdo pré-estabelecida, para a qual a temperatura da fonte fria é de - 20°C e a da fonte quente

é de 30°C. Percebe-se que o desempenho do R134a é superior ao CO2 em todos 0s casos: seja
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no ciclo padrdo; na condicdo de superaquecimento de 10°C; considerando-se as
irreversibilidades do compressor ou mesmo, de maneira conjunta, as irreversibilidades de todo

o0 sistema (COP real).

Figura 2.16 — Comparacao entre os rendimentos dos fluidos R134a e CO..
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Fonte: Montagner (2013).

Para explicar os menores valores de rendimento do CO2, Montagner (2013) apresenta
na Figura 2.17 o ciclo subcritico do R134a sobreposto ao ciclo transcritico do CO2. A
temperatura média de rejeicdo do calor para o ciclo transcritico € maior, o que leva ao aumento
do trabalho especifico de compressdo, representado pela area “A”. Ademais, uma maior
diferenca de pressdo ocasiona maiores perdas durante processo de expansdo. Dessa forma, a
area “B” representa uma perda de efeito refrigerante.

A diferencga de desempenho entre o ciclo transcritico e o subcritico convencional varia
de acordo com as condigdes de operacdo e principalmente em relacdo a temperatura ambiente.
Bruno, Belusko e Halawa (2019) citam que como a capacidade de resfriamento é severamente
limitada sem o efeito da condensacdo, o desempenho do sistema funcionando em estado
supercritico diminui. Neste estado, 0 COP do sistema é dependente da presséo do resfriador de

gas.
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Figura 2.17 — Comparacao entre os ciclos ideais subcritico do R134a e transcritico do CO..
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Fonte: Montagner (2013).

Girotto et al. (2004) realizaram um estudo do efeito da temperatura ambiente,
comparando uma instalagdo comercial de CO2 com outra operando com R404A, ambas
localizadas no norte da Italia, tendo capacidades de refrigeragdo de 120kW. A Figura 2.18
revela que o COP médio mensal da instalacdo de CO> é superior nos meses com temperatura

ambiente mais baixas em relacdo aos meses com temperaturas mais elevadas.

Figura 2.18 — Comparacéo entre os ciclos ideais subcritico do R134a e transcritico do CO-.
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Fonte: Montagner (2013).

Segundo Girotto, Minetto e Neks (2004), a diminuicdo da temperatura média anual
reduz a diferenca de performance entre os sistemas transcriticos e subcriticos, permitindo que
varias instalagcbes comerciais transcriticas com CO2 operem com coeficientes de performance
superiores aos obtidos com fluidos sintéticos. Fornasieri, Girotto e Minetto (2008) comentam
que a baixa eficiéncia de instalagcdes que operam com CO», sob temperatura ambiente elevada

(como em paises de clima tropical), figura como a grande barreira enfrentada pelos
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pesquisadores, exigindo a aplicacdo de técnicas diferenciadas para garantir niveis de consumo
de energia satisfatorio. Entretanto, Lorentzen (1994) e Kim, Pettersen e Bullard (2004)
reforgam a tese de que algumas das perdas do ciclo do CO; s&o parcialmente compensadas pelo
melhor desempenho de seus componentes, uma vez que as propriedades termofisicas do COx,
operando proximo ao ponto critico, Ihe conferem uma melhor interacdo com esses dispositivos.

Para uma DX-SAHP a CO2, de pequeno porte, destinada ao fornecimento de agua
doméstica, De Oliveira et al. (2016) constataram que, nas condi¢des climaticas da cidade de
Belo Horizonte (Brasil), a cada acréscimo de 5°C na temperatura de entrada da dgua, o trabalho
do compressor aumentou uma meédia de 3,0%, enquanto a producao de calor diminuiu em média
4,0%, sendo este, segundo os autores, o fator mais relevante para a degradagéo do COP.

Uma alternativa recorrente para contornar a perda de eficiéncia inerente ao ciclo
transcritico tem sido a utilizacdo de ciclos em cascata, nos quais o CO- € utilizado no circuito
de baixa temperatura e outro fluido refrigerante como o R134a, R404A, ou Amonia é usado no
circuito de alta temperatura (MMA, 2011). Em aplicagdes comerciais para supermercados, 0
CO2 normalmente trabalha com temperatura de condensagdo variando de 5 a —15°C, enquanto
gue sua evaporacdo varia de — 25 a — 40°C, o que atende a demanda de produtos congelados.
Por outro lado, a Amdnia evapora no trocador cascata numa faixa que varia de —10 a —20°C, e
sua temperatura de condensacéo ocorre entre 30 e 40°C.

Além do exposto, destaca-se que as ASHP estdo incorporando em seus sistemas
coletores solares, aumentando sensivelmente o COP por meio do aporte de energia obtida

através de uma fonte limpa e altamente disponivel em paises como o Brasil.

2.4 Escoamento bifasico

O estudo do escoamento bifasico € de fundamental relevancia para a analise e
desenvolvimento de equipamentos de refrigeracdo, uma vez que em parte das tubulacbes de
trocadores de calor, como condensadores e evaporadores, o fluido frigorifico escoa em duas
fases simultaneamente: vapor e liquido. Sabe-se que a transferéncia de calor em fluidos
bifasicos depende da configuracdo dos escoamentos, ou seja, da estrutura geométrica de suas
fases. Em um escoamento forcado no interior de tubos, o fendbmeno da ebulicdo é mais
complexo, uma vez que ndo héa superficie livre para o vapor escapar e, portanto, o liquido e o
vapor sdo forcados a fluir juntos. Nesse tipo de escoamento ocorrem diferentes regimes de

ebulicdo, dependendo das quantidades relativas das fases liquida e de vapor e de suas vazes.
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Cengel (2015) apresenta para o escoamento em um tudo aquecido os diferentes estagios
encontrados no mecanismo de ebuligéo, e de forma concomitante, a variacdo do coeficiente de
transferéncia de calor ao longo do tubo horizontal, conforme a Figura 2.19. No regime de
bolhas, encontrado nas regides em que o titulo da mistura é reduzido, verificam-se bolhas com
didmetro médio, dispersas na fase liquida, aglomerando-se na parte superior devido aos efeitos
de empuxo. Com o aumento do titulo de vapor, surge o regime pistonado, com bolhas de vapor
de tamanho reduzido, as quais se mantém na regido superior do canal. O regime intermitente
ocorre em vazOes mais elevadas, sendo caracterizado pela presenca de uma camada vertical de
liquido suficientemente grande a ponto de cobrir todo o didmetro do tubo e de interromper o
escoamento da fase vapor na sua parte superior. Em escoamentos com vaz@es reduzidas e titulos
baixos, pode surgir o regime estratificado liso, em que o liquido escoa na parte inferior do tubo

e 0 vapor na parte superior, existindo uma interface relativamente plana.

Figura 2.19 — Padrdes de escoamento horizontal e o coeficiente de transferéncia de calor.
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Fonte: Adaptado de Cengel (2015).

A medida que as vazdes de cada fase e/ou o titulo sdo aumentados no regime
estratificado, surge o regime estratificado ondulado, no qual a interface torna-se instavel e
ondulada. No padrdo anular, um filme de liquido forma-se nas paredes do tubo e a fase vapor
escoa na regido central. Pode ocorrer em vazdes de liquido moderadas, com altas velocidades
de vapor e titulos elevados. Coeficientes de transferéncia de calor relativamente altos sdo
obtidos nesse regime. Conforme a velocidade do vapor aumenta, o cisalhamento sobre o anel

liquido torna-se mais intenso, causando a diminuicdo de espessura e a secagem de parede. A
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consequéncia desta diminuicdo é a destruic¢do do anel liquido acompanhado por uma diminuigéo
acentuada no coeficiente de transferéncia de calor. J& no regime de névoa, para velocidades de
escoamento de vapor altas e titulo relativamente elevado, ocorre a disperséo de goticulas para
0 nucleo de vapor. No final do regime do fluxo de névoa, a condi¢cdo do fluido é de vapor
saturado, que passa para o estado de superaquecimento com qualquer transferéncia adicional

de calor.

2.4.1 Fracao de vazio

Na Figura 2.20 é apresentado, de forma esquematica, um escoamento biféasico (liquido-

vapor).

Figura 2.20 — Escoamento bifasico esquemaético.

Para uma analise adequada de uma mistura de liquido e vapor, é necessario conhecer as
proporcoes de suas fases respectivamente. Isso € feito definindo-se uma propriedade chamada
de titulo de vapor X, que em um escoamento, € a relacao entre a vazao massica do vapor 1, € a
vazdo massica total da mistura m. Entretanto, de forma pratica, a determinacdo do titulo de
vapor em um escoamento bifasico ocorrera a partir de balancos de energia, de modo que

somente sera igual aquele obtido pela Eg. 2.2 em condicdes de equilibrio termodinamico.
m
X = —v (2.2)
m
Em uma tubulacéo, a razdo entre a area da secdo reta de vapor e area total de um fluido
em escoamento bifasico, é definido por um parametro adimensional denominado de fracéo de

vazio «a, calculado pela Eqg. 2.3:

A A
Wy (23)
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Em que, Ay, Al e A, s8o, respectivamente, a &rea da secdo transversal ocupada pelo vapor, a area
da secdo transversal ocupada pelo liquido e a &rea da segdo transversal total. A razdo de

escoamento y é definido como sendo a relacéo das velocidades entre as fases vapor e liquido.

uU
| (2.4)

=
Na Eqg. 2.4, u,, e u; representam a velocidade média da fase vapor e liquida respectivamente.
Para uma mistura, uma razdo de escoamento unitaria corresponde a um caso definido como
homogéneo, em que se assume que ambas as fases escoam na mesma velocidade e estdo

distribuidas de maneira uniforme ao longo da se¢éo transversal.

Usando-se a lei da conservacdo da massa para cada fase e também para o fluxo total, e
valendo-se das equaces anteriores, pode-se achar a seguinte relacéo entre o titulo e a fracdo de

vazio:

1
= W (2.5)

X

a

Utilizando a Eq. 2.5 e considerando uma razdo de escoamento y unitaria, a Figura 2.21
mostra as tendéncias da fracdo de vazio em relacdo ao titulo de vapor para diferentes razdes de

massa especifica (p,/p;).

Figura 2.21 — Titulo e fracdo de vazio para diferentes razGes de massa especifica.
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Fonte: Adaptado de Thome (2015).
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Thome (2015) observa que para uma raz&o unitéria, o titulo e a fracdo de vazio se tornam
equivalentes e na medida que essa razéo diminui, a fracdo de vazio apresenta um crescimento
elevado no inicio da ebulicdo, estabilizando a medida que o titulo tende a unidade. Esse
comportamento é esperado devido a baixa massa especifica da fase vapor em relacédo a fase
liquida, que tende a ocupar proporcionalmente uma area de se¢do maior.

De acordo com Xu e Fang (2014), a fracdo de vazio encontra aplicagdes importantes
nos estudos da queda de pressdo, do coeficiente de troca de calor e da massa especifica de um
fluido frigorifico. Porém, sua determinacgéo é bastante dificil em trocadores de calor tubulares
devido a complexidade dos escoamentos bifasicos, conforme explicado por Rice (1987).

A Eq. 2.76 é utilizada para a obtencdo do volume especifico v de uma mistura liquido-
vapor quando 0 processo €é estatico, e em escoamentos do tipo homogéneo. Ja a Eq. 2.7 pode
ser usada para determinar a massa especifica da mistura tanto para processos estaticos quanto

para escoamentos de todos os tipos.
v=v+x(v,—v) (2.6)

p=p+alp, —p) (2.7)

Segundo Thome (2015), a fracdo de vazio « é profundamente diferente do titulo de
vapor x, sendo o primeiro um parametro geométrico do escoamento e 0 segundo um parametro
de transporte. O autor ressalta que, embora o valor local do titulo seja normalmente conhecido,
a fracdo de vazio deve ser prevista a partir das varidveis do fluxo. Dessa forma, foram
desenvolvidas ao longo dos anos diversas correlagdes para a determinagéo da fracéo de vazio.
Rice (1987) classificou as correlagdes em quatro categorias: 0 modelo homogéneo; as
correlacdes baseadas na razdo de escoamento; no parametro de Lockhart-Martinelli (1949); e
aquelas baseadas na velocidade massica. O autor testou dez correlagdes de fracdo de vazio para
situacGes como fluxo de calor e temperatura da parede do tubo constante, avaliando seu efeito
nas previsdes do inventario da carga de refrigerante. As comparacGes foram feitas para
condensadores e evaporadores de uma BDC carregada com R22 em varias faixas de operacao
(temperatura de saturacdo, titulo e velocidade massica). Os melhores resultados foram
alcancados pelas correlagdes de Hughmark (1965), Premoli Francesco e Prina (1971), Tandon,
Varma e Gupta (1985) e Baroczy (1965).

Yashar (1998) fez um estudo experimental para determinar a fracdo de vazio para 0s
refrigerantes R134a e R410A evaporando dentro de trés tubos diferentes durante o escoamento

horizontal (4,26 mm, 7,25 mm e 7,26 mm — com ranhuras). Os testes foram realizados para uma
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faixa de velocidade massica de 75 - 700 kg m2s7, titulos de entrada de 0,10 — 0,80 e fluxos de
calor de 0 - 10 kW m™ a uma temperatura de 5°C. Mereceram destaques as correlagdes de
Tandon (1985), Premoli Francesco e Prina (1971) e Hughmark (1965)

Xu e Fang (2004) testaram 41 correlac6es da fracdo de vazio para o fluxo de refrigerante
bifasico em tubula¢fes em 1574 pontos de dados experimentais de cinco refrigerantes (R134a,
R22, R410A, R11 e R12) com didmetros hidraulicos variando de 0,5 a 10 mm e velocidade
massica variando de 40 a 1000 kg m™2 s™1. Os autores destacaram que, embora numerosas
correlacdes de fracdes de vazios tenham sido propostas e muitas avaliacdes relacionadas tenham
sido conduzidas nas ultimas seis décadas, quase todas elas basearam-se em dados obtidos de
experimentos de fluxo bifasico em ar-agua ou vapor-agua, cuja aplicabilidade para o fluxo de
refrigerante bifasico precisa ser avaliada.

Melkamu, Woldesemayat e Ghajar (2007) fizeram uma comparacdo do desempenho de
68 correlacOes de fracdo de vazio com base em um conjunto de dados de 2845 pontos, para
diferentes padrées de fluxo em tubos horizontais e inclinados, sendo usadas as configuracoes
gas natural-agua, ar-dgua e ar-querosene. Os melhores resultados foram alcancados pelas
correlacdes de Filimonov et al. (1957), Premoli Francesco e Prina (1971), Hughmark (1965),
além da correlacdo de Rouhani e Axelsson (1970). Com base nas observagdes feitas, foi
sugerida uma correlacdo de fracdo de vazio melhorada que poderia lidar de forma aceitavel com
todos os conjuntos de dados, independentemente dos padrdes de fluxo e angulos de inclinacéo.

Humia (2017) promoveu um estudo teérico/experimental sobre o inventario em sistemas
de refrigeracdo carregados com os fluidos R-134a e HFO-1234yf em uma bancada de testes
para uma ampla faixa de titulos e velocidades massicas de 300kg/s-m? e 400kg/s-m?2. Os
resultados foram analisados e comparados com aqueles calculados por um modelo de simulacéo
utilizando oito diferentes correlacbes para determinacdo da fracdo de vazio. Os melhores
resultados para previsdo da massa foram obtidos aplicando-se a correlacdo de Hughmark
(1965).

Pietrzak e Placzek (2019) avaliaram métodos para prever a fracdo de vazio em
escoamento bifasico através de um canal de pequeno diametro. Os resultados foram
comparados com 83 conjuntos de dados experimentais para escoamentos ar-agua e 171
conjuntos para vapor-liquido (NHs e CO>). Ao utilizar métodos de célculo desenvolvidos para
escoamento em canal convencional, o autor sugere as correlages de Smith (1969) e Steiner
(1993).

Gardenghi et al. (2020) apresentaram uma visao geral das técnicas de medicéao de fracdo

de vazio, bancos de dados e de correlagdes para fluxo bifasico em canais de pequeno diametro.
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Um banco de dados experimental foi produzido pelos autores com 2361 pontos, com didmetros
de canal variando de 0,5 a 13,84 mm, nas dire¢des horizontal e vertical, e fluidos como ar-4gua,
R410A, R404A, R134a, R290, R12 e R22. Os autores avaliaram varias correlaces,
comparando os resultados com este banco de dados. Para situacdo de macro canais, mereceram
destaque as correlagdes de Melkamu, Woldesemayat e Ghajar (2007), Tibirica et al. (2017),
Kanizawa et al. (2016).

Dos estudos apresentados sobre correlacGes de fracdo de vazio, o que se percebe é que
escoamentos utilizando o CO> como fluido refrigerante foram pouco investigados. Apenas um
estudo (Pietrzak e Placzek, 2019) se baseou especificamente nesse fluido. Ainda assim, a
atencdo principal do estudo foi voltada para micro canais. Dessa forma, o processo de escolha
dessas correlac@es ainda € uma guestdo em aberto e que merece atencao.

Na auséncia de uma correlacdo prépria, desenvolvida especificamente para calcular a
fracdo de vazio do CO2 na regido bifésica do evaporador solar, foi escolhida, a principio, a
correlagdo de Hughmark (1965), destacada nos trabalhos de Rice (1987), Yashar (1998),
Melkamu, Woldesemayat e Ghajar (2007) e Humia (2017). Em seguida, é proposta uma
comparagdo com outras correlacdes, como a correlacdo de Smith (1969), recomendada por
Pietrzak e Ptaczek (2019) para o CO2 escoando em canais convencionais, de forma a mensurar
0s impactos trazidos sobre os resultados gerados pelo modelo matematico.

Sobre a correlagdo de Hughmark (1965), em seu trabalho o autor verificou que a
diminuicdo da velocidade massica implicava um aumento na fracdo de vazio, e estabeleceu uma
correlacdo para calcular a fracdo de vazio que leva em consideracédo o efeito dessa velocidade.
Trata-se de uma correlagcdo empirica, assumindo o0 escoamento como uma suspenséao de bolhas
no liquido, com maior concentragdo no centro do tubo, decrescendo e tornando-se nula nas
paredes. Considera também a ndo existéncia de movimento radial relativo entre as bolhas e o
liquido. Os resultados de Hughmark (1965) foram verificados para escoamento vertical,
ascendente, préximo a pressdo atmosférica, com o intuito de prever a fracéo de liquido em tubos
de refinarias de petroleo. Porém, segundo o autor, seu método funciona igualmente para
escoamento horizontal com pressdes mais elevadas.

O valor da fragdo de vazio é encontrado com a utilizacdo de um fator Kn, baseado na
velocidade massica, que, multiplicado pelo valor da fracdo de vazio, obtida pelo modelo
homogéneo, fornece o valor da fragdo de vazio desejada. Para determinar a fracdo de vazio, a
correlagdo de Hughmark (1965) utiliza as Eq. 2.8 e 2.9 e a Tabela 2.2.
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e ()]

Z= [Gdi(.ul + a(.uv - .ul))_l]l/6 {(gdi)_l [Gx(pvahom(l - ahom))_l]z}l/g (2'9)

Tabela 2.2 — Fatores de Hughmark (1965) — Kn vs. Zn.

Zn 13 | 15 2 3 4 5 6 8 10 15 20 40 70 | 130
Kn 10,185|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).

Observa-se, na Eq. 2.8, que a determinacéo da fracdo de vazio, sugerida por Hughmark
(1965), possui como parametro de entrada a propria fracdo de vazio. Dessa forma, 0 processo
torna-se iterativo, sendo sugerido, como valor inicial de iteracdo, a propria fracdo de vazio
calculada pelo modelo homogéneo. Segundo o autor, a correlagdo foi validada utilizando a
combinagdo de ar-agua e ar-6leo para nimeros de Reynolds entre 10% e 10’.

2.5 Coeficientes de transferéncia de calor

Trocadores de calor sdo dispositivos utilizados na troca térmica entre dois ou mais
fluidos em temperaturas diferentes. A transferéncia térmica nesses dispositivos pode ocorrer
através da mistura ou do contato entre os fluidos, com armazenagem intermediaria, ou também
através de uma parede que separam os fluidos quente e frio. Cengel (2015) cita que,
normalmente em um trocador de calor, a transferéncia de calor envolve 0s mecanismos de
conveccdo e de conducdo dos fluidos através das paredes do trocador. Dessa forma, é apropriada
a aplicacao de um coeficiente global de transferéncia de calor U, que representara a contribuicéo

de todos os efeitos sobre a transferéncia de calor.

2.5.1 Escoamento no estado supercritico

Yoon et al. (2003) discutem em seu trabalho que muitas das investigacdes recentes sobre
o didxido de carbono, usado como refrigerante, concentraram-se no desenvolvimento do ciclo
transcritico. Entretanto, poucas investigacdes foram realizadas com o intuito de avaliar o
fendmeno da transferéncia de calor. Sabe-se que no ciclo transcritico do CO», 0 processo de
rejeicdo de calor ocorre a uma pressao supercritica, ndo havendo mudanca de fase, o que torna

esse processo significativamente diferente de um ciclo convencional de compresséo a vapor.
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Pitla, Eckhard e Ramadhyani (2002) e Yoon et al. (2003) citam que, & medida que o
processo de resfriamento de gés progride, o coeficiente de transferéncia de calor atinge seu
maximo e depois diminui, conforme a Figuras 2.22, sendo esse comportamento relacionado a
evolucéo do calor especifico, da temperatura e da pressdo ao longo do escoamento. Conforme
visto anteriormente na Figura 2.13, como o calor especifico aumenta drasticamente perto da
regido critica, o coeficiente de transferéncia de calor também aumenta, atingindo o valor

maximo quase na temperatura pseudocritica.

Figura 2.22 — O efeito da presséo no coeficiente de transferéncia de calor.
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Fonte: Adaptado de Yoon et al. (2003).

Ainda na figura 2.22, percebe-se que na regido de entrada do escoamento, uma maior
pressdo leva a um maior coeficiente de transferéncia de calor, uma vez que o calor especifico é
maior. No entanto, com a queda da temperatura, proximo a temperatura pseudocritica, observa-
se uma tendéncia oposta, ou seja, pressdes maiores reduzem o valor maximo dos coeficientes
de transferéncia de calor. Esse comportamento também é explicado com a evolucdo das curvas
de calor especifico da Figura 2.13, nas quais as pressdes mais altas levam a reducéo do pico de
calor especifico proximo a temperatura pseudocritica.

Yoon et al. (2003) também quantificaram um aumento nos coeficientes de transferéncia
de calor do diéxido de carbono a medida que a velocidade massica aumenta, conforme mostrado

na Figura 2.23.
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Figura 2.23 — O efeito da vazdo maéssica no coeficiente de transferéncia de calor.

16 S Em— T T T
A
14 /| -
G, kgm'QS'1 “\
12 L o 241 | |
— -B— 338 ‘
| i
EF 10 A — 464 . .ﬁ_ -
|E A :
3 8 i .. .‘/ l'ﬁ- Fﬂ
2 -
< 6 e " -
& |-
4 - s P | b .
A _. - ]
2 R e
T[°C]
0 | L | | I | ]

65 60 55 50 45 40 35 30 25

Fonte: Adaptado de Yoon et al. (2003).

Em seu trabalho os autores apresentaram dados experimentais da transferéncia de calor
e perda de pressdo obtidas durante o processo de resfriamento do CO2 em um tubo horizontal
com um didmetro interno de 7,73 mm. Foram realizados testes com velocidades massicas de
225, 337 e 450 kg m2 s e pressdes de entrada entre 7,5 e 8,8 MPa. Os resultados deste estudo
foram comparados com correlagdes existentes para o coeficiente de transferéncia de calor na
regido supercritica e, de acordo com o0s autores, as correlacdes supercriticas existentes
subestimam os coeficientes de transferéncia de calor medidos, com desvios em torno de 29,7%
para as correlagdes de Krasnoshchekov, Kuraeva e Protopopov (1970) e Baskov, Kuraeva e
Protopopov (1977), de 47,9% para a correlacdo de Petrov e Popov (1985) e de 38,0% para a
correlacdo de Pitla et al. (2002). A partir dos dados experimentais, uma nova correlacdo
empirica foi proposta para prever o coeficiente de transferéncia de calor na regido supercritica,

conforme a Eq. 2.10.

Yn
Nu = aRelPr{ (%)
(2.10)
a=0,14; b =0,69; c=0,66ey, =0seT > T,

a=0013; b=1,c=-005ey,=16seT, <T

A correlagdo apresenta a forma basica da equagdo de Nusselt, porém, na faixa em que a

temperatura do fluido T é menor ou igual a temperatura pseudocritica Tpc (0 que inclui a regido
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entre a temperatura pseudocritica e a temperatura critica), é feita uma tentativa de inserir na
correlacdo as propriedades termofisicas que reflitam valores mais adequados para o coeficiente
de transferéncia de calor. Segundo os autores, a maioria dos dados experimentais foi prevista
pela nova correlacéo dentro de um desvio relativo de 20%.

Entretanto, na DX-SAHP estudada, o escoamento transcritico ocorre em um resfriador
de géas de formato helicoidal. Na literatura, encontram-se poucas correlacdes propostas para
essa situacdo e cada uma tem sua propria faixa de parametros, geometrias e condicdes de fluxo.
Kanungo et al. (2020) investigaram a transferéncia de calor em vapor supercritico escoando em
um tubo helicoidal através da realizacao de simula¢fes numéricas tridimensionais, constatando
que o coeficiente de transferéncia de calor, nesse caso, é cerca de 29 % maior do que na situacdo
de um tubo reto, para a mesma vazdo e condic¢des térmicas.

Zhang et al. (2015) investigaram experimentalmente o coeficiente de transferéncia de
calor por convecgdo do CO: a pressdes supercriticas escoando através de um tubo helicoidal
vertical. O tubo helicoidal foi feito de aco inoxidavel com didmetro interno de 9,05 mm,
diametro externo de 12,05 mm e comprimento de 5500 mm com vinte e trés secdes transversais
ao longo do eixo para medi¢cdes de temperatura. Os experimentos foram conduzidos em trés
pressdes de entrada de 8,02, 9,03 e 10,05 MPa sob condicdes de fluxo de calor uniforme. A
velocidade massica variou de 0 a 650 kg m2s, e o fluxo de calor de 0,4 a 50 kW m2. Ao final,

0s autores introduziram uma nova correlacdo baseada no nimero de Nusselt.

p 0,4 & 0,37
Nu = 0,32Re/>°Pr,*° (—”) (—p> para Tr < Ty,

p 0,4 & 0,84
Nu = 0,034Re,”"Pr>*7 (£ ) |2 para Ty > Ty,
Pr Cr
ey (2.12)

° T =Ty
Na Eq. 2.11, o subscrito f indica que as propriedades do fluido devem ser calculadas na
temperatura do fluido e o subscrito p na temperatura da parede, sendo Re e Pr 0s numeros de
Reynolds e Prandtl respectivamente, p a massa especifica, ¢, o calor especifico, h a entalpia
especifica, T a temperatura e ¢,, o calor especifico médio, calculado pela Eg. 2.12.

Wang et al. (2017) realizaram uma investigacdo experimental e numérica das

caracteristicas de transferéncia de calor do CO> supercritico em um tubo helicoidal resfriado

nas posicOes vertical e horizontal. Os resultados experimentais foram comparados para trés
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velocidades massicas diferentes de 159,0, 239,2 e 318,2 kg m2s™?, trés pressdes diferentes de
8,0, 8,5 € 9,0 Mpa, e fluxo de calor variando de 9 a 18 kW m. Para calcular o coeficiente de
transferéncia de calor de CO> supercritico 0s autores propuseram o uso da correlacéo de Dittus-

Boelter modificada para calcular o nimero de Nulsset:

0,04988 — \ —0,2174
Nu = 0022986 Re 85665 p;.0.26322 Pp p (2.13)
' ! ! Pr Cp.sf

Segundo os autores a correlagdo atingiu cerca de 98% de acerto em comparagao com 0s
dados experimentais dentro de uma faixa de precisédo de 15%, podendo ser aplicada para as
condicdes de pressao de 8 Mpa a 9 MPa, Reynolds de 870 a 5281, e fluxo de calor de 4,20 kW
m2a 24,3 kW m2

2.5.2 Escoamento em regime monofasico

Na determinacdo do coeficiente de transferéncia de calor em escoamentos monofasicos,
Incropera (2011) sugere a utilizacdo da correlacdo de Gnielinski (1976), mostrada na Eq. 2.14,
que segundo o autor apresenta erros abaixo de 10%. E aplicada na condi¢do de regime
turbulento, considerando-se que a transferéncia de calor ocorre unicamente pelo mecanismo da

conveccao forcada.

(g) -(Re —1000) - Pr

H = A
NG (o) _ 1) (@19
1+12,7-(§) -(Pr3 —1)

Nessa equacao, K é a condutividade térmica do fluido, dj o didametro hidraulico, Pr o nimero
de Prandtl, Re o nimero de Reynolds e f é o fator de atrito de Darcy-Weisbach (1845, apud
Incropera, 2011), que pode ser obtido pelo dbaco de Mood ou através da correlacdo de Petukhov

(1970 apud Incropera, 2011), apresentada na Eq. 2.15 para tubos lisos.
f =10,790 - In(Re) — 1,64] "2 com 3000 < Re < 5x10° (2.15)

A correlacdo de Gnielinski (1976) pode ser usada em conjunto com o fator de atrito de
Darcy-Weisbach (1845, apud Incropera, 2011) no calculo do coeficiente de transferéncia de
calor da &gua circulando no espago anular do resfriador de gas. Entretanto, segundo Incropera
(2011), se o escoamento for laminar, totalmente desenvolvido e submetido a um fluxo de calor

uniforme ao longo da parede do trocador de calor, 0 numero de Nusselt é constante e igual a
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4,36. J& no caso em que a temperatura da parede é constante, o nimero de Nusselt é igual a
3,66.

Para 0 CO2 no estado monofasico subcritico, escoando em regime turbulento no interior
de tubos lisos, com um nimero de Reynolds superior a 8,0x10* (como de fato ocorre com o
fluido na regido de superaquecimento do evaporador solar), a correlacdo de Gnielinski (1976)
pode ser usada em conjunto com o fator de atrito de Fanning (Ozisik, 1985), mostrada na Eq.
2.16.

3964

0,
f = 0,0054 + ——=

(2.16)

2.5.3 Escoamento em regime bifasico: processo de ebulicéo

Fang, Zhou e Li (2013) discutem que, exceto quando usado como refrigerante, a baixa
temperatura em ciclos em cascata, o0 CO> evapora-se normalmente em pressdes de saturacao
mais altas que outros refrigerantes. A alta massa especifica de vapor, a baixa tensao superficial
e a baixa viscosidade da fase de vapor do CO. na evaporagdo tornam o escoamento com
caracteristicas de transferéncia de calor em ebulicdo bastante diferentes comparadas aquelas
dos refrigerantes convencionais. Alguns estudos avaliaram a aplicabilidade de correlagdes de
transferéncia de calor em ebuli¢cdo para o CO2, ndo obstantes terem sido estabelecidas para
outros fluidos.

Shah (2017) propds uma correlagdo com base em 4.761 pontos, provenientes de 132
conjuntos de dados de 78 fontes, que datam de 1951 a 2016, e que incluiam 30 diferentes fluidos
como agua, amdnia, refrigerantes halocarbonados, criogénicos, hidrocarbonetos e 0 CO2, com
diametro hidraulico variando de 0,38 a 27,1 mm e velocidade méassica de 15 a 2437 kg/m?s. O
autor obteve um desvio médio absoluto de 18,6%, tendo testado varias outras correlagdes com
0 mesmo banco de dados, obtendo desvios significativamente maiores.

A Eqg. 2.17 expressa o coeficiente de transferéncia de calor por ebulicdo dado pela
correlagéo de Shah (2017).

1,8B; *®B;H,
230BY°B,H,
B,BY exp(2,74B; " )B;H,
B,BX"exp(2,74B; **°)B3H,

H,, = MAX (2.17)
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1—x\%8 0,5
o=(=) &)
x P

C, se horizontal com Fr; = 0,04 ou vertical
0,38C0Frl_0’3 se horizontal com Fr; < 0,04

1=

5 — {14,7 B, = 0,0011
2= 15,4 B, <0,0011

5. {2,1 — 0,008We, — 110B, Bs > 1
L=

1 B3<1louFr;<0,01

Nessa equacdo, Co e Bo representam, respectivamente, os nimeros de conveccao e de ebulicéo,
pv e p1 sao as massas especificas do fluido na fase de vapor e liquido saturado, x € o titulo da
mistura, G é a velocidade maéssica e hy € o calor latente de vaporizacdo. Além disso, We,, e Fr;
sdo os numeros de Weber e de Froud nas fases de vapor e liquido saturado, respectivamente, e
Hi é o coeficiente de transferéncia de calor no estado liquido, calculado pela correlagdo de
Gnielinski (1976).

2.6 Perda de carga

Neste trabalho, o emprego de correlagdes para o célculo da perda de pressdao em
escoamentos monofasicos, como no resfriador de gas e na regido de superaquecimento do
evaporador, e bifasicos como na regido de ebulicdo do evaporador, sdo usadas para refinar a
modelagem proposta para a bomba de calor. Dessa forma, sdo apresentadas, na sequéncia, para

cada caso, as correlacOes de perda de presséo utilizando o0 CO».

2.6.1 Escoamento no estado supercritico

Yoon et al. (2003) e Liu et al. (2014) estudaram a queda de pressdo em um ciclo
transcritico do CO»,. Conforme mostra a Figura 2.24, os autores constataram que a queda de
pressdo na secdo de teste do resfriador de g&s aumenta expressivamente a medida que a

velocidade massica aumenta, e reduz, com 0 aumento da pressao.
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Figura 2.24 — Queda de pressao no ciclo trancritico.
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Fonte: Adaptado de Yoon et al. (2003).

Ademais, como o escoamento de dioxido de carbono na regido supercritica € um fluxo
monoféasico, Yoon et al. (2003) concluiram que, desde que utilizado um fator de atrito f
adequado as caracteristicas do CO., torna-se razoavel aplicar a correlacéo de Darcy-Weisbach
(1845, apud Incropera, 2011), expressa pela Eq. 2.18, para a previsdo da queda de pressédo em

escoamentos completamente desenvolvidos nesses trechos.

1 LG*
AP =3fas (2.18)
Nessa equacdo, L representa o comprimento do tubo, p é a massa especifica do fluido, d é o
diametro interno do tubo e f representa o fator de atrito que depende do nimero de Reynolds e
da rugosidade relativa.

Ademais, segundo Fang, Xu e Zhou (2011), o padréo de fluxo sob pressées supercriticas
é, em parte, semelhante ao fluxo monofésico convencional, o que resulta na pratica em
desenvolver correlacGes de fator de atrito supercritico com base em equaces de fator de atrito
monofésico convencionais. Dessa forma, baseados em dados experimentais, 0s autores testaram
quinze correlagdes para calcular o fator de atrito do CO. supercritico. A partir dos resultados,
propuseram a seguinte correlacdo para escoamento turbulento em tubos lisos com nimero de

Reynolds na faixa de 3.000 a 108, conforme a Eq. 2.19.
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150,39  152,66\1 2
= o 8%~ 29 20

2.6.2 Escoamento em regime monofasico subcritico

A perda de pressdo por atrito do CO. em escoamento monofasico subcritico,
considerando a condicao de escoamento plenamente desenvolvido, pode ser calculada por meio
da equacdo de Darcy-Weisbach (1845, apud Incropera, 2011), através da Eq. 2.18, utilizando o
fator de atrito de Fanning, conforme descrito por Ozisik (1985), através da Eg. 2.16,
considerando escoamentos turbulentos em tubos lisos com ndimero de Reynolds superior a
8,0x10%

2.6.3 Escoamento em regime bifasico

A queda de pressdo total para o escoamento bifasico em tubos consiste em um
componente envolvendo as forgas gravitacionais, um componente de aceleracdo e um

componente de atrito.

oP dP opP opP
( aZ)tolfal (aZ) 0Z ) momentum 02/ atrito ( )

O primeiro termo da Eq. 2.20 é a parcela estatica, referente a contribuicdo da inclinacao

estatico

da tubulagéo em relagéo ao plano horizontal, determinada por um angulo 8, conforme mostrado
na Eq. 2.21.

((’)_P =gsinf[ap, + (1 —a)p] (2.21)

aZ)esta’tico
Nessa equacao, g € a aceleracdo da gravidade, a a fracdo de vazio e py € pi S80 as massas
especificas do fluido na fase de vapor e liquido saturado.

A parcela do gradiente de pressao referente ao momentum é responsavel pela aceleragao
do escoamento (Efeito Bernoulli), geralmente causado pela evaporacdo do liquido ou pela

condensagéo do vapor, o que induz uma mudanga da velocidade de cada fase.

d [x*v, (1-x)%y

=G2—
dz| « 1—-«a

(0_1’ (2.22)

aZ )momentum
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Nessa expresséo, dz representa o comprimento infinitesimal de cada volume de controle, P a
variacdo infinitesimal da pressdo em cada volume de controle, vy e v; s@0 0s volumes especificos
do fluido na fase de vapor e liquido saturado, x € o titulo da mistura liquido-vapor saturado, e
G é a velocidade massica.

O terceiro termo da Eq. 2.20 refere-se a contribuicdo da forca de atrito no fluido. A
perda de pressdo por atrito se d& pela dissipa¢do viscosa do fluido com a superficie interna do
tubo e entre as fases liquido e vapor. Pela impossibilidade de sua determinacéo analitica, faz-
se necessario o desenvolvimento de métodos de previsdo baseados em resultados
experimentais.

Geralmente, o célculo da queda de pressdo em um escoamento bifasico é feito por meio
da equacdo do balan¢o de quantidade de movimento. De acordo com Collier e Thome (1994),
a soma das forcas atuando em cada fase pode ser igualada com a taxa de variacdo da quantidade

de movimento, o que resulta na Eq. 2.23.

(2.23)

oP d [x?v, (1-x)%y oP
= gsi _ 2 |2 el
3 gsinflap,+(1—a)p]+G 2 T T 14 ]+<aZF)
Tratando-se a parte diferencial da equacdo como uma divisdo em partes finitas, a Eq.

2.23 pode ser ajustada conforme a Eq. 2.24.

AP _
—=gsinflap, +(1—-a)pl

Az
(2.24)
e 1 {[xzvv N (1- x)zvl] _ [xzv,, N (1- x)zvl] }+ (B_PF)

a 1—a a 1—-«a 0z

Para calcular a queda de pressdo devido a forca de atrito, Cheng, Ribatski e Thome
(2008) relataram que os principais métodos de previsdo ndo funcionam bem para o CO.. A
razdo é que esses métodos geralmente ndo cobrem as razdes de massa especifica liquido-vapor
relativamente mais baixas e as tensdes superficiais pequenas, caracteristicas do COa.
Normalmente as quedas de pressdo do fluxo bifasico de CO2 sdo menores do que as de outros
refrigerantes. Os autores compararam diversas correlagdes para determinar a perda de presséo
devido ao atrito na regido bifasica. Foi usado um banco de dados para queda de pressédo do CO-
em ebulicdo, contendo em sua maioria pontos para condi¢do de escoamento em tubo circular
de ago com didmetro equivalente de 7 mm, temperaturas de saturagdo de -25 a 5°C, velocidade

massica de 200 a 400 kg m2 st e fluxo de calor de 3a 9 kW m™=.
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Dentre as correlacdes testadas, destacaram-se aquela desenvolvida pelos autores e a
correlagéo proposta por Friedel (1979, apud Cheng, Ribatski e Thome, 2008), que permitiu
prever a perda de pressdo do CO2 com uma taxa de acerto de 71,1%, dentro de uma margem de

erro = 30%, sendo essa ultima aplicada no presente trabalho conforme a Eq. 2.25.

oP opP L 1
Ty = (2 2 _ Npz () 42
(62 F) (az F)lsdm 4fl(d)G <2pl)¢fr (2.25)
Em que,
) 3,24FHC
O =B oasyy 00 (2.26)
H l
0,079
h= oy (2.27)
()
GZ
Fru = g (2.28)
.lev
E=@-x0+x*" "0 2.29
(=0 pofy (2.29)
F = x%78(1 — x)0224 (2.30)
0,91 0,19 0,70
i=() () (-2 (2.31)
Py Hy 23}
G2D
Ve Gon (2.32)
_<X+1—x)_1 233
SV

Em que Fry , E , F e H sdo fatores adimensionais e os termos We; e py correspondem,

respectivamente, ao nimero de Weber para o liquido e a massa especifica homogénea.

2.7 Coletores solares planos

O coletor solar é basicamente um dispositivo que promove o aquecimento de um fluido

de trabalho, como &gua, ar ou fluido térmico, através da conversao da radiacdo eletromagnetica
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proveniente do Sol em energia térmica. A escolha de um tipo de coletor solar depende
basicamente da temperatura de operacao requerida, sendo encontrados coletores solares planos,
concentradores solares, painéis fotovoltaicos (PV) e painéis fotovoltaicos térmicos (PVT).

Duffie e Beckman (2013) citam que os coletores de placas planas sdo tipicamente
projetados para aplicagdes que requerem fornecimento de energia a temperaturas moderadas,
coletando-a do meio ambiente a um custo relativamente baixo. Eles usam radiacédo solar difusa,
ndo requerem rastreamento do sol e necessitam de pouca manutenc¢do, sendo mecanicamente
mais simples do que os concentradores solares. As principais aplicacdes dessas unidades séo
no aquecimento de agua para uso doméstico, aquecimento de edificios, ar condicionado e
aquecimento de processos industriais. No caso de uma DX-SAHP, um coletor solar plano é
integrado ao préprio evaporador da bomba de calor, cuja geometria € representada pela Figura
2.25.

Figura 2.25 — Coletor solar plano de uma DX-SAHP
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Em regime permanente, o ganho de energia Util de um coletor de &rea At € a diferenga
entre a radiacdo solar absorvida e a energia térmica trocada com o meio, conforme a Eq. 2.34.

Qu = Ar[l = Usy(Trmp — Tamp )] (2.34)

Nessa equacdo, a energia térmica trocada no coletor solar com o ambiente por conducéo,
conveccao e radiacdo infravermelha, é representada como o produto do coeficiente de
transferéncia de calor do coletor solar Ue pela diferenca entre a temperatura média da placa
absorvente T € a temperatura ambiente Tamp. A irradiacdo solar é representada por I.

Duffie e Beckman (2013) definiram um fator de eficiéncia do coletor solar F', que
fisicamente representa a razdo entre o ganho de energia til real e o ganho til que ocorreria se
a superficie de absorcao do coletor estivesse na temperatura do fluido local.

1
, Ua
F' = l ] (2.35)

1 1 1
w +—+
Uglde+(w—de)Fp| * Cp  mdiH;

Nessa equacdo, w € a distancia entre os centros da tubulacéo e d,, e d; sdo os didmetros externo
e interno respectivamente, conforme a Figura 2.25. O coeficiente de transferéncia de calor do

fluido é dado por H;, sendo F, a eficiéncia da aleta, definida pela Eq. 2.36.

M(w-d,)
tanh[ML,] tanh [—2 ] Ug
E, = ML~ Morao com M= e (2.36)

2

Na Eq. 2.36, L. é o comprimento da aleta corrigido, conforme Eq. B.6, & é a espessura da placa

e k sua condutividade térmica. Segundo Duarte et al. (2019), a resisténcia ao fluxo de calor, Ci
b

criada devido a ligacdo entre a placa coletora e o0 tubo pode ser desprezada. Dessa forma, a Eq.

2.35 pode ser reescrita conforme apresentado na Eq. 2.37.

1
, Ug
F' = l ] (2.37)

1 1
w +
UL[de+(W_de)F77] nd;H;

Além disso, | pode ser substituido na Eq. 2.34 pela irradiacdo solar liquida absorvida

pelo coletor S, calculado pela Eq. 2.38.

S=c¢l (2.38)
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Sendo € a emissividade da placa coletora.

Ante ao exposto, o ganho de energia em um coletor de placa plana em estado
estacionario pode ser calculado em funcédo da eficiéncia do coletor solar (Duarte et al., 2019)

conforme a Eq. 2.39:
Qu = ATF,[S —Ug (Tm,p - Tamb)] (239)

As equacOes apresentadas nesta se¢do acham-se deduzidas no Apéndice B.

2.7.1 Mecanismos externos de transferéncia de calor

Além da irradiacdo solar incidente sobre sua superficie, um coletor solar acoplado a um
evaporador de uma BDC também esta sujeito a energia fornecida pela convecgdo natural ou
forgada do ar, a condensagdo do vapor d’agua atmosférico e a radiagdo térmica. Normalmente,
a regido bifasica do evaporador opera em temperaturas abaixo da temperatura ambiente, o que
permite o aporte dessa energia, principalmente quando o equipamento opera na sombra.
Entretanto, na regido de vapor superaquecido do refrigerante, de acordo com a distribuigéo de
temperatura ao longo da tubulagdo, podem ocorrer temperaturas acima da temperatura
ambiente, fazendo com que o evaporador forneca parte da energia ao meio ambiente. Dessa
forma, o coeficiente de transferéncia de calor do coletor solar U,;, apresentado na Eq. 2.39, é
dado pela soma dos coeficientes de transferéncia de calor por conveccdo, condensagdo e

radiacgéo.

2.7.2 Convecgdo natural em placas planas

Para o calculo do coeficiente de transferéncia de calor no processo de conveccao natural
a temperatura constante, situacdo aproximada aquela no trecho bifasico de um evaporador,
Cengel (2015) recomenda a correlacdo de Churchill e Chu (1975), uma vez que ela € aplicavel

em toda a faixa de extensdo do nimero de Rayleigh.

( Y

0,387Ra,s
Nu=1{0825+

(2.40)

8

[1 + (0,492 /Pr)f—e];
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W9 cos(0) B(Tpe — Tamp )L? (2.41)

L v

Nu-k
Heony = (uL—ar) (2.42)

Nas equacgdes acima, aplicadas a superficies verticais, Pr é o Numero de Prandtl do ar, 5 é 0
coeficiente de expansdo, L é a altura da placa (comprimento caracteristico), 9 é a difusividade
térmica do ar e v é a viscosidade cinematica do ar, avaliadas na temperatura do filme, ou seja,
no valor medio entre a temperatura da parede externa T, . e a temperatura ambiente T,,;,. Para
0 uso dessa equacdo em superficies inclinadas, foi adicionado ao nimero de Rayleigh Ra; 0
angulo de inclinacdo #em relacdo a vertical. Segundo Cengel (2015), a correlacéo é vélida para
superficies superior e inferior de placas resfriadas e aquecidas respectivamente.

O caso tipico de convecgdo natural para uma placa fria, situacdo mais tipica para um
evaporador, é mostrado na Figura 2.26. Incropera (2011) explica que a componente y da forca
de empuxo atua para manter o fluxo descendente da camada limite em contato com a superficie
superior da placa. Uma vez que a componente x da aceleracdo gravitacional é reduzida a
g cos(0), as velocidades do fluido ao longo da placa sdo reduzidas, de modo que ha uma
reducdo na transferéncia de calor por conveccdo para a superficie superior. Entretanto, na
superficie inferior, o componente y da forca de empuxo atua para remover o fluido da superficie

inferior, e o desenvolvimento da camada limite € interrompido.

Figura 2.26 — Convecgdo natural para placa fria.
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Fonte: Adaptado de Incropera (2011).
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2.7.3 Condensacdo em placas planas

A condensacao ocorre quando a temperatura de um fluido no estado de vapor € reduzida
abaixo da temperatura de saturagdo. Em equipamentos industriais, 0 processo normalmente
decorre do contato entre o vapor e uma superficie fria. A energia latente do vapor é liberada e
o calor é transferido para a superficie, formando um condensado.

De acordo com a condicdo da superficie, a condensacdo pode ocorrer de duas maneiras:
condensacéo a filme e condensacéo a gotas, mostradas na Figura 2.27. A condensacao em filme,
é caracteristica de uma superficie limpa e ndo contaminada, e se da quando um filme de liquido
recobre toda a superficie de condensacdo, e sob a acdo da gravidade, o filme escoa
continuamente. Caso a superficie seja revestida com alguma substancia que iniba a aderéncia
do fluido, é possivel manter a condensacdo em gotas. Normalmente as gotas se formam em

trincas e cavidades, podendo crescer e coalescer através da condensagdo continuada.

Figura 2.27 — Modos de condensacao: filme e gotas.

T <T, T <T,

L sat

Gota

Filme

Fonte: Adaptado de Incropera (2011).

No caso do evaporador solar, a condensacao do vapor de dgua presente na atmosfera
sobre o coletor ocorrerd na forma de goticulas, quando a temperatura da placa for inferior ao
ponto de orvalho, principalmente quando o equipamento estiver em operacdo na auséncia de
irradiacdo solar. Bonner (2013) apresentou duas correlacdes generalizadas para o calculo do
coeficiente de transferéncia de calor por condensacao a gotas, para agua e fluidos organicos, a
partir de dados empiricos observados para varios fluidos em superficies inclinadas. A
correlagéo foi baseada no modelo de Le Fevre e Rose (1996, apud Bonner, 2013), considerando
também a variacéo da altura da gota com o angulo de contato. Simplificacdes foram feitas para
se chegar a uma expressdo aplicavel para o nimero de Nusselt, conforme a Eq. 2.43. A
correlacdo foi validada com uma tolerancia de + 15% para 92% dos dados experimentais e

27% para todos os dados.
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y 33 k ( sin 6 )
cond = 3 1\7 _ (2.43)
ry7rs 1—cosf
cosf = —-21,70 + 1,39 (2.44)
. 1 1
= kTSZt ( sin ) cp+ (RTsat)z (2.45)
pyhi, \1 —cos80/\c, — 1)\ 2m
1
o
ry = (-) (2.46)
P9

Na Eqg. 2.43, 8 é o angulo de contato, obtido pela Eq. 2.44, sendo ¢ a tensao superficial. O raio
minimo da gota r; é calculado pela Eq. 2.45, em que k € a condutividade térmica do liquido, p,,
€ a massa especifica da fase vapor, h;,, € a entalpia de vaporizacéo, c, € o calor especifico a
pressao constante e R € a constante de gas ideal. Por fim, r; é chamado de raio de gota partida,
obtido pela Eqg. 2.46, na qual p; é a massa especifica da fase liquida e g é a aceleracdo da
gravidade.

Todas as propriedades fisicas devem ser avaliadas na temperatura de saturacao. O autor
explica que a temperatura de saturacdo foi escolhida no lugar da temperatura da parede para
evitar a necessidade de um processo iterativo. Esta aproximacao é geralmente valida, uma vez
que a diferenca de temperatura da parede para o fluido é normalmente pequena na condensacao

a gota.

2.7.4 Radiacdo entre o coletor solar e 0 ambiente

O coeficiente de transferéncia de calor por radiacdo térmica pode ser encontrado

conforme definido por Cengel (2015) na Eq. 2.47.

Hyqq = 80(Tp,e2 + Tcéuz)(Tp,e + Tcéu) (2-47)

Nessa Eq. 2.47, ¢ é a emissividade da placa coletora, o € a constante de Stefan-Boltzmann
(5,67x10% W/m2K*), T, € a temperatura externa da parede e T, € a temperatura do ceu,
determinada por meio do modelo de Berdahl e Martin (1984, apud Karn, Chintala e Kumar,
2019), de acordo com a Eq. 2.48.
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0,25

Teat Toar\?
Tesr = Tamp [0,711 + 0,560 ( 150“0) +0,73 (150“0) ] (2.48)

Em que Ty € Tsqe SA0 as temperaturas ambiente e de saturacdo do vapor de dgua no ar na

pressdo de vapor (ponto de orvalho).

2.8 Estado da arte sobre bombas de calor assistidas por energia solar

Nos ultimos anos, o interesse por bombas de calor operando com coletores solares de
expansdo direta tem aumentado significativamente, principalmente com a finalidade de aquecer
agua (Omojaro e Breitkopf, 2013). Grande parte dos trabalhos concentram-se no desempenho
energético do sistema, na modelagem e analise do coletor solar e na selecdo ou substituicdo de
fluidos refrigerantes. Outros trabalhos abordam o sistema de controle da bomba de calor ou sua
analise econdmica. Neste topico, € realizada uma breve revisdo sobre alguns dos trabalhos mais
recentes envolvendo bombas de calor assistidas por energia solar (SAHP) carregadas com COs,
de forma a delimitar a importancia da analise do inventario de refrigerante proposta no trabalho.

Islam et al. (2012) fizeram um estudo do desempenho de um aquecedor de agua, usando
uma bomba de calor assistida por energia solar a CO2 em ciclo transcritico, considerando as
condicdes meteoroldgicas moderadas em Dakota do Norte (EUA). O desempenho da bomba de
calor foi avaliado em termos do COP para a intensidade solar variando de 550 W/m? a 700
W/m?, com a rotagdo do compressor variando de 900 rpm a 1500 rpm. Para velocidades do
compressor mais baixas, entre 2000 rpm a 1100 rpm, o modelo indicou que o sistema poderia
atingir um COP melhor, em torno de 2 a 2,5 para taxas de extracdo de calor de 2,4 a 3,4 kKW.

Deng, Dai e Wang (2012) elaboraram um estudo sobre o desempenho de uma bomba de
calor a CO> assistida por energia solar ao longo de um ano para a cidade de Shanghai. Foi
desenvolvido um projeto hibrido, cuja operacdo integra um chiller de absorcdo movido a
energia solar com uma bomba de calor a CO> convencional, de modo a atender as demandas de
refrigeracdo, aquecimento e 4gua quente da edificacdo. Os resultados numéricos indicaram que,
para uma temperatura ambiente de 28°C, obtida no més de julho, o COP da BDC no modo
convencional foi de 2,75, enquanto no modo hibrido, operando juntamente com o chiller, o
COP foi de aproximadamente 4. Além disso, 0s resultados experimentais mostraram que a
bomba de calor funcionando no modo hibrido pode reduzir o consumo de eletricidade em cerca
de 13,7%.
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Islam (2013) fez uma simulagcdo numérica de um aquecedor de &gua, por meio de uma
da bomba de calor de expansdo direta assistida por energia solar, utilizando CO2 como
refrigerante. O autor utilizou um modelo matematico para otimizacdo do sistema, obtendo ao
longo do ano um COP entre 2 e 3,2, uma eficiéncia do coletor de 40 a 62% e uma temperatura
da &gua de 43 a 56°C. Foi utilizado um prot6tipo experimental com um coletor solar de tubo
em “U”, a vacuo, para verificar os resultados da simulagdo, demonstrando que a radiagéo solar
e a temperatura ambiente tém um impacto significativo no desempenho da DX-SAHP.

Chaturvedi, Gargrani e Abdel-Salam (2014) estudaram o desempenho térmico de uma
DX-SAHP com COP entre 4 e 5,6 e uma capacidade de aquecimento operando para condigdes
climaticas de Norfolk (EUA). A andlise econdmica foi realizada usando-se o0 método do custo
do ciclo de vida (LCC). Os resultados indicaram que os sistemas de aquecedores de agua DX-
SAHP, quando comparados aos aquecedores de agua elétricos convencionais, sdo econdémicos
quanto ao consumo de energia. Concluiram que o custo do ciclo de vida do SAHP pode ser
minimizado otimizando-se a area do coletor. Além disso, em temperaturas de carga superiores
a 70 °C, o desempenho da bomba de calor de estagio unico se degrada na medida em que suas
vantagens de custo e eficiéncia em relacdo ao sistema elétrico séo perdidas.

Li et al. (2015) fizeram uma analise comparativa de diferentes refrigerantes em um
aquecedor de agua a partir de uma bomba de calor hibrida DX-SAHP/ASHP. Com base no
método de parametros concentrados, foram estabelecidos os modelos de estado estacionario,
incluindo coletor/evaporador, compressor e resfriador de gas. Os efeitos de diferentes
refrigerantes (R22, R134a e R744) foram analisados em termos do consumo de energia, COP e
irradiacdo solar. As capacidades médias de aquecimento para 0 R22 e R134a foram de 3,5 kW,
mas, para 0 R744, foi de apenas 1,9 kwW. O COP médio do CO, também apresentou um valor
mais baixo (4,84), comparado ao R22 (6,6) e R134a (6,9), apresentando queda acentuada com
temperaturas a partir de 25°C.

De Oliveira et al. (2016) desenvolveram um modelo dindmico, baseado nas equages
de conservacdo de energia, massa e momento, para um resfriador de gas de uma bomba de calor
operando com CO2. O modelo foi validado comparando-se os resultados da simulagdo com
dados experimentais sob condicdes transitdrias e estacionarias do equipamento. Foi observado
um desvio méaximo de 2°C entre 0 modelo matematico e os dados experimentais. Foi constatado
que o aumento da temperatura de entrada da 4gua era o fator mais relevante para a degradacéo
do COP, que variou em média de 5,75 a 7,5. A cada acréscimo de 5°C, o trabalho do compressor
aumentou cerca de 3,0%, enquanto a producdo de calor diminuiu em media 4,0%. Entretanto,

mesmo com 0 aumento da temperatura de entrada da agua, o desempenho da bomba de calor
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manteve-se elevado devido a configuracdo do evaporador, que permite alta pressdo na entrada
do compressor e, portanto, baixo trabalho de compresséo.

Chen, Dai e Wang (2016) promoveram um estudo experimental e tedrico sobre uma
bomba de calor de expanséo indireta a CO, assistida por energia solar para aquecimento
ambiente. O modelo foi desenvolvido e validado no software TRNSYS, e posteriormente,
otimizado no GENOPT. O COP do sistema, otimizado pelo modelo, no modo de aquecimento
solar variou ao longo do ano de 3,5 a 8, enquanto operando apenas no modo original da BDC
ficou entre 3,5 e 5,7. O consumo de eletricidade do sistema otimizado foi de 1.550,4 kwh.
Comparado com o sistema de aquecimento apenas pela BDC convencional, o sistema estudado
operando com coletor solar pode economizar cerca de 53,6% do consumo de eletricidade,
baseado nas caracteristicas do climaticas de Xangai (China).

Faria et al. (2016) propuseram uma investigacdo sobre o comportamento dinamico do
evaporador solar dotada de uma valvula de expansédo de agulha de uma bomba de calor de CO>
(DX-SAHP), em condicdes transitdrias e estacionérias. O modelo do evaporador solar foi
baseado nas equacBes de conservacdo de massa, quantidade de movimento e energia, e sua
validacao foi realizada por meio de dados experimentais.

Nana (2017) realizou um estudo tedrico e experimental de uma bomba de calor assistida
por energia solar (IX-SAHP), carregada com CO., para aquecimento de ambientes, secagem e
resfriamento de agua. Os pardmetros do sistema foram variados para compreender sua
influéncia no desempenho do equipamento. A carga de resfriamento do evaporador de ar variou
de 2,37 a 2,73 kW. Os resultados mostraram que, empregando-se uma carga térmica de
resfriamento de 2,37 kW, sob uma temperatura de evaporagao de 10°C e uma pressdo de alta
de 8.400 kPa, o COP foi de 3,97 para aquecimento e de 3,67 para resfriamento. J& com uma
carga de resfriamento de 2,73 kW, sob uma temperatura de evaporacdo de 10°C e pressao de
alta de 9.000 kPa, o COP foi de 4,04 para aquecimento e de 3,55 para resfriamento. O
desempenho da bomba de calor de CO> foi comparado com os refrigerantes R134a e R410A,
obtendo um melhor desempenho de refrigeracdo do que ambos.

Han et al. (2018) propuseram um estudo para aliviar o grave desperdicio de energia e a
poluicdo do ar causados pelo aquecimento de construcBes em areas rurais, avaliando o
desempenho de uma bomba de calor assistida por energia solar carregada com CO2 no ciclo
transcritico, com armazenamento de energia por mudanca de fase (PCES). Um modelo
matematico foi desenvolvido para simular o desempenho do equipamento e os resultados
mostraram que o sistema pode atender a demanda de aquecimento predial e de dgua quente

durante o periodo de aquecimento, operando com um COP sazonal de 2,56. Em comparagéo



67

com os programas tradicionais de aquecimento a carvédo descentralizado e de abastecimento de
agua quente nas areas rurais de Shenyang, a taxa de economia de energia do sistema foi de
43,55%.

Rabelo et al. (2018) realizaram uma analise experimental sobre a influéncia da vazéo
massica de &gua no desempenho de uma DX-SAHP operando com CO». Rotinas foram
desenvolvidas nos softwares LabVIEW, CoolProp e MATLAB, de forma a coletar dados e
calcular as propriedades termodinamicas do equipamento. Percebeu-se que com uma maior
vazdo de agua, a temperatura de saida da agua diminui, bem como a pressdo de alta e a
temperatura de saida do CO2 no resfriador de gas. Além disso, o COP do sistema aumentou
com o aumento da vazdo de agua, variando de 3,2 a 5,34.

Duarte et al. (2019) apresentaram um estudo comparativo entre fluidos refrigerantes
para uma DX-SAHP. O modelo matematico foi validado a partir de uma montagem
experimental, com base no COP, apresentando um desvio médio de 1,6%. Os resultados
mostram que o R290 tem COP melhor que outros refrigerantes para radiacdo solar entre
300W/m? e 700W/m?, bem como para temperatura ambiente entre 10°C e 35°C. Por outro lado,
para radiagdo solar inferior a 50W/m?, o R134a tem um COP melhor que o R290.

De Freitas (2019) apresentou um modelo dindmico de um evaporador de uma DX-
SAHP carregada com CO2. Um modelo matemaético, validado experimentalmente, foi usado
para analisar a resposta do evaporador as variagdes bruscas da radiacdo solar. Os resultados
revelaram que uma pequena variacao da radiacdo solar leva a uma variacdo significativa do
superaguecimento, exigindo, portanto, uma acao imediata do dispositivo de expansdo. O autor
concluiu que uma Valvula de Expansdo Eletronica (EEV) seria mais adequada para atender as
necessidades de intervenc¢des rapidas na vazao massica na entrada do evaporador.

Rony et al. (2019) apresentaram um trabalho sobre os avancos mais recentes nos
sistemas de bombas de calor a CO no ciclo transcritico. Além disso, os autores concluiram
que, embora o0 CO> seja ambientalmente seguro, seu desempenho em bombas de calor tem sido
uma preocupacao para varios pesquisadores, sendo o0 avanco de trabalhos nessa area importante
para o desenvolvimento de equipamentos capazes de se adequar ao ciclo transcritico.

Rabelo et al. (2019a) fizeram uma anélise experimental sobre a influéncia da abertura
de uma vélvula de expanséo de agulha no desempenho de uma DX-SAHP de pequeno porte,
operando com CO.. Os autores destacaram que, nesse tipo de sistema, uma parte valiosa da
energia é fornecida por meio da radiacdo solar, que pode flutuar durante o dia, afetando o

desempenho do equipamento. Testes experimentais mostraram que, independentemente do
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nivel de radiac&o solar, o valor da abertura do dispositivo de expanséo, de forma a levar o COP
ao seu valor maximo, entre 2,1 e 2,8, foi quase sempre 0 mesmo.

Duarte et al. (2021) fizeram uma analise experimental da influéncia das condicdes
ambientais em uma DX-SAHP de pequeno porte operando com CO.. Foram analisadas a
variacdo da temperatura de entrada da agua, o nivel de irradiacdo solar e a umidade relativa
para 88 resultados experimentais, revelando que a pressdo e a temperatura de saida do resfriador
de gas sdo fortemente influenciadas pela temperatura de entrada da agua. Conforme a
temperatura de entrada da &gua aumenta, a pressdao de saida do resfriador de gas e sua
temperatura também aumentam, promovendo, consequentemente, a diminui¢do do COP.
Verificou-se uma reducdo do COP em 45,8% para uma variacdo de temperatura de 15 a 35°C.
A variaco da irradiacao solar de 876,9 a 30,17 Wm levou a uma reducdo de desempenho em
cerca de 30%.

Sobre a influéncia da carga de refrigerantes na operacdo de bombas de calor assistidas
por energia solar, h4 poucos trabalhos na literatura. Zhang et al. (2014) propuseram um trabalho
sobre os efeitos da carga para 0 R22 e dos parametros estruturais do coletor no desempenho de
uma bomba de calor de expansao direta, assistida por energia solar. A carga de refrigerante foi
calculada com modelos matematicos de pardmetros distribuidos e concentrados,
respectivamente. Os resultados mostraram que de 70% a 80% da carga de refrigerante se
concentraram no condensador e no evaporador. Os autores apresentaram resultados para a carga
ideal de refrigerante (1,65 a 1,75 kg), para a area do coletor solar (6,0 m?), para o comprimento
do tubo do condensador (70 m) e o seu diametro interno (9 mm). Nos experimentos a faixa de
COP variou de 3,9 a5,4.

Kong et al. (2017) apresentaram um estudo tedrico demonstrando a influéncia de
parametros meteoroldgicos, operacionais e da carga (R410A) no COP de uma DX-SAHP, bem
como na eficiéncia do seu coletor solar. Com base em parametros distribuidos e concentrados
dos componentes da bomba de calor e na carga de refrigerante, foi desenvolvido um modelo
numérico para estimar o desempenho térmico do sistema. A medida que a quantidade de carga
de refrigerante aumentava, o ganho de energia Util do coletor e a poténcia do compressor
também aumentaram. Constatou-se ainda que o tempo de aquecimento diminuia e a eficiéncia
instantanea do coletor aumentava significativamente com o aumento da massa. O desempenho
térmico do sistema foi afetado significativamente pela variacdo dos parametros meteorologicos.

Kong et al. (2022) estudaram a influéncia da carga de refrigerante e da area do
condensador de uma DX-SAHP carregada com R290. Um modelo matematico foi elaborado e

validado com a utilizagdo de uma plataforma de testes. Os desvios entre os resultados simulados



69

e os dados experimentais ficaram dentro de margem 7,1% de erro e a andlise revelou que,
quando a carga de refrigerante aumenta, a presséo de condensacao e o grau de subresfriamento
no condensador também aumentam, enquanto a pressao de evaporacdo diminui, resultando no
aumento do ganho de calor e da poténcia do compressor. Com o0 aumento da carga de
refrigerante, O COP cresce até um valor maximo e depois diminui, permanecendo em um nivel
relativamente alto dentro de uma faixa proxima a carga ideal de refrigerante. Os autores
concluiram que a carga 6tima de refrigerante é independente do nivel de irradiacéo solar e da
temperatura ambiente, sendo também influenciado pela area do condensador. Tanto o COP
maximo quanto a carga correspondente de refrigerante aumentam com a area do condensador.

Apesar de os estudos propostos por Zhang et al. (2014), Kong et al. (2017) e Kong et
al. (2022) abordarem o efeito da carga de refrigerante no desempenho das bombas de calor,
nenhum deles empregou CO, como fluido refrigerante.

A Figura 2.28 apresenta um diagrama de Venn, no qual é possivel avaliar a relagdo entre
0s estudos envolvendo bombas de calor solar de expanséo direta, e a Tabela 2.3 exibe um

resumo dos trabalhos apresentados nesta secéo.

Figura 2.28 — Relag&o entre os estudos envolvendo DX-SAHP e massa.

DX-SAHP

o

Massa CO,

A érea de cor violeta no diagrama de Venn da Figura 2.28, indica os diversos estudos
da Tabela 2.3 que abordaram a tematica envolvendo uma DX-SAHP carregada com CO2, com
trabalhos pautados no rendimento, modelagem, controle, andlise econdmica e tipos de
refrigerantes. A area delimitada pela cor laranja engloba os trabalhos desenvolvidos por Zhang
et al. (2014), Kong et al. (2017) e Kong et al. (2022), que estudaram o efeito da massa sobre o
rendimento de uma DX-SAHP, porém, carregada com R22, R134a e R290. Uma vez constatado
a auséncia de trabalhos envolvendo o estudo da massa de CO- sobre o0 desempenho de uma DX-
SAHP, a proposta deste estudo se encaixa na intercessdo central do diagrama de Venn,

destacado em vermelho.
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Capacidade
Referéncia Equipamento COP aquecimento | Metodologia Andlise Massa | CO2
[kw]
Islam et al. Numérica Desempenho
- - - v
(2012) DX-SAHP 18-28 2:4-34 Experimental energeético
Deng, Dai e ASHP/Chiller 27540 Numérica Desempenho v
Wang (2012) | (Energia solar) ' ' Experimental energeético
Numérica Desempenho
Islam (2013) DX-SAHP 2-3.2 24-34 . energético e 4
Experimental S
eficiéncia do coletor
Chaturvedi, Andli -
Gargrani e N nalise econdmica
DX-SAHP 401-5,6 --- Numeérica e v
Abdel-Salam eficiéncia do coletor
(2014)
Zhang et al. DX-SAHP Numérica Desem,p.enho
39-54 . energético e v
(2014) (R22) Experimental S
eficiéncia do coletor
6,6 (R22) 3,5 (R22)
Lietal. DX- 69 (R134) | 35(R1343) | Numérica | Desempenno .
(2015). SAHP/ASHP | 4,84 (CO) 1,9(CO2) | Experimental fefri eram‘;
Valor médio Valor médio g
De Oliveira et 575-75 Numérica Modelo dindmico
_ i[9 ’ o A N v
al. (2016) DX-SAHP (ciclo) Experimental do resfriador
Chen, Dai e 6,1 Numérica Desempenho
’ _ _ [l v
Wang (2016) IX-SAHP 35-57 Valor médio | Experimental energético
Faria et al. Numérica dModeIo d|(;1am|c|o v
(2016) DX-SAHP Experimental 0 evaporador solar
e VET
Numérica Desempenho
Nana (2017) IX-SAHP 31-41 7,8-92 Exoerimental energético e tipo de v
P refrigerante
Kong et al. DX-SAHP - Desempenho v
(2017) (RA10A) 3,62 -8,6 2,7-43 Numerica térmico
Hanetal | aip_pcEs | 2,26-2,76 Numérica Desempenho v
(2018) energeético
Rabelo et al. . Desempenho
B, - - v
(2018) DX-SAHP 3,2-5,34 1,1-20 Experimental energético
Duarte et al DX-SAHP Numérica
" | (R1234yf, R290, 2,27-291 --- . Tipo de refrigerante v
(2019) Experimental
R600a CO2)
De Freitas Numérica
- - v
(2019) DX-SAHP 2,13-2,58 Experimental Controle EVV
Rony et al. --- --- Tedrica Revisdo v
(2019)
Rabelo et al. . Desempenho
- - - v
(2019a) DX-SAHP 21-28 1,1-2,0 Experimental energético
g
Duarte et al. 54-8 . Desempenho
- ' - v
(2021) DX-SAHP (ciclo) 1,08 - 1,95 Experimental energético
Kong et al. DX-SAHP Numérica Desempenho v
(2022) (R290) 25-39 16-30 Experimental energético
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2.9 Conclusdo

Na primeira parte desse capitulo foram apresentados os fundamentos necessarios para o
desenvolvimento de um modelo matematico de simulacdo de uma DX-SAHP, carregada com
CO., em regime permanente. Todo o equacionamento citado ao longo do texto, bem como as
correlagOes referentes aos fendmenos de transferéncia de calor, massa e quantidade de
movimento, em escoamentos monofasico e bifasico, sdo agora aplicados no desenvolvimento
do modelo proposto no Capitulo 5. Esse estudo também serviu de referéncia para respaldar
parte importante dos objetivos desse trabalho, como a andlise, sobre os resultados do modelo,
da aplicacdo de duas diferentes correlagbes para o calculo do coeficiente de transferéncia de
calor do CO; supercritico no resfriador de gés, da perda de carga nos trocadores de calor e da
aplicacdo de trés correlacGes de fracdo de vazio no evaporador solar.

A secéo 2.8 apresentou um estado da arte sobre bombas de calor assistidas por energia
solar, cuja principal constatacdo foi a identificagdo de um ponto de fundamental relevancia
ainda ndo estudado pela comunidade cientifica mundial, que se refere a influéncia da carga de
fluido refrigerante no rendimento de equipamentos DX-SAHP operando com CO2 no ciclo
transcritico. Ou seja, essa parte do estudo estabeleceu o ponto de originalidade do trabalho,
justificando de forma clara seu objetivo principal.

Por conseguinte, conforme apresenta-se nos capitulos posteriores, esse trabalho é
pautado no desenvolvimento de um modelo matematico para simular uma DX-SAHP, que ap6s
validado por meio de dados experimentais, € aplicado através de simulacdes no estudo do efeito
da massa de refrigerante sobre o0 COP do equipamento, exposto, por sua vez, a diferentes niveis
de irradiacéo solar.
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3. DISPOSITIVO EXPERIMENTAL

3.1 Introducao

Este capitulo apresenta uma descricdo da bomba de calor empregada nos testes
experimentais. Trata-se da Bomba de Calor Solar Assistida por Expanséo Direta (DX-SAHP)
mostrada na Figura 3.1, que opera com CO2, em uma faixa de COP de 1,9 a 3,0 e uma
capacidade de aquecimento registrada entre 1083 W e 1953 W. S&o apresentadas no capitulo
as principais caracteristicas dos seus componentes basicos, bem como do seu sistema de
instrumentacdo e aquisicdo de dados, de forma a subsidiar a compreensdo do modelo de

simulag&o.

Figura 3.1 — Bomba de calor - GREA — UFMG.

3.2 Evaporador solar

O evaporador solar, mostrado na Figura 3.2, foi projetado para captar a radiagéo solar
incidente de forma direta e difusa, a energia fornecida por convecgéo natural ou forgada do ar
ambiente, a energia por condensagdo do vapor d’agua presente na atmosfera e a radiacdo
térmica emitida através de ondas eletromagnéticas. O equipamento é constituido basicamente
por um tubo de cobre, disposto na forma de serpentina e soldado a uma placa plana também de

cobre. Suas caracteristicas dimensionais sao apresentadas na Tabela 3.1 e na Figura 3.3.



Figura 3.2 — Foto frontal do evaporador solar

1,69 m

1,06 m

Tabela 3.1 — Caracteristicas dimensionais do evaporador solar.

Caracteristica Valor
Diametro Interno do tubo 4,66 mm
Diametro externo do tubo 6,34 mm
Comprimento da tubulagéo 16,3 m
Espessura da aleta 1,0 mm
Largura do coletor 1,06 m
Altura do coletor 1,69 m
Angulo de inclinacio 251 °
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3.3 Compressor

A DX-SAHP é dotada de um compressor da marca SANDEN, modelo # 6455 110-127
VAC R744 G319 SRCaDB, conforme a Figura 3.4. Trata-se de um compressor hermético,
alternativo, com um deslocamento de 1,75 cm?3/rot e acionado por um motor elétrico assincrono,
de dois polos e sem controle de velocidade. Especifico para operar com o refrigerante COz, suas

principais caracteristicas técnicas estao dispostas na Tabela 3.2.

Figura 3.4 — Compressor.

Tabela 3.2 — Caracteristicas técnicas do compressor SANDEN.

Caracteristica Valor
Tensdo 110-127 V
Frequéncia nominal 60 Hz
Pressdo de admissdo 3500 kPa
Pressdo de descarga 10000 KPa
Volume da camara 1,75 cm?
Volume interno livre 352 cm?
Area da superficie externa 6,032 cm?
Capacidade de refrigeracéo 900 W

Na Tabela 3.2 o volume interno livre representa o volume ocupado pelo fluido no
interior do compressor, avaliado a partir da observacéo de compressores de tamanhos similares

ao compressor utilizado na BDC.
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3.4 Resfriador de gés

Trata-se de um trocador de calor de tubos concéntricos em contracorrente, em que 0
fluido primario (CO.) circula no tubo interno e o fluido secundéario (agua) na regido anular. O
conjunto esté disposto em forma helicoidal em torno do tanque de armazenamento da agua
quente, feito em policloreto de vinila, conforme observado na Figura 3.5. O CO; apresenta
movimento descendente e a &gua movimento ascendente. O isolamento térmico é feito por
espuma de poliuretano, envolto por uma folha de aluminio, e acondicionado no interior de um

tambor de aco inox. Suas caracteristicas dimensionais sdo apresentadas na Tabela 3.3.

Tabela 3.3 — Caracteristicas dimensionais do resfriador.

Caracteristica Valor
Didmetro interno — fluido primério 6 mm
Didmetro externo — fluido primério 7,58 mm
Diametro interno — fluido secundério 12 mm
Diametro externo — fluido secundario 12,7 mm
Comprimento da tubulagéo 243 m
Altura do tanque 1,3 m

Figura 3.5 — Resfriador de gas: Construcéo, isolamento do tanque de agua e dimensdes.
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3.5 Dispositivo de expansao

O dispositivo de expansdo, mostrado na Figura 3.6, € uma valvula do tipo agulha,
modelo SS-31RS4, fabricada pela SWAGELOK, de didametro maximo de orificio de 1,6 mm.
De acordo com o seu fabricante, o0 componente € adequado para operacfes em alta pressédo e

baixa vazdo.

Figura 3.6 — Dispositivo de expansdo SWAGELOK modelo SS-31RS4.

Fonte: SWAGELOK (2020).
3.6 Acumulador de liquido

O Acumulador - ou acumulador de succdo - é o componente que tem por objetivo
impedir a entrada de refrigerante no estado liquido no compressor, preservando assim sua
integridade. O acumulador instalado no sistema é de ago com diametro interno de 9 cm e altura
de 21,5 cm.

Figura 3.7 — Acumulador de liquido.




77

3.7 Separador de 6leo

O separador de 6leo tem a funcéo de filtrar a sujeira do fluido refrigerante e separar o
oleo nele disperso, retornando-o para o compressor. Conforme a Figura 3.8, 0 componente
utilizado no sistema é da marca TEMPRITE, modelo 131, com didmetro de 7,3 cm e 16,5 cm
de altura, sendo adequado para aplicacdes transcriticas do CO2, de alta, média e baixa
temperatura. Sua capacidade operacional maxima é de 16.000 kPa com uma eficiéncia nominal
de 98,5%.

Figura 3.8 — Separador de dleo.

Entrada

Saida

T

Retorﬁo de bleo
Fonte: Adaptado de Temprite (2019).

3.8 Bomba d’agua

A bomba d’agua permite a circulagdo de fluido secundéario no resfriador de gas. No
equipamento foi utilizada uma bomba da marca SHURFLO, modelo 100-000-21, conforme a
Figura 3.9. A Tabela 3.4 apresenta suas principais caracteristicas técnicas e a Figura 3.10 sua
curva de vazdo volumétrica em funcdo da pressdao de bombeamento, bem como da corrente
elétrica no motor da bomba. A vazdo na bomba é ajustada por meio de um microcontrolador
PWM - Pulse Width Modulation (Modulagdo por Largura de Pulso), de forma a manter a
temperatura da 4gua na saida do resfriador de gas constante.
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Figura 3.9 — Bomba Shurflo modelo 100-000-21.

Fonte: Shurflo (2020).

Tabela 3.4 — Caracteristicas técnicas da bomba SHURFLO modelo 100-000-21.

Caracteristica Valor
Tenséo 12 Vce
Pressdo nominal 30-70-110 kPa
Vazdo volumétrica 2,6-1,0-0,0 I/min
Corrente 1,7-20-24 A

Fonte: Shurflo (2020).

Figura 3.10 — Curva de pressao da bomba d’agua.
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Fonte: Shurflo (2020).

O sistema ndo dispde de um medidor de vazdo, tanto para o fluido priméario quanto para
0 secundario. Dessa forma, a vazdo da agua é medida experimentalmente, com a utilizacdo de
uma proveta graduada de resolugéo de + 2 ml e um cronémetro digital com resolucéo de + 0,01
s. Para cada condigdo de operagdo, a vazdo foi medida no minimo 3 vezes, sendo o resultado
da medicdo definido pela média aritmética dos valores obtidos. A vazdo do CO, é dada por

meio de um balango de energia entre os fluidos primario e secundario, conforme mostrado pela
Eq. 3.1.

m(hz - h3) = macp,a(Ta,s - Ta,e) (31)

Nessa equacdo, h, e h; sdo respectivamente as entalpias do fluido refrigerante na entrada e

saida do resfriador de gas, m, € a vazdo massica de agua, T, . e T, s S80 suas temperaturas de
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entrada e saida no resfriador de gas e ¢, , € 0 calor especifico calculado para temperatura média

da &gua.

3.9 Resumo das caracteristicas dimensionais da bomba de calor

A Tabela 3.5 apresenta um resumo das principais caracteristicas dimensionais da bomba
de calor. O levantamento foi realizado de forma criteriosa e por repetidas vezes. O
conhecimento acerca do volume interno de cada trecho do equipamento é fundamental para o
calculo da massa de fluido refrigerante. Assim, cada trecho foi analisado, medindo-se ora o
volume, o comprimento ou o diametro da tubulacéo. Foram usados um paquimetro, uma escala
de aco e uma trena, graduados em milimetros, de forma a serem medidos os didmetros e 0s

comprimentos das tubulacGes respectivamente.

Tabela 3.5 — Caracteristicas dimensionais da bomba de calor.

Comprimento Diametro Volume

Item Descrigéo Identificagéo
¢ : [m] [mm]  [m?]

1 Compressor Volume interno - - 352x106

2 Tubulagdo Ligagdo entre o compressor e o 0,620 4,66 1,06x10%
separador de 6leo

3  Separador de 6leo  Volume interno — dados do fabricante 0,165 73,00 6,91x10*

4 Tubulaco ngagao entre q separador de 6lec e 0 2,010 466 3.43x10°
resfriador de gas

5 Resfriador de gas Tubulacdo interna 24,300 6,00 6,87x10*

6  Tubulagio Ligagdo entre o resfriador de gas e o 2,845 4,66 4,85x10°
dispositivo de expansao

7 Tubulagio Ligacdo entre o dispositivo de 0,180 466 3,07x10°

expansdo e o evaporador
8  Evaporador Tubulacéo 16,300 4,66 2,78x10*
Ligagdo entre o evaporador e 0

9  Tubulagdo L 1,000 4,66 1,71x10°
acumulador de liquido

10 g(;%;nslador de Volume interno — dados do fabricante 0,215 90,00 1,37x10°3

11 Tubulagio Ligacdo entre o acumulador de liquido 1115 466 1.90x10°

€ 0 compressor

Na Tabela 3.5, percebe-se que ndo foram consideradas as dimensdes do dispositivo de
expansao e do filtro secador. Em ambos 0s casos, devido as suas reduzidas dimensoes, o calculo
da massa de fluido no interior de ambos os componentes foi desconsiderado, pois néo traria

impacto significativo diante da massa total da BDC.
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3.10 Instrumentacéo

A bomba de calor possui um dispositivo de instrumentacdo composto por quatro
transdutores de pressdo (P), sete termopares (T) e dois pirandémetros (I), um deles instalado na
mesma inclinagdo do coletor solar e outro no plano horizontal. Todos 0s sensores s&o
vinculados a duas placas de aquisi¢cdo de dados e conectados a uma interface programada em
LabView®, que juntas compdem o sistema de aquisicdo de dados. A montagem dos sensores

segue o diagrama esquematico conforme representado na Figura 3.11.

Figura 3.11 — Desenho esquematico dos sensores de medicédo instalados na DX-SAHP.

T — Termopar
_______ »Q": <+ my P — Transdutor de pressdo
i i | —Pirandmetro
! Bomba | m, - Experimental
; i 1heo, — Balango de energia
Suprimento T, —»| Tys —>
de agua ¢ Separador
de dleo
Resfriador de gas . .
T Qcoz =0Qq TZ_’
T; P. '
. 6leo |
Filtro secador I
Compressor
Valvula de expansio T
Te
1

Acumulador de
liquido

3.10.1 Medidores de Temperatura

Foram utilizados termopares do tipo T (cobre-constantan) da marca ECIL, com uma
faixa de temperatura de -184°C a 270°C. Os termopares possuem diametros de 1,5 mm e um
comprimento de bainha de 10 cm, sendo encapsulados e com isolamento mineral, de forma que
as perturbacOes nas medicGes sejam amenizadas. Suas incertezas de medigdo foram avaliadas
em = 1° C (Rabelo et al., 2019a e Duarte et al., 2021).
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Figura 3.12 — Termopar tipo T marca Ecil.

3.10.2 Medidores de Pressdo

No esquema da Figura 3.11, os medidores de pressdo P2, Pz e P4 sdo transdutores da
marca FuelTech, modelo PS1500PSI, mostrados na Figura 3.13, com 0 corpo em ago inox e

conector elétrico do tipo TPS. Na Tabela 3.6 encontram-se as principais caracteristicas desse

sensor.

Figura 3.13 — Sensor de pressdo FuelTech modelo PS1500PSI

Fonte: FuelTech (2019).

Tabela 3.6 — Caracteristicas técnicas do sensor de pressao FuelTech.

Caracteristica Valor
Faixa de operacédo 0a10200 kPa
Precisao 0,5% do fundo de escala
Tenséo de alimentagéo 5V
Sinal de saida 05a45 V

Fonte: FuelTech (2019).

A Figura 3.14 apresenta outro sensor de pressao utilizado no equipamento, o medidor
P1, montado na entrada do compressor. Trata-se de um transdutor do tipo PHD.IL da marca

ZURICH. Suas principais caracteristicas estdo dispostas na Tabela 3.7.
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Figura 3.14 — Transmissor de presséo Zurich PHD IL.

—
ZURICH®

Fonte: Zurich (2019).

Tabela 3.7 — Caracteristicas técnicas do sensor de pressdo Zurich.

Caracteristica Valor
Faixa de operacédo 10 a2 20000 kPa
Preciséo 50 kPa
Tens&o de alimentacao 10a45 VvV
Temperatura -20a70 °C

Fonte: Zurich (2019).
3.10.3 Sensor de radiacao solar

Para medir a irradiacdo solar foram utilizados piranémetros da marca Black & White
modelo 8-48. O primeiro sensor foi instalado no plano do coletor solar, acompanhando sua
inclinacdo, aproximadamente 25° com o solo, sendo o segundo instalado no plano horizontal.
A Tabela 3.8 mostra suas principais caracteristicas técnicas e a Figura 3.15 sua montagem e

posicionamento na bomba de calor.

Tabela 3.8 — Caracteristicas técnicas do piranémetro marca Black & White.

Caracteristica Valor
Nivel de saida 0al0 mVv
Sensibilidade 8 uV/Wm-=
Tempo de resposta — 95% 30 s
Temperatura -50a80 °C
Incerteza Menor que 2 %

Fonte: Black e White (2019).



Figura 3.15 — Pirandmetro Black & White, modelo 8-48 e suas duas instalacGes.

Fonte: Black e White (2019).

3.10.4 Medidor de poténcia ativa
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O sistema também ¢ dotado de um medidor de poténcia ativa ETP 30 da marca ABB,

conforme a Figura 3.16, de forma a medir o consumo real de corrente elétrica do equipamento.

Figura 3.16 — Medidor de poténcia ativa ETP 30 marca ABB.

HARTMANN & BRAUN DO BRASIL

TRANSDUTOR ETM 30
Classe 0.5
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Fonte: ABB (2019).

Valores instantdneos da tenséo e corrente sdo continuamente multiplicados entre si e

integrados no intervalo de tempo de 0 a t para a obtengéo da poténcia conforme a Eq. 3.2.

1 T
P=—j Vidt
TJo

(3.2)
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O sinal de saida de corrente foi convertido em tensao por meio de um resistor de precisdo
e enviado a entrada da placa de aquisi¢cdo de dados utilizada na montagem do protétipo. A

Tabela 3.9 descrimina as principais caracteristicas técnicas do medidor de poténcia.

Tabela 3.9 — Caracteristicas técnicas do medidor de poténcia ativa ETP 30, marca ABB.

Caracteristica Valor
Nivel de saida 4a20 mA
Incerteza 5 %
Frequéncia 60 Hz
Alimentacéo 110 V
Temperatura -20a60 °C

Fonte: ABB (2019).
3.10.5 Sistema de aquisicdo de dados

A aquisicéo e o registro dos dados experimentais foram realizados com uma placa NI-
9213 para as temperaturas e a placa NI-USB 6211 para as pressoes, poténcia e irradiacéo solar,
conforme a Figura 3.17. De fabricacdo da NATIONAL INSTRUMENTS, as placas permitem
a comunicacdo com um computador, que, a partir de uma interface em LabView®, fornecem
os valores em tempo real das temperaturas e pressdes, que sdo armazenados em arquivo de

dados.

Figura 3.17 — Placas de aquisicéo de dados.

-
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Esquerda: N1-9213 (Temperaturas); Direita: NI-USB 6211 (Pressao)

3.10.6 Interface de dados

A interface de dados foi programada por meio do software LabView®, no qual os dados

fornecidos pelos instrumentos de medicdo e sinais de controle dos dispositivos de atuagdo foram
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disponibilizados. A Figura 3.18 mostra a interface de dados registrando valores medidos pelo

sistema de aquisi¢do de dados durante um ensaio experimental.

Figura 3.18 — Interface de dados: Programacao LabView.
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3.10.7 Balanca digital

Para a avaliacdo da massa carregada no sistema, foi utilizado uma balanca eletronica de
precisdo Marte modelo AC10K com carga maxima de 10.000 g, divisdo de 0,1 g, tempo
maximo de estabilidade de 3 s, tara subtrativa e mostrador digital.

O procedimento para afericdo da balanca esta descrito no Apéndice A.1, e a Figura 3.18

mostra uma representacdo esquematica de sua ligagdo com a bomba de calor.

Figura 3.19 — Representacdo esquematica da balanca conectada a DX-SAHP.

W
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3.11 Metodologia experimental

A metodologia experimental trata dos passos e critérios observados para a concretizacao
dos testes, e se inicia com a realizacdo de um procedimento de vacuo no cilindro de gas, que
armazenara o fluido refrigerante, de forma a permitir sua pesagem. A balanca utilizada nos
experimentos € devidamente posicionada, sendo conferido seu nivel em relagdo ao solo. Ela é
ligada, e depois de um tempo de estabilizacéo, realiza-se 0 mecanismo de tara indicado pelo
fabricante. Em seguida, ainda vazio, o cilindro é devidamente pesado e o CO; transferido para
0 seu interior. Apos carregado, ele é novamente pesado, de forma a se determinar a massa de
fluido transferida.

Realiza-se um procedimento de vacuo também na bomba de calor, € o cilindro de CO;
¢ conectado ao equipamento por meio de uma mangueira. O fluido € entdo transferido para a
BDC, sendo registrado a quantidade de massa transferida. Terminado o processo de carga, pesa-
se o cilindro para a conferéncia da massa restante em seu interior. Em seguida, o reservatorio
de &gua, na entrada do resfriador de gés, € abastecido com agua na temperatura ambiente.

Determina-se o tipo de ensaio, sob luz solar ou a sombra. Caso seja feito na presenca de
sol, posiciona-se o evaporador com o auxilio de uma bussola na dire¢o norte (geografico), com
inclinacdo de 25° em relacdo ao solo. Ajusta-se a vazao de agua por meio do controlador PWM,
de forma que a temperatura de saida da dgua, ao passar pelo resfriador de gas, fique em torno
de 334,15 K (61°C). Cabe ressaltar que a abertura do dispositivo de expansdo foi mantida fixa
durante os testes experimentais utilizados para validacdo do modelo, ficando sempre em torno
de duas voltas.

O compressor da BDC é ligado, bem como a alimentacdo dos sensores e das placas de
aquisicdo de dados. Apo6s o tempo necessario para se atingir o regime permanente, aciona-se 0
sistema de aquisicdo de dados, de forma a coletar os resultados de medicdo. O LabView foi
programado para registrar um nimero de amostras de duzentas medicdes, realizadas duas a
cada segundo para cada sensor. Considerou-se como resultados de medicdo, a média das
amostras obtidas para cada varidvel, desconsiderando-se o efeito transiente da eventual
passagem de nuvens. A Figura 3.20 mostra a metodologia empregada nos testes experimentais

na forma de fluxograma.
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Figura 3.20 — Fluxograma esquematico dos procedimentos experimentais.
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3.12 Concluséo

Esse capitulo apresentou um compéndio detalhado sobre o dispositivo experimental
utilizado neste trabalho, de forma a proporcionar o conhecimento técnico necessario para a
realizacdo de um estudo experimental e a elaboragdo do modelo matematico da bomba de calor,
tratados, respectivamente, nos Capitulos 4 e 5 dessa tese. Constatou-se se tratar de uma DX-
SAHP de pequeno porte, carregada com CO: e voltada para a produgdo de agua de uso
doméstico. Suas caracteristicas dimensionais foram criteriosamente levantadas, servindo de
base para a realizacdo do inventario de massa de refrigerante por meio do modelo matematico.

As principais informagdes dos componentes da BDC, bem como de seu aparato
instrumental, sdo destacadas ao longo do texto, permitindo, assim, a elaboracdo de uma
metodologia experimental. O conjunto dessas informag6es possibilita, nos capitulos seguintes,
a compreensdo dos resultados experimentais e a definicdo de uma estratégia para a elaboragéo
do modelo matematico, culminando, por fim, na sua validacdo e aplicacdo por meio de

simulagdes, cumprindo, dessa forma, os objetivos estabelecidos no trabalho.
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4. RESULTADOS EXPERIMENTAIS

4.1 Introducéo

Neste capitulo, sdo apresentados os resultados experimentais utilizados para a validacéo
do modelo matematico da bomba de calor. Os experimentos utilizados neste trabalho foram
realizados entre abril de 2018 e janeiro de 2019 pelo GREA — UFMG, e publicados também
por Duarte et al. (2021), estando as datas e condi¢fes ambientais disponiveis para cada ponto
de operacdo na Tabela 4.1. Cabe ressaltar que, para os testes realizados ao sol, o céu estava
limpo na maior parte dos experimentos, sem a presenca de nuvens, e no local de testes nédo se
registrou a presenca de correntes de ar significativas. A pressdo atmosférica local, bem como a
temperatura de saturacdo do vapor de agua atmosférico foram obtidas por meio de consulta ao
relatorio do Instituto Nacional de Meteorologia — INMET, estacdo Belo Horizonte — Pampulha-
Ab521, situada na sede do campus UFMG, nas proximidades da Escola de Engenharia, onde se
encontra a bomba de calor.

A Tabela 4.1 apresenta os resultados obtidos nos testes experimentais para cinquenta
pontos de operacdo, considerando varios niveis de irradiacéo solar e massas de fluido frigorifico

no equipamento de 620, 630 e 645 g.

4.2 Andlise do ciclo termodinamico

Para representar o ciclo termodinamico transcritico da DX-SAHP foram selecionados
seis testes experimentais da Tabela 4.1, com o equipamento sob diversas condicGes de
irradiacdo solar. Para os experimentos nimeros 22 e 23 a bomba de calor foi posicionada a
sombra, e para os pontos 10, 11, 12 e 15, ao sol, sob diversos niveis de irradiacéo solar.

Observa-se que, para uma maior incidéncia de irradiacdo solar, a temperatura e a pressao
no evaporador tendem a aumentar, assim como o grau de superaguecimento, isso devido ao
aporte adicional de energia entregue ao fluido frigorifico. Como a temperatura na entrada do
compressor (T,) é maior, a temperatura de saida (T,) também tende a aumentar. Estudos
mostram que, quando comparado as taxas de transferéncia de calor, o consumo de energia do
compressor, em velocidade constante, € menos sensivel a variagdo da irradiagéo solar (Kong et
al, 2018). A temperatura na saida no resfriador de gas (T;) e a pressdo de alta também sdo menos
sensiveis ao nivel de irradiacdo, sendo de fato influenciadas pelas condi¢des de entrada da agua

no resfriador de gas, seja sua temperatura ou vazao volumétrica (Duarte et al., 2021).



Tabela 4.1 — Resultados experimentais.
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8 Data Tamb Patm Tsat | Ta,e Ta,s Tcomp Va m Prest Pevap T1 T2 Ts
c

o

& [K] | [kPa] | [K] |[[W/m?| [K] | [K] | [K] | [I/s] | [9] | [kPa] | [kPa] | [K] | [K] | [K]
1 26/4/18 | 298,10 | 92,33 | 289,85 | 0,8136 | 299,27 | 334,29 | 343,07 | 0,0122 | 620 | 8251 4766 | 309,42 | 359,90 | 305,61
2 | 26/4/18 | 299,61 | 92,33 | 289,85 | 0,8637 |298,52 | 334,13 | 346,75 | 0,0131 | 620 | 8252 | 4894 | 314,42 | 362,92 | 305,98
3 | 26/4/18 | 299,78 | 92,33 | 289,85 | 0,8576 |298,35| 334,17 | 348,51 | 0,0129 | 620 | 8500 | 4452 | 311,60 | 366,96 | 302,60
4 2/5/18 | 298,73 | 92,4 |285,65| 0,7737 |299,22 | 334,21 | 349,81 | 0,0125 | 620 | 8503 | 4505 |311,17 | 369,13 | 302,35
5 16/5/18 | 297,08 | 92,15 | 285,65 | 0,7701 | 298,36 | 334,28 | 350,84 | 0,0119 | 620 | 8380 4440 | 306,94 | 372,79 | 302,26
6 13/6/18 | 301,05 | 92,29 | 281,25 | 0,0415 | 297,21 | 333,14 | 343,67 | 0,0087 | 620 | 8640 3195 | 293,48 | 368,76 | 298,47
7 14/6/18 | 298,54 | 92,29 | 282,15 | 0,0680 | 297,20 | 333,15 | 342,90 | 0,0093 | 620 | 8413 3489 | 293,29 | 367,71 | 301,05
8 | 15/6/18 | 298,52 | 92,29 |282,35| 0,0456 |297,23 | 333,15 | 338,85 | 0,0089 | 620 | 8251 | 3634 |290,83 | 362,86 | 304,39
9 | 16/6/18 | 297,87 | 92,29 | 284,25 | 0,0401 |297,20 | 333,17 | 334,67 | 0,0083 | 620 | 8052 | 3777 |289,56 | 357,23 | 306,15
10 | 13/9/18 | 294,83 | 92,16 | 289,65 | 0,4503 | 297,86 | 334,52 | 342,07 | 0,0101 | 645 | 8292 | 3977 |299,89 | 366,31 | 303,51
11 | 13/9/18 | 296,65 | 92,16 | 290,75 | 0,6568 | 298,36 | 334,41 | 349,22 | 0,0110 | 645 | 8298 | 4154 | 304,56 | 371,36 | 303,14
12 | 13/9/18 | 297,70 | 92,16 | 292,65 | 0,7795 | 299,14 | 334,49 | 352,78 | 0,0116 | 645 | 8306 | 4296 | 314,12 | 375,05 | 303,84
13 | 13/9/18 | 298,02 | 92,16 | 290,95 | 0,7856 | 299,16 | 334,55 | 352,30 | 0,0116 | 645 | 8307 | 4295 | 314,68 | 374,65 | 303,80
14 | 13/9/18 | 298,48 | 92,16 | 291,35 | 0,7928 | 299,10 | 334,54 | 353,73 | 0,0116 | 645 | 8298 | 4304 |315,04 | 375,35 | 303,80
15 | 13/9/18 | 298,17 | 92,16 | 291,25 | 0,8030 | 299,16 | 334,40 | 352,78 | 0,0116 | 645 | 8297 | 4312 | 315,96 | 375,55 | 303,91
16 | 13/9/18 | 298,23 | 92,16 | 291,35 | 0,8081 | 299,13 | 334,48 | 350,22 | 0,0116 | 645 | 8291 | 4321 |316,75 | 375,45 | 303,96
17 | 13/9/18 | 298,09 | 92,16 | 292,25 | 0,8200 | 299,23 | 334,60 | 350,71 | 0,0116 | 645 | 8290 | 4322 |317,23 | 375,85 | 304,07
18 | 13/9/18 | 299,53 | 92,16 | 292,25 | 0,8097 | 298,98 | 334,64 | 354,49 | 0,0117 | 645 | 8272 | 4317 | 315,66 | 375,95 | 304,04
19 | 13/9/18 | 300,02 | 92,16 | 291,35 | 0,8060 | 299,12 | 334,86 | 354,99 | 0,0116 | 645 | 8266 | 4334 | 317,63 | 376,65 | 304,07
20 |10/10/18 | 301,21 | 91,87 | 295,85 | 0,0430 | 299,44 | 334,51 | 345,35 | 0,0077 | 645 | 7963 | 3329 |300,08 | 368,55 | 305,54
21 |10/10/18 | 301,49 | 91,87 | 296,25 | 0,0489 | 299,44 | 334,50 | 346,35 | 0,0075 | 645 | 7977 | 3354 |298,90 | 369,49 | 306,33
22 |10/10/18 | 301,56 | 92,16 | 301,35 | 0,0531 | 299,44 | 334,46 | 346,28 | 0,0076 | 645 | 7985 | 3363 |299,41 | 369,69 | 306,31
23 |10/10/18 | 301,48 | 91,87 | 292,65 | 0,0416 | 299,46 | 334,42 | 346,54 | 0,0074 | 645 | 7988 | 3365 |296,83 | 369,86 | 306,29
24 | 5/9/18 | 295,32 | 92,08 | 286,65 | 0,6540 | 297,17 | 334,24 | 344,55 | 0,0091 | 645 | 8061 | 3686 |305,97 | 372,14 | 303,13
25 | 5/9/18 | 294,39 | 92,08 | 286,65 | 0,6991 | 297,76 | 334,30 | 349,29 | 0,0096 | 645 | 8098 | 3778 | 307,09 | 376,65 | 303,21
26 | 5/9/18 | 295,06 | 92,08 | 287,35 | 0,7338 | 298,07 | 334,33 | 350,57 | 0,0099 | 645 | 8121 | 3821 |309,45 | 377,35 | 303,28
27 | 5/9/18 | 295,39 | 92,08 | 287,25 | 0,7650 | 298,37 | 334,27 | 351,15 | 0,0100 | 645 | 8141 | 3873 |313,25| 377,95 | 303,36
28 | 5/9/18 |29594 | 92,08 | 287,15 | 0,7921 | 298,44 | 334,28 | 351,38 | 0,0102 | 645 | 8148 | 3888 |313,71 | 378,65 | 303,33
29 | 5/9/18 | 297,03 | 92,08 | 286,95 | 0,8208 | 298,38 | 334,29 | 353,55 | 0,0103 | 645 | 8144 | 3936 | 316,83 | 379,55 | 303,03
30 | 5/9/18 |297,73| 92,08 | 287,35 | 0,8293 | 298,38 | 334,20 | 354,05 | 0,0105 | 645 | 8141 | 3956 | 318,76 | 380,45 | 303,23
31 | 5/9/18 |296,58 | 92,08 | 287,65 | 0,8341 | 298,49 | 334,30 | 355,20 | 0,0106 | 645 | 8140 | 4004 | 320,16 | 381,85 | 303,29
32 | 5/9/18 |299,18 | 92,08 | 288,05 | 0,8458 |297,65 | 334,54 | 356,82 | 0,0108 | 645 | 8118 | 4029 | 323,16 | 382,65 | 303,47
33 | 5/9/18 |300,71| 92,08 | 288,15 | 0,8769 | 298,67 | 335,31 | 358,02 | 0,0105 | 645 | 8080 | 4046 |322,71|381,95 | 303,46
34 | 5/9/18 |300,49 | 92,08 | 288,35 | 0,8504 |298,12 | 335,14 | 358,81 | 0,0107 | 645 | 8161 | 4073 | 323,73 |381,75 | 302,75
35 | 5/9/18 |298,68 | 92,08 | 288,25 | 0,8066 | 297,50 | 334,30 | 356,73 | 0,0105 | 645 | 8148 | 4028 | 322,34 | 382,05 | 303,09
36 | 5/9/18 |301,32| 92,08 | 288,55 | 0,8596 |299,21 | 334,37 | 354,50 | 0,0100 | 645 | 8151 | 4034 | 323,46 | 379,95 | 304,20
37 | 5/9/18 |301,14 | 92,08 | 288,25 | 0,8585 | 299,97 | 334,31 | 358,96 | 0,0104 | 645 | 8134 | 4070 | 322,59 | 383,45 | 305,33
38 | 5/9/18 |300,58 | 92,08 | 288,65 | 0,8480 | 302,55 | 334,26 | 358,92 | 0,0105 | 645 | 8137 | 4059 | 318,97 | 382,95 | 305,79
39 | 5/9/18 |301,97 | 92,08 | 288,65 | 0,8146 | 304,34 | 334,18 | 358,83 | 0,0107 | 645 | 8128 | 4056 | 319,43 |382,85 | 304,50
40 | 5/9/18 |300,35| 92,08 | 288,75 | 0,8199 | 303,84 | 334,28 | 358,64 | 0,0103 | 645 | 8130 | 4061 | 318,40 | 382,05 | 304,39
41 | 5/9/18 |301,69| 92,08 | 288,85 | 0,7233 | 297,95 | 334,12 | 355,04 | 0,0095 | 645 | 8056 | 3844 | 313,02 | 378,95 | 305,19
42 | 5/9/18 |301,26 | 92,08 | 289,95 | 0,6942 | 297,94 | 334,41 | 352,57 | 0,0093 | 645 | 8084 | 3754 | 308,85 |375,35 | 304,15
43 | 5/9/18 |301,17 | 92,08 | 292,15 | 0,0370 | 297,76 | 334,34 | 349,51 | 0,0089 | 645 | 8074 | 3600 | 303,95 |372,23 | 304,40
44 | 5/9/18 |300,72 | 92,08 |292,25| 0,0331 | 297,53 | 334,27 | 345,14 | 0,0081 | 645 | 8041 | 3444 | 296,23 | 367,25 | 304,99
45 | 5/9/18 |300,45 | 92,08 |292,25| 0,0314 |297,53 | 334,34 | 344,03 | 0,0079 | 645 | 8037 | 3429 |291,69 | 365,23 | 304,99
46 | 10/3/18 | 303,48 | 92,05 | 302,15 | 0,8244 | 287,90 | 334,92 | 351,05 | 0,0084 | 645 | 7444 | 4010 | 326,73 | 374,45 | 302,10
47 | 23/8/18 | 297,42 | 92,31 | 286,15 | 0,8467 | 297,62 | 329,00 | 366,19 | 0,0130 | 645 | 7974 | 3913 | 320,44 | 386,75 | 299,46
48 | 10/3/18 | 301,37 | 91,95 | 294,15 | 0,8638 | 302,61 | 335,24 | 343,01 | 0,0117 | 645 | 8058 | 4640 | 320,20 | 377,45 | 306,28
49 | 24/1/19 | 305,02 | 92,05 | 289,85 | 0,7080 |298,17 | 334,20 | 343,07 | 0,0099 | 630 | 8525 | 4003 | 320,85 | 385,65 | 307,22
50 | 24/1/19 | 304,07 | 92,05 |289,85| 0,7100 |299,13 | 335,33 | 344,15 | 0,0098 | 630 | 8472 | 4032 |321,75| 387,15 | 307,47
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Figura 4.1 — DX-SAHP — Ciclo termodinamico transcritico do COs.
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Na Figura 4.2 é possivel analisar o envelope experimental com as temperaturas Ty, T, €

T; agrupadas no diagrama P x h. Percebe-se a dispersdo de T7; em torno da pressdo de

evaporacao, causada essencialmente pela variacdo do nivel de irradiacao solar.

Figura 4.2 — DX-SAHP — Envelope experimental.
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Em termos médios, o comportamento descrito para as temperaturas e presses do CO>
no ciclo termodindmico da BDC podem ser vistos na Figura 4.3, para 0s cinquenta pontos

experimentais da Tabela 4.1.

Figura 4.3 — Pressdes e temperaturas do ciclo termodinamico.
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4.3 Rendimento do compressor

Conforme explicado anteriormente, o compressor utilizado na BDC é do tipo
alternativo, hermético, acionado por um motor elétrico assincrono. Trata-se de um equipamento
de pegueno porte, 0 que ndo é comum para sistemas operando com CO». O catalogo fornecido
pelo fabricante ndo possui informacdes técnicas suficientes para determinar seu rendimento sob
as varias condicoes de operacdo. Destarte, a partir dos dados experimentais mostrados na Tabela
4.1, foi necessario fazer um levantamento de algumas caracteristicas operacionais desse
componente.

O rendimento eletromecanico do compressor pode ser definido como a razéo entre sua

poténcia de compressdo real e a poténcia elétrica consumida, conforme a Eq. 4.1.

Vi/comp
Netm = 7 (4.1)
em Welet

O trabalho de compresséo real é determinado a partir da 1* Lei da Termodindmica
aplicada a um volume de controle, assim, a poténcia de compressao real Wcomp, do ponto 1 para

0 ponto 2, é definida pela Eqg. 4.2:

Vi/comp = m(hl - hz) + Q (4.2)
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Sendo h; € h, as entalpias do fluido na entrada e saida do compressor, m sua vazdo massica e
(Q é a taxa de transferéncia de calor referente ao processo de compresséo.

Como o compressor é hermético, Q n&o pode ser avaliada experimentalmente, uma vez
que a taxa de transferéncia de calor, que atravessa a carcaga do compressor, é o resultado do
calor proveniente tanto do processo de compressao quanto do calor gerado por atrito mecanico
e do calor gerado pelos efeitos Joule e Foucault (relacionados com as imperfeicdes do motor
elétrico). Para contornar essa situacdo, considerou-se um processo de compressao politropico
internamente irreversivel. Assim, o rendimento politrépico pode ser calculado pela razdo entre
o trabalho de compresséo politropico e o trabalho de compressdo real, conforme a Eq. 4.3.

" (PZvZ—Plvl)
__\ 1TMpou (4.3)
77polt - W
comp
Nessa equacdo, P; e P, séo as pressOes avaliadas experimentalmente para o CO> na entrada e
saida do compressor, respectivamente, e v; e v, 0 seu volume especifico nesses pontos. O
expoente do processo de compresséo politropico ny,,; pode ser calculado a partir da Eq. 4.4.
P /Py
npoli - ln(vl/vz) (4-4)

O trabalho de compresséo real Wcomp continua sendo uma incognita, ndo permitindo a

obtencdo do rendimento politropico na Eq. 4.3. Entretanto, combinando-se a Eq. 4.1 com a Eq.

4.3, obtém-se a Eq. 4.5, que ndo depende mais de mep.

. [ Pyv,—P.
m ( zlvzn 1v1) s
H “poli .
Weier =

npolirlelm
No denominador dessa equacédo, o produto dos rendimentos politrépico e eletromecanico é o
rendimento global do compressor ,. Como a poténcia elétrica W, Toi medida, o rendimento

global pode ser calculado, para cada ponto de operacéo, através da Eq. 4.6.

. Py,v,—P{vq
m —
T’ — ( l_npoli ) (46)
g Welet

Cabe ressaltar que, como o equipamento ndo é dotado de um medidor de vazdo

(conforme explicado na secéo 3.8), a vazdo volumétrica da agua é medida manualmente para
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cada ponto de operacdo, coletando-se a agua em uma proveta e cronometrando-se o tempo de
enchimento desse recipiente. Em seguida, por meio de um balanco de energia entre os fluidos
primario e secundario, conforme mostrado pela Eq. 3.1, é possivel calcular a vazao massica do
fluido refrigerante m.

Segundo Kong et al (2017), o rendimento volumétrico do compressor n,,,;, que avalia a
relacdo entre a massa de géas do fluido refrigerante que entra no compressor e a massa associada
ao deslocamento do compressor, pode ser calculado a partir da Eq. 4.8.

m

Nyol = m (4-7)

Nessa equacdo, N é a rotagdo do compressor, V € o volume da camara de compressao (ambos
fornecidos pelo catalogo do fabricante) e p, é a massa especifica do CO», obtida na entrada do
Compressor.

Os resultados encontrados para os rendimentos global (Eg. 4.6) e volumétrico (Eq 4.7),
assim como para o expoente do processo de compressdo politropico (Eq. 4.4), bem como suas
incertezas propagadas, séo mostrados nas Figuras 4.4, 4.5 e 4.6 respectivamente.

Figura 4.4 — Rendimento global do compressor.
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Figura 4.5 — Rendimento politrépico do compressor.
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Figura 4.6 — Expoente do processo politropico de compressao.
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Ante ao exposto, um valor médio foi encontrado para as referidas grandezas, conforme
a Tabela 4.2, sendo estes valores considerados como caracteristicas do compressor e aplicados

ao modelo matematico desenvolvido.

Tabela 4.2 — Caracteristicas técnicas mapeadas para o compressor SANDEN.

Caracteristica Valor
Rendimento global 7, 0,29
Rendimento volumétrico 7,,, 0,75

Expoente politropico ny; 1,35
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4.4 Propagacéo das Incertezas de Medic&o

Considerando-se que as grandezas de entrada sejam estatisticamente independentes
entre si, isto €, que ndo guardam nenhuma forma de sincronismo, a propagacao das incertezas
de medicdo pode ser calculada, para uma certa grandeza G, em funcdo dos seus diversos
parametros de entrada: G = f(x1, X2, X3, X4, ...). Dessa forma, segundo Albertazzi (2017), a

incerteza combinada é obtida pela equacdo 4.9:
df ©o(ar ©o(ar ©o(ar :
2c0) = [ 2L : : :
u?(G) = (dx1 u(x1)> + <dx2 u(xz)) + (dx3 u(x3)> + (dx4 u(x4)> + (4.8)

Em que u(G) representa a incerteza padrdo da grandeza G e u(x;), u(xy), u(xs) u(x,),...
representam as incertezas padrdes associadas aos parametros de entrada x;, x,, x3, X4,...,

respectivamente.

4.4.1 Parametros de entrada

Para efetuar o procedimento de medicdo, torna-se necessario avaliar a influéncia das
condigdes ambientais e de outros parametros que possam interferir na obtencéo de resultados.
As grandezas de entrada, que podem ser diretamente medidas, apresentam suas incertezas
determinadas pelos respectivos instrumentos de medicdo usados no experimento, sendo essas

relacionadas conforme a Tabela 4.3.

Tabela 4.3 — Quadro resumo: Grandezas fisicas versus incertezas.

Grandeza Instrumento Incerteza Unidade Observacio

Pressdo Transmissor Zurich +20 kPa 1% fundo de escala - faixa de (10 a 40) °C
Presséo Transmissor FuelTech +20 kPa 0,5 % do fundo de escala

Temperatura Termopar tipo T +1 °C Faixa de (-59 a 93) °C

Irradiacdo solar  Pirandmetro 2% W/m?  Faixa espectral (295 a 2800) nm

Poténcia elétrica Med. de Poténcia Ativa 5% W Faixa de (0 a 1039) W

Comprimento Paquimetro + 0,05 mm Resolugéo de 1/50 mm

Comprimento  Trena +1 mm  Resolucéo de 1/2 mm

Volume Béquer +0,2 ml Resolugdo 0,2 ml

Volume Proveta +2 ml Resolucédo 2 ml

Tempo Cron6metro digital +0,01 S Resolugéo 1/100 s
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4.4.1 Incerteza da massa experimental

Para obtencdo da massa de CO. medida pela balanca, a Eq. 4.9 foi aplicada para calcular

os resultados das medi¢coes (RM).
RM = MI — Ty * Epax (4.9)

Nessa equacdo, a média das indicacbes (M) foi obtida para um ndmero de repeticdes igual a
trés. O efeito da tendéncia (T,:) foi desconsiderado e o erro maximo (Emax) foi de = 5 g,
determinado em testes experimentais com o cilindro de gas. Nesses testes, também se
considerou a massa aprisionada no interior da mangueira que conecta o cilindro a bomba de

calor.

441 COP experimental

De acordo com Zhang et al. (2017), o COP de uma DX-SAHP, usando um condensador
coaxial, € dado pela razdo entre a capacidade de aquecimento, obtida através do fluido

secundario, e a poténcia elétrica consumida pelo compressor W,,,,, conforme a Eq. 4.10:

I./a "PaCpa (Ta,s - Ta,e) (4-10)
Welet

COP =

Sendo V, a vazéo volumétrica da agua, p, a sua massa especifica, c,, 0 calor especifico a
presséo constante e T, ; e T, . as temperaturas de saida e de entrada da dgua respectivamente.
Sua incerteza de medicdo é encontrada por meio da Eq. 4.8, na qual as derivadas
parciais, denominadas coeficientes de sensibilidade, sio obtidas através do software EES -
Engineering Equation Solver. Para calcular a incerteza propagada no calculo do COP, o
programa utilizou os dados gerados pelo sistema de instrumentacao juntamente com a incerteza
a eles vinculada, conforme a Tabela 4.3. Os resultados obtidos para 0 COP experimental e sua

incerteza propagada ucopy S80 apresentados na Tabela 4.4, ficando o seu valor médio em

0,1986, cerca de 8,12%, com um desvio padrédo de 0,0238.

!EES é um programa desenvolvido pela F-Chart Software que permite a resolucdo de equagdes algébricas e
diferenciais ndo lineares acopladas, integrais, calculos de otimizacg&o, analises de incerteza e regressao linear e nao
linear. Mais informac6es em https://fchartsoftware.com/ees/.
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Qrest Welet U(cor) Qrest Welet U(cor)
Ponto COP | u(cor) Ponto COP | u(cop)

[kW] | [kw] [%] [kW] | [kw] [%]
1 1,77 0,65 | 2,741 |0,2233| 8,15 26 1,49 0,61 | 2,442 |0,1972| 8,08
2 1,93 0,65 | 2,978 |0,2416 | 8,11 27 1,49 0,61 | 2,437 |0,1973| 8,10
3 1,92 0,66 | 2,919 |0,2364 | 8,10 28 1,52 0,61 | 2,484 |0,2012| 8,10
4 1,81 0,66 | 2,749 |0,2239 | 8,14 29 1,53 0,61 | 2,499 |0,2023| 8,10
5 1,77 0,63 | 2,821 | 0,2284 | 8,10 30 1,56 0,61 | 2,535 | 0,2054| 8,10
6 1,30 0,59 | 2,182 |0,1766 | 8,09 31 1,57 0,62 | 2,554 |0,2069 | 8,10
7 1,39 0,63 2,21 |0,1788 | 8,09 32 1,65 0,62 | 2,673 |0,2150 | 8,04
8 1,33 0,63 | 2,112 {0,1710| 8,10 33 1,59 0,61 | 2,618 |0,2109 | 8,06
9 1,24 0,61 | 2,013 |0,1629 | 8,09 34 1,64 0,61 | 2,681 |0,2155| 8,04
10 1,53 0,63 | 2,434 |0,1961| 8,06 35 1,60 0,61 | 2,615 |0,2105| 8,05
11 1,64 0,63 | 2,615 |0,2115| 8,09 36 1,46 0,62 | 2,361 |0,1921| 8,14
12 1,70 0,63 | 2,686 |0,2183 | 8,13 37 1,48 0,62 | 2,405 |0,1969 | 8,19
13 1,70 0,63 | 2,689 |0,2185| 8,13 38 1,38 0,61 | 2,242 |0,1875| 8,36
14 1,70 0,63 | 2,687 |0,2182| 8,12 39 1,32 0,60 | 2,218 |0,1889 | 8,52
15 1,69 0,63 | 2,672 |0,2173| 8,13 40 1,30 0,61 | 2,118 [ 0,1793| 8,47
16 1,70 0,64 | 2,657 |0,2159| 8,13 41 1,42 0,59 | 2,394 |0,1935| 8,08
17 1,70 0,63 | 2,694 |0,2189 | 8,13 42 1,41 0,60 | 2,355 | 0,1899 | 8,06
18 1,73 0,63 | 2,747 |0,2228 | 8,11 43 1,35 0,59 | 2,273 | 0,1832| 8,06
19 1,72 0,63 | 2,741 |0,2222| 8,11 44 1,23 0,63 | 1,956 |0,1575| 8,05
20 1,12 0,58 | 1,939 |0,1579 | 8,14 45 1,21 0,63 | 1,926 |0,1550 | 8,05
21 1,09 0,57 1,9 |0,1547| 8,14 46 1,64 0,55 2,96 |0,2275| 7,69
22 1,10 0,58 | 1,905 |0,1551| 8,14 47 1,69 0,61 | 2,792 |0,2341| 8,38
23 1,07 0,58 | 1,852 |0,1509 | 8,15 48 1,58 0,63 | 2,514 |0,2086 | 8,30
24 1,40 0,60 | 2,329 |0,1872| 8,04 49 1,48 0,64 | 2,313 |0,1871| 8,09
25 1,45 0,61 | 2,396 |0,1932| 8,06 50 1,47 0,64 | 2,309 |0,1866 | 8,08

4.5 Concluséo

Este capitulo apresentou e discutiu os resultados dos testes experimentais realizados na

DX-SAHP. Verificou-se que os resultados obtidos para as pressdes e temperaturas do ciclo

termodindmico trancritico do CO. se comportaram dentro do esperado, principalmente no

evaporador solar, correspondendo proporcionalmente as variacfes do nivel de irradiacdo. Da

mesma forma, os valores experimentais do COP foram calculados, variando de 1,85 para o

equipamento na sombra, até 2,98 para o equipamento ao sol, sob um dos maiores niveis de

irradiacéo solar.

Uma importante discussdo apresentada nesse capitulo foi acerca do rendimento do

compressor. Concluiu-se que, na auséncia de informagdes técnicas que permitissem 0 seu

mapeamento em diversas condi¢Oes de operagéo, e na impossibilidade de determinar o trabalho
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de compressao real experimentalmente, por se tratar de um compressor hermético, considerar
um processo de compressdo politropico irreversivel permite calcular o rendimento global do
compressor para cada um dos 50 pontos experimentais. Dessa forma, é possivel determinar um
valor médio para esse rendimento global e aplica-lo a0 modelo matematico proposto no
Capitulo 5.

Outrossim, a base de dados gerada nos testes experimentais € utilizada na valida¢éo do
modelo matematico, objeto de estudo do Capitulo 6, servindo também de parametro de

comparacao para as simulacdes propostas no Capitulo 7.
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5. MODELO MATEMATICO

5.1 Introducao

Grande parte do trabalho proposto consiste na elaboracdo de um modelo matematico
para simulagdo do funcionamento de uma bomba de calor solar carregada com CO>, operando
no ciclo transcritico, em regime permanente. Dessa forma, esse capitulo apresenta um

detalhamento sobre a metodologia empregada na elaboracdo do modelo matematico.

5.2 Condic0es gerais

O modelo matematico foi implementado utilizando o software EES - Engineering
Equation Solver, que, além de ser uma ferramenta matematica de programacao avancada,
possibilita a obtencdo das propriedades termodinamicas dos fluidos refrigerantes e o célculo
dos coeficientes de sensibilidade na propagacdo das incertezas de medi¢do. A Figura 5.1

apresenta a interface do programa desenvolvido.

Figura 5.1 — Interface do modelo.

E EES Professional: O:\Doutorado Mew\Modele DX-5AHP (Coef global).EES - [Diagram Window]

@Fila Edit Search Options Calculate Tables Plots Windows Help

Examples
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Os parametros de entrada do modelo foram listados na Tabela 5.1. Cabe ressaltar que

os valores das variaveis correspondentes ao ciclo termodinamico da bomba de calor (P,, T,, Ps,

T; e P,) sdo primeiramente arbitrados e, posteriormente, apds uma série de convergéncias,

calculados, se tornando parametros de saida. Os demais parametros de entrada s&o de carater

ambiental ou construtivo, sendo necessarios ao processamento bem como ao estabelecimento

do ciclo termodindmico do equipamento.

Tabela 5.1 — Pardmetros de entrada do modelo.

Dados

Variaveis

Fatores ambientais

Pressdo atmosférica P,

Aceleracgao da gravidade local g

Temperatura ambiente Ty

Ponto de orvalho T,

Irradiag&o solar [

Fluido secundario

Temperatura de entrada T, .

Vazdo volumétrica V,

Fluido primario

Massa carregada no sistema m

Dados geométricos

Comprimentos L, didmetros d e volumes
internos V da tubulagédo e acessorios

Compressor

Rendimento volumétrico 7,,,

Rendimento politropico 17,41

Expoente politropico nyy;

Valvula de expansao

Area do orificio

Abertura (nimero de voltas) n,,;

Curva do coeficiente de vazdo

Ciclo termodinamico
(\Valores iniciais arbitrados)

Py, Ty Ps, Tz € P,

5.2.2 Consideragdes e hipbteses

Para que fosse possivel a elaboracdo do modelo matemaético, foram aplicadas diversas

consideragOes, devidamente listadas na Tabela 5.2, e separadas de acordo com o componente

analisado.
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Tabela 5.2 — Resumo das consideracdes e hipoteses aplicadas ao modelo matematico.

Etapa

Secéo

Consideracgéo

Dispositivo de
expansao

5.3

AN NN

Processo de expansdo adiabatico;

Escoamento em regime permanente;

Massa no interior da valvula desprezada no célculo do
inventario;

Evaporador solar

5.4

AN

ANANIAN

Fase liquida e vapor em equilibrio termodindmico na regido
de evaporacao;

Conducao de calor axial desprezivel;

Escoamento de fluido refrigerante unidirecional em cada
volume de controle;

Propriedades do fluido constantes em cada trecho;

Fluido refrigerante puro, sem contaminacédo de 6leo ou agua;
Resisténcia de contato desprezivel na regido de fixacao da
aleta com o tubo.

Efeito da conveccéo forgada do ar sobre a superficie externa
desprezivel.

Trechos de curvas ao longo do evaporador tratados como
trechos retos no célculo da perda de carga.

Efeito estatico (gravitacional) da perda de pressdo
desconsiderado nas regides bifasica e monofésica

Compressor

55

AN

ANENENAN

AN

Processo de compressao politropico, irreversivel (liberagdo de
calor);

Escoamento em regime permanente;

Perdas de pressdo nas valvulas de aspiracdo e descarga
despreziveis;

Vazéo massica constante durante a compressao;

Fluido refrigerante puro, sem contaminagéo de 6leo ou agua;
Perdas de massa de refrigerante desprezadas;

Aquecimento interno do fluido durante o processo de sucgao
desconsiderado;

Massa de refrigerante misturada ao 6leo lubrificante desprezada
no calculo do inventario;

Resfriador de gas

5.6

AN

\

Conducdo de calor axial desprezivel;

Tubulacéo interna e externa perfeitamente centralizadas e
tratadas como retilineas;

Escoamento dos fluidos primario e secundario unidirecionais
em cada volume de controle;

Isolamento térmico perfeito em relagdo ao meio externo;
Fluido refrigerante puro, sem contaminagao de 6leo ou &gua;
Queda de presséo na tubulacdo de 4gua desprezada;

Termo de conducdo da parede da tubulacdo desprezado;

Tubulacédo e
acessorios

5.7

AN NN VNN

Propriedades do fluido constantes em cada trecho;
Perda de presséo ao longo da tubulagéo desconsiderada;
Isolamento térmico perfeito em relacdo ao meio externo;
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5.2.3 Procedimento principal

A Figura 5.2 mostra um fluxograma do procedimento principal do modelo matematico.
Trata-se do gerenciamento e controle de a¢Ges, que monitora os dados recebidos dos modelos
secundarios e toma as decisdes sobre as etapas de processamento. O fluxograma apresenta

também as principais variaveis de saida de cada um dos componentes da BDC.

Figura 5.2 — Fluxograma: procedimento principal do modelo.

Fatores ambientais: Fluido secundario: ’/’
Presséo atmosférica; T tura de ent d . Dados geometricos:
Aceleracdo da gravidade local; SR GO E ra. & > Compr_lmentos, diametros e
Temperatura ambiente; Vazdo volumétrica; volumes internos da tubulagéo e
: ; PN, acessorios;
Ponto de orvalho; Fluido primario: Meyperimental
Irradiacéo solar; ’/L/
Ciclo termodinamico Vélvula de expanséo: B Rendi Cotmprtlesso’rt:.
(valores iniciais): Area do orificio: EMEIOEND RUHIETED gy
P, T, P; T3 P, Abertura (nGmero de voltas); Rendimento politropico #7pi
Expoente politropico Nyq;
Modelo da valvula de expansao: N Modelo do compressor:
< mexp Wpoli Welet mcomp
Modelo do evaporador (Bifasico): Modelo do resfriador de gas: Fim
Xy T4 Mpitasico P3 T3 Tparede Tégua Myest 3
Mod(er:;nocri]c;fe;zzsg;ador Tubulagéo e acessorios: Ciclo termodindmico, vazdo
P, T, m - Miuputagso Mseparador_dleo massica, temperatura de saida da
S agua e COP

} l

Massa total:

>om

Modelo do compressor:

Mcomp

]

Tubulagéo e acessorios:

P, T, T3 Py
convergiram?
<Erro>

mtubula&;ﬁo Macumulador

Mmog = mexp
<Erro>

Sim

mvalv = mcomp
<Erro> Método da secante:

Novo valor para P,

}

5 ) Ciclo termodinamico
Método da secante: Modelo do Compressor: carregando valores gerados pelo modelo:
Novo valor para P, Novo valor para T, P, T, P; T; P,
/

Apbs a coleta dos parametros de entrada, identificado no fluxograma pelos blocos de

cor amarela, calcula-se a vazdo maéssica do CO. por meio do modelo da valvula de expanséo



103

(Texp), Uma vez que foram arbitradas sua pressao e temperatura na entrada P; e T, € a pressao
de saida P,. Em seguida, inicia-se o processamento do modelo do evaporador, primeiramente
na regido bifasica e em seguida na regido de superaquecimento. A temperatura de entrada no
evaporador T, ¢ obtida considerando-se um processo de expansao isentalpico através da valvula
termostatica (h; = h,). Ao final do processamento sdo obtidas a pressdo e a temperatura na
entrada do compressor P, e T;.

Com as propriedades do CO- estabelecidas na entrada do compressor, é possivel calcular
a vazao massica novamente (ri.,,,), agora usando o modelo do compressor, e compara-la com
a vazdo inicialmente obtida pelo modelo do dispositivo de expansdo. Caso ndo sejam iguais, a
menos de um erro definido em + 0,5%, os resultados sdo submetidos ao método da secante,
apresentado no Apéndice B.6. Trata-se de um método numérico que, a cada iteracdo, gera
resultados cada vez mais proximos de uma meta. Nesse caso especifico, o algoritmo permite
encontrar um novo valor para a pressdo P,, na entrada do evaporador, de forma a possibilitar a
continuidade de processamento, ou seja, implica em encontrar um valor de pressdo que torne
as vazoes, determinadas pelos modelos do dispositivo de expansdo e do compressor, iguais
(Mexp = Mcomp), @ MENOS de um erro.

Na sequéncia, as etapas destacadas em verde na Figura 3.2 sdo repetidas até que ocorra
a convergéncia das vazdes. Cabe ressaltar que a massa em cada trecho ou componente da BDC
é calculada de forma concomitante ao processamento do seu respectivo modelo.

Quando encontrada uma pressdo de entrada para o evaporador P,, que proporcione a
convergéncia das vazdes, inicia-se o processamento do modelo do resfriador de gas. Tanto suas
pressbes quanto temperaturas de entrada e saida (P,, T, P5 € T3) foram a principio arbitradas.
Entretanto, ao término da execucdo dessa etapa do modelo, sdo obtidas, para 0 CO2, novas
pressao e temperatura na saida do dispositivo (P; e T3). Além disso, essa etapa do modelo
também determina a temperatura de saida da &gua.

Na sequéncia, 0 modelo do compressor € novamente acionado, agora para determinar a
poténcia elétrica consumida e a massa de refrigerante no seu interior. O préximo passo é
calcular a massa total de fluido frigorifico distribuido na BDC, somando-se os valores de massa
calculados para cada trecho ou componente do equipamento. Caso essa massa encontrada seja
diferente da massa informada como parametro de entrada, a menos de um erro estabelecido em
+ 1,3%, os resultados sdo submetidos ao método da secante, que fornecera um novo valor para
a pressdo de entrada P,, no resfriador de gas, de modo a buscar a convergéncia entre as massas

inicial (pardmetro de entrada) e aquela calculada pelo modelo. A titulo de exemplo,
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considerando-se uma massa de 645 g, tipicamente utilizada nos procedimentos experimentais,
um valor de + 1,3% representaria um erro absoluto de + 8,39 g.

Em seguida, o sistema é realimentado com o novo valor de pressao P,, sendo possivel
estabelecer uma nova temperatura T, na saida do compressor. Inicia-se novamente a primeira
etapa de processamento, destacada em verde na Fig. 5.3 (valvula de expanséo, evaporador solar,
compressor, tubulacdo e acessorios). Na sequéncia, apds nova convergéncia das vazdes

(Mexp = Meomp), @ SEgUNda etapa, destacada em azul (resfriador de gas, compressor, tubulagdo

e acessorios e massa total), também € reiniciada, até que, finalmente, ap6s n iteragcdes, ocorra a
convergéncia da massa.

Alcangando-se a convergéncia da massa de CO> no sistema, testa-se os valores obtidos
pelo modelo para T,, T3, P, € P,, no sentido de verificar se eles sdo iguais aqueles usados
inicialmente no processo iterativo atual n, a menos de um desvio de = 1% para T, e T5. Para as
pressdes P, e P, a igualdade € absoluta, ou seja, 0 erro entre os valores inicial e final, dentro da
iteracdo n, é igual a zero. Caso ndo sejam satisfeitas as igualdades, o0 modelo é realimentado
com os Ultimos valores calculados para essas grandezas, e todo o processamento é repetido.
Caso as igualdades sejam alcancgadas, o algoritmo é finalizado, fornecendo, para as condi¢Ges
iniciais estabelecidas pelos parametros ambientais, o ciclo termodindmico da bomba de calor e
0 seu COP.

Cabe destacar que os valores aplicados a titulo de erro ou desvio nos processos de
convergéncias e critérios de parada foram encontrados por meio de simulagdes, sendo
resultados da propria performance do modelo e, por isso, distintos entre si. Representam valores

minimos, que ainda sim, permitem a convergéncia e a finalizacdo dos processos iterativos.

5.3 Modelo do dispositivo de expansao

O modelo da valvula de expansdo tem por objetivo fornecer uma vazao massica para o
fluido refrigerante. Com base no catalogo do fabricante (Swagelok, 2020), foi possivel ajustar
um polindmio de ordem sete para calcular o coeficiente de fluxo C,, conforme a Eq. 5.1, dado

em funcdo da abertura do dispositivo, que por sua vez, € medido pelo nimero de voltas n,,,.

C, =5947-1077 ' n,p,® — 1,486 - 107° - 1,5 4+ 1,373 - 1074 - )t
(5.1)
—5,916-107* 1,3 + 1,398 1073 - n,,,,2 + 9,358 - 107* - nyy; + 2,564 - 107>

Ainda segundo o fabricante, a vazao massica pode ser determinada pela Eg. 5.2.
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0,5

P — P, 0,001

= 14,28C ( ) (5.2)
vbs (98,06651530) 60

Nessas expressoes, P; e p; Sao a pressao e a temperatura do CO- avaliados na entrada da valvula

e P, é a pressao de saida.

5.4 Modelo do evaporador solar

O objetivo principal do modelo do evaporador € realizar um balanco entre a energia
absorvida pelo coletor solar e a energia efetivamente entregue ao fluido refrigerante, seja no
processo de ebulicdo ou de superaquecimento, de forma a estabelecer os comprimentos de
ambas as regides, determinar as temperaturas e pressdes envolvidas nos processos, bem como
a massa de CO- distribuida no equipamento.

O coletor solar absorve energia por meio da irradiacéo solar incidente na placa. E, como
as temperaturas na maior parte do evaporador ficam abaixo da temperatura ambiente, o sistema
também coleta energia por meio da convecgdo natural ou forcada do ar, pela condensacéo do
vapor d’agua atmosférico e pela radiagdo térmica emitida pelo meio através de ondas

eletromagnéticas.

5.4.1 Regido bifasica - ebulicao

Um fluxograma que representa as etapas de processamento da regido bifasica do
evaporador é apresentado na Figura 5.3.

Inicialmente, a regido bifésica do evaporador é dividida em um certo nimero de volumes
de controle N,,;, determinado por testes de malha, apresentados nos resultados obtidos pelo
modelo no capitulo 6. Como o comprimento da regido bifasica é desconhecido, foi escolhido

um passo de titulo para efetuar-se os calculos nessa regido, como apresentado na Eq. 5.3

1—x
Ax = 4
Nvol

(5.3)

O processamento inicia-se na posi¢cdo em que o titulo de vapor é x = x, (entrada do
evaporador) e termina quando o titulo alcanca seu valor unitario, ou seja, quando o refrigerante
dentro do volume de controle atinge o estado de vapor saturado.

A pressdo na entrada do evaporador P, é um parametro de entrada do modelo

(inicialmente arbitrado), e considerando que o processo na valvula de expanséo seja isentalpico
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(h; = hy), as demais propriedades do fluido no ponto 4, que correspondem a entrada do
primeiro volume de controle, podem ser determinadas. A partir do referido passo de titulo, as
propriedades na saida de cada volume de controle sdo encontradas, sendo possivel estabelecer,
para esse volume, a taxa de transferéncia de calor Q,, recebida pelo refrigerante, por meio da
Eq. 5.4.

Qn = m(hy — hy) (5.4)
Nessa equagdo, m é a vazdo massica do CO: e h, e h;, s&o as entalpias na entrada e saida do

volume de controle, respectivamente.

Como o comprimento do volume de controle em processamento € desconhecido, seu
comprimento inicial € arbitrado, e todo o procedimento de célculo, destacado em verde na
Figura 5.3, € realizado sobre esse volume de controle para que um novo comprimento seja
determinado. O processo é repetido por j vezes, por meio de um processo iterativo, até que o
erro entre o comprimento obtido na iteracdo atual (j) e seu valor calculado na iteragdo anterior
(j — 1) sejamenor que 0,01%. A partir do comprimento do volume de controle Z,,, estabelecido
para a iteracdo atual j, é calculado o coeficiente de transferéncia de calor do fluido em ebulicéo
por meio da Correlacdo de Shah (2017), conforme a Eq. 2.17. A temperatura média da parede

interna da tubulacdo no volume de controle T, ;, € entdo obtida pela Lei de Resfriamento de

Newton:

Qn = HiﬂdiZn(Tp,i - Tm) (5-5)

Nessa expressdo, d; é o diametro interno da tubulacédo e T, a temperatura média do fluido no
volume de controle. A temperatura média da parede externa no volume de controle T, . pode
ser obtida pela Lei de Fourier, através da conduc¢éo de calor na parede da tubulacdo no volume

de controle, dada pela Eqg. 5.6:

_ 21 Znk(Tpe — Tpy)

d.
In=
de

(5.6)

n

Na Eq. 5.6, k é condutividade térmica do cobre e d, e d; sdo o diametro externo e interno da

tubulacéo respectivamente.
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Figura 5.3 — Fluxograma: regido bifésica do evaporador.

Inicio

Divisdo da regido biféasica do evaporador em
Nyor volumes de controle

[ —
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, massa, comprimentos das
perda de carga e taxas de AT a T O P o
transferéncia de calor dos volumes regides bifasica e monofasica
de controle

Nao

Célculo da taxa de energia trocada
no volume de controle
<Eq. 54>

l

N\ Estimativa inicial do comprimento

\I/ do volume de controle

Calculo do coeficiente de transferéncia

Propriedades médias do fluido no
volume de controle

1) Conveccéo natural < Churchill e Chu - Eq. 2.40 >

< %eh;ﬁk_)';zdogloé> 2) Condensagdo em gotas < Bonner - Eq. 2.43 >
lq. : 3) Radiagdo térmica < Cengel - Eq. 2.47 >

Caélculo da temperatura interna e externa

da parede do volume de controle Calculo dos coeficientes de

< Lei Resf. Newton - Eq. 5.5 > transferéncia de calor na parte externa

< Lei de Fourier - Eq. 5.6 >
Célculo do comprimento do volume Célculo do fator de eficiéncia F' do Calculo do coeficiente de
de controle coletor solar e
< Duffie e Beckman - Eq. 5.7 > < Duffie e Beckman - Eq. 2.37 > R CRCEler Ly

Calculo da fragdo de vazio, massa especifica
e massa de fluido no volume de controle
< Correlagéo de Hughmark - Eq. 2.8>

]

Calculo da perda de carga
< Collier e Friedel - Eq. 2.24 e 2.25 >

Entrar com o novo valor
— calculado para o comprimento
do volume de controle

Comprimento
convergiu?

Ja sobre a face externa do coletor, além do efeito da irradiacdo solar, a troca de calor
nessa regido pode ser equacionada a partir dos fenémenos de conveccao do ar, da condensacao
da umidade presente na atmosfera sobre a placa coletora e pela radiacéo térmica emitida pelo
meio ambiente. O coeficiente de transferéncia de calor externo por convecgao natural H.y,
pode ser calculado com o uso da Correlagdo de Churchill e Chu (1975), para placas inclinadas,
através da Eq. 2.40. Ja o coeficiente de transferéncia de calor externo por condensacao H.,,4 é
determinado conforme a correlacdo de Bonner (2013), para condensagéo em gotas, por meio da

Eq. 2.43, e o coeficiente de transferéncia de calor por radiagéo térmica foi calculado conforme
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a Eq 2.47, sugerida por Cengel (2015). Cabe ressaltar que, devido as condi¢des fisicas do local
onde o0s experimentos foram executados, o efeito da convecgdo forcada do ar foi
desconsiderado, sendo predominante o efeito da convecgéo natural.

O coeficiente de transferéncia de calor da parte externa do coletor solar (U;) é obtido
através da soma dos coeficientes de transferéncia de calor calculados anteriormente,
considerando o efeito dos mesmos em ambos os lados da placa coletora.

Pelo fato de o evaporador estar montado sobre uma superficie metélica, conforme
mostrado nas Figuras 3.2 e 3.3, 0 processo de transferéncia de calor pode ser modelado com
base em uma superficie aletada, seguindo a metodologia proposta por Duffie e Beckman (2013)
e Incropera (2011), conforme tratado na secdo 2.7 (Coletores solares planos). Assim, pode-se
determinar a area de troca de calor externa da aleta A;, que para o volume de controle em
analise, é representa como A,,, bem como o fator de eficiéncia do coletor F', por meio da Eq
2.37. O novo valor do comprimento do volume de controle Z,, é encontrado por meio da Eq.
5.7, derivada da Eq. 2.39, também proposta por Duffie e Beckman (2013), e seu valor é utilizado
novamente no processo iterativo até que ocorra sua convergéncia.
_ QOn
 AnF'[S = Ua(Tye = Tamp)]

(5.7)

Zn

A area externa de troca de calor do volume de controle A,,, pode ser calculada pela soma
das areas plana da aleta e em torno da tubulacdo, conforme apresentado no Apéndice B.3.
Porém, nessa equacdo, seu valor é dado em funcdo do comprimento Z,,. A irradiacdo solar
liquida é representa por S, calculada pelo produto da irradiacdo solar medida I pela
emissividade da placa.

Apo6s o término do processo iterativo para determinacdo do valor final do comprimento
do volume de controle, encontra-se o valor da fracdo de vazio média do trecho analisado por
meio da Eq 2.8, a correlacdo de Hughmark (1965). Pode-se entdo determinar a massa especifica
do COg, e por conseguinte, a massa de refrigerante presente no interior volume de controle.

A perda de presséo na regido bifasica é calculada com base na Eq. 2.24, apresentada por
Collier e Thome (1994), que considera a parcela estatica referente a inclinagéo da tubulagéo, os
efeitos de aceleracdo do escoamento (efeito Bernoulli) e a forca de atrito envolvendo o fluido.
De fato, o efeito da componente estatica da perda de carga no evaporador solar foi
desconsiderado, uma vez que conforme pode ser observado na Figura 2.3, o fluido entra e sai

do componente na mesma altura relativa. Na equagéo de Collier e Thome (1994), a parcela
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referente ao atrito foi calculada pela Eq. 2.25, com a utilizacdo do modelo por Friedel (1979,
apud Cheng, Ribatski e Thome, 2008).

Todo o processo acima descrito € realizado para cada volume de controle, em que 0s
parametros de entrada de cada novo trecho correspondem aos parametros de saida do volume
de controle anterior. Ao final do processamento, ou seja, quando o titulo é igual a unidade, 0s
valores dos comprimentos, massas e taxas de transferéncia de calor de cada volume de controle
sdo somados, a fim de se obter seus valores finais na regido bifésica do evaporador. Como o
comprimento total do dispositivo é conhecido, 0 comprimento da regido monofasica é calculado

pela subtracdo entre o valor total do evaporador e o valor encontrado para a regido bifésica.

5.4.2 Regido monofasica - superagquecimento

A Figura 5.5 apresenta um fluxograma com a metodologia empregada pelo modelo para
o célculo da regido monofasica do evaporador solar. Em linhas gerais, 0 modelo se assemelha
ao modelo da regido bifasica em relacdo ao balanco de energia proposto, tanto para 0 meio
externo como para o fluido refrigerante, a excecdo das correlagdes aplicadas sob o fluido na
condicdo de escoamento monoféasico subcritico. Por outro lado, como o comprimento do trecho
de superaquecimento é conhecido, a progressdo de célculos é diferente daquela da regido
bifasica, bem como o critério de parada. Um passo de temperatura AT foi definido para percorrer
a regido. O valor desse passo foi definido em um teste de malha, cujos resultados se encontram
apresentados no capitulo 6.

O numero de volumes de controle da regido monofasica é indeterminado, uma vez que
o comprimento de cada volume é conhecido apenas apés a finalizacdo dos célculos de cada
iteracdo, destacada em verde na Figura 5.5. O somatdrio de todos os comprimentos deve ser
equivalente ao valor do comprimento total da regido de superaquecimento, sendo esse o critério
de parada para essa etapa do modelo. A pressao e temperatura na entrada da regido monofasica
correspondem a pressdao e a temperatura do CO2 no Gltimo volume de controle da regido
bifasica. Dessa forma, estabelecido o passo de temperatura AT, as propriedades na saida do
volume de controle podem ser encontradas, sendo possivel determinar, para esse trecho, a taxa

de transferéncia de calor Q,, recebida pelo fluido por meio da Eq. 5.8.

Qn = m(hg — hp) (5.8)
Nessa equagdo, m é a vazdo massica do CO: e h, e h;, s&o as entalpias na entrada e saida do

volume de controle respectivamente.
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Uma vez que o comprimento de cada volume de controle é desconhecido, um
comprimento € inicialmente estimado. Por meio de um processo iterativo, destacado em verde
na Figura 5.4, o comprimento do volume de controle é determinado, de forma que o erro entre

o valor final e o valor calculado anteriormente seja menor que 0,01%.

Figura 5.4 — Fluxograma: regido monofasica do evaporador.
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A partir do comprimento inicial, é determinado o coeficiente de transferéncia de calor
do fluido por meio da Correlagdo de Gnielinsk, conforme a Eq. 2.14, utilizando-se o fator de
atrito de Fanning, apresentado na Eq. 2.16. Todo o processo iterativo € executado exatamente



111

conforme a regido bifasica, sendo calculadas as temperaturas da parede interna (T, ;), pela Lei
de Resfriamento de Newton (Eq. 5.5), e da parede externa (T, ), pela Lei de Fourier (Eq. 5.6).

O coeficiente de transferéncia de calor externo por conveccao natural (H,,,,,) pode ser
calculado com o uso da Correlagdo de Churchill e Chu (1975), Eq. 2.40, e o coeficiente de
transferéncia de calor externo por condensacdo em gotas (H,,,4) € determinado conforme a
correlacdo de Bonner (2013), Eq. 2.43. O coeficiente de transferéncia de calor por radiacao
térmica foi calculado conforme a Eq 2.47, sugerida por Cengel (2015).

Assim como proposto na regido bifasica, o coeficiente de transferéncia de calor da parte
externa do coletor solar (U,;) é determinado pela soma dos coeficientes de transferéncia de calor
calculados anteriormente, considerando seu efeito em ambos os lados da placa coletora e 0
processo de transferéncia de calor pode ser modelado com base em uma superficie aletada,
seguindo a metodologia proposta por Duffie e Beckman (2013) e Incropera (2011), conforme
tratado na se¢do 2.7 (Coletores solares planos). Assim, pode-se determinar a area de troca de
calor externa da aleta A4,,, no volume de controle, bem como o fator de eficiéncia do coletor
solar F’ por meio da Eq 2.37. Da mesma forma, o novo valor do comprimento do volume de
controle Z,, é encontrado por meio da Eq. 5.7, também proposta por Duffie e Beckman (2013),
uma vez que a area A, € dada nessa equagdo em funcdo do proprio comprimento Z,,. Apos
encontrado, seu valor é utilizado novamente no processo iterativo, até que ocorra sua
convergéncia.

Para achar a massa de CO», a massa especifica média do fluido no volume de controle
é encontrada. Como o comprimento do volume Z,, foi determinado, a massa de fluido pode ser
calculada.

Por fim, a perda de carga no interior do volume de controle pode ser encontrada a partir
da equacdo da conservacdo de energia, representada pela Eq. 5.9, e aplicada entre sua entrada

nesuasaidan + 1.
1 2 2
AP = [(ng)n - (ng)n+1] + E [(pu )n - (pu )n+1] + APgtrito (5'9)

Nessa expressdo, p é a massa especifica local, g é a aceleracdo da gravidade, L é o desnivel

entre a entrada e a saida da tubulacdo do evaporador e u € a velocidade do escoamento.
Conforme explicado anteriormente, devido ao aspecto construtivo do evaporador, a

componente estética, referente a acdo gravitacional foi desconsiderada. O efeito da componente

de aceleragdo é ocasionado pelo aumento de velocidade do fluido no decorrer do escoamento.
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Ao ganhar energia, o refrigerante tem sua temperatura aumentada e, consequentemente, sua
massa especifica reduzida, garantindo-se dessa forma que a vazao massica seja constante. A
perda de pressdo por atrito também é determinada ao longo dos volumes de controle com base
na Eq. 2.18, Equacdo de Darcy-Weisbach (1845, apud Incropera, 2011), porém, com a
aplicacdo de um fator de atrito de Fanning, apresentado na Eq. 2.16, para o0 CO2 no estado
monofésico subcritico.

Todo o processo é repetido até que a soma dos comprimentos calculados seja igual ao
comprimento da regido de superaquecimento. Ao final do processamento as massas e as taxas
de transferéncia de calor de cada volume de controle sdo somadas para se obter seus valores

totais na regido bifasica do evaporador.

5.5 Modelo do compressor
A Figura 5.5 apresenta um fluxograma com o modelo matemético do compressor.

Figura 5.5 — Fluxograma: modelo do compressor.
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O modelo é baseado em um processo de compressao politropico irreversivel e em um

rendimento meédio global do conjunto motor/compressor. A partir de dados experimentais

apresentados na Tabela 5.5, foi feito um mapeamento das principais caracteristicas operacionais
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do compressor, conforme discutido na sec¢éo 4.3. Dessa forma, puderam ser obtidos, em termos
médios e para as condic¢des de trabalho da bomba de calor, os rendimentos volumétrico n,,,; =
0,75 e global n, = 0,29, além do seu expoente da compressdo politropica n,,; = 1,35. Tais
valores foram fornecidos ao modelo do compressor como parametros de entrada, bem como
outras grandezas como as pressdes e temperaturas do fluido na entrada (P, T;) e saida (P, e T,)
do componente. Cabe destacar que o modelo do compressor também é responsavel por
encontrar, ao final do processamento, um novo valor para a temperatura de saida T,. Dessa
forma, ele é executado em diferentes etapas de processamento.

Primeiramente, é executada a etapa destacada em verde na Figura 5.7, sendo a vazao
massica calculada a partir do rendimento volumétrico do compressor, conforme sugerido por

Kong et al (2017), com a aplicacdo da Eqg. 5.10.
m = p1 NV (5.10)

Nessa expressao, p, é a massa especifica do fluido na aspiracdo, Na rotacdo do compressor e V
0 seu volume da camara de compressdo, dados esses obtidos do catalogo do fabricante.

Ap0s 0 processo de convergéncia da vazdo massica, executa-se a parte destacada em azul
na Figura 5.7. A poténcia de compressédo Wpoli é calculada de acordo com a Eq. 5.11,

considerando-se um processo de compresséao politropico.

(5.11)

A poténcia elétrica consumida € dada pela razdo entre a poténcia politrépica Wpoli eo

rendimento global, conforme a Eq. 5.12.

H w oli
Welet = ;gl (5.12)

A massa m no interior do compressor é determinada com base no volume interno livre,
ocupado pelo fluido frigorifico, resultado do volume interno total menos o espaco tomado por
seu conjunto eletromecanico. Esse volume foi estimado a partir da observagéo de compressores
de tamanhos similares, resultando em cerca de 35% do volume interno do compressor. No

calculo foi considerada a massa especifica do CO2 na aspiracdo do compressor p;.

m = p1Viiyre (5.13)

Né&o havendo a convergéncia da massa total de CO- calculada pelo modelo, executa-se

a etapa em cinza na Figura 5.7, de modo a obter-se a temperatura do fluido na saida do
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compressor T,. Uma vez conhecido o expoente politropico ny,;, € obtidas uma nova pressao
de baixa P, (através do modelo do evaporador) e uma nova pressdo de alta P, (através do
método da secante), é possivel calcular o volume especifico do fluido na saida do compressor

v,, a partir da Eq. 5.14, e consequentemente uma nova temperatura T,.

1

Npoli\ n,yp;
v, = (Plvl pol ) pOll (514)

Nessa expressao, v; € o volume especifico na aspiracdo do compressor

5.6 Modelo do resfriador de gas

A Figura 5.6 traduz por meio de um fluxograma as principais etapas do modelo do
resfriador de gas. Nota-se que o processo iterativo é dividido em duas etapas, chamadas no
fluxograma de primeiro e segundo ciclos. No primeiro ciclo, destacado em verde na figura, o
processamento ocorre no sentido do fluxo de CO, com o objetivo de calcular a temperatura do
fluido ao longo do resfriador gés até a sua saida, ja que sdo conhecidas a pressdo P, € a
temperatura T, na sua entrada. No segundo ciclo, destacado em azul na figura, o sentido de
processamento se inverte na direcdo do fluxo de agua, iniciando-se na sua entrada, onde sdo
conhecidas a temperatura e vazdo do fluido secundéario, de modo que pode ser calculada, ao
longo do trocador de calor, o valor da temperatura até sua saida.

O resfriador de gas foi dividido em N,,,; volumes de controle, coincidentes tanto para o
lado por onde circula 0 CO2 quanto para o lado da agua. Esse nimero foi obtido por meio de
um teste de malha cujos resultados sdo descritos na se¢do 6.1. Como o comprimento total do
resfriador de gas é conhecido, cada volume de controle tera um comprimento fixo Z,,, definido

pela razdo entre o seu comprimento total e o nimero de volumes de controle Z;,tq1/Nyor-
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5.6.1 Primeiro ciclo — sentido do fluido primario

O primeiro volume de controle, na entrada do resfriador de gas pelo lado do CO3, tem
como temperatura e pressdo de entrada os préprios valores de T, e P,. A principio, esses valores
sdo considerados como valores médios para o interior do volume de controle, uma vez que a
temperatura de saida ainda é desconhecida. Sabe-se que essa consideracao leva a um erro na
determinacdo das propriedades do fluido, porém, esse erro é pequeno, principalmente quando
se tem um numero significativo de volumes de controle. Além disso, ap0s estabelecer a perda
de carga no volume de controle atual, as propriedades do CO- séo corrigidas e 0s novos valores
aplicados para calcular o proximo volume. Dessa forma, as propriedades do refrigerante podem
ser determinadas dentro do volume de controle.

Na primeira iteracdo, como ainda ndo foi calculado um perfil de temperatura T,,, para a
parede da tubulagéo que separa os fluxos de CO:z e agua, € estabelecido um perfil linear para
essa temperatura. Nessa iteragdo, a cada volume de controle, a temperatura da parede é
estipulada em 2 K abaixo da temperatura calculada para o fluido refrigerante Tf. Tendo-se um
valor para as temperaturas do fluido Ty e da parede T,, pode-se calcular o coeficiente de
transferéncia de calor do fluido H.,,, por meio das correlagcdes de Zhang et al. (2015) ou de
Wang et al. (2017), proprias para o0 CO2 no estado supercritico em um resfriador de gas de
formato helicoidal, conforme as Eq. 2.11 e 2.13. Nesse caso, 0 objetivo € comparar 0
desempenho de cada correlacdo nos resultados gerados pelo modelo.

A taxa de transferéncia de calor Q,,, trocada entre o fluido e a parede da tubulag&o no
volume de controle, pode entdo ser calculada através da Lei de Resfriamento de Newton, Eq.
5.15.

Qn = HCOZT[dZn(Tp - Tf) (5.15)

Nessa expressdo, d € o diametro interno da tubulacdo e Z, o comprimento do volume de
controle. Tendo calculado a taxa de transferéncia de calor, torna-se possivel obter a varia¢éo de
entalpia no volume de controle, e por conseguinte, a entalpia na saida desse volume hg, bem

como sua temperatura.

Qn = m(he — hy) (5.16)

Nessa expressdo, m é a vazdo massica de CO- e h, € a entalpia do CO> na entrada do volume

de controle.
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A perda de presséo no interior do volume de controle pode ser encontrada a partir da
equacdo da conservagdo de energia, apresentada anteriormente na Eq. 5.9. Como o CO-
percorre um caminho descendente ao longo da tubulacdo, com uma inclinacdo aproximada de
11° e perfazendo uma altura de cerca de 1,3 m em relacéo ao ponto de saida do fluido, é possivel
calcular o ganho de pressdo ocasionado pela componente estatica, referente a primeira parcela
da Eqg. 5.9, uma vez que o comprimento do volume de controle Z,, é conhecido. Além disso,
visto que o didmetro da tubulacdo é constante, o efeito da componente de aceleragdo,
representado pela segunda parcela da Eq. 5.9, é ocasionado pela reducdo da velocidade do
fluido no decorrer do escoamento ao ter sua massa especifica aumentada. A Ultima parcela da
Eq. 5.9, que corresponde a perda de carga por atrito, é determinada com base na Eq. 2.18,
Equacéo de Darcy-Weisbach (1845, apud Incropera, 2011), com a utilizag&o do fator de atrito
préprio para o COz no estado supercritico, conforme sugerido por Fang, Xu e Zhou (2011), por
meio da Eq. 2.19. O valor resultante da perda de presséo é entdo aplicado ao volume de controle
seguinte (n + 1), de modo a se determinar sua pressao de entrada.

Dessa forma, todo o processo descrito no primeiro ciclo pode ser calculado para cada
volume de controle, nos quais os parametros de entrada correspondem aos parametros de saida
do volume de controle anterior. As informacdes geradas no primeiro ciclo sdo armazenadas e
indexadas por um numero referente ao nimero do volume de controle no qual foram obtidas,
de forma a serem utilizadas no segundo ciclo para a determinacao do perfil de temperatura da

agua.

5.6.2 Segundo ciclo — sentido do fluido secundario

O segundo ciclo se inicia na entrada do fluxo de agua, ou seja, no ultimo volume de
controle calculado no primeiro ciclo. Assim, a temperatura da agua T, . € conhecida na entrada
desse volume, e como foi feito para o CO2, seu valor foi considerado como sendo a temperatura
média no interior do proprio volume. Dessa forma, as propriedades da agua sdo determinadas,
podendo ser calculado o correspondente coeficiente de transferéncia de calor H,, seja por meio
da correlacdo de Gnielinski (1976), Eq. 2.14, caso 0 escoamento seja turbulento, ou por meio
de um namero de Nusselt igual a 4,36, se 0 escoamento for laminar, considerando um fluxo de
calor uniforme na parede da tubulagé&o.

Como a taxa de transferéncia de calor Q,, ja foi calculada no primeiro ciclo, para cada
volume de controle, a entalpia de saida da agua h, pode ser encontrada e, consequentemente,

sua temperatura na saida do volume.
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Qn = ma(he - hs) (5.17)

Na Eq. 5.17, m, é a vazdo massica de agua e h, é a entalpia da dgua na entrada do
volume de controle.

Esse processo é entdo realizado para todos os volumes de controle, utilizando-se as
informagdes armazenas no primeiro ciclo para a taxa de transferéncia de calor, até que seja

determinada a temperatura de saida da agua no resfriador de gas T, s.

5.6.3 Perfil de temperatura da parede

Ao final do primeiro e segundo ciclos, tendo-se as temperaturas do CO- e da 4gua para
cada volume de controle, 0 modelo permite calcular um novo perfil de temperatura para a
parede da tubulacéo, agora ndo mais linear, mas baseado nas temperaturas dos fluidos e nos
respectivos coeficientes de transferéncia de calor. A Figura 5.7 mostra as resisténcias térmicas

ao fluxo de calor radial na tubulacéo do resfriador de gés, entre 0 CO> e a 4gua.
Figura 5.7 — Resisténcias térmicas no resfriador de gas.
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Desprezando-se a resisténcia da parede da tubulacdo &/kA, pode-se calcular por meio da Eq.
5.18, para cada volume de controle, a temperatura da parede T,,, estabelecendo-se assim, um

novo perfil de temperatura para a parede da tubulagéo.

 TiHeo, + ToH,
P Heop + Hy

(5.18)

Ambos os ciclos detalhados anteriormente sdo repetidos, agora usando-se o0 novo perfil
de temperatura da parede. Assim, podem ser obtidos novos perfis de temperatura T, para o CO
e para a 4gua T,, sendo novamente encontrado, ao final dessa nova iteracdo, um novo perfil
para a parede da tubulacéo T,,. Em seguida, calcula-se, em termos médios, a diferenca entre o
valor atual obtido para a temperatura da parede, a cada volume de controle, e o seu valor
encontrado na iteracdo anterior (n — 1). Caso o desvio seja superior a 1%, o0 processamento é

repetido até que se alcance o valor estipulado.
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5.7 Célculo da massa na tubulagéo e acessorios

O calculo da massa nos tubos de conexao e nos acessorios da BDC, como o acumulador
de liquido e o separador de 6leo, € feito partindo do pressuposto que o fluido se encontra no
estado monofésico, considerando um escoamento adiabatico, unidirecional e sem perdas de
carga ao longo da tubulagdo. Dessa forma, determinam-se as propriedades do fluido em cada
regido especifica da bomba de calor, e com base na sua massa especifica média e no volume

interno do componente analisado, a massa de refrigerante é entdo obtida.

5.8 Célculo do COP

A determinacdo do COP pelo modelo matematico é feita de acordo com Zhang et al.
(2017), conforme a Eq. 5.19, da mesma maneira como mostrado na se¢do 4.4.1, na qual foi
abordado o procedimento experimental, aplicando-se agora os valores obtidos pelo modelo

matematico.

Va "Pa Cpa’ (Ta,s - Ta,e) (5.19)
Welet

COP =

Nessa express&o, V, € a vazdo volumétrica da agua, p, é a sua massa especifica, c, , € o calor
especifico a presséo constante, T, s € T, . sS40 as temperaturas de saida e de entrada da agua
respectivamente e W, é a poténcia elétrica do compressor, resultado da raz&o entre a poténcia
politrépica W,,;; e o rendimento global do compressor, conforme a Eg. 5.12. Cabe destacar que
a vazdo volumétrica da &gua V, e a sua temperatura de entrada 7,,, sdo parametros de entrada

do modelo, enquanto que as demais variaveis sdo calculadas ao longo do seu processamento.

5.9 Concluséao

Neste capitulo foi apresentada a estrutura detalhada do modelo matematico empregado
na realizacdo desse trabalho. A principio, foram definidos os parametros de entrada do modelo
bem como as principais consideracdes e hipoteses utilizadas na sua concepcao. Foi estudado o
procedimento principal e suas convergéncias fundamentais, baseadas essencialmente no
método da secante, método esse aplicado sob as pressdes de entrada do evaporador solar e do
resfriador de gas, permitindo, respectivamente, a convergéncia da vazdo massica de refrigerante

e da massa total de CO> carregada no equipamento.
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O modelo de cada componente da BDC foi analisado, bem como sua interagdo com os
demais componentes e com 0 meio externo, sendo possivel compreender a aplicacdo dos
conteudos abordados na reviséo bibliografica do Capitulo 2 acerca de cada aspecto particular
do CO- nos estados supercritico, bifasico e monofasico subcritico, bem como dos fenémenos
de transferéncia de calor e perda de carga.

Do ponto de vista tedrico, 0 modelo se mostra consistente, estando o seu codigo fonte
disponivel no Apéndice E. Assim, no proximo capitulo é proposta sua validacdo a partir dos

resultados experimentais discutidos no Capitulo 4.
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6. VALIDACAO DOS RESULTADOS

6.1 Introducao

Neste capitulo € proposta uma analise dos resultados obtidos pelo modelo matematico
a partir de simula¢Ges que consideraram os parametros ambientais medidos através dos testes
experimentais descritos no Capitulo 4. Dessa forma, comparando-se os valores teoricos,

gerados pelo modelo, com os resultados experimentais, é possivel promover sua validagéo.

6.2 Testes de malha

Testes de malha foram realizados no evaporador solar e no resfriador de gés, de forma
a definir a quantidade adequada de volumes de controle de cada componente. Tais testes
levaram em consideracdo a influéncia do nivel de discretizacdo nos resultados obtidos pelo
modelo, buscando o equilibrio entre os niveis de convergéncias das variaveis de saida e o tempo

computacional.

6.2.1 Regido bifasica do evaporador solar

A regido bifésica do evaporador foi dividida em um numero de volumes de controle
N,,; = 1000 para o equipamento sob luz solar, e N,,; = 2000 para 0 equipamento a sombra.
A variavel determinante na obtencdo desses nimeros foi a temperatura do CO2 na saida do
evaporador, que, conforme indicados nas Figuras 6.1 e 6.2, sofrem diretamente o efeito dessa
variacao.
Figura 6.1 — Teste de malha: regido bifasica sob luz solar.
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Figura 6.2 — Teste de malha: regido bifasica a sombra.
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Na Figura 6.1, com um nivel de irradiagdo solar de I = 0,79 kW/m?, observa-se que a
temperatura obtida com N,,; = 1.000 é de 317,74 K, e para N,,; = 1200, estd em torno de
317,98 K, ficando a diferenca entre elas em 0,24 K. A partir desse valor, percebe-se que um
crescimento no numero de divisdes ndo produziria um efeito significativo em relagdo ao valor
obtido para T;. Aumentar o numero de volumes de controle, por exemplo, em 300 unidades,
levaria T; para 318,04 K, um acréscimo de apenas 0,06 K no valor da temperatura. Dessa forma,
pode-se considerar que a escolha de N,,; = 1000 ja levaria a uma convergéncia satisfatoria,
com uma diferenca de temperatura dentro da faixa de incertezas de medicdo dos termopares
utilizados nos testes experimentais.

Na Figura 6.2, com um nivel de irradiacdo solar de I = 0,04 W/m?, equivalente ao
equipamento posicionado a sombra, percebe-se que o valor de T; é bem mais sensivel a variacdo
do nimero de volumes de controle, que tende a se estabilizar com um elevado namero de
divisdes. Com N,,; = 2.000, obtém-se uma temperatura de 283,65 K, e com N,,,; = 2.500,
esse valor chega a 284,15 K, uma diferenca de temperatura de 0,5 K, que se encontra dentro da
faixa de incertezas dos termopares. Aumentar a discretizacao para N,,; = 3.000 volumes faria
com que T; alcancasse o valor de 284,35 K, representando uma diferenca de temperatura de 0,2
K, aumentando o custo computacional e ndo trazendo vantagem significativa ao valor da

temperatura obtida pelo modelo.

6.2.2 Passo de temperatura da regido monofasica do evaporador

Um passo de temperatura AT = 0,15 K foi utilizado para percorrer os volumes de

controle da regido de superaquecimento. Conforme explicado na se¢do 5.4.2, nessa etapa nao
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h& um numero determinado de volumes de controle, uma vez que o comprimento de cada
divisdo é encontrado durante a execugdo do modelo. Como critério de parada, 0 processamento
é interrompido quando o comprimento total do evaporador, obtido pela soma dos comprimentos
de cada um dos volumes de controle, é atingido. Todavia, a magnitude desse passo de
temperatura tende a influenciar os resultados de algumas varidveis de saida do modelo,
conforme pode ser visto na Figura 6.3. Nessa figura, observa-se que o valor escolhido de 0,15
K foi 0 maior valor possivel para AT, de forma a ndo provocar, a0 mesmo tempo, uma alteracéo
significativa na determinacdo da pressdo de baixa P;, na vazdo massica m e da massa de

refrigerante m.

Figura 6.3 — Teste de malha: passo de temperatura na regido monofasica.
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6.2.3 Resfriador de géas

Para o resfriador de gas, foi escolhido um nimero de volumes de controle N,,,; = 600.
A Figura 6.4 indica que esse nimero representa 0 menor valor para o qual os valores do COP e
das temperaturas de saida da agua e do CO, T, e T respectivamente, alcancem sua

estabilidade, ndo mais sendo influenciados pelo aumento do nimero de divisdes.
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Figura 6.4 — Teste de malha: resfriador de gas.
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6.3 Validagdo do modelo

Para realizacdo dos testes de validacdo do modelo foram utilizados valores
experimentais levantados nos cinquenta pontos experimentais apresentados no Capitulo 4.
Dessa forma, para cada ponto experimental testado, cada uma das varidveis de entrada da
Tabela 6.1 teve o seu valor carregado no sistema de acordo com os dados disponiveis na Tabela
4.1.

Tabela 6.1 — Variaveis de entrada dos testes de validag&o.

Dados Variaveis

Pressdo atmosférica Py,
Aceleracgdo da gravidade local g
Fatores ambientais Temperatura ambiente T,
Ponto de orvalho Ty,
Irradiacdo solar I

Fluido secundario Tem~peratura (,je_entrgda Tae
Vazéo volumétrica V,

Fluido primario Massa carregada no sistema m

Testou-se duas correlacdes para o calculo do coeficiente de transferéncia de calor do
CO. passando pelo resfriador de gas no estado supercritico, as correlacdes de Zhang et al.
(2015) e de Wang et al. (2017), ambas considerando o formato helicoidal do equipamento, uma
vez que, conforme mencionado no Capitulo 1, sabe-se que tal componente detém grande parte
da massa carregada na BDC. Os resultados obtidos para as pressdes do ciclo termodinamico da

bomba de calor, bem como para as temperaturas de saida da agua e do CO2 no resfriador de
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COP, sdo apresentados nas proximas secGes por meio de gréaficos, sendo os

arados aos resultados experimentais.

6.3.1 Resultados: correlacdo de Zhang et al. (2015)

Figuras 6.5 e 6.6 mostram os resultados obtidos para as pressdes no resfriador de gas

(presséo de alt

Modelo

Modelo

Para a presséo
de0a15%.0

a) e no evaporador solar (pressdo de baixa).

Figura 6.5 — Resultado: Presséo de alta - Zhang et al. (2015).
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Figura 6.6 — Resultado: Presséo de baixa - Zhang et al. (2015).
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de alta, os valores estdo, em sua maior parte, concentrados em uma faixa de erro

erro médio foi de 7,5%, com um desvio padrdo de 5,2%. Para a pressdo de baixa,

84% dos valores gerados pelo modelo estdo concentrados dentro de uma faixa de = 10%, sendo

0 erro maximo de — 15%. O erro médio foi de 6,0%, com um desvio padrdo de 3,7%.
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A Figura 6.7 mostra os resultados obtidos para a temperatura na saida do resfriador de
gas Ts, cujos resultados ficaram dentro de uma margem de erro de + 4,7 K em relacdo aos

resultados experimentais, com desvio médio de 2,2 K e desvio padréo de 1,5 K.

Figura 6.7 — Resultado: Temperatura na saida do resfriador de gés - Zhang et al. (2015).
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A Figura 6.8 mostra os resultados para a temperatura de saida da agua, dos quais 80%
dos pontos ficaram distribuidos dentro de uma faixa de erro de + 4,6 K, com um desvio maximo

de — 9 K, um desvio médio de 3,2 K e um desvio padréo de 2,5 K.

Figura 6.8 — Resultado: Temperatura de saida da agua - Zhang et al. (2015).
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A Figura 6.9 mostra os resultados para COP. Nota-se que a maior parte dos resultados,
cerca de 86%, ficaram concentrados dentro de uma margem de erro de £ 10%, com 5 pontos
ultrapassando essa margem em uma faixa de erros maxima de + 15%. Em termos absolutos, o

erro médio foi de 5,0% com um desvio padréo de 4,0%.
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Figura 6.9 — Resultado: COP - Zhang et al. (2015).
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A Tabela 6.2 apresenta uma comparagdo entre os parametros de saida do modelo
utilizados na sua validacdo, com aqueles obtidos experimentalmente, sendo os erros calculados
em termos absolutos. Percebe-se que os pontos referentes a operacédo do equipamento a sombra,
destacados em azul, apresentaram erros mais significativos, principalmente para os valores de
pressdo. De fato, tal condicdo era esperada, uma vez que, sem 0 aporte de energia do sol, as
demais energias coletadas pelo equipamento, seja pelo efeito da convecgédo natural ou forcada
do ar, da condensagao do vapor d’agua atmosférico ou da radiacdo térmica emitida pelo meio
através de ondas eletromagnéticas, se tornam mais proeminentes. Destarte, sabe-se que,
diferente do nivel de irradiacdo solar, que foi devidamente medido pelos piranémetros, as
demais grandezas que compde esse total de energia foram estimadas por meio de correlacdes
matematicas. Portanto, espera-se que os erros obtidos pelo modelo sejam maiores, pois agregam

as incertezas dessas correlagdes.



Tabela 6.2 — Resultados do modelo - Zhang et al. (2015)

Ponto P. alta [kPa] | Erro | | P. baixa [kPa] | Erro T3 [K] Erro Ts,a [K] Erro COP Erro
Exp. | Modelo | [%] | | Exp.|Modelo | [%] | [ Exp. |Modelo | [K] | | Exp. [ Modelo | [K] | [Exp.|Modelo | [%]

1 8251 8639 | 4,70| | 4766 5008 | 5,08| |305,6| 310,4| 4,77||3343| 326,1| 815| | 2,74 2,68| 2,12
2 8252 8587 | 4,06 | | 4894 5082 | 3,84| |306,0/ 310,0| 3,97| [334,1| 3253| 8,84| | 2,98 2,94] 1,18
3 8500 7966 | 6,28 | | 4452 4364 | 1,98| |302,6| 304,7| 2,07| [334,2| 3252| 8,99 | 2,92 2,97 1,75
4 8503 8096 | 4,79]| | 4505 4234| 6,02 |302,4| 3055| 3,16| [334,2| 326,1| 8,07| | 2,75 2,55| 7,28
5 8380 7897 | 5,76 | | 4440 4156| 6,40| |302,3| 3051| 28] [3343| 326,1| 8,20| | 2,82 2,81 0,53
6 8040 9097 | 13,15| | 3195 3258 | 1,97| |300,7| 3048| 4,1||3331] 3321 101|218 1,92 (11,87
7 8013 8948 | 11,67 | | 3409 3308| 2,96| |301,1| 304,8| 3,72| [333,2| 329,6| 3,56| | 2,21 1,97|10,72
8 8051 9097 | 12,99 | | 3634 3308 | 8,97| 3044 3050| 0,65| [333,2| 3315| 1,64| | 2,11 1,97 | 6,96
9 8052 9197 |14,22| | 3777 3308 |12,42| |306,2| 3053| 0,86| |333,2] 3334 0,26 | 2,01 1,92 4,72
10 8292 9075| 9,44 | 3977 3825| 3,82| |303,5| 307,0| 3,48 [3345| 330,6]| 3,93| | 243 2,19]10,11
11 8298 8896 | 7,21| | 4154 4036| 2,84| |303,1| 307,0| 3,88| [334,4| 3285| 595]| | 2,62 2,27113,04
12 8306 8395| 1,07| | 4296 4370| 1,72 |303,8| 307,4| 359| [3345| 327,7| 6,77| | 2,69 2,60| 3,35
13 8307 8379| 0,87 | 4295 4079 | 5,03| |303,8| 303,4| 0,37| |334,6| 329,2| 535| | 2,69 2,64 2,01
14 8298 8378 | 0,96 | | 4304 4101| 4,72| |303,8| 303,3| 0,55| |334,5| 329,3| 521 | | 2,69 2,66 | 1,00
15 8297 8389 | 1,11| |4312 4098 | 4,96| [303,9| 303,3| 0,62| [3344| 3295| 486 | 2,67 2,66 | 0,49
16 8291 8391 | 1,21| |4321 4103 | 5,05| |304,0| 303,2| 0,76| [334,5| 329,6| 490 | 2,66 2,66| 0,08
17 8290 8346 | 0,68 | | 4322 4340| 0,42] |304,1| 306,5| 2,38| [3346| 3282| 6,45| | 2,69 2,67| 0,82
18 8272 8389 | 1,41 |4317 4128 | 4,38| |304,0| 302,8| 1,25| [334,6| 329,7| 497 | 2,75 2,71 1,24
19 8266 8456 | 2,30| | 4334 4167| 3,85| |304,1| 3029| 1,17| [3349| 3304 450| | 2,74 2,73| 0,36
20 7963 9152 | 14,93 | | 3329 2958 11,14 | |305,5| 302,5| 3,05| |3345| 336,7| 2,17| [ 1,94 1,86 | 4,02
21 7977 9202 | 15,36 | | 3354 2865|14,58| |306,3| 301,7| 4,6/ [3345| 3379| 3,35| | 1,90 1,83 | 3,95
22 7985 9202 | 15,24 | | 3363 2958 12,04| |306,3| 3025| 3,82| [3345| 337,6| 3,18| | 1,91 1,84 | 3,46
23 7988 9202 | 15,20 | | 3365 2858 15,07 |306,3| 301,8| 445| [3344| 3381 3,65| | 1,85 1,83| 1,35
24 8061 8317| 3,18| | 3686 3894 | 564| 303,1| 303,6| 0,47] [3342| 3343|001 | 233 2,25| 3,39
25 8098 9166 | 13,19 | | 3778 4057| 7,39] [303,2| 306,9| 3,73| |334,3| 3342| 0,11 | 2,40 2,29 | 4,26
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Ponto P. alta [kPa] | Erro | | P. baixa [kPa] | Erro T3 [K] Erro Ts,a [K] Erro COP Erro
Exp. | Modelo | [%] | | Exp. | Modelo | [%] | | Exp. | Modelo | [K] | [ Exp. [Modelo| [K] | | Exp.|Modelo | [%]

26 8121 9126 |12,38 | | 3821 4114| 7,67) |303,3| 307,3| 3,98| [3343| 333,2| 1,17| | 2,44 2,31| 5,49
27 8141 8557 | 5,11| | 3873 4069 | 506| |303,4| 306,0| 2,59| [3343| 331,7| 2,53| | 2,44 2,45| 0,70
28 8148 9056 | 11,14 | | 3888 4147| 6,66| |303,3| 307,0| 3,68| [3343| 332,6| 1,73| | 2,48 2,32| 6,56
29 8144 8527 | 4,70| | 3936 4090| 3,91| |303,0f 304,2| 1,12| |3343| 3325| 1,78]| | 2,50 2,55| 2,16
30 8141 8487 | 4,25| | 3956 4073| 2,96| [303,2| 303,6| 0,33] [334,2| 332,7| 1,48]| | 2,54 2,47| 2,76
31 8140 8447 | 3,77 | | 4004 4099 | 2,37||303,3| 3045| 1,24| |3343| 331,1| 3,25 | 2,55 2,56 | 0,16
32 8118 8347 | 2,82 | 4029 4131| 2,53| |303,5| 302,3| 1,17| |3345| 331,1| 3,44]| | 2,67 2,74| 2,51
33 8080 8537 | 5,66 | | 4046 4247| 4,97| 1303,5| 303,3| 0,17| [3353| 3334| 1,91]| | 2,62 2,74 4,70
34 8161 8397 | 2,89| | 4073 4189| 2,85| |302,8| 302,5| 0,21| [3351| 3319| 3,21| | 2,68 2,76| 3,10
35 8148 8407 | 3,18 | | 4028 4128 | 2,48) |303,1| 302,8| 0,31] [3343| 3315| 2,77| | 2,62 2,71| 3,56
36 8151 8737 | 7,19| | 4034 4239 | 508| [304,2| 304,3| 0,13| [3344| 3357| 1,35| | 2,36 2,60| 9,91
37 8134 8757| 7,66 | | 4070 4248 | 4,37| 13053| 304,5| 0,79| [3343| 3352 0,93| | 241 2,62| 8,86
38 8137 8927 | 9,71| | 4059 4276| 535| |3058| 307,1| 13| [3343| 3358| 156| | 2,24 2,45] 9,10
39 8128 9297 |14,38 | | 4056 4359 | 7,47| 13045 3083| 3,82| [334,2| 337,7| 354 | 2,22 2,40| 8,16
40 8130 9148 112,52 | | 4061 4172 | 2,73| |304,4| 307,8| 3,38| [3343| 3371 2,78| | 2,12 2,30| 8,64
41 8056 9017 |11,93| | 3844 4244110,41| |306,0f 306,2| 0,24| [334,1| 3354| 1,23| | 2,39 2,48 | 3,63
42 8084 8657 | 7,09| | 3754 4122 | 9,80| |304,2| 305,2| 1,05| [334,4| 3357| 1,33| | 2,36 2,54 7,81
43 8074 9200 | 13,95 | | 3600 3163 (12,14 |304,4| 3029| 1,48| [334,3| 332,2| 2,16 | 2,27 1,95 14,34
44 8041 9251 (15,05 | | 3444 3008 12,66 |3050| 3024 | 2,58| [3343| 333,7| 0,59 | 1,96 1,85| 5,62
45 8037 9241 |14,98 | | 3429 3008 | 12,28 | |305,0| 302,7| 2,27| |334,3| 334,6| 0,27 | 1,93 1,86 | 3,69
46 7444 8356 | 12,25 | | 4010 4304 | 7,33| |302,1| 2979| 4,22| [3349| 3343| 0,64| | 2,96 3,10| 4,73
a7 7974 8057 | 1,04| | 3913 4052 | 3,55| 1299,5| 301,0| 1,57| [329,0| 3254/ 3,64| | 2,79 2,86 | 2,47
48 8058 8997 | 11,65 | | 4640 4253 | 8,34| |306,3| 307,4| 1,13| [3352| 332,7| 2,57| | 2,51 2,40| 4,42
49 8525 8477| 0,56 | | 4003 4136| 3,32| |307,2| 303,7| 357| [3342| 3345| 0,28| | 2,31 2,66 | 14,83
50 8472 8521 | 0,58 | | 4032 4136| 2,58| 13075 304,8| 2,71| |3353| 3352 0,13 | 2,31 2,60|12,65
Valor médio:

129
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6.3.2 Resultados: correlacdo de Wang et al. (2017)

Utilizando a correlagdo de Wang et al. (2017), as Figuras 6.10 e 6.11 mostra 0s
resultados obtidos para as pressdes no resfriador de gas (pressao de alta) e no evaporador solar
(pressdo de baixa). Para a pressdo de alta, conforme ocorreu com a utilizagédo da correlacdo de
Zhang et al (2015), a maioria dos erros estdo concentrados em uma faixa de 0 a 15%. Entretanto,
nove pontos ultrapassaram a margem de + 15%, chegando ao valor méximo de + 21,9%. O erro
médio foi de 8,6%, para um desvio padrao de 6,5%. Para a pressdo de baixa, a quase totalidade
dos resultados ficaram dentro da margem de + 12%. O erro médio foi de 5,6%, para um desvio

padrdo de 3,9%.

Figura 6.10 — Resultado: Pressdo de alta - Wang et al. (2017).
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Figura 6.11 — Resultado: Pressao de baixa - Wang et al. (2017).
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A Figura 6.12 mostra os resultados obtidos para a temperatura na saida do resfriador de
gaés T;, cujos resultados concentraram-se principalmente na regido superior do gréfico, ficando

numa margem de erro de + 6,0 K. O desvio médio foi de 2,6 K, com desvio padrdo de 1,7 K.

Figura 6.12 — Resultado: Temperatura na saida do resfriador de gas - Wang et al. (2017).
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A Figura 6.13 apresenta os resultados para a temperatura de saida da agua, dos quais
82% se concentraram dentro de uma margem de erro + 5,5 K. O desvio méximo foi de — 10,7

K, com um desvio médio de 3,5 K e um desvio padrao de 2,5 K.

Figura 6.13 — Resultado: Temperatura de saida da agua - Wang et al. (2017).
355 Tas [K] e

350 e .
345 B R aa
340 s //_,——"/ s
335 L ; .,/"' L
325 e ///"/ o ‘

Modelo

e Erro £5,5 K

320 - ‘/—/,x’ "//' e EIFO - 10,7 K
35 L

315 320 325 330 335 340 345 350 355
Experimental
A Figura 6.14 mostra os resultados para COP. Nota-se que a maior parte dos resultados,
cerca de 72%, ficaram concentrados dentro de uma margem de erro de = 10%, sendo que a faixa
de erros maxima obtida para o COP foi de + 15%. Em termos absolutos, o valor médio foi de

7% com um desvio padrao de 4,1%.
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Figura 6.14 — Resultado: COP - Wang et al. (2017).
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A Tabela 6.3 apresenta uma comparacdo entre os parametros de saida do modelo,
utilizados na sua validacdo, com aqueles obtidos experimentalmente, sendo os erros calculados
em termos absolutos. Da mesma forma como apresentado para a correlacdo de Zhang et al.
(2015), os pontos obtidos com o equipamento & sombra alcancaram maiores erros,

principalmente no célculo das pressdes.



Tabela 6.3 — Resultados do modelo - Whang et al. (2017)

P P.alta[kPa] | Erro | | P. baixa [kPa] | Erro T3 [K] Erro Ts,a [K] Erro COP Erro
onto

Exp. | Modelo | [%] | | Exp. | Modelo | [%] | | Exp. | Modelo| [K] | | Exp. [Modelo | [K] | |Exp.[Modelo| [%]

1 8343 8428 | 1,03 | | 4766 5085| 6,69| [305,6| 310,2| 4,58| |334,3| 323,6(10,70| | 2,74 2,61 4,96
2 8344 8292 | 0,63 | 4894 5019| 2,55| [306,0| 306,5| 0,51| |334,1| 328,1| 6,00| | 2,98 3,43]15,01
3 8592 8388 | 2,40 | 4452 4464 | 0,27| [302,6| 306,8| 4,21 | |334,2| 3244 9,74| | 2,92 2,78 4,76
4 8595 8589 | 0,07 | | 4505 4526 0,47| |302,4| 3058| 3,44| [334,2| 328,7| 548]| | 2,75 2,85| 3,75
5 8472 8628 | 1,86 |4440 4253 | 4,21| (302,3| 307,7| 546| |334,3| 326,2| 8,13| | 2,82 2,47112,34
6 8132 9093 | 14,40 | | 3195 3297| 3,19 [300,7| 305,8| 5,10| |333,1| 332,0| 1,16| | 2,18 1,93(11,73
7 8105 8992 | 11,67 | | 3409 3308| 2,96| [301,1| 305,1| 4,08| |333,2| 329,3| 3,86| | 221 1,96 (11,54
8 8143 9143 13,01 | | 3634 3308| 8,97 | [304,4| 3056 1,24| |333,2| 331,0| 2,20| | 2,11 1,93 8,52
9 8144 9291 (14,84 | | 3777 3308 |12,42| [306,2| 306,7| 0,51| |333,2| 3329| 0,26| | 2,01 1,87 | 7,00
10 8384 9177 | 9,56 | 3977 3819| 3,97| [303,5| 307,7| 4,18| |3345| 329,6| 4,93| | 2,43 2,12112,98
11 8390 8988 | 7,21| |4154 4036 | 2,84| [303,1| 307,0| 3,86| |334,4| 328,3| 6,07| | 2,62 2,27113,38
12 8398 8487 | 1,07 | 4296 4370| 1,72| |303,8| 304,9| 1,08| |3345| 330,2| 4,31| | 2,69 2,81 4,43
13 8399 8889 | 5,90 | 4295 4179| 2,70| [303,8| 306,8| 3,03| |3346| 328,1| 6,45| | 2,69 2,39110,97
14 8390 8889 | 6,01 | | 4304 4201| 2,39| [303,8| 306,6| 2,84| |3345| 3282 6,34| | 2,69 2,431 9,75
15 8389 8889 | 6,03 | | 4312 4198| 2,64| [303,9| 306,7| 2,75| |334,4| 328,2| 6,18| | 2,67 2,421 9,51
16 8383 8889 | 6,10 | 4321 4203 | 2,73| |304,0| 306,6| 2,64| |3345| 328,3| 6,16 | 2,66 2,43| 8,62
17 8382 8488 | 1,28 | 4322 4340| 0,42| |304,1| 3045| 0,42| |334,6| 330,0| 456/| | 2,69 2,79 3,71
18 8364 8889 | 6,35| | 4317 4228 | 2,06| [304,0| 306,2| 2,15| |334,6| 328,3| 6,33| | 2,75 2,471 9,97
19 8358 8919 | 6,79 | | 4334 4203 | 3,02| |304,1| 306,4| 2,37| |334,9| 3289| 598]| | 2,74 2,43111,42
20 8055 | 10018 16,19 | | 3329 2928|12,05| [3055| 302,1| 3,48| |3345| 3380 344|| 194 1,85| 4,80
21 8069 | 10228|21,00| | 3354 2908 |13,30| [306,3| 303,4| 2,93| |3345| 3386 4,13|| 1,90 1,76 | 7,42
22 8077 | 10139|15,24| | 3363 2958 (12,04 | |306,3| 302,5| 3,82| |334,5| 337,6| 3,18| | 1,91 1,84| 3,46
23 8080 | 10189 21,91 | 3365 2858 | 15,07 | [306,3| 302,6| 3,67 | |334,4| 338,7| 4,27 | 1,85 1,75| 5,72
24 8153 8409 | 3,18 | 3686 3894| 5,64| [303,1| 3050/ 1,88| |334,2| 332,8| 1,41|| 2,33 2,41| 3,65
25 8190 9368 | 14,55 | | 3778 4109| 8,76| [303,2| 307,7| 4,49| |334,3| 3339| 043| | 2,40 2,27 5,09
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b P. alta [kPa] | Erro | | P. baixa [kPa] | Erro T3 [K] Erro Ts,a [K] Erro COP Erro
onto
Exp. | Modelo | [%] | | Exp. | Modelo | [%] | | Exp. | Modelo | [K] | [ Exp. [Modelo| [K] | | Exp.|Modelo | [%]

26 8121 9226 |13,61 | | 3821 4114| 7,67| |303,3| 307,8| 4,54| |334,3| 3330 1,35| | 2,44 2,25| 7,82
27 8141 8427| 3,51| | 3873 4067 | 5,01| |303,4| 304,7| 1,33| |334,3| 332,2| 2,03| | 2,44 2,56| 5,13
28 8148 9146 |12,25| | 3888 4204 | 8,13| [303,3| 307,4| 4,11| |334,3| 332,3| 2,01| | 2,48 2,32| 6,56
29 8144 8438 | 3,61| | 3936 4090| 3,91| [303,0| 304,2| 1,12| |334,3| 331,7| 2,59| | 2,50 2,56 | 2,28
30 8141 8457 | 3,88 | | 3956 4073| 2,96| [303,2| 303,8| 0,61| |334,2| 332,2| 2,02| | 2,54 245| 3,43
31 8140 8398 | 3,17 | | 4004 4099 | 2,37| [303,3| 304,1| 0,76| |334,3| 330,8| 3,46 | 2,55 2,58 | 0,98
32 8118 8298 | 2,22 | 4029 4131| 2,53| |303,5| 303,1| 0,39 |334,5| 330,0| 4,54 | 2,67 2,70 0,94
33 8080 8457 | 4,67 | | 4046 4247| 4,97| |303,5| 303,6| 0,16| |3353| 332,6| 2,69| | 2,62 2,73| 4,28
34 8161 8398 | 2,90| | 4073 4176 | 2,53| [302,8| 303,3| 0,52| |335,1| 331,1| 4,00| | 2,68 2,69| 0,26
35 8148 8298 | 1,84 | | 4028 4077| 1,22| [303,1| 303,4| 0,26| |334,3| 330,4| 395| | 2,62 2,64| 0,80
36 8151 8617 | 5,72 | 4034 4239| 5,08| [304,2| 304,5| 0,28| |334,4| 334,7| 0,32 | 2,36 2,6110,72
37 8134 8677 | 6,68 | 4070 4248 | 4,37| |305,3| 304,6| 0,77| |334,3| 3346/ 0,31| | 241 2,62 | 9,02
38 8137 8927 | 9,71| | 4059 4276 | 5,35| [305,8| 306,8| 1,04| |334,3| 3359| 164 | 2,24 2,45| 9,37
39 8128 9397 | 15,61 | | 4056 4386 | 8,14| |304,5| 310,8| 6,26| |334,2| 3357| 153 | 2,22 2,241 1,17
40 8130 9108 | 12,03 | | 4061 4172| 2,73| |304,4| 307,6| 3,23| |334,3| 336,7| 2,44 | 2,12 2,30| 8,50
41 8056 9406 | 16,76 | | 3844 4313|12,20| |306,0| 307,6| 1,65| |334,1| 336,1| 2,01| | 2,39 2,38| 0,67
42 8084 8527 | 5,48| | 3754 4122| 9,80| [304,2| 304,8| 0,63| |334,4| 3351| 0,68| | 2,36 259 9,81
43 8074 9200 | 13,95 | | 3600 3171(11,92| |304,4| 3025| 1,88| |334,3| 332,4| 191 | 2,27 1,96 | 13,68
44 8041 9675 20,32 | | 3444 3098 |10,05| [305,0| 301,2| 3,75| |334,3| 3359| 158 | 1,96 1,88 | 3,99
45 8037 9794 121,86 | | 3429 3678| 7,26| [305,0| 310,6| 556| |334,3| 336,1| 1,73| | 1,93 1,81 6,28
46 7444 9036 | 21,39 | | 4010 4392| 9,53| [302,1| 296,0| 6,13| [334,9| 338,0| 3,04| | 2,96 2,941 0,64
47 7974 8457 | 6,06 | | 3913 4152 | 6,11| |299,5| 304,2| 4,78| [329,0| 324,1| 4,86 | 2,79 2,60| 6,88
48 8058 9038 | 12,16 | | 4640 4312| 7,07| |306,3| 308,7| 2,39| |335,2| 331,4| 3,84| | 251 2,34| 6,96
49 8525 8407 | 1,38 | | 4003 4136 | 3,32| [307,2| 303,7| 3,57| |334,2| 334,1| 0,08 | 2,31 2,66 | 15,00
50 8472 8521 | 0,58 | | 4032 4136| 2,58| [307,5| 304,6| 2,91| |3353| 3351 0,20| | 2,31 2,6012,43
Valor medio
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6.3.3 Comparacao e analise dos resultados da validacéo

De maneira geral, o modelo alcancou resultados satisfatorios na previsdo dos parametros
de saida, seja no ciclo termodindmico da BDC, quanto na temperatura alcancada pela 4gua na
saida do resfriador de gas, ou mesmo em termos do rendimento energético da BDC, medido
por meio do COP. A grande maioria dos pontos ficou agrupada dentro de uma margem de erros
aceitdvel. Em linhas gerais, as pressdes e as temperaturas analisadas ficaram dentro de uma
margem em torno de + 10% e = 6 K respectivamente, enquanto que para o0 COP, usando a
correlacdo de Zhang et al. (2015), cerca de 86% dos pontos permaneceram dentro de uma
margem de £ 10%, sendo que 0s outros 14% ndo ultrapassaram a margem de + 15% de erro.
Com a correlacdo de Whang et al. (2017), 72% dos pontos ficaram dentro da faixa de £ 10%
de erro.

A Tabela 6.4 apresenta uma comparacao, em termos médios, entre os resultados obtidos
pelo modelo utilizando a correlacdo de Zhang et al. (2015) e a correlacdo de Whang et al.
(2017). Percebe-se que ambas as correlagdes apresentaram desempenhos semelhantes, tendo a
correlacdo de Zhang et al. (2015) gerado resultados ligeiramente melhores que a correlagéo de

Whang et al. (2017), principalmente em relacdo aos valores da pressao de alta e do COP.

Tabela 6.4 — Comparacdo entre o desempenho das correlacbes

Erros e desvios médios
Correlagao Pressdo | Pressdo Ts Tas cop
de alta | de baixa ’ [%]
[%] | %] K] K] ’
Zhang et al. (2015) 75 6,0 2,2 3,2 5,0
Whang et al. (2017) 8,6 5,6 2,6 3,5 7,0

Com relacdo aos erros obtidos pelo modelo matematico, eles também podem ser
comparados com os resultados da Tabela 6.5, apresentados pelos trabalhos estudados na se¢édo
2.8, que trata do estado da arte sobre o inventario de massa em bombas de calor assistidas por
energia solar carregadas com COz. Confrontando-se os dados da Tabela 6.4 com aqueles da
Tabela 6.5, percebe-se que, em ordem de grandeza, os resultados do modelo séo equivalentes

aos apresentados nos trabalhos analisados.
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Tabela 6.5 — Erros obtidos por modelos matematicos envolvendo bombas de calor

Capacidade
Referéncia Equipamento COP aquecimento CO: | Validacdo Erro
[kW]
Islam et al. Eficiéncia do coletor 13%
- - - v v
(2012) DX-SAHP 18-28 2,4-34 (médio)
1ciénci 0,
Deng, Dai e ASHP/Chiller Eficiéncia do pqletor 10,26%
W - 2,75-4,0 v v (médio)
ang (2012) | (Energia solar) COP 12,4% (médio)
1ciénci 0,
Islam (2013) | DX-SAHP 2-32 24-34 v v Ef'c'enc'?rgg d‘;g;emr 15%
Chaturvedi,
Gargrani e v
Abdel-Salam DX-SAHP 4,01-5,6
(2014)
Zhang et al. DX-SAHP 39-54 v COP 8,02% (médio)
(2014) (R22) ' ' Temp. da agua 5,21% (médio)
6,6 (R22) 3,5 (R22)
Li et al. DX- 6,9 (R134a) 3,5 (R134a) v v COP 5,5% (méaximo)
(2015) SAHP/ASHP 4,84 (CO2) 1,9 (CO2) Pot. elétrica 5,4% (maximo)
Valor médio | Valor médio
De Oliveira 575-75 Temp. CO2 e da 4gua
- _ - v v "
et al. (2016) DX-SAHP (ciclo) 2°C (méx.)
: Poténcia elétrica 12,3%
Chen, Dai e 6,1 g '
' IX-SAHP 35-57 P, 4 v (médio)
Wang (2016) Valor médio Ganho de calor 13,5% (médio)
. Temp. ent. evap. 10°C (méax.)
Fa(rzlgfé)a . DX-SAHP v v Temp. saida evap. 8°C (méx.)
Superaquecimento 4°C (méax.)
COP 30% (méax.)
Capac. de aquecimento 15%
Nana (2017) IX-SAHP 31-41 7,8-9.2 v v (max.)
Capac. de refrigeracdo 25%
(méx.)
Kong et al. DX-SAHP
(2017) (RA10A) 3,62-8,6 2,7-43
Han et al.
(2018) SAHP - PCES 2,26 -2,76
Rabelo et al.
- - - v
(2018) DX-SAHP 3,2-5,34 1,1-2,0
DX-SAHP .
Duarte et al. COP 5% (méx.)
(R1234yf, R290, | 2,27-2091 v v 0 o
(2019) R600a, COy) COP 1,6% (médio)
Temp. 4gua max. abs. 4,6
De Freitas (7,67% em 60°C)
- - — v v
(2019) DX-SAHP 2,13-258 Temp. 4gua max. abs. 4,4
(9,78% em 45°C)
Rony et al. v
(2019)
Rabelo et al.
- - - v
(2019a) DX-SAHP 2,1-28 1,1-20
) Temp. sup. 3,5%; COP 3%
K?ggzezt)a" DE(RSQSP 25-39 1,630 v P. alta 2,2%; P. baixa 7,1%
Cap. de aquecimento 3%
Duarte et al. 54-8
- ' - v
(2021) DX-SAHP (ciclo) 1,08 -1,95
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A Figura 6.15 compara os valores do COP obtidos experimentalmente e aqueles
calculados pelo modelo matematico, seja utilizando a correlagcdo de Zhang et al. (2015) ou a
correlagdo de Whang et al. (2017). Os resultados foram plotados em funcdo do nivel de
irradiacdo solar. Percebe-se que o valor do COP se relaciona diretamente com o nivel de
irradiacdo solar, o que de fato era esperado, uma vez que seu valor representa um aporte de
energia adicional ao sistema. Além disso, nota-se que os valores obtidos com a aplicacdo da
correlacdo de Zhang et al. (2015), em sua maior parte, estdo mais proximos daqueles obtidos

experimentalmente.
Figura 6.15 — COP em funcdo do nivel de irradiacéo solar.
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Pontos experimentais

Sobre a convergéncia da massa de fluido refrigerante, principal critério de parada do
modelo, seu valor é calculado ao longo do processamento para cada parte da BDC. Quando ele
alcanca a massa estabelecida como referéncia (parametro de entrada), o procedimento de
calculo do modelo € encerrado. A Figura 6.16 mostra, para as correlacdes de Zhang et al. (2015)
e de Whang et al. (2017), a relacdo entre a massa experimental da bomba de calor, para cada

um dos cinquenta pontos analisados no capitulo 4, e as massas obtidas pelo modelo matematico.
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Figura 6.16 — Resultado: Massa de refrigerante.
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Para ambas as correlacdes, cerca de 85% dos pontos testados convergiram para 0S
valores da massa experimental a menos de um erro de + 1%, sendo que 0 erro maximo
estabelecido durante o processamento foi de + 1,3%. Considerando-se uma massa de 645 g,
tipicamente utilizada nos procedimentos experimentais, um valor de £ 1,3% representa, em

termos absolutos, um erro de + 8,39 g.

6.4 Andlise do efeito da convecc¢do natural do ar

Conforme descrito na se¢éo 5.2.13, desconsiderou-se o efeito da convec¢édo forcada do
ar sobre o evaporador solar, uma vez que, devido as condi¢cdes ambientais do local de realizacéo
dos testes, ndo se notou uma corrente de ar significativa. Os resultados obtidos pelo modelo,
por meio da correlagcdo de Churchill e Chu (1975, apud Cengel, 2015), encontraram valores
para o coeficiente de transferéncia de calor por convecgdo natural ao longo da placa coletora
variando de 4 a 10 W/m? K™%, Esses resultados estfo de acordo com aqueles apresentados por
Duffie e Beckman (2013), comparando diversas correlagGes. Os autores concluiram que, para
a situacdo de coletores solares em condi¢Oes de ar parado, espera-se um coeficiente de
transferéncia de calor minimo de 5 W/m2 K aproximadamente.

Entretanto, os proprios autores relataram que o calculo dos coeficientes de transferéncia
de calor induzidos pelo vento ainda ndo é um assunto consensual na comunidade cientifica, e
quando as conveccoes livre e forgada ocorrem simultaneamente, recomenda-se que ambos 0s
valores sejam calculados, e o maior deles escolhido, conforme proposto por McAdams (1954,
apud Duffie e Beckman, 2013).
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Aplicando-se a correlagdo Watmuff et al. (1977, apud Duffie e Beckman, 2013) para o
calculo da conveccao forcada do ar, mostrada na Eq. 6.1, que ndo inclui o efeito da radiacao
térmica nos seus resultados, e considerando-se a velocidade do vento u variando de 1 a 3 m/s,
seriam obtidos, em média, valores entre 5,8 e 11,8 W/m2 K™ para o coeficiente de transferéncia

de calor.
H=28+3u (6.1)

Dessa forma, comparando-se esses resultados com os valores de 4 a 10 W/m2 K
obtidos pelo modelo, mesmo que, hipoteticamente, se considerasse o efeito da convecgéo
forcada do ar, seus valores seriam da mesma ordem de grandeza dagueles encontrados para

conveccao natural, ndo trazendo impactos significativos aos resultados do modelo.

6.5 Andlise do tempo de execucao

Inicialmente, o tempo de execucdo variou significativamente. Para o caso do teste de
namero 41, por exemplo, levou-se 61.111 segundos para convergéncia final, cerca de 17 horas.
No teste 25, gastou-se 35.296 segundos para convergéncia, 9 horas e 48 minutos. Entretanto,
outros pontos, como 0 ponto 13 e o ponto 28, levou-se cerca de 4.315 e 4.649 segundos
respectivamente. Essas varia¢fes ocorreram principalmente devido a precisao da estimativa dos
valores iniciais dos parametros de entrada. Quanto mais proximos esses valores se deram dos
valores de convergéncia, mais rapido o modelo finalizou sua execucdo, uma vez que menos
iteragBes foram necessarias. Conhecendo-se posteriormente os valores de convergéncia, o
tempo médio de convergéncia foi de cerca 500 segundos, para os pontos sob luz solar e de 1.000
segundos para 0s pontos a sombra, uma vez que, conforme explicado no capitulo 6, os testes de
malha indicaram que os pontos a sombra deveriam ter um namero superior de volumes de
controle na regido bifasica do evaporador solar, 0 que, consequentemente, leva a um maior
custo computacional.

Outro fator de grande relevancia no tempo de execucdo do modelo foi a condicdo da
temperatura T, na saida no resfriador de gs. Quando para um determinado ponto de operacéo,
seu valor final se aproximava da temperatura pseudocritica, os demais valores das grandezas de
saida do modelo, como a temperatura e a pressdo do CO> na entrada do resfriador de gas, T, e
P, respectivamente, sofriam consideraveis alteragdes, o que influenciava diretamente o
processo de convergéncia, atrasando o tempo de execucdo. De acordo com Kim, Pettersen e

Bullard (2004), no estado supercritico, a massa especifica do CO2 sofre uma variagdo mais
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acentuada nas proximidades da temperatura pseudocritica, conforme pode ser observado na
Figura 2.10. Essa variacdo leva a significativas alteracbes na massa de refrigerante determinada
pelo modelo, e torna necessario um ajuste, principalmente na pressdo de alta, de forma
compensar essa variagao de massa. A consequéncia final desse ajuste sdo 0 aumento do numero

de iteragcOes e um aporte significativo no tempo de execucdo do modelo.

6.6 Conclusdo

Neste capitulo, foram apresentados e discutidos os resultados do modelo de simulacéo.
Primeiramente foram avaliados os resultados dos testes de malha, que definiram a discretizacdo
das regides monofasica e bifasica do evaporador solar, bem como do resfriador de gas. Esses
resultados serviram de parametro para o proprio modelo matematico, impactando diretamente
na sua precisdo e tempo de execucao.

Foram estabelecidos como parametros de saida as pressGes no evaporador e no
resfriador de gés, as temperaturas de saida do CO: e da agua no resfriador de gas, além do COP
da bomba de calor. Destarte, comparou-se 0s resultados experimentais apresentados no
Capitulo 4 com os resultados das simulacgdes, de forma a permitir a validacdo do modelo. No
processo de validagdo, verificou-se também, sobre os resultados do modelo, o efeito da
aplicacdo de duas correlacBes para o calculo do coeficiente de transferéncia de calor do CO>
passando pelo resfriador de gas no estado supercritico, tendo a correlacdo de Zhang et al. (2015)
alcancado resultados melhores que a correlacdo de Wang et al. (2017).

Os erros médios obtidos foram de 7,5% e 5,0% para pressdo de alta e para o COP,
respectivamente, bem como de 2,2 K e 3,2 K para as temperaturas de saida do CO- e da 4gua
no resfriador de gas. De maneira geral, os resultados foram considerados satisfatdrios,
habilitando o modelo a ser usado nas simulagdes propostas no Capitulo 7, cujo foco principal
sera o estudo da influéncia da massa de CO2 no COP da bomba de calor, que conforme discutido
no Capitulo 2, apresenta-se como uma lacuna existente nos trabalhos sobre DX-SAHP a CO;
publicados até o momento.
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7. SIMULACOES

7.1 Introducao

Este capitulo apresenta algumas aplicagdes do modelo. Inicialmente, € realizado um
estudo do inventario da massa de fluido refrigerante nos diversos componentes da BDC e o
efeito do nivel de irradiacdo solar sobre a distribuicdo dessa massa. Também é feito um estudo
sobre a quantidade de massa total a ser carregada no equipamento, sob diversas condicdes de
irradiacdo, de forma a se obter o maior valor possivel para o COP. Além disso, é realizado uma
avaliacdo sobre o efeito da perda de presséo nos resultados do modelo, bem como da utilizagéo
de trés diferentes correlacGes para a fracdo de vazio na regido bifasica do evaporador solar.
Ademais, o capitulo também explora aspectos complementares relacionados com a validagédo

do modelo, comparando resultados das simulacdes com resultados obtidos experimentalmente.

7.2 Inventério da massa de fluido refrigerante

A Figura 7.1 mostra a distribuicdo média da carga de refrigerante encontrada pelo modelo
matematico nas partes principais da bomba de calor, gerada a partir do resultado das simulac6es

utilizadas na validag&o do modelo por meio da correlagdo de Zhang et al. (2015).

Figura 7.1 — Distribuicdo média da massa nos principais trechos da bomba de calor.

. Compressor
Tubulagéo: Demais partes

. S 5,0%
resfriador a valvula 1,7%
5’40/0 —\ \

Separador de éle/
16,6%

Resfriador de gas
45,7%

\ Acumulador

17,0%

Primeiramente, é possivel verificar que o componente que detém a maior quantidade de
massa é o resfriador de gas, com cerca de 45,7% do total calculado. Tal condicdo ja era esperada
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devido ao comprimento de sua tubulacéo e a condi¢éo de alta pressdo do fluido refrigerante em
seu interior, que se encontra no estado supercritico.

O segundo e o terceiro componentes classificados em termos da capacidade de massa sao,
respectivamente, o acumulador de liquido com 17,0% e o separador de 6leo com 16,6%.
Embora posicionado em uma secdo de fluido no estado de vapor superaquecido, 0 volume
interno da garrafa do acumulador abriga uma quantidade consideravel de massa em seu interior.
No caso do separador de 6leo, além do seu volume interno, o que contribui decisivamente para
sua elevada quantidade de massa € o fato do CO. sair do compressor a uma pressao supercritica.

O quarto componente classificado em termos de distribuicdo de massa é o evaporador
solar, seguido da secdo de tubulacdo que conecta o resfriador de gas a valvula de expanséo,
com 8,6% e 5,4% respectivamente. Em ambos 0s casos, a quantidade encontrada € justificada
pelo comprimento de seus tubos e, nesse ultimo, também pela alta massa especifica do fluido
ao sair do resfriador de gas. Na sexta posicdo, encontra-se o compressor, com cerca de 5,0% de
massa distribuida na regido interna da sua carcaca, livre de partes mecanicas ou elétricas. Por
fim, conforme mostra a Figura 7.1, os demais trechos da bomba de calor possuem quantidades
de massa menos significativas, perfazendo juntos cerca de 1,7% da massa total do equipamento.

Cabe ressaltar que a DX-SAHP em andlise é de pequeno porte, operando com CO», o0 que
torna particularmente dificil encontrar dispositivos com dimensionamento adequado para o
atendimento das demandas de projeto, justificando, nesse caso, os elevados percentuais de

massa encontrados no acumulador de liquido e no separador de 6leo.

7.3 Efeito do nivel de irradiacéo solar

O gréfico da Figura 7.2 apresenta a distribuicdo média da massa obtida pelo modelo nos
componentes da bomba de calor, tanto em termos absolutos como percentuais. Os valores estdo
dispostos em funcdo da variacdo do nivel de irradiacdo solar, sendo divididos em trés niveis
médios de intensidade: sombra (0,04 kW/m?), irradiagdo solar de 0,72 kW/m? e irradiagdo solar
de 0,84 kKW/mZ.
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Figura 7.2 — Variacdo média da massa nos componentes da BDC.
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Segundo o modelo, em termos percentuais, as mudancas na distribuicdo da massa de CO>
na BDC, a partir da variacdo dos niveis de irradiacdo solar, foram mais significativas com a
mudanca do equipamento da sombra para o sol, 0 que € mostrado na transicao entre os niveis
de irradiacdo de 0,04 kW/m? para 0,72 kW/m?. Na linha de baixa press&o, a maior variago
aconteceu no acumulador, no qual a massa aumentou em torno de 3,1%, 0 que em termos
absolutos representa uma variacdo de cerca de 20 gramas (considerando uma massa total de
645 gramas, tipicamente utilizada nos ensaios). No evaporador e no compressor as variacoes
foram menores, em torno de 1,4% e 0,9% respectivamente. A variacao total da massa na linha
de baixa foi de 5,4%, correspondendo a um aumento de cerca de 35 gramas.

O aumento da massa verificado nos componentes da linha de baixa presséo,
principalmente no acumulador, no evaporador solar e no compressor, esta relacionado com o
significativo aumento da pressao verificado na passagem do equipamento da sombra para luz
solar, conforme pode ser observado na Figura 7.3. Apesar do aumento da temperatura na saida
do evaporador T;, 0 que também pode ser observado na Figura 7.3, o efeito do aumento da

pressdo se sobrepde a esse, aumentando assim, a massa especifica do CO> nessa regiéo.
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Figura 7.3 — Pressdo e temperatura na saida do evaporador solar
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Na linha alta, o resfriador de gas sofreu uma reducéo de cerca de 3,5% com a transicao
do equipamento da sombra para o sol, conforme pode ser visto na Figura 7.2. Esse valor
representa, em termos absolutos, uma massa proxima de 22,6 gramas. No separador de dleo,
houve uma reducdo em torno de 1,3% e na tubulacdo que liga o resfriador de gas até o
dispositivo de expansdo a reducéo foi de 0,5%. Dessa forma, em termos médios, a variacdo da
massa na linha de alta pressdo ficou em torno de 5,3%. Observa-se que esse valor é proximo
daquele obtido na linha de baixa presséo, de 5,4%, indicando assim, uma migracdo da massa
do circuito de alta pressdo para o circuito de baixa presséo.

Sobre 0 aumento posterior do nivel de irradiacdo solar, de 0,72 kW/m? para 0,84 kW/m?,
percebe-se que essa mudanca ndo causa alteracGes significativas na distribuicdo média da massa

no interior da BDC.

7.4 Variacdo do COP em funcéo da massa de fluido refrigerante

O modelo também pode ser usado para avaliar a influéncia da variacdo da massa de
fluido frigorifico, carregada na bomba de calor, sobre o valor do COP, considerando ainda o
nivel de irradiacdo solar ao qual o equipamento é exposto. As simulagbes consistiram na
utilizacdo de trés niveis distintos de irradiacdo solar, cujos parametros ambientais de entrada do
modelo foram escolhidos conforme os valores obtidos experimentalmente, provenientes da

Tabela 4.1, e mostrados de forma resumida na Tabela 7.1.
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Tabela 7.1 — Variaveis de entrada das simula¢6es COP versus massa.

Parémetro Valor Unidade
Ponto experimental 21 45 25 42 33 36 -
Irradiacdo solar I 0,04885 | 0,03143 | 0,6991 | 0,6942 | 0,87690 | 0,85960 | kW/m?
Pressdo atmosférica P, 91,87 92,08| 92,08 92,08| 92,08| 92,08| kPa
Aceleracdo da gravidade local g 9,78 9,78| 9,78| 9,78 9,78 9,78| m/s?
Temperatura ambiente T, 301,49 | 300,45 294,39 301,26 | 300,71| 301,49 K
Ponto de orvalho T, 296,25 | 292,25 |286,65|289,95| 288,15| 296,25 K
Temperatura de entrada T, . 299,44 | 297,53 297,76 (297,94 | 298,67 | 299,44 K
Vazéo volumétrica V, 0,0075| 0,0079 |0,0096|0,0093 | 0,0105| 0,0100 I/s

Nos testes experimentais, 0s pontos 21 e 45 foram gerados com o equipamento a sombra,
com irradiagdo solar média de 0,0401 kW/m?, enquanto os demais pontos foram realizados com
0 equipamento sob luz solar. Os pontos 25 e 42 tiveram irradiacéo solar média de 0,6967 kW/m?
e 0s pontos 33 e 36 de 0,8683 kW/m?2.

Ao longo das simulacGes realizadas, os parametros ambientais permaneceram
constantes para cada ponto da Tabela 7.1, e o valor da massa experimental, usado como critério
de convergéncia do modelo, foi alterado a cada teste, de forma que a massa calculada pelo
modelo atingisse o valor estabelecido como meta. Conforme explicado no capitulo 5,
acréscimos e reducdes na pressao de alta levam o modelo a atingir valores maiores e menores
de massa respectivamente.

Alcangada a convergéncia, os valores do COP foram registrados em fungdo da massa
atingida, e dispostos conforme as Figuras 7.4, 7.5 e 7.6, para 0 equipamento sob irradiacdo solar
média de 0,0401 kW/m? (sombra), 0,6967 kW/m? e 0,8683 kW/m? respectivamente.

Figura 7.4 — COP em funcéo da massa com | = 0,0401 kW/m?
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Figura 7.5~ COP em funcédo da massa com | = 0,6967 kW/m?
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Figura 7.6 — COP em funcdo da massa com | = 0,8683 kW/m?
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Para cada cenario de irradiacdo solar, os valores de massa que elevaram o COP da
bomba de calor ao maximo podem ser observados na Tabela 7.2. Segundo o modelo, para operar
com valores mais elevados de COP, o equipamento em estudo deve ser carregado com uma
massa de CO entre 620 e 655 gramas, seja qual for o nivel de irradiacdo solar. Esse
comportamento também foi destacado por Kong et al. (2022), em seu estudo envolvendo uma
DX-SAHP carregada com R290, e pode ser explicado, nesse trabalho, pela pequena variacao
na distribuicdo de massa entre as linhas de alta e de baixa pressdo, em torno de 5,4%, com a
passagem do equipamento da sombra para o sol, conforme analisado na Figura 7.2.

Além disso, os resultados de massa indicados pelo modelo estdo de acordo com o0s
experimentos realizados por Rabelo et al. (2019a) e Duarte et al. (2021), para 0s quais a maior
parte dos resultados com COP elevados foram alcangados com o equipamento carregado com

cerca de 645 gramas de fluido refrigerante.
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Tabela 7.2 — Valores méximos do COP em fun¢do da massa

Ponto I[I';%S;?T:;Zg]lo mﬁg s]sa COP
21 0,0489 655 1,88
45 0,0310 635 1,85
25 0,6991 648 2,35
42 0,6942 620 2,63
33 0,8770 620 2,81
36 0,8600 630 2,61

Na Tabela 7.2, também é possivel observar que a passagem do equipamento da sombra
para o sol provoca um consideravel aumento no valor do COP, e que um posterior aumento do
nivel de irradiacdo solar continua provocando um acréscimo ao valor do COP. Na Figura 7.7,
esse comportamento pode também ser observado em termos médios, considerando os cinguenta

pontos experimentais apresentados no capitulo 4.

Figura 7.7 — COP e vazdo massica de CO..
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O aumento de energia no evaporador, provocado pela elevacdo dos niveis de irradiacao
solar, requer uma vazdo massica de refrigerante maior, também observado na Figura 7.7. Isso
ocorre devido a reducéo da taxa de compresséo, resultado da elevagéo da pressao no evaporador
(Figura 7.3), o que, consequentemente, leva ao aumento da eficiéncia volumétrica do
compressor. No resfriador de gas, a vazado dos fluidos primério e secundario estdo diretamente
relacionadas por um balan¢o de energia (Eg. 3.1), de modo que a vaz&o da agua (ajustada pelo
controlador PWM) também aumenta com o aumento da irradiacdo e, por conseguinte, a

capacidade de aquecimento da BDC, o que pode ser observado na Figura 7.8. Dessa forma,
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mesmo que a poténcia elétrica do compressor ndo sofra alteracGes significativas com a variacéo
da irradiacdo solar, o0 aumento da capacidade de aquecimento gera um acréscimo no valor do
COP.

Figura 7.8 — Vazédo volumétrica de &gua e taxas de transferéncia de calor.
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7.5 Efeito do emprego de diferentes correlagdes de fracdo de vazio

Conforme descrito nos capitulos 2 e 5, foi empregado no modelo, com o intuito de
calcular a fragcdo de vazio na regido bifasica do evaporador solar, a correlagdo de Hughmark
(1962). Entretanto, para verificar a influéncia dessa escolha nos resultados obtidos pelo modelo,
foram simulados cinco pontos experimentais, retirados da Tabela 4.1, sendo também utilizadas
as correlacBes de Zivi (1964, apud Rice, 1983), e de Smith (1969, apud Rice, 1983), ja que,
conforme mencionado no Capitulo 1, a grande maioria dos estudos envolvendo correlacBes de
fragcédo de vazio para o CO2 em ebulicdo foram direcionados para sistemas microcanais.

Baseado no trabalho de Glansdorff, Prigogine e Hays (1962), Zivi (1964, apud Rice,
1983) propbs uma correlacdo para a determinacao da fracdo de vazio em escoamentos internos.
Foi considerado um padrdo de escoamento anular, sem liquido disperso e em regime
permanente, formulando-se uma taxa de dissipacdo de energia em funcéo da fracdo de vazio e
determinando-se o valor que minimizava essa dissipa¢do. Sua pesquisa também abordou os
efeitos da tensdo de cisalhamento na parede bem como da disperséo de liquido sobre a fragéo
de vazio, concluindo que o atrito na parede reduz a fracdo de vazio e aumenta o deslizamento
entre as fases.

Rice (1983) destacou a simplicidade da Correlagcdo de Zivi (1964, apud Rice, 1983), o

que, segundo ele, proporcionaria economia de tempo computacional. A equacgéo, fundamentada
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no principio da minima geracao da entropia, é expressa pela Eq. 2.5 (modelo homogéneo), com

a introdugdo de uma razdo de escoamento y calculada conforme a Eq. 7.1.
vy = (o1/ps)"? (7.1)

Na Eqg. 7.1, p; e p,, &0, respectivamente, a massa especifica das fases liquida e vapor do fluido
em ebulicdo passando pelo evaporador solar.

Por outro lado, ao empregar métodos de calculo desenvolvidos para o escoamento do
CO2 em canal convencional, Pietrzak ¢ Ptaczek (2019) recomendaram a correlagdo de Smith
(1969, apud Rice, 1983). Segundo Rice (1983), esse modelo foi desenvolvido para um regime
de escoamento anular, considerando uma fase liquida e uma fase de mistura homogénea
escoando com carga dinamica igual. Conforme o modelo de Zivi (1964), a correlagéo de Smith
(1969, apud Rice, 1983) é também expressa pela Eg. 2.5 (modelo homogéneo), com a
introducdo de uma razdo de escoamento y calculada conforme a Eq. 7.2.
1/2
(pu/py) + 04 (=2)

1+0,4(=2)

y=044+06 (7.2)

Na Eq. 7.2, x é o titulo de vapor da mistura do fluido em ebulicdo passando pelo evaporador
solar.

Os resultados da simulagédo envolvendo as correlagdes de Hughmark (1962), Zivi (1964,
apud Rice, 1983) e Smith (1969, apud Rice, 1983) sdo apresentados na Tabela 7.3. Os
parametros de validacdo do modelo, como as pressfes de alta e de baixa, as temperaturas de
saida do COz (T3) e da agua (Ts,) no resfriador de gas e o COP da bomba de calor foram

comparados aqueles obtidos experimentalmente, conforme apresentado no capitulo 4.



Tabela 7.3 — Efeito da utilizacdo de diferentes correlacBes de fracdo de vazio

« P.alta [kPa] | Erro | | P. baixa[kPa] | Erro T3 [K] Erro Ts,a[K] Erro COP Erro

Ponto Correlagéo o o o o o
Exp. ‘ Modelo | [%0] | | Exp. ‘ Modelo | [%] | | Exp. ‘ Modelo | [%] | | Exp. ‘ Modelo | [%0] | | Exp. ‘ Modelo | [%0]
Hughmark (1965) 8438 0,67 4321 2,11 306,45 | 0,78 328,15 | 1,93 2,672 | 0,82
17 Zivi (1964) 8382 | 8438 0,67 | | 4414 | 4322 2,08 | |304,07| 306,45 | 0,78 | | 334,60| 328,15 | 1,93| |2,694| 2,671 0,85
Smith (1969) 8438 0,67 4322 2,08 306,45 | 0,78 328,15 | 1,93 2,671 | 0,85
Hughmark (1965) 8619 4,65 4073 1,12 304,15 | 0,37 332,51 | 0,53 2,553 2,16
29 Zivi (1964) 8236| 8719 5,86| | 4028 | 4138 2,73] |1 303,03 | 304,40 | 0,45| [334,29| 332,47 | 0,54 | |2,499| 2,563 | 2,56
Smith (1969) 8719 5,86 4138 2,73 304,40 | 0,45 332,47 | 0,54 2,563 2,56
Hughmark (1965) 8629 5,59 4238 2,42 303,29 | 0,06 333,40 | 0,57 2,741 | 4,70
33 Zivi (1964) 8172 | 8729 6,82 | | 4138 | 4235 2,341 |303,46| 303,24 | 0,07| |335,31| 333,95 | 0,41| |2,618| 2,701 3,17
Smith (1969) 8749 7,06 4234 2,32 303,32 | 0,05 334,07 | 0,37 2,691 | 2,79
Hughmark (1965) 8499 3,14 4113 0,17 302,78 | 0,10 331,53 | 0,83 2,708 3,56
35 Zivi (1964) 8240 | 8599 436 (4120 4133 0,32 | 303,09 302,85 | 0,08| [334,30| 331,77 | 0,76 | |2,615| 2,683 | 2,60
Smith (1969) 8599 4,36 4133 0,32 302,85 | 0,08 331,77 | 0,76 2,684 2,64
Hughmark (1965) 8149 1,03 4036 0,77 301,03 | 0,52 325,36 | 1,11 2,861 2,47
47 Zivi (1964) 8066 | 8249 2,27 | | 4005| 4032 0,67 | | 299,46 | 300,93 | 0,49| | 329,00| 325,82 | 0,97| |2,792| 2,824 1,15
Smith (1969) 8249 2,27 4032 0,67 300,93 | 0,49 325,82 | 0,97 2,824 1,15

150
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Analisando-se os resultados apresentados na Tabela 7.3, percebe-se que utilizagéo de
diferentes correlacOes de fragdo de vazio ndo trazem alteracdes significativas nos parametros
de saida do modelo. Conforme discutido na secdo 7.2, o evaporador solar concentra apenas
cerca de 9% da massa total de refrigerante da bomba de calor, e dessa forma, pequenas variactes
nessa massa ndo sdo capazes de influenciar significativamente os demais parametros do
equipamento. Destarte, a escolha de correlagcbes como a de Zivi (1964), ou de Smith (1969,
apud Rice, 1983) pode levar a uma reducdo do custo computacional, sem prejuizos aos
resultados do modelo, uma vez que a correlacdo de Hughmark (1965) necessita de um processo
de convergéncia iterativo para calcular a fragcdo de vazio. A Tabela 7.4 mostra as diferentes
quantidades de massa obtidas na regido bifasica do evaporador com o uso de cada correlagao.

Tabela 7.4 — Massa na regido bifasica do evaporador solar

Massa [g]
Ponto 17 29 33 35 47
Hughmark (1965) 58,46 56,42 57,27 57,78 60,19
Zivi (1964) 48,62 47,96 48,94 48,53 51,03
Smith (1969) 47,83 47,07 48,05 47,56 49,71

Nota-se que a maior variacdo de massa ocorre para 0 ponto 17, entre as correlacdes de
Hughmark (1964) e de Smith (1969, apud Rice, 1983), perfazendo um total de 10,63 g.
Considerando que a massa total carregada no equipamento foi de 645 g, essa variacdo
corresponderia apenas a cerca de 1,65% dessa massa, ndo sendo suficiente para provocar
grandes alterac@es nos resultados. Além disso, os valores de massa calculados utilizando-se as
correlagOes de Zivi (1964) e Smith (1969, apud Rice, 1983) se apresentaram bem préximos um
do outro, justificando, assim, a semelhanca dos resultados obtidos entre as duas correlages.

7.6 Efeito da perda de carga nos parametros de saida

Conforme explicado no capitulo 5, empregou-se no modelo, correlagBes para o calculo
da perda de carga nos trocadores de calor. Entretanto, Kim, Pettersen e Bullard (2004) explicam
que, quando comparado com outros fluidos, o CO: apresenta resultados inferiores de perda de
carga ao longo do escoamento, principalmente na regido supercritica. Dessa forma, o modelo
foi executado para cinco pontos de operacao obtidos experimentalmente, conforme apresentado
no capitulo 4, mas desconsiderando-se agora o efeito da varia¢do da pressdo nos trocadores de

calor. Os resultados séo apresentados na Tabela 7.5.
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Ponto | Perda de P.alta[kPa] | Erro P.baixa [kPa] | Erro T3 [K] Erro Ts,a [K] Erro CopP Erro
carga Exp. ‘ Modelo | [%] Exp. ‘ Modelo | [%] Exp. ‘Modelo [%0] Exp. ‘Modelo [%0] Exp. | Modelo | [%]
Sim 8438 0,67 4322 2,08 306,45 0,78 328,15 1,93 2,672 0,82
17 — 8382 4414 304,07 334,60 2,694
Nao 8450 0,81 4332 1,86 306,56 0,82 328,33 1,87 2,674 0,74
Sim 8619 4,65 4073 1,12 304,15 0,37 332,51 0,53 2,553 2,16
29 — 8236 4028 303,03 334,29 2,499
Ndo 8630 478 4182 3,82 304,61 | 052 332,00 | 0,69 2,613 4,56
Sim 8629 5,59 4238 2,42 303,29 0,06 333,40 0,57 2,741 4,70
33 — 8172 4138 303,46 335,31 2,618
Nao 8640 573 4239 2,44 303,39 0,02 333,78 0,46 2,739 4,62
Sim 8499 3,14 4113 0,17 302,78 0,10 331,53 0,83 2,708 3,56
35 — 8240 4120 303,09 334,30 2,615
Nao 8510 3,28 4169 1,19 303,02 0,02 331,42 0,86 2,744 4,93
Sim 8149 1,03 4091 2,15 301,03 0,52 325,36 1,11 2,861 2,47
a7 — 8066 4005 299,46 329,00 2,792
Nao 8160 1,17 4044 0,97 301,12 0,55 325,63 1,02 2,864 2,58
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Nas cinco simulacgdes realizadas, foram comparados os parametros de validacdo do
modelo, como as pressfes de alta e de baixa, as temperaturas de saida do CO2 (T3) e da &gua
(Ts,q) no resfriador de gas e o COP da bomba de calor. Nota-se que o efeito de se considerar,
ou ndo, a influéncia da variagao da presséo ao longo dos trocadores de calor nédo afetou de forma
significativa os resultados do modelo. Em relacdo aos valores experimentais, os parametros de
saida do modelo apresentaram variacdes no erro menores que 1,4%, com excecdo do COP para
0 ponto 29, que sofreu uma variacdo de 2,4%, o que em termos absolutos representa uma
variagdo de 0,06 unidades, ficando esse valor significativamente abaixo da incerteza
experimental, que corresponde a cerca de +0,2. Assim, a ndo utilizagdo de correlagGes para o
calculo da perda de carga nos trocadores de calor ndo implica prejuizos maiores nos resultados
do modelo, gerando, por sua vez, economia de tempo computacional.

Sobre os efeitos das trés componentes da perda de presséo nos trocadores de calor, a
Tabela 7.6 apresenta os valores de cada componente, calculados para os cinco pontos de

operacdo analisados.

Tabela 7.6 — Componentes da perda de carga

Evaporador solar Resfriador de gas
o Ebulicdo Superaquecimento Supercritico
% . . . . Total . . . Total
o | | Aceleragdo | Atrito | Aceleragdo | Atrito [kPa] Estatico | Aceleragdo | Atrito [kPa]
[kPa] [kPa] [kPa] [kPa] [kPa] [kPa] [kPa]
17 -0,961 -35,810 -0,271 -20,610 | -57,651 0,875 0,135 -6,079 | -5,068
29 -0,923 -34,460 -0,252 -19,290 | -54,925 0,769 0,124 -5,500 | -4,607
33 -0,894 -30,160 -0,266 -20,110 | -51,430 0,670 0,129 -5,594 | -4,795
35 -0,927 -34,460 -0,254 -19,250 | -54,891 0,683 0,127 -5,486 | -4,676
47 -0,932 -34,540 -0,244 -17,490 | -53,206 0,551 0,132 -5,452 | -4,769

Conforme mencionado no capitulo 5, o efeito da componente estatica no evaporador
solar foi desconsiderado, uma vez que o fluido entra e sai do equipamento com a mesma altura
relativa. A componente de aceleracdo (momentum), ocasionada no processo de ebulicdo pelas
diferentes velocidades entre as fases liquido e vapor (efeito Bernoulli), é relativamente pequena,
gerando uma perda de pressdo em torno de 0,9 kPa. Na regido de superaquecimento, essa
componente, causada pela aceleracdo do fluido em virtude da reducéo da sua massa especifica,
também € pequena, com uma perda de pressdo perto de 0,25 kPa. O atrito € a maior causa da
perda de carga no evaporador solar, tanto na regido bifasica, cujo valor ficou em torno de 34

kPa, quanto na regido de superaquecimento, com cerca de 19 kPa. Segundo o modelo, a perda
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de carga total no evaporador solar ficou, em média, para os cinco pontos analisados, na ordem
de 54 kPa.

No resfriador de gas, como o CO; escoa no sentido descendente, existe um ganho de
pressdo devido a componente estatica. Entretanto, a medida que o fluido fornece energia para
agua, sua temperatura cai progressivamente ao longo da tubulacdo, de forma que a massa
especifica do CO2 aumenta, 0 que, em parte, compensa 0 efeito gravitacional. Outra
consequéncia do aumento da massa especifica do fluido é a reducgéo da sua velocidade, de forma
a manter constante vazdo massica de refrigerante, o que pode ser observado na Figura 7.9, para
0s pontos 29 e 33. A reducdo de velocidade tende a aumentar a pressdo na saida do resfriador
de gas, entretanto, o préprio aumento da massa especifica exerce um efeito contrario, reduzindo
0 ganho de pressdo. Os ganhos de pressdo obtidos pelas componentes estatica e aceleracional,
de acordo com a Tabela 7.6, foram em média de 0,7 kPa e 0,13 kPa, respectivamente, podendo

ser considerados valores pouco expressivos.

Figura 7.9 — Variagdo da massa especifica e da velocidade do CO; no resfriador de gas.
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A componente de atrito também apresentou uma perda de carga relativamente pequena,
em torno de 5,6 kPa. Esses valores estdo na mesma ordem de grandeza daqueles obtidos por
Yoon et al. (2003), tanto com a aplicacdo de correlagdes matematicas quanto
experimentalmente. A aplicacdo de diferentes fatores de atrito no célculo da perda de carga do
CO2 no estado supercritico tem sido estudada por diversos pesquisadores. Dessa forma, 0s
resultados gerados pelo modelo matematico, por meio da utilizacdo do fator de atrito de Fang,
Xu e Zhou (2011), foram comparados com resultados gerados a partir da correlacdo de Blasius
(1913), recomendada por Yoon et al. (2003) e mostrada na Eg. 7.3.
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f=0316R,s Re <2 x10*
(7.3)

f=0184R,5 Re >2 % 10

A componente de perda de pressdo por atrito também foi comparada com a utilizagéo
da correlagdo de Filonenko (1954), apresentada pela Eq. 7.4, e que, segundo Fang, Xu e Zhou,

(2011), obteve resultados satisfatdrios com o fator de atrito dado por.
f = (0,79In(R,) — 1,64)72 3000 <Re <5 x 10° (7.4)

Os dados gerados pela comparacéo entre as perdas de carga por atrito no resfriador de
gas, encontradas a partir da utilizacdo das trés correlagdes acima mencionadas, sdo mostrados

para os pontos 29 e 33 na Figura 7.10.

Figura 7.10 — Comparacao entre correlacGes para o fator de atrito do CO- no resfriador.
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Percebe-se que as trés correlagdes apresentaram resultados bem semelhantes ao longo
do comprimento da tubulacdo, ratificando assim, aqueles obtidos a partir da correlacdo de Fang,
Xu e Zhou (2011). Ademais, em ordem de grandeza, tais valores foram compativeis com
aqueles obtidos nos trabalhos de Yoon et al. (2003), Oliveira (2013) e Liu et al. (2014), tanto
experimentalmente quanto por meio de correlacbes matematicas. Isto posto, a resultante da
perda de carga no resfriador de gas ficou na ordem de 4,8 kPa.

Comparando-se, na Tabela 7.6, a perda de carga por atrito da regido monofésica do
evaporador solar com aquela obtida para o resfriador de gas, apesar do comprimento da primeira
regido ser bem menor, a referida perda no resfriador de gas foi cerca de 3,4 vezes menor. Essa

diferenca é explicada pelos valores calculados para as velocidades méssicas do fluido em cada



156

regio, uma vez que no evaporador, seu valor ficou em torno de 350 kg m2 s, e no resfriador
de gés, ele foi de 200 kg m? st Além disso, como se sabe, a massa especifica do CO, no estado
supercritico € bem maior que aquela verificada na regido de superaquecimento do evaporador.

Em suma, os valores apresentados na Tabela 7.6 confirmam que as perdas de carga
calculadas pelas correlagdes aplicadas no modelo séo pequenas, principalmente no resfriador
de gas, podendo dessa forma, serem desconsideradas, e 0s seus efeitos, conforme analisado na

Tabela 7.6, ndo trazem impactos significativos aos resultados atingidos pelo modelo.

7.7 Conclusao

Esse capitulo mostrou algumas aplicacGes diretas para o emprego do modelo
matematico por meio de simulagdes, como a realizagdo do inventério de massa de refrigerante
na BDC, no qual o resfriador de gas apresentou a maior quantidade de massa. Também foi
discutido o efeito do nivel de irradiacdo solar na distribuicdo de massa ao longo de seus
componentes, em que, com a passagem do equipamento da sombra para o sol, constatou-se uma
migracao de cerca de 5% de massa da regido de alta para a regido de baixa pressao.

Foram realizadas simulagOes para previsao da carga adequada de fluido refrigerante, de
forma a se obter um maior valor possivel para o COP, uma lacuna constatada no capitulo de
revisao bibliogréafica, especialmente para equipamentos DX-SAHP a CO,. Concluiu-se que, 0s
maiores valores de COP sdo obtidos com uma massa total entre 620 e 655 gramas, para qualquer
cenario de irradiacdo solar, uma vez que a variacao na distribuicdo de massa nos componentes
da BDC é pequena.

Além disso, estudou-se, sobre os resultados do modelo, os efeitos da aplicacdo de
diferentes correlacdes de fracdo de vazio e da perda de carga nos trocadores de calor. Em
virtude da pequena quantidade de massa no evaporador, concluiu-se que utilizar correlagdes de
fracdo de vazio mais simples ndo traz impactos significativos aos resultados do modelo, e como
as perdas de carga nos trocadores de calor sdo baixas, desconsidera-las também ndo altera
significativamente os resultados encontrados nas simulagdes.

No proximo capitulo séo tecidas as principais conclusdes dessa tese.
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8. CONCLUSOES

Acerca dos testes experimentais, 0s resultados obtidos neste trabalho confirmaram que
as pressdes e temperaturas do CO, no evaporador, assim como a temperatura na saida do
compressor, sdo fortemente afetadas pelo nivel de irradiacdo solar, e normalmente aumentam
significativamente com o acréscimo de irradiacdo. No resfriador de gés, a temperatura de saida
do COz, assim como sua pressdo foram menos afetadas. Em geral, maiores niveis de irradiagcdo
solar também resultaram em uma maior vazdo massica de refrigerante, acompanhada de um
aumento da eficiéncia volumétrica do compressor e, portanto, levando a um aumento da
capacidade de aquecimento da DX-SAHP. A poténcia elétrica do compressor foi menos
influenciada, e dessa forma, verificou-se que maiores niveis de irradiacdo solar promoveram a
elevacdo do COP da bomba de calor, que variou de 1,85, com o equipamento a sombra (0,0416
kW/m?), até 2,98, para um nivel de irradiacdo solar de 0,8637 kW/m?2.

Sobre a validagdo do modelo matematico, os resultados alcangados foram satisfatorios,
ficando a grande maioria dos pontos agrupados dentro de uma margem de erro de = 10%, seja
utilizando a correlacdo de Zhang et al. (2015) no célculo do coeficiente de transferéncia de
calor do CO; supercritico, ou a correlagdo de Whang et al. (2017). Entretanto, observou-se que
utilizando-se a correlacdo de Zhang et al. (2015), os resultados foram ligeiramente melhores,
principalmente em relagdo aos valores da pressdo de alta do CO; e do COP da bomba de calor,
cujos erros médios de 7,5% e 5,0%, ficaram, respectivamente, cerca de 1% e 2% menores.
Nesse caso, 0 erro médio para a pressao de baixa foi de 6,0%, e para as temperaturas de saida
do CO:2 e da &gua no resfriador de gas os desvios foram respectivamente de 2,2 K e 3,2 K.
Também se observou que, em geral, os melhores resultados do modelo foram obtidos com o
equipamento exposto ao sol.

Com respeito as aplica¢fes propostas para 0 modelo matematico, foi possivel realizar o
inventario da massa de fluido refrigerante da bomba de calor, verificando-se que o resfriador
de gas é o componente que detém a maior quantidade de massa (45,7%), seguido pelo
acumulador de liquido (17,0%), separador de 6leo (16,6%), evaporador (8,6%), tubulacdo entre
o resfriador de gas e a valvula de expansdo (5,4%), e o compressor (5,0%). Os demais
componentes perfizeram juntos cerca de 1,7% da massa total do equipamento.

Segundo o modelo, em termos percentuais, as mudancas na distribuicdo da massa de CO>
na BDC foram mais significativas com a transi¢cdo do equipamento da sombra para o0 sol. Em
termos médios, verificou-se que a massa do circuito de baixa pressao é cerca de 5,4% maior

guando comparada com o0 equipamento a sombra, ou seja, aproximadamente 35 gramas. Com
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0 equipamento ao sol, o aumento do nivel de irradiacdo solar em cerca de 0,12 kW/m? n&o
causou alteracdes significativas na distribuicdo média da massa no interior da BDC.

Para cenarios distintos de irradiacdo solar, 0 modelo simulou os valores de massa que
elevariam o COP da bomba de calor ao maximo. Concluiu-se que a carga ideal de CO. deve
ficar entre 620 e 655 gramas, sendo obtidos, dessa forma, 0s maiores valores possiveis para 0
COP do equipamento em qualquer cenario de irradiagdo solar, uma vez que a mudanca na
distribuicdo de massa nos componentes da bomba de calor sofre uma variacéo relativamente
pequena com a passagem do equipamento da sombra para 0 sol. Nessas condicdes, para o
equipamento ao sol, o seu COP estaria entre 2,35 e 2,81 e com a bomba de calor & sombra, 0
valor do COP seria de aproximadamente 1,87.

Sobre a utilizacdo de diferentes correlacbes para o célculo da fracdo de vazio no
evaporador solar, em contrapartida a utilizacédo da correlacdo de Hughmark (1965), verificou-
se que as correlagcbes de Zivi (1964) e de Smith (1969, apud Rice, 1983) apresentaram
resultados bem semelhantes para os parametros de saida da BDC. A maior diferenca registrada
no calculo da massa do evaporador aconteceu com a aplicacdo da correlacdo de Smith (1969,
apud Rice, 1983), que reduziu a sua massa em 10,63 g. Observou-se que essa reducéo, algo em
torno de 1,65% da massa total da BDC, néo foi suficiente para provocar alteragdes significativas
nos parametros de saida do modelo. Dessa forma, concluiu-se ser viavel a utilizacdo de
correlagcbes mais simples no célculo da fracdo de vazio, o que, em tese, pode levar a uma
reducdo do custo computacional do modelo.

Sobre a perda de carga nos trocadores de calor, segundo os resultados fornecidos pelo
modelo, verificou-se que o atrito é sua maior causa, tanto no evaporador solar quanto no
resfriador de gas. As componentes estaticas e de aceleragdo foram menos expressivas e a perda
de carga total, em termos médios, ficou em torno de 54 kPa no evaporador e em cerca de 4,8
kPa no resfriador de gas. Em ambos os casos os valores podem ser considerados pouco
significativos, principalmente no resfriador de gas, cujas pressdes alcancadas pelo modelo
ficaram proximas de 8.500 kPa.

Para respaldar os valores da perda de carga no resfriador de géas, obtidos pela aplicacéo
da correlacdo de Fang, Xu e Zhou (2011) no calculo do fator de atrito, utilizou-se também as
correlagdes de Blasius (1913) e de Filonenko (1954). Os resultados mostraram que as trés
correlagdes chegaram a valores bem similares no célculo da perda de presséo ao longo do
comprimento do resfriador de gas, e praticamente ndo trouxeram alteracdes ao seu valor final.
Com valores pouco expressivos para a perda de carga nos trocadores de calor, realizou-se novas

simulacgdes, desconsiderando-se, nesse caso, 0 valor dessas perdas. Verificou-se que 0s
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parametros de saida apresentaram variaces pouco significativas, na sua maioria inferiores a
1,4%. Destarte, concluiu-se que a ndo utilizacdo de correla¢fes para o célculo da perda de carga
nos trocadores de calor ndo implica em maiores prejuizos aos resultados do modelo, podendo

ainda trazer economia de tempo computacional.

8.1 Recomendac0es para trabalhos futuros

¢ Redimensionamento do acumulador de liquido e do separador de dleo, adequando seus
volumes as condi¢des de projeto;

e Realizacdo de um novo inventario de massa com o redimensionamento da quantidade
de massa para as diversas condigdes de irradiacdo solar e o dimensionamento de um
dispositivo receptor de massa;

¢ Reavaliacdo do COP do equipamento para as novas condi¢cdes de massa;

e Estudo sobre o efeito do ar atmosférico como gas ndo condensavel sobre o coeficiente
de transferéncia de calor externo por condensacao no evaporador solar;

e Aplicacdo do modelo de simulacdo com uma rotina que simule o efeito do controlador
PWM sob a vazdo volumétrica de agua, e consequentemente, na sua temperatura de

saida, de forma que essa possa vir a ser controlada.
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APENDICE A - PROCEDIMENTOS DE AFERICAO

A.1 Afericdo da balanga

Para conferir o ajuste da balanca Marte modelo AC10K, utilizada no experimento, foi
empregada uma balanca previamente calibrada marca EOS, modelo EOS-VES-50B, com
capacidade de até 50 kg, escala de resolugdo de 2 gramas e precisdo de + 0,05%. Realizou-se
trés sequéncias de medidas para cada faixa de medicao e os resultados apresentados na Figura
Al

Figura A.1 — Calibragdo da balanca: Média das indicagdes obtidas comn =3
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Verifica-se que as médias das indicacdes de massa sao proximas aos valores verdadeiros
convencionais adotados. Dessa forma, o efeito da tendéncia foi desconsiderado, uma vez ficaria
abaixo do valor da resolugéo da balanca usada como referéncia.

Nos testes realizados, o erro maximo calculado para o valor da massa experimental foi
de aproximadamente + 5 gramas. Sua obtencdo considerou o efeito da massa aprisionada no
interior da mangueira que liga o cilindro de carga na BDC. Sendo assim, o resultado final da
medicao é a composi¢do da média das indicagdes, e do valor desse erro méximo, considerado

em termos absolutos.
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APENDICE B — REVISAO BIBLIOGRAFICA ADICIONAL

B.1Equacionamento de trocadores de calor em escoamento paralelo

A Figura B.1 representa esquematicamente um trocador de calor em escoamento
paralelo. Considerando que as perdas de calor entre o trocador e a vizinhanga sejam
despreziveis e que ndo ocorram mudancas de fase dos fluidos dentro do volume de controle, é

possivel chegar as taxas de transferéncia de calor dos fluidos quente e frio.

Figura B.1 — Balanco de energia.

Area de transferéncia
de calor

Nessa condi¢do, um balango de energia pode ser proposto para os fluidos quente e frio,

expresso pelas Eq. B.1 e B.2 respectivamente:

Q =1igCpq(Tye — Tys) (B.1)

Q = mfcp,f(Tf,S — Tf,e) (BZ)

Nas quais Q € a taxa de transferéncia de calor, 7i, e 1, sd0 as vazOes massicas, ¢, , € ¢, r S30
os calores especificos a presséo constante, T, . e T, ¢ Sd0 as temperaturas de entrada e saida,
relativas ao fluido quente, e Ty . e T, as temperaturas de entrada e de saida, relativas ao fluido
frio.

A Lei do Resfriamento de Newton pode ser formulada pela Eq. B.3.
Q = UAAT,, (B.3)

Na Eq. B.3, U é o coeficiente global de transferéncia de calor e AT;,,, a diferenca da temperatura
média logaritmica.

Considerando os termos referentes a conveccao para os fluidos quente e frio, e o termo
de conducéo da parede, o coeficiente global de transferéncia de calor pode ser determinado por
meio da Eq. B.4:
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1

(i S i) (B.4)

U=

Hg 2mkl Hf

Nessa expressdo, H, e Hy sdo os coeficientes de transferéncia de calor do fluido quente e do
fluido frio e d, e d; os didmetros externo e interno da tubulacéo respectivamente. Incropera
(2011) cita que o termo de condugdo da parede na Eq. B.4 pode frequentemente ser
negligenciado, uma vez que geralmente é usada uma parede fina de grande condutividade

térmica.

B.2Método da diferenca da temperatura média logaritmica DTML

Em um sistema em contracorrente, como naquele representado na Figura B.2, as
variacdes de temperaturas para ambos os fluidos, quando plotadas em funcéo do comprimento
da tubulacdo, geralmente ndo sdo lineares. Esse comportamento é exemplificado no gréfico da
Figura B.3.

Figura B.2 — Troca de calor em um sistema contracorrente.

Area de transferéncia
de calor

Figura B.3 — Distribuicdo de temperatura para um trocador de calor contracorrente.
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Dessa forma, para deducdo da diferenca de temperatura entre os dois fluxos (quente e

frio), Incropera (2011) propés as seguintes hipoteses simplificadoras: que o coeficiente total de

transmisséo de calor seja constante em todo o comprimento da trajetoria; que o calor especifico

seja constante em todos 0s pontos da trajetoria; que ndo existam mudancas de fase parciais no

sistema; e que as perdas de calor sejam despreziveis. Assim, a diferenca da temperatura média

logaritmica AT,, pode ser expressa pela Eq. B.5.

(Tae = Trs) = (Tys = Tre) _ (AT, — AT)
In [(Tq.e‘Tf,S) In (ﬁ)

(Ta.s—Tre) AT,

AT,,, = DTML =

B.3Eficiéncia de uma aleta reta de sec¢éo transversal uniforme

A Figura B.4 representa uma aleta reta de secdo transversal uniforme:

Figura B.4 — Aleta retangular.

{cond

—

Fonte: Adaptado de Incropera (2011).

(B.5)

Para a aleta da Figura B.4, Incropera (2011) definiu a seguinte geometria para calcular

a area total de transferéncia de calor A;:

Comprimento corrigido da aleta: L.=L+0,5t
Area plana da aleta: Ay =2Z,L
Area da secdo de corte: A. =Z,t
Area lateral: At = tL
Area exposta entorno do tubo: Apyp =nd Z, — 2tZ,
Area total exposta: Ar = Ay + Avup

Perimetro: p=2Z,+2t

(B.6)
(B.7)
(B.8)
(B.9)
(B.10)
(B.11)
(B.12)
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A eficiéncia de uma aleta reta de secdo transversal uniforme, conforme a Figura B.4, foi
calculada por Incropera (2011), que, a principio, propde uma formulacdo geral da equacdo de
energia para uma superficie estendida genérica qualquer através de um balanco de energia,

conforme a Figura B.5, na qual se obtém a seguinte equacéo diferencial:

d dry U,dA
( _) - . (Tbase - TL) =0 (B.13)

ax\ ) Tk ax

Figura B.5 — Balanco de energia para uma superficie estendida genérica.

Fonte: Incropera (2011).

Nessa equacdo, k é condutividade térmica do material e U, o coeficiente de transferéncia de
calor combinando os efeitos de conveccdo, radiacdo e conducdo da placa. Sua solucdo, para
condigdes de contorno apropriadas, fornece a distribuicdo de temperatura ao longo da aleta, que
pode ser usada junto a Lei de Fourier, conforme a Eq. B.14, para calcular a taxa de conducéo
em qualquer ponto da superficie da aleta.

) dT

Gcona = —kA, E (B.14)

Para simplificar a Eg. B.9, uma transformacéo de variavel € proposta, definindo-se uma

grandeza denominada excesso de temperatura 6 (x), conforme a Eq. B.15:
0(x) =T(x)—T, (B.15)

Dessa forma, tem-se que:
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d?o
- _ M2 = B.16
dx? 6=0 ( )

Nessa expressao, M é obtido (por definicdo) através da Eq. B.17:

v= | (B.17)
tk

Resolvendo a Eqg. B.12 para uma aleta reta de secdo transversal uniforme retangular
conforme a Figura B.4, tem-se que a distribuicdo de temperatura ao longo da aleta é dada pela
Eq. B.18.

0 coshM(L—x)+( )smhM(L—x)
v _ (B.18)
Oy cosh ML + ( k) sinh ML

Conhecendo-se a distribuicdo de temperatura, a taxa de conducéo é entdo fornecida pela

Eq. B.19, resultado da substituicdo da Eq. B.18 na equacdo da Lei de Fourier.

sinh ML + ( )cosh ML
q= (B.19)
cosh ML + ( )smh ML

A eficiéncia da aleta pode entéo ser calculada pela relacéo entre a taxa de conducéo (q)
e a taxa maxima na qual uma aleta pode dissipar energia (qm,qx), Que ocorreria se toda a
superficie da aleta estivesse na temperatura base Tp. Substituindo a Eq. B.19 e simplificando-a,

a eficiéncia da aleta é entdo definida pela Eq. B.20:

q q _ tanh[ML]
Qmax aAf eb MLc

F

m (B.20)

B.4 Perfil de temperatura ao longo de uma aleta em coletor solar

A regido destacada entre duas tubulagdes por onde circula o fluido refrigerante, pode

ser tratada, por analogia, como uma aleta reta de sec¢do transversal uniforme. Considerando um
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volume de controle nessa regido da aleta, pode-se fazer o balanco de energia indicado na Eq.
B.21:

Qsol - Qcomb + Qx - Qx+Ax =0 (B.21)

Nessa equacdo, que Qs,; € a taxa de energia fornecida pela irradiacéo solar, Q... € a taxa de
energia combinada por radiacdo infravermelha, conveccdo e condensacio e Q, € Qy.ay S30
respectivamente as taxas de calor que entram e saem do volume de controle por conducédo
através da aleta.

As taxas de energia fornecida pela irradiagio solar Q,,; e de calor combinado Q.ymp

podem ser reescritas conforme as Eq. B.22 e B.23:
Qso; = SA = SA,L (B.22)

Qcomb = UCZA(Tsup - Tamb) = UcleL(Ts - Tamb) (B-23)

Nessas expressdes, S € fluxo de irradiacdo solar liquida, A é a area exposta ao sol, L o
comprimento da aleta na direcdo da tubulagédo, U, o coeficiente de transferéncia de calor
combinando os efeitos de convecgdo, radiagao e conducdo da placa, Ty, a temperatura da
superficie e T, a temperatura ambiente. Considera-se que nao ha variagdo de temperatura na
direcdo da espessura da placa.

Substituindo as Eq. B.22 e B.23 na Eq. B.21 e colocando em evidéncia a éarea de

passagem de calor na entrada e saida do volume de controle na direcdo x, obtém-se a Eq. B.24.

SBxL = UgBoL(Toup = Tamp) + SL(Qx = Qrax) =0 (B.24)

Simplificando a Eq. B.24 tém-se:

6(Qx — Qxvax)
A,

S— Ucl(Tsup - Tamb) + =0 (B.29)

Tomando o limite quando A, tende a zero, pode-se escrever a Eq. B.25 em termos de

uma derivada do fluxo de calor por conducéo:
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d , ..
S - Ucl(Tsup - Tamb) - 6a (Qx) =0 (B'26)

O fluxo de calor por conducéo Q, pode ser escrito em termos da condutividade térmica

k, logo:

d dT
S— Ucl(Tsup - Tamb) - 6a<—k a) =0 (B.27)

Como k € uma constante, ele pode sair da derivada, e toda equacdo pode ser dividida

por 6k:

S — Ucl(Tsup - Tamb) _ i(_ d_T) -0 (B.28)
6k dx\ dx

Reorganizando a Eq. B.28, obtém-se a equacéo diferencial representada pela Eq. B.29,

que solucionada fornecera o perfil de temperatura na aleta do coletor solar.

d’T U S
7~ 5k (T = Tams =) =0 (8:29)
c

Se na Figura B.21, considerarmos que a temperatura da solda T}, do lado direito da aleta
¢ a mesma do lado esquerdo, tem-se por simetria, no centro da aleta, uma condicao de ponta
adiabatica, onde ndo haveré transferéncia de calor. Essa condicdo resulta na primeira condicéo

de contorno para solucéo da Eq. B.29, de forma que:
( k dT) =0 B.30

Como a condutividade térmica ndo pode ser igual a zero, essa condicdo implica em:

(Z—Z)FO =0 (B.31)

w—

Zde, na parte direita da

A segunda condicdo de contorno é encontrada na posi¢cdo x =

aleta, quando a sua temperatura € igual a temperatura da solda Ty,

(T),_w-de =Tp (B.32)

2
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Para facilitar a solucdo da Eqg. B.29, as seguintes mudancas de varidveis podem ser

feitas:
U
M2 = =< B.33
ok (B.33)
S
0 = Tsup — Tamp — U, (B.34)
L
SN\ ;- d?T  d?*6
Na Eq. B.34, como o termo (Tamb — U—) é igual a uma constante, tem-se que preilrick:! Eq.
L
B.29 pode ser substituida por:
d?o
- M20 = B.35
Tz~ M0 =0 (B.35)

As condicbes de contorno também sdo reescritas em fungdo das novas variaveis, logo:

(de) ~ 0 (B.36)
dx x=0 B l

_ S
(9)x=WZ;D = Tb - Tamb - U_cl (B-37)
A solucdo para a equacao diferencial dada pela Eq. B.35 é:
6 = C, sinh(Mx) + C, cosh(Mx) (B.38)

A primeira e a segunda derivadas da Eqg. B.38 sdo apresentadas pelas Eq. B.39 e B.40

respectivamente:

do

T C;m cosh(Mx) + C,m senh(Mx) (B.39)
d29 ,

i C,;m?sinh(Mx) + C,M? cosh(Mx) (B.40)

Aplicando a primeira condicdo de contorno (Eq. B.36):

dé
(a) = C;M cosh(m0) + C,M senh(M0) =0 (B.41)
x=0

Logo: C; = 0 e a Eq. B.40 pode ser simplificada:
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0 = C, cosh(Mx) (B.42)

Aplicando a segunda condicéo de contorno (Eg. B.37):

S w—d,
Ty — Tomp — U_z = (C, cosh [M ( > )] (B.43)
C

Colocando a constante C, em evidéncia:

S
Tb - Tamb T

_ Uc
T o ()

Substituindo-se a constante C, na Eq. B.42, e retomando as variaveis substituidas

(B.44)

anteriormente pelas Eq. B.33 e B.34, a equacdo que representa o perfil de temperatura ao longo

h( [Ye
S S cos 5k X
T(x) = Tgmp + +— + (Tb — Tamp — . )
cl Ug (Ww—de
cosh I —= (—)l
\’ Sk \ 2

Ucl
B.5Energia conduzida de uma aleta para a tubulacdo

da aleta é dada pela Eq. B.45:

(B.45)

A energia conduzida para as regides da tubulacéo, na direcdo do escoamento, pode ser
encontrada aplicando-se a lei de Fourier na base da aleta.

. dT dT
Qaleta = —ZkAE = —ZkSLE (B46)

Por se tratar de um problema simétrico, a Eq. B.46 é multiplicada 2, indicando que taxa
de calor chega até a tubulacdo dos lados direito e esquerdo da aleta. A taxa de calor pode ser
representada por unidade de comprimento e substituindo a derivada do perfil de temperatura

ar

= ﬁ, dada pela Eq. B.39, obtém-se a Eq. B.47:
dx dx

w—dg

S )Msenh[M( =

Jateta = —2k6 (Tb —Tamp — 77— osh [M (W_Zde)]

B.47
U, (B.47)
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Simplificando a Eq. B.47, a taxa de transferéncia de calor da aleta ¢,;c¢4, POr unidade

de comprimento, que chega até a posi¢cdo x = WT_D é dada pela Eq. B.48:

. S w—d,
Qaleta = —2ké (Tb - Tamb - U_) M tanh [M( > >] (848)
cl

A eficiéncia de uma aleta F, representada pela Figura B.4 foi deduzida no Apéndice

B.3, sendo mostrada na Eq. B.49:

tanh| ML,
o _ tanh[L]

B.49
p ML, (B.49)

Fazendo uma analogia com a aleta deduzida para o coletor solar plano da Figura B.25,

0 comprimento caracteristico da aleta L, pode ser substituido pelo comprimento (w — d,)/B.
a1 (=2
F77 = M (W—de)
2

Multiplicando o numerador e o denominador da Eq. B.49 por (w —d,)/2, aparecera

(B.50)

nessa equagdo um termo referente a eficiéncia da aleta F;;. Rearranjando os termos da equacao,

e substituindo M2 = %, obtém-se a Eq. B.51:
Qaleta = (W - de)Fn[S - Ucl(Tb - Tamb)] (B.51)

Considerando que a temperatura da tubulacdo seja homogénea e igual a temperatura da

solda Ty, o calor recebido pela tubulacdo, por unidade de comprimento, é dado pela Eq. B.52:
Jrubo = de [S — Ua (T, — Tamb)] (B.52)

Nessa equacdo, a parcela representada por d.[S] indica o ganho de energia liquida por
irradiacdo solar, enquanto d,[—U.; (T, — T,)] representa a perda de energia para 0 ambiente.
Somando a parcela de calor que chega por conducéo na aleta (Eg. B.51), com aquela recebida

pelo tubo (Eq. B.52), pode-se encontrar o ganho de calor Gtil por unidade de comprimento:
qu = Qaleta + Qtubo = [(W - de)Fn + de] [S - Ucl(Tb - Tamb)] (B-53)

A resisténcia térmica a transferéncia de calor para o fluido, resulta da resisténcia de
contato, por conducdo, e na resisténcia de convecgéo entre o tubo e fluido. O ganho atil pode

ser entdo expresso em termos dessas duas resisténcias:
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. Ty =T
Gw=—F"T (B.54)
Hemd;  Cp

Na Eq. B.54, T;,, € a temperatura média do fluido, Hy € o coeficiente de transferéncia de calor

do fluido por conveccao, d; é o diametro interno da tubulacéo e C, € a condutancia térmica da

solda.

De forma a se obter uma equacdo em funcdo da temperatura do fluido, isola-se a
temperatura da solda T}, na Eq. B.54, substituindo-a na Eq. B.53. Reorganizando-se as varidveis

é possivel chegar na Eq. B.55, que representa o calor util por unidade de comprimento:

Gu = WF,[S —Uq(Tp — Tamp)] (B.55)

O ganho de energia em um coletor de placa plana pode ser escrito em fungédo da area
através da Eg. B.56:

Qu = ATF,[S - Ucl(Tm - Tamb)] (B.56)

Na Eq. B.55, Duffie e Beckman (2013) definiram um fator de eficiéncia do coletor solar

F’, que fisicamente representa a razdo entre o ganho de energia Util real e o ganho Util que
ocorreria se a superficie de absorcéo do coletor estivesse na temperatura do fluido local, o que
pode ser representado conforme a Eq. B57.

1

U

Uy
O denominador da equacdo B.57 € a resisténcia a transferéncia de calor do fluido para o
ambiente Ui que € a composicao das resisténcias de contato da solda Ci de conveccéo do fluido

[ b

1

. O numerador
Ucde+(w—de)Fy)

1 .
para a parede — ¢ da parede do tubo para o ambiente
it
representa a resisténcia a transferéncia de calor da placa para o ambiente.

Finalmente, para se calcular o fator de eficiéncia do coletor solar, chega-se a seguinte
expressao:
L
U
1 1 1
W —
Ualdet(w—de)Fy] ~ Cp ~ mdiH;

F'=

(B.58)




180

B.6 Método da secante

O meétodo de Newton—Raphson (desenvolvido por Isaac Newton e Joseph Raphson) tem
0 objetivo de encontrar as raizes de uma funcdo, em que, a principio, é escolhida uma
aproximac&o inicial para essa raiz x,, e na sequéncia, é obtida, por meio de uma derivada, a
equacéo de sua reta tangente passando por esse ponto. A intersecdo dessa reta com o eixo das
abcissas passa a ser uma aproximacdo melhorada para o valor da raiz. Ao repetir 0 processo,
utilizando-se o novo valor da raiz encontrado x,, ttm-se um método com o qual apos algumas
iteracOes, torna-se possivel encontrar a raiz da fun¢do, com uma margem de erro definida e

controlada pelo nimero de iterag6es, conforme pode ser visto na Figura B.6.

Figura B.6 — Interpretacdo geométrica do método de Newton-Raphson.

n=1

CHAPRA e CANALE (2020) mencionaram que o problema ao se implementar o
método de Newton-Raphson é a necessidade de se obter a derivada da funcdo avaliada. Em
problemas de engenharia, para a maior parte das funcBes, encontrar essa derivada é
extremamente dificil. Dessa forma, o método da secante pode ser analisado como uma
aproximagédo por diferenga finita do método de Newton-Raphson, em que a derivada é
substituida por uma linha da secante. Assim, sdo necessarios dois valores iniciais x, e x, para

comecar o0 processo iterativo de convergéncia, definido pela Eq. B.59.
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Xn — Xn-1

f(xn) = f(xn-1)

Xn+1 = Xp — f () (B.59)
Da mesma forma como ocorre no método de Newton-Raphson, uma margem de erro é
estipulada para o valor de convergéncia da raiz, sendo controlada pelo nimero de iteracdes. A

interpretacdo geomeétrica do método da secante é mostrada na Figura B.7.

Figura B.7 — Interpretacdo geométrica do método da Secante.

LA

[¥5]

|
2

|
[V
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APENDICE C - QUADRO RESUMO DAS CORRELACOES MATEMATICAS

Tabela C.1 — CorrelagGes matematicas aplicadas ao evaporador solar.

Descricéo Correlacdo Eq.
1,8B; B, H,
= MAx 230BY°B;H,
- B,BYexp(2,74B; ") B;H,
0,5 -0,15
Correlagéo de Shah BoBo"exp (2,748 ) B3 H
q
2017 B, = ———=
(2017) >~ TG
1—x\"% 1p,\05
Coef. de transf. de calor | ¢, = ( ) <_”> (2.17)
do fluido * P
B — C, se horizontal com Fr; = 0,04 ou vertical
fluido em ebuligio r 0,38C0F7‘l_0'3 se horizontal com Fr; < 0,04
B, — {14,7 B, = 0,0011 B
27154 B, < 0,0011 3
B {2,1 —0,008We, — 110B, B; > 1
- 1 B;<1loufFr,<0,01
Gnielinski (1976) (g) - (Re — 1000) - Pr K
H = - A
2 2 dy
Coef. de transf. de calor 1+ 12,7 (g)(Z) : (PT(3) - 1) (2.14)
do fluido '
) . =10,790 - In(Re) — 1,64]72 com 3000 < Re < 5x10°
fluid f
uido monofasico
2
1
Nu = {0,825 + — o0 Rt
Churchill - Chu (1975) | " “ =" )
|1+ (0492/Pr)se]
Coef. de transf. de calor (2.40)
externo =2 <05©) B(Tye = Tams )V’
L=
vd
conveccgao natural.
(Nu - kg,)
Heonw = Tar
k sin @
Le Fevre e Rose (1996, | Heong = 33 3—1<m> cosf =-21,70 + 1,39
apud Bonner, 2013) Ta?Ti?
Coef. de transf. de calor . 1 1 (2.43)
stern _ kTsqr ( sinb Cp + 1\ (RTgqr\2 AT
extermno = pohz \1—coso/\C, - 1)\ "2n " \og
condensacdo em gotas v
Cengel (2015)
Coef. de transf, de calor Hyqq = €0(Tye? + Teew” ) (Tpe + Tecw) (2.47)

radiagdo térmica
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Duffie e Beckman
(2013)

Qu = ArF'[S = Ue(Trp — Tamp)]

S Mw-de) 2.39
Ganho de energia Fl = UL F o= tanh[ 2 ] ( )
coletor de placa plana - W[ 1 PR ] T Mwedo)
Uctldet(W—-de)Fy] ~ Cp — md;H; 2
Collier e Thome (1994) op - d v, (1—x7%, ol » » (W’F .
Perda de carga 3, S T 1= | 9sinblap, 1-a)p 3 ) (2.24)
fluido bifasico
(57) = (57), =2 () (5
dz ) \oz lsd)fr_ f d 2p; i
Friedel (1979, apud 324FHC 0.079
Cheng, Ribatski e ¢f =E+—oms——oo3s f=——5
' Fry™ " We;” 6p\"
Thome, 2008) M_l
G? pifi
Perda de carga parcela TH gdpt =27 +x Pufi (2.25)
relativa ao atrito 001 015 070
F = x078(1 — x)0224 H = (&) ' (ﬂ) j (1 _.“_v) g
fluido bifasico O H
W G?D (x N 1- x)‘l
e = —— = | —
' opy P =\, T T
Darcy-Weisbach (1845)
1 1
Perda de carga AP = EvaGZ (2.18)
fluido monofésico
Ozisik (1985)
Fator de atrito 0,3964
=0,0054 + ——— 2.19
fluido monofasico ! Re03 ( )
subcritico
-1
Hughmark (1965) o« = [1 + (1 — x) <&) y] Ky
Fraco de vazio X 2P (2.8)

fluido biféasico

Zu = [6au(u + ate, —10) "] {Cod) [6x(puanon(1 - ahom))‘l]z}w




Tabela C.2 — Correlagbes matematicas aplicadas ao resfriador de gés.
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Descricdo Correlagéo Eq.
. . Velocidade
Geometria Diametro Fluxo de Pressdo més;ica
Horizontal 773 calor | 75-88 | o5 450
Yoon et al. (2003) [mm] [Mpa] [kg m2s7]
Coef. de transf. de oo e (Poc)"
calor Nu = aReg Pr, (7) (2.10)
Escoam?tr_‘to a =014 b=069% c=066ey,=0seT > Ty
supercritico
a=0,013; b=1; c=-0,05ey, =1,6se T,e =T
. Fluxo de . Velocidade
Geometria Diametro calor Pressdo massica
Zhang et al. (2015) | Helicoidal/vertical 9 0,450 810 0-650
Mml wmz | MR g m sy
Coef. de transf. de
calor 04 1 =\ 037 (2.11)
Nu = 0,32Re;">*Pr,>* (p—”) <—p) para Tp < Ty,
Escoamento Pr s
supercritico 04 7 7 084
Nu = 0,034Re/”” Pr*7 Po) (22 para Ty > T,
Pr Co.f
. Fluxo de . Velocidade
. Diametro Pressédo ..
Wang et al. (2017) Geometria 436 calor 8_9 maéssica
Helicoidal/vertical [mm] 9-18 [Mpal 159 — 318
Coef. de transf. de [kW m?] P [kg m2s7]
calor 0,04988 , — \ —0,2174 (2.13)
Nu = 0,022986Re 85665 py 226322 (p—”> (C—”)
=Y f fi
Escoamento W h Pr vs
supercritico e=2>_7
: Tp - Tf
Gnielinski (1976)
Coef. de transf. de — (f/8) - (Re — 1000) - Pr K
calor 1+12,7-(f/8)W/2 - (Pr@/3) —1) d, (2.14)
fluido monofasico
(4gua) f =10,790 - In(Re) — 1,64]7% com 3000 < Re < 5x10°
Darcy-Weisbach
(1845) 11
AP = f—vG? (2.18)
Perda de carga
fluido monofasico
Fang, Xu e Zhou
(2011) 150,39  1\1°
£ = 025 [t0g (5 gmes — - )| (2.19)

Fator de atrito
fluido supercritico
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APENDICE E — CODIGO FONTE DO MODELO

"Modelo - DX-SAHP / CO2"

"Procedimento raiz 1"

Procedure Raiz1(Final;P_2;P_3;P_4;T 2;T _3;Ta_in;V_dot_agua;lrrad;T_amb;P_atm;T_sat;g_BH;n_val;m_real;correlacao;
eta_vieta_g;n_p:P1;P2;P3;P4;T1;T2;T3;T4;x_4;l_super;Ta_out;m_total;m_evap;m_resf;m_comp;m_Evap_Garrafa;m_Garraf
a;m_Garrafa_Comp;m_Comp_Resf;m_Resf_Valv;m_Valv_Evap;m_Separador;m_tubulacao;m_dot;W_dot_comp;Q_dot_res
f;Q_dot_evap;COP;COP_2;TEWI;DELTA_P_resf;DELTA_P_evap;DELTA_T_super)

"Meétodo da secante para convergéncia da massa"
Erro=1,3

"Primeira tentativa"
=1
X _0=P_2

call principal(P_2;P_3;P_4;T_2;T_3;Ta_in;V_dot_agua;lrrad;T_amb;P_atm;T_sat;g_BH;n_val;correlacao;eta_v;eta_g;n_p:
P1;P2;P3;P4;T1;T2;T3;T4;x_4;|_super;Ta_out;m_total;m_evap;m_resf;m_comp;m_Evap_Garrafa;m_Garrafa;m_Garrafa_Co
mp;m_Comp_Resf;m_Resf_Valv;m_Valv_Evap;m_Separador;m_tubulacao;m_dot;W_dot_comp;Q_dot_resf;Q_dot_evap;C
OP;COP_2;TEWI;DELTA_P_resf,DELTA_P_evap;G_resf)

P_3=P3

P _4=P4
f_0=((m_real-m_total)*100/m_real)
Erro_massa=abs(f_0)

"Saida de dados"
Lookup(‘Converg_massa’;j;1)=P2
Lookup(‘Converg_massa’;j;2)=T2
Lookup(‘Converg_massa’;j;3)=P3
Lookup(‘Converg_massa’;j;4)=T3
Lookup(‘Converg_massa’;j;5)=P4
Lookup(‘Converg_massa’;j;6)=T4
Lookup(‘Converg_massa’;j;7)=P1
Lookup(‘Converg_massa’;j;8)=T1
Lookup(‘Converg_massa’;j;9)=m_total
Lookup(‘Converg_massa’;j;10)=Erro_massa

"Segunda tentativa - Estimativa manual para P2 (tentativa de acelerar a convergéncia)"
if Erro_massa>Erro then "teste de convergéncia”

=2
sinal=1
correcao=200

if Erro_massa<=8 then
correcao=150
endif

if Erro_massa<=6 then
correcao=100
endif

if Erro_massa<=4 then
correcao=50
endif

if Erro_massa<=2 then
correcao=20
endif



if (m_real-m_total)<0 then
sinal=(-1)
endif

Xx_1=P_2+sinal*correcao
P_2=

P_2
x_1
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call Principal(P_2;P_3;P_4;T_2;T_3;Ta_in;V_dot_agua;lrrad;T_amb;P_atm;T_sat;g_BH;n_val;correlacao;eta_v;eta_g;n_p:
P1;P2;P3;P4;T1;T2;T3;T4;x_4;|_super;Ta_out;m_total;m_evap;m_resf;m_comp;m_Evap_Garrafa;m_Garrafa;m_Garrafa_Co
mp;m_Comp_Resf;m_Resf_Valv;m_Valv_Evap;m_Separador;m_tubulacao;m_dot;W_dot_comp;Q_dot_resf;Q_dot_evap;C

OP;COP_2;TEWI;DELTA_P_resf;DELTA_P_evap;G_resf)

P_3=P3

P_4=P4
f_1=((m_real-m_total)*100/m_real)
Erro_massa=abs(f_1)

"Saida de dados"
Lookup(‘Converg_massa';j;1)=P2
Lookup(‘Converg_massa’;j;2)=T2
Lookup(‘Converg_massa';j;3)=P3
Lookup(‘Converg_massa’;j;4)=T3
Lookup(‘Converg_massa';j;5)=P4
Lookup('Converg_massa';j;6)=T4
Lookup(‘Converg_massa';j;7)=P1
Lookup(‘Converg_massa’;j;8)=T1
Lookup(‘Converg_massa’;j;9)=m_total

Lookup(‘Converg_massa’;j;10)=Erro_massa

endif

"tentativas seguintes: método da secante”

if Erro_massa>Erro then "teste de convergéncia”

i=3

repeat
X_n=
P_2=

X_N

(x_0*f_1-x_1*f 0)/(f_1-f 0)

call Principal(P_2;P_3;P_4;T_2;T_3;Ta_in;V_dot_agua;lrrad;T_amb;P_atm;T_sat;g_BH;n_val;correlacao;eta_v;eta_g;n_p:
P1;P2;P3;P4;T1;T2;T3;T4;x_4;|_super;Ta_out;m_total;m_evap;m_resf;m_comp;m_Evap_Garrafa;m_Garrafa;m_Garrafa_Co
mp;m_Comp_Resf;m_Resf_Valv;m_Valv_Evap;m_Separador;m_tubulacao;m_dot;W_dot_comp;Q_dot_resf;Q_dot_evap;C

OP;COP_2;TEWI;DELTA_P_resf,DELTA_P_evap;G_resf)

P_3=P3
P_4=P4

f_n=((m_real-m_total)*100/m_real)

Erro_massa=abs(f_n)

"Saida de dados"

Lookup('Converg_massa';j;1)=P2
Lookup(‘Converg_massa';j;2)=T2
Lookup(‘Converg_massa';j;3)=P3
Lookup(‘Converg_massa';j;4)=T3
Lookup(‘Converg_massa';j;5)=P4
Lookup(‘Converg_massa';j;6)=T4
Lookup(‘Converg_massa';j;7)=P1
Lookup(‘Converg_massa';j;8)=T1
Lookup(‘Converg_massa';j;9)=m_total
Lookup(‘Converg_massa';j;10)=Erro_massa

if Erro_massa>Erro then "teste de convergéncia”

else

endif
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=+l
until j=11
endif

"Temperatura na saida do compressor"

call Compressor_T2(P1;P2;T1;T2;m_dot;eta_g;n_p:T2;Erro_T2)
T_2=T2

T_3=T3

DELTA_T_super=T1-T4

end

"Procedimento raiz 2"

Procedure Raiz2(Final;P_2;P_3;P_4;T 2;T _3;Ta_in;V_dot_agua;lrrad;T_amb;P_atm;T_sat;g_BH;n_val;m_real;correlacao;
eta_v;eta_g;n_p;P1 _back;P2_back;P3_back;P4_back;T1 back;T2_back;T3_back;T4_back;x_4_back;l_super_back;Ta_out_b
ack;m_total_back;m_evap_back;m_resf_back;m_comp_back;m_Evap_Garrafa_back;m_Garrafa_back;m_Garrafa_Comp_ba
ck;m_Comp_Resf_back;m_Resf_Valv_back;m_Valv_Evap_back;m_Separador_back;m_tubulacao_back;m_dot_back;W_dot
_comp_back;Q_dot_resf_back;Q_dot_evap_back;COP_back;COP_2_back; TEWI_back;DELTA_P_resf_back;DELTA_P_ev
ap_back;DELTA_T_super_back:P1;P2;P3;P4;T1;T2;T3;T4;X_4;|_super;Ta_out;m_total;m_evap;m_resf;m_comp;m_Evap_
Garrafa;m_Garrafa;m_Garrafa_Comp;m_Comp_Resf;m_Resf_Valv;m_Valv_Evap;m_Separador;m_tubulacao;m_dot;W_dot
_comp;Q_dot_resf;Q_dot_evap;COP;COP_2; TEWI;DELTA_P_resf;DELTA_P_evap;DELTA_T_super)

"Meétodo da secante para convergéncia da massa"
Erro=1,3

if Final=0 then

"Primeira tentativa"
=1
X _0=P_2

call Principal(P_2;P_3;P_4;T_2;T_3;Ta_in;V_dot_agua;lrrad;T_amb;P_atm;T_sat;g_BH;n_val;correlacao;eta_v;eta g;n_p:
P1;P2;P3;P4;T1;T2;T3;T4;x_4;|_super;Ta_out;m_total;m_evap;m_resf;m_comp;m_Evap_Garrafa;m_Garrafa;m_Garrafa_Co
mp;m_Comp_Resf;m_Resf_Valv;m_Valv_Evap;m_Separador;m_tubulacao;m_dot;W_dot_comp;Q_dot_resf;Q_dot_evap;C
OP;COP_2;TEWI;DELTA_P_resf,DELTA_P_evap;G_resf)

f__O:((m_reaI-m_total)*lOO/m_reaI)
Erro_massa=abs(f_0)

"Saida de dados"
Lookup(‘Converg_massa’;j;1)=P2
Lookup(‘Converg_massa';j;2)=T2
Lookup(‘Converg_massa’;j;3)=P3
Lookup(‘Converg_massa';j;4)=T3
Lookup(‘Converg_massa’;j;5)=P4
Lookup(‘Converg_massa’;j;6)=T4
Lookup(‘Converg_massa’;j;7)=P1
Lookup(‘Converg_massa’;j;8)=T1
Lookup(‘Converg_massa’;j;9)=m_total
Lookup(‘Converg_massa’;j;10)=Erro_massa

"Segunda tentativa - Estimativa manual para P2 (tentativa de acelerar a convergéncia)"
if Erro_massa>Erro then "teste de convergéncia”

j=2
sinal=1
correcao=200

if Erro_massa<=8 then
correcao=150
endif



if Erro_massa<=6 then
correcao=100

endif

if Erro_massa<=4 then
correcao=50

endif

if Erro_massa<=2 then
correcao=20

endif

if (m_real-m_total)<0 then
sinal=(-1)

endif

x_1=P__ +smal*correcao

P_2=x_
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call Principal(P_2;P_3;P_4;T_2;T_3;Ta_in;V_dot_agua;lrrad;T_amb;P_atm;T_sat;g_BH;n_val;correlacao;eta_v;eta g;n_p:
P1;P2;P3;P4;T1;T2;T3;T4;x_4;|_super;Ta_out;m_total;m_evap;m_resf;m_comp;m_Evap_Garrafa;m_Garrafa;m_Garrafa_Co
mp;m_Comp_Resf;m_Resf_Valv;m_Valv_Evap;m_Separador;m_tubulacao;m_dot;W_dot_comp;Q_dot_resf;Q_dot_evap;C

OP;COP_2;TEWI;DELTA_P_resf,DELTA_P_evap;G_resf)

P 3=P3
P_4=P4

f_1=((m_real-m_total)*100/m_real)
Erro_massa=abs(f_1)

"Saida de dados"

Lookup(‘Converg_massa’;j;1)=P2
Lookup(‘Converg_massa';j;2)=T2
Lookup(‘Converg_massa';j;3)=P3
Lookup(‘Converg_massa’;j;4)=T3
Lookup(‘Converg_massa’;j;5)=P4
Lookup(‘Converg_massa’;j;6)=T4
Lookup(‘Converg_massa’;j;7)=P1
Lookup(‘Converg_massa’;j;8)=T1

Lookup(‘Converg_massa’;j;9)=m_total
Lookup(‘Converg_massa’;j;10)=Erro_massa

endif

"tentativas seguintes: método da secante”

if Erro_massa>Erro then "teste de convergéncia”
=3
repeat

X_n=(x_ 0 f_1-x_1*f_0)/(f_1-f_0)
P_2=x_

call Principal(P_2;P_3;P_4;T_2;T_3;Ta_in;V_dot_agua;lrrad;T_amb;P_atm;T_sat;g_BH;n_val;correlacao;eta_v;eta_g;n_p:
P1;P2;P3;P4;T1;T2;T3;T4;x_4;|_super;Ta_out;m_total;m_evap;m_resf;m_comp;m_Evap_Garrafa;m_Garrafa;m_Garrafa_Co
mp;m_Comp_Resf;m_Resf_Valv;m_Valv_Evap;m_Separador;m_tubulacao;m_dot;W_dot_comp;Q_dot_resf;Q_dot_evap;C

OP;COP_2;TEWI;DELTA_P_resf;DELTA_P_evap;G_resf)

P_3=P3

P_4=P4
f_n=((m_real-m_total)*100/m_real)
Erro_massa=abs(f_n)

"Saida de dados"

Lookup(‘Converg_massa';j;1)=P2
Lookup(‘Converg_massa';j;2)=T2
Lookup('Converg_massa';j;3)=P3
Lookup(‘Converg_massa';j;4)=T3
Lookup('Converg_massa';j;5)=P4
Lookup(‘Converg_massa';j;6)=T4
Lookup(‘Converg_massa';j;7)=P1



Lookup(‘Converg_massa';j;8)=T1
Lookup(‘Converg_massa';j;9)=m_total
Lookup(‘Converg_massa';j;10)=Erro_massa

if Erro_massa>Erro then "teste de convergéncia”

else

endif
=i+l
until j=11
endif

"Temperatura na saida do compressor"

call Compressor_T2(P1;P2;T1;T2;m_dot;eta_g;n_p:T2;Erro_T2)
T 2=T2

T_3=T3

DELTA_T_super=T1-T4

else "caso Final=1"
P1=P1_back
P2=P2_bhack
P3=P3_back
P4=P4 bhack
T1=T1_back
T2=T2_back
T3=T3_back
T4=T4_back
X_4=x_4_back
|_super=Il_super_back
Ta_out=Ta_out_back
m_total=m_total_back
m_evap=m_evap_back
m_resf=m_resf back
m_comp=m_comp_back
m_Evap_Garrafa=m_Evap_Garrafa_back
m_Garrafa=m_Garrafa_back
m_Garrafa_Comp=m_Garrafa_Comp_back
m_Comp_Resf=m_Comp_Resf_back
m_Resf_Valv=m_Resf Valv_back
m_Valv_Evap=m_Valv_Evap_back
m_Separador=m_Separador_back
m_tubulacao=m_tubulacao_back
m_dot=m_dot_back
W_dot_comp=W_dot_comp_back
Q_dot_resf=Q_dot_resf_back
Q_dot_evap=Q_dot_evap_back
COP=COP_back
COP_2=COP_2_back
TEWI=TEWI_back
DELTA_P_resf=DELTA_P_resf_back
DELTA_P_evap=DELTA_P_evap_back
DELTA_T_super=DELTA_T_super_back
endif

end

" Procedimento teste_fim"

"Teste de convergéncia do ciclo termodinamico”
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Procedure Teste_fim(Final;T_2;T_3;P_2;P_3;P_4;T2;T3;P2;P3;P4:Final_new;P2_new;P3_new;P4_new;T2_new;T3_new)
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Final_new=Final
P2_new=P_2
P3_new=P3
P4_new=P_4
T2_new=T_2
T3_new=T_3

if Final=0 then

Erro_T2=abs(T_2-T2)*100/T_2
Erro_T3=abs(T_3-T3)*100/T_3
Erro_P2=abs(P_2-P2)*100/P_2
Erro_P4=abs(P_4-P4)*100/P_4

if Erro_P2<=2 then
Teste_P2=1
else
Teste_P2=0
P2_new=P2
endif

if Erro_P4<=2 then
Teste_P4=1
else
Teste_P4=0
P4_new=P4
endif

if Erro_T2<=3 then
Teste_T2=1
else
Teste_T2=0
T2_new=T_2+(T2-T_2)/6
endif

if Erro_T3<=3 then

Teste T3=1
else

Teste_T3=0

T3 new=T_3+(T3-T_3)/6
endif

if Final=0 then
Final_new=Teste P2*Teste P4*Teste T2*Teste T3

endif

endif

end

"Procedimento principal™

Procedure Principal(P_2;P_3;P_4;T_2;T_3;Ta_in;V_dot_agua;lrrad;T_amb;P_atm;T_sat;g_BH;n_val;correlacao;eta_v;
eta_g;n_p:P1;P2;P3;P4;T1;T2;T3;T4;x_4;l_super;Ta_out;m_total;m_evap;m_resf;m_comp;m_Evap_Garrafa;m_Garrafa;m_
Garrafa_Comp;m_Comp_Resf;m_Resf Valv;m_Valv_Evap;m_Separador;m_tubulacao;m_dot;W_dot_comp;Q_dot_resf;Q_
dot_evap;COP;COP_2;TEWI;DELTA_P_resf;DELTA_P_evap;G_resf)

"Geometria do evaporador"

Base=1,062

Altura=1,6919

A_cs=Base*Altura "Area do coletor solar"
|_total=16,3 "Comprimento total"
d=4,66/1000 "Diametro interno"
d_ext=6,34/1000 "Diametro externo"
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A=pi*d"2/4 "Area da secdo"

teta=25,1 "Angulo de inclinagio do evaporador em relaco a vertical"
|_aleta=0,05 "Comprimento da aleta"

t_aleta=1/1000 "Espessura da aleta"

I_c=I_aleta+0,5*t_aleta
w_aleta=2*|_aleta+d_ext

"Geometria do resfriador"

|_resf=24,3 "Comprimento total"
d_resf=6/1000 "Diametro interno"
d_resf_ext=7,58/1000 "Diametro externo"
A _resf=pi*d_resf*2/4 "Area da secfo"

d_e=12/1000 "Diametro da tubulacéo de dgua”
d_h=d_e-d_resf_ext  "Diametro hidraulico”
A_f=pi*d_resf 2/4 "Area da se¢do interna - refrigerante”

A_a=pi*d_e"2/4-A_f "Area da sego externa - agua”

"Caracteristicas construtivas do compressor"

d_comp=0,08 "diametro externo aproximado"

L_comp=0,2 "altura externa aproximada”
V_comp=(L_comp*(pi*d_comp”2)/4)*0,4  "volume interno ocupado por fluido: aproximado"
A_comp=pi*d_comp*L_comp+2*pi*d_comp”2/4 "Area externa para troca de calor: aproximado"
deslocamento=1,75/1000000 "Cilindrada"

N_polos=2

f_Hz=60

slip=0,9

N=3500 "Rotagdo"

epsilon=0,95

sigma=5,67*107(-8)

"Ponto 3 - Entrada da valvula"

h_3=Enthalpy(CarbonDioxide; T=T_3;P=P_3) "processo isoentalpico"
s_3=Entropy(CarbonDioxide;T=T_3;P=P_3)
rho_3=Density(CarbonDioxide; T=T_3;P=P_3)
v_3=Volume(CarbonDioxide; T=T_3;P=P_3)

Evaporador "

"Método da secante para convergéncia da vazao massica: valvula e compressor"
Erro=0,5

"Primeira tentativa"
=1
x_0=P 4

"Modelo do evaporador"

call Evaporador(x_0;P_3;T_3;lrrad;A;d;d_ext;teta;Altura;l_c;t_aleta;w_aleta;T_amb;P_atm;T_sat;g_BH;N;deslocamento;
n_val;eta_v;epsilon;sigma:T_4_1;P_4 1;DELTA_P_bi;m_evap_bi;T_1;P_1;l super;DELTA_P_super;m_evap_super;m_dot;
m_dot_comp)

f_0=(m_dot_comp-m_dot)
Erro_vazao=abs((m_dot-m_dot_comp)*100/m_dot)

"Saida de dados"
Lookup(‘Converg_vazao';j;1)=P_1
Lookup(‘Converg_vazao';j;2)=T_1
Lookup(‘Converg_vazao';j;3)=m_dot
Lookup(‘Converg_vazao';j;4)=m_dot_comp
Lookup(‘Converg_vazao';j;5)=Erro_vazao
Lookup(‘Converg_vazao';j;6)=P_4

if Erro_vazao<=Erro then "teste de convergéncia"
j=10

else
"Segunda tentativa"
=2



"Modelo do evaporador"
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call Evaporador(x_1;P_3;T_3;lrrad;A;d;d_ext;teta;Altura;l_c;t_aleta;w_aleta;T_amb;P_atm;T_sat;g_BH;N;deslocamento;
n_val;eta_v;epsilon;sigma:T_4_1;,P_4 1;DELTA_P_bi;m_evap_bi;T_1;P_1;| super;DELTA_P_super;m_evap_super;m_dot;

m_dot_comp)

f_1=(m_dot_comp-m_dot)
Erro_vazao=abs((m_dot-m_dot_comp)*100/m_dot)

"Saida de dados"
Lookup(‘Converg_vazao';j;1)=P_1
Lookup('Converg_vazao';j;2)=T_1
Lookup(‘Converg_vazao';j;3)=m_dot
Lookup(‘Converg_vazao';j;4)=m_dot_comp
Lookup(‘Converg_vazao';j;5)=Erro_vazao
Lookup(‘Converg_vazao';j;6)=P_4

if Erro_vazao<=Erro then "teste de convergéncia”
j=10
else
=3
repeat
x_n=(x_0*f_1-x_1*f 0)/(f_1-f_0)
P_4=x_n

"Modelo do evaporador”

call Evaporador(x_n;P_3;T_3;lrrad;A;d;d_ext;teta;Altura;l_c;t_aleta;w_aleta;T_amb;P_atm;T_sat;g_BH;N;deslocamento;

n_val;eta_v;epsilon;sigma:T_4_1;P_4 1;DELTA_P_bi;m_evap_bi;T_1;P_1;| super;DELTA_P_super;m_evap_super;m_dot;

m_dot_comp)

f_n=(m_dot_comp-m_dot)
Erro_vazao=abs((m_dot-m_dot_comp)*100/m_dot)

"Saida de dados"
Lookup(‘Converg_vazao';j;1)=P_1
Lookup('Converg_vazao';j;2)=T_1
Lookup(‘Converg_vazao';j;3)=m_dot
Lookup(‘Converg_vazao';j;4)=m_dot_comp
Lookup('Converg_vazao';j;5)=Erro_vazao
Lookup(‘Converg_vazao';j;6)=P_4

if Erro_vazao<=Erro then "teste de convergéncia”
j=10
else

endif
jFitL
until j=11
endif
endif

"Ponto 1 - Saida do evaporador"
h_1=Enthalpy(CarbonDioxide; T=T_1;P=P_1)
s_1=Entropy(CarbonDioxide;T=T_1;P=P_1)
rho_1=Density(CarbonDioxide;T=T_1;P=P_1)
v_1=Volume(CarbonDioxide; T=T_1;P=P_1)

"Ponto 2 - saida do compressor"
h_2=Enthalpy(CarbonDioxide; T=T_2;P=P_2)
s_2=Entropy(CarbonDioxide;T=T_2;P=P_2)
rho_2=Density(CarbonDioxide; T=T_2;P=P_2)
v_2=Volume(CarbonDioxide; T=T_2;P=P_2)
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"Ponto 4 - entrada do evaporador"

T_4=T_sat(CarbonDioxide;P=P_4)

h_4=h_3 "processo isoentalpico"
X_4=Quality(CarbonDioxide; T=T_4;h=h_4)
s_4=Entropy(CarbonDioxide; T=T_4;x=x_4)
rho_4=Density(CarbonDioxide; T=T_4;x=x_4)
v_4=Volume(CarbonDioxide;T=T_4;x=x_4)

"Ponto 4_1 - Inicio do superaquecimento"
h_4_1=Enthalpy(CarbonDioxide;T=T_4;x=1)

"Velocidade massica"
G=m_dot/A "Evaporador"
G_resf=m_dot/A_resf "Resfriador de géas"

"Massa do evaporador"
m_evap=m_evap_bhi+m_evap_super

"Perda de carga total"
DELTA_P_evap=DELTA_P_bi+DELTA_P_super

Resfriador de gas "

"Temperatura pseudocritica™
T_crit=T_crit(CarbonDioxide)
call pseudo(T_crit;P_2:T_pc;rho_pc)

"Modelo do resfriador de gas"

call
Resfriador(T_2;P_2;h_2;m_dot;G_resf;A_resf;d_resf;d_resf_ext;Ta_in;V_dot_agua;d_h;A_a;T_pc;rho_pc;correlacao;g_BH:
m_resf;T_3;P_3;Ta_out;DELTA_P_resf)

"Ponto 3 - Entrada da valvula"

h_3=Enthalpy(CarbonDioxide; T=T_3;P=P_3) "processo isoentalpico"
s_3=Entropy(CarbonDioxide; T=T_3;P=P_3)
rho_3=Density(CarbonDioxide; T=T_3;P=P_3)
v_3=Volume(CarbonDioxide; T=T_3;P=P_3)

Compressor "

call
Compressor(P_atm;T_amb;T_sat;g_BH;epsilon;sigma;m_dot;T_1;T_2;P_1;P_2;h_1;h_2;rho_1;rho_2;s 1;s_2;v_1;v_2;V_co
mp;A_comp;L_comp;deslocamento;eta_g;n_p:m_comp;W_dot_comp)

Massa total "

"Tubulagdo e acessorios"

call
massa_tub(rho_1;rho_2;rho_3;rho_4:m_Evap_Garrafa;m_Garrafa;m_Garrafa_Comp;m_Comp_Resf;m_Resf_Valv;m_Valv_
Evap;m_Separador;m_tubulacao)

m_total=m_evap+m_resf+m_comp+m_tubulacao

" Saida de dados final "
P1=P_1

P2=P 2

P3=P 3

P4=P_4

T1=T 1

T2=T 2

T3=T_3

T4=T 4

" CcoP "

g_h=h_2-h_3 "efeito de aquecimento"
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Q_dot_resf=m_dot*q_h

q_l=h_1-h_4 "efeito de refrigeracéo”
Q_dot_evap=m_dot*q_|I

w_12=W_dot_comp/m_dot  "trabalho de compressao"

"COP do ciclo"
COP_2=q_h/w_12

"COP pelo fluido secundario”

Ta_media=(Ta_in+Ta_out)/2 "Temperatura média da agua"
ha_media=Enthalpy(Water;T=Ta_media;x=0)
rho_a=density(Water;T=Ta_media;h=ha_media) "Massa especifica da agua"
Cp_a=cp(Water;T=Ta_media;h=ha_media)  "Calor especifico"

COP=V_dot_agua*rho_a*Cp_a*(Ta_out-Ta_in)/(W_dot_comp*1000)

" TEWI "
"Obs.: N&o aplicado a tese"

GWP=1

Tx_anual=0,03

Vida=15

f_rec=0,07

E_a=W_dot_comp*6*360

f_ind=0,0825
TEWI=(GWP*m_total*Tx_anual*Vida)+(GWP*m_total*(1-f_rec))+(E_a*f_ind*Vida)

end

"Modelo do Evaporador"

Procedure Evaporador(P_4;P_3;T_3;lIrrad;A;d;d_ext;teta;Altura;l_c;t_aleta;w_aleta;T_amb;P_atm;T_sat;g_BH;N;
deslocamento;n_val;eta_v;epsilon;sigma:T_4_1;P_4 1;DELTA_P_bi;m_evap_bi;T_1;P_1;|_super;DELTA_P_super;m_evap
_super;m_dot;m_dot_comp)

"Ponto 3 - Entrada da valvula"
h_3=Enthalpy(CarbonDioxide; T=T_3;P=P_3)
s_3=Entropy(CarbonDioxide;T=T_3;P=P_3)
rho_3=Density(CarbonDioxide;T=T_3;P=P_3)
v_3=Volume(CarbonDioxide; T=T_3;P=P_3)

"Ponto 4 - entrada do evaporador”

T_4=T_sat(CarbonDioxide;P=P_4)

h_4=h_3 "processo isoentalpico”
X_4=Quality(CarbonDioxide; T=T_4;h=h_4)
s_4=Entropy(CarbonDioxide; T=T_4;x=x_4)
rho_4=Density(CarbonDioxide; T=T_4;x=x_4)
v_4=Volume(CarbonDioxide; T=T_4;x=x_4)

"Ponto 4_1 - Inicio do superaquecimento”
h_4_1=Enthalpy(CarbonDioxide;T=T_4;x=1)

Vélvula de expansdo: vazao

call Valvula(n_val;rho_3;P_3;T_3;P_4:m_dot)

Evaporador

"Velocidade méssica"
G=m_dot/A

"Comprimento, perda de carga e massa da regido bifasica"
Call |_bifasico(x_4;T_4;P_4;G;lrrad;A;d;d_ext;teta;Altura;l_c;t_aleta;w_aleta;T_amb;P_atm;T_sat;g_BH;m_dot;epsilon;
sigma:l_bi;T_4 1;P_4 1;DELTA_P_bi;m_evap_bi)
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"Comprimento, perda de carga e massa da regido monofasica"
Call |_superaquec(l_bi;T_4 1;P_4 1;G;lrrad;d;d_ext;teta;Altura;l_c;t_aleta;w_aleta;T_amb;P_atm;T_sat;g_BH;m_dot:T_1;
P_1;l super;DELTA_P_super;m_evap_super)

"Ponto 1 - Saida do evaporador"
h_1=Enthalpy(CarbonDioxide;T=T_1;P=P_1)
s_1=Entropy(CarbonDioxide;T=T_1;P=P_1)
rho_1=Density(CarbonDioxide;T=T_1;P=P_1)
v_1=Volume(CarbonDioxide;T=T_1;P=P_1)

"Vazdo massica - Calculada pelo compressor"
m_dot_comp=N*deslocamento*eta_v/v_1

end

"Procedimento para calculo do comprimento da regido bifasica"

Procedure |_bifasico(x_4;T_4;P_4;G;lrrad;A;d;d_ext;teta;Altura;l_c;t_aleta;w_aleta;T_amb;P_atm;T_sat;g_BH;m_dot;
epsilon;sigma:l_bi;T_4_1;P_4 1;DELTA_P_bi;m_evap_bi)

"Propriedades da &gua na temperatura de saturacdo"
mu_agua_I=Viscosity(Water; T=T_sat;x=0)
mu_agua_v=Viscosity(Water; T=T_sat;x=1)
rho_agua_l=Density(Water;T=T_sat;x=0)
rho_agua_v=Density(Water;T=T_sat;x=1)
k_agua_I=Conductivity(Water; T=T_sat;x=0)/1000
k_agua_v=Conductivity(Water; T=T_sat;x=0)/1000
cp_agua_|=Cp(Water;T=T_sat;x=0)
cp_agua_v=Cp(Water; T=T_sat;x=1)
h_Iv_agua=Enthalpy_vaporization(Water; T=T_amb)
sigma_agua=SurfaceTension(Water; T=T_sat)
R=0,46152

"Propriedades do cobre"
k_cu=0,385
epsilon=0,95
sigma=5,67*10"(-8)

"Inicializago de variaveis"
A_|=(2*]_c+pi*d_ext/2-2*t_aleta) "Area externa superior do volume de controle em fungdo do comprimento I_n"
Fluidol=1"CO2"
Fluido2=2 "H20"
P_atual=P_4
m_evap_bi=0
m_evap_h_a=0
m_evap_Hug_a=0
I_bi=0

Q _dot_total=0
Q_dot_total 2=0
Q_conv=0

Q _irrad=0
Q_cond=0
Q_rad=0
Q_conv_tot=0
Q_irrad_tot=0

Q _cond_tot=0

Q _rad_tot=0
DELTA _P_ace=0
DELTA_P_atr=0

=1
"Divide a regido em n_sec volumes de controle"

n_sec=1000 "Valor definido para teste sob luz solar"
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"n_sec=2000" "Valor definido para teste na sombra"

fator_x=(1-x_4)/n_sec "Fator de progressdo do titulo"
X _a=x_4

x_0=x_a-fator_x
P_0=Pressure(CarbonDioxide;x=x_0;T=T_4)
rho_|_a=Density(CarbonDioxide;P=P_0;x=0)
rho_v_a=Density(CarbonDioxide;P=P_0;x=1)

repeat "Varre cada volume de controle calculando o comprimento"

"passo de titulo"

x_b=x_a
x_a=x_a+fator_x-0,000001
m_evap_h_b=m_evap_h_a
m_evap_Hug_b=m_evap_Hug_a

x_medio=(x_a+x_h)/2 "Titulo médio"
"Propriedades médias do fluido"

h_a=Enthalpy(CarbonDioxide;x=x_a;P=P_atual)
h_b=Enthalpy(CarbonDioxide;x=x_b;P=P_atual)

rho_|_b=rho_I_a

rho_v_b=rho_v_a

rho_|_a=Density(CarbonDioxide;P=P_atual;x=0)
rho_v_a=Density(CarbonDioxide;P=P_atual;x=1)
mu_l=Viscosity(CarbonDioxide;P=P_atual;x=0)
mu_v=Viscosity(CarbonDioxide;P=P_atual;x=1)
Pr_I=Prandtl(CarbonDioxide;P=P_atual;x=0)
k_I=Conductivity(CarbonDioxide;P=P_atual;x=0)
cp_I=Cp(CarbonDioxide;P=P_atual;x=0)
h_I=Enthalpy(CarbonDioxide;P=P_atual;x=0)
h_v=Enthalpy(CarbonDioxide;P=P_atual;x=1)

T _evap=T_sat(CarbonDioxide;P=P_atual)
Re_I=(G*(1-x_medio)*d)/mu_lI "Numero de Reynolds da fase liquida"
Re_v=(G*x_medio*d)/mu_v "Numero de Reynolds da fase vapor"

"1) Taxa de transferéncia de calor na regiéo bifasica"
Q_dot_n=m_dot*(h_a-h_b)
I_n=0,5"Comprimento inicial do volume de controle - estimativa"

i=1
repeat "repete até que haja convergéncia do comprimento”
""2) Coeficiente de transferéncia de calor - Correlagdo de Shah (2017)"

g_n=Q_dot_n/(I_n*pi*d)
Call Calc_Shah2017(g_BH;d;x_medio;rho_l_a;rho_v_a;q_n;G;h_v;h_l;sigma;Re_I;Pr_I;k_I:H_shah)

"3) Temperatura média da parede interna da tubulagao™
T_wi=Q_dot_n/H_shah*pi*d*|_n+T_evap

"4) Temperatura média da parede externa através da Lei de Fourier"
T_we=(Q_dot_n*In(d_ext/d))/(2*pi*|_n*k_cu)+T_wi

"'5) Coeficiente de transferéncia de calor externo por convecgédo natural”
call alpha_convec(l_n;teta;T_amb;T_we;g_BH;P_atm:H_conv)

"6) Coeficiente de transferéncia de calor para condensagdo em gotas - Correlacéo de Bonner"
if (T_sat<T_we) then

H_cond=0 "N&o tem condensagédo™
else
call alpha_cond(T_sat;T_we;rho_agua_v;rho_agua_l;k_agua_l;cp_agua_v;h_Iv_agua;R;sigma_agua;g_BH:H_cond)
endif

"7) Coeficiente de transferéncia de calor por radiagéo"
call T_sky(T_amb;T_sat:T_ceu)
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H_rad=abs(epsilon*sigma*((T_we+273,15)"2+(T_ceu+273,15)"2)*(T_we+273,15+T_ceu+273,15)/1000) "Superior

e inferior"

"8) Coeficiente global de transferéncia de calor"
U_L=H_conv+2*H_cond+2*H_rad

"9) Irradiagdo solar liquida absorvida pelo coletor solar"
S=epsilon*Irrad

"10) Calculo da eficiéncia da aleta"

A _aleta=2*l_n*l_c

A_c=l_n*t_aleta
A_t=A_aleta+(pi*d_ext*|_n-2*t_aleta*|_n)
P_aleta=2*]_n+2*t_aleta
m_aleta=((U_L*P_aleta)/(A_c*k_cu))*(1/2)

eta_aleta=tanh(m_aleta*I_c)/(m_aleta*l_c)  "Eficiéncia da aleta"

"11) Fator de eficiéncia do coletor solar"

F_linha=(1/U_L)/(w_aleta*((1/(U_L*(d_ext+(w_aleta-d_ext)*eta_aleta)))+(1/(pi*d*H_shah))))

""12) Comprimento da regido biféasica"
I_n=Q_dot_n/(A_I*F_linha*(S+U_L*(T_ceu-T_we)))

i=i+1
until i=10
"13) Fragdao de vazio e massa"

"Modelo Homogéneo"

call m_homogeneo(rho_v_a;rho_|_a;x_medio;m_evap_h_b;A;l_n:alpha_h_a;m_evap_h_a)

"Correlacéo de Hughmark"
call

m_Hug(d;G;mu_v;mu_l;alpha_h_a;g_BH;rho_v_a;rho_|_a;x_medio;m_evap_Hug_b;A;l_n:alpha_Hug_a;m_evap_Hug_a)

"14) Perda de carga na regido bifésica"

call Perda_Pressao_bi(G;x_a;sigma;rho_v_a;alpha_Hug_a;rho_|_a;x_b;rho_v_b;alpha_Hug_a;rho_|_b;x_medio;mu_I;mu_v;

Re_I;Re_v;l_n;d;g_BH;TETA:DELTA_P;Termo_2;Termo_3)
P_atual=P_atual-DELTA_P
DELTA_P_ace=DELTA P _ace+Termo_2
DELTA_P_atr=DELTA_P_atr+Termo_3

""15) Comprimento total da regido bifasica"
I_bi=I_bi+I_n

"16) Taxas de transferéncia de calor"
Q_conv=I_n*(F_linha*H_conv*A_I*(T_amb-T_we))
Q_conv_tot=Q_conv_tot+Q_conv
Q_irrad=1_n*(F_linha*S*A_l)

Q _irrad_tot=Q irrad_tot+Q _irrad
Q_cond=l_n*(2*H_cond*F_linha*A_I*(T_amb-T_we))
Q_cond_tot=Q_cond_tot+Q_cond
Q_rad=I_n*(2*H_rad*F_linha*A_I*(T_ceu-T_we))
Q_rad_tot=Q_rad_tot+Q_rad

"17) Taxas de transferéncia de calor total"

Q_dot_total_2=Q_dot_total_2+(Q_conv+Q_irrad+Q_cond+Q_rad) "Pelo somatorio das taxas"
Q _dot_total=Q_dot_total+Q_dot_n "Pelo somatério dos volumes no ciclo termodinamico”

"18) Saida de dados - Tabela"
Lookup('l_bifasico’;j;1)=I_bi
Lookup('l_bifasico’;j;2)=alpha_Hug_a
Lookup('l_bifasico’;j;3)=m_evap_Hug_a
Lookup('l_bifasico';j;4)=DELTA_P
Lookup('l_bifasico';j;5)=Q_conv
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Lookup('l_bifasico';j;6)=Q_irrad
Lookup('l_bifasico';j;7)=Q_cond
Lookup('l_bifasico';j;8)=Q_rad
Lookup('l_bifasico’;j;9)=(Q_conv+Q_irrad+Q_cond+Q_rad)
Lookup('l_bifasico’;j;10)=Q_dot_n
Lookup('l_bifasico’;j;11)=H_shah
Lookup('l_bifasico’;j;12)=mu_v
Lookup('l_bifasico’;j;13)=mu_l

jFivl
until j=n_sec+1

""19) Saida de dados - final"

DELTA_P_bi=P_4-P_atual
m_evap_bi=m_evap_Hug_a*1000

T_4_1=T evap

P_4_1=P_atual

h_4_1=Enthalpy(CarbonDioxide;T=T_4 1;P=P_4 1)
h_4=Enthalpy(CarbonDioxide;x=x_4;T=T_4)

""20) Taxa de transf. de calor total pelo ciclo termodindmico™
Q_dot_ciclo=m_dot*(h_4_1-h_4)

end

"Procedimento para calculo do comprimento da regido de superaquecimento™

Procedure |_superaquec(l_bi;T_4_1;P_4 1;G;lrrad;d;d_ext;teta;Altura;l_c;t_aleta;w_aleta;T_amb;P_atm;T_sat;g_BH;m_dot:
T_1;P_1;l_super_tot;DELTA_P_total;m_evap_sa)

"Propriedades do ar"
mu_ar=Viscosity(Air_ha;T=T_amb;P=P_atm)
rho_ar=Density(Air_ha;T=T_amb;P=P_atm)
alpha_ar=ThermalDiffusivity(Air_ha;T=T_amb;P=P_atm)
Pr_ar=Prandtl(Air_ha;T=T_amb;P=P_atm)
k_ar=Conductivity(Air_ha;T=T_amb;P=P_atm)/1000
beta_ar=1/(273,15+T_amb)

"Propriedades da agua na temperatura de saturagdo”
mu_agua_I=Viscosity(Water; T=T_sat;x=0)
mu_agua_v=Viscosity(Water;T=T_sat;x=1)
rho_agua_l=Density(Water;T=T_sat;x=0)
rho_agua_v=Density(Water; T=T_sat;x=1)
k_agua_I=Conductivity(Water; T=T_sat;x=0)/1000
k_agua_v=Conductivity(Water; T=T_sat;x=0)/1000
cp_agua_|=Cp(Water;T=T_sat;x=0)
cp_agua_v=Cp(Water; T=T_sat;x=1)
h_Iv_agua=Enthalpy_vaporization(Water;T=T_amb)
sigma_agua=SurfaceTension(Water;T=T_sat)
R=0,46152

"Propriedades do cobre"
k_cu=0,385
epsilon=0,95
sigma=5,67*10"(-8)

"Inicializagdo de variaveis"

A_I=(2*|_c+pi*d_ext/2-2*t_aleta) "Area externa superior do volume de controle em fungéo do comprimento |_n"
Fluido1=1 "CO2"

Fluido2=2 "H20"

|_super_tot=0

I_total=16,4-1_bi

P atual=P 4 1

n_sec=1000 "Numero de volumes de controle: estimativa inicial”



m_evap_sa=0
Q_dot_total=0
Q_dot_total_2=0
Q_conv=0
Q_irrad=0
Q_cond=0

Q_rad=0
DELTA_P_super=0
DELTA_T=0,15
TaT41

b=T_4 1-DELTA T

J:

repeat "Varre cada volume de controle calculando o comprimento”

T a=T a+DELTA_T
T b=T_b+DELTA_T

"Propriedades médias do fluido regido superaquecimento”
T_media=(T_a+T_hb)/2

h_a=Enthalpy(CarbonDioxide; T=T_a;P=P_atual)
h_b=Enthalpy(CarbonDioxide; T=T_b;P=P_atual)
mu_sa=Viscosity(CarbonDioxide; T=T_media;P=P_atual)
rho_sa=Density(CarbonDioxide; T=T_media;P=P_atual)
Pr_sa=Prandtl(CarbonDioxide; T=T_media;P=P_atual)
k_sa=Conductivity(CarbonDioxide; T=T_media;P=P_atual)/1000
Re_sa=G*d/mu_sa

"1) Taxa de transferéncia de calor na regido de superaquecimento"

Q_dot_super=m_dot*(h_a-h_b) "Calor: regido de superaquecimento”

""2) Coeficiente de transferéncia de calor interno"

call Calc_Gnielinsk(k_sa;d;Re_sa;Pr_sa;Fluidol:H_int) "Equacéo de Gnielinsk"
I_super=5 "Comprimento inicial do volume de controle - estimativa"”

i=1
repeat "repete até que haja convergéncia do comprimento”

"3) Temperatura média da parede interna da tubulag&o"
T_wi=Q_dot_super/H_int*pi*d*I_super+T_media
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"4) Temperatura média da parede externa através da Lei de Fourier"
T_we=(Q_dot_super*In(d_ext/d))/(2*pi*|_super*k_cu)+T_wi

"'5) Coeficiente de transferéncia de calor externo por convecgao natural™
call alpha_convec(l_super;teta;T_amb;T_we;g_BH;P_atm:H_conv)
H_conv=abs(H_conv)

"6) Coeficiente de transferéncia de calor para condensacdo em gotas - Correlacdo de Bonner"
if (T_sat<T_we) then
H_cond=0 "Ndo tem condensacédo™
else
call alpha_cond(T_sat;T_we;rho_agua_v;rho_agua_l;k_agua_l;cp_agua_v;h_Iv_agua;R;sigma_agua;g_BH:H_cond)
endif

"7) Coeficiente de transferéncia de calor por radiagao”
call T_sky(T_amb;T_sat:T_ceu)
H_rad=abs(epsilon*sigma*((T_we+273,15)"2+(T_ceu+273,15)"2)*(T_we+273,15+T_ceu+273,15)/1000) "Superior

e inferior"

"8) Coeficiente global de transferéncia de calor"
U_L=H_conv+2*H_cond+2*H_rad

"9) Irradiacdo solar liquida absorvida pelo coletor solar"
S=epsilon*Irrad

""10) Célculo da eficiéncia da aleta”
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A _aleta=2*|_super*l_c

A_c=l_super*t_aleta

A _t=A_aleta+(pi*d_ext*|_super-2*t_aleta*|_super)
P_aleta=2*|_super+2*t_aleta
m_aleta=((U_L*P_aleta)/(A_c*k_cu))*(1/2)
eta_aleta=tanh(m_aleta*I_c)/(m_aleta*l_c)  "Eficiéncia da aleta"

"11) Fator de eficiéncia do coletor solar"
F_linha=(1/U_L)/(w_aleta*((1/(U_L*(d_ext+(w_aleta-d_ext)*eta_aleta)))+(1/(pi*d*H_int))))

"12) Comprimento da regido bifasica"
|_super=Q_dot_super/(A_I*F_linha*(S+U_L*(T_ceu-T_we)))

i=i+l
until i=6

"13) Perda de carga na regido de superaquecimento”

Call Perda_Pressao_mono(Re_sa;l_super;G;d;rho_sa:DELTA_P;f)
P_atual=P_atual-DELTA_P
DELTA_P_super=DELTA_P_super+DELTA_P

"14) Comprimento total da regido de superaquecimento"
|_super_tot=1_super_tot+l_super "Comprimento total"

"15) Massa na regido de superaquecimento™
m_evap_sa=m_evap_sa+rho_sa*(l_super*pi*d~2/4)

"16) Taxas de transferéncia de calor"
Q_conv=I_super*(F_linha*H_conv*A_I*(T_amb-T_we))
Q_irrad=I_super*(F_linha*S*A_l)
Q_cond=I_super*(2*H_cond*F_linha*A_I*(T_amb-T_we))
Q_rad=Il_super*(2*H_rad*F_linha*A_I*(T_ceu-T_we))

"17) Taxas de transferéncia de calor total"
Q _dot _total 2=Q _dot_total 2+(Q_conv+Q_irrad+Q_cond+Q_rad) "Pelo somatdrio das taxas"
Q_dot_total=Q_dot_total+Q_dot_super "Pelo somatorio dos volumes no ciclo termodinamico™

"18) Saida de dados - Tabela"
Lookup('l_superaquec'’;j;1)=I_super_tot
Lookup('l_superaquec';j;2)=1_super
Lookup('l_superaquec’;j;3)=T_media
Lookup('l_superaquec';j;4)=T_we
Lookup('l_superaquec'’;j;5)=m_evap_sa
Lookup('l_superaquec';j;6)=DELTA_P
Lookup('l_superaquec';j;7)=Q_conv
Lookup('l_superaquec';j;8)=Q_irrad
Lookup('l_superaquec';j;9)=Q_cond
Lookup('l_superaquec';j;10)=Q_rad
Lookup('l_superaquec';j;11)=(Q_conv+Q_irrad+Q_cond+Q_rad)
Lookup('l_superaquec'’;j;12)=Q_dot_super
Lookup('l_superaquec';j;13)=H_int
Lookup('l_superaquec';j;14)=mu_sa
Lookup('l_superaquec';j;15)=Re_sa
Lookup('l_superaquec';j;16)=Ff

if (I_super_tot<=I_total) then
JFi+L

else
j=n_sec

endif

until j=n_sec
"19) Saida de dados"

DELTA P total=P_4 1-P_atual
T 1=T media
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P_1=P atual
h_4_1=Enthalpy(CarbonDioxide;x=1;P=P_4 1)
h_1=Enthalpy(CarbonDioxide;T=T_1;P=P_1)
m_evap_sa=m_evap_sa*1000

"20) Taxa de transf. de calor total pelo ciclo termodindmico™
Q_dot_ciclo=m_dot*(h_1-h_4_1)

end

"Modelo do resfriador de gas"

Procedure Resfriador(T_2;P_2;h_2;m_dot;G_resf;A_resf;d_resf,d_resf_ext;Ta_in;V_dot_agua;d_h;A_a;T_pc;rho_pc;
correlacao;g_BH:m_resf;T_3_calc;P_3_calc;Ta_out;DELTA_P_total)

k=1
Erro=1

repeat

"Inicializagdo da matriz de dados"
n_sec=600

|_total=24,3
|_sec_resf=I_total/n_sec
|_resf=0

m_resf=0

P_resf=pP_2

h_resf=h_2
Q_dot_resf=0

T b=T 2

T f=T 2
h_agua_a=Enthalpy(Water;T=Ta_in;x=0)
T agua_a=Ta_in
k_cu=0,385
DELTA_P_total=0
DELTA_P_Blasius=0
DELTA_P_Filonenko=0
DELTA_P_Fang=0
DELTA_P_est=0
DELTA_P_ace=0
Erro_Tp_medio=0
DP_est=0

DP_ace=0

Erro_Tp=0

=1

repeat

"Temperatura do volume de controle™
T a=T_b
T_f=T_a

"Propriedades médias do fluido"
h_a=Enthalpy(CarbonDioxide; T=T_a;P=P_resf)

h_f=h_a

mu_resf=Viscosity(CarbonDioxide; T=T_f;P=P_resf)
rho_resf=Density(CarbonDioxide; T=T_f;P=P_resf)
cp_resf=Cp(CarbonDioxide; T=T_f;P=P_resf)
Pr_resf=Prandtl(CarbonDioxide; T=T_f;P=P_resf)
k_resf=Conductivity(CarbonDioxide; T=T_f;P=P_resf)/1000
mu_resf=Viscosity(CarbonDioxide; T=T_f;P=P_resf)
nu_resf=KinematicViscosity(CarbonDioxide; T=T_f;P=P_resf)
Re_resf=G_resf*d_resf/mu_resf

"Temperatura da parede externa"
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if k=1 then
T_p=T_f-2 "Perfil linear"

else
H_CO2=Lookup('Resfriador";j;7)
H_gnie=Lookup('Resfriador";j;8)
T_agua=Lookup('Resfriador";j;5)
T_p=(T_f*H_CO2+T_agua*H_gnie)/(H_CO2+H_gnie) "Perfil médio - Média ponderada"
T_p_anterior=Lookup('Resfriador';j;4)
Erro_Tp=Erro_Tp+abs(T_p-T_p_anterior)*100/T_p_anterior
Lookup('Resfriador';j;10)=abs(T_p-T_p_anterior)*100/T_p_anterior

endif

"Coeficiente de transferéncia de calor do CO2"
call alpha_resf(correlacao;T_f;P_resf;G_resf,d_resf;T_p;T_pc;rho_pc;h_f:H_CO2)

"Taxa de transferéncia de calor trocada no volume de controle - Lei de resfriamento de Newton™
Q_dot_vol=(H_CO2*pi*d_resf*|_sec_resf)*(T_f-T_p)

"Taxa de transferéncia de calor total trocada no resfriador"
Q_dot_resf=Q_dot_resf+Q_dot_vol

"Entalpia de saida do volume"
h_b=h_a-Q_dot_vol/m_dot

"Temperatura de saida do volume"
T_b=Temperature(CarbonDioxide;P=P_resf;h=h_b)

"Comprimento total do resfriador"
I_resf=Il_resf+l_sec_resf

"Perda de carga"
call Perda_Pressao_Supercritico(j;T_a;T_b;P_resf;m_dot;A_resf;Re_resf;n_sec;|_sec_resf;G_resf;d_resf;,g BH:DELTA_P;
DP_Blasius;DP_Filonenko;DP_Fang;DP_est;DP_ace;f)

P_resf=P_resf-DELTA_P
DELTA_P_Blasius=DELTA_P_Blasius+DP_Blasius
DELTA_P_Filonenko=DELTA_P_Filonenko+DP_Filonenko
DELTA_P_Fang=DELTA_P_Fang+DP_Fang
DELTA_P_est=DELTA_P_est+DP_est
DELTA_P_ace=DELTA_P_ace+DP_ace

v_resf=m_dot/(rho_resf*A_resf)

"Célculo da massa"
call Calc_massa(T_f;P_resf;G_resf;d_resf;A_resf;l_sec_resf:m_sec_resf)
m_resf=m_resf+m_sec_resf

"Tabela de dados"
Lookup('Resfriador’;j;1)=1_resf
Lookup('Resfriador';j;2)=1_sec_resf
Lookup('Resfriador;j;3)=T_f
Lookup('Resfriador’;j;4)=T_p
Lookup('Resfriador';j;6)=Q_dot_vol
Lookup('Resfriador’;j;7)=H_CO2
Lookup('Resfriador’;j;9)=DELTA_P
Lookup('Resfriador’;j;12)=DELTA_P_Blasius
Lookup('Resfriador’;j;13)=DELTA_P_Filonenko
Lookup('Resfriador';j;14)=DELTA_P_Fang
Lookup('Resfriador';j;15)=DELTA_P_est
Lookup('Resfriador';j;16)=DP_est
Lookup('Resfriador’;j;17)=DELTA_P_ace
Lookup('Resfriador’;j;18)=DP_ace
Lookup('Resfriador’;j;19)=rho_resf
Lookup('Resfriador';j;20)=v_resf
Lookup('Resfriador’;j;21)=mu_resf
Lookup('Resfriador';j;22)=nu_resf



Lookup('Resfriador’;j;23)=Re_resf
Lookup('Resfriador’;j;24)=f

jFivL
until j=n_sec+1

"Retornando no resfriador - sentido da agua"
i=j-1
T b=Ta_in

repeat

T agua=T_b
Lookup('Resfriador’;i;5)=T_agua

"Propriedades da agua"

h_agua=Enthalpy(Water; T=T_agua;x=0)
rho_agua=density(Water; T=T_agua;h=h_agua)
Cp_agua=cp(Water;T=T_agua;x=0)
mu_agua=viscosity(Water; T=T_agua;x=0)
Pr_agua=prandtl(Water; T=T_agua;x=0)
k_agua=conductivity(Water; T=T_agua;x=0)/1000
m_dot_agua=(V_dot_agua/1000)*rho_agua
G_agua=m_dot_agua/A_a  "Agua"

Nu_agua=4,36 "Escoamento laminar / fluxo cte"

Re_agua=(G_agua*d_h)/mu_agua

"Taxa de transferéncia de calor trocada no volume de controle"
Q_dot_vol=Lookup('Resfriador";i;6)

"Coeficiente de transferéncia de calor a 4gua"
call coefh2o(Re_agua;Pr_agua;k_agua;d_h;Nu_agua:H_gnie)
Lookup('Resfriador’;i;8)=H_gnie

"Entalpia de saida do volume"
h_b=h_agua+Q_dot_vol/m_dot_agua

"Temperatura da dgua"
T_b=Temperature(Water;x=0;h=h_b)

i=i-1

if i>0 then
Lookup('Resfriador';i;5)=T_agua
Lookup('Resfriador’;i;8)=H_gnie
endif

until i=1

"Verifica o erro médio da temperatura da parede”
Erro_Tp_medio=Erro_Tp/n_sec
if k>1 then
Lookup('Resfriador’;k;11)=Erro_Tp_medio
if Erro_Tp_medio<=Erro then
k_final=k
k=24
endif
endif

k=k+1
until k=25
"Saida de dados"

T 3 cale=T _f
P 3 calc=P_resf
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DELTA _P_total=P_2-P_resf

Ta_out=T_agua
m_resf=m_resf*1000

end

"Modelo da Valvula de expansdo"

Procedure Valvula(n_val;rho_3;P_3;T_3;P_4:m_dot)

"Ajustado pela curva do fabricante"
C_v=5,9477*107(-7)*n_val*6-1,4862*10"(-5)*n_val"5+1,3739*10"(-4)*n_val*4-5,9166*10"(-4)*n_val"3+1,3984*10"(-
3)*n_val"2+9,3583*10"(-4)*n_val+2,5648*10"(-5)

N1=14,28 "Constante"

N2=6816 "Constante"

G_g=rho_3/1,29 "Gravidade especifica CO2 - gas"

G_I=rho_3/1000 "Gravidade especifica CO2 - liquido"
m_dot_g=(0,471*N2*C_v*rho_3*(P_3/98,0665)*(1/(G_g*(T_3+273,15)))"0,5)*(0,001/60)
m_dot=(N1*C_v*rho_3*(((P_3-P_4)/98,0665)/G_1)"0,5)*(0,001/60)

end

"Modelo do compressor"

Procedure
Compressor(P_atm;T_amb;T_sat;g_BH;epsilon;sigma;m_dot;T_1;T_2;P_1;P_2;h_1;h_2;rho_1;rho_2;s 1;5_2;v_1;v_2;V_co
mp;A_comp;L_comp;deslocamento;eta_g;n_p:m_comp;W_dot_comp)

"Temperatura da carcaca"
T _comp=(2*T_2+T_1)/3
T_med=(T_comp+T_amb)/2 "Temperatura de filme"

"Temperatura do céu"
call T_sky(T_amb;T_sat:T_ceu)

"Poténcia de compressdo em um processo politropico”
W_dot_rev=m_dot*(-1)*(P_2*v_2-P_1*v_1)/(1-n_p)

"Poténcia elétrica"
eta_g=0,2768
W_dot_comp=W_dot_rev/eta_g

"massa no compressor: camara e espaco interno"
rho_medio=(rho_1+rho_2)/2
m_camara=rho_medio*deslocamento
m_comp=(m_camara+rho_1*V_comp)*1000

end

"Procedimento para determinagdo de T2"

Procedure Compressor_T2(P1;P2;T1;T2;m_dot;eta_g;n_p:T2_calc;Erro_T2)

"Entrada do compressor - ponto 1"
h1=Enthalpy(CarbonDioxide;T=T1;P=P1)
v1=Volume(CarbonDioxide; T=T1;P=P1)

"Volume especifico do ponto 2"
v2=((P1*v1”n_p)/P2)(1/n_p)
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"Temperatura do ponto 2 - saida do compressor"
T2_calc=Temperature(CarbonDioxide;P=P2;v=v2)
Erro_T2=T2-T2_calc

end

"Procedimento para determinacdo de f_loe C"

Procedure Mart(Re_I;Re_v:f_lo;C)

If Re_[>2300 then
f_lo=(1,82*log10(Re_I)-1,64)"(-2)
else
f_lo=64/Re_|
endif

If (Re_I>2300) and (Re_v>2300) then
C=20
endif

If (Re_I<=2300) and (Re_v>2300) then
C=12
endif

If (Re_I>2300) and (Re_v<=2300) then
C=10
endif

If (Re_I<=2300) and (Re_v<=2300) then
C=5
endif

end

"Correlacdo de Hugmark - Parametro KH"

Procedure KH(Z:K_H)
If Z<=7 then
K_H=-5E-05*Z"5+0,0017*Z"4-0,0154*Z"3+0,0371*Z"2+0,1759*Z-0,0776
else
K_H=0,0783*In(Z)+0,5964
endif
end

"Correlacdo de Hugmark - Fracéo de vazio"

Procedure HUG(d;G;mu_l;alpha_h;mu_v;g_BH;x_medio;rho_v:alpha_Hug_5)

Z_1=(((d*G)/(mu_l+alpha_h*(mu_v-mu_I)))*(1/6))*((1/(g_BH*d))*((G*x_medio)/(rho_v*alpha_h*(1-alpha_h)))"2)"(1/8)
Call KH(Z_1:K_H_1)
alpha_Hug_1=K_H_1*alpha_h

Z_2=(((d*G)/(mu_l+alpha_Hug_1*(mu_v-mu_l)))*(1/6))*((1/(g_BH*d))*((G*x_medio)/(rho_v*alpha_h*(1-
alpha_h)))"2)~(1/8)

Call KH(Z_2:K_H_2)

alpha_Hug_2=K_H_2*alpha_h

Z_3=(((d*G)/(mu_l+alpha_Hug_2*(mu_v-mu_l)))*(1/6))*((1/(g_BH*d))*((G*x_medio)/(rho_v*alpha_h*(1-
alpha_h)))"2)"(1/8)

Call KH(Z_3:K_H_3)

alpha_Hug_3=K_H_3*alpha_h
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Z_4=(((d*G)/(mu_l+alpha_Hug_3*(mu_v-mu_l)))(1/6))*((1/(g_BH*d))*((G*x_medio)/(rho_v*alpha_h*(1-
alpha_h)))"2)"(1/8)

Call KH(Z_4:K_H_4)

alpha_Hug_4=K_H_4*alpha_h

Z_5=(((d*G)/(mu_l+alpha_Hug_4*(mu_v-mu_l)))*(1/6))*((1/(g_BH*d))*((G*x_medio)/(rho_v*alpha_h*(1-
alpha_h)))"2)(1/8)

Call KH(Z_5:K_H_5)

alpha_Hug_5=K_H_5*alpha_h

end

"Calcula o Delta_T de subresfriamento”

Procedure Delta_T(T_3;T_crit:DELTA_T_sub)

If T_3<T_crit then
DELTA T _sub=T crit-T_3
else
DELTA_T_sub=0
endif

end

"Calcula a entalpia do ponto 3_2"

Procedure h_critico(P_crit;T_crit;P_3 2;T 3 2:h_3 2)

h_ref=Enthalpy(CarbonDioxide;T=T_3_2;P=P_3 2)
h_crit=Enthalpy(CarbonDioxide; T=T_crit;P=P_crit)

If h_ref<=h_crit then

h 3 2=h_ref
else

h_3_2=h_crit
endif
end

"Calcula os comprimentos do resfriador"

Procedure L_crit(T_3;T_crit;|_resf;|_resf_liq_teste:|_resf_bi;I_resf_lig;T_limite)

If T_3<T crit then
I_resf_lig=1_resf_lig_teste
I_resf_bi=I_resf-l_resf_liq

T _limite=T_3
else
I_resf_lig=0
I_resf_bi=I_resf
T_limite=T_crit
endif
end

"Temperatura e pressdo critica"

Procedure pseudo(T_crit;P_resf:T_pc;rho_pc)



"Inicializagdo de variaveis"
DELTA_T=(50-T_crit)/150
T _f a=50

T pc=T f a

i=1

repeat

T fb=T fa

T f a=T f a-DELTA_T

cp_resf_a=Cp(CarbonDioxide; T=T_f __
cp_resf_b=Cp(CarbonDioxide; T=T_f

a;P=P_resf)
b;P=P_resf)

If cp_resf_a>cp_resf_b then
T pc=T_f a
rho_pc=Density(CarbonDioxide; T=T_pc;P=P_resf)
endif
i=i+1
until i=151

end

"Escolha do Coeficiente de transferéncia de calor do CO2 no resfriador de gas"

Procedure alpha_resf(correlacao;T_f;P_resf;G_resf;d_resf;T_p;T_pc;rho_pc;h_f:H_CO2)

if correlacao=1 then
call alpha_yoon(T_f;P_resf;G_resf;d_resf;T_p;rho_pc:H_CO2) "Correlagdo de Yoon"
endif

if correlacao=2 then
call alpha_wang(T_f;P_resf;G_resf;d_resf;T_p;h_f:H_CO2) "Correlacdo de Wang"
endif

if correlacao=3 then
call alpha_zhang(T_f;P_resf;G_resf;d_resf;T_p;T_pc;h_f:H_CO2) "Correlacdo de Zhang"
endif

end

"Coeficiente transferencia de calor no resfriador supercritico - Correlagéo de Yoon"

Procedure alpha_yoon(T_f_media;P_2;G_resf;d_resf;T_pc;rho_pc:h_yoon)

rho_b=Density(CarbonDioxide; T=T_f_media;P=P_2)
mu_b=Viscosity(CarbonDioxide; T=T_f_media;P=P_2)
Pr_b=prandtl(CarbonDioxide;T=T_f_media;P=P_2)
k_b=conductivity(CarbonDioxide; T=T_f_media;P=P_2)/1000
cp_b=Cp(CarbonDioxide; T=T_f_media;P=P_2)
Re_b=(G_resf*d_resf)/mu_b

If T_f_media>T_pc then

NU=0,14*Re_b"0,69*Pr_b"0,66
else

NU=0,013*Re_b*Pr_b"(-0,05)*(rho_pc/rho_b)*1,6
endif

h_yoon=NU*k_b/d_resf

end
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"Coeficiente transferencia de calor no resfriador supercritico - Correlacdo de Wang (2017)"

Procedure alpha_wang(T_f;P_2;G_resf;d_resf;T_p;h_f:H_wang)

rho_f=Density(CarbonDioxide; T=T_f;P=P_2)
mu_f=Viscosity(CarbonDioxide; T=T_f;P=P_2)
Pr_f=prandtl(CarbonDioxide; T=T_f;P=P_2)
k_f=conductivity(CarbonDioxide;T=T_f;P=P_2)/1000
cp_f=Cp(CarbonDioxide; T=T_f;P=P_2)
Re_f=(G_resf*d_resf)/mu_f
rho_p=Density(CarbonDioxide; T=T_p;P=P_2)
h_p=Enthalpy(CarbonDioxide; T=T_p;P=P_2)
cp_med=abs((h_p-h_f)/(T_p-T_f))
NU=0,022986*Re_f"0,85665*Pr_{"0,26322*(rho_p/rho_f)"0,04988*(cp_med/cp_f)"(-0,2174)
H_wang=NU*k_f/d_resf

end

"Coeficiente transferencia de calor no resfriador supercritico - Correlacéo de Zhang (2015)"

Procedure alpha_zhang(T_f;P_2;G_resf;d_resf;T_p;T_pc;h_f:H_zhang)

rho_f=Density(CarbonDioxide;T=T_f;P=P_2)
mu_f=Viscosity(CarbonDioxide; T=T_f;,P=P_2)
Pr_f=prandtl(CarbonDioxide; T=T_f;P=P_2)
k_f=conductivity(CarbonDioxide; T=T_f;P=P_2)/1000
cp_f=Cp(CarbonDioxide; T=T_f;P=P_2)
Re_f=(G_resf*d_resf)/mu_f
rho_p=Density(CarbonDioxide; T=T_p;P=P_2)
h_p=Enthalpy(CarbonDioxide; T=T_p;P=P_2)
cp_med=abs((h_p-h_f)/(T_p-T_f))

If T_f<T_pc then
NU=0,32*Re_f"0,55*Pr_f"0,35*(rho_p/rho_f)"0,4*(cp_med/cp_f)"(0,37)
else
NU=0,034*Re_f"0,77*Pr_f"0,57*(rho_p/rho_f)"0,4*(cp_med/cp_f)"(0,84)
endif

H_zhang=NU*k_f/d_resf

end

"Procedimento para célculo do coef. transf. calor da 4gua - Gnielinsk"

Procedure coefh2o(Re;Pr_a;K_a;d_h;Nu:alpha_a)
Fluido1=1

If Re>2300 then

Call Calc_Gnielinsk(k_a;d_h;Re;Pr_a;Fluidol:alpha_a) "Equacdo de Gnielinsk"
else

alpha_a=(Nu*K_a)/d_H "Escoamento laminar"
endif

end

"Coeficiente transferencia de calor - monofasico - Gnielinsk"
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Procedure Calc_Gnielinsk(k;d;Re;Pr;Fluido:H_int)

"Fluido=1 --> CO2 subcritico ou H20"
"Fluido=2 --> CO2 supercritico"

If Fluido=2 then

f_sr=0,25*(In(150,39/Re”0,98865-1/Re))(-2) "Fator de atrito - Fang (2011)"
else

f_sr=(0,790*In(Re)-1,64)"(-2)
endif

H_int=(k/d)*(f_sr/8)*(Re-1000)*Pr/(1+12,7*(f_sr/8)"(1/2)*(Pr~(2/3)-1)) "Equacéo de Gnielinsk"

end

"Coeficiente transferencia de calor no evaporador - biféasico - Shah 2017"

Procedure Calc_Shah2017(g_BH;d;x_medio;rho_l;rho_v;q_n;G;h_v;h_l;sigma;Re_I;Pr_I;k_I:h_shah)

g_n=abs(qg_n)

Bo=qg_n/(G*(h_v-h_l))
Co=((1-x_medio)/x_medio)"0,8*(rho_v/rho_1)"0,5
Fr_1=G"2/(rho_I"2*g_BH*d)
We_v=(G"2*d)/(rho_v*(sigma/1000))

if Fr_I>=0,04 then
B1=Co
else
B1=0,38*Co*Fr_I"(-0,3)
endif

if Bo>=0,0011 then
B2=14,7
else
B2=15,4
endif

B3_teste=2,1-0,008*We_v-110*Bo

if (Fr_I<0,01) or (B3_teste<1) then
B3=1
else
B3=B3_teste

endif

alpha_|I=0,023*Re_I"0,8*Pr_I"0,4*((k_1/1000)/d)
al=1,8*B1°(-0,8)*B3*alpha_l
a2=230*B0"0,5*B3*alpha_|l
a3=B2*B0"0,5*exp(2,74*B1"(-0,1))*B3*alpha_l
a4=B2*B0"0,5*exp(2,74*B1"(-0,1))*B3*alpha_l
h_shah=max(al;a2;a3;a4)

end

"Coeficiente transferencia de calor por convecgédo - Churchill e Chu (1975)"

Procedure alpha_convec(l;teta;T_amb;T_we;g_BH;P_atm:H_conv)

"Propriedades do ar na temperatura de filme"
T_filme=(T_amb+T_we)/2

mu_ar=Viscosity(Air_ha; T=T_filme;P=P_atm)
rho_ar=Density(Air_ha;T=T_filme;P=P_atm)
alpha_ar=ThermalDiffusivity(Air_ha;T=T_filme;P=P_atm)
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Pr_ar=Prandtl(Air_ha;T=T_filme;P=P_atm)
k_ar=Conductivity(Air_ha;T=T_filme;P=P_atm)/1000
beta_ar=1/(273,15+T_filme)

if (T_amb<T_we) then
Ra_L=(g_BH*cos(teta)*beta_ar*(T_we-T_amb)*I"3)/((mu_ar/rho_ar)*alpha_ar)
N_U=(0,825+(0,387*Ra_L"(1/6))/(1+(0,492/Pr_ar)"(9/16))"(8/27))"2
H_conv=(-1)*(N_U*Kk_ar)/l

else
Ra_L=(g_BH*cos(teta)*beta_ar*(T_amb-T_we)*I"*3)/((mu_ar/rho_ar)*alpha_ar)
N_U=(0,825+(0,387*Ra_L"\(1/6))/(1+(0,492/Pr_ar)"(9/16))(8/27))"2
H_conv=(N_U*k_ar)/I

endif

end

"Coeficiente transferencia de calor por condensagdo - Bonner (2013)"

Procedure alpha_cond(T_sat;T_we;rho_agua_v;rho_agua_l;k_agua_l;cp_agua_v;h_Iv_agua;R;sigma_agua;g_BH:H_cond)

T_sat_k=T_sat+273,15

rd=(sigma_agua/(rho_agua_I*g_BH))"0,5

TETA=arccos(-21,7*sigma_agua+1,39)
ri=((k_agua_I*T_sat_k)/(rho_agua_v*h_Iv_agua”2))*(sin(TETA)/(1-cos(TETA)))*((cp_agua_v+1)/(cp_agua_v-
1))*((R*T_sat_k)/(2*pi))"0,5

rt=(2*sigma_agua*T_sat_k)/(rho_agua_v*h_Iv_agua*(T_sat-T_we))
H_cond=2,7*(k_agua_l/(rd™(1/2)*ri*(1/4)*rt*(1/4)))*(sin(TETA)/(1-cos(TETA)))/1000

end

"Equacao da perda de pressdo: Escoamento monofasico subcritico™

"Obs.: A componente aceleracional é calculada no final da execugéo do modelo (apds a chamada do procedimento Raiz2)"
Procedure Perda_Pressao_mono(Re;L;G;d;rho:DELTA_P;f)

"Fator de atrito: Fanning (Apud Ozisik, 1985) - Tese Ralney, 2013"
if Re<=(8*10"4) then
f=0,316*Re"(-1/4)
else
=0,0054+0,3964/Re”\(0,3)
endif

DELTA_P=(f*L*G"2)/(2*d*rho*1000) "Darcy-Weisbach"

end

"Equagdo da perda de pressdo: Escoamento bifasico"

Procedure Perda_Pressao_bi(G;x;sigma;rho_v;alpha;rho_I;x_a;rho_v_a;alpha_a;rho_|_a;x_medio;mu_I;mu_v;Re_l;Re_v;
DELTA z;d;g_BH;TETA:DELTA_P;Termo_2;Termo_3)

"Equagdo da perda de pressao: Primeiro termo — estatico: Desconsiderado™
"Termo_1=Altura*g_BH*sin(TETA)*(alpha*rho_v+(1-alpha)*rho_I)"

"Equacao da perda de pressdo: Segundo termo - aceleracional (momentum)"
Termo_2=(G"2*(((x"2*(1/rho_v))/alpha)+(((1-x)*2*(1/rho_I))/(1-alpha))-(((x_a"2*(1/rho_v_a))/alpha_a)+(((1-
x_a)"2*(1/rho_|_a))/(1-alpha_a)))))/1000

"Equacéo da perda de pressdo: Terceiro termo - atrito™
"Correlacdo de Friedel (1979)"
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rho_H=(x/rho_v+(1-x)/rho_I)"(-1)
We_I=(G"2*d)/(sigma*1000*rho_H)
f_1=0,079/(G*d/mu_I)"0,25

f_v=0,079/(G*d/mu_v)"0,25
H=(rho_l/rho_v)"0,91*(mu_Il/mu_v)"0,19*(1-mu_v/mu_I)"0,70
F=x"0,78*(1-x)"0,224

E=(1-x)"2+x"2*(rho_I*f_v)/(rho_v*f_l)
Fr_H=G"2/(g_BH*d*rho_H"2)
phi_fr=E+(3,24*F*H)/(Fr_H"0,045*We_1"0,035)
Termo_3=(4*f_I*(DELTA_z/d)*G"2*(1/(2*rho_I))*phi_fr)/1000

"Perda de Pressdo"
DELTA_P=Termo_2+Termo_3

end

"Equacao da perda de pressdo: Escoamento supercritico"

Procedure Perda_Pressao_Supercritico(j;T1;T2;P;m_dot;A;Re;N;L;G;d;g_BH:DELTA_P;DP_Blasius;DP_Filonenko;
DP_Fang;DELTA_P_est;DELTA_P_ace;f)

rho_1=Density(CarbonDioxide; T=T1;P=P)
rho_2=Density(CarbonDioxide; T=T2;P=P)
rho=(rho_1+rho_2)/2

"Perda de presséo por atrito"

"Fator de atrito - Blasius equation (apud Yoon, 2003)"
if Re<=(2*10"4) then
f=0,316*Re”(-1/4)
else
=0,184*Re"(-1/5)
endif
DP_Blasius=(f*(G"2*L)/(2*d*rho))/1000 "Equacao de Darcy-Weisbach"

"Fator de atrito de Filonenko"
f=(0,79*In(Re)-1,64)(-2)
DP_Filonenko=(f*(G"2*L)/(2*d*rho))/1000 "Equacéo de Darcy-Weishach"

"Fator de atrito - Fang (2011)"

=0,25*(log10(150,39/Re"0,98865-152,66/Re))"(-2)
DP_Fang=(f*(G"2*L)/(2*d*rho))/1000 "Equacéo de Darcy-Weisbhach"
DELTA_P=DP_Fang

"Perda de pressao - estatico (ganho)"
dH=1,3/N
DP_1=(rho_1*g_BH*(1,5-dH*(j-1)))/1000
DP_2=(rho_2*g_BH™*(1,5-dH*j))/1000
DELTA P_est=DP_1-DP 2

"Perda de presséo - aceleracional (ganho)"
DELTA_P_ace=((G"2/(2*rho_1))-(G"2/(2*rho_2)))/1000

end

"Calculo de massa"

Procedure Calc_massa(T_f;P;G;d;A;l:massa)

rho=Density(CarbonDioxide; T=T_f;P=P)
DELTA_V=A* "Volume de cada sec¢éo"
massa=rho*DELTA V "Massa"



"Massa modelo homogéneo"

Procedure m_homogeneo(rho_v;rho_I;x_medio;m_evap;A;l:alpha_h;m_evap_h)

DELTA_V=A*| "Volume de cada se¢do"
alpha_h=1/(1+(rho_v/rho_l)*((1-x_medio)/x_medio)) "Fracdo de vazio"
rho_h=rho_I*(1-alpha_h)+rho_v*alpha_h "Massa especifica da mistura"
m_evap_h=m_evap+rho_h*DELTA_V "Massa acumulada"

end

"Massa correlagdo de Hughmark™

Procedure m_Hug(d;G;mu_v;mu_l;alpha_h;g_BH;rho_v;rho_l;x_medio;m_evap;A;l:alpha_Hug;m_evap_Hug)

DELTA_V=A*| "Volume de cada se¢éo"
Call HUG(d;G;mu_l;alpha_h;mu_v;g_BH;x_medio;rho_v:alpha_Hug)"Fragdo de vazio"

rho_Hug=rho_I*(1-alpha_Hug)+rho_v*alpha_Hug "Massa especifica da mistura"

m_evap_Hug=m_evap+rho_Hug*DELTA_V "Massa acumulada"

end

"Massa nas tubulagdes e acessorios"

Procedure massa_tub(rho_1;rho_2;rho_3;rho_4:m_Evap_Garrafa;m_Garrafa;m_Garrafa_Comp;m_Comp_Resf;

m_Resf_Valv;m_Valv_Evap;m_Separador;m_tubulacao)

d_tub=4,66/1000

|_Evap_Garrafa=1000/1000

vol_Garrafa=0,215*pi*0,045"2 "Volume acumulador de liquido: V=L x pi x R"2"
|_Garrafa_Comp=1115/1000

I_Comp_Resf=2630/1000

I_Resf_Valv=2845/1000

I_Valv_Evap=180/1000

vol_Separador=0,165*pi*0,0365"2  "Volume separador de dleo: V = L x pi x R"2"

m_Evap_Garrafa=rho_1*(_Evap_Garrafa*pi*d_tub”2/4)*1000
m_Garrafa=rho_1*vol_Garrafa*1000
m_Garrafa_Comp=rho_1*(_Garrafa_Comp*pi*d_tub”2/4)*1000
m_Comp_Resf=rho_2*(I_Comp_Resf*pi*d_tub”"2/4)*1000
m_Resf_Valv=rho_3*(_Resf_Valv*pi*d_tub”2/4)*1000
m_Valv_Evap=rho_4*(I_Valv_Evap*pi*d_tub”2/4)*1000
m_Separador=rho_2*vol_Separador*1000
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m_tubulacao=m_Evap_Garrafa+m_Garrafa+m_Garrafa_Comp+m_Comp_Resf+m_Resf Valv+m_Valv_Evap+m_Separador

end

"Temperatura do céu"

Procedure T_sky(T_amb;T_sat:T_ceu)

¢1=0,711
€2=0,560
€3=0,73

e=c1+c2*(T_sat/100)+c3*(T_sat/100)"2 "Berdahl e Martin (1984, apud Karn, Chintala e Kumar, 2019)"

T_ceu=(e"0,25)*T_amb
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end

Programa base

Fim=10
P_2[1]=P_2
P_3[1]=P_3
P_4[1]=P_4
T 2[1]=T_2
T 3[1]=T_3
Final[1]=0

"Procedimento necessario na primeira iteragdo uma vez que nao existem dados gerados anteriormente para serem enviados
para fins de comparagdes"

call Raiz1(Final[1];P_2[1];P_3[1];P_4[1];T_2[1];T_3[1];Ta_in;V_dot_agua;Irrad;T_amb;P_atm;T_sat;g_BH;n_val;m_real;
correlacao;eta_vieta_g;n_p:P1[1];P2[1];P3[1];P4[1];T1[1];T2[1]; T3[1];T4[1];x_4[1];]_super[1];Ta_out[1];m_total[1];m_eva
p[1];m_resf[1];m_comp[1];m_Evap_Garrafa[1];m_Garrafa[1];m_Garrafa_Comp[1];m_Comp_Resf[1];m_Resf Valv[1];m_
Valv_Evap[1];m_Separador[1];m_tubulacao[1];m_dot[1];W_dot_comp[1];Q_dot_resf[1];Q_dot_evap[1];COP[1];COP_2[1];
TEWI[1];DELTA_P_resf[1];DELTA_P_evap[1];DELTA_T_super[1])

call Teste_fim(Final[1];T_2[1];T_3[1];P_2[1];P_3[1];P_4[1]; T2[1];T3[1];P2[1];P3[1];P4[1]:Final[2];P_2[2];P_3[2];P_4[2];
T_2[2];T_3[2])

duplicate i=2;Fim

" Com o modelo sendo executado na primeira vez com o procedimento Raiz1, sdo gerados os primeiros dados para
comparacao. A partir dai, utiliza-se o procedimento Raiz2, preparado para trabalhar a comparacao entre a iteracdo anterior e a
iteracdo atual"

call Raiz2(Final[i];P_2[i];P_3[i];P_4[i];T_2[i];T_3Ji];Ta_in;V_dot_agua;lrrad;T_amb;P_atm;T_sat;g_BH;n_val;m_real;
correlacao;eta_v;eta_g;n_p;P1[i-1];P2[i-1];P3[i-1];P4[i-1]; T1[i-1]; T2[i-1]; T3[i-1]; T4[i-1];x_4[i-1];1_super[i-1];Ta_out[i-
1];m_total[i-1];m_evap[i-1];m_resf[i-1];m_compli-1];m_Evap_Garrafa[i-1];m_Garrafa[i-1];m_Garrafa_ComplJi-
1];m_Comp_Resf[i-1];m_Resf_Valv[i-1];m_Valv_Evap[i-1];m_Separador[i-1];m_tubulacao[i-1];m_dot[i-1];W_dot_comp([i-
1];Q_dot_resf[i-1];Q_dot_evap[i-1];COP[i-1];COP_2[i-1]; TEWI[i-1];DELTA_P_resf[i-1];DELTA_P_evapli-
1];DELTA_T_super[i-1]:P1[i];P2[i];P3[i];P4[i}; T1[i]; T2[i]; T3[i]; T4[i1;x_4[i];1_super[i]; Ta_out[i];m_total[i];m_evaplil;
m_resf[i];m_comp[i];m_Evap_Garrafa[i];m_Garrafa[i];m_Garrafa_Comp[i];m_Comp_Resf[i];m_Resf_Valv[i];m_Valv_Eva
p[i];m_Separador[i];m_tubulacao[i];m_dot[i];W_dot_compli];Q_dot_resf[i];Q_dot_evap[i];COPJi];COP_2[i]; TEWI[i];DEL
TA_P_resf[i];DELTA_P_evap[i];DELTA_T_super[i])

call Teste_fim(Final[i],; T_2[i];T_3[i];P_2[i];P_3[i];P_4[i]; T2[i]; T3[i];P2[i];P3[i];P4[i]-Final[i+1];P_2[i+1];P_3[i+1];
P_A[i+1];T_2[i+1];T_3[i+1])

end

rho_2=Density(CarbonDioxide; T=T2[Fim];P=P2[Fim])
rho_3=Density(CarbonDioxide; T=T3[Fim];P=P3[Fim])
v_2=m_dot[Fim]/(rho_2*(pi*(6/1000)"2/4))
v_3=m_dot[Fim]/(rho_3*(pi*(6/1000)"2/4))

"Perda de pressdo - aceleracional - CO2 monofasico subcritico™
DELTA_P_ace=(((m_dot[Fim]/(pi*(6/1000)"2/4))"2/(2*rho_2))-((m_dot[Fim]/(pi*(6/1000)"2/4))"2/(2*rho_3)))/1000
rho_4_1=Density(CarbonDioxide;x=1;T=T4[Fim])

rho_1=Density(CarbonDioxide; T=T1[Fim];P=P1[Fim])

v_4 1=m_dot[Fim]/(rho_4_1*(pi*(4,66/1000)"2/4))

v_1=m_dot[Fim]/(rho_1*(pi*(4,66/1000)"2/4))

DP_evap_ace=(((m_dot[Fim]/(pi*(4,66/1000)"2/4))"2/(2*rho_4_1))-
((m_dot[Fim]/(pi*(4,66/1000)"2/4))"2/(2*rho_1)))/1000

"Relatorio final"

"Dados - nomenclatura"
Dados$[0]="Ponto’
Dados$[1]='Data’
Dados$[2]="T_amb'



Dados$[3]='P_atm'

Dados$[4]="Aceleracéo gravidade'
Dados$[5]='T_saturacéo'
Dados$[6]="lrradiacéo’
Dados$[7]='Rendimento volumétrico’
Dados$[8]='"Rendimento global’
Dados$[9]="Expoente politropico’
Dados$[10]="Abertura da valvula (n° voltas)'
Dados$[11]="T entrada da agua'
Dados$[12]="Vazéo vol da agua’
Dados$[13]="Massa_exp'
Dados$[14]="P1_exp'

Dados$[15]="P2_exp'

Dados$[16]="P3_exp'

Dados$[17]='P4_exp'

Dados$[18]="T1_exp'

Dados$[19]="T2_exp'

Dados$[20]="T3_exp'

Dados$[21]="T4_exp'

Dados$[22]="Vaz&do massica_exp'
Dados$[23]='x4_exp'

Dados$[24]="Tx transf calor resfriador_exp'
Dados$[25]='Tx transf calor evaporador_exp'
Dados$[26]="Pot compressor_exp'
Dados$[27]='T saida da 4gua_exp'
Dados$[28]="COP_exp'
Dados$[29]="Massa_mod'
Dados$[30]='"P1_mod'
Dados$[31]='"P2_mod'
Dados$[32]="P3_mod'
Dados$[33]='"P4_mod"'
Dados$[34]="T1_mod'
Dados$[35]="T2_mod'
Dados$[36]="T3_mod'
Dados$[37]="T4_mod'

Dados$[38]="Vazdo méssica_mod'
Dados$[39]="x4_mod'

Dados$[40]="Tx transf calor resfriador_mod'
Dados$[41]="Tx transf calor evaporador_mod'
Dados$[42]="Pot compressor_mod'
Dados$[43]='T saida da 4&gua_maod'
Dados$[44]="COP_mod'
Dados$[45]="Superaquecimento_mod'

Dados$[46]='"Comprimento regido superaquecimento_mod'

Dados$[47]='Perda de pressdo no evapaorador_mod'
Dados$[48]="Perda de pressdo no resfriador_mod'
Dados$[49]="TEWI_mod'

"Erro"
Dados$[50]="Erro_massa'
Dados$[51]='Erro_P1'
Dados$[52]='Erro_P2'
Dados$[53]='Erro_P3'
Dados$[54]="Erro_P4'
Dados$[55]='Erro_T1'
Dados$[56]="Erro_T2'
Dados$[57]='Erro_T3'
Dados$[58]='Erro_T4'
Dados$[59]='Erro_vazao'
Dados$[60]='Erro_x4'
Dados$[61]='Erro_Q_dot_resf'
Dados$[62]="Erro_Q_dot_evap'
Dados$[63]="Erro_W_dot_comp'
Dados$[64]="Erro_Ta_out'
Dados$[65]="Erro_COP'

"Resultados da massa"
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Dados$[66]="Massa evaporador'
Dados$[67]="Massa resfriador'
Dados$[68]="Massa compressor'
Dados$[69]="Massa evaporador_acumulador'
Dados$[70]="Massa acumulador'

Dados$[71]='"Massa acumulador_compressor'

Dados$[72]="Massa compressor_resfriador'
Dados$[73]='"Massa resfriador_valvula'
Dados$[74]="Massa valvula_evaporador'
Dados$[75]="Massa separador de dleo’

"Dados gerais"
Dados[0]=Ponto
Dados[1]=Data$
Dados[2]=T_amb
Dados[3]=P_atm
Dados[4]=g_BH
Dados[5]=T _sat
Dados[6]=Irrad
Dados[7]=eta_v
Dados[8]=¢eta_g
Dados[9]=n_p
Dados[10]=n_val
Dados[11]=Ta_in
Dados[12]=V_dot_agua

"Dados experimentais”
Dados[13]=m_real
Dados[14]=P1_exp
Dados[15]=P2_exp
Dados[16]=P3_exp
Dados[17]=P4_exp
Dados[18]=T1_exp+273,15
Dados[19]=T2_exp+273,15
Dados[20]=T3_exp+273,15
Dados[21]=T4_exp+273,15
Dados[22]=m_dot_exp
Dados[23]=x4_exp
Dados[24]=Q_dot_resf_exp
Dados[25]=Q_dot_evap_exp
Dados[26]=W_dot_comp_exp
Dados[27]=Ta_out_exp+273,15
Dados[28]=COP_exp

"Resultados do modelo™
Dados[29]=m_total[Fim]
Dados[30]=P1[Fim]
Dados[31]=P2[Fim]
Dados[32]=P3[Fim]
Dados[33]=P4[Fim]
Dados[34]=T1[Fim]+273,15
Dados[35]=T2[Fim]+273,15
Dados[36]=T3[Fim]+273,15
Dados[37]=T4[Fim]+273,15
Dados[38]=m_dot[Fim]
Dados[39]=x_4[Fim]
Dados[40]=Q_dot_resf[Fim]
Dados[41]=Q_dot_evap[Fim]
Dados[42]=W_dot_comp[Fim]
Dados[43]=Ta_out[Fim]+273,15
Dados[44]=COP[Fim]
Dados[45]=DELTA_T_super[Fim]
Dados[46]=]_super[Fim]
Dados[47]=DELTA_P_evap[Fim]
Dados[48]=DELTA_P_resf[Fim]
Dados[49]=TEWI[Fim]
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"Erro"
Dados[50]=(m_real-m_total[Fim])*100

/m_real

Dados[51]=(P1_exp-P1[Fim])*100/P1_exp
Dados[52]=(P2_exp-P2[Fim])*100/P2_exp
Dados[53]=(P3_exp-P3[Fim])*100/P3_exp
Dados[54]=(P4_exp-P4[Fim])*100/P4_exp
Dados[55]=(T1_exp-T1[Fim])*100/T1_exp
Dados[56]=(T2_exp-T2[Fim])*100/T2_exp
Dados[57]=(T3_exp-T3[Fim])*100/T3_exp
Dados[58]=(T4_exp-T4[Fim])*100/T4_exp
Dados[59]=(m_dot_exp-m_dot[Fim])*100/m_dot_exp
Dados[60]=(x4_exp-x_4[Fim])*100/x4_exp
Dados[61]=(Q_dot_resf_exp-Q_dot_resf[Fim])*100/Q_dot_resf_exp
Dados[62]=(Q_dot_evap_exp-Q_dot_evap[Fim])*100/Q_dot_evap_exp
Dados[63]=(W_dot_comp_exp-W_dot_comp[Fim])*100/W_dot_comp_exp
Dados[64]=(Ta_out_exp-Ta_out[Fim])*100/Ta_out_exp
Dados[65]=(COP_exp-COP[Fim])*100/COP_exp

"Resultados da massa"
Dados[66]=m_evap[Fim]
Dados[67]=m_resf[Fim]
Dados[68]=m_comp[Fim]
Dados[69]=m_Evap_Garrafa[Fim]
Dados[70]=m_Garrafa[Fim]
Dados[71]=m_Garrafa_Comp[Fim]
Dados[72]=m_Comp_Resf[Fim]
Dados[73]=m_Resf_Valv[Fim]
Dados[74]=m_Valv_Evap[Fim]
Dados[75]=m_Separador[Fim]
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