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Resumo

Em razdo de recorrentes crises no setor de energia e do aquecimento global do planeta, fabri-
cantes de carros e pesquisadores tém acelerado a busca por sistemas de ar condicionado veicular
(ACV) mais eficientes € menos agressivos ao meio ambiente. Além disso, devido aos impactos
da Covid-19 no mundo, sistemas de ACV deverdo operar com maiores taxas de renovagao do
ar nos habitaculos de carros, 6nibus, metrds e outros modos rodoviarios e ferroviarios de trans-
porte coletivo. A quase totalidade dos sistemas de ACV opera com o refrigerante R134a, de
alto GWP (Global Warming Potencial), e com condensadores a ar. Neste contexto, o objetivo
do presente trabalho é estudar comparativamente a operagao de um sistema de ACV convenci-
onal com a de um sistema alternativo utilizando o ecofluido R1234yf com condesador a agua.
Para estabelecer a correspondente analise comparativa, modelos matematicos foram desenvol-
vidos para os dois sistemas. Uma metodologia proveniente da literatura também foi usada para
estimar a carga térmica na cabine de um carro com vistas a subsidiar os modelos matematicos
dos dois sistemas de ACV. Os resultados do estudo comparativo revelaram que o COP (Coefi-
ciente de Performance) do ACV a R1234yf/agua foi 9,4% maior do que o do ACV a R134a/ar.
A temperatura do R1234yf na descarga do compressor do sistema foi 17,5°C abaixo da tempe-
ratura relativa ao R134a, implicando, portanto, em uma vida atil mais longa para esse equipa-
mento. Por outro lado, a temperatura da agua na saida do condensador foi de 39°C, um valor
bem acima da temperatura média de 31,8°C na saida do ar no condesador convencional. Duas
solucdes foram propostas para promover o arrefecimento da dgua com vistas ao retorno de dgua
fria no condesador. A proposta mais plausivel foi usar o proprio condensador ar para promover
a redugdo da temperatura da dgua quente de saida do condesador a R1234yf/agua. Devido ao
maior peso do novo condensador € a incorporagdo de uma bomba d’agua e do trocador de calor
para promover o resfriamento deste liquido, observou-se um aumento de massa de 961 g. No
entanto, este valor ¢ insignificante em comparac¢ao a massa total do carro, passageiros e baga-
gens, de modo que ndo esse pequeno ganho de peso do sistema de ACV ndo acarreta maiores

prejuizos a relacdo peso/poténcia do carro.

Palavras chaves: Ar condicionado veicular; R1234yf; R134a; Condesador a ar; Condensador
a agua.



Abstract

Due to recurrent crises in the energy sector and the earth global warming, car manufacturers
and researchers have been accelerating the search for more efficient vehicle air conditioning
systems (VACS) and more friendly to the environment. In addition, due to the impacts of
Covid-19 in the world, must VACS operates with higher rates of the air renewal in cabins of
cars, buses, subways and others roads and rains modes of public transport. Almost all VACS
operate with the fluid R134a as refrigerant, of high GWP (Global Warming Potential), and with
a condenser at air. In this context, the objective of this work is to comparatively study the op-
erations of a conventional LCA system and an alternative system with water cooled condenser
and the ecofluid R1234yf. To establish the corresponding comparative analysis, mathematical
models were developed for the two systems. A methodology from the literature was also used
to estimate the thermal load in the cabin of a car in order to support the mathematical models
of the two VACS. The results of the comparative study revealed that the COP (Coefficient of
Performance) of the VACS at R1234yf/water was 9.4% higher than the value of the VACS at
R134a/air. The temperature of R1234yf at the system compressor discharge was 17.5°C below
the R134a correspondent temperature, so a longer useful life for this equipment. On the other
hand, the water temperature at the condenser outlet was 39°C, a value well above the average
temperature of 31.8°C at the air outlet conventional condenser. Two solutions were proposed
to promote water cooling of return to the condenser. The most plausible proposal was to use the
condenser at air to reduce the temperature of the hot water leaving the condenser at
R1234yf/water. Due to the greater weight of the new condenser and the incorporation of a water
pump and the heat exchanger to promote the cooling of this liquid, a mass increase of 961 g
was observed. However, this value is negligible compared to the total mass of the car, passagers,
and luggage. Thus, the small weight gain of the VACS does not cause major negative impacts

on the car weight/power ratio.

Keywords: Vehicle air conditioning; R1234yf; R134a; Air condenser; Water condenser.
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1. INTRODUCAO

Desde a primeira revolugao industrial, iniciada no final do Século XVIII, até a atual
quarta revolucao industrial, distinguida pela Industria 4.0, a humanidade vem desfrutando de
avancos tecnologicos sem precedentes na historia. Nao obstante, esses beneficios, em geral, sdo
acompanhados de fortes impactos no meio ambiente. Por isso, a chamada tecnologia verde, que
concilia o desenvolvimento de novos produtos com a preservacdo ambiental, ¢ hoje uma meta
incorporada por quase todos os setores da industria. O desenvolvimento de sistemas de ar con-
dicionado veicular (ACV) nao foge a essa tendéncia, com os fabricantes de carros e diversos
centros de pesquisas do mundo buscando solugdes e desenvolvimentos de equipamentos mais
eficientes e com menor impacto para o planeta. Ademais, em decorréncia de impactos sociais
decorrentes da Covid-19, sistemas de ACV deverado ser submetidos a rigidos protocolos, inclu-
indo a exigéncia do aumento do ar de renovagao nas cabines de carros e dnibus. Neste contexto,
a norma brasileira NBR 16401-3, referente a renovagao de ar em diferentes ambientes, foi re-
centemente atualizada (Pinheiro, 2022). Ainda nesse cenario, Mathai et al (2021) publicaram
um trabalho no qual simulagdes numéricas foram usadas para avaliar como o0 microclima na
cabine de um carro pode potencialmente espalhar espécies patogénicas, como o Sars-Cov-2,
entre os ocupantes do veiculo para uma diferentes configuracdes de janelas abertas e/ou fecha-
das.

Em geral, sistemas de ACV sdo baseados no ciclo de compressdo a vapor a R134a,
fluido esse da 3* geragao de refrigerantes e que apresenta um ODP (Ozone Deplation Potencial)
igual a zero. Apesar de inofensivo a camada de 0zonio, o R134a ¢ um gas de estufa, pois apre-
senta um valor de GWP (Global Warming Potencial) muito elevado (valor de 1300). Outra
particularidade do ACV ¢ que o condensador do sistema usa o ar atmosférico como fluido se-
cundario. Tendo em vista o menor coeficiente de transferéncia de calor do ar, condensadores
resfriados com esse fluido apresentam pressdes de condensagao relativamente altas, implicando
um maior consumo de energia para acionar o compressor a vapor de R134a.

Ante ao exposto, uma solugdo de tecnologia verde para um ACV demandaria duas mo-
dificacdes: (i) substituigdo do R134a por um refrigerante da 4* geracdo, como o ecofluido
R1234yf, que, além de apresentar um valor de ODP zero, apresenta um GWP baixissimo (me-
nor que 1); (i1) substituicao do condensador convencional a ar, cujo coeficiente de transferéncia

de calor por convecgdo ¢ baixo, por um condensador resfriado com agua, cujo referido
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coeficiente ¢ elevado, proporcionado temperaturas e pressdes de condensacdo mais baixas e,
por conseguinte, implicando maior eficiéncia energética do sistema. No entanto, um condensa-
dor a 4gua tende a ser mais pesado do que o condensador a ar de um ACV porque o liquido
agrega mais massa ao trocador de calor do que o ar. Além disso, um resfriador de agua, similar
aos radiadores dos carros, devera ser adicionado ao sistema. Nao obstante, o ganho na eficiéncia
energética do sistema com o condensador a d4gua poderd compensar o correspondente aumento

de peso.

1.1. Objetivos

Ante a discussdo apresentada acima, os objetivos deste trabalho s3o os seguintes:

1.1.1. Objetivos gerais

Avaliar a viabilidade o retrofit do sistema de ACV a R134a/ar de um carro pelo sistema a

R1234yt/4gua.

1.1.2. Objetivos especificos

v" Desenvolver uma subrotina para estimar a carga térmica na cabine de um carro para sub-
sidiar os modelos matematicos dos sistemas de ACV a R134a/ar e a R1234yf/agua.

v" Desenvolver um modelo matematico do condensador convencional a R134a/ar para cal-
cular um ponto de operagdo padraoe o COP do ACV, bem como o peso total do conden-
sador a R134a/ar.

v' Desenvolver um modelo de dimensionamento para o condensador a R1234yf/agua e de-
terminar, a partir da carga térmica pré-definida para a cabine do carro, o COP do sistema
e o peso total do novo condesador.

v Propor solugdes para o arrefecimento da agua de saida do condensador alternativo vi-

sando o seu retorno para esse trocador de calor.
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1.2. Estruturacio da monografia

Além da presente Introducao, esta monografia contém mais quatro capitulos. O Capitulo
2 apresenta fundamentos sobre termodinamica, transferéncia de calor e o calculo da massa de
refrigerante em componentes de um ACV, com énfase para o condensador. O Capitulo 2 tam-
bém uma revisao sobre trabalhos publicados nos ultimos vinte anos relativos a sistemas de cli-
matizagao de carros. O Capitulo 3 apresenta o calculo da carga térmica na cabine de um carro.
Também ¢ decicado a definicdo do ACV e aos desenvolvimentos dos modelos matematicos do
sistema de ACV com condensador a R134a/ar e a R1234yf/agua. O Capitulo 4 explora simula-
¢oes com esses modelos e estabelece uma compara¢do do desempenho do ACV operando com
os dois condensadores. Duas propostas para o arrefecimento da d4gua quente de saida do novo
condensador sdo ainda apresentadas no Capitulo 4, bem como um compéndio comparativo entre
resultados obtidos com os modelos e resultados de trabalhos experimentais e tedricos oriundos

da literatura. Por fim, o Capitulo 5 traz as conclusdes do trabalho.
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2. REVISAO BIBLIOGRAFICA

2.1. Introducao

A primeira parte deste capitulo explora os fundamentos para o desenvolvimento dos
modelos matematicos apresentados no capitulo seguinte. Além da termodinamica do ciclo de
compressao a vapor de ACV, sao apresentadas correlagdes de transferéncia de calor para as
regides de escoamento monofasico do fluido de trabalho (refrigerante) e do fluido secundario
(ar e dgua), bem como as correspodentes correlagdes para os escoamentos bifasicos do refrige-
rante no condensador do ACV. Também sao apresentadas correlagdes de fracao de vazio para
o escoamento bifasico visando o calculo da massa de refrigerante no sistema. Por fim, na se-
gunda parte do capitulo, é apresentado um estado da arte dos ultimos 20 anos sobre sistemas de

ACYV mais ecoldgicos e eficientes.

2.2. Ciclo de compressao a vapor

O sistema de ACV tem a fun¢do de promover conforto térmico para os ocupantes do
carro, implicando também maior nivel de alerta do motorista e, portanto, mais seguranga para
todos. O sistema de ar condicionado apresenta trés funcdes basicas: controles de temperatura,
umidade e circulagdo do ar. Um sistema de ACV ¢ constituido basicamente pela maquina de
refrigeragdo, rede de circulag@o de ar e acessorios, tais como ventiladores e difusores. De uma
forma geral, o sistema, representado esquematicamente na Figura 2.1, opera no ciclo de com-
pressao a vapor. O sistema ¢ composto por quatro componentes basicos: (i) o evaporador na
linha de baixa pressao (BP), que promove a remogao de calor da cabine do carro; (ii) o conden-
sador na linha de alta pressdo (AP), que rejeita calor para o meio ambiente; (iii) a valvula de
expansao termostatica (VET), que promove a queda de pressao do refrigerante da linha de alta
para a linha de baixa pressao e ainda controla o grau de superaquecimento do refrigerante vapor
na saida do evaporador; (iv) o compressor, que impde a vazao de refrigerante no circuito e
promove o aumento de sua pressdo da linha de baixa para a linha de alta pressdo. Nos sistemas

de ACV, o compressor ¢ acionado pelo motor do carro.
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Figura 2.1 - Esquema de um condicionador veicular

Ar frio de
insuflamento

Evaporador

m— Vapor de AP
Liquido de AP

= Liquido-vapor de BP
Vapor de BP

Fonte: Adaptado de Mishira (2022).

A Figura 2.2 mostra o diagrama P-k (pressdo versus entalpia) do ciclo de refrigeracao
de um sistema de ACV a R134a, constituido pelas etapas descritas anteriormente: absor¢ao de

calor a taxa Qeyqp da cabine do carro para o fluido refrigerante (processo 1-2 no evaporador);
compressdo do refrigerante associada a taxa de trabalho externo Wy, (processo 2-3 no com-

pressor); rejei¢do de calor a taxa Q.onq do refrigerante para o meio ambiente (processo 3-4 no
condensador); expansao do fluido (processo 4-1 na VET). Além dessa expansdo, a VET do
ACYV da Figura 2.1 apresenta uma particularidade, operando como um trocador de calor inter-
mediario, promovendo a troca de calor entre o liquido e a alta pressao que sai do condensador
e o vapor frio e a baixa pressao que sai do evaporador. Assim, parte do subresfriamento (pro-
cesso 4a-4) e parte do superaquecimento (processo 2a-2) do refrigerante, indicados na Figura
2.2, ocorrem no corpo da VET.

Em primeira aproximagao, o processo 1-2 no evaporador e o processo 3-4 no condensa-
dor podem ser tratados como isobaricos, enquanto o processo 4-1 na VET pode ser considerado
adiabdtico e isoentdlpico: h, = h,. Idealmente, o processo 2-3s no compressor seria adiabatico
e reversivel, portanto, isoentropico: S35 = S, (igualdade de entropias). Na pratica, mesmo que
a compressdo possa ser considerada adiabética, ha certo aumento de entropia do refrigerante
decorrente de irreversibilidades naturais do processo. Por isso, a entalpia do refrigerante na
saida do compressor € um pouco maior do que o valor correspondente para uma compressao
adiabatica reversivel, conforme mostrado na Figura 2.2: h; > hs,. Usando a 1* Lei da Termo-

dindmica para um volume de controle, obtém-se as Equagdes 2.1 a 2.4, apresentadas a seguir,



23

e que podem ser usadas para expressar os balancos de energia nos componentes do sistema. As

quatro equagdes foram montadas de forma a gerar resultados com sinal positivos.

Figura 2.2 - Ciclo de refrigeracio por compressio de vapor de um AC veicular a R134a

P (kPa)
el e Y om /Sy =55, =1,75K]/(kg K
| +45°C Qeond $75°C /527 S3s (kg K)
+68°C \ / s3 = 1,78 k] /(kg K)
Poopg= 1490 “--------—---__fl‘ﬁ'.a A 35._.h
ﬁ ondensador (+35°C) i\
[}
Compressgr E
x; = 30% . '
[}
150C * EM/COmp
' Evaporador (+5°C) Lo
Poy =350 |pmmmmme oo 4 Evapora AR
1 : 3 I 23/:\ [
: Qevap : : :
[] ) 1 ' :
264 410 441 449 h (kIkg)
Fonte: Autor.
Qevap = 1, (hy — hy) (2.1)
Qcond = 1, (h; — hy) (2.2)
M/comp = mr(h3 - hz) (2.3)
Qcond = Qevap + I/i/comp (2.4)

Nas Equacgoes 2.1 a 2.3, hi, h2, h3 e hs sdo as entalpias do refrigerante nas entradas e
saidas dos componentes do ACV e m,. € a vazao massica do refrigerante. A Equagdo 2.4 ¢ uma
expressao da conservacao da energia no climatizador veicular: a energia que sai do sistema
(Qcona) ¢ igual a soma das energias que entram no sistema (Qevap + Wcomp).

Ainda sobre a etapa de compressdo e em decorréncia da discussdo anterior, o trabalho
especifico no compressor no processo reversivel (hzs — hy) é menor do que o correspondente
trabalho no processo irreversivel (h; — h,). A razdo entre esses trabalhos ¢ o rendimento iso-

entropico 7, , dado pela Equagéo 2.5.

e — (2.5)
s T hy =
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Substituindo nessa equacgao as correspondentes entalpias indicadas no diagrama P-4 da
Figura 2.2, obtém-se um rendimento isoentropico do compressor de aproximadamente 0,80.
Esse namero indica que a energia despendida no compressor ideal (compressao adiabatica re-
versivel) ¢ 80% da energia despendida no compressor mais proximo do caso real (compressao
adiabética irreversivel).

Outra relacdo importante obtida com a ajuda do ciclo de compressdo a vapor de um
condicionador veicular ¢ a Equacao 2.6, que expressa a definigdo operacional do coeficiente de
performance (COP) do ciclo: razao entre a energia desejada (calor retirado da cabine do carro

para o refrigerante no evaporador) e a energia paga (trabalho consumido pelo refrigerante no

compressor).

h, — hy (2.6)
COP = ———

h3 - h2

Substituindo nessa equacdo as correspondentes entalpias indicadas no diagrama P-4 da
Figura 2.2, obtém-se um coeficiente de performance igual a 3,7 para o ciclo de refrigeracao do
condicionador veicular. Esse nimero indica que, para cada unidade de energia despendida no

compressor, o evaporador retira 3,7 unidades de calor da cabine do carro.

2.3. Transferéncia de calor em um condicionador veicular

As trocas de calor em um sistema de ACV ocorrem basicamente no evaporador € no
condensador da maquina de refrigeracdo, onde os principais mecanismos de transferéncia de
calor sdo a convecgao térmica entre fluidos e superficies de tubos e aletas, bem como a condu-
¢do de calor através do corpo dessas pecas. A titulo de exemplo, a Figura 2.3 ilustra as transfe-
réncias de calor do refrigerante para o fluido secundario em um condensador a dgua. Nessa
figura, T;. € T sdo as temperaturas do refrigerante e do fluido secundario, Ty; € Tp, sdo as tem-
peraturas nas paredes interna e externa do tubo por onde o refrigerante escoa, R;, Ry, € R, sdo
as resisténcias térmicas do fluido interno, da parede do tubo e do fluido externo (respectivas
formulas indicadas na Figura 2.3), d;, d, e L sdo os didmetros interno e externo € o compri-
mento do tubo, K ¢ a condutividade térmica do material do tubo, A; = md; Le A, = md, L
sdo as areas das superficies interna e externa de troca de calor e h; e h, sdo os coeficientes de

transferéncia de calor por convecgdo entre os fluidos interno e externo e as respectivas paredes
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adjacentes do tubo. Por fim, as taxas de transferéncias de calor através da parede do tubo e
trocada entre essa parede e os fluidos podem ser calculadas por qualquer uma das expressoes

que aparecem na Equagdo 2.7, cujos termos foram definidos anteriormente.

Figura 2.3 - Transferéncia de calor através da parede cilindrica de um condensador bi-tubular resfriado a

agua.
T, Fluido secundario: agua
Q
. >
Q Tpi TIH' Tpi Tpe T
— n \ O—AM—0—AAN—O0—AAA—O
f 1 In(d,/d; 1
d; T Ri=—— R, = M R, =
pe h; 4; 2T KL h, A,
he
de
» T
Refrigerante
Fonte: Adaptado de Incropera e De Witt (2002).
Q. T, Tpi _ Tpi — Tpe _ Tye — Ts _ T, — T (2.7)
R; R, R, R+ R, + R,

Da discussdo apresentada, destaca-se a importancia do coeficiente de transferéncia de
calor por conveccao no calculo em trocadores de calor. A seguir, sdo apresentadas algumas
correlagdes para calcular esse coeficiente nas regides de escoamentos monofasicos e bifasicos

em condensadores de sistemas de ACV.

2.3.1. Transferéncia de calor em escoamento monofasico

Na tubulagdo interna do condensador mostrado na Figura 2.1 e no correspondente pro-
cesso mostrado na Figura 2.2, destacam-se duas regides onde o fluido escoa monofasicamente.
Uma delas corresponde ao processo de desuperaquecimento na primeira parte do condensador.
Além disso, apos o refrigerante sofrer condensagdo na parte intermediaria da tubulagao, o li-
quido condensado passa por um processo de subresfriamento no final do trocador de calor.
Exemplificando esses dois casos, e valendo-se do diagrama P-4 da Figura 2.2, o fluido R134a
vapor sofre um desuperaquecimento de 20°C a alta pressdo, com a temperatura do fluido dimi-
nuindo de 75°C para 55°C, e, ap0ds a condensag¢do, o liquido sofre um subresfriamento de 10°C,

com a temperatura do fluido diminuindo de 55°C para 45°C. Outro escoamento monofésico
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presente no condensador da Figura 2.1 decorre do fluxo externo de ar em corrente cruzada com
o escoamento do refrigerante escoando dentro dos tubos.

Ante ao exposto, e tendo em vistas as equagdes de balancos de energia dos modelos
matematicos dos condensadores a ar e a dgua do climatizador deste estudo, faz-se necessario
conhecer os coeficientes de transferéncia de calor para os escoamentos monofasicos internos e
externos abordados anteriormente. Correlagdes apropriadas para calcular esses coeficientes sao

apresentadas a seguir.

Correlacoes de Gnielinski e de Dittus-Boelter

A correlagao de Gnielinsk (1976), apresentada por Incropera e De Witt (2002), é valida
para escoamentos internos, monofasicos e turbulentos. Dada pela Equagao 2.8, essa correlagao
permite estimar os coeficientes de transferéncias de calor por conveccao for¢ada do refrigerante
nos estados de vapor e liquido em um condensador tubular, como aqueles mostrados nas Figura

2.1 e Figura 3.10, bem como o coeficiente da agua nesse ultimo condensador.

B f/8(Re — 1000) Pr K (2.8)
~ 1+ 1,27 (F/8)172(Pr2/3 = 1)|d

Nessa equagdo, Re e Pr sdo os numeros de Reynolds e de Prandtl do fluido, K ¢ a
condutividade térmica do fluido, d ¢ o diametro interno da tubulagdo, ou o diametro hidraulico
em um espaco anular, e f ¢ o fator de atrito entre o fluido e a superficie do tubo. Esse fator
depende da rugosidade da superficie e do didmetro do tubo e ainda do nimero de Reynolds do
fluido. Para tubos trefilados, tipicos em tubulacdes de cobre e aluminio de condensadores de
sistema de ACV, o fator de atrito pode ser estimado com alta precisdo pela correlacdo de Bla-

sius, expressa pela Equacdo 2.9 e citada por Fox et al (2012).

0,316 (2.9)
- Re0:25

O numero de Reynolds, que aparece na Equacao 2.9 e Equagdo 2.8, ¢ definido pela
Equacdo 2.10, na qual u ¢ a viscosidade dinamica e G ¢ a velocidade méssica do fluido, essa
ultima grandeza definida pela razdo entre a vazao massica do fluido (m) e a area da secao

transversal do tubo (4), conforme apresentado na equacao 2.11.
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Gd (2.10)
c=m (2.11)
A

A correlagdo de Dittus e Boelter (1930), apresentada por Incropera e De Witt (2002), é
uma expressao mais simples para achar o coeficiente de transferéncia de calor por convecc¢ao
em escoamentos internos, monofasicos e turbulentos. Dada pela Equagado 2.12, essa correlagao
permite calcular o referido coeficiente para o refrigerante vapor e liquido e para a dgua nos
condensadores das Figuras 2.1 e 2.4. Todos os termos da Equagao 2.12 foram definidos anteri-

ormente.

K
h = 0,023 Re®® Pro* — (2.12)

Correlacao de Hilpert

Essa correlagdo ¢ validada para um escoamento externo em corrente cruzada sobre um
unico tubo. Dada pela Equagao 2.13, a correlagdo de Hilpert (1933), apresentada por Incropera
e De Witt (2002), permite estimar o coeficiente de transferéncia de calor por convecgao forgada
do ar escoando em torno do condensador convencional de um sistema de ACV como o mostrado

na Figura 2.1.

K
h, = C Re™Pr1/3 ¥l (2.13)

Nessa expressao, Re, Pr e K sdo os nimeros de Reynolds e de Prandtl e a condutividade
térmica do fluido (ar no caso de um ACV) e d ¢ o diametro externo do tubo. A correlagdo de
Hilpert ¢ valida para Pr > 0,7 e as constantes C e m, dependentes do nimero de Reynolds, sdo

fornecidas na Tabela 2.1.

Tabela 2.1 - Constantes da correlaciao de Hilpert (1933)

Re C m
04-4 0,989 | 0,330
4-40 0,911 | 0,385
40 —4.000 0,683 | 0,466

4000 —40.000 0,193 | 0,618
40.000 — 400.000 | 0,027 | 0,805
Fonte: Incropera e De Witt (2002)
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2.3.2. Transferéncia de calor em escoamento bifasico

Para o desenvolvimento do modelo matematico deste trabalho, faz-se necessario o em-
prego de correlagdes para calcular os coeficientes de transferéncia de calor por condensagdo
para o condensador a ar (Figura 2.1) e o condensador a agua (Figura 3.10). Nos dois condensa-
dores, o escoamento do refrigerante ocorre no interior de uma tubulagdo. Nesse caso, o coefi-
ciente de transferéncia de calor por condensacao pode ser calculado pela correlacdo de Shah
(1979), dada pela Equacao 2.14. Shah (2022) avaliou correlagdes e resultados experimentais de
transferéncia de calor durante a condensagdo em dutos de fluidos puros e misturas incluido o
R134a e o R1234yf. Dentre as melhores correlacdes avaliadas por ele esta a correlacdo de Shah

(1979).

3,8 x076 (1 — x)0.04 (2.14)
(P/Pcrit)0’38

Rcona = hy (1- x)0,8 +

Essa correlagao fornece o coeficiente de transferéncia de calor em fungao do titulo x do
refrigerante. No denominador que aparece no segundo termo do lado direito da equagdo, P.,;;
¢ a pressao critica e P ¢ a pressdo. O termo h; ¢ o coeficiente de transferéncia de calor dado
pela correlacao de Dittus-Boelter, considerando somente liquido escoando, conforme expresso

pela Equagdo 2.15.

hy = 0,023Re}*Pr;"* 2! (2.15)

Nessa formula, Pr; e K; sdo o nimero de Prandtl e a condutividade do refrigerante li-
quido, d ¢ o diametro interno do tubo e Re;é o nimero de Reynolds do refrigerante liquido.
Esse ultimo ¢ dado pela Equagdo 2.16, na qual G ¢ a velocidade massica do refrigerante e y; €

a viscosidade dinamica do refrigerante liquido.
Re, =2 (2.16)
H

De fato, a correlacao de Shah fornece o coeficiente local em cada posi¢dao do tubo ao

longo do escoamento do refrigerante. No entanto, frequentemente € necessario saber o valor do
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coeficiente médio para toda a zona de condensagdo. Essa média pode ser obtida a partir da

Equacdo 2.17.

}_lcond = (1/Lcond) Z?’:l h; AL (2.17)

Para usar essa equagdo, a zona de condensacao ¢ dividida em N elementos de compri-
mentos iguais a AL, de modo que, a partir da correlagao de Shah, o coeficiente de transferéncia
de calor local h; pode ser calculado para cada elemento. O coeficiente médio h.yy,g ¢ obtido
dividindo-se a soma do produto entre o coeficiente local € o comprimento de cada elemento

pelo comprimento total L.,,4 da zona de condensacao.

2.4. Fracao de vazio no escoamento bifafasico

A Figura 2.4 mostra um escoamento bifdsico com destaque para um pequeno trecho de
comprimento AL. Para calcular a massa do fluido nesse trecho ¢ necessario determinar a fragao
de vazio, definida em cada se¢@o do tubo como sendo a razdo entre area da se¢do ocupada pela
fase de vapor (4,) e a area da secdo total do tubo (A4). A fracdo de vazio apresenta certa seme-
lhanga com o titulo em vapor do fluido, esse parametro sendo definido em cada se¢dao do tubo
como sendo a razdo entre a vazdo massica da fase de vapor (1m,) e a vazao massica total do

fluido ().

Figura 2.4 - Representacio de um escoamento bifasico liquido-vapor em um tubo com destaque para va-
zoes e as areas de passagens do fluido

A
1 A . 2 .
",.»Q: @: angulo de inclinagdo
\

g: aceleracdo da gravidade

Fonte: Autor.

A massa do fluido no pequeno trecho do tubo (Am) pode ser obtida pela soma das mas-
sas de liquido (Am;) e de vapor (Am,,) presentes na mistura. A Equagao 2.18 permite calcular

essas massas, enquanto as Equagdes 2.19 e 2.20 permitem calcular, nessa ordem, a fracdo de
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vazio e o titulo em vapor do refrigerante. Nessas expressdes, 0s parametros geométricos estao
indicados na Figura 2.5, p; e p,, sdo as massas especificas das fases de liquido e de vapor, m,,
¢ a vazdo massica do vapor e m ¢ a vazdo massica total da mistura liquido/vapor. Em geral, a
fragdo de vazio pode ser determinada a partir do titulo e das massas especificas das fases de
liquido e de vapor. Na literatura, ha muitas correlagdes para estimar a fracao de vazio. A seguir,

duas metodologias sdo apresentadas

M = Ml + MU = PlAl AL + plAl AL = [pl(l - a) + Py a] AAL (218)
A, (2.19)
a=7
x= (2.20)
m
Modelo Homogéneo

O modelo homogéneo, apresentado por Rice (1987), € expresso pela Equagdo 2.21. Essa
equagao ¢ deduzida a partir das Equagdes 2.19 e 2.20 para calcular a vazao massica em fungao
da massa especifica, velocidade e area da secdo de passagem do fluido (m = p V A) aplicadas
para as fases de liquido e vapor. Além dessa combinagdo, deve-se aplicar a condi¢do de nao
deslizamento na interface liquido/vapor: V, = V; (velocidade média sectional do vapor igual a

velocidade média sectional do liquido).

1 2.21)

Correlacdao de Hughmark

Essa correlagdo, dada pela Equagdo 2.22 e apresentada por Rice (1987), ¢ baseada em
um fator corretivo ky aplicado a Equagdo 2.21 do modelo homogéneo. Nessa formula, ky ¢
fornecida na Tabela 2.2, na qual o parametro Z ¢ calculado pela Equagdo 2.23, que ¢ funcao da
massa especifica p,, do vapor e das viscosidades dinamicas p,, € y; do vapor e do liquido, da
velocidade massica G e do titulo x do fluido biféasico, do didmetro interno d do tubo, da acele-
racdo da gravidade g, da fracdo de vazio ay,,, dada pelo modelo homogéneo e da propria fracao
de vazio a. Como Z ¢ fungdo de a, faz-se necessario um calculo iterativo para achar o valor
final de . No Apéndice A, ¢ apresentado um polindmio de regressdo para calcular ky em

fun¢do de Z. Esse polindmio foi usado nas rotinas de célculos dos modelos deste trabalho.



31

k
a = kH Xhom = T;Hx)ﬂ (222)

x /Py

1/8 (2.23)

Z—[ dG ]1/6+{1[ G x ]2}
U + a(ﬂv - ,ul) g d Pv Ahom (1 - ahom)

Tabela 2.2 - Valores dos paramentros da correlagdo de Hughmark (1962).

Z |13 1,5 2,0 3,0 4,0 5,0 6,0
kg | 0,185 | 0,225 | 0,325 | 0,490 | 0,605 | 0,675 | 0,720

Z |80 10 15 20 40 70 130
ku | 0,767 | 0,780 | 0,808 | 0,830 | 0,880 | 0,930 | 0,980
Fonte: Rice (1987).

2.5. Estado da arte em climatizacao veicular

O estado da arte apresentado nesta secdo congregou publicagdes dos tltimos vinte anos
sobre sistemas de ACV por compressao de vapor. A revisdo bibliografica foi concentrada prin-
cipalmente em trabalhos relativos a substitui¢do do refrigerante R134a pelo refrigerante ecolo-
gico R1234yf em sistemas de ACV, bem como na identificacdo de solu¢des envolvendo os
componentes do sistema. A seguir, esses trabalhos sdo apresentados em ordem cronoldgica.

Kaynakli e Horuz (2003) investigaram em detalhes um sistema de ACV a R134a por
meio de testes experimentais. O desempenho do ACV foi medido para diferentes temperaturas
do meio ambiente e do habitaculo do carro e também para diferentes velocidades de rotagao do
compressor do sistema. A capacidade de climatizacdo e o COP do sistema, a poténcia do com-
pressor, a vazao de refrigerante e as pressdes de evaporagdo e de condensagdo foram estudas
por meio de graficos apresentados no estudo. Este trabalho foi um precursor das pesquisas que
viriam nos anos seguintes, a grande maioria referente a busca por refrigerantes com baixo GWP
para sistemas de ACV. O COP do sistema variou entre 1.0 a 2.5 durante os testes experimentais.

Zilio et al (2011) realizaram experimentos em um tipico sistema de ACV europeu com-
pacto a R134a, equipado com um compressor de deslocamento varidvel controlado interna-
mente, um evaporador e um condensador de mini canais e uma valvula de expansao do tipo
eletronica (VEE). Pequenas modificacdes foram realizadas em dois sistemas de ACV R134a,
permitindo que esses fossem carregados com o entdo novo fluido refrigerante R1234yf. Testes

realizados em laboratorio indicaram que, para uma dada capacidade de climatizagdo, os
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sistemas carregados com R1234yf apresentaram desempenhos inferiores ao desempenho do
sistema originalmente carregado com R134a. Modificagdes maiores foram realizadas em alguns
componentes do ACV, mas a sequéncia do estudo foi conduzida com a ajuda de um modelo
matematico do sistema. Simulagdes computacionais mostraram que as referidas modificagdes
permitiram garantir um bom desempenho do ACV, compensando efeitos negativos do novo
fluido refrigerante. O COP do sistema usando R1234yf variou na faixa de +8.3% se comparado
com o sistema com R134a.

Yohan Lee e Dongsoo Jung (2012) realizaram experimentos comparando o comporta-
mento de um banco de testes de um ACV com vistas & comparagao do sistema operando com
os fluidos R134a e R1234yf. Nao obstante o R134a ser amplamente usado desde os anos 1990
em sistemas automotivos, os autores alertaram para o fato de a comunidade européia indicar a
sua total eliminacao até¢ meados dos anos 2020 em razao do seu alto potencial de aquecimento
global. Nos testes de verdo, os resultados mostraram que o COP do ACV carregado com
R1234yf foi apenas 2,7% menor do que o COP para o sistema carregado com R134a. Nos testes
de inverno, essa diminuicao da eficiéncia energética do ACV foi de 4,0%. A favor do R1234yf,
a temperatura desse refrigerante na descarga do compressor ¢ a quantidade de carga no sistema
foram 6,5°C e 10% mais baixas do que aquelas para o sistema carregado com o fluido R134a.
Com base nos resultados, os autores concluiram que o R1234yf pode ser usado como uma so-
lugdo ecologica de longo prazo em sistemas de ACV.

Moo-Yeon Lee et al (2012) desenvolveram um sistema de ACV a CO; (R744) em um
ciclo transcritico, no qual o compressor era acionado por um inversor de frequéncia. O sistema
foi testado para varias condi¢des de operacao. Os resultados experimentais mostraram que a
capacidade de resfriamento do ACV aumentou de 36,8%, ¢ o COP de 30,3%, quando a pressao
na entrada do resfriador de gds (componente similar ao condensador para um ciclo padrao)
passou de 92 bars para 102 bars e a temperatura do ar na entrada do refrigerador de gés e a
velocidade do compressor foram fixadas em 35°C em 4000 rpm. Comparado com o ACV a
R134a, 0 COP de resfriamento com R744 foi maior, em média, 24,3% para todas as velocidades
do compressor.

Honghyun Cho et a/ (2013) realizaram um estudo experimental em um banco de testes
de ACV dotado de um trocador de calor intermediario (TCI) montado entre o evaporador € o
condensador do sistema. O sistema foi carregado com os refrigerantes R134a e R1234yf. Os
testes revelaram que, sem o TCI, a capacidade de climatizacdo no evaporador foi 7% menor e

0 COP do ACV a R1234yft foi 4,5% menor comparado aos valores para o ACV a R134a.
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Contudo, com o TCI, esses nimeros foram mitigados para 1,8% e 2,9%. Assim, os autores
concluiram que h4 um forte beneficio do uso do TCI em um ACV, viabilizando a troca do fluido
R134a pelo fluido ecoldgico R1234yf.

Honghyun Cho e Chasik Park (2016) realizaram um estudo experimental sobre o de-
sempenho e a andlise exergética em um ACV carregado com os refrigerantes R134a e R1234yf
para varias velocidades do compressor. O sistema com e sem um TCI também foi investigado.
Sem esse trocador de calor, o sistema apresentou uma capacidade de climatizacdo de 4% a 7%
menor e COP de 3,6% a 4,5% menor em comparagdo com o sistema a R134a para as velocida-
des do compressor variando de 800 rpm a 1800 rpm. Com o TCI, o sistema com R1234yf mos-
trou uma capacidade de climatizacao quase equivalente aquela do sistema sem esse trocador de
calor e carregado com o R134a, enquanto o COP foi menor apenas de 0,3% a 2,9% para a
mesma faixa de velocidades do compressor. De fato, o COP aumentou 0,9% para o ACV a
R1234yf e dotado com o TCI para a velocidade do compressor de 2500 rpm. Quanto a analise
exergética, para o o sistema de ACV/R1234yf, a eficiéncia com base na 2% lei da termodinamica
foi de 3,4% a 4,6% menores em compara¢ao com o sistema de ACV/R134a para todas as velo-
cidades do compressor e ambos os sistemas sem o TCI. Essa eficiéncia foi melhorada de 1,5%
a 4,6% para o ACV/R1234yf com o TCL

Di Battista e Cipollone (2016) desenvolveram um modelo matematico para um ACV a
R1234yf e R134a, constituido por quatro submodelos relativos aos componentes basicos do
sistema: compressor, condensador, dispositivo de expansdao manual (VEM) e um evaporador a
ar. O desempenho do ACV foi avaliado e uma otimizagdo dos componentes foi realizada. Os
autores testaram o sistema operando com um condensador resfriado com agua ao invés do con-
densador convencional resfriado com ar ambiente. O ACV/R1234yf com condensador resfriado
com o liquido apresentou uma reducao de 22% na poténcia do eixo do compressor em relagao
ao ACV/R134a e condensador resfriado com ar, implicando um significativo aumento (cerca
de 40%) do COP do sistema.

Hisamudin et al (2016) estudaram experimentalmente o efeito da temperatura ambiente
no desempenho de um sistema de ACV a R1234yf. O estudo explorou o consumo de energia,
a distribuicdo de temperatura e COP do sistema para trés temperaturas ambientes (30°C, 35°C
e 40°C), trés cargas térmicas (500 W, 700 W e 1000 W) e trés rotacdes do compressor (1000
rpm, 1500 rpm e 2000 rpm). As medi¢des foram realizadas durante o periodo de 30 minutos
para uma temperatura do ar na cabine do carro ajustada em 21°C. Para a rotagdo do compressor

de 1000 rpm, o COP do ACV diminui 23% quando a temperatura ambiente aumentou de 30°C
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para 40°C e a carga térmica aumentou de um valor minimo perto de zero para 1000 W. Para as
mesmas variagdes da temperatura ambiente e da carga térmica, as redugdes do COP foram de
17% e 32% para as rotagcdes do compressor de 1500 rpm e 2000 rpm.

Daviran et al (2017) desenvolveram um modelo matematico para comparar o desempe-
nho de um ACV operando com o fluido R1234yf como substituto do R134a. O ACV consistiu
de um evaporador, um compressor, um condensador a ar e uma VET. Duas condig¢des diferentes
foram consideradas: capacidade de refrigeragdo no evaporador constante e vazao massica de
refrigerante constante. Os resultados mostraram que o coeficiente de transferéncia de calor geral
do lado do refrigerante R1234yf é de 18% a 21% menor e a queda de pressao ¢ de 24% a 20%
menor para o R1234yf em relagdo ao R134a para os processos de condensacgdo e evaporacao,
respectivamente. Comparativamente ao ACV/R134a, o COP do ACV/R1234yt é menor de
1,3% a 5% para a primeira condi¢do de operagdo do sistema, mas o COP do ACV/R1234yf ¢
18% maior para o sitema operando na segunda condig@o.

Vaghela (2017) avaliou um ACV, comparando o comportamento do sistema operando
com R134a e com refrigerantes alternativos R290, R600a, R407C, R410A, R404A, R152a ¢
R1234yf. A partir dos ciclos termodinamicos de refrigeracdo por compressao de vapor do ACV,
o autor determinou véarios parametros do sistema usando os softwares EES e RefProp, conclu-
indo que o R1234yf ¢ o refrigerante alternativo mais adequado como substituto do R134a. Nao
obstante 0 ACV/R1234yf ter apresentado um menor COP (cerca de 16%) comparado ao
ACV/R134a, o R1234yf foi apontado como o melhor refrigerante alternativo em razdo do seu
baixissimo potencial de aquecimento global, podendo ser usado como fluido de retrofit em
sistemas de ACV com modificagdes minimas.

Wang et al (2018) investigaram o desempenho de aquecimento de um sistema de
ACV a R744 em ciclo transcritico para regioes de clima frio. O compressor rotativo, acio-
nado eletricamente, foi usado para regular a vazdo massica do refrigerante. Os resultados
experimentais indicaram que o COP do sistema foi de 1,7 quando as temperaturas do meio
ambiente, do ar de insuflamento e do ar na cabine do carro foram de —20°C, +40°C e +20°C,
respectivamente.

Zhaofeng Meng et al (2018) estudaram o desempenho de um sistema de ACV reverso
usando trocadores de calor com micro canais. Os fluidos refrigerantes usados no sistema foram
o0 R134a e uma mistura de R1234yf e R134a com uma razao em massa na propor¢ao, nessa
ordem, de 89% e 11%. Essa mistura, além de ter ODP nulo, apresenta um GWP inferior a 150,

atendendo, assim, a exigéncia das diretivas européias para sistemas de ACV. Os resultados de
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testes experimentais mostraram que as capacidades de transferéncia de calor dos dois fluidos
sdo semelhantes nos modos de resfriamento e aquecimento. Sobre o desempenho do ACV, e
comparado com o fluido R134a puro, o COP do sistema com a referida mistura foi menor de
4% a 9% no modo de resfriamento da cabine do carro, enquanto foi menor de 4% a 16% no
modo de aquecimento. No compressor, a temperatura média de descarga da mistura foi de até
10°C mais baixa do que a do R134a puro nos modos de resfriamento e de aquecimento.

Yunchan Shin et a/ (2019) conduziram um estudo experimental, seguido de analises de
balangos de energia e exergia, em um sistema de ACV operando com os refrigerantes R134a e
uma mistura de R134a/R1234yf. Alguns resultados para dois cenarios de testes foram os se-
guintes. Quando a temperatura do ar externo aumentou de 32,5°C para 37,5°C, o COP e a taxa
de destruigdo total de exergia do sistema usando a mistura diminuiram, nessa ordem, de 5,19%
e de 25,8% em comparacgdo com o sistema carregado com R134a puro. A eficiéncia exergética
do sistema carregado com a mistura foi 21,8% superior aquela para o sistema com R134a puro.
Quando a velocidade de rotacdo do compressor aumentou de 1000 rpm para 2000 rpm, a capa-
cidade de refrigeracdo do sistema aumentou para o sistema tanto carregado com a mistura,
quanto com R134a puro. Por outro lado, nesses ultimos ensaios, o COP ¢ a taxa de destrui¢ao
total de exergia do sistema carregado com a mistura diminuiram de 4,82% e de 19,5% em com-
paragdo com os valores do sistema usando R134a puro.

Aral et al (2020) estudaram por meio de testes experimentais um sistema de ACV a
R134a e R1234yf, desenvolvido e testado para os modos de refrigeracdo e aquecimento em
amplas faixas de velocidade do compressor e temperatura do ar externo. Varios pardmetros de
desempenho energético e exergético do sistema foram avaliados. De forma geral, os resultados
revelaram que o R1234yf tem melhor desempenho no aquecimento do que no resfriamento. O
sistema a R1234yf apresentou uma capacidade de climatizagdo 5,8% menor para o modo de
resfriamento, e 0,2% maior para o modo de aquecimento, um COP 11,9% menor para o resfri-
amento, e 3,6% menor para o aquecimento, sendo todos esses valores comparados com a ope-
racdo do ACV carregado com R134a. Mesmo assim, o R1234yf pode ser usado como substituto
do R134a com bom desempenho nos dois modos de operagdo. Sobre a andlise exergética, a
eficiéncia com base na 2% lei para o ACV com R1234yf foi de 17,6% e de 14,7% menores, em
comparagdo com o0 ACV com R134a operando nos modos de resfriamento e de aquecimento,
respectivamente. Além disso, os autores constataram que o compressor € 0 maior contribuinte

para a destruicdo de exergia do sistema.
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Wanyong Li et al (2020) estudaram um sistema de ACV a R1234yf para um veiculo
elétrico em um clima frio. Os autores destacaram que muitos estudos foram conduzidos sobre
o desempenho de ACV a R1234yf para o modo resfriamento, mas ha poucos estudos relativos
ao desempenho do sistema operando no modo de aquecimento em climas frios. Neste trabalho,
o comportamento de um ACV/R1234yf para aquecimento foi analisado e comparado com o do
ACV/R134a para diferentes fatores de influéncia, tais como a carga de refrigerante, temperatu-
ras, velocidade do vento externo, vazao do ar e largura do condensador. Diversos resultados
foram obtidos a partir de 42 testes experimentais. A seguir, sdo destacados dois: (i) a carga ideal
para o ACV/R134a foi entre 2.050 e 2.800 g, e para 0 ACV/R1234yf, entre 2.000 a 2.700 g; (ii)
aumentando a largura do condensador, ou aumentando a vazao de ar nesse componente, o COP
do ACV com o fluido R1234yf superou ligeiramente o valor para 0 ACV com o fluido R134a.

Oliveira et al (2020)* apresentaram uma analise comparativa entre um sistema de ACV
convencioanl com condensador a Rl134a/ar e outro alternativo com condensador a
R1234yf/agua. Os desempenhos dos dois sistemas foram avaliados a partir de um modelo ma-
tematico alimentado com dados de desempenhos dos trocadores de calor e de vazdes e consu-
mos de energia do compressor, valores esses obtidos em mapas fornecidos pelos fabricantes
desses componentes. Os resultados revelaram que o COP e a capacidade de resfriamento do
sistema alternativo sdo menores (cerca de 20%) do que os correspondentes valores para o sis-
tema convencional. Esse menor desempenho deveu-se ao uso do refrigerante R1234yf, e ndo
ao fato de se usar 4gua como fluido de resfriameto do condensador.

Jianmin Fang et a/ (2021) conduziram um estudo experimental para estudar um sistema
de ACV a R744 em ciclo transcritico. O objetivo do trabalho foi estudar o efeito de um TCI
montado no sistema entre o evaporador e o resfriador de gas do sistema. Os resultados mostra-
ram que o uso do TCI aumentou o COP do sistema de 14,5% para 18,5% para varias tempera-
turas do ar externo. Uma andlise exergética também foi realizada. Foi verificado que o com-
pressor € o resfriador de géas sdo os principais responsaveis pelas perdas de exergia quando o
TCI ¢ incorporado no sistema. Segundo os autores, os resultados obtidos podem servir de refe-
réncia para otimizar sistemas de ACV a R744.

Taejin Lee ef al (2021) conduziram experimentos em um compressor de deslocamento

variavel de um ACV a R1234yf. Em comparacdo com o sistema operando com o R134a, o

3 Trabalho apresentado pelo autor da presente dissertagdo no ENCIT 2020. Os modelos desenvolvidos posterior-
mente, e que integram a presente monografia, sdo mais avangadas do que o modelo apresentado no referido
congresso, permitindo avaliagdes e comparagdes mais aprofundadas entre os sistemas de ACV com condesadores
a R134a/ar e R1234yf/agua.
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sistema apresentou um COP menor de apenas 5% para um curso de volume maximo do com-
pressor. No entanto, quando a temperatura de insuflamento do ar foi a mais baixa (ajustada em
5°C), o COP caiu de 17% devido ao expressivo aumento da poténcia consumida pelo compres-
sor. Por conseguinte, as perdas nas valvulas de aspiracdo e de descarga do compressor também
aumentaram expressivamente. Um novo jogo de valvulas foi testado, resultando em uma miti-
gacdo das referidas perdas.

Poongavanam et al (2021) usaram o método de tomada de decisdo multicritério
(MTDM) para selecionar o melhor refrigerante para substituir o R134a em sistemas de ACV.
No artigo, os autores descrevem em detalhes como o método foi aplicado tendo por base os
baixos GWP e ODP estipulados por protocolos ambientais para sistemas de ACV. Trés dife-
rentes ferramentas do MTDM foram usadas no estudo. Para o processamento de dados, varias
caracteristicas termodinamicas dos refrigerantes, informagdes do ambiente e circunstincias
econdmicas foram usadas para otimizar o sistema com multiplos atributos de respostas, inclu-
indo o calor latente, condutividade térmica, pressao de saturagdo, massa especifica, calor espe-
cifico, viscosidade, GWP, ODP e custo dos fluidos analisados. Entre 14 refrigerantes testados,
0 R744 foi considerado o pior refrigerante por dois métodos, enquanto o R1233zd(E) foi con-
siderado o pior pelo terceiro método.

Além dos trabalhos aqui abordados, outras publicacdes merecem destaques. Yueming
Li et al (2009), Siricharoenpanich et al (2019) e Illan-Gomez e Garcia-Cascales (2019) de-
monstraram as vantagens de se usar condensadores a d4gua nido exatamente em sistemas de
ACV, mas em edificacdes. O ultimo trabalho explorou ainda os prés e contras de se usar o
refrigerante R1234yf como substituto do R134a. Também merecem ser detacadados o trabalho
de Pabon et al (2020), um estado da arte sobre o refrigerante R1234yf relativa a ultima década,
e o trabalho de Yadav ef al (2022), um estado da arte sobre os refrigerantes R1234yf e R290 no
Século XVI. Além desses trabalhos, Zhenying Zhang et a/ (2018) apresentaram uma revisao
bibliografica sobre sistema de ACV em carros elétricos. Sendo o ACV alimentado eletrica-
mente, esse sistema tende a comprometer o aporte de energia destinado ao movimento do carro.
Umezu a Noyama (2010), dois engenheiros da empresa Mitsubisch, também apresentaram um
artigo em um simposivio sobre ACV para carros elétricos, alertando ha 12 anos sobre os desa-
fios desse sistema.

A Tabela 2.3 sumariza os estudos de sistemas de ACV citados nesta secdo. Além dos
autores, as colunas da tabela destacam os seguintes pontos: refrigerantes do ACV; fluidos de
resfriamento do condensador; uso de um TCI entre o evaporador € o compressor do sistema;

metodologia de abordagem do estudo: estudo experimental (Exp) e/ou com modelagem (Mod);
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influéncia da carga de refrigerante e massa total do sistema sobre o seu desempenho. Em geral,
os trabalhos focaram a substitui¢do do refrigerante R134a por um fluido da 4* geracdo, com
predominancia para o R1234yf. Apenas os trabalhos de Di Battista e Cipollone (2016) e de
Oliveira et al (2020) abordaram o uso da agua para resfriamento do condensador do ACV. Por
sua vez, apenas o trabalho de Wanyong Li et a/ (2020) explorou a influéncia da carga de refti-
gerante do ACV sobre o COP do sistema, mas com um condensador convencional a ar. Por-
tanto, ha uma lacuna a ser explorada em sistemas de ACV: substituicdo do refrigerante R134a
por um ecofluido, como o R1234yf, associada ao uso de um condensador a 4gua, bem como a
quantificagdo dos impactos negativos decorresntes do ganho de peso do sistema dotado com
esse trocador de calor. Em outras palavras, a despeito do aumento do COP do sistema, € preciso
responder se o maior peso do condensador, contabilizando as massas do refrigerante, agua,

bomba d’agua, entre outras partes, inviabilizaria ou ndo o sistema.

Tabela 2.3 - Cronologia relativa a publicacdes sobre ACV.*

Autores e L. Refrigerantes Cond | TCI | Exp | Mod | Massa
ano da publicacio
Kaynakli e Horuz (2003) R134a Ar - v - -
Zilio et al (2011) R134a e R1234yf Ar - v - -
Yohan Lee e

- v - -
Dongsoo Jung (2012) R134a e R1234yf Ar
Moo-Yeon Lee

- v - -
et al (2012) R134a e R744 Ar
Honghyun Cho v v
et al (2013) R134a e R1234yf Ar - -
Honghyun Cho e v v
Chasik Park (2016) R134a e R1234yf Ar - -
Di Battista e Are

- - v -
Cipollone (2016) R134a e RI1234yf agua
Hisamudin et al (2016) R1234yf Ar - 4 - -
Daviran et al (2017) R134a e R1234yf Ar - - v -

R134a, R290, R407C, R410A,

Vaghela (2017) R152a, R1234yf Ar - - -
Wang ef al (2018) R134a e R744 Ar - 4 - -
Zhaofeng Meng . v
et al (2018) R134a e misturas de R1234yf/R134a Ar - - -
Yunchan Shin .

- v - -
et al (2019) R134a e misturas de R1234yf/R134a Ar
Aral et al (2020) R134a e R1234yf Ar - v - -
Wanyong Li v v
et al (2020) R134a e R1234yf Ar - -

4 Cond: tipo de fluido secundario usado no condensador.

TCI: sistema dotado ou ndo de trocador de calor interno entre o evaporador e o condensador.

Exp: trabalho de cunho experimental.

Mod; trabalho com modelagem do sistema e/ou de seus componentes.

Inv: analise do efeito da massa de refrigerante (inventario) sobre o sistema e/ou em seus componentes.
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Arruda et al (2020) R134a e R1234yf Are | | v -
agua

Jianmin Fang

et al (2021) R744 Ar Y] - ]
Taejin Lee et al (2021) R1234yf Ar - v - -

R134a, R152a, R1234yf, R1234ze,
Poongavanam R1233zd, R290, R600a, R744, Ar ) ) v i
et al (2021) R1270, R744/R290, R430A, R436A,
R444A, R445A

Fonte: Autor.

2.6. Fechamento

Este capitulo foi dedicado a uma breve revisdo bibliografica sobre a termodinamica, a
transferéncia de calor e o calculo da massa de refrigerante em um sistema de ACV. Esses fun-
damentos sdo essenciais para o desenvolvimento dos modelos matematicos do deste trabalho,
e que sdo apresentados no proximo capitulo. No presente capitulo, também foi apresentado um
estado da arte relativo a susbtiticdo do refrigerante R134a usado em sistemas de ACV por flui-
dos com baixo GWP, bem como solu¢des para aumentar a eficiéncia do sistema. Esse estado
da arte permitiu concluir que a proposta deste trabalho preenche uma lacuna nas pesquisas sobre
sistemas de ACV: estudar as vantagens e desvantagens do uso de um condensador resfriado
com agua em um ACV a R1234yf de um carro de passeio. Por outro lado, o presente capitulo
ndo explorou o calculo da carga térmica na cabine desse carro. Sendo essa carga uma variavel
de saida do modelo do sistema de ACV com condensador a R134a/ar, ¢ uma variavel de entrada
do modelo com o condensador a R1234yf/agua, optou-se por apresentar a correspondnete me-

todologia de célculo no capitulo seguinte.
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3. MATERIAIS E METODOS

Este capitulo acha-se dividido em trés partes. Na primeira delas ¢ abordado o calculo da
carga térmica na cabine de um carro. A segunda parte apresenta os componentes do ACV usado
neste trabalho, incluindo formulas para calcular vazdes e entalpias no compressor e na VET,
valores esses usados para alimentar os modelos do sistema de ACV deste trabalho. Esses mo-

delos sdo apresentados na terceira parte do capitulo.

3.1. Carga térmica do carro

Fayazbakhsh e Bahrami (2013) e Khayyam et a/ (2009) e realizaram estudos em siste-
mas de AC veicular. Nesses trabalhos, os autores calcularam a carga térmica no habitaculo do
carro com base nas oito fontes de calor indicadas na Figura 3.1: (1) radiagdo solar direta; (2)
radiacdo difusa; (3) radiagao refletica pelo solo; (4) condugao de calor do meio ambiente; (5)
calor do motor do carro; (6) calor de exaustao dos gases de escamento; (7) calor de metabolismo
dos passageiros; (8) calor de ventilagao do ar de renovagao. Para o sistema operando em regime
permamente, a soma dessas taxas de transferencia de calor € igual a taxa de recuperacdo de
calor que o ar da cabine do carro fornece para o evaporador do ar do climatizador veicular. A
seguir, sdo apresentadas as equagoes e tabelas usadas nos célculos dessas taxas. Informagdes

mais detalhadas podem ser obtidas nos trabalhos de Khayyam (2009) e de Fayazbakhsh (2013).

Figura 3.1 - Fontes de calor na cabine.

3 (4) Condugdo (2) Radiagdo difusa

ao solo

]
]
]
]
1
1
Linha normal !
1
1
1
]
]

e
Calor para o \

evaporador (6) Exaultio
(5) Carga doumotor e

(3) Reflexdo
do solo

Habitaculo

Fonte: Adaptado de Fayazbakhsh (2013).
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3.1.1. Radiacao direta

A carga térmica por radia¢@o solar direta nos vidros do carro pode ser calculada pelas
Equagdes 3.1 e 3.2. A primeira fornece a componente do fluxo de radiagdo solar I ;, normal ao
solo, em W/m?, em um dia claro. fap ¢ a radiacdo solar aparente, B ¢ o coeficiente de extingao
e 0 ¢ o angulo entre a radiacao solar e a linha normal ao solo. A segunda equagdo fornece a taxa
de transferéncia de calor, em W, através dos vidros do carro, na qual 7 € a transmissividade do
vidro e o termo entre colchetes ¢ a soma das projecdes horizontais das areas envidracadas do
carro. As parcelas S, S; € S; sdo, nessa ordem, as dreas do para brisas, do vidro traseiro ¢ dos
vidros das janelas, cujas inclinagdes em relagdo a horizontal sdo dadas pelos angulos By, B; €
B;. O divisor 4 na equagdo deve-se a radia¢do solar incidir diretamente apenas sobre um dos

quatro lados do carro em momento (Fayazbakhsh, 2013).

idir = iap e_B/COSB (31)

Qair = Lairt[(SpcosPy + SccosP, + Sicosp;) /4] (3.2)

3.1.2. Radiacao difusa

A carga térmica por radiagdo solar difusa através dos vidros de um carro pode ser cal-
culada com ajuda das Equagoes 3.3 e 3.4. A primeira fornece o fluxo de radiagdo solar difusa

Lgif,i» em W/m?, para cada um dos vidros do carro, e que sdo diferenciados pelo indice i. Nessa

equagdo, C ¢ o fator de radiagdo difusa, I;, ¢ o fluxo de calor por radiagdo direta, dado pela
Equagdo 3.1, e f5; € o angulo formado entre a superficie do vidro e a horizontal. Aplicando-se a
Equagao 3.3 separadamente para cada vidro (para brisas, traseira e janelas), obtém-se o respec-
tivo fluxo de calor na superficie. A Equacdo 3.4 fornece a taxa total de transferéncia de calor
por radiagdo solar difusa através desses vidros. Esse valor ¢ dado pela soma dos fluxos de calor
parciais multiplicados, cada um deles, pela transmissividade T do vidro e pela respectiva area

S; da superficie (Khayyam, 2009).

lairi = CIgir(1 + cosp;)/2 (3.3)
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Qair = Xi-1Si Tlairs (3.4)

3.1.3. Radiacao refletida

A carga térmica por radiagdo solar refletida e que atravessa os vidros do carro pode ser
calculada com ajuda das Equagdes 3.5 e 3.6. A primeira fornece o fluxo de radiagdo solar re-
fletida pelo chio I, 7,i» €m W/m?, para cada um dos vidros. Nessa equagao, L4y ¢ o fluxo de

calor por radiagao direta, dado pela Equagao 3.1, C ¢ o fator de radiacao difusa, A ¢ a refletifi-
dade do chao e f; ¢ o dngulo formado entre cada uma das superficies envidragadas do carro e a
horizontal. Aplicando-se a Equagdo 3.5 separadamente para cada vidro, obtém-se o fluxo de
calor na correspondente superficie. A Equagao 3.6 fornece a taxa total de transferéncia de calor
por radiacao refletida pelo chao. Esse valor é a soma dos fluxos de calor parciais multiplicados
pela transmissividade 7 do vidro e pela respectiva area S; da superficie. No mais, a Tabela 3.1
apresenta dados para alimentar as Equacdes de 3.5 € 3.6, e as Equagdes de 3.1 a 3.4 (Khayyam,

2009, Fayazbakhsh, 2013 ¢ ASHRAE, 2017).

Irepi = Iair(1 + C)A(L + cospB;) /2 (3.5)
Qref = 2?:1 S; T iref,i (3.6)

Tabela 3.1 - Parametros solares, propriedades do vidro e areas e angulos das superficies envidracadas
usados nas equacdes de 3.1 a 3.6.

Iap B C 0 |1 Sy Se S; Br | Be | B | A
1085 W/m? | 0,207 | 0,136 | 40° | 0,5 | 0,7 m? | 0,6 m? | 2 m? | 40° | 40° | 80° | 0,2

Fonte: Khayyam (2009), Fayazbakhsh (2013) e ASHRAE (2017)

3.1.4. Conducao

A carga térmica, Qp, refere-se ao absorvido pelas paredes da cabine do carro vindo do
meio ambiente, porta-malas e cofre do motor. A carga térmica do porta-malas ¢ pequena e pode
ser desprezada. A carga térmica do motor € mais importante, sendo abordada na proxima seg¢ao.
Sobre a carga térmica do ambiente, a Figura 3.2 mostra o perfil de temperaturas e as resisténcias
térmicas envolvidas nos célculos. Nessa figura, Ty, € Toqp 30 as temperaturas do meio am-

biente e da cabine do carro € T, € Ty; sdo as temperaturas das superficies externa e interna da
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parede. Além disso, 1/h, e 1/h; sdo as resisténcias térmicas decorrentes das transferéncias de
calor por conveccdo do meio ambiente para a parede externa e da parede interna para o ar da
cabine, sendo h, e h; os correspondentes coeficientes de transferéncias de calor. Por fim, L /K
¢ a resisténcia por condugdo através da parede, sendo K a condutividade térmica média dos

materiais constituintes da parede e L o comprimeto ou espessura desse material.

Figura 3.2 - Transferéncia de calor através de uma parede plana do carro

\\\ \/ /. Tamb

6@“ K
Radiacéo he, Tye
| \ -

Cp

-+ Tr:ab

Fonte: Adaptado de Incropera et al (2002).

A carga térmica por condugdo pode ser calculada pela Equagdo 3.7, na qual U € o coe-
ficiente de transferéncia de calor global entre o meio ambiente e o interior do carro e A € a area
da secdo transversal ao fluxo de calor. O coeficiente U pode ser calculado pela Equagdo 3.8, na
qual as trés parcelas entre parénteses sdo as resisténcias térmicas mostradas na Figura 3.2. Ainda
sobre a Equacdo 3.7, a parcela AT,.,4 € 0 acréscimo diferencial de temperatura decorrente da
acumulagdo de calor nas paredes do carro expostas a radiagdo solar. Esse acréscimo ¢ fornecido
na Tabela 3.2, adaptada da norma americana para climatizacdo de ambientes, conforme citado
por Creder (2004). Para os vidros do carro, o acréscimo diferencial de temperatura é pratica-
mente zero, pois a absortividade solar dessas superficies € muito baixa. O acréscimo também ¢é

zero para o assoalho do carro, pois essas superficies ndo sdao expostas a radiagao solar direta.

Tabela 3.2 - Acréscimo diferencial de temperatura para a Equacio 3.7.

Superficies | Cor média Cor média Cor clara
Teto 25°C 16,6°C 8,3°C
Paredes 8,3°C 5,5°C 2,7°C

Fonte: Creder (2004)

Qp =UA [(Tamb - Tcab) + ATrad] (3.7

(3.8)



44

Sobre os coeficientes de transferéncias de calor por convecgdo, h, pode ser calculado
pela Equacdo 3.9, proposta no trabalho de Ingersoll et a/ (1992), na qual V ¢ a velocidade do
carro em m/s. Por sua vez, h; pode ser calculado pela Equagao 3.10, apresentada por Holman
(2010), na qual H, fixada em 0,5 m, ¢ a altura média do espago interno do carro, enquanto AT,
aproximada em 10°C, ¢ a diferenga entre a temperatura média das paredes internas (teto, portas
e assoalho) e a temperatura da cabine. Substituindo esses valores na Equacao 3.10, obtém-se
h; = 3,0 W/(m?°C). Esse coeficiente poderia ser obtido com mais precisdo se AT fosse calcu-
lada aplicando-se a equagdo da taxa de transferéncia de calor entre as temperaturas Tp; € Tiqp
no circuito térmico da Figura 3.2. Contudo, tendo em vista o baixo valor de h;, o esfor¢o com-

putacional despendido nos célculos nao valeria a pena.

h, = 0,6 + 6,64 V05 (3.9)
AT 025 (3.10)
h = 1,42 (F)

A Tabela 3.3 apresenta as areas e espessuras de paredes e condutividades térmicas usa-
das no célculo da carga térmica por condugdo. Ha dois tipos de paredes: simples (vidros do para
brisa, das janelas e da traseira) e compostas (portas, assoalho e teto do carro). No primeiro caso,
a espessura e a condutividade sdo os proprios valores dos correspondentes vidros. Nas paredes
compostas, foram adotados os valores da espessura total da parede e uma condutividade térmica
média tomando-se por base as condutividades dos materiais componentes da peca (metais, plas-

ticos, isolamentos e forros internos).

Tabela 3.3 - Areas, espessuras e condutividades térmicas das paredes do carro.

Superficies A (m?) | L (mm) | K (W/(m.K))
Para brisa | 0,98

Envidragadas | Janelas 1,69 3 1,05
Traseira 0,71
Portas 1,98

Opacas Assoalho | 2,1 10 0,2
Teto 1,4

Fonte: Adaptado de Fayazbakhsh (2013).
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3.1.5. Carga do motor

A carga térmica do motor do carro também pode ser calculada pela Equacao 3.7, mas
duas modificagdes sao necessarias. A primeira delas ¢ impor AT,.,4 =0, pois o interior do cofre
do motor ndo esta exposto a radiacdo solar. Ademais, a temperatura T,,,;, do meio ambiente
deve ser substituida pela temperatura Tyt do ar no interior do referido espaco. O valor dessa
temperatura, em °C, pode ser estimado pela Equagdo 3.11, apresentada por Fayazbakhsh

(2013), na qual n ¢ a rotagao do motor em rpm.

Trmotor = 77,55 + 0,0355 n — 0,000002 n? (3.11)

Ainda sobre a Equagdo 3.7, o coeficiente global U também pode ser obtido com ajuda
da Equacao 3.8, mas, nesse caso, os coeficientes de transferéncia de calor externo e interno, h,
e h;, devem ser calculados pela Equacao 3.10. Tendo em vista o baixo valor desses coeficientes,
neste trabalho, foi considerado o mesmo valor usado para a cabine do carro: h, = h; = 3,0
W/(m?°C). Sobre a parcela L/K da Equacio 3.8 (resisténcia da parede), o valor para a condu-
tividade térmica adotado foi o mesmo usado nas outras paredes opacas do carro, K = 0,2
W/(m°C), fornecido na Tabela 3.3. Por outro lado, como a parede entre o cofre do motor e a
cabine ¢ bem mais espessa do que as outras paredes opacas do carro, o valor adotado foi L =

20 mm.

3.1.6. Exaustao

A temperatura dos gases de exaustdo, Ty, pode atingir valores muito elevados, de at¢

1000°C no caso de motores diesel, conforme relato de Talbi e Agnew (2002). Por isso, uma
taxa significativa de calor pode ser transferida do sistema de escape dos gases do motor para a
cabine do carro. Essa carga térmica pode ser calculada pela Equagao 3.7, considerando os se-
guintes ajustes: (i) AT,,q = 0, pois ndo ha incidéncia de radiagdo solar na parte de baixo do
assoalho do carro; (ii) A ¢ a 4rea da superficie do sistema de escape em contato com o assoalho
do carro, considerada, no presente trabalho, como sendo 10% da area total do assoalho, valendo,

portando, A = 0,21 m?; (iii) a temperatura ambiente T,,,; deve ser substituida pela temperatura
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Tyex dos gases, dada pela Equagdo 3.12, apresentada por Fayazbakhsh (2013). Nessa expressdo,

a rotacdo n do motor ¢ dada em rpm e a temperatura dos gases ¢ obtida em °C.

Tyex = 0,138 1 — 17 (3.12)

Sobre o coeficiente global de transferéncia de calor U, o valor pode ser calculado pela
Equagao 3.8, mas sem considerar a transferéncia de calor por convec¢do no lado externo. O
coeficiente interno, h;, ¢ dado pela Equagdo 3.10, conforme explicado anteriormente. Sobre a

condutividade térmica e a espessura do assoalho, os valores estdo apresentados na Tabela 3.3.

3.1.7. Metabolismo

As atividades metabodlicas dos ocupantes de um carro criam constantemente transferén-
cias de calor sensivel e calor latente. A primeira decorre da transferéncia de calor por convecgao
da area supercial das pessoas para o ar da cabine, enquanto a segunda manifesta-se pela trans-
piracdo através dos poros. A carga térmica total metabolica em pode ser calculada pela Equacao
3.13. Nessa expressdo, i ¢ um indice identificado a cada um dos n ocupantes do carro e M; e S;
sao o fluxo de calor metabolico e a area superficial de cada pessoa. Neste trabalho, foi conside-
rado um fluxo metabolico de 55 W/m? para cada passageiro e um fluxo de 85 W/m? para o
motorista do carro, conforme recomendado na Norma ISO 8996 (2004), relativa a ergonomia
de ambientes climatizados. Nessa norma, a area superficial corpoérea de cada um dos ocupantes
do carro pode ser avaliada, em m?, pela Equagio 3.14, na qual M; e H; sdo a massa, em kg, e a
altura, em metros, de cada ocupante do carro. Por fim, do HandBook Fundamentals da
ASHRAE (2017), estima-se que as parcelas de calor sensivel e de calor latente associadas a

carga térmica total, dada pela Equagdo 3.13, sdo de 70% e de 30%, respectivamente.

Qmet = L1=1 M; S; (3.13)
S; = 0,202 MY**> 7% (3.14)

1
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3.1.8. Ventilagao

A transmissao de doengas respiratorias altamente infecciosas € facilitada pelo transporte
de goticulas exaladas e aerossois, que podem permanecer suspensos no ar por longos periodos
de tempo. Assim, o ar da cabine do carro representa um elevado risco de transmissdo de pato-
genos, incluindo o virus SARS-CoV-2 da Covid-19, conforme apresentado no trabalho de
Mathai et al (2021). Neste cenario, o ar de ventilacao, que ¢ aspirado do exterior para o interior
do carro, mais do que nunca ¢ essencial para garantir a devida qualidade sanitaria do ar na
cabine do carro. Essa ventila¢ao aporta calor sensivel e calor latente para a cabine, cujo calculo
¢ apresentado a seguir.

A taxa de transferéncia de calor sensivel do ar de renovagao ¢ dada pela Equagao 3.15,
na qual M., € a vazio do ar de ventilagdo, Ty, € T.qp S30 as temperaturas do ar ambiente e
do ar da cabine € ¢, , € o calor especifico do ar, calculado na temperatura média entre Tgp), €
T.q.p- A taxa de transferéncia de calor latente do ar de renovagao ¢ dada pela Equagao 3.16, na
qual a vazao My, ¢ a mesma da Equacao 3.15, @gmp € @cqp S30 as umidades absolutas do ar
ambiente e do ar da cabine e hy;, € o calor latente do vapor de agua presente no ar, valor esse
calculado na pressdo média do vapor entre as condigdes do meio ambiente ¢ da cabine. A carga
térmica total de ventilagdo ¢ dada pela Equagdo 3.17, isto ¢, pela soma das taxas calculadas

pelas Equagdes 3.15 e 3.16.

Qvent,sen = mvent Cp,a (Tamb - Tcab) (3-15)
Qvent,lat = Myent iy (Ogmp — Ocan) (3.16)
Qvent = Qvent,sen + Qvent,lat (3-17)

3.2. Modelagem do ACV

Esta secdo aborda os modelos dos condensadores a R134a/ar e R1234yf/dgua do sistema
de ACV. Dados e formulas dos outros componentes do sistema sdo essenciais para alimentar
os referidos modelos. Por isso, nas proximas trés subsegdes, sao apresentadas maiores informa-

¢oes sobre o evaporador, o compressor € a VET do sistema de ACV.
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3.2.1. O evaporador

O evaporador ¢ o componente do sistema responsavel pela climatizagdo da cabine do
carro. Neste trabalho, esse componente nao foi modelado. Nao obstante, a temperatura de eva-
poragdo do refrigerante nesse trocador de calor pode ser estimada, com boa precisao, conside-
rando um valor 20°C abaixo da temperatura do ar na cabine do carro. Ademais, o grau de su-
peraquecimento do refrigerante na saida do evaporador pode ser ajustado na VET, conforme
explicagdo apresentada na Secdo 3.2.3. Sobre a capacidade de climatizagdo do evaporador, esse
valor ¢ igual a carga térmica na cabine do carro, cuja metodologia de célculo esta apresentada

em detalhes na primeira parte deste capitulo.

3.2.2. O compressor

A Figura 3.3 mostra o compressor automotivo usado neste trabalho. O dispositivo ¢
constituido por um par de cilindros e pistdes. O refrigerante como vapor frio e a baixa pressao
(BP) ¢ aspirado do evaporador/acumulador para um dos cilindros. Simultaneamente, no outro
cilindro, o refrigerante como vapor quente e a alta pressao (AP) ¢ descarregado para o conden-
sador. Esses movimentos alternados dos pistdes sdo promovidos por um prato oscilante, soli-
dario ao eixo do compressor, cuja rotacdo provém de um par de polias interligadas por uma
correia. A polia motora € acionada pelo motor do carro, enquanto a polia movida, mostrada na
figura, gira o eixo do compressor. O produto entre o dobro do volume varrido por um pistao
durante um curso e a velocidade de rotagcdo do eixo do compressor € o deslocamento volumé-
trico desse equipamento.

O deslocamento volumétrico multiplicado pela massa especifica do refrigerante na as-
pira¢do do compressor € a vazao massica nesse equipamento. Na pratica, essa vazao ¢ um pouco
menor porque o compressor apresenta um rendimento volumétrico inferior a 100%. Esse para-
metro depende da razdo de pressdes do refrigerante na descarga e aspiragdo do compressor.
Quanto maior essa razdo, menor ¢ o rendimento volumétrico do compressor. Uma estimativa
desse rendimento ¢ dada pela Equacdo 3.18. A idéia baseia-se no fato de que nem toda a massa

aspirada ¢ descarregada pelo compressor porque uma parte permanece no espago morto do
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compressor ao final da compressdo. Valendo-se desse rendimento, a vazdo massica no com-

pressor ¢ dada pela Equacao 3.19.

Figura 3.3 - Compressor automotivo

Vapor a alta pressdo (AP)
Cilindro

Prato oscilante <% " Vapor AP para o condensador

Vapor BP do acumulador

Polia de acionamento do
eixo do compressor

Fonte: Adaptado de ClearMecanics (2023)

P\ v/p 3.18
Moo = 1+6 £ () o9

Meomp = Veomp P2M,0; (3.19)

Na Equagao 3.18, & ¢ a coeficiente de espaco nocivo, definida pela razao entre o volume
morto ocupado pelo vapor ao final do curso de compressao e o volume aspirado pelo compres-
sor, P; e P, sdo as pressdes do refrigerante na aspiracdo e descarga do compressor € o expoente
darazo de pressdes € a razdo os calores especificos ¢, € ¢, a volume € a pressdo constantes do
fluido na aspiracao do compressor. A taxa de espago nocivo nado se altera com o fluido, pois
esse € um pardmetro geométrico do compressor, mas ¢, € ¢, sim, pois sdo propriedades fisicas
e, portanto, dependem do fluido e até mesmo do ponto de operacdo do sistema. Na Equacgdo
3.19, Vcomp ¢ a vazao volumétrica téorica do compressor € p, € a massa especifica do refrige-
rante na aspiragdo do equipamento. Neste trabalho, para a modelagem do condensador a
R134a/ar, foi considerado uma vazio volumétrica de 0,001 m?/s e um coeficiente de espago
nocivo de 5%.

Outra eficiéncia do processo de compressdo ¢ o rendimento isoentropico 7, , definido
operacionalmente pela Equacao 2.5. Neste trabalho, esse rendimento foi fixado em 80%. A
partir desse valor, e manipulando a referida formula, € possivel calcular pela Equacao 3.20 a
entalpia do refrigerante na saida do compressor. Nessa equagao, h, ¢ a entalpia do refrigerante
na aspiragdo do compressor ¢ hss € a entalpia na descarga para uma compressio adiabatica

reversivel. O rendimento 7, corrige as irreversibilidades do processo, de modo que h; ¢ a
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entalpia real na saida do compressor para a compressdao adiabatica irreversivel. A titulo de
exemplo, a Tabela 3.4 apresenta o valor dessa entalpia para o refrigerante R134a operando nas

condigdes do ciclo de climatizagcdo da Figura 2.2, bem como valores de outras variaveis.

hss — h 2
hs = hy + —— (3-20)

Tabela 3.4 - Grandezas do compressor operando com o refrigerante R134a nas condicdes descritas na Fi-

gura 2.2.

Variaveis Valores Fontes
Pressdo na entrada e saida P,e Py 349,9 e 1492 kPa
Temperatura na entrada T, 15°C Figura 22 e
Massa especifica na entrada oy 16,3 kg/m? software EES
Calores especificos na entrada Cy€Cp 0,9074 ¢ 0,7767 kJ/(kg. K)
Vazio volumétrica v 0,001 m¥/s Dados
Coef. de espaco nocivo & 5% operacionais
Rendimentos isoentrépico s 80% do compressor
Rendimento volumétrico Mol 77,78% Equacao 3.1
Vazao massica Meomp 0,01267 kg/s Equagdo 3.2
Entalpia na saida hs 302,3 kJ/kg Equacdo 3.3

3.2.3. A valvula de expansao termostatica

A Figura 3.4 mostra uma VET automotiva como a usada neste trabalho. Separada por
um diafragma, a véalvula ¢ dividida em duas partes. Abaixo do diafragma, o refrigerante no
estado liquido, vindo do condensador, atravessa um estrangulamento, cuja se¢ao de passagem
¢ variavel. Acima do diafragma, a cdmara da valvula se interliga, por meio de um tubo capilar,
a um bulbo fixado na tubulacdo na saida do evaporador. Esse bulbo ¢ um sensor que percebe o
nivel do grau de superaquecimento do refrigerante.

A principal caracteristica de uma VET € o controle do grau de superaquecimento do
fluido refrigerante na saida do evaporador, cujo set point pode ser ajustado por meio do parafuso
atuador na mola vélvula. Graus de superaquecimento em torno de 7°C sdo tipicos em uma VET.
Quando acima desse valor, a temperatura e a pressao do gés no bulbo da valvula aumentam. O
acréscimo de pressao € transmitido até o diafragma, de forma que a haste/agulha se movimenta
no sentido de aumentar a se¢ao de passagem da valvula, implicando maior aporte de refrigerante
liquido no evaporador. Por conseguinte, o comprimento da zona de vapor no evaporador dimi-

nui, resultando na reducdo do superaquecimento. Quando o superaquecimento ¢ deficiente,
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todas as etapas descritas anteriormente ocorrem no sentido oposto: reducao da pressdo sobre o
diafragma, movimento da agulha no sentido de reduzir a se¢do de passagem do refrigerante,
redu¢do da quantidade de liquido no evaporador, aumento da zona de vapor e, por conseguinte,
aumento do superaquecimento. O resultado ¢ sempre o mesmo: a correcdo do grau de supera-

quecimento do refrigerante na saida do evaporador para o valor de set point.

Figura 3.4 - Vilvula de expansio termostatica automotiva.

Evaporador

Linha  Bulbo Capilar
de vapor ;

Fonte: Adaptado de ClearMecanics (2023)

A modelagem de uma VET permite achar duas variaveis importantes do dispositivo: a
entalpia do refrigerante na saida da valvula e a vazao massica de fluido que passa através dela.
Apesar da valvula automotiva funcionar como um trocador de calor intermediario, esse feno-
meno nao foi considerado nesse trabalho. O valor da primeira variavel ¢ a propria entalpia do
refrigerante na entrada da VET, pois esse dispositivo pode ser modelado, com alta precisdo,
admitindo-se uma expansdo rapida e adiabatica do fluido ao passar pelo estrangulamento. Por
isso, na Figura 2.2, o processo na VET ¢ isoentalpico: h; = h,. Sobre a vazao massica na VET
(yet ), 0 calculo € mais complexo. Essa vazao depende da diferenca entre as pressdes do refri-
gerante na entrada e na saida da VET, como também do grau de superaquecimento na saida do
evaporador. A Equacdo 3.21 ¢ a expressdo classicamente usada para calcular a vazao massica

através da VET.

Myer = Cyer v (Pa — P1) pa4 (3.21)

Nessa equagio, Cper € 0 coeficiente da VET, expresso em m?, P, e P; sdo as pressdes do
refrigerante na entrada e na saida e p, € a massa especifica do refrigerante na entrada do dispo-
sitivo. O coeficiente C,,; € funcdo de trés variaveis: as pressdes na entrada e na saida da valvula
e o grau de superaquecimento ATy, do refrigerante na saida do evaporador. Para modelagem da

VET, a Equagao 3.22 foi usada para o célculo do coeficiente C,,,.;. Essa expressao foi ajustada
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considerando os valores apresentados na Tabela 3.5, bem como outros valores da VET ope-

rando com o fluido R134a nas condi¢des do ciclo mostrado na Figura 2.2.
Coet =3,2-1077 +1-107P, + 1-1071P; + 1- 107 1*AT,, (3.22)

Tabela 3.5 - Grandezas da vilvula termostatica operando com o refrigerante R134a nas condicdes da Fi-
gura 2.2.

Variadveis Valores Fontes
Presséo na entrada e saida P, e Py | 1492 € 349,9 kPa
Grau de superaquecimento AT, 10°C

Figura2.2 e
software EES

Massa especifica na entrada  p, 1104 kg/m?
Coeficiente Cper | 3,38x107 m? Equagdo 3.22
Vazdo massica Myer 0,01202 kg/s Equagdo 3.21

3.2.4. O condensador

A Figura 3.5 mostra o condensador a R134a/ar do ACV deste trabalho. Além da base,
altura e profundidade do condensador, indicadas na figura, os demais dados do condensador
estdo apresentados na Tabela 3.6. Sobre o ar frontal no condensador, sua temperatura de entrada
¢ amesma do meio ambiente e a velocidade ¢ propria velocidade do carro, a excecdo de quando
esse esta parado em um semaforo ou se deslocando a baixa velocidade em um transito pesado.
Nessas circunstancias, o ventilador, fixado atras do radiador e do condensador, € automatica-

mente ligado para garantir uma vazao de ar equivalente aquela promovida pela velocidade do

carro.

Tabela 3.6 - Caracteristicas do condensador a R134a/ar usado na modelagem.

Elementos Variaveis Valores
Quantidade 6 tubos

Tubos Diametro externo 6 mm
Espessura parede 1,5 mm
Eficiéncia global 90%

Aletas Espessura 0,5 mm
Quantidade/tubo 330 aletas/m

Superficies de | Area interna/tubo 0,0226 m?

troca de calor | Area externa/tubo 115 m?

Fonte: Autor.



53

Figura 3.5 - Condensador automotivo

= }a(o, ‘Iefﬁ\gerante
' 1o~ |
= Q%lpr?,ssf f ‘)'L

Fonte: Adaptado de ClearMecanics (2023)

3.2.5. Modelo do condensador a R134a/ar

O modelo do condensador a R134a/ar ¢ usado basicamente para determinacdo do ponto
de operacdo do ACV, incluindo valores de temperaturas, pressoes e vazdes dos fluidos e o COP

do sistema. A seguir, o modelo ¢ explicado detalhadamente.
3.2.6. Consideracoes simplificadoras

O modelo do condensador ¢ constituido por equacdes de balancos de energia aplicadas
ao refrigerante R134a escoando no interior da tubulagdo do trocador de calor e para o ar esco-
ando transversalmente a tubulagdo externa aletada. No estabelecimento desses balangos, as

principais simplifica¢des adotadas foram:

1)  Perda de calor das laterias do condensador para o meio ambiente desprezivel.
i1)  Perda de pressdao do R134a ao longo do escoamento desprezivel.

1ii)  Resisténcia térmica da parede dos tubos desprezivel.

1v)  Conducao axial de calor na tubulagdo do condensador desprezivel.

v)  Uniformidade das grandezas fisicas do R134a em cada secdo da tubulacao.

vi)  Constancia do fluxo de calor nas zonas de escoamento monofésicos do R134a.
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vii) Temperaturas e massas especificas do R134a e ar iguais as médias entre os corresponden-
tes valores de entrada e saida nas trés zonas do condensador.
viii) Perfil isotérmico do aletamento tomando por base a temperatura da base € um valor fixado

para a eficiéncia global da superficie aletada.

3.2.7. Variaveis de entrada e de saida

A Figura 3.6 apresenta as variaveis de entrada e saida do modelo do condensador a
R134a/ar. Um modelo de fronteiras mdveis foi adotado para predi¢do das varidveis de saida.
Nessa modelagem, o condensador ¢ dividido em trés partes: zonas de desuperaquecimento,
condensacgdo e subresfriamento do refrigerante. As interfaces dessas zonas mudam de posigao
em funcao do ponto de operagdo do sistema, justificando a denominagao de modelo de fronteira
movel. A Figura 3.7 mostra o diagrama pressdo versus entalpia do ciclo de climatizacdo de um

ACYV a R134a, com destaque para as trés zonas do condensador usadas na modelagem.

Figura 3.6 - Variaveis de entrada e de saida do modelo do condensador a R134a/ar

Variaveis de entrada: Varidveis de saida:
—>
Tamb Pcona! < Tcond
T}mb . mcomp
Modelo do Lass Leona € Ly
ATy —»
condensador . . .
stv Qcond < QST
v, —» ;
a h4’ T4 < Qevan
Dados geométricos —» Tys

Fonte: Autor.

As variaveis de entrada do modelo apresentam valores impostos pela vizinhanga do sis-
tema ou que podem ser ajustados com a ajuda de acessorios. As temperaturas do meio ambiente
(Tamp) € a velocidade do ar na entrada do condensador (V) sdo exemplos de varidveis impostas
pela vizinhanga. J4 a temperatura do ar na cabine do carro (T, ) € o grau de superaquecimento
do refrigerante no evaporador (ATy,) sdo variaveis ajustaveis. Outra variavel de entrada ¢ a
vazao volumétrica téorica do compressor (Vcomp), cujo valor depende da rotagdao do motor e do

jogo de polias de acionamento do compressor. Por fim, embora ausentes na Figura 3.6, a pressao
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de evaporagdo € a temperatura do refrigerante na aspiragdo do compressor (Pyqp € T3) sdo
variaveis de entrada do modelo, pois alimentam as equagdes do compressor. A mesma idéia se
aplicada a equagdo da vazdo imposta pela VET, que depende da pressdo F,,qp € da temperatura
T,.

As variaveis de saida do modelo sdo as incognitas do sistema de equagdes do modelo
do condensador apresentadas na proxima subsecao. Além das indicadas na Figura 3.6, ha varias
outras varidveis de saida do modelo, como a temperatura e a entalpia do refrigerante na entrada
do condensador (75 e hsz). Conforme explicado a seguir, essas duas grandezas sdo funcdes da
pressdo de condensagdo do refrigerante (P.,,4), sendo essa uma das principais variaveis de
saida do modelo do condensador. As massas de refrigerantes presentes nas trés zonas do con-
densador (mgs, Mcong € Mg) também sdo varidveis de saida do modelo do condensador. Sobre
a capacidade de climatizagdo Qevap, o valor calculado deve ser igual ou pelo menos préximo
ao valor da carga térmica do carro. Esse ajuste pode ser feito escolhendo-se um valor adequado

para o deslocamento volumétrico do compressor.

Figura 3.7 - Zonas do condensador no ciclo pressio versus entalpia.
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Fonte: Autor.

3.2.8. Sistema de equac¢des do modelo

Em seguida, sdo apresentadas as equagdes do modelo aplicadas para o R134a e o ar nas
trés zonas do condensador. Para subsidiar o entendimento das equagdes no lado do refrigerante,

a Figura 3.6 mostra os comprimentos e as interfaces entre as referidas zonas, bem como os
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critérios de transi¢des entre elas. Esses critérios sdo baseados nas comparagdes das entalpias do
refrigerante em cada zona (h) com as entalpias do refrigerante nos estados de vapor e de liquido

saturados (h,, e h;).

Figura 3.8 - Comprimentos e critérios de transicdes nas trés zonas do condensador.

h Lot ;i
R134a como vapor quente vindo do compressor R134a condensado indo para a VET
—> —»
3 4
— . I

ds cond ST
Zona de Zona d d N Zona de
desuperaquecimento ona de condensagdo subresfriamento
Equacées da zona de desuperaquecimento
. T3 + Tcond (3.23)
my (hs — hy) = hygs T d; Lgs (T —Tp ds)
m, (h3 B hv) Mg (3.24)
L Lfc = N. Cp,a (Taz,ds - Tal)
ds pas
Tha Tal + Taz,ds (3-25)
N_Cp,a (Taz,ds - Tal) = ha,ds (77: de Lfc + N Sal) (Tp,ds - #)
pas

O lado esquerdo da primeira equagdo representa a taxa de transferéncia de calor na zona
de desuperaquecimento, sendo m, a vazao massica imposta pelo compressor € hz e h,, as en-
talpias do R134a na entrada ¢ na saida do volume. No lado direito, h, 45 € 0 coeficiente de
transferéncia de calor do R134a para a parede da tubulagdo, d; é o correspondente didmetro
interno e L4 € o comprimento da zona de desuperaquecimento. No ultimo termo, a temperatura
global do R134a no volume estudado ¢ aproximada pela média aritmética entre a temperatura
do R134a na entrada do condensador/saida do compressor (T3) € a temperatura de condensagao
do fluido (T¢onq), €nquanto Ty, 45 € a temperatura média da parede da tubulagéo/aletas na zona
de desuperaquecimento.

Na segunda equacao, a fragdo do lado esquerdo representa a taxa de transferéncia de
calor por unidade de comprimento e estd multiplicada pelo comprimento Ls. de um passe hori-
zontal do duto no trocador de calor. Esse aquecimento também € expresso pelo lado direito da
equagdo, no qual Mgy, Npgs, Cpa> Ta1 € Taz,qs 30 a vazdo massica, o nimero de passes no tro-

cador de calor, o calor especifico e as temperaturas de entrada e saida do ar.
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Por fim, na terceira equacao, a taxa de transferéncia de calor na zona ¢é expressa pela
referida variacdo de temperatura do ar (lado esquerdo da equagdo), bem como pela troca de
calor entre o tubo/aletas e a corrente de ar (lado direito). Nessa ultima expressdo, hy g5 € 0
coeficiente de transferéncia de calor do tubo/aletas para o ar, d, € o didmetro externo do tubo e
Lg. € 0 ja citado comprimento do tubo, 7, € a eficiéncia global da superficie aletada e Sy; € a
area das aletas. No ultimo termo, T), 45 € a ja citada temperatura da tubulagdo/aletas, enquanto
a temperatura global do ar no volume de estudo ¢ a média aritmética entre as temperaturas desse

fluido na entrada (T,,) e na saida (T, 45) do condensador na zona de desuperaquecimento.

Equacoes da zona de condensacdo

mr (hv - hl) = hr,cond T di Lcond (Tcond - Tp,cond) (3'26)
m, (hs — hy) mh (3.27)
e - Lfc = < Cp,a(TaZ,cond - Tal)
Lcond Npas
m Ta1 + Taz,cona 3.28
N. . Cp,a (Taz,cond - Tal) = ha,cond (T[ de Lfc + Nu Sal) (Tp,cond - al%) ( )
pas

A logica dessas trés equagdes ¢ semelhante a das equagdes da zona de desuperaqueci-
mento. O lado esquerdo da primeira equagado representa a taxa de transferéncia de calor na zona
de condensacio, sendo h, e h; as entalpias do fluido na entrada e saida dessa regido. No lado
direito da equagdo, hy conq € 0 coeficiente de transferéncia de calor do R134a para a parede da
tubulagao, d; € o correspondente diametro interno e L.,,4 ¢ 0 comprimento da zona. No ultimo
termo, a temperatura global do R134a ¢ a propria temperatura de condensacao do fluido (T,ynq)
€ Ty cona € a temperatura media da parede da tubulagdo/aletas na zona. Na segunda equagao,
Ty2,cona € a temperatura de saida do ar na zona de condnesagdo. Por fim, na terceira equagéo, a
taxa de transferéncia de calor na zona de condensagdo ¢ expressa pela referida variacdo de
temperatura do ar (lado esquerdo da equacdo), bem como pela troca de calor entre o tubo/aletas
e a corrente de ar (lado direito). Na ultima expressdo, h, cong € 0 coeficiente de transferéncia
de calor do tubo/aletas para o ar na zona de condensagdo e os demais parametros ja foram
definos anteriormente. A exce¢ao do coeficiente de transferéncia de calor, os outros parametros
sdo dados geométricos do condensador e, por isso, seus valores sdo os mesmos em todas as trés
zonas do condensador. No ultimo termo, T, cong € @ temperatura media da tubulagdo/aletas,

enquanto a temperatura global do ar no volume de estudo ¢ a média aritmética entre as
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temperaturas desse fluido na entrada (T,;) € na saida (T2 cong) do condensador na zona de

condensacgao.

Equacoes da zona de subresfriamento

' Teona + T4 3.29
mT (hl - h4) = hr’sr T[ dl LST (% _ p’sr) ( )
I (hs =~ o) n (3.30)

T v Lfc = a Cp,a(TaZ,sr — Tal)
Lg Npas

u Tar + Ty, 3.31
N. - “v.a (TaZ,sr - Tal) = hasr (” de Lyc + 11, Sal) (Tp,sr - %> 3D

pas

Seguindo a mesma logica das equagdes anteriores, h,. 5, € 0 coeficiente de transferéncia
de calor do R134a para a parede da tubulagao, L, ¢ o comprimento da zona de subresfriamento,
dado pela diferenga entre o comprimento total do condensador € a soma dos comprimentos das
zonas de desuperaquecimento e de condensacgao, T, ¢ a temperatura do fluido na saida do con-

densador, ao passo que Tj, o € a temperatura média da parede da tubulagio/aletas na zona de

subresfriamento e T ¢, € a temperatura do ar na saida condensador na zona de subresfriamento.

3.2.9. Resolucio do sistema de equacoes

Uma das principais incognitas do sistema de equagdes do modelo € a pressdao de con-
densagdo (P,,,q) do refrigerante. Por sua vez, varias outras grandezas sdo funcdes dessa pres-
sdo, como a temperatura de condensa¢do do R134a (T,,,4) € as entalpias do vapor e do liquido
saturados do fluido (h,, e h;), bem como as correspondentes massas especificas (p, € p;), além
de varias propriedades fisicas do vapor e do liquido, como as viscosidades dinamicas (p,, € y;)
e as condutividades térmicas (K, e K;). Ante as dependéncias dessas e outras grandezas com a
pressao de condensagdo, uma técnica comumente empregada para resolver as equagdes de mo-
delos de condensadores consiste em arbitrar inicialmente um valor para P,,, 4. Fazendo isso,
sobram poucas incognitas no sistema de equagdes que, em geral, podem ser calculadas com
relativa facilidade. Obviamente, apds concluida a resolucdo das equagdes, uma ou duas das
variaveis de saida do modelo sdo usadas, ainda que de forma indireta, para corrigir e ajustar o
valor inicializado da pressao P,,, 4. Esse ajuste, baseado no método da tentativa e erro, ¢ reali-

zado, em geral, com o apoio de algum método para aceleracao da convergéncia dos resultados.
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Explicando com mais detalhes, uma vez que a pressao P.,,4 ¢ inicializada, duas gran-
dezas podem ser determinadas pelas Equacdes 3.18 e 3.19 do compressor: a vazao de R134a
no condensador imposta pelo compressor (M, = mM,my) € a entalpia na saida do compres-
sor/entrada do condensador (hz). Em seguida, as Equagdes 3.23 a 3.25 da zona de desupera-
quecimento do condensador podem ser resolvidas, de modo que as seguintes grandezas sdo
calculadas: comprimento da referida zona, temperatura do tubo/aletas e temperatura de saida
do ar (Lgs, Tp as € Taz,qs)- Na proxima etapa, as Equagdes 3.26 a 3.28 da zona de condensagdo
podem ser resolvidas, implicando os calculos das seguintes grandezas: comprimento, tempera-
tura do tubo/aletas ¢ temperatura do ar na saida da zona de desuperaquecimento (Lcona, Tp,cona
€ Ty2,cona)- Por fim, as Equagdes 3.29 a 3.31 da zona de subresfriamento podem ser resolvidas,
permitindo achar as seguintes grandezas: temperatura do tubo/aletas, temperatura do ar na saida
da zona de subresfriamento e entalpia e temperatura do R134a na saida do condensador/entrada
da VET (Ty s, Taz,sr> Tar ha € Qevap), observando que a temperatura T, e a entalpia h, do R134a
na saida do condensador/entrada da VET sdo grandezas interdependentes, isto €, a partir do
valor de uma delas, pode-se obter o valor da outra. A ultima grandeza ¢é a capacidade de refri-
geracao Qevap, calculada a partir da Equagdo 2.1. Essa ¢ uma variavel de saida do modelo do
condensador porque a vazdo do refrigerante (M, = Mcomp = Myer) € também uma varidvel de
saida do modelo, assim como a entalpia na entrada do evaporador, uma vez que, de acordo com
o modelo da VET, h, = hy.

Na resolucdo das equacdes do modelo, além de T,,,4, M, € h3, varias outras grandezas
sao fungdes da pressdo P.,,q, notadamente as propriedades fisicas que aparecem nas correla-
¢oes de transferéncia do R134a. Como essa pressao foi arbitrada, a solugdo das equagdes nao
representa a resposta definitiva do sistema. Para corrigir o valor de P.,,4, @ vazdo massica do
R134a na VET (m,,;) deve ser calculada com ajuda das Equag¢des 3.21 e 3.22. Caso a vazao
Ty N0 seja igual & vazao My, imposta pelo compressor, o valor da pressao de condensagdo
devera ser corrigido e, por conseguinte, todas as equacdes deverdo ser resolvidas novamente.
Enquanto essa igualdade de vazdes nao for observada, a menos de um erro ¢ pré-definido, o
referido procedimento de calculo devera ser repetido. Neste trabalho, a correcdo da pressao de
condensag¢ao foi acelerada com a ajuda do método de Newton-Raphson. A rotina de célculos

aqui descrita acha-se resumida no fluxograma mostrado na Figura 3.9.
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Figura 3.9 - Fluxograma do modelo do condensador a R134a/ar.

1 1

Dados geométricos do O Vari?iveis de entfada: Tomb> Mas
compressor, condensador e VET Vaest> Thabs Qevap € ATsa

Inicializag@o da pressdo
de condensagdo: Py, g4

!

Incognitas obtidas com as equacdes
do compressor: Mgomy € h3

!

Incognitas obtidas com as equagdes da zona de
desuperaquecimento: Lgg, Ty 45 € Ta2,45

!

Incognitas obtidas com as equagdes da zona
de condensacdo: Leong, Tp.cond € Tazcond

!

Incognitas obtidas com as equagdes da zona de
subresfriamento: T, g, Toz 575 T4» P4 € Qevap

—

Incognita obtida com as
equagodes da VET: mypr

|

S. /\ N3
<ﬂ<|mcmp—vmv”|§g?>£>[Correqéo de P.ona ]

Fonte: Autor.

3.3. Modelo de dimensionamento do condensador a R1234yf/agua

O modelo do condensador a R134a/ar, descrito na se¢ao anterior, ¢ um realmente mo-

delo, considerando que, a partir de poucas variaveis de entrada e das defini¢des dos fluidos
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operacionais e da geométrica do sistema, um expressivo conjunto de equacdes foi formado,
permitindo o célculo de muitas incdgnitas, as chamadas varidveis de saida do modelo, entre as
quais a pressdo ¢ a temperatura de condensacao do refrigerante no condensador, a vazao do
refrigerante, as temperaturas do ar e do refrigerante na saida do condensador e a capacidade de
refrigeracdo da unidade de climatizagdo do carro. Por outro lado, o modelo do condensador a
R1234yt/4dgua, descrito nesta secdo do capitulo, ndo ¢ um modelo de fato, mas sim um método
de dimensionamento do trocador de calor, pois a rotina de calculo permite achar didmetros e
comprimentos das tubula¢des do condensador mostrado na Figura 3.10 a partir de um ponto de

operacao do sistema.

Figura 3.10 - Regifio anular entre tubos concéntricos de diAmetros d (tubo interno) e D (tubo envelope).

D

J\ :
d
Agua
. -
Refrigerante €«— (j

Fonte: Autor.

3.3.1. Variaveis de entrada e de saida

As varidveis de entrada do modelo sdo as seguintes: temperatura de evaporagdo, definida
como sendo 20°C abaixo da temperatura do ar no interior da cabine do carro; pressao de eva-
poracao e pressao de condensac¢do, definidas pelas correspondentes temperaturas de evaporacao
e de condensagdo; temperatura do refrigerante na saida do evaporador/entrada do compressor,
definida pela temperatura de evaporacao e pelo grau de superaquecimento AT, = 10°C na sa-
ida do evaporador, valor esse ajustado na VET; temperatura do refrigerante na saida do con-
densador/entrada da VET, considerando a temperatura de condensag@o e um grau de subresfri-
amento imposto de ATy, = 5°C do refrigerante na saida do condensador. Além dessas grande-
zas, outro dado importante do modelo ¢ o deslocamento volumétrico do compressor, podendo
ser o mesmo valor usado no sistema com o condensador a R134a/ar, ou um valor um pouco

maior ou menor, ajustado por meio de um novo par de polias de acionamento do compressor.
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Ainda sobre as varidveis de entrada, outro dado importante das equacdes do modelo ¢ a
temperatura de condensagdo. Diferentemente do condensador a ar, em um condensador a agua,
a diferenca de temperaturas entre os dois fluidos (R1234yf e 4gua) ¢ relativamente baixa em
razao do coeficiente de troca de calor associado a agua ser muito maior do quue o coeficiene
do ar. Por isso, neste modelo, a temperatura de condensacao foi fixada em um valor apenas
15°C acima da temperatura de entrada da dgua no condensador. Um valor mais baixo para a
temperatura de condensacao e, por conseguinte, também mais baixo para a pressao de conden-
sacdo, implica um COP do sistema de ACV com o condensador a R1234yf/agua maior do que
o do sistema com o condensador a R134a/ar.

Sobre as variaveis de saida do modelo do ACV com condensador a R1234yf/agua, a
principal delas ¢ o comprimento total do condensador (L;,;), obtido a partir dos calculos dos
comprimentos das zonas de desuperaquecimento (L), de condensagdo (L,pq) € de subresfri-
amento (L, ) do refrigerante. Ademais, o modelo permite achar a temperatura T3 do refrigerante
na saida do compressor/entrada do condensador, a vazao méssica m,. do refrigerante no sistema
¢ a temperatura T, 4, da agua na saida do condensador, bem como os didmetros interno d; e
externo d, do tubo interno por onde circula o R1234yf e o didmetro interno D; do tubo externo

por onde circula a agua.

3.3.2. Equacdes e rotina de calculo

As equagoes do modelo do condensador a R1234yf/agua sdo as mesmas do modelo do
condensador a R134a/ar. Ha duas diferencas principais, sendo a primeira delas no tocante ao
fluido secundario, que ¢ o ar em um modelo, € d4gua no outro. A segunda diferenca ¢ mais
significativa, referindo-se aos dados e as incognitas das equagdes. Conforme descrito anterior-
mente, as incognitas das equagdes sdo os comprimentos das trés zonas do condensador, bem
como o comprimento total do trocador de calor. Tendo em vista o grande nimero de dados e as
poucas incognitas do sistema, o modelo do condensador a R1234yf/dgua ¢ de facil resolucdo e

sem a necessidade do procedimento iterativo usado nos célculos do modelo do condensador a

R134a/ar.
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3.3.3. Comparativo entre os condensadores

Os resultados obtidos com os modelos descritos neste capitulo permitem comparar as
operacdes do climatizador dotados com os condensadores a R134a/ar e a R1234yf/agua. A par-
tir desses resultados, duas importantes grandezas dos sistemas podem ser comparadas: coefici-
ente de performance (COP) e temperatura na descarga do compressor (T3). A primeira delas ¢
a esséncia deste trabalho, enquanto a segunda ¢ importante porque a vida util do compressor
depende do nivel de temperatura na descarga desse componente. Outra grandeza que deve ser
analisada com atencdo ¢ a massa dos condensadores (fluidos e partes metalicas). Como o con-
densador a R1234yf/agua tende a ser mais pesado do que o condensador a R134a/ar, é impor-
tante calcular os pesos dos dois trocadores de calor para verificar a viabilidade de substituir o

condensador a ar pelo condensador a agua.

3.4. Fechamento

Neste capitulo, os modelos matematicos dos condensadores a R134a/ar e R1234yf/agua
foram descritos. Além da apresentacao das equacdes dos modelos e do correspondente método
de resolugdo, boa parte do capitulo foi dedicada a metodologia para calcular a carga térmica do
ACYV e as defini¢des das geometrias e informagdes operacionais relativas aos componentes do
sistema de ACV. Na sequéncia, no capitulo seguinte, sdo apresentadas varias simulacdes com-
putacionais geradas com os modelos, visando subsidiar o estudo comparativo do climatizador

automotivo dotado com os dois tipos de condensadores.
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4. RESULTADOS E DISCUSSOES

4.1. Introducao

Este capitulo ¢ dedicado a apresentacdo e discussao dos resultados do modelo do sistema
de ACV a R134a dotado com um condensador a ar. Primeiramente, o calculo da carga térmica
do carro ¢ apresentado de forma sumarizada. Na sequéncia, essa carga ¢ usada para ajustar o
deslocamento volumétrico do compressor no modelo do ACV com o condensador a R134a/ar.
Valores de temperaturas, pressoes e vazoes do refrigerante ¢ do COP do sistema s3o obtidos a
partir de simula¢des realizadas com modelo. Em seguida, o modelo do condensador a
R1234yf/agua também ¢ explorado no capitulo, sendo usado para dimensionar o novo trocador
de calor. Uma analise comparativa do ACV equipado com os dois condensadores ¢ realizada
com base nos correspondentes valores de COP ¢ dos pesos dos dois conjuntos condensador/flu-
idos. Para isso, sdo usados resultados dos modelos para levantar vantagens e desvantagens do
sistema de ACV operando com os dois condensadores. Por fim, os resultados dos modelos tam-

bém sdao comparados com resultados oriundos da literatura.

4.2. Calculo da carga térmica

Com vistas a subsidiar os modelos do sistema de ACV deste trabalho, a carga térmica
de um carro de passeio padrdo foi calculada a partir da metodologia descrita no Capitulo 3 e
com a ajuda da rotina de calculo escrita com o software EES? apresentada no Apéndice B. Além
dos nimeros apresentados no referido capitulo, sobretudo envolvendo pardmetros de radiacao
e informagdes sobre a geometria do carro, os outros dados usados no célculo da carga térmica
acham-se apresentados na Tabela 4.1. Nesse quadro, T,,p € ¢@qp indicam a temperatura e umi-
dade relativa do ar da cabine do carro, Tj,) € @pnqp indicam a temperatura e umidade relativa
do ar do meio ambiente, N,, M e H indicam o nimero de ocupantes do carro € a massa ¢ a altura
média de cada uma dessas pessoas. Nas trés Ultimas colunas, n ¢ a rotagdo do motor, V, ¢ a

velocidade do carro e V,,,,,; ¢ a vazdo do ar de ventilagio na cabina do carro. O valor de 0,014

5> EES (Engineering Equation Solver) é um programa da empresa F-Chart Software para resolver numérica e si-
multaneamente milhares de equacdes algébricas e diferenciais ndo lineares. O Programa ¢ dotado de uma vasta
biblioteca com propriedades termodindmicas e de transporte de diversas substancias compressiveis e incompres-
siveis. Maiores informagdes em: https://fchartsoftware.com
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m?/s adotado para essa vazio foi baseado no trabalho de Fletcher e Saunders (1994) sobre carga
térmica em carros de passeio. Essa vazao ¢ consistente com a vazao especifica maxima de 8
litros/s por pessoa indicada no ANSI/ASHRAE Standard 20-2001 (2004). Considerando a me-
tade desse valor e um carro com quatro ocupantes, a vazao total de ventilacao seria de 0,016

m’/s.

Tabela 4.1 - Dados para o calculo da carga térmica do carro de passeio deste trabalho.

Tcab € Pcab Tamb € Pamp No eMeH n Vcarro Vvent
20°C ¢ 50% | 30°C e 60% | 4 pessoas/65 kg/1,7m | 2000 rpm | 15 m/s | 0,014 m%/s
Fonte: Autor.

A Tabela 4.2 apresenta os resultados dos calculos das cargas térmicas parciais e da car-
fga térmica total do carro. As duas cargas parciais mais expressivas sao as de metabolismo e de
ventilagdo, com predominancia para a segunda. A seguir, os resultados obtidos com esse mo-
delo sdo apresentados. A ventilacdo e o metabolismos sdo os termos que mais impactam na

carga térmica.

Tabela 4.2 - Resultado do calculo da carga térmica do carro de passeio deste trabalho.

Cargas térmicas Tipos de calor | Valores (W)

Radiagdo direta 139
Radiagfo difusa 130,7
Radiagao refletida Sensivel 49,84
Conducdo (portas, vidros, teto e assoalho) 186,5
Motor 51,67
Gases de exaustio 60,25
. Sensivel 306,2
Metabolismo Latente 1312
o Sensivel 164,5
Ventilagao Latente 3452
Sensivel 1257
Subtotal Latente 476.4
Total Sensivel + latente 1734

Fonte: Autor.

4.3. Resultados do modelo do condensador a R134a/ar

As equacdes do modelo do ACV com condensador a R134a/ar foram resolvidas com
base na metodologia exposta no Capitulo 3. Os calculos foram realizados a partir da rotina de
calculo EES apresentada no Apéndice C. Sobre os coeficientes de transferéncia de calor refe-
rentes ao refrigerante que aparecem nas referidas equagdes, foram usadas a correlagdo de
Dittus-Boelter para os escoamentos monofasicos nas zonas de desuperaquecimento e de sub-

resfriamento e a correlacdo de Shah para o escoamento bifasico. Nesse ultimo caso, um
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coeficiente médio foi empregado. Para o lado do ar, a correlagdo de Hilpert foi usada para cal-
cular o coeficiente de transferéncia de calor. Sobre a fracao de vazio do refrigerante na zona de
condensagao, foi usada a correlacdo de Hughmark. Além das variaveis apresentadas na Tabela
4.1, os demais valores para alimentar as equagdes do modelo foram apresentados no Capitulo
3, tais como dados geométricos dos componentes do ACV e o rendimento isoentropico do com-
pressor. Todos os dados do modelo acham-se apresentados na primeira parte da rotina de cal-

culo no Apéndice C. Por fim, a Tabela 4.3 apresenta as principais variaveis de saida do modelo.

Tabela 4.3 - Resultado do modelo do condensador a R134a/ar

Variaveis de saida do modelo Valores
Temperatura ¢ pressdo evaporagdo: Ty = Tepep € Pr = P, = Py 0°C e 293 kPa
Temperatura do R134a na saida do evaporador: T, 7°C
Temperatura e pressdo de condensagao: T,png € Ps = Py = Poona 52,7°C e 1410 kPa
Temperatura e entalpia do R134a na saida do compressor: T € hy 72°C ¢ 299,2 kl/kg
Temperatura do R134a na saida do condensador: T, 42,6°C

Temperatura do ar de saida nas trés zonas do condensador: Ty,

31,6°C, 33,1°C e 30,7°C

Comprimentos das zonas do condensador: L, Leong € Ler

0,31 m, 1,04 me 0,48 m

Massas R134a nas zonas do condensador: My, Moong € Mg,

0,33 g,541ge846¢g

Massas dos tubos ¢ aletas do condensador: M;y,p0s € Mgieras

1394ge4792 g

Massa total do condensador: My,

6328 ¢

Vazdes na VET e no compressor: Mypr € Meomp

11,99 g/s e 12,01 g/s

Capacidade de climatizag@o: Qevap

1,738 kW

Coeficiente de performance do sistema de ACV: COP

3,40

Fonte: Autor.

Uma diferenca entre as temperaturas dos fluidos quente e frio em torno de 20°C ¢ tipica
em evaporadores e condensadores a ar de sistemas de ar condicionado. Assim, aplicando-se
essa regra pratica de projeto, a temperatura de evaporagao igual a 0°C decorreu do valor pré-
fixado em 20°C para a temperatura do ar na cabine. A temperatura do refrigerante na saida do
evaporador e entrada do compressor de 7°C decorreu do valor pré-fixado em 7°C para o grau
de superaquecimento do fluido (sef point da VET). Por outro lado, a temperatura de condensa-
¢do no valor de 52,7°C foi calculada a partir da resolu¢do das equagdes do modelo do conden-
sador. Destaca-se o fato de a diferenga entre essa temperatura e a temperatura de 30°C do ar de
entrada no condensador ser igual a 22,7°C, em concordancia com a regra pratica supracitada
para um condensador de sistema de ACV resfriado com ar. Todas as demais grandezas na Ta-
bela 4.3 resultaram do modelo do condensador, como a pressao de condensagdo, a temperatura
do refrigerante na saida do condensador e as temperaturas do ar nas saidas das trés zonas do
condensador. Os comprimentos de 0,31 m da zona de desuperaquecimento e de 1,04 m da zona
de condensacdo também foram obtidos a partir do modelo do condensador. J4 o comprimento

da zona de subresfriamento de 0,48 m decorreu dos comprimentos das zonas anteriores e do
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comprimento total de 1,83 m do condensador. Por sua vez, as massas de refrigerantes nessas
trés regides foram obtidas em funcao dos respectivos comprimentos e didmetros dos tubos, bem
como da pressao de condensagdo e das temperaturas do refrigerante nos escoamentos monofa-
sicos (vapor na zona de desuperaquecimento e liquido na zona de subresfriamento) e titulos no
escoamento bifésico (mistura liquido/vapor na zona de condensagao). As massas dos metais, de
139,4 g para os tubos em cobre e de 479,2 g para as aletas em aluminio, foram calculadas a
partir da geometria do condensador apresentada na Tabela 3.3. A massa total do condensador
no valor de 632,8 g ¢ a soma das massas do refrigerante ¢ dos metais. Conforme discutido na
proxima se¢do, essa massa € um importante parametro da analise comparativa do condensador
a R134a/ar com o condensador a R1234yf/agua.

As vazdes apresentadas na Tabela 4.3 decorreram das resolu¢des das Equacdes 3.18 ¢
3.19 do compressor e das Equacdes 3.21 e 3.22 da VET. Observando as referidas equagdes do
compressor ¢ da VET, constata-se a importante influéncia da pressdo de condensagdo sobre as
vazdes impostas pelos referidos dispositivos. E por isso que P,ypq foi escolhida como a variavel

para o estabelecimento da convergéncia entre M omy, € My Ainda sobre essa pressdo, ela foi

importante para a determinagdo da temperatura T3 =72°C e da entalpia h; =299,2 kJ/kg do
refrigerante na descarga do compressor e entrada do condensador. A referida entalpia foi cal-

culada pela Equagéo 3.20, na qual, além do rendimento isoentropico 7, da compresséo adiaba-

tica irreversivel, a pressdo P.,,4 ¢ essencial para a determinacdo da entalpia hs referente ao
processo adiabatico reversivel no compressor.

Na Tabela 4.3, a capacidade de climatizacao de 1,738 kW ¢ quase igual ao valor da
carga térmica de 1,734 kW. Os dois valores diferem de apenas 0,23% e a quase igualdade deles
decorreu de uma escolha apropriada para o deslocamento volumétrico do compressor, pré-fi-
xado em 0,001 m>/s. Por sua vez, essa capacidade de climatiza¢io dividida pelo consumo de
energia do sistema resultou em um coeficiente de performance COP = 3,40. Nesse calculo, ob-
tido com ajuda da Equacdo 2.6, o consumo de energia foi associado apenas a compressao do
refrigerante, sem se levar em conta os consumos de energia no ventilador de ar de insuflamento
na cabine do carro e as perdas de energia associadas as transmissdes de movimento para acio-
namento do compressor. Um COP em torno de 3 ¢ tipico de sistemas de ACV dotados de con-
densadores a ar. A idéia do presente trabalho ¢ justamente aumentar o COP do sistema, substi-
tuindo o condensador convencional a R134a/ar por um condensador a R123yf/agua. Na pro-

xima secao, essa substituicao ¢ abordada.
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4.4. Modelo do condensador a R1234yf/agua

4.4.1. Resultados do modelo

As equagdes do modelo do condensador a R134a/ar foram adaptadas e resolvidas para
dimensionar o condensador a R1234yf/agua como aquele mostrado na Figura 3.10. Para isso,
um ponto de operagdo foi pré-fixado com os valores apresentados na Tabela 4.4. De uma forma
geral, as condigdes do refrigerante no evaporador sdo iguais aquelas do ACV com o condensa-
dor a R134a/ar: mesma capacidade de climatizacao de 1738 W, mesma temperatura de evapo-
racdo de 0°C e mesmo grau de superaquecimento de 7°C. Por outro lado, a temperatura de
condensagdo foi pré-fixada em 46°C, ou seja, 6,2°C abaixo do valor referente ao condensador
a R134a/ar. O valor mais baixo dessa temperatura ¢ coerente porque o coeficiente de trasferén-
cia de calor da 4gua ¢ muito maior do que o do ar. Outros valores pré-fixados foram a vazio V,
e a temperatura T,,,; da dgua na entrada do condensador e o grau de subresfriamento de 5°C do
refrigerante na saida do condensador. Além disso, para o escoamento interno do refrigerante no
condensador, foi selecionado um tubo de cobre com didmetros interno e externo de 4 mm e 6
mm, enquanto, para o escoamento da d4gua no espago anular, foi selecionado um tubo envelope

de PVC flexivel com didmetros interno e externo de 10 mm e 12 mm.

Tabela 4.4 - Ponto de operacao do ACV a R1234yf e condensador a agua.

Tevap ATsa TCOTld ATST Qevap TWl VW
0°C 7°C | 46°C | 5°C | 1738 W | 32,65°C | 5 L/min
Fonte: Autor.

A Tabela 4.5 apresenta os principais resultados do modelo do condensador a
R1234yf/4gua, obtidos com a rotina de calculo EES apresentada no Apéndice D. Além do com-
primento do condensador, a tabela contém o coeficiente de performance do ACV e a massa
total do condensador: COP = 3,72, M ,nq = 945,3 g. Comparado ao condensador a R134a/ar,
0 COP do condensador a R1234yf/agua ¢ 9,4% maior. O aumento de massa agregada ao novo
condensador ¢ de 312,5 g. O aumento do COP ¢ expressivo e implica uma significativa econo-
mia de energia de operagdo do ACV. Sobre o aumento de massa do condensador, comparada
as massas do carro, dos passageiros e bagagens, o ganho de peso do novo condensador € irriso-

rio.
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Tabela 4.5 - Resultados do modelo do condensador a R1234yf/agua.

Lsr Mtub Menv Mr MW
1,00 m 5995g | 132,6g | 158¢g | 2132¢g
Fonte: Autor.

Lds
0,31 m

CcopP
3,72

Mcond
9453 g

Ltot

426 m

Lcond
2,96 m

A Tabela 4.6 apresenta mais detalhadaente as varidveis dos modelos do ACV com os
condensadores a R134a/ar e R1234yf/agua. Para cada variavel, o impacto positivo, negativo ou
neutro da segunda opgéo é expresso na ultima coluna da tabela com os simbolos ©, ®, ©,
respectivamente. Em um total de 23 variaveis, quatro receberam classificagdo negativa e sete
foram classificadas como neutras. Por outro lado, doze variaveis tiveram classificagdes positi-
vas. Dentre essas, as mais significativas foram assinaladas em verde. O ganho do COP a favor
do condensador a R1234yt/agua representa o maior impacto positivo do estudo. O baixissimo
valor de GWP do R1234yf também mereceu destaque. Outro grande impacto positivo do ACV
com condensador a R1234yf/agua ¢é o fato de o correspondente deslocamento volumétrico do
compressor ser praticamente o mesmo do ACV com condensador a R134a/ar. Nao obstante a
variagdo de entalpia do R1234yf no evaporador ser 28% menor do que aquela associada ao
R134a, os maiores valores da massa especifica e do rendimento volumétrico do compressor
associado ao R1234yf permitiram, para um mesmo deslocamento volumétrico, uma vazao mas-
sica desse fluido quase 28% maior do que a do R134a. Por isso, verificou-se a quase igualdade
dos respectivos deslocamentos volumétricos do compressor. Esse resultado ¢ muito positivo,
pois, no caso da substitui¢do do condensador a R134a/ar de um ACV por um condensador a
R1234yf/4gua, as polias de acionamento do eixo do compressor poderdo ser mantidas. O melhor
retrofit de um sistema € aquele que acontece com modificacdes minimas. O pequeno ganho de
peso do condensador a R1234yf/4gua, ja abordado anteriormente, também mereceu ser desta-
cado positivamente na Tabela 4.6. Outra vantagem importante do condensador a R1234yf/agua
¢ a menor temperatura do fluido na saida do compressor. Essa baixa temperatura proporciona
uma vida util mais longa do compressor. Por fim, a elevada temperatura da dgua na saida do
novo condensador mereceu ser destacada negativamente e com a cor vermelha. Na proxima

subsec¢ao, esse ponto € analisado com mais profundidade.

Tabela 4.6 - Impactos do emprego do condensador a R1234yf/agua.

Varidveis Condensador | Condensador Impacto
R134a/ar R1234yf/agua
ODP e GWP 0e 2000 Oel ©
Carga térmica 1734 W 1734 W &)
Temperatura de evaporagdo 0°C 0°C &)
Pressdo de evaporagdo 293 kPa 316 kPa ®
Grau de superaquecimento na saida do evaporador 7,0°C 7,0°C &)
Variacdo de entalpia do refrigerante no evaporador 145 kJ/kg 113,4 kl/kg ®
Densidade do refrigerante na aspiracdo do compressor 14 kg/m? 17 kg/m? ©
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Deslocamento volumétrico do compressor 3,60 m3/h 3,69 m3/h ©
Vazdo massica do refrigerante 12,0 g/s 15,3 g/s ©
Variagdo de entalpia do refrigerante no compressor 42,5 kl/kg 30,5 kJ/kg ©
Poténcia do compressor 509,6 W 466,5 W ©
Coeficiente de performance do ciclo 3,40 3,72 ©
Temperatura do refrigerante na descarga do compressor 72,0°C 54,5°C ©
Razio de pressdo do ciclo 4,81 3,74 ©
Rendimento volumétrico do compressor 86,1% 87,6% ©
Temperatura de condensagdo 52,7°C 46°C ©
Pressdo de condensacao 1410 kPa 1182 kPa ®
Grau de subresfriamento na saida do condensador 10,1°C 5°C ®
Temperatura de entrada do ar ou da 4gua no condensador 30°C 32,65°C e
Temperatura de saida do ar e 4gua no condensador 31,8°C (média) 39,0°C _
Variagdo de entalpia do refrigerante no condensador 187,1 143,9 kJ/kg ©
Taxa de rejeito de calor no condensador 2244 W 2201 W e
Massa total do condensador 6328 g 9453 ¢ ©

Fonte: Autor.

4.4.2. Arrefecimento da agua do condensador

Um problema que deve ser resolvido para viabilizar o uso de um condensador a agua
em um ACV refere-se ao fato de que a 4gua sai quente desse trocador de calor. Assim, antes de
retornar para o condensador, a agua deve ter a sua temperatura reduzida a uma temperatura
proxima a do meio ambiente. Alguns carros com motores turbinados sdo dotados de um troca-
dor de calor (intercooler) que promove o arrefecimento do ar de sobrealimentagdao do motor.
Yasar et al (2021) e Yasar Sem e Kemal Ermis (2015) estudaram esse tipo de motor. Nesse
caso, o referido trocador de calor pode ser usado com a dupla fun¢do de arrefecer o ar do motor
e a adgua de saida do condensador. Nos carros turbinados sem o intercoller e nos carros com
motores aspirados, o arrefecimento da dgua do condensador € um problema mais desafiador. A
seguir, duas propostas sdo apresentadas. Em ambas, os principais dados sdo a temperatura de
entrada da 4gua T,,; = 32,65°C, a vazdo de agua m,, = 0,0829 kg/s e a temperatura de entrada
do ar T,; = 30°C. Além desses valores, a taxa de transferéncia de calor no trocador de calor a
4gua/ar deve ser, obviamente, igual a taxa no condensador a R1234yf/agua, Q.ong = 2201 W,
que ¢ a carga térmica a ser combatida pelo arrefecedor da agua.

A primeira proposta para o arrefecimento da 4gua do condensador alternativo ¢ o réuso
do condensador a R134a/ar como trocador de calor agua/ar como mostra a Figura 4.1. Essa
solucdo pode ser interessante para o retrofit do ACV. Nesse caso, além da substitui¢ao do re-
frigerante R134a pelo ecofluido R1234yf, as tubula¢des de saida do compressor e de entrada

na VET devem ser desviadas para a entrada e saida do condensador a agua, enquanto as
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tubulagdes de entrada e saida da dgua do condensador devem ser conectadas as extremidades
do antigo condensador a ar. Os calculos relativos ao arrefecimento da dgua foram realizados
com ajuda da rotina EES apresentada no Apéndice E. As trés principais varidveis calculadas
sao a temperatura de saida da dgua, a velocidade de entrada do ar e a massa total do trocador de
calor a 4gua/ar (massas da agua, dos tubos e das aletas): T,,, = 39,0°C, V, = 10,87 m/s e M, =
648,5 g. Sobre a velocidade calculada, o valor ¢ menor do que a velocidade padrao imposta
pelo movimento do carro (15 m/s). Isso significa que o trocador de calor a d4gua/ar podera arre-
fercer a 4gua até um pouco abaixo de 32,65°C, que ¢ a temperatura de projeto na entrada do
condesador a R1234a/agua. Sobre o peso desses dois equipamentos/fluidos, a massa total é de
1.593 g, sendo 945,3 g e 648,5 g as massas do condensador e do arrefecedor de dgua, respecti-
vamente, representando um ganho de 961 g em relacdo a massa do condensador a R134a/ar
(632,8 g). Comparando com a massa total de um carro de passeio padrao, que ¢ um pouco maior
que uma tonelada, o ganho de massa decorrente da primeira proposta ¢ muito pequeno, nao

impactando negativamente a relagdo peso/poténcia do carro.

Figura 4.1 — Proposta para o arrefecimento da 4gua do condensador alternativo
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Fonte: Adptado de Duarte, et al (2023).

Outro ponto que merece atengdo ¢ a poténcia para acionar a bomba de circulacdo de
agua no condensador a R1234yf/agua e no trocador de calor a dgua/ar. Essa poténcia pode ser
determinada com as ajudas das rotinas de célculos EES nos Apéndices D e E. A primeira for-

nece a queda de pressdo AP = 65,6 Pa no lado da agua do condesador a R1234yf, e a outra a
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queda de pressdo AP; = 26,16 Pa no lado da agua do trocador de calor. Assim, a queda de
pressdo total no circuito ¢ de AP = 91,76 Pa. A poténcia da bomba pode ser calculada multipli-
cando-se essa perda de carga pela vazao volumétrica da dgua, obtendo-se 7,66 W. Essa poténcia
¢ muito pequena comparada a poténcia de 466,5 W consumida pelo compressor. Portanto, o
ganho no COP em 9,4% no ACV a R1234yf/agua em relagdo ao COP do ACV a R134a/ar quase
ndo sofrera alteracdo quando a poténcia da bomba for incorporada a energia consumida pelo
sistema. Ademais, o peso dessa bomba também ¢ pequeno, de modo que a incorporagao do
equipamento ao sistema nao prejudicara a relagao peso/poténcia do carro.

A segunda proposta para o arrefecimento da dgua do condensador a R1234yf do ACV
¢ o uso de parte do radiador do carro. Considerando uma poténcia de 80 CV (aproximadamente
60 kW) e um rendimento térmico de 40% para o motor do carro, o calor rejeitado pelo motor ¢
de 36 kW. Admitindo que 1/3 desse calor seja absorvido pela dgua de arrefecimento do motor,
conclui-se que o radiador do carro ¢ um trocador de calor de 12 kW. Esse valor ¢ quase seis
vezes a taxa de transferéncia de calor no condensador a R1234yf/agua (Qcong = 2201 W). As-
sim, seria razoavel reservar 1/6 da superficie de troca de calor do radiador para o arrefecimento
da 4gua do condensador, sobrando 5/6 da superficie para o arrefecimento da 4gua do motor. A
dupla fun¢do do radiador ndo comprometeria o seu funcionamento, que continuaria sendo ga-
rantido pela acdo da valvula termostatica do circuito de agua quente do motor do carro.

Sobre os pros e contras das duas propostas apresentadas, a primeira tem a seu favor o
fato de o condensador a ar ser de alta eficiéncia e, por isso, ser apto para operar com uma menor
diferenca de temperatura entre o fluido quente e o fluido frio. Por outro lado, abrigar o conden-
sador a R1234yf/agua e o trocador de calor a agua/ar no reduzido espago disponivel no cofre
do motor nao ¢ algo evidente, sobretudo em carros mais campactos. Quanto a segunda proposta,
as caracteristicas sdo extamente opostas, isto €, se por um lado o uso do radiador do carro nao
implica encontrar novos espagos no cofre do motor, esse trocador de calor foi concebido para
funcionar com uma maior diferenca de temperatura entre os fluidos. Basta dizer que a tempe-
ratura da 4gua no radiador ¢ em torno de 90°C, enquanto a temperatura do ar na saida do equi-
pamento seria no maximo 50°C. No caso do arrefecimento da 4gua do condensador, a tempe-
ratura do fluido deve ser reduzida de 39°C para 32,5°C. Assim, a proximidade entre as tempe-
raturas da 4gua e do ar pode ser um impedimento para o radiador ser usado no arrefecimento
da agua do condensador. Uma solugdo seria aumentar a vazao na bomba de dgua do circuito
motor/radiador. De fato, esse aumento da vazao ¢ desejavel ndo apenas para permitir o devido

arrefecimento da dgua do condensador, como também para garantir o arrrefecimento da agua
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do motor, considerando a redugdo da correspondente superficie de troca de calor decorrente de

o radiador operar com as duas fungdes.

4.4.3. Comparativo com resultados da literatura

Visando verificar a aceitabilidade dos resultados obtidos com os modelos, um quadro
comparativo foi construido envolvendo resultados obtidos no presente trabalho e resultados
oriundos dos traballhos sobre a substitui¢do do R134a pelo ecofluido R1234yf citado no estado
da arte apresentdo na Seg¢do 2.5. Para construir este quadro, foi introduzido um parametro &,
definido operacionalmente pelas Equagoes 4.1 e 4.2. O célculo de ¢ feito por uma ou pela outra
equacdo depende se a analise da varidvel y seria mais acertiva comparando-se a diferenga per-
centual dos valores de y associados aos fluidos R134a e R1234yf (Equagdo 4.1), ou se compa-

rando simplesmente o desvio entre esses valores (Equagao 4.2).

£, = YR1234yf ~YVR134a (4_1)
YR134a
€y = YRr1234yf — YR134a 4.2)

As seguintes variaveis y foram selecionadas no estudo comparativo: &g,q, referente a

analise da capacidade de climatizacdo do evaporador; €-op para a andlise do coeficiente de
performance do ACV; g4.4. para a temperatura do refrigerante na descarga do compressor; &,
para a massa total do condensador ou massa de refrigerante no ACV. A Tabela 4.7 apresenta
os valores dos respectivos parametros comparativos de resultados gerados pelos modelos do
presente trabalho e de resultados da literatura. A Equacdo 4.1 foi usada nas duas primeiras

colunas de resultados, e a Equagao 4.2 nas duas ultimas.

Tabela 4.7 - Comparativo entre sistemas de ACV a R134a e R1234yf

: €evap | Ecop Edesc Em
Trabalho Refrigerantes (%) (%) ©C) ©
Presente dissertacdo - condensador a dgua 0 +12 | —19 | +961
Zilio et al (2011) =0 | +6,9 | -2,1 -
Lee ¢ Jung (2012) Testes verdo R134a e =39 | =6,7 | =6,7 | ~120
Testes inverno R1234yf -0,8 | 6,4 | -6,4 | —110
Honghyun (2013) - TCI/comp. 2500 rpm -9.4 +4 -2 -
Di Battista (2016) - condensador a agua 11,8 | +43,3 - -
Daviran et al (2017) —20,4 | +18,4 | -20 -
Zhaofeng et al (2018) | Resfriamento Rl134ae ~ -6,7 | —13 -
11% R134a Aquecimento misturas de —4 -14 | -10 -
Shin et al (2019) — 30% R134a R134a/R1234yf | —85 | -6,9 - -
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Aral et al (2020) Resfriamento -9,1 | =10 | -10 -
Compressor 2000 rpm | Aquecimento R134ae +7,6 | —=6,7 | =20 -
Wanyong (2020) - Carro elétrico/aquec. R1234yf 28 | —62 - -
Taejin Lee et al (2021) -4 -5 - -

Os valores na Tabela 4.7 ndo sdo exatamente comparaveis, pois cada trabalho apresenta
caracteristicas distintas, tais como diferentes temperaturas e vazdes do fluido de resfriamento
do condensador, diferentes deslocamentos volumétricos do compressor, uso de um TCI entre o
evaporador e o compressor, entre outras particularidades de cada sistema estudado. Nao obs-
tante, ¢ possivel comparar tendéncias e convergéncias entre os trabalhos, entre as quais se des-
tacam as seguintes. Todos os sistemas de ACV a R1234yf estudados apresentaram temperaturas
menores do fluido na descarga do compressor, sendo o valor, em média, 10°C abaixo da tem-
peratura de descarga dos sistemas carregados com R134a. Em geral, a capacidade de climati-
zacdo (resfriamento e aquecimento) e 0 COP do ACV a R1234yf sdo menores em comparacao
ao sistema a R134a. Por outro lado, um resultado oposto ¢ obtido quando o sistema ¢ melhorado
com uso de um TCI, como no trabalho de Honghyun Cho et a/ (2013), ou com a substitui¢ao
do condensador a ar por um condensador a 4gua, como no presente trabalho e no trabalho de
Di Battista e Cipollone (2016). Sobre a massa do sistema, a exce¢do da presente dissertagdo e
do artigo de Lee e Jung (2012), os outros trabalhos nao se ativeram a essa andlise. Nesse ultimo,
os autores concluiram que um sistema de ACV a R1234yf apresenta uma massa menor de re-
frigerante do que um sistema a R134a operando tanto no modo de resfriamento quanto no de
aquecimento. No presente trabalho, essa redu¢do de massa em favor do ecofluido também foi
constatada. O valor positivo de 961 g ¢ porque esse valor congrega o célculo total da massa do
condensador a 4gua, do trocador de calor para promover o arrefecimeto da agua e da bomba
d’agua desse conjunto. De fato, o mais importante ¢ constatar que existe uma lacuna na litera-

tura no tocante a andlise da massa de sistemas de ACV a R1234yf.

4.5. Fechamento

Este capitulo foi dedicado a descricdo e modelagem de um sistema de ACV a R134a e
R1234yf dotado, nessa ordem, com um condensador convencional resfriado a ar e outro alter-
nativo resfriado a 4gua. Nao obstante o ganho de peso do sistema, os resultados obtidos com a
modelagem revelaram varias vantagens de se usar um condensador resfriado com agua, com

destaque para o aumento do COP do sistema e a redugdao da temperatura na descarga do
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compressor para o ACV carregado com o refrigerante R1234yf. A seguir, no capitulo final desta
monografia, sdo destacados os principais resultados quantitativos deste trabalho, bem como sao

explorados os passos seguintes da pesquisa.
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5. CONCLUSOES

Neste trabalho, dois modelos matematicos foram desenvolvidos para estudar a viabili-

dade de substituir os tradicionais condensadores a ar em sistemas de ACV a R134a por conden-

sadores resfriados com agua. Ademais, nesse ultimo caso, o sistema de ACV modelado foi

carregado com o ecofluido R1234yf. Os resultados obtidos com os modelos também foram

comparados com resultados de trabalhos similares da literatura, e que foram publicados nos

ultimos 20 anos. A seguir, sao destacados os trés resultados mais significativos do presente

estudo.

i)

ii)

iii)

O COP do sistema de ACV a R1234yf dotado com um condensador a agua foi quase 10%
superior ao COP do sistema carregado com o refrigerante R134a com o condensador a ar.
A temperatura da agua na saida do condensador alternativo foi de quase 40°C, ndo sendo
simples o arrefecimento desse liquido. Duas solu¢des foram propostas, sendo a mais
viavel a adaptacdo do condensador convencional a ar para resfriar a 4gua. O ganho de
peso do sistema foi de quase de 1 kg, mas esse valor ¢ irrisorio comparado ao peso total
do carro.

A temperatura do R1234yf na descarga do compressor foi em torno de 55°C, bem abaixo
da correspondente temperatura em torno de 70°C para o sistema operando com o
refrigerante R134a e um condensador a ar.

Também sdo apresentados dois trabalhos futuros para a sequéncia deste estudo:
Levantamento de custos com vistas a verificar a viabilidade de se fazer o retrofit em um
ACYV para converté-lo de um sistema a R134a com condensador a ar para um sistema a
R1234yf com condensador a agua.

Montagem de uma bancada experimental para validacdo dos modelos matematicos de-
senvolvidos neste trabalho e verificagdao da efetividade do uso do condesador a ar para

promover o arrefecimento da agua.



71

REFERENCIAS BIBLIOGRAFICAS

Aral, M. C., Suhermanto, M., Hosoz, M. Performance evaluation of an automotive air condi-
tioning and heat pump system using R1234yf and R134a. Science and Technology for the Built
Environment. Journal homepage: https://www.tandfonline.com/loi/uhvc21. 2020.

ASHRAE Handbook Fundamentals. 2017. SI Edition.

Chunping Lu, Jianyu Li, Dongli Tan. Analysis on the Influence Mechanism of Cooling Water
on Turbocharger and Optimum Coolant Mass Flow Rate. Mathematical Problems in Engineer-
ing, 14 p., 2021.

ClearMecanics. Diponivel em: < clearmechanic.com/>. Acesso em: 15/01/2023.
Creder, H. Instalagdes de Ar Condicionado. Editora LTC, 6* Edigao, Rio de Janeiro, 2004. 318p.

Daviran, S., Kasaeian, A., Golzari, S., Mahian, O., Nasirivatan, S., Wongwises, S. A compara-
tive study on the performance of HFO-1234yf and HFC-134a as an alternative in automotive
air conditioning systems. Applied Thermal Energy. Vol. 110, p-1091-1100, 2017.

Di Battista, D., Cipollone, R. High efficiency air conditioning model-based analysis for the
automotive sector. International Journal of Refrigeration. Vol. 64, p. 108-122, 2016.

Dittus, F. W.; Boelter, L. M. K. Heat transfer in automobile radiators of the tubular type. Uni-
versity of California Publications in Engineering, v. 2, n. 1, p. 443-461, 1930.

Duarte, W.M.; Paulino, T.F.; Tavares, S.G.; Can¢ado, K.N. Machado, L. Comparative study of
geothermal and conventional air conditioner: A case of study for office applications. Journal of
Building Engineering, p. 105786, 2023.

Fayazbakhsh M. A., Bahrami M. Comprehensive Modeling of Vehicle Air Conditioning Loads
Using Heat Balance Method. SAE International. 2013.

Fletcher, B., Saunders, C. Air Change Rates in Stationary and Moving Motor Vehicles. Journal
of Hazardous Materials. Vol. 39, p. 243-256. 1994.

Fox, R., W., McDonald, A., T., Pritchard, P., J., Leylegian, J., C. Introduction to Fluid Mechan-
ics, 8" edtion. John Wiley & Sons Inc. 2012. P.

Gnielinski, Volker. New equations for heat and mass transfer in turbulent pipe and channel
flow. Int. Chem. Eng., v. 16, n. 2, p. 359-368, 1976.

Hilpert, R. Heat transfer from cylinders. Forsch. Geb. Ingenieurwes, v. 4, n. 5, p. 215, 1933.
Hisamudin, M. Y., Henry, N., Azhar, A. A., Sumeru, Afiq, A. D. The effect of ambient tem-

perature on the performance of automotive air-conditioning system. Applied Mechanics and
Materials. Vol. 819, p. 221-225, 2016.


https://www.tandfonline.com/loi/uhvc21.%202020

78

Honghyun Cho, Chasik Park. Experimental investigation of performance and exergy analysis
of automotive air conditioning systems using refrigerant R1234yf at various compressor speeds.
Applied Thermal Energy. Vol. 101, p-30-37, 2016.

Holman, J. P. Heat Tranfer. 10" edition. McGraw-Hill Education, 2010. P. 758.

Honghyun Cho, Hoseong Lee, Chasik Park. Performance characteristics of an automobile air
conditioning system with internal heat exchanger using refrigerant R1234yf. Applied Thermal
Energy. Vol. 61, p-563-569, 2013.

Hughmark, G. Holdup in gas liquid flow. Chemical Engineering Progress, n. 58, p. 62—65,
1962.

[llan-Gomez, F., Garcia-Cascales, J. R. Experimental comparison of an air-to-water refrigera-
tion system working with R134a and R1234yf. International Journal of Refrigeration, Vol. 97,
p. 124-131, 2019.

Ingersoll, J., Kalman, T., Maxwell, L., and Niemiec, R. Automobile Passenger Compartment
Thermal Comfort Model - Part I: Compartment Cool-Down/Warm-Up Calculation. SAE Tech-
nical Paper 920265, 1992, doi: 10.4271/920265.

Incropera, F. P., De Witt D. P. Fundamentals of Heat and Mass Transfer. John Wile & Sons.
4" Edition, 2002.

ISO Standard, Ergonomics of the Thermal Environment — Determination of Metabolic Heat
Production, ISO Standard 8996, Rev. 2004.

Kaynakli, O., Horuz, I. An experimental analysis of automotive air conditioning system. Int.
Commun. Heat Mass Transfer. Vol. 30, N°. 2, p. 273-284. 2003, doi:
10.1016/S0735-1933(03)00038-1.

Khayyam, H., Kouzani, A. Z., Hu, E. J. Reducing Energy Consumption of Vehicle Air Condi-
tioning System by an Energy Management System. IEEE Intelligent Vehicles Symposium.
Xi’na, China. 2009.

Jianmin Fang, Xiang Yin, Anci Wang, Xifeng Sun, Yuxuan Liu, Feng Cao. Cooling perfor-
mance enhancement for the automobile transcritical CO> air conditioning system with various
internal heat exchanger effectiveness. Applied Thermal Engineering. Journal homepage:
www.elsevier.com/locate/apthermeng. 2021

Mathai, V., Das, A., Bailey, J. A., Breuer, K. Airflows inside passenger cars and implications
for airborne disease transmission. Science Advances. Vol. 7, p. 1-7, 2021.

Mishra, P. How a Car Air Conditioning System Works? Nicely Explained. https:/www.me-
chanicalbooster.com/2017/12/car-air-conditioning-system.html. Acesso em: 08/01/2023

Moo-Yeon Lee, Ho-Seong Lee, Hong-Phil Won. Characteristic evaluation on the cooling per-
formance of an electrical air conditioning system using R744 for a fuel cell electric vehicle.
Energies. Vol. 5, p. 1371-1383, 2012.


https://www.amazon.com.br/s/ref=dp_byline_sr_book_1?ie=UTF8&field-author=Frank+P.+Incropera&text=Frank+P.+Incropera&sort=relevancerank&search-alias=stripbooks
https://www.amazon.com.br/s/ref=dp_byline_sr_book_2?ie=UTF8&field-author=David+P.+DeWitt&text=David+P.+DeWitt&sort=relevancerank&search-alias=stripbooks
https://ieeexplore.ieee.org/xpl/conhome/5136863/proceeding
http://www.elsevier.com/locate/apthermeng
https://www.mechanicalbooster.com/author/pankumishra143gmail-com
https://www.mechanicalbooster.com/2017/12/car-air-conditioning-system.html
https://www.mechanicalbooster.com/2017/12/car-air-conditioning-system.html

79

Oliveira, R. A., Machado, L., Duarte, W. M. Comparative Analysis of Automotive Air Condi-
tioner with Water-Cooled and Air-Cooled Condenser. 18" Brazilian Congress of Thermal Sci-
ences and Engineering. November, p. 16-20, 2020.

Pabon, J. J. G., Khosravi, A., Belman-Flores, J. M., Machado, L., Revellin, R. Applications of
refrigerant R1234yf in heating, air conditioning and refrigeration systems: A decade of re-
searches. International Journal of Refrigeration. Disponivel em:

Pinheiro, Ana Paula Basile. Revisdo da NBR 16401-3 Provoca Debate sobre Renovacgao ¢ Tra-
tamento do Ar. Revista da ABRAVA. Disponivel em: <
https://abrava.com.br/revisao-da-nbr-16401-3-provoca-debate-sobre-renovacao-e-tratamento-
do-ar-revista-abrava-climatizacao/> Acesso em: 07/01/2023

Poongavanam, G., Sivalingam, V., Prabakaran, V. Salman, M., Kim, S. C. Selection of the best
refrigerant for replacing R134a in automobile air conditioning system using different MCDM
methods: A comparative study. Case Studies in Thermal Engineering. 2021.

Rice, C. K. The Effect of Void Fraction Correlation and Heat Flux Assumptionon Refrigerant
Charge Inventory Predictions. ASHRAE Transactions, 1987. Vol. 93, Part 1.

Shah, M. M. A General Correlation for Heat Transfer During Film Condensation in Pipes. Int.
J. Heat Mass Transfer. Vol. 22, p. 547-56, 1979.

Shah, Mirza M. Improved correlation for heat transfer during condensation in mini and macro
channels. International Journal of Heat and Mass Transfer, v. 194, p. 123069, 2022.

Siricharoenpanich, A., Wiriyasart, S., Prurapark, R., Naphon, P. Effect of cooling water loop
on the thermal performance of air conditioning system. Case Studies in Thermal Engineering,
Vol. 15, 2019.

Taejin Lee, Kyeong-Ho Shin, Jihyun Kim, Dongsoo Jung, Joo-Hyung Kim. Design optimiza-
tion of external variable displacement compressor with R1234yf for vehicle air conditioning
system. Applied Thermal Engineering. 2021.

Journal homepage: https://doi.org/10.1016/j.applthermaleng.2021.117493

Ultimo acesso: 08/01/2023.

Talbi, M., Agnew, B. Energy Recovery from Diesel Engine Exhaust Gases for Performance
Enhancement and Air Conditioning. Applied Theraml Engineering, Vol 1, p. 5-10, 2002.

Umezu K, Noyama H. Air-conditioning system for electric vehicles (i-MiEV). SAE Automo-
tive Alternate Refrigerant Systems Symposium. 2010.

Vaghela, J., K. Comparative evaluation of an automobile air - conditioning system using R134a
and its alternative refrigerants. Energy Procedia, Vol. 109. P. 153-160, 2017, from International
Conference on Recent Advancement in Air Conditioning and Refrigeration, 2016, p. 10-12,
November 2016, Bhubaneswar, India.

Wang, D., Yu, B., Hu, J., Chen, L., Shi, J., Chen, J. Heating performance characteristics of CO2
heat pump system for electrical vehicle in a cold climate. International Journal Refrigeration.
Vol. 85, p. 27-41, 2018.


https://abrava.com.br/revisao-da-nbr-16401-3-provoca-debate-sobre-renovacao-e-tratamento-do-ar-revista-abrava-climatizacao/l
https://abrava.com.br/revisao-da-nbr-16401-3-provoca-debate-sobre-renovacao-e-tratamento-do-ar-revista-abrava-climatizacao/l
https://doi.org/10.1016/j.applthermaleng.2021.117493

80

Wanyong Li, Rui Liu, Yusheng Liu, Dandong Wang, Junye Shi , Jiangping Chen. Performance
evaluation of R1234yf heat pump system for an electric vehicle in cold climate. International
Journal of Refrigeration. Vol. 115, p. 117-125, 2020.

Yasar Sen, Kemal Ermis. Thermal Analysis of Turbocharger and Intercooler in Diesel Engine.
ISITES, Valencia, Spain. 2015.

Yadav, S., Jie Liu, Sung Chul Kim. A comprehensive study on 2 1st-century refrigerants - R290
and R1234yf: A review. Int. Journal of Heat and Mass Transfer. 2022. https://www.sciencedi-
rect.com/science/article/pii/S0017931021010528

Ultimo acesso: 08/01/2023.

Yohan Lee, Dongsoo Jung. A brief performance comparison of R1234yf and R134a in a bench
tester for automobile applications. Applied Thermal Energy. Vol. 35, p-240-242, 2012.

Yueming Li, Jingyi Wua, Sumio Shiochi. Modeling and energy simulation of the variable re-
frigerant flow air conditioning system with water-cooled condenser under cooling conditions.
Energy and Building. Vol. 41, p. 949-957, 2009.

Yunchan Shin, Taejung Kim, Areum Lee, Honghyun Cho. Performance Characteristics of Au-
tomobile Air Conditioning Using the R134a/R1234yf Mixture. Entropy. Vol. 24, p. 1-18, 2019.

Zhaofeng Meng, Hua Zhang, Mingjing Lei, Yanbin Qin, Jinyou Qiu. Performance of low GWP
R1234yf/R134a mixture as a replacement for R134a in automotive air conditioning systems.
International Journal of Heat and Mass Transfer. Vol. 116, p. 362-370, 2018.

Zhenying Zhang, Jiayu Wang, Xu Feng, Li Chang, Yanhua Chen, Xingguo Wang. The solu-
tions to electric vehicle air conditioning systems: A review. Renewable and Sustainable Energy
Reviews. Vol. 91, p. 443-463, 2018.

Zilio, C., Brownb, J. S., Schiochet, G., Cavallini A. The refrigerant R1234yf in air conditioning
systems. Energy. Vol. 36, p. 6110-6120, 2011.


https://www.sciencedirect.com/science/article/pii/S0017931021010528
https://www.sciencedirect.com/science/article/pii/S0017931021010528

81

APENDICE A - Polindéminio da correlecio de Hughmark

A Figura A.1 mostra a evolug¢ao do parametro Z em fun¢ao do fator ky da correlagao
de Hughmark (Rice, 1987), que ¢ usada para calcular a fracao de vazio em escoamentos bifasi-
cos. A Equacao A.1 expressa o correspondente polindmio de regressao que permite determinar
Z a partir de kj. Essa regressao foi obtida com ajuda do software Excel e apresentou um coe-

ficiente de determinacdo R? = 0,9995.

Z =5999 k& — 15754 kj; + 16854 kjy — 9373 k3 + 2848 k% — 440,6 ky + 28,16 (A1)

Figura A.1 — Polindmio para determinacio dos parametros da correlacio de Hughmark
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APENDICE B - Programa EES para calculo da carga térmica

"Carga térmica de um carro de passeio"

"Dados do carro e do ambiente"

S p=0,7 "area do vidro do parabrisa em m?*"

S t=0,6 "area do vidro da traseira em m*"

S j=4*0,5 "area do vidro da traseira em m*"

S teto=1,4 "area do teto em m*"

S ass=2,1 "area do assoalho em m*"

S portas=1,98 "area das portas em m?"

S _frontal=0,5 "area frontal ao motor em m?"

S_exaustdo=(10/100)*S ass "area dos tubos de exaustdo em m?>"

A=1085 "radiagdo solar aparente em W/m?"

B=0,207 "coeficiente de extingdo da atmosfera"

C=0,136 "fator de radiagdo difusa"

D=117 "radiacao solar difusa em W/m?"

rho=20/100 "reflectividade do solo"

theta_z=40 "angulo da radiacdo solar em relacdo ao zenite em graus"

beta p=40 "angulo do parabrisa com o chiao em graus"

beta_t=40 "angulo do vidro traseiro com o chiao em graus"

beta j=80 "angulo da janela com o chiao em graus"

tau=50/100 "transmissividade do vidro"

DELTAT rad=5,5 "acrescimento de temperatura devido ao sol em C"

K is0=0,2 "condutividade térmica do isolamento de portas, teto, assoalhos e fundo do porta malas em W/(m.C)"

K _vidro=1,05 "condutividade térmica do isolamento de portas, teto, assoalhos e fundo do porta malas em
W/(m.C)"

e_g=10/100 "espessura de portas, teto, assoalho e fundo do porta mala em m"

e_v=3/1000 "espessura dos vidros em m"

e m=10/100 "espessura frontal ao motor em m"

T ext=30 "temperatura do ar externo em C"

T int=20 "temperatura do ar interno em C"

UR_ext=60/100 "umidade relativa do ar externo"

UR _int=50/100 "umidade relativa do ar externo"

N_pessoas=4 "numero de passageiros"”

W_pessoa=65 "massa padrdo de um passageiro em kg"

H_pessoa=1,7 "altura padrao de um passageiro em m"

M_passageiro=55 "fluxo de calor metabolico de um passageiro em W/m?"

M_motorista=85 "fluxo de calor metabolico do motorista em W/m?"

N_motor=2000 "numero de rotagdes do motor em rpm"

V_dot_vent=5/1000 "vazao de ventilacdo em (m?/s)/pessoa"

V_carro=60/3,6 "velocidade do carro em m/s"

L cab=0,5 "altura média da cabine em m"

rho_ar=1,17 "massa especifica do ar em kg/m*"

Cp_ar=1004 "calor especifico do ar em J/(kg.C)"

DELTAT cab=10 "diferenca entre as temperaturas da parede interna e o ar da cabine em C"

"(1) Radiacao direta"

E_dir=A*exp(-B/cos(theta_z)) "radiagdo em W/m?"

S _proj=S_p*cos(beta_p)+S_t*cos(beta t)+S j*cos(beta j) "area da superficie projetada dos vidros em m?"

Q _dot_dir=(S_proj/4)*E_dir*tau "carga térmica da radiag¢do direta em 25% dos vidros em W"

"(2) Radiacao difusa"

E dif p=C*E _dir*(1+cos(beta p))/2 "radiag¢@o difusa no parabrisa em W/m?*"

Q_dot_dif p=S p*E_dif p*tau "carga térmica de radiagdo difusa através do parabrisas em W"

E dif t=C*E _dir*(1+cos(beta t))/2 "radiacdo difusa no vidro traseiro em W/m?"

Q _dot_dif t=S t*E dif t*tau "carga térmica de radiagdo difusa através do vidro traseiro em W"

E dif j=C*E dir*(1+cos(beta j))/2 "radiacdo difusa no vidro traseiro em W/m?"

Q dot_dif j=S j*E dif j*tau "carga térmica de radiagdo difusa através do vidro das janelas em W"

Q dot_dif=Q dot dif p+Q dot dif t+Q dot dif j "carga térmica difusa através dos vidros em W"

"(3) Radiagao refletida"

E ref p=E dir*(1+C)*rho*(1+cos(beta_p))/2 "radiagdo refletida e incidente no parabrisa em W/m?"
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Q _dot_ref p=S p*E ref p*tau "carga térmica de radiagdo refletida através do parabrisas em W"

E ref t=E dir*(1+C)*rho*(1+cos(beta t))/2 "radiacdo refletida e incidente no vidro traseiro em W/m?"

Q dot ref t=S t*E ref t*tau "carga térmica de radiagdo através do vidro traseiro em W"

E ref j=E dir*(1+C)*rho*(1+cos(beta_j))/2 "radiagdo refletida e incidente no vidro das janelas em W/m?"

Q dot ref j=S j*E ref j*tau "carga térmica de radiagdo refletida através do vidro das janelas em W"

Q _dot_ref=Q dot ref p+Q_dot ref t+Q dot ref j "carga térmica refletida através dos vidros em W"

Q _dot_rad=Q dot dirtQ_dot dif+Q dot _ref "carga térmica total de radiagdo em W"

"(4) Condugao"

h e=0,6+6,64*V_carro”0,5 "coeficiente de transferéncia de calor externo em W/(m?.C)"

h i=1,42*(abs(DELTAT cab)/L_cab)"0,25 "coeficiente de transferéncia de calor por convec¢ao interno em
W/m*C"

U _g=1/(1/h_ete g/K iso+1/h i) "coeficiente global nas portas, teto e assoalho em W/(m2.C)"

U v=1/(1/h_ete v/K vidro+1/h i) "coeficiente global nos vidros em W/(m2.C)"

Q _dot_g=U g*(S_portas+S_teto+S ass)*(T_ext-T_int+tDELTAT rad) "carga térmica por condugdo nas portas,
teto e assoalho em W"

Q _dot v=U v*(S_p+S j+S t)*(T ext-T int) "carga térmica por conducdo nos vidros em W"

Q _dot_cond=Q dot g+Q dot v "carga térmica total por conducdo em W"

"(5) Motor"

T motor=-2E-6*N_motor"2+0,0355*N_motor+77,5 "temperatura do ar no cofre do motor em C"

U _m=1/(1/h_i+e m/K iso+1/h_i) "coeficiente global frontal ao motor em W/(m?.C)"

Q_dot_motor=U _m*S_frontal*(T motor-T int) "carga térmicado do motor em W"

"(6) Exaustao"

T exaustdo=0,138*N_motor-17 "temperatura nos tubos de exautdo em C"

U e=1/(e_g/K iso+1/h_i) "coeficiente global na exaustdo em W/(m?.C)"

Q _dot_exaustdo=U_e*S exaustdo*(T exaustdo-T int) "carga térmica das exaustdo em W"

"(7) Metabolismo"

S pess0a=0,202*W _pessoa™0,425*H_pessoa™0,725

Q_dot_met=((N_pessoas-1)*M_passageiro+M_motorista)*S pessoa "carga térmica total de metabolismo em W"

Q _dot_met_s=0,70*Q_dot_met "carga térmica de calor sensivel de metabolismo em W"

Q _dot_met 1=0,30*Q_dot_met "carga térmica de calor latente de metabolismo em W"

"(8) Ventilagao"

UA_ext=humrat(4irH20;T=T ext;R=UR_ext;P=101,3) "umidade absoluta do ar externo em kg de vapor de
agua/kg de ar seco"

UA_int=humrat(4irH20;T=T _int;R=UR_int;P=101,3) "umidade absoluta do arinterno em kg de vapor de
agua/kg de ar seco"

Q _dot_vent s=(N_pessoas*V_dot_vent)*rho_ar*Cp ar*(T ext-T int) "carga térmica de calor sensivel de ventila-
¢ao em W"

Q _dot_vent I=(N_pessoas*V_dot_vent)*1,17*2,4E+6*(UA_ext-UA _int) "carga térmica de calor latente de venti-
lagdo em W"

Q _dot_vent=Q dot vent stQ dot vent | "carga térmica total de ventilagdo em W"

"Total"

Q_dot_sen=Q dot_dir+Q_dot dif+Q_dot cond+Q_dot met s+Q dot motor+Q_dot exaus-
tao+Q_dot ref+Q_dot vent s "carga térmica total de calor sensivel em W"

Q_dot_lat=Q_dot met 1+Q dot vent | "carga térmica total de calor latente em W"

Q_dot_total=Q dot _sen+Q_dot_lat "carga térmica total em W"

Variaveis do programa

A=1085 E dir=828,1 M_motorista=85
B=0,207 e g=0,1 M passageiro=>55
beta j=80 e m=0,1 N_motor=2000
beta p=40 E ref j=110,4 N_pessoas=4

beta t=40 E ref p=166,1 Q _dot _cond=186,5
C=0,136 E ref t=166,1 Q dot _dif=130,7
Cp_ar=1004 e v=0,003 Q _dot_dif j=66,09
D=117 h e=27,71 Q dot _dif p=34,81
DELTAT cab=10 h i=3,003 Q dot_dif t=29,83
DELTAT rad=5,5 H pessoa=1,7 Q dot_dir=139

E dif j=66,09 K is0=0,2 Q dot_exaustao=60,25
E dif p=99,45 K vidro=1,05 Q dot g=97,73

E_dif t=99,45 L cab=0,5 Q_dot_lat=476,4



Q_dot met=437,4

Q dot met 1=131,2
Q_dot_met s=306,2
Q_dot_motor=51,67
Q_dot_rad=488,2

Q dot ref=218,4

Q _dot_ref j=110,4
Q _dot_ref p=58,15
Q _dot_ref t=49,84
Q _dot_sen=1257

Q _dot _total=1734
Q_dot v=88,72
Q_dot_vent=509,7

Q dot_vent 1=345,2
Q _dot_vent s=164,5

rho=0,2

rho _ar=1,17

S ass=2,1
S_exaustdo=0,21
S frontal=0,5

S j=2

S p=0,7

S pessoa=1,75
S portas=1,98
S proj=1,343

S t=0,6

S teto=1,4
tau=0,5

theta z=40

T exaustao=259
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T ext=30

T int=20

T motor=140,5
UA_ext=0,01605
UA int=0,007264
UR ext=0,6

UR int=0,5

U e=1,2

U g=1,151

U m=0,8576

U v=2,688
V_carro=16,67
V_dot_vent=0,0035
W_pessoa=65
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APENDICE C - Modelo do condensador R134a/ar

"Modelo do condensador a ar"

"Passo 1 - Defini¢do do refrigerante"”

R$='R134a'

"Passo 2 - Varidveis de entrada do modelo"

£=9,78 "aceleracdo da gravidade local em m/s*"

T amb=30 "temperatura ambiente em C"

P_atm=91 "pressdo atmosférica em kPa"

T hab=20 "temperatura do habitaculo do carro em C"

DELTAT sa=7 "grau de superaquecimento do refrigerante em C"

"Passo 3 - Rendimentos e vazdo volumétrica do compressor”

eta_s=0,80 "rendimento isoentropico do compressor”

V_dot_comp=0,0010 "deslocamento volumétrico do compressor em m?3/s"

"Passo 4 - Temperatura, pressdo e velocidade do ar, geometria do condensador e eficiéncia das aletas"
T arl=T amb"temperatura do ar na entrada do condensador em C"

P_ar1=P atm*1,1 "pressdo do ar na entrada do condensador e imposta pelo ventilador em kPa"
V_arl=15 "velocidade da corrente livre do ar na entrada do condensador imposta pelo ventilador em m/s"
b=305/1000 "base do condensador em m"

h=190/1000 "altura do condensador em m"

p=20/1000 "profundidade do condensador em m"

N_t=6 "numero de tubos"

d_ext=7,5/1000 "diametro externo dos tubos do condensador em m"

e t=1,5/1000 "espessura da parede dos tubos em m"

e a=0,5/1000 "espessura das aletas em m"

N_a=330 "ntimero de aletas por metro de tubo"

eta_a=0,90 "eficiéncia global da superficie aletada"

"Passo 5 - Inicializacdo da temperatura de condensagdo do refrigerante"

T cond=52,7 "temperatura de condensacao do refrigerante em C"

rho_al=density(Aluminum; 7=T_ cond) "massa especifica do aluminio em kg/m*"

"Passo 6 - Calculos preliminares"

L t=N_t*b "comprimento total do condensador em m"

d_int=d_ext-2*¥e _t "didmetro interno de cada tubo em m"

A _int=pi*d_int"2/4 "area interna de passagem em cada tubo em m?"

A_frontal=b*h "area frontal de entrada do ar no condensador em m*"

A livre=A_frontal-(b*d_ext*N_t+1,5*d_ext*e a*N_a*b) "area livre entre tubos ¢ aletas em m?"
S int=pi*d_int*1 "superficie interna em m*m de tubo"

S ext=pi*d_ext*(1-N_a*e a)+2*1,57*(h-N_t*d_ext)*p*N_a*l*eta a+2*1,57*N_t*(p-
d_ext)*N_a*1*eta_a "superficie externa em m*m de tubo"

r_sup=S_ext/S_int "razdo entre as superficies externa e interna"

tau=A_frontal/A_livre "razdo entre as areas frontal e livre"

V_ar_max=tau*V_arl "velocidade maxima do ar entre os tubos em m/s"

T filme ar=T arl "temperatura de filme do ar em C"

rho_ar=density(4ir;7=T filme ar;P=P arl) "massa especifica do ar em kg/m>"
mu_ar=viscosity(Air;T=T filme ar) "viscosidade do ar em kg/(s.m)"

Cp_ar=cp(A4ir;T=T filme ar) "calor especifico a pressao constante do ar em kJ/(kg.K)"
Pr_ar=prandtl(4ir;T7=T filme ar) "numero de Prandtl do ar"

K ar=conductivity(4ir;T7=T filme_ar) "condutividade térmica do ar em W/(m.K)"
m_dot_ar=rho_ar*V_arl*(A_frontal/N _t) "vazao de ar em kg/s"

Re ar=rho ar*V_ar max*d ext/mu_ar "numero de Reynolds do ar"

h ar=0,683*Re ar"0,466*Pr ar™(1/3)*K ar/d ext "coeficiente de transferéncia de calor do ar em
W/(m2.C)"

h_v=enthalpy(R$;7=T cond;x=1) "entalpia do refrigerante vapor saturado em kJ/kg"
h_l=enthalpy(R$;7=T cond;x=0) "entalpia do refrigerante liquido saturado em kJ/kg"

h lv=h v-h 1"calor latente do refrigerante em kJ/kg"

rho v=density(R$; 7=T cond;x=1) "massa especifica do refrigerante vapor saturado em kg/m3"
Cp_I=cp(R$;T=T cond;x=0) "calor especifico a pressao constante do refrigerante liquido saturado em
kJ/(kg.K)"
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rho_l=density(R$; 7=T cond;x=0) "massa especifica do refrigerante liquido saturado em kg/m>"

K l=conductivity(R$;7=T cond;x=0) "condutividade térmica do refrigerante liquido saturado em
W/(m.K)"

mu_l=viscosity(R$;7=T cond;x=0) "viscosidade dindmica do refrigerante liquido saturado em kg/(m.s)"
mu_v=viscosity(R$;7=T cond;x=1) "viscosidade dindmica do refrigerante vapor saturado em kg/(m.s)"
Pr_l=prandtl(R$;7=T cond;x=0) "nimero de Prandtl do refrigerante liquido saturado"
P_cond=p_sat(R$;7=T cond) "pressdo de condensacdo do refrigerante em kPa"

P_crit=p_crit(R$) "pressdo critica do refrigerante em kPa"

P_red=P cond/P_crit "pressao reduzida do refrigerante"

"Passo 7 - Modelo do compressor”

T evap=T hab-20 "temperatura de evaporagdo do refrigerante em C"

P _evap=p_sat(R$;7=T evap) "pressdo de evaporagio do refrigerante em kPa"

T asp=T evap+DELTAT sa "temperatura do refrigerate na aspiracdo do compressor em C"
rho_asp=density(R$;P=P_evap;T=T asp) "massa especifica do refrigerate na aspira¢do do compressor
em kg/m*"

Cp=cp(R$;T=T evap;x=1) "calor especifico a pressdo constante do vapor em kJ/(kg.K)"

Cv=cv(RS$;T=T evap;x=1) "calor especifico a volume constante do vapor em kJ/(kg.K)"

eta_ v=1,05-0,05*(P_cond/P_evap)(Cv/Cp) "rendimento volumétrico do compressor"
m_dot_comp=V_dot comp*rho_asp*eta_v "vazdo massica do refrigerante imposta pelo compressor em
kg/s"

G_ref=m_dot_comp/A_int "velocidade massica do refrigerante em kg/(s.m?)"
h_asp=enthalpy(RS$;P=P_evap;T=T asp) "entalpia do refrigerante na aspira¢do do compressor em kJ/kg"
s_asp=entropy(R$;P=P_evap;T=T asp) "entropia do refrigerante na aspira¢cdo do compressor em
kJ/(kg.K)"

h_des s=enthalpy(R$;P=P_cond;s=s_asp) "entalpia do refrigerante na descarga do compressor adiaba-
tico reversivel em kJ/kg"

eta_s=(h_des_s-h_asp)/(h_des-h_asp) "calculo da entalpia do refrigerante na descarga do compressor adi-
abatico irreversivel em kJ/kg"

T des=temperature(R$;P=P_cond;h=h_des) "temperatura do refrigerante na descarga do compressor
adiabatico irreversivel em C"

W _dot comp=m_dot_comp*(h_des-h_asp) "poténcia do compressor em kW"

"Passo 8 - Modelo do condensador na zona de desuperaquecimento do refrigerante (variaveis de saida:
L ds, T ar2 ds, T p ds)"

"Lado do ar"

Q _dot_ds*(b/L_ds)=m_dot_ar*Cp_ar*(T_ar2 ds-T arl) "la equacgdo do sistema com as incognitas L _ds
eT ar2"

T ar ds=(T arl+T ar2 ds)/2 "temperatura média do ar em C"

Q dot_ds=(h_ar*S ext*L ds*(T_p_ds-T ar ds))/1000 "2a equagdo do sistema com as incognitas L._ds e
T p ds"

"Lado do refrigerante"

Q _dot_ds=m_dot_comp*(h_des-h_v) "taxa de transferéncia de calor em kW"

T ref ds=(T_des+T_cond)/2 "temperatura média do refrigerante em C"

mu_ref ds=viscosity(R$;7=T ref ds;x=1) "viscosidade dindmica do refrigerante em kg/(m.s)"

Pr_ref ds=prandtl(R$;7=T ref ds;x=1) "numero de Prandtl do refrigerante"

K ref ds=conductivity(R$;7=T ref ds;x=1) "condutividade térmica do refrigerante em W/(m.K)"
Re_ref ds=G_ref*d_int/mu_ref ds "numero de Reynolds do refrigerante"

h_ref ds=0,023*Re_ref ds™0,8*Pr_ref ds"0,3*K ref ds/d_int "coeficiente de transferéncia de calor do
refrigerante em W/(m?2.C) - correlagdo de Dittus Boelter"

"f ds=0,316/Re_ref ds"0,25" "fator de atrito"

"h_ref ds=(((f_ds/8)*(Re_ref ds-1000)*Pr ref ds)/(1+1,27*(f ds/8)"0,5*(Pr_ref ds"(2/3)-
1)))*K ref ds/d_int" "coeficiente de transferéncia de calor do refrigerante em W/(m2.C) - correlagdo de
Gnielinsk"

Q _dot ds=(h_ref ds*S int*L ds*(T ref ds-T p ds))/1000 "3a equacao do sistema com as incognitas
L dseT p ds"

rho_ref ds=density(R134a;P=P_cond;T=T ref ds) "massa especifica média do refrigerante na zona de
desuperaquecimento em kg/m*"

m_ref ds=rho ref ds*(pi*d_int"2/4)*L _ds "massa do refrigerante na zona de desuperaquecimento em
kgﬂ

"Passo 9 - Modelo do condensador na zona de condensagdo do refrigerante (variaveis de saida: L _cond,
T ar2 conde T p cond)"
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"Lado do ar"

Q _dot_cond*(b/L_cond)=m_dot_ar*Cp_ar*(T_ar2 cond-T arl) "la equagdo do sistema com as incogni-
tasL conde T ar2 cond"

T ar cond=(T arl+T ar2 cond)/2 "temperatura média do ar em C"

Q _dot_cond=(h_ar*S_ext*L cond*(T_p cond-T ar cond))/1000 "2a equagdo do sistema com as incog-
nitas L conde T p cond"

"Lado do refrigerante"

Q dot cond=m_dot comp*h_lv "taxa de transferéncia de calor em kW"

h 10=0,023*(G_ref*d_int/mu_1)*0,8*Pr 170,3*K 1/d_int "coeficiente de transferéncia de calor para esco-
amento todo de liquido em W/(m2.C)"

N=100 "numero de divisdes da zona de condensaciao com passo constante do titulo"
DELTAV_cond=(pi*d_int*2/4)*L_cond/N "volume de um elemento da zona de condensag¢dao em m*"
Duplicate i=2;N-1

x[1]=1-(1/N)*i "variagdo do titulo do inicio ao final da zona de condensacao"
h_cond[i]=h_lo*((1-x[i])"0,8+((3,8*x[i]"0,76*(1-x[i])"0,04)/P_red"0,38)) "variagdo do coeficiente de
transferéncia de calor local em W/(m2.C)"

alpha_hom[i]=1/((1+(rho_v/rho_1)*(1-x[i])/x[i])) "fra¢do de vazio em cada posi¢do da zona de condensa-
¢do dada pelo modelo homogénio"
Z[i]=((d_int*G_ref)/(mu_l+alpha Hug[i]*(mu v-mu_ D)))*(1/6)*((1/(g*d_int))*((G_ref*x[i])/(rtho_v*al-
pha_hom[i]*(1-alpha hom([i])))"2)"(1/8) "parametro Z da correlagdo de Hughmark"
Z[1]1=5999*K_HJ[i]"6-15754*K_H[i]"5+16854*K_H[i]"4-9373*K_H[i]"3+2848*K H[i]"2-
440,6*K_H[i]+28,16 "polindminio de regressao para calcular o fator K H da correlacdo de Hughmark"
alpha Hug[i]=alpha hom[i]*K HJ[i] "fracdo de vazio em cada posi¢ao da zona de condensagdo dada pela
correlagdo de Hughmark"

rho[i]=rho 1*(1-alpha Hug[i])+rho v*alpha Hug[i] "massa especifica do refrigerante bifasico em cada
posi¢do da zona de condensacdo em kg/m*"

m[i]=rho[i]*DELTAV_cond "massa de refrigerante bifasico em cada posi¢do da zona de condensacdo em
kgH

End

x[1]=1 "titulo no primeiro elemento da zona de condensagdo"

h cond[1]=h_lo*((1-x[1])"0,8+((3,8*x[1]"0,76*(1-x[1])"0,04)/P_red"0,38)) "coeficiente de transferéncia
de calor no primeiro elemento da zona de condensagdo em W/(m?2.C)"

alpha_Hug[1]=1 "frag@o de vazio no primeiro elemento da zona de condensagao"

rho[1]=rho_v "massa especifica do refrigerante bifasico no primeiro elemento da zona de condensagio
em kg/m?"

m[1]=rho[1]*DELTAV _cond "massa de refrigerante bifasico no primeiro elemento da zona de condensa-
¢do em kg"

x[N]=0 "titulo no elemento final da zona de condensagéo"

h_cond[N]=h_lo "coeficiente de transferéncia de calor no elemento final da zona de condensagdo em
W/(m2.C)"

alpha Hug[N]=0 "frac@o de vazio no elemento final da zona de condensagéo"

rho[N]=rho | "massa especifica do refrigerante bifasico no elemento final da zona de condensagao em
kg/m?"

m[N]=rho[N]*DELTAV_cond "massa de refrigerante bifasico no elemento final da zona de condensagao
em kg"

h cond_m=sum(h_cond[i]; i=1;N)/N "coeficiente de transferéncia de calor médio em W/(m?.C)"

m_ref cond=sum(m[i]; i=1;N) "massa de refrigerante na zona de condensacdo em kg"

x_m=0,30 "titulo médio como alternativa para calcular a massa de refrigerante na zona de condensacao"
alpha_h=1/(1+(tho_v/rho _1)*(1-x_m)/x_m) "fracdo de vazio calculada com o titulo médio e modelo ho-
mogénio"
Ze=((d_int*G_ref)/(mu_l+alpha*(mu_v-mu_1)))"(1/6)*((1/(g*d_int))*((G_ref*x_m)/(rho_v*alpha h*(1-
alpha_h)))"2)"(1/8) "parametro Z da correlagdo de Hughmark calculado com o titulo médio"
7e=5999*K"6-15754*K"5+16854*K"4-9373*K"3+2848*K*2-440,6*K+28,16 "polindminio de regres-
sdo para calcular o fator da correlagdo de Hughmark"

alpha=alpha h*K "frac¢do de vazio calculada com o titulo médio e a correlagdo de Hughmark"

m_ref cond m=(rho 1*(1-alpha)+rho v*alpha)*DELTAV_ cond*N "massa de refrigerante na zona de
condensagdo em kg calculada com o titulo médio"

Q_dot_cond=(h_cond m*S_int*L cond*(T_cond-T p cond))/1000 "3a equagdo do sistema com as in-
cognitas L conde T p cond"
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"Passo 10 - Modelo do condensador na zona de subresfriamento do refrigerante (saidas: Q dot sr, T vet;
T ar2 sreT p sr)"

"Lado do ar"

L sr=L t-(L_ds+L_cond) "comprimento da zona de subresfriamento em m"

Q _dot_sr*(b/L_sr)=m_dot_ar*Cp_ar*(T_ar2 sr-T arl) "la equag@o do sistema com as incognitas

Q dot sreT ar2 sr"

T ar sr=(T arl+T ar2 sr)/2 "temperatura média do ar em C"

Q dot _sr=(h_ar*S ext*L sr*(T p sr-T ar sr)/1000) "2a equagdo do sistema com as incognitas

Q dot sreT p st

"Lado do refrigerante"

Q _dot sr=m_dot_comp*(h_l-h_vet) "3a equagdo do sistema com as incognitas Q sre T vet"

T vet=temperature(R$;h=h_vet;x=0) "calculo de T vet em fun¢ao da entalpia h vet na saida do con-
densador/entrada da VET"

T ref sr=(T cond+T vet)/2 "temperatura média do refrigerante em C"

mu_ref sr=viscosity(R$;7=T ref sr;x=0) "viscosidade dindmica do refrigerante em kg/(m.s)"

Pr_ref sr=prandtl(R$;7=T ref sr;x=0) "ntimero de Prandtl do refrigerante"

K ref sr=conductivity(R$;7=T ref sr;x=0) "condutividade térmica do refrigerante em W/(m.K)"

Re ref sr=G ref*d int/mu ref sr "numero de Reynolds do refrigerante"

h ref sr=0,023*Re ref sr0,8*Pr ref sr0,3*K ref sr/d int "coeficiente de transferéncia de calor do
refrigerante em W/(m?.C) - correlagdo de Dittus_Boelter"

"f sr=0,316/Re_ref sr"0,25" "fator de atrito"

"h_ref sr=(((f st/8)*(Re_ref sr-1000)*Pr_ref sr)/(1+1,27*(f st/8)"0,5*(Pr_ref sr(2/3)-
1)))*K ref sr/d_int" "coeficiente de transferéncia de calor do refrigerante em W/(m?2.C) - correlagao de
Gnielinsk"

Q _dot_sr=(h_ref sr*S int*L sr*(T ref sr-T p sr))/1000 "4a equagdo do sistema com as incognitas
L dseT p ds"

rho ref sr=density(R134a;P=P cond;T=T ref sr) "massa especifica média do refrigerante na zona de
subresfriamento em kg/m3"

m_ref sr=rho_ref sr¥*(pi*d_int"2/4)*L _sr "massa do refrigerante na zona de subresfriamento em kg"
"Passo 11 - Modelo da VET (valvula de expansdo termostatica)"

rho_vet=density(R$;7=T vet;x=0) "massa especifica do refrigerante na entrada da VET em kg/m>"
C_d=3,2e-7+1,0e-14*P_cond*1000+1,0e-14*P_evap*1000+1,0e-14*DELTAT sa "coeficiente de desca-
raga da VET em m?"

m_dot_vet=C_d*((P_cond-P_evap)*1000*rho_vet)*0,5 "vazdo massica do refrigerante na valvula de ex-
pansdo termostatica em kg/s"

"Passo 12 - Desempenho do climatizador"

Q _dot _cond t=m_dot comp*(h_des-h_vet) "taxa de transferéncia de calor no condensador em kW"

Q dot_evap=m_dot comp*(h_asp-h_vet) "taxa de transferéncia de calor no evaporador em kW"
COP=Q_dot_evap/W_dot_comp "coeficiente de performance do sistema"

"Passo 13 - Peso do condensador”

m_tubos=rho_al*(pi*(d_ext"2-d_int"2)/4)*N_t*b "massa dos tubos em kg"
m_aletas=rho_al*((h/N_t)*p-pi*d_ext"2/4)*e_a*N _t*b*N_a "massa das aletas em kg"
m_ref=m_ref ds+m_ref cond+m ref sr "massa total do refrigerante em kg"
m_cond=m_tubos+m_aletastm_ref "massa total do condensador em kg"

"Passo 14 - Outras grandezas do ciclo"

DELTAh_evap=h_asp-h_vet "varia¢ao de entalpia no evaporador em kJ/kg"
DELTAh_comp=h_des-h_asp "variag@o de entalpia no compressor em kJ/kg"

x_1=quality(RS$;7=T evap;h=h_vet) "titulo na entrada do evaporador"

DELTAh_cond=h_des-h_vet "variagdo de entalpia no condensador em kJ/kg"

r p=P _cond/P_evap "razdo de pressao"

DELTAT sr=T cond-T vet

"Passo 15 - Convergéncia de T _cond: enquanto as vazdes na VET e no compressor nao forem iguais, o
valor da temperatura de condensagao devera ser corrigido"

Variaveis do programa

alpha=0,7273 b=0,305 Cv=0,7609

alpha h=0,8672 COP=3,403 C d=3,370E-07

A frontal=0,05795 Cp=0,8973 DELTAh_comp=42,49
A int=0,0000159 Cp_ar=1,005 DELTAh cond=187,1

A_livre=0,04366 Cp_1=1,588 DELTAh_evap=144.6



DELTAT sa=7
DELTAT sr=10,14

DELTAV_cond=1,653E-07

d_ext=0,0075
d_int=0,0045

eta a=0,9

eta s=0,8

eta v=0,8605

e a=0,0005

e t=0,0015

2=9,78

G _ref=754,2
h=0,19

h ar=148,9
h_asp=256,7

h cond m=5779

h des=299,2
h_des s=290,7

h 1=127,7

h 10=1630

h 1v=148,5

h ref ds=1973

h ref sr=1609

h v=276,2

h vet=112,1
K=0,8386

K ar=0,02588

K 1=0,06889

K ref ds=0,01868
K ref sr=0,07167
L cond=1,039

L ds=0,3137

L sr=0,477

L t=1,83
mu_ar=0,00001872
mu_1=0,0001366
mu_ref ds=0,00001409
mu_ref sr=0,0001461

mu_v=0,0000134
m_aletas=0,4792
m_cond=0,6328
m_dot_ar=0,1667
m_dot_comp=0,01199
m_dot_vet=0,01201
m_ref=0,01419

m_ref cond=0,005406

m_ref cond m=0,005771

m_ref ds=0,0003302
m_ref sr=0,008458
m_tubos=0,1394
N=100

N a=330

N t=6

p=0,02

Pr ar=0,7269

Pr 1=3,15

Pr_ref ds=1,078
Pr_ref sr=3,156

P ar1=100,1
P_atm=91
P_cond=1410
P_crit=4059
P_evap=293

P red=0,3475

Q _dot_cond=1,782
Q _dot_cond t=2,244
Q _dot _ds=0,2754
Q _dot_evap=1,734
Q _dot_sr=0,187
R$=R134a'

Re _ar=9176

Re _ref ds=240948
Re ref sr=23227
rho_al=2694
rho_ar=1,15
rho_asp=13,94

rho 1=1090

rho ref ds=66,18
rho ref sr=1115
rho v=71,47

rho vet=1136

r p=4,814
r_sup=5140
s_asp=0,954

S ext=72,67

S int=0,01414
tau=1,327

T amb=30

T ar1=30

T ar2 cond=33,12
T ar2 ds=31,6

T ar2 sr=30,71

T ar _cond=31,56
T ar ds=30,8

T ar sr=30,36

T asp=7

T cond=52,7

T des=72

T evap=0

T filme ar=30

T hab=20

T p _cond=31,72
T p ds=30,88

T p sr=30,39

T ref ds=62,35

T ref sr=47,63

T vet=42,56
V_arl=15

V_ar max=19,91
V_dot_comp=0,001
W_dot_comp=0,5096
x_1=0,3034
x_m=0,3
Ze=21,83
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APENDICE D - Modelo do condensador R1234yf/agua

"Modelo do condensador a agua"

"Dados"

R$='R1234yf

£=9,78 "aceleracdo da gravidade local em m/s*"

T evap=0 "temperatura de evaporagao em C"

DELTAT sa=7 "grau de superaquecimento do refrigerante em C"

T cond=46 "temperatura de condensagdo em C"

DELTAT sr=5 "grau de superaquecimento do refrigerante em C"

Q _dot_evap=1,734 "carga térmica em kW"

eta_s=0,80 "rendimento isoentropico do compressor”

d_int_i=4/1000 "diametro interno do tubo interno em m"

d_int_e=6/1000 "diametro externo do tubo interno em m"

d_ext e=12/1000 "diametro interno do tubo externo em m"

d_ext i=10/1000 "didmetro interno do tubo externo em m"

A int_i=pi*d int i"2/4 "area de passagem do tubo interno em m?"

V_dot_a=5,0e-3/60 "vazio volumétrica de agua em m?/s"

T a ent=32,65 "temperatura de entrada da agua em C"

mu_v=viscosity(R$;7=T cond;x=1) "viscosidade dinadmica do refrigerante vapor saturado em kg/(m.s)"
mu_l=viscosity(R$;7=T cond;x=0) "viscosidade dindmica do refrigerante liquido saturado em kg/(m.s)"
"Calculos preliminares"

h_v=enthalpy(R$;7=T cond;x=1) "entalpia do refrigerante vapor saturado na temperatura de condensa-
¢do em kJ/kg"

h_l=enthalpy(R$;7=T cond;x=0) "entalpia do refrigerante liquido saturado na temperatura de condensa-
¢do em kJ/kg"

h Iv=h_v-h_1"calor latente do refrigerante na temperatura de condensacao em klJ/kg"
P_evap=p_sat(R$;7=T evap) "pressdo de evaporacdo do refrigerante em kPa"

P_cond=p_sat(R$;7=T cond) "pressdo de condensacdo do refrigerante em kPa"

T asp=T_evap+DELTAT sa "temperatura do refrigerate na aspiragdo do compressor em C"
rho_asp=density(R$;P=P_evap;T=T asp) "massa especifica do refrigerate na aspira¢do do compressor
em kg/m?"

h_asp=enthalpy(RS$;P=P_evap;T=T asp) "entalpia do refrigerante na aspirag¢do do compressor em kJ/kg"
s_asp=entropy(RS$;P=P_evap;T=T asp) "entropia do refrigerante na aspira¢do do compressor em
kJ/(kg.K)"

h_des_s=enthalpy(R$;P=P cond;s=s_asp) "entalpia do refrigerante na descarga do compressor adiaba-
tico reversivel em kJ/kg"

eta_s=(h_des_s-h_asp)/(h_des-h_asp) "célculo da entalpia do refrigerante na descarga do compressor adi-
abatico irreversivel em kJ/kg"

T des=temperature(R$;P=P_cond;h=h_des) "temperatura do refrigerante na descarga do compressor
adiabatico irreversivel em C"

W_dot comp=m_dot_comp*(h_des-h_asp) "poténcia do compressor em kW"

T vet=T _cond-DELTAT _sr "temperatura na entrada da VET em C"

h_vet=enthalpy(RS$;7=T vet;x=0) "entalpia na entrada da VET em kJ/kg"

Q _dot evap=m_dot comp*(h_asp-h_vet) "calculo da vazdo maéssica do refrigerante em kg/s"

eta v=1,06-0,06*(P_cond/P_evap)"0,85 "rendimento volumétrico do compressor"

m_dot_comp=V_dot comp*rho_asp*eta v "calculo do deslocamento volumétrico do compressor em
m3/s"

d hid=d ext i-d_int_e "didmetro hidraulico do espago anular em m"

A ext=pi*(d_ext i"2-d int e"2)/4 "area de passagem da adgua no espaco anular em m?"
rho_a=density(Water;T=T a ent;x=0) "massa especifica da agua em kg/m*"

m_dot a=V dot a*rho a "vazdo massica de agua em kg/s"

G a=m_dot a/A_ext "velocidade massica da agua em kg/(m?.s)"

Cp_a=cp(Water;T=T a ent;x=0) "calor especifico a pressdo constante da agua em kJ/(kg.C)"
mu_a=viscosity(Water;T=T a ent;x=0) "viscosidade dinamica da dgua em kg/(m.s)"
Pr_a=prandtl(Water;T=T a_ent;x=0) "nimero de Prandtl da 4gua"

K _a=conductivity(Water;T=T a_ent;x=0) "condutividade térmica da 4gua em W/(m.K)"

Re a=G_a*d hid/mu_a "nimero de Reynolds da agua"
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h a=0,023*Re a"0,8*Pr_a"0,4*K a/d hid "coeficiente de transferéncia de calor da 4gua em W/(m>.C)"
A int=pi*d_int i*2/4 "area de passagem do refrigerante no tubo interno em m?"

G _ref=m_dot comp/A _int "velocidade massica do refrigerante em kg/(m?.s)"

rho_pvc=900 "massa especifica do pve flexivel em kg/m>3"

rho_cu=density(Copper; =T p cond) "massa especifica do cobre em kg/m3"

m_a=A ext*(L dstL cond+L sr)*rho a*1000 "massa da agua em gramas"

m_cu=(pi*(d_int_e"2-d int i"2)/4)*(L_ds+L cond+L_sr)*rho _cu*1000
m_env=(pi*(d_ext e"2-d ext i"2)/4)*(L_ds+L cond+L sr)*rho pvc*1000

Q dot cond t=m dot comp*(h_des-h_vet) "taxa de rejeito de calor no condesador em kW"

COP=Q _dot_evap/W_dot_comp "coeficiente de performance do climatizador"

"Dimensionamento do condensador na zona de desuperaquecimento"”

"Lado do refrigerante"

Q _dot ds=m_dot comp*(h_des-h_v) "taxa de transferéncia de calor na referida zona em kW"

T ref ds=(T des+T cond)/2 "temperatura média do refrigerante em C"

mu_ref ds=viscosity(R$;7=T ref ds;x=1) "viscosidade dindmica do refrigerante em kg/(m.s)"

Pr_ref ds=prandtl(R$;7=T ref ds;x=1) "nimero de Prandtl do refrigerante"

K ref ds=conductivity(R$;7=T ref ds;x=1) "condutividade térmica do refrigerante em W/(m.K)"

Re ref ds=G ref*d int i/mu ref ds "ntimero de Reynolds do refrigerante"

h ref ds=0,023*Re ref ds"0,8*Pr ref ds"0,3*K ref ds/d int i "coeficiente de transferéncia de calor do
refrigerante em W/(m>.C)"

Q _dot _ds*1000=h_ref ds*pi*d_int i*L ds*(T _ref ds-T p_ds) "la equacdo do sistema com as incogni-
tasL dseT p ds"

V_ds=A _int i*L_ds "volume da zona de desuperaquecimento em m?"

m_ref ds=rho v*V_ds "massa de refrigerante na zona de desuperaquecimento em kg"

"Lado da agua"

Q dot ds=m_dot_a*Cp_a*(T_a ds-T_a_ent) "calculo da temperatura de saida da agua na referida zona
em C"

T a ds m=(T a ent+T a ds)/2 "temperatura média da agua na referida zona em C"

Q _dot_ds*1000=h_a*pi*d _int e*L ds*(T p ds-T a ds m) "2a equagdo do sistema com as incognitas
L dseT p ds"

"Dimensionamento do condensador na zona de condensagao"

"Lado do refrigerante"

Q_dot_cond=m_dot_comp*h_lv "taxa de transferéncia de calor em kW"

rho_v=density(R$; 7=T cond;x=1) "massa especifica do refrigerante vapor saturado na temperatura de
condensa¢ao em kg/m*"

Cp_l=cp(R$;T=T _cond;x=0) "calor especifico a pressdo constante do refrigerante liquido saturado na
temperatura de condensagdo em kJ/(kg.K)"

rho_l=density(R$; 7=T cond;x=0) "massa especifica do refrigerante liquido saturado na temperatura de
condensagdo em kg/m*"

K _I=conductivity(R$;7=T cond;x=0) "condutividade térmica do refrigerante liquido saturado na tempe-
ratura de condensacgdo em W/(m.K)"

Pr_l=prandtl(R$;7=T cond;x=0) "ntimero de Prandtl do refrigerante liquido saturado na temperatura de
condensag¢ao"

P_crit=p_crit(R$) "pressio critica do refrigerante em kPa"

P_red=P_cond/P_crit "pressao reduzida do refrigerante"

h 10=0,023*(G_ref*d_int_i/mu_1)"0,8*Pr_1"0,3*K I/d_int_i "coeficiente de transferéncia de calor para
escoamento todo de liquido em W/(m?.C)"

N=20 "ntimero de divisdes da zona de condensagdo com passo constante do titulo"

Duplicate i=1;N

x[1]=1-0,05%*i "variacdo do titulo do inicio ao final da zona de condensacao"
h_cond[i]=h_lo*((1-x[1])"0,8+((3,8*x[1]"0,76*(1-x[1])"0,04)/P_red”"0,38)) "variacao do coeficiente de
transferéncia de calor local em W/(m?2.C)"

End

h cond_m=sum(h_cond[i]; i=1;N)/N "coeficiente de transferéncia de calor médio em W/(m?.C)"

Q dot cond*1000=h_cond m*pi*d int i*L cond*(T cond-T p cond) "la equagdo do sistema com as
incognitas L conde T p cond"

x_m=0,30 "titulo médio como alternativa para calcular a massa de refrigerante na zona de condensagao"
alpha h=1/(1+(rho_v/rho 1)*(1-x_m)/x_m) "fra¢do de vazio calculada com o titulo médio e modelo ho-
mogénio"
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Ze=((d_int_i*G_ref)/(mu_Il+alpha*(mu_v-mu_1)))"(1/6)*((1/(g*d_int i))*((G_ref*x_m)/(tho_v*al-

pha h*(1-alpha h)))*2)"(1/8) "pardmetro Z da correlagdo de Hughmark calculado com o titulo médio"
Ze=5999*K"6-15754*K"5+16854*K"4-9373*K"3+2848*K"2-440,6*K+28,16 "polindminio de regres-
sdo para calcular o fator da correlagdo de Hughmark"

alpha=alpha_h*K "frac¢do de vazio calculada com o titulo médio e a correlagdo de Hughmark"
V_cond=(pi*d_int i*2/4)*L cond "volume da zona de condensag¢@o em m*"

m_ref cond=(rho 1*(1-alpha)+rho v*alpha)*V cond "massa de refrigerante na zona de condensagdo em
kg calculada com o titulo médio"

"Lado da 4dgua"

Q dot cond=m_dot a*Cp a*(T a sr-T a ds) "calculo da temperatura de saida da agua na referida zona
em C"

T a cond m=(T a ds+T a sr)/2 "temperatura média da agua na referida zona em C"

Q _dot cond*1000=h_a*pi*d_int e*L cond*(T p cond-T a cond m) "2a equacdo do sistema com as
incognitas L conde T p cond"

"Dimensionamento do condesandor na zona de subresfriamento"

"Lado do refrigerante"

Q dot_sr=m_dot_comp*(h_l-h_vet) "taxa de transferéncia de calor na referida zona em kW"

T ref sr=(T cond+T vet)/2 "temperatura média do refrigerante em C"

mu_ref sr=viscosity(R$;7=T ref sr;x=0) "viscosidade dindmica do refrigerante em kg/(m.s)"

Pr_ref sr=prandtl(R$;7=T ref sr;x=0) "ntimero de Prandtl do refrigerante"

K ref sr=conductivity(R$;7=T ref sr;x=0) "condutividade térmica do refrigerante em W/(m.K)"

Re _ref sr=G _ref*d int_i/mu_ref sr "numero de Reynolds do refrigerante"

h ref sr=0,023*Re _ref sr*0,8*Pr ref sr0,3*K ref sr/d int i "coeficiente de transferéncia de calor do
refrigerante em W/(m?.C)"

Q _dot_sr*1000=h_ref sr*pi*d int i*L sr*(T ref sr-T p_sr) "la equacdo do sistema com as incognitas
LsreT p st

V_sr=A_int_i*L_sr "volume da zona de subresfriamento em m3"

m_ref sr=rho 1*V_ds "massa de refrigerante na zona de desuperaquecimento em kg"

"Lado da agua"

Q _dot_sr=m_dot _a*Cp_a*(T _a saida-T a sr) "calculo da temperatura de saida da dgua na referida zona
em C"

T a st m=(T a sr+T a saida)/2 "temperatura média da dgua na referida zona em C"
Q_dot_sr*1000=h_a*pi*d_int e*L sr*(T_p sr-T a_sr m) "2a equacdo do sistema com as incognitas

L sreT p st

L t=L ds+L cond+L_sr "comprimento total do condensador em m"

"Massa do condensador”

m_ref=m_ref dstm_ref cond+m_ref sr "massa total do refrigerante em kg"

m_cond=m_ref+m_a+m cutm_env "massa do condensador em kg"

"Perda de carga no lado da agua do condensador e poténcia da bomba"

f=0,316/Re_a"0,316 "fator de atrito para o escoamanto da agua no espaco anular"
DELTAP_a=f*(L_t/d_hid)*(G_a"2/(2*rho_a))/1000 "perda de pressdo da agua em kPa"

W_dot bomba=(m_dot_a/rtho_a)*DELTAP_a "poténcia da bomba em kW"

"Outras grandezas do ciclo"

DELTAh_evap=h_asp-h_vet "varia¢ao de entalpia no evaporador em kJ/kg"
DELTAh_comp=h_des-h_asp "variag@o de entalpia no compressor em kJ/kg"

x_1=quality(R$;7=T evap;h=h_vet) "titulo na entrada do evaporador"

DELTAh_cond=h_des-h_vet "variagdo de entalpia no condensador em kJ/kg"

r p=P _cond/P_evap "razdo de pressao"

Variaveis do programa

alpha=0,7396 DELTAh evap=113,4 eta v=0,8757
alpha h=0,8642 DELTAP a=26,16 =0,01795

A _ext=0,00005027 DELTAT sa=7 2=9,78

A _int=0,00001257 DELTAT sr=5 G a=1649

A _int i=0,00001257 d ext e=0,012 G ref=1217
COP=3,717 d ext i=0,01 h a=9729
Cp_a=4,18 d_hid=0,004 h asp=369,8
Cp_I=1,516 d_int e=0,006 h cond m=7947
DELTAh _comp=30,51 d int i=0,004 h des=400,3

DELTAh_cond=143,9 eta s=0,8 h_des s=394,2



h 1=263,8

h 10=2266

h 1lv=126,4

h_ref ds=2703

h ref sr=2243

h v=390,2

h vet=256,4
K=0,8558

K a=0,6202

K 1=0,05661

K ref ds=0,01615

K ref sr=0,05739

L cond=2,955
L_ds=0,3095

L sr=0,9994

L t=4,264
mu_a=0,0007544
mu_[=0,0001177
mu_ref ds=0,0000129
mu_ref sr=0,0001216
mu_v=0,00001262
m_a=213,2
m_cond=9453
m_cu=599,5
m_dot_a=0,0829
m_dot_comp=0,01529
m_env=132,6
m_ref=0,01579

m_ref cond=0,01161
m_ref ds=0,000264
m_ref sr=0,00392
N=20

Pr a=5,084

Pr 1=3,151

Pr ref ds=1,022
Pr_ref sr=3,172

P cond=1182
P_crit=3382
P_evap=315,8

P _red=0,3496

Q _dot cond=1,933
Q _dot_cond t=2,201
Q _dot_ds=0,154

Q _dot_evap=1,734
Q _dot sr=0,1138
R$='R1234yf

Re a=8745

Re ref ds=377177
Re ref sr=40027
rho a=9948
rho_asp=17,02

rho cu=8951

rho 1=1008

rho _pve=900

rho v=67,88

r p=3,744

s asp=1,621

T asp=7

T a cond m=35,88
T_a_ds=33,09

T a ds m=32,87

T a ent=32,65

T a saida=39

T a sr=38,67

T a sr m=38,84

T cond=46

T des=54,46

T evap=0

T p _cond=39,45

T p_ds=35,59

T p sr=39,46

T ref ds=50,23

T ref sr=43,5

T vet=41
V_cond=0,00003713
V_dot a=0,00008333
V_dot_comp=0,001026
V_ds=0,000003889
V_sr=0,00001256

W_dot bomba=0,00218

W_dot _comp=0,4665
x_1=0,3456

x_m=0,3

Ze=2747
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APENDICE E - Calculos do circuto de resfriamento de agua

"Trocador de calor para arrefecimento da agua"

"Dados do TC"

Q dot a=2201 "taxa de transferéncia no em W"

T amb=30 "temperatura ambiente em C"

P_atm=92 "pressdo atmosférica em kPa"

T al=39 "temperatura de entrada da agua em C"

m_dot a=0,08297 "vazdo da dgua em kg/s"

T arl=T amb "temperatura de entrada do ar em C"

b=305/1000 "base do trocador de calor em m"

h=190/1000 "altura do TC em m"

p=20/1000 "profundidade do trocador de calor em m"

N_t=6 "ntimero de tubos do trocador de calor"

d_ext=7,5/1000 "diametro externo dos tubos em m"

e t=1,5/1000 "espessura da parede dos tubos em m"

e a=0,5/1000 "espessura das aletas em m"

N_a=330 "ntimero de aletas por metro de tubo"

eta_a=0,90 "eficiéncia global da superficie aletada"

"Célculos para a geometria do trocador de calor"

L t=N_t*b "comprimento total em m"

d_int=d_ext-2*¥e _t "didmetro interno de cada tubo em m"

A _int=pi*d_int"2/4 "area interna de passagem em cada tubo em m?"

A _frontal=b*h "area frontal de entrada do ar em m*"

A livre=A_frontal-(b*d_ext*N_t+1,5*d_ext*e a*N _a*b) "area livre entre tubos ¢ aletas em m?"
S int=pi*d_int*1 "superficie interna por tubo em m?*/m"

S ext=pi*d_ext*(1-N_a*e a)+2*1,57*(h-N_t*d_ext)*p*N _a*1*eta a+2*1,57*N_t*(p-
d_ext)*N_a*1*eta_a "superficie externa por tubo em m*m"

tau=A_frontal/A_livre "razdo entre as areas frontal e livre"

"Célculos para o lado da agua do trocador de calor"

T am=(T al+T_a2)/2 "temperatura média da 4gua em C"

Cp_a=cp(Water;T=T am;x=0)*1000 "calor especifico a pressao constante da agua em J/(kg.K)"
Q dot a=m_dot_a*Cp_a*(T _al-T a2) "equacdo para calcular a temperatura de saida da agua em C"
mu_a=viscosity(Water;T=T am;x=0) "viscosidade dinamica da agua em kg/(m.s)"
Pr_a=prandtl(Water;T=T am;x=0) "ntimero de Prandtl da agua"

K _a=conductivity(Water;T=T am;x=0) "condutividade térmica da 4gua em W/(m.K)"
G_a=m_dot_a/A_int "velocidade massica da agua em m>"

Re _a=G_a*d_int/mu_a "niimero de Reynolds da agua"

h a=0,023*Re_a"0,8*Pr_a"0,3*K a/d int "coeficiente de transferéncia de calor da agua em W/(m?.C)"
Q _dot_a=h_a*S _int*L t*(T _am-T p) "equagdo para calcular a temperatura média da parede em C"
"Célculos para o lado do ar do trocador de calor"

T arm=(T arl+T_ar2)/2 "temperatura média do ar em C"

V_ar_max=tau*V_arl "velocidade maxima do ar entre os tubos em m/s"

rho_ar=density(4ir;7=T arm;P=P_atm) "massa especifica do ar em kg/m*"
mu_ar=viscosity(Air;T=T arm) "viscosidade do ar em kg/(s.m)"

Cp_ar=cp(A4ir;T=T arm)*1000 "calor especifico a pressdo constante do ar em J/(kg.K)"
Pr_ar=prandtl(4ir;7=T arm) "nimero de Prandtl do ar"

K_ar=conductivity(4ir;T7=T arm) "condutividade térmica do ar em W/(m.K)"
m_dot_ar=rho_ar*V_arl*(A_frontal/N t) "vazao do ar em kg/s"

Re ar=rho ar*V_ar max*d ext/mu_ar "numero de Reynolds do ar"

h ar=0,683*(Re_ar)"0,466*Pr_ar"(1/3)*K ar/d ext "coeficiente de transferéncia de calor do ar em
W/(m2.C)"

Q dot a*(b/L_t)=m dot ar*Cp_ar*(T ar2-T arl) "equagdo com as incognitas V_arl (m/s)e T ar2 (C)"
Q dot a=h ar*S ext*L t*(T p-T arm) "equacdo com a incognita T ar2 (C)"

"Célculo da massa do trocador de calor"

rho_al=density(Aluminum; 7=T p) "massa especifica do aluminio em kg/m*"
m_tubos=rho_al*(pi*(d_ext*2-d_int"2)/4)*N_t*b "massa dos tubos em kg"
m_aletas=rho_al*((h/N_t)*p-pi*d_ext"2/4)*e a*N _t*b*N _a "massa das aletas em kg"



rho_a=density(Water; T=T am;x=0) "massa especifica da d4gua em kg/m*"

m_a= (pi*d_int"2/4)*L t*rho a "massa da agua em kg"
m_TC=m_tubos+m_aletastm_a "massa total do trocador de calor em kg"

"Perda de carga no lado da agua do trocador de calor e poténcia da bomba"
f=0,316/Re_a"0,316 "fator de atrito para o escoamanto da dgua no espago anular"
DELTAP a=f*(L t/d_int)*(G_a"2/(2*rho_a))/1000 "perda de pressdo da dgua em kPa"
W_dot_bomba=(m_dot_a/rho_a)*DELTAP_a "poténcia da bomba em kW"

Variaveis do programa
A_frontal=0,05795 V_arl=10,87
A _int=0,0000159 V_ar max=14,43
A livre=0,04366 W_dot bomba=0,005477
b=0,305
Cp_a=4180
Cp_ar=1005
DELTAP a=65,6
d_ext=0,0075
d_int=0,0045

eta a=0,9

e _a=0,0005

e t=0,0015
=0,01178

G a=5217

h=0,19

h a=21063

h ar=123,2

K a=0,6249

K ar=0,026

L t=1,83
mu_a=0,0007076
mu_ar=0,0000188
m_a=0,02892
m_aletas=0,48
m_dot_a=0,08297
m_dot_ar=0,1104
m_TC=0,6485
m_tubos=0,1396
N_a=330

N_t=6

p=0,02

Pr a=4,733
Pr_ar=0,7265
P_atm=92

Q _dot_a=2201

Re a=33176
Re_ar=6054

rho a=993.7

rho al=2698
rho_ar=1,052
S_ext=72,67

S int=0,01414
tau=1,327

T al=39

T a2=32,65

T am=35,83

T amb=30

T arl=30

T ar2=33,31

T arm=31,65

T p=31,79
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