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RESUMO

Atualmente os hidroflioroleofinas (HFO’s) tem sido mais empregados nos processos de
refrigeracdo por possuirem baixo potencial de destruicdo do ozdnio (ODP) e baixo
potencial de aquecimento global (GWP). Com o surgimento de restricdes como por
exemplo a Diretiva Europeia 2006/40/EC e EU N° 517/2014, fluidos refrigerantes com
GWP acima de 150, como 0 R-134a, passaram a ser objeto de estudo para substituicdo.
Dentro deste contexto, neste trabalho foi desenvolvido um modelo numérico para um
evaporador coaxial de uma maquina frigorifica, para simular o comportamento do sistema
operando com R-134a e com seu possivel substituto, 0 R-1234yf. Testes experimentais
foram realizados para a validacdo do modelo desenvolvido e simulagdes comparativas
entre os fluidos refrigerantes R-134a e R-1234yf foram realizadas aplicando o modelo
para determinar o comportamento do evaporador em regime permanente e transiente.
Dentre os resultados obtidos importa destacar que nos piores casos 0 modelo foi capaz de
predizer a temperatura de saida da &gua com um erro maximo de 1,9°C e a temperatura
de entrada e saida do fluido refrigerante com erro maximo de 1,8 e 1,6°C,
respectivamente. Para as simula¢@es em regime transiente as simulagdes mostraram que
a massa de refrigerante necessaria para operacdo do R-1234yf foi menor do que a do R-
134a. Também foi observado que a constante de tempo do R-1234yf (12 s) foi
praticamente a mesma do R-134a (13 s), quando o evaporador foi submetido a um degrau
na vazao massica de entrada. Tal proximidade pode estar ligada as semelhancas entre as

propriedades termodindmicas dos dois fluidos.

Palavras Chaves: Meio ambiente, R-1234yf, R-134a, Evaporador, Modelo Mateméatico



ABSTRACT

Currently, hydrofluoroleophins (HFOs) have been used more in refrigeration processes
because they have low ozone depletion potential (ODP) and low global warming potential
(GWP). With the emergence of restrictions such as the European Directive 2006/40 / EC
and EU No. 517/2014, refrigerants with GWP above 150, such as R-134a, are now subject
to study for substitution. In this context, a numerical model was developed for a coaxial
evaporator of a refrigerating machine to simulate the behavior of the system operating
with R-134a and its possible substitute, R-1234yf. Experimental tests were performed for
the validation of the developed model and comparative simulations between R-134a and
R-1234yf refrigerants were performed applying the model to determine the behavior of
the evaporator in a steady-state and unsteady. Among the results obtained, it should be
noted that in the worst cases the model was able to predict the water outlet temperature
with a maximum error of 1,9 °C and the inlet and outlet temperature of the refrigerant
with a maximum error of 1,8 e 1.6 °C, respectively. For the unsteady-state the simulations
showed that the mass of refrigerant required for R-1234yf operation was lower than that
of R-134a. It was also observed that the time constant of R-1234yf (12s) was practically
the same as that of R-134a (13s) when the evaporator was subjected to a step in the inlet
mass flow. Such proximity may be linked to the similarities between the thermodynamic

properties of the two fluids.

Key words: Environment, R-1234yf, R-134a Evaporator, Mathematical Model



1 INTRODUCAO

A investigacdo experimental constitui uma ferramenta indispensavel para a
comprovacdo e o desenvolvimento de novas teorias. As hipdteses sobre determinado
fenbmeno cientifico s6 podem ser aceitas depois de passarem pelo crivo da experiéncia.
Contudo a experimentacdo possui algumas desvantagens, como por exemplo, o custo para
implantacdo de bancadas de teste, instrumentos de medicdo devidamente calibrados,
material humano capacitado para realizacdo dos experimentos, além de tempo para se
testar todos os parametros envolvidos no fendmeno estudado. Adicionado a estes
obstaculos, soma-se ainda o problema metroldgico da determinacdo das incertezas e o
desafio de reduzi-las ao maximo para que os resultados obtidos tenham validade. Em vista
disto, uma alternativa encontrada para minimizar 0s recursos empregados no
desenvolvimento de dados experimentais tem sido a simulagdo computacional.

A alianca entre as simula¢6es computacionais e 0s laboratorios de experimentagédo
pode reduzir significativamente o namero de experimentos e consequentemente o custo
das atividades de pesquisa e inovacdo. De acordo com Koury (1998) os primeiros
cientistas a empregarem tecnicas de simulacdo para estudarem o comportamento de
evaporadores foram Danig em 1963 e Stoecker em 1966. A partir dai, com o
desenvolvimento da computacdo diversos modelos numericos foram desenvolvidos
como, por exemplo; o programa HPSIM desenvolvido por Domanski e Didion em 1983,
o0 programa EVSIM desenvolvido por Domanski em 1989, PUREZ elaborado por Rice e
Jacksonem 1994, ACMODEL por Rossiem 1995, CYRANO por Bensafi et. al. em 1997,
COILDESIGNER por Jiang et. al. em 2006. Tais modelos permitiram realizar estudos do
comportamento de trocadores de calor operando em regime permanente. Outro caso de
sucesso da utilizacdo de simulacdo computacional foi no aperfeicoamento da geometria
dos trocadores de calor. Estudos propostos por Guo et al., 2001, Guo, 2002, Guo et al.,
2004, e Guo et al., 2005 mostram que a manipulacdo dos escoamentos através da alteracédo
da geometria de aletas ou variacdo das pressdes do escoamento do fluido secundario
podem provocar a intensificacdo da transferéncia de calor através da melhoria da
coordenacdo entre os campos de velocidade e temperaturas. Modelos numéricos
desenvolvidos neste sentido facilitam investigacdes deste tipo, ao passo que, sem 0
auxilio deles avaliagdes relacionadas a variacdo da geometria exigiriam a fabricacéo de

diversos protétipos dedicados cada um ao estudo de uma determinada geometria.
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Quando se deseja determinar o comportamento de sistemas de refrigeracéo
operando com diferentes fluidos refrigerantes as simula¢gdes computacionais também
podem ser empregadas. Nesse caso uma avaliacdo preliminar pode ser realizada sobre o
desempenho dos sistemas de condicionamento de ar sem que haja a necessidade da
construcdo de protétipos. Uma vez verificando a viabilidade daquela condicdo os
protGtipos poderiam ser desenvolvidos minimizando custos. E neste sentido que diversos
estudos tém sido realizados para a substituicdo do fluido R-134a pelo R-1234yf para
adequacdo a Diretiva Europeia N° 517/2014 que restringiu a utilizacdo fluidos
refrigerantes com GWP acima de 150 usados em sistemas de ar condicionado automotivo
e refrigeracdo doméstica (Miranda et. al. (2015), Molés et. al. (2014), Reasor et.al. (2010),
Zilio et. al. (2011), Lee e Jung (2012), Cho et. al. (2013), Esbri et. al. (2013), Li et. al.
(2014), Babiloni et. al. (2014), Molés et. al. (2014), Pottker e Hrnjak (2015)). Tais estudos
foram baseados em simula¢Ges computacionais e dados experimentais com o objetivo de
verificar o impacto sobre o desempenho térmico do R-1234yf em ciclos de refrigeracéo
que originalmente operam com R-134a. Entretanto, em nenhum trabalho foi apresentado
um estudo comparativo entre a resposta dindmica do R-134a e 0 R-1234yf. Assim, o
desenvolvimento dos estudos apresentados nessa tese justifica sua aplicabilidade e
aprofunda o conhecimento sobre as consequéncias da substituicdo do R-134a pelo R-
1234yf.

1.1 Objetivo

O objetivo principal deste trabalho foi elaborar um modelo numérico de um
evaporador, operando com R-134a e R-1234yf como fluido principal e &gua como fluido
secundario, para simular o comportamento de uma maquina de refrigeracdo operando em

regime transiente.

1.1.1 Objetivos especificos

Para alcancar o objetivo principal deste trabalho foi realizado os seguintes

objetivos especificos:
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1) Estabelecer o conjunto de relacbes matematicas a serem usadas na elaboragédo
do modelo e as correlagdes necessarias na determinacdo das propriedades
termodinamicas e coeficientes dos fluidos utilizados;

2) Elaborar um cddigo computacional para solucdo das equac6es do modelo;

3) Validar o modelo com dados experimentais;

4) Simular o comportamento do evaporador em regime permanente e transiente
operando com R-134a e R-1234yf.

1.2 Estrutura da tese

Esta tese esté dividida em 6 capitulos. O capitulo 1 consiste na introducéo do tema
central da tese, aléem de apresentar justificativas e motivacOes para a realizacdo do
trabalho. Ainda neste capitulo € apresentado os objetivos gerais e especificos do estudo.
No capitulo 2 apresenta-se um estudo sobre o surgimento histérico dos fluidos
refrigerantes, assim como os diversos aperfeicoamentos sofridos por eles para atender
demandas comerciais, técnicas e ecolégicas ao longo do tempo. E apresentado também
um estudo sobre a substituicdo do R-134a pelo R-1234yf baseado em trabalhos cientificos
e na Diretiva Europeia N° 517/2014 e um estudo relativo aos tipos de modelos
empregados em simulacdes de sistemas de refrigeracdo. No capitulo 3 apresenta-se o
modelo matematico elaborado para simulacdo do comportamento de um evaporador
operando com R-134a e R-1234yf. Neste capitulo uma breve revisdo sobre as correlactes
de transferéncia de calor por convecgdo, queda de pressédo e fracdo de vazio é mostrada.
No capitulo 4 apresentam-se os componentes da maquina de refrigeracdo, instrumentos
de medicdo e procedimentos experimentais utilizados para a validacdo do modelo. No
capitulo 5 os resultados das simulacdes em regimes transiente e permanente com R-134a
e R-1234yf sdo apresentados juntamente com resultados experimentais. Ainda se
encontra o teste de malha espacial e temporal do modelo, a simulacdo da resposta
transiente do superaquecimento do evaporador quando submetido a um degrau na vazao
de entrada. No capitulo 6 apresenta-se um resumo do trabalho realizado e as principais

conclusdes obtidas.
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2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

2.1 Introdugéo

Este capitulo esta dividido em trés se¢cdes. Na primeira secdo foi realizada uma
pesquisa através de literatura especializada sobre os modelos matematicos e suas
classificacdes. Nas ultimas duas se¢cGes um estudo sobre fluidos refrigerantes é realizado
na tentativa de abordar temas relevantes tratados neste trabalho como, a evolucdo dos
fluidos refrigerantes, a classificacdo e tipos de refrigerantes e estudos mais atuais que
envolvem a utilizagdo do R-1234yf como substituto do R-134a em sistema de

refrigeracao.

2.2 Classificagdo dos modelos matematicos

De acordo com Maia (2000) os modelos matematicos utilizados no estudo de
sistemas de refrigeracdo podem ser classificados segundo o regime de operacéo,
permanente ou transiente, e também segundo o nivel de empirismo adotado na elaboracao

dos mesmos, indutivos ou dedutivos conforme mostrado na FIG. 2.1.

— Regime Permanente

— Regime Transiente

Indutivos
(Caixa Preta) 1 Zona

Modelos Matematicos
|

— Dedutivos 2 Zonas

Distribuido
(Multizona)

FIG. 2.1- Classificacdo dos Modelos matematicos
FONTE - Elaborada pelo autor
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Os modelos em regime permanente geralmente sdo utilizados para estudo da
substituicdo de fluidos e aperfeicoamento do projeto de trocadores de calor. Os modelos
em regime transiente procuram investigar o comportamento dindmico dos sistemas de
refrigeracdo quando submetidos a variacdo de vazdo decorrente da partida a quente
(quando se liga sistema de refrigeracdo) ou do fechamento da valvula de expansdo. Os
modelos indutivos ou de caixa preta sdo desenvolvidos a partir de dados experimentais.
A consisténcia destes modelos € limitada aos ensaios experimentais realizados para o
ajuste dos coeficientes das equagdes propostas. Ao contrario dos modelos indutivos, 0s
modelos dedutivos sdo resultados da aplicacdo de principios fisicos como a conservacao
de massa, energia e quantidade de movimento. As subclassifica¢fes; 1 zona, 2 zonas ou
distribuido esté relacionada aos nimeros de volumes de controles utilizados para abordar
0 problema.

2.2.1 Modelos indutivos ou de caixa preta

Segundo Homod (2013) os modelos indutivos ou de caixa preta geralmente
desprezam os fendmenos fisicos internos que ocorrem dentro do trocador de calor e
buscam estabelecer relacdes entre os parametros de entrada e saida através de coeficientes
determinados experimentalmente.

A principal vantagem neste tipo de modelo esta relacionada a uma formulacéo
matematica simplificada, entretanto, ndo € possivel desenvolver investigacdes profundas
sobre o estado termodinamico dos fluidos de trabalho, nem determinar a variacdo dos
parametros de interesse como temperatura, pressao, titulo, coeficientes de transferéncia
de calor e outros.

Recentemente, Ruschenburg et. al. (2014) desenvolveram um estudo utilizando
um modelo de caixa preta para modelagem de uma bomba de calor. O modelo foi validado
com dados de 5 instalacdes e os desvios encontrados entre dados simulados e medidos

variam de 1 a 32% como pode ser observado na FIG. 2.2.
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FIG. 2.2— Desvio entre resultados simulados e medidos durante 1 ano
FONTE — Adaptada de Ruschenburg et. al. (2014)

Laskowski (2015) também elaborou um modelo usando a técnica de caixa preta
para um trocador de calor tubo concéntrico com escoamento em corrente contraria. O
objetivo neste estudo foi introduzir uma nova relacdo para calcular a efetividade como

funcdo de somente parametros de entrada através da EQ. (2.1).

Ay

JEDE (2.1)

me
ATZ = (Achl + AZThl + A3) <_
mp

Os coeficientes Az, Az, Az, As e As sdo determinados experimentalmente e fazem
parte do ajuste do modelo do tipo caixa preta. Os parametros T e rm correspondem a
temperatura e a vazdo massica. Os indices c, h, 1 e 2 representam o fluido quente e o
fluido frio e a entrada e saida do trocador. Os resultados encontrados nesta primeira
tentativa ndo foram satisfatorios, assim, um modelo baseado na média aritmética da
diferenca de temperatura foi proposto para o calculo da efetividade do trocador de calor
conforme EQ. ((2.2), (2.3) e (2.4)), cujo ATy representa a diferenca de temperatura entre
a saida do fluido quente e a entrada do fluido frio e AT a diferenca de temperatura entre
a entrada do fluido quente e a saida do fluido frio. Os resultados nesta nova tentativa
apresentaram um desvio de + 2°C quando comparados a dados fornecidos por um

simulador de trocador de calor.
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Maia (2005) desenvolveu um modelo de um evaporador para avaliar o tempo de
resposta do grau de superaquecimento quando a vazdo de entrada sofria variagdes. O
problema da modelagem também foi abordado baseado na técnica de caixa preta. A
resposta do superaquecimento foi representada por uma funcdo de transferéncia de

primeira ordem de acordo com a EQ. (2.5).

Ke™™P

H(p) = a+op)

(2.5)

Em que 1 e 6 representam o atraso e a constante de tempo do evaporador, p € a
varidvel de Laplace. O ganho K representa a razdo entre as variacbes do
superaquecimento e da vazdo massica do fluido refrigerante na entrada do evaporador.
Aplicando a transformada inversa de Laplace na EQ. (2.5), o superaquecimento do fluido

refrigerante é dado por:
AT(t) = ATy (to) + Ay K (1 — e74/9) (2.6)
A partir de dados experimentais, a constante de tempo e o ganho do evaporador
foram determinados para diversos pontos de operacdo. Os resultados obtidos em

simulacdo mostraram que o modelo € capaz de prever o grau de superaquecimento do

evaporador com desempenho aceitavel.

2.2.2 Modelos dedutivos




25

Os modelos dedutivos sdo divididos tradicionalmente pelo nivel de detalhamento
da malha. O modelo mais simples é aquele que utiliza somente um volume de controle
para descrever o comportamento do componente dentro do sistema de refrigeragéo. Este
modelo é também conhecido como modelo global e é tipicamente aplicado no estudo de
compressores e dispositivos de expansdo. Durante o funcionamento em regime transiente
do sistema de refrigeracdo por compressao de vapor a valvula de expansdo e o compressor
experimentam pequenas variacdes de massa e energia interna no seu interior, por isso, é
conveniente adotar um modelo simples para estes componentes.

Uma analise classica de balanco de massa e energia sobre um dispositivo de
expansdo conduz a EQ. (2.7) que pode ser utilizada para o calculo da vazdo massica da

vélvula de expansdo mge.

Mge = Kge ’Apr‘} (2.7)

Em que Kge & um coeficiente de perda de carga determinado experimentalmente,
AP a diferenca de pressao entre a entrada e a saida da valvula de expansédo e pr a massa
especifica do fluido frigorifico na entrada da valvula de expanséo.

Da mesma maneira 0 processo de compressdo pode ser modelado e a vazéo

massica do compressor pode ser determinada pela EQ. (2.8)
mcomp = prZVT]V (2.8)

Emque N, pr, V eny sdo a rotacdo de operacdo do compressor, a massa especifica
do fluido refrigerante na entrada do compressor, a cilindrada e o rendimento volumétrico
do compressor, respectivamente.

Conforme Touber salientaram (apud Koury, 1998, p. 27) os modelos puramente
dedutivos ou indutivos sdo raros ja que alguns dos coeficientes dos modelos dedutivos
como, por exemplo, 0 Kge € nv das EQ. (2.7) e (2.8) sdo determinados experimentalmente
dando a estes modelos uma caracteristica de modelagem indutiva.

Jaime el. al. (2015) desenvolveram um modelo global transiente do
compartimento de passageiros de um veiculo. O modelo foi completamente transiente e
foi minunciosamente validado em condi¢cGes ambientais variaveis. As cargas térmicas

foram calculadas por meio do modelo e de acordo com os resultados a diminui¢do da
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transmissividade dos vidros de 0,2 pode produzir uma redugéo de 3,3% da capacidade de
refrigeragao instalada.

Os modelos dedutivos que utilizam mais de uma zona tém sido mais empregados
para investigar os fendmenos que ocorrem nos trocadores de calor (condensador e
evaporador) que compdem o restante do sistema de refrigeracdo. Os modelos que dividem
0 evaporador ou o condensador em duas regides, regido monofasica e regido bifasica, sdo
também conhecidos por modelos de fronteira mével. A andlise de trocadores de calor
utilizando o método de fronteira mével é muito atraente, pois seus resultados sao obtidos
com relativa rapidez e precisdo.

Baseado em principios fisicos para escoamento bifasico e monofasico Bonilla
et.al. (2015) desenvolveram um modelo que descreve o comportamento de um trocador
de calor a partir das trés regides tipicas que aparecem em condensadores e evaporadores
— subresfriada, saturada e superaquecida. Dados experimentais obtidos de uma planta de
geracdo de poténcia solar foram utilizados para realizarem comparacgdes entre 0 meétodo
de fronteira mével e o método distribuido, que divide o trocador de calor em varios
elementos. A comparacdo mostrou que os dois métodos apresentam boa concordancia
com os dados experimentais, contudo o método de fronteira movel é mais rapido.

Os modelos que dividem os trocadores de calor em varios elementos sdo
chamados de modelos distribuidos. Estes modelos envolvem uma formulagdo matematica
mais complexa e resolvem as equac¢des de conservacdo de massa, energia e quantidade
de movimento localmente.

MacArthur e Grald (1989) desenvolveram um modelo completo para todos os
componentes de uma bomba de calor. Devido a importancia dos efeitos de mudanca de
fase no condensador e no evaporador um modelo distribuido foi desenvolvido para
descrever os parametros termodinamicos como uma fungdo do tempo e da posi¢cdo. Os
resultados da simulacdo numérica quando comparados aos dados experimentais
apresentaram uma boa concordancia no regime transiente.

Na mesma época um modelo computacional foi proposto por Domanski (1989),
EVSIM, para calcular o desempenho térmico de um evaporador usando como dados de
entrada a entalpia do refrigerante na entrada do evaporador, a temperatura de saturacao,
0 grau de superaquecimento na saida do trocador de calor e o escoamento do ar. Alem
disto, o modelo considera o circuito que o fluido refrigerante percorre dentro do
evaporador. Para isso o evaporador foi dividido em varios elementos onde as equagdes

de conservacgéo de energia, massa e quantidade de movimento séo resolvidas localmente.
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A validacdo revelou que o modelo ndo previa com precisdo a quantidade de troca de calor
latente quanto a troca de calor total. A maior discrepancia encontrada entre os resultados
do teste e da simulacéo foi de 19,2%.

Em 1991 Wang e Touber elaboraram uma classificagdo sobre os modelos
matematicos desenvolvidos para simulacdo do comportamento dindmico de trocadores de
calor aplicados a sistemas de refrigeracdo (modelos de caixa preta, modelos de uma zona,
modelos de duas zonas e modelos distribuidos). No trabalho desenvolvido por eles um
modelo distribuido também foi desenvolvido com o objetivo de investigar o
comportamento de sistemas de refrigeracdo operando em regime transiente. Sobre a faixa
de operacéo testada por eles 0s dados experimentais se afastaram no maximo 5% dos
dados simulados.

Jia el. al. (1995) desenvolveram um modelo capaz de predizer o desempenho de
um evaporador operando em regime permanente. O modelo calculou a distribuicao
espacial da velocidade, fracdo de vazio, temperatura do fluido primario e secundario,
temperatura da parede e umidade do ar em cada instante de tempo. O comportamento
dindmico do evaporador foi estudado a partir da variacdo da vazdo de entrada do
refrigerante no evaporador. Comparacdo com dados experimentais foram realizadas
utilizando um evaporador comercial operando com R-134a. Os resultados indicaram que
a comparacdo entre dados simulados e experimentais possuiram comportamento
semelhante, porém os desvios desta pesquisa ndo foram informados.

Bensafi et. al. (1997) desenvolveram um programa (CYRANOQO) para o calculo
detalhado de trocadores de calor aletados. O modelo computacional resolve as equacdes
de conservacdo calculando a temperatura, pressdo, propriedades termodinamicas e o
coeficiente de transferéncia de calor para cada elemento. Da-se ainda ao usuario a
possibilidade de trabalhar com circuitos ndo convencionais com varias entradas e saidas
e com varios tipos de aletas. O programa foi validado usando sete trocadores de calor do
tipo serpentina. Cada um foi carregado com fluido puro e a condensacdo devido a
umidade do ar € desconsiderada. As compara¢6es mostraram que 0s erros entre modelo e
dados experimentais foram menores do que 5%.

Leroy e Groll (1998) desenvolveram uma analise comparativa de trés modelos
nomeados de PUREZ, HPSIM e ACMODEL. O modelo PUREZ foi desenvolvido por
Rice e Jackson (1994) e os trocadores de calor sdo modelados usando uma analise global.
O modelo HPSIM foi desenvolvido por Domanski e Didion (1983) e em contraste com o

PUREZ, adota uma analise distribuida, tubo a tubo. O procedimento de calculo consistiu
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em isolar um 0nico tubo e calcular seu desempenho individualmente. A taxa de
transferéncia de calor foi determinada usando a teoria de trocadores de calor com
escoamento cruzado. Fazendo isso a capacidade de troca de calor total é calculada pela
soma da troca de calor de cada tubo. Este tipo de analise requer informacdo adicional
sobre como o fluido circula nos tubos o que ndo é requerido por PUREZ. ACMODEL
utiliza uma analise similar a adotada por HPSIM, entretanto, o tubo foi dividido em
diversos segmentos de tubo e o estado do refrigerante foi determinado para cada
segmento. Os resultados demostraram que o modelo PUREZ foram 0s que mais se
aproximaram dos dados experimentais.

Koury et. al. (2001) desenvolveram um modelo do tipo distribuido para simular o
comportamento de um sistema de refrigeracdo por compressédo de vapor operando em
regime permanente e transiente. O modelo foi baseado em principio de conservagéo de
massa, energia e quantidade de movimento. O modelo do sistema de refrigeracdo foi
composto por outros quatro modelos, o do compressor, da valvula de expansdo, do
condensador e do evaporador. Como a inércia téermica do compressor e da valvula de
expansdo € pequena adotou-se um modelo em regime permanente; entretanto, o
evaporador e do condensador sao divididos em diversos elementos e o0 regime transiente
é assumido. Uma comparacao entre o modelo numérico e dados experimentais revelaram
que o COP simulado possuia um comportamento semelhante ao experimental, contudo
0s desvios ndo foram apresentados.

Koury et. al. (2003) desenvolveram um modelo numeérico de um radiador,
tipicamente encontrado em sistemas de ar condicionado. O radiador foi dividido em
diversos elementos onde as equacdes de conservacdo de massa, energia e quantidade de
movimento sdo aplicadas e resolvidas atraves do método de Runge-Kutta de quarta
ordem. Além disto, 0 método de diferencas finitas foi empregado para calcular a
temperatura da parede e do fluido secundario. O modelo foi capaz de simular diferentes
geometrias de radiador operando com diferentes fluidos. Os resultados tedricos obtidos
das simulacbes com R410A e R22 repetem o mesmo comportamento dos dados
experimentais apresentado na literatura especializada. Além disto, uma andlise da partida
a quente e da variacdo da vazdo massica na entrada do evaporador para aumentar o
superaquecimento foram simuladas com fluido R22.

Porkhial et. al. (2004) apresentaram um modelo distribuido capaz de calcular o
perfil de temperatura do fluido refrigerante, da parede, do titulo como uma fungdo do

tempo e do espago. Um evaporador carregado com R22 foi utilizado para estudar o
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comportamento em regime transiente. Os resultados indicaram que o modelo numerico
reproduz 0 mesmo comportamento observado nos dados experimentais, entretanto os
autores ndo apresentaram os desvios nas suas conclusoes.

Tian e Li (2005) desenvolveram um modelo para simular o comportamento
transiente de um ar condicionado automotivo operando com um compressor de curso
variavel. Buscou-se avaliar o comportamento transiente do sistema de ar condicionado
operando com R-134a a partir de mudangas repentinas na rotacdo do compressor ou do
ventilador. Os resultados da simulacdo apresentaram boa concordéancia com os dados
experimentais, porém os desvios ndo foram apresentados nas conclusdes.

Zhang W. e Zhang C. (2006) desenvolveram um modelo de fronteira movel
generalizado para descrever o comportamento transiente de um evaporador de um sistema
de refrigeracéo a compresséo de vapor. Em seu estudo a fragéo de vazio foi considerada
e uma analise qualitativa mostrou que o modelo pode realizar uma boa predi¢do do
comportamento transiente, contudo os desvios ndo foram apresentados.

Chen e Deng (2006) propuseram um modelo para um sistema de ar condicionado
aplicando as equacGes de conservacdo de massa e energia para cada componente do
sistema. A troca de calor calculada no condensador e o evaporador usa um modelo que
assume a presenca de uma zona monofésica (sub-resfriada para condensador e
superaquecida para evaporador) e uma zona bifasica. O grau de superaquecimento, a troca
de calor do evaporador, a pressdo de evaporagdo e condensacdo e a temperatura do ar
foram medidas em um banco de teste para se estudar o comportamento transiente e
permanente do sistema ap0s uma variacdo na rotacdo do compressor. Os resultados
demostraram que os erros entre modelo e dados experimentais foram menores do que 6%.

Kuo et. al. (2006) desenvolveram um algoritmo que leva em conta o circuito
percorrido pelo fluido refrigerante dentro do trocador de calor. O modelo foi testado em
cinco configurac@es diferentes e mostrou um erro relativo entre 1,6% e -9,4%.

Jiang et. al. (2006) elaboraram uma ferramenta para analise, simulacao e projeto
de trocadores de calor nomeada de CoilDesigner. O método de discretizacdo em varios
elementos também é usado neste modelo. Além disto, o programa pode simular diferentes
condicdes de escoamento do lado refrigerante e assim como suporta o escoamento do ar
em duas dimensbes. O programa ainda da inameras possibilidades de trabalho para o
usuario fornecendo uma variedade de fluidos e correlacBes para perda de pressédo e

coeficiente de convecgdo podem ser testadas e comparadas.
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Byun et. al. (2007) estudaram a influéncia de diversos parametros sobre o
desempenho de um evaporador usando um modelo numérico desenvolvido por Domanski
(1989) chamado EVSIM. Em sua anéalise foram considerados dois tipos de trocadores de
calor, o trocador de calor com corrente cruzada-contraria (a) e corrente cruzada-paralela
(b) mostrados na FIG. 2.3. Os refrigerantes usados no estudo foram o R-134a, R-410A e
0 R-22. Além disto, varios tipos de aletas foram usadas para o lado do ar e do refrigerante.
Os resultados mostraram que a taxa de transferéncia de calor para os trocadores de calor
do tipo (b) é 3% maior do que para o tipo (a) com o fluido R-22. A taxa de transferéncia
de calor para 0 R-410A é maior do que aqueles usando R-134a e R-22. Além disto, a
queda de pressdo para o fluido R-410A é menor do que para os outros fluidos. A taxa de
transferéncia de calor para tubos corrugados € duas vezes maior do que para tubos lisos,
em compensacao a perda de pressdo para os tubos corrugados é 45 a 50% maior do que
para os tubos lisos. Finalmente foi mostrado que o desempenho do trocador de calor com

aletas tipos slip é superior a aqueles que utilizam aletas planas.
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FIG. 2.3- Configuracdo de escoamentos. (a) Corrente cruzada-paralela. (b) Corrente
cruzada-contréria.
FONTE - Byun et. al. (2007)

Li e Alleyne (2010) desenvolveram um modelo utilizando o método de fronteira
moével adaptavel as condicBes de partida e desligamento do compressor. O modelo

utilizou estruturas representativas para as regides de escoamento monoféasico e bifasico.
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Os resultados simulados demostraram que o comportamento transiente do ciclo de
compressdo de vapor aproxima-se aos dados experimentais.

Liet. al. (2011) estudaram o efeito da distribuicdo de massa de fluido refrigerante
sobre o desempenho do sistema de refrigeracdo. Para isso, desenvolveram um modelo
baseado no método de fronteira mdvel para simular condi¢cdes de partida e parada do
compressor. Para a validagdo do modelo foi utilizado o fluido R-134a. Os resultados
encontrados pelo modelo para a distribuicdo de massa nos componentes do sistema de
refrigeracdo durante a parada do compressor apresentam o comportamento similar ao
encontrado pelos dados experimentais com um desvio entre 4 a 8%.

Cecchinato e Mancini (2012) desenvolveram um modelo baseado no método de
fronteira movel. O evaporador € representado por dois modelos, um simplificado que
considera somente a zona bifasica e outro que utiliza duas zonas para calcular o
evaporador, a zona bifasica e a superaquecida. Um critério de escolha baseado na massa
especifica e no comprimento da regido superaquecida foi usado para que o trocador seja
representado adequadamente. Quando a massa especifica da regido superaquecida foi
maior do que a massa especifica do vapor e 0 comprimento desta mesma regido € menor
ou igual a zero o modelo de uma zona € usado para as simulagdes, no entanto, se a
condicao anterior nao foi satisfeita 0 modelo de duas zonas foi usado para representar o
evaporador. Uma comparacao entre o modelo desenvolvido e um modelo distribuido foi
realizada e mostrou uma semelhanca entre os dados, entretanto os desvios nao foram
apresentados no trabalho.

Maia et. al. (2013) apresentaram um modelo distribuido de um evaporador de tubo
concéntricos usado em uma maquina de refrigeracdo. O projeto de um controlador
adaptativo foi realizado apds a validacdo do modelo numérico com dados experimentais,
contudo os desvios ndao foram apresentados. Os resultados obtidos mostraram que o
modelo proposto pode ser usado para descrever o comportamento dinamico de uma
maquina de refrigeracdo e estas informacGes podem ser usada no projeto de um
controlador adaptativo.

Koury et. al. (2013) apresentaram um estudo sobre o comportamento dindmico de
uma bomba de calor para aquecimento de agua em aplicacGes residenciais. O modelo
matematico para os trocadores de calor é baseado nas equacgdes de conservacdo de massa,
energia e quantidade de movimento. O acoplamento dos quatro componentes permite a
determinacéo dos perfis de temperatura, pressao e vazao massica no dominio do tempo e

espaco. A validacdo do modelo € feita através da comparacdo com dados experimentais



32

e mostra uma concordancia entre os resultados, porém os desvios ndo foram calculados

neste estudo.

2.3 Evolucgéo dos Refrigerantes

A histdria dos fluidos refrigerantes se confunde com a da refrigeracdo. Ao longo
dos anos o desenvolvimento dos fluidos refrigerantes proporcionou o aperfeicoamento
dos sistemas de refrigeracdo primitivos até ao que se conhece atualmente. O primeiro
ciclo de refrigeragdo foi proposto em 1805 por Oliver Evans (Calm, 2008). Ele era
baseado na evaporacdo do éter sobre condi¢des de vacuo e na reutilizacdo do éter através
da condensacdo em um trocador de calor refrigerado a dgua. Entretanto, foi somente em
1834 que Jabob Perkins apresentou sua maquina de compressao de vapor e introduziu a
utilizacdo dos fluidos refrigerantes para refrigeragéo.

Os fluidos refrigerantes mais comuns utilizados no processo de refrigeracdo no
periodo inicial da refrigeracdo (1830 a 1930) foram os solventes e fluidos volateis. Eles

formavam a primeira geracdo dos fluidos refrigerantes como observado na FIG. 2.4.

12 Geragdo (1830 - 1930) - o que estava disponivel
eeteres, CO,, NH,, SO,, HCOOCHj,, HC's, H,0, CCl,, CHC's, ...

22 Geragdo (1931 - 1990) - durabilidade e seguranca
*CFC's, HCFC's, HFC's, NH3, H,0, ...

32 Geragdo (1990 - 2010) - protecdo a camada de
Oz6nio
*HCFC's, HFC's, NH5, H,0, HC's, CO, ...

42 Geracao (2010...) - aguecimento global
ezero/baixo ODP, Baixo GWP.

FIG. 2.4- Progressdo dos Refrigerantes.
FONTE — Calm, (2008)
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Os fluidos mais usados nesta época eram o propano (R-290), a aménia (R-717), o
dioxido de carbono (R-744), a agua (R-718), o tetracloreto de carbono (R-10), o diéxido
de enxofre (R-764) e o dicloroeteno (R-1130). A maioria destes fluidos possuiam
caracteristicas pouco favoraveis para a manipulagcdo por serem inflamaveis e toxicos.

De acordo com Calm (2008) a segunda geracdo dos fluidos refrigerantes se
destacou pela utilizacdo de compostos quimicos a base de flor, principalmente por causa
da durabilidade e da seguranca. Diversas pesquisas lideradas por Thomas Midgley Jr.,
Albert L. Hence e Robert R. McNarcy sugeriram que a adicdo de flior em
hidrocarbonetos influenciava a temperatura de ebulicdo, o nivel de toxidade e
inflamabilidade dos fluidos refrigerantes. Tais estudos impulsionaram a industria da
refrigeracdo na direcdo de refrigerantes & base de fllor e inauguraram a era dos
clorofluorcarbonos (CFC’s) e mais tarde em 1950 dos hidroclorofluorcarbonetos
(HCFC’s).

Na década de 70 estudos sugeriram que a camada de ozbnio estaria sendo
destruida pelo o uso excessivo dos CFC’s ¢ HCFC’s. Varias discussdes em torno deste
tema resultaram em acGes para mitigar este problema, como por exemplo, a assinatura do
Protocolo de Montreal. Estes fatos conduziram ao aparecimento da terceira geracdo de
fluidos refrigerantes que procurou excluir o cloro da composicdo quimica dos
refrigerantes para proteger a camada de 0zdnio. O consumo dos CFC’s foi entdo reduzido
e uma nova familia de fluido refrigerante surgiu, os hidrofluorcarbonetos (HFC’s).

Apesar do sucesso das medidas adotadas pelos paises na reducdo do consumo de
substancias nocivas a camada de 0zénio, ODS’s, (Ozone Depleting Substances) os
problemas climaticos enfrentados pela humanidade a partir da segunda metade do século
20 pareciam agravar-se. Mais uma vez estudos desenvolvidos por Brohan et. al. (2006) e
Rayner et. al. (2006) revelavam que o nivel dos mares, o derretimento das calotas polares
e a temperatura média da atmosfera e dos oceanos aumentavam como observado na FIG.
2.5.
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0.6
12 dos 13 anos mais quentes ocotrem entre 1995 a 2007.

Somente em 1996 ndo houve esta ocorréncia. 2007 foi o 8°.
1998 foi 0 ano mais quente com uma anomalia de 0,58 °C.
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FIG. 2.5- Elevagdo da Temperatura Global
FONTE — Calm, (2008)

Com a assinatura do Protocolo de Kyoto em 1997 os paises deveriam reduzir
gradualmente os niveis de emissao dos gases de efeito estufa na tentativa de desacelerar
0 processo aquecimento global. Estas restricbes provocaram o aparecimento da quarta
geracdo de fluidos refrigerantes caracterizados por causar menos impactos no meio
ambiente.

2.4 Classificacéo dos fluidos Refrigerantes

De maneira geral os fluidos refrigerantes sdo substancias que absorvem calor
durante mudanca de fase liquida para vapor (evaporacdo). O efeito de resfriamento
produzido neste processo é entdo aplicado em sistemas de refrigeracdo, condicionamento
de ar e bombas de calor. Dinger (2010) classificou os fluidos refrigerantes em 5 grupos,

sdo eles:

e Halocarbonetos;

e Hidrocarbonetos (HCs);
e Compostos inorganicos;
e Misturas azeotrépicas;

e Misturas zeotrdpicas.
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Os halocarbonetos contém em sua composicdo um ou mais atomos da familia dos
halogénios — cloro, flGor ou bromo — e sdo amplamente empregados nos sistemas de
refrigeragdo e ar condicionado. S&o mais comumente conhecidos por nomes comerciais
como freon, arton, generaton, isotron e uron. Os CFC’s fazem parte do grupo dos
halocarbonetos e 0s mais comuns sao conhecidos como CFC-11 ou R-11, CFC-12 ou R-
12, CFC-113 ou R-113 entre outros. Embora os CFCs’ tenham sido muito utilizados para
refrigeracdo e ar condicionado também foram empregados na indUstria em processos de
producao de espuma, como solventes e aerossois. Os CFC’s sdo substancias inodoras, ndo
toxicas, mais pesadas que o ar e se manipulados de forma inadequada podem ser
perigosos. Quando inalado em altas concentra¢fes podem levar ao 6bito e os produtos da
combustdo sdo altamente nocivos. Entre outros compostos a familia dos halocarbonetos
é constituida pelo tetracloreto de carbono, os halogénios e os PFC’s (perfluorcabonos). O
tetracloreto de carbono foi muito utilizado na producao dos proprios CFC’s, entretanto,
descobriu-se que ele é capaz de provocar cancer. Os halogénicos, por exemplo, halon
1301 e 0 1211, sdo usados como agentes para extinguir fogo, porém, sua producéo foi
banida por contribuirem para a deterioracdo da camada de ozdénio. Os PFC’s sao
compostos que possuem carbono e fllor e apesar de ndo causarem a destruicdo da camada
de 0z6nio provocam grande impacto no clima por permanecer muito tempo na natureza.

Os hidrocarbonetos (HC’s) sdo compostos principalmente de carbono e
hidrogénio. Os HC’s incluem substancias como metano, etano, propano, ciclo-propano,
butano e ciclo-pentano. Embora os HC’s sejam inflamaveis quando utilizados como
fluidos refrigerantes oferecem caracteristicas vantajosas como baixo preco de producéo,
potencial de reducdo de oz6nio (ODP) nulo, baixo potencial de aquecimento global
(GWP) e baixa toxidade. O ODP e o GWP tém sidos usados frequentemente para
investigar a influéncia destrutiva dos refrigerantes na natureza. O ODP (Ozone Depletion
Potencial) é o nimero que se refere a quantidade de 0z6nio que € destruida por uma
determinada substancia. O ODP é a razdo entre o impacto provocado por determinado
composto quimico quando comparado ao impacto provocado por uma quantidade similar
de massa de R-11. O ODP dos CFC’s e dos HCFC’s possui um valor entre 0,01 e 1,0,
enquanto que, para mistura que levam o Bromo (Br) em sua composicao o valor pode
ultrapassar 0s 10 pontos. JA o GWP (Global Warming Potencial) € o nimero que se refere
a contribuicdo provocada por uma determinada substancia para aquecimento global. O

GWP ¢ a razdo entre o aquecimento provocado por uma determinada substancia quando
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comparada ao aquecimento provocado por uma quantidade similar de massa de CO>
(Dinger e Kanoglu, 2010). Na familia dos HC’s se enquadram os HBFC’s
(hidrobromofltorcarbonetos), os HCFC’s (hidorclorofliorcarbonetos), os HFC’s
(hidrofluorcarbonetos), o brometo de metilo (CH3Br), o metilcloroférmico (CHsCCl) e 0
HFO’s (hidrofluorolefinas). Os HCFC’s sdo compostos por hidrogénio, cloro, flior e
carbono. Eles foram uma classe de compostos quimicos que foi utilizada para substituir
os CFC’s. Eles contém em sua composicdo o cloro, portanto, afetam a camada de oz6nio,
mas nao tanto quanto os CFC’s. Os HFC’s sdo constituidos por 4tomos de hidrogénio,
flior e carbono. Devido a auséncia do cloro e de bromo néo afetam a camada de 0z6nio
e por isso se tornaram os substitutos mais indicados para os CFC’s. Eles possuem ODP
igual a zero e alguns deles possuem GWP muito alto. As hidrofluoroleofinas (HFO’s) sdo
compostos formados pelas mesmas espécies quimicas que os HFC’s, entretano segundo
Mclinden (2013) eles contém na sua composic¢do quimica no minimo uma dupla ligacéo
de carbono como pode ser observado na TAB. 2.1. Esta familia de refrigerante ndo
provoca a destruicdo da camada de 0z0Onio ja que ndo apresenta em sua composi¢ao o
cloro (OPD igual a zero), além disto, estes compostos possuem GWP muito inferiores ao
dos HFC’s

Tabela 2.1
Estrutura quimica de alguns HFC's e HFO's
Tipo de refrigerante Estrutura Quimica Designacdo ASHRAE
CHsF R-41
CH2F; R-32
HFC CH2F-CH3 R-161
CHF2-CH3 R-152a
CFs-CH2F R-134a
CF2=CH: R-1132a
CH2=CF-CF3 R-1234yf
HFO CHF=CH-CF3 R-1234ze(E)
CHF=CF-CF3 R-1225ye(Z)
CHF=CF-CHs R-1252ye

FONTE — Domanski et. al. (2017)

Conforme Australian Government (2012) (apud Duarte, 2013, p. 90) os HFO’s

estdo sendo aplicados como fluidos refrigerantes em sistemas de ar condicionado
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veicular, em sistemas de refrigeragdo residenciais e comerciais devido suas caracteristicas
favoraveis ao meio ambiente. Varios fabricantes de automoveis consideram os HFO’s
como principal substituto do R-134a, sendo que na Europa e nos Estados Unidos da
América ja existem sistemas de refrigeracdo veicular operando com HFO.

A familia dos compostos inorgéanicos € constituida principalmente pela aménia
(NHs), &gua, ar (0,210, + 0,78N2 + 0,01Ar), didxido de carbono (CO2 e o didxido de
enxofre (SO2). Segundo Bolaji (2013) a amdnia (R-717) tem sido aplicada na industria
por mais de 120 anos. Ela possui excelentes propriedades termodinamicas e de transportes
quando comparada aos CFC’s, HCFC’s e HFC’s. A amonia pode apresentar eficiéncia
energética superior aos outros refrigerantes quando o compressor, o diametro das
tubulaces e trocadores de calor € dimensionado baseado em um critério para reducao de
custo. Outras vantagens sdo a simples deteccdo de vazamentos, baixo preco e alta
disponibilidade. Para a maioria dos sistemas as desvantagens da amdnia estdo ligadas a
seguranca. Ela pode causar irritacdo nos olhos, garganta, vias respiratorias e na pele em
pequenas concentragcdes (5 ppm). Em concentracfes mais elevadas (2500 ppm) pode
causar danos permanentes nos olhos, dificuldades respiratérias, asma e dores no peito.
Além disto, o contato dos olhos com amdnia liquida pode causar cegueira potenciais
queimaduras na pele.

A agua (R-718) tem sido usada como refrigerante devido as suas vantagens muito
particulares. Ela ndo é toxica, ndo é inflamavel, possui zero ODP e GWP e um custo baixo
comparado aos outros refrigerantes. De acordo com Riffat et.al. (1997) apesar da
capacidade de refrigeracdo da dgua muito alta, por exemplo, cerca de 20 vezes maior que
do R-22 (em kJ/kg) o vapor d’agua possui baixa massa especifica sendo necessario uma
vazdo volumétrica quase 200 vezes maior para produzir a mesma capacidade de
refrigeracdo. Por isso, 0s compressores sdo o fator chave para estes sistemas. O ar (R-
729) é um fluido refrigerante seguro e barato. Ele ndo causa dano ao meio ambiente, ao
ser humano e aos alimentos além de ser gratuito. O ar geralmente € usado em ar
condicionado e sistemas de refrigeracao para avides. O coeficiente de desempenho (COP)
de um ciclo de refrigeracdo que opera com ar depende fortemente da eficiéncia dos
trocadores de calor, compressores e turbinas. O ciclo de refrigeracéo a ar é indicado para
temperaturas baixas (negativas), entretanto é necessario considerar a eficiéncia dos
compressores e turbinas.

O didxido de carbono, CO, (R-744) é um dos fluidos refrigerantes mais antigos

utilizados na refrigeragdo. Ele é incolor, inodoro, ndo é toxico nem inflamavel. Possui
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ODRP igual a zero e GWP igual a 1. Comparado ao R-134a tais caracteristicas mostram
que o didxido de carbono pode ser um bom substituto. Segundo Bolaji (2013) o CO foi
usado como fluido refrigerante entre as décadas de 1930 e 1940. Sua principal aplicacdo
nesta época foi para refrigeracdo de navios, entretanto devido sua capacidade de
refrigeragdo diminuir em regides tropicais ele foi abandonado. Mais tarde, em 1980,
tornou-se mais atrativo devido as politicas ambientais que surgiram na época, como 0
protocolo de Montreal e Kyoto. Antonijevic (2008) enfatizou que umas das vantagens da
utilizacdo do didxido de carbono é que durante a recarga e 0 reparo ndo € necessario
capturar o gés.

As substancias azeotropicas consistem em misturas de duas ou mais substancias
que possuem propriedades diferentes, mas se comportam como se fossem uma Unica
substancia. O fluido refrigerante azeotrépico mais comum é o R-502, ele contém 48,8%
de R-22 e 51,2% de R-115. Esta combinac¢ao produz uma substancia com COP maior do
que o R-22 e menos toxica ideal para o uso em refrigeracdo doméstica e industria
alimenticia. Alguns exemplos de misturas azeotropicas sdo o R-500 (73,8% de R-12 +
26,6% de R-152a), R-503 (59,9 de R-13 + 40,1% de R-23) e R-504 (48,2% de R-32 +
51,8% de R-115).

As misturas zeotropicas também conhecidas como blends, sdo constituidas por
multiplos componentes com diferentes temperaturas de evaporacdo. As misturas
zeotrdpicas mais conhecidas séo R-11 + R-12, R-12+ R-22, R-12 + R-114, R-13B1 + R-
152a, R-22 + R-114 e R-114 + R-152a, contudo na década de 90 as pesquisas se
concentraram em trés misturas, R-12 + R-114, R-22 + R-114 e R13B1 + R-152a. De
acordo com Sarbu (2014) as misturas zeotropicas nao se comportam como uma substancia
Unica quando estdo mudando de fase. Em vez disso, elas evaporam e condensam entre
duas temperaturas. As caracteristicas de mudanca de fase das misturas zeotrdpicas
(evaporacdo e condensacdo) ndo sao isotérmicas. Substancias zeotropicas tém maior
potencial para melhorias na eficiéncia energética. No entanto, o grande inconveniente das
misturas zeotropicas é o vazamento de componentes mais volateis levando a alteracdes

na mistura composicao.
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2.5 Estudo da substitui¢cdo do R-134a para o R-1234yf

No comeco dos anos 30 os CFCs foram introduzidos nos sistemas de refrigeracéo
e em outras aplicagdes como, por exemplo, 0s aerossois. Acreditava-se nesta época que
estes fluidos eram seguros e completamente inécuos ao meio ambiente. Contudo, Molina
e Rowland (1974) apresentaram hipoteses que ligavam os danos & camada de 0zonio a
acdo dos CFC’s na atmosfera. Desde entdo, muitas discussfes em torno do tema
aconteceram e em 1987 um acordo nomeado Protocolo de Montreal (UNEP, 1997) foi
assinado entre 24 paises e a Comunidade Econdmica Europeia para regulamentar a
producdo e comércio dos ODS’s. Mais tarde na Conferéncia de Helsinki (1989) e na
Conferéncia de Londres (1990) outros paises adotaram as recomenda¢des do Protocolo
de Montreal. Anos mais tarde em Kyoto, Japdo, um novo acordo também foi assinado por
varios paises, levando o nome de Protocolo de Kyoto (1997). Por ele se prop0s a reducéo
da emissdo dos gases de efeito estufa que intensifica o aquecimento global. Estes
acontecimentos foram linhas divisorias na histéria da refrigeracédo e impulsionaram o uso
de compostos quimicos diferentes como os HCFC’, os HFC’s, compostos inorganicos,
misturas azeotropicas e zeotropicas. Tais substancias provocam menos prejuizos do que
aquele provocado pelos CFC’s. Atualmente uma nova geracédo de refrigerantes tem sido
mais empregada nos processos de refrigeracdo, sdo os HFO’s que possuem baixos niveis
de ODP e GWP como pode ser observado na TAB. 2.2.

Tabela 2.2
Valores de ODP e GWP de alguns fluidos refrigerantes
Refrigerante ODP GWP Refrigerante ODP GWP
CFC-12 1 10600 R-410A 0 1730
HCFC-22 0,055 1810 R-407C 0 1530
HFC-23 0 14800 R-404A 0 3260
HFC-32 0 675 Propane 0 3
HFC-125 0 3500 Iso-Butano 0 3
HFC-134a 0 1430 CO2 0 1
HFC-143a 0 4470 HFO-1234yf 0 4
HFC-152a 0 124 HFO-1234ze(E) 0 6

FONTE - Higashi, Y. e Meisei I. (2010)
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Segundo Mclinden (2013) dentre as varias possibilidades de substituicdo dos
refrigerantes a familia dos HFO"s possuem GWP menor do que 10. Dois exemplos destes
compostos sdo 0 R-1234yf e R-1234ze(E) que tém sido propostos como possiveis
substitutos para o R-134a, cujo GWP vale 1430 e € fortemente usado em sistemas de ar
condicionado automotivo e refrigeracdo doméstica. Ambos os fluidos, R-1234yf e R-
1234ze(E), possuem zero ODP e GWP de 4 e 6 respectivamente.

Neste sentido pesquisas tém ocorrido para a substituicdo dos refrigerantes
convencionais para substancias com caracteristicas mais favoraveis ao meio ambiente.
Em 2006 uma norma regulamentadora aprovada na Europa (Diretiva Europeia
2006/40/EC) afetou os refrigerantes com valores de GWP acima de 150, principalmente
aqueles usados em sistemas de ar condicionado veicular. Segundo Babiloni (2015) em
2014 a Diretiva Europeia EU N° 517/2014 entrou em vigor na Europa estimulando ainda
mais o uso de refrigerantes da familia dos HFO’s. Estes possuem caracteristicas mais
vantajosas que os HFC’s, como por exemplo, os niveis de GWP que atendem aos limites
estabelecidos pela EU N° 517/2014.

Em 2010 os paises que seguem as recomendacbes do Protocolo de Montreal
deixaram de produzir e comercializar os CFC’s e em 2040 pretende-se que 0 mesmo
acontega com os HCFC’s, todavia, novas medidas como a EU N° 517/20 (2014) tem
forcado os sistemas de ar condicionado a abandonarem os HFC’s ¢ adotarem os HFO’s
devido suas caracteristicas ambientais. Atualmente a EU 517/2014 esta na fase final para
os fluidos refrigerantes mais comumente utilizados em refrigeracdo e sistemas de ar
condicionado, e portanto, refrigerantes como o R-134a, R-404A e R-401A deverao ser
substituidos para que os sistemas se adequem as exigéncias da Diretiva Europeia. O R-
134a é um fluido da familia HFC que foi afetado pela nova regulamentacao europeia.
Muitos trabalhos tém sido desenvolvidos na busca de um substituto para o R-134a e dois
fortes candidatos tem se destacado, sdo eles, 0 HFO-1234yf (2,3,3,3-tetrafluorpropano) e
0 HFO-1234ze(E) (trans 1,3,3,3-tetrafluorpropano).

Higashi e Meisei (2010) desenvolveram um estudo experimental sobre as
propriedades desses refrigerantes e diversas propriedades termodindmicas foram
medidas. Temperatura, pressdo e massa especifica critica, pressdao de vapor, massa
especifica de liquido e vapor saturado, calor especifico a pressdo constante e tensao
superficial foram determinadas para uma larga faixa de temperatura e pressao. Neste

estudo percebe-se que o comportamento das propriedades termodinamicas do R-1234yf
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e do R-1234ze(E) se assemelham ao R-134a tornando-os bons candidatos para
substituicao.

Similarmente, Reasor et.al., (2010) desenvolveram um estudo comparativo dos
fluidos refrigerantes R-134a e R410A com seu possivel substituto, o R-1234yf. As
propriedades termodinamicas dos trés fluidos foram comparadas para se determinar a
viabilidade da substituicdo do R-134a e do R410A pelo o R-1234yf em sistemas de ar
condicionado automotivo ou em sistemas de refrigeracdo. O estudo concluiu que as
propriedades termodinamicas do R-1234yf sdo muito similares a do R-134a, entretanto o
mesmo n&o se verifica para 0 R410A. Esta tendéncia pode ser observada pela FIG. 2.6.
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FIG. 2.6— Comparacdo entre a pressdo de vapor de alguns refrigerantes
Fonte - Reasor et.al., (2010)

Além disto, uma simulacdo computacional foi conduzida buscando-se determinar
0 desempenho operacional dos trés fluidos trabalhando no mesmo trocador de calor. As
simulacGes mostraram que 0 R-134a e 0 R-1234yf possuem resultados similares para a
temperatura de saida do refrigerante e o calor trocado, contudo a queda de pressao variou
40% dentre as geometrias testadas demostrando que analises mais criteriosas devem ser
feitas para a substituicdo do fluido em sistemas de refrigeracdo ja construidos.

Zilio et. al. (2011) conduziram varios experimentos em um sistema de ar
condicionado compacto europeu com capacidade nominal de refrigeracdo de 5,8 kW e
um compressor com vazao volumétrica de 7,8 m3/h. A capacidade refrigeracdo e o COP
dos sistemas com R-1234yf foram consideravelmente menores que os sistemas R-134a.

Contudo, estes valores podem ser aumentados significativamente com algumas
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modificacOes nos sistemas R-1234yf. Simula¢des huméricas mostraram que um aumento
da &rea de condensador de 20% e do evaporador de 10% aliado a utilizacdo de um
compressor adequado no sistema pode apresentar um COP mais elevado empregando o
R-1234yf.

Lee e Jung (2012) avaliaram o desempenho do R-1234yf e do R-134a em um
banco de teste para ar condicionado automotivo. Os testes foram realizados em condigcdes
de verdo e de inverno e os resultados mostraram que o coeficiente de desempenho (COP)
e a capacidade de refrigeracdo do R-1234yf foi 2,7% e 4% menor do que 0 R-134a,
respectivamente. A temperatura de descarga do compressor e a massa de refrigerante
foram 6,5°C e 10% menores que a do R-134a. Baseados nestes resultados os autores
concluiram que o R-1234yf pode ser usado por um longo tempo devido suas
caracteristicas favoraveis ao meio ambiente e apresentar um desempenho aceitavel.

Uma analise de desempenho elaborada por Cho et. al. (2013) de um sistema de ar
condicionado automotivo carregado com R-134a e R-1234yf foi realizada com o objetivo
de comparar as caracteristicas do ciclo de refrigeracao dos dois fluidos. Uma comparacao
entre o desempenho do R-1234yf e R-134a revelou que a capacidade de refrigeracdo e o
COP do sistema que opera com R-1234yf sem trocador intermediario decrescem de 7%
e 4,5%, respectivamente, contudo ao se adicionar um trocador intermediario no ciclo o
decréscimo alcanca 1,8% e 2,9%.

Um estudo experimental em um sistema de refrigeracao por compressao de vapor
usando R-1234yf como substituto do R-134a foi realizado buscando analisar o
desempenho energético para os dois fluidos em uma ampla faixa de trabalho. No estudo
experimental verificou-se a influéncia de parametros como temperatura condensacgéo e
evaporacdo, grau de superaquecimento, rotacdo do compressor e a presenca de trocador
de calor intermediario sobre o desempenho energético do ciclo de refrigeracdo. As
comparacdes realizadas tomaram como base o sistema operando com o fluido R-134a. Os
resultados mostraram que a capacidade de refrigeracdo obtida com o fluido R-1234yf foi
9% menor quando comparada ao fluido R-134a. Além disto, quando o R-1234yf foi usado
0 COP do sistema foi 19% menor do que o do R-134a, sendo que a menor diferenca
ocorreu para as maiores temperaturas de condensacdo. Entretanto, observou-se também
que ao utilizar um trocador intermediario no sistema as diferencas de desempenho
energético foram reduzidas para 2 e 6%. (Esbri, Miranda, Babiloni, Cervera e Flores,
2013)



43

Um estudo experimental buscando quantificar a influéncia de um trocador de calor
intermediéario sobre o desempenho energético em um sistema de refrigeracdo por
compressdo de vapor foi realizado usando R-1234yf como substituto do R-134a. Os
resultados mostraram que a capacidade de refrigeracdo e o COP reduzem 6 e 13%,
respectivamente, quando o R-134a é substituido pelo R-1234yf, contudo a presenca de
um trocador intermediario no sistema ajuda a reduzir esta diferenca para 2 e 6%. (Esbri,
Cervera e Molés, 2013)

O desempenho de EERC (“Ejector-Expansion Refrigeration Cycle”) usando R-
1234yf foi investigado por Li et. al., (2014). O estudo mostrou que o COP e a capacidade
de refrigeracdo volumétrica do EERC utilizando R-1234yf alcangou um pico de 5,91 e
2590,76 kJ/m3, respectivamente. Quando comparado a um ciclo de refrigeracdo
convencional operando também com R-1234yf o EERC apresentou um melhor
desempenho especialmente em condigdes de elevadas temperaturas de condensacao e
baixas temperaturas de evaporacao.

Babiloni et. al. (2014) avaliaram o desempenho energético de dois fluidos
refrigerantes, 0 R-1234yf e 0 R1234ze(E) como substitutos em um sistema de refrigeracao
por compressdo de vapor originalmente projetado para operar com R-134a. Os testes
foram conduzidos com diferentes valores de temperatura de condensacéo e evaporacao
na presenca ou auséncia de um trocador de calor intermediario. Os parametros analisados
foram a eficiéncia volumétrica, a capacidade de refrigeracdo e o COP. Os resultados
mostraram que sem o trocador de calor intermediario a eficiéncia volumétrica média para
R-1234yf e para 0 R1234ze(E) eram 4% e 5% menores do que a do R-134a. A capacidade
de refrigeracdo obtida pelo R-1234yf e 0 R1234ze(E) é menor com uma diferenca média
de 9% e 30% respectivamente, quando o trocador de calor intermediario ndo participava
do ciclo de refrigeracdo. Além disto, 0 COP € 7% e 6% menor para 0 R-1234yf e
R1234ze(E), respectivamente, quando comparado ao R-134a.

Diferentes maneiras de melhorar o desempenho destes sistemas utilizando estes
fluidos foram estudadas por Molés et. al. (2014). Um estudo em termos do desempenho
energético compara diferentes configuracGes de ciclos de refrigeracdo utilizando um
trocador intermediario e um ejetor-expansor. O estudo concluiu que a configuracdo mais
eficiente € aquela que usa um expansor ou um ejetor-expansor. Por outro lado, ao se
utilizar um trocador intermediario junto com um ejetor-expansor o COP pode ser
prejudicado. Também foi observado que em todos os casos a utilizagdo do trocador de

calor intermediario aumenta a capacidade de refrigeracdo do ciclo.
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Um modelo foi desenvolvido por Miranda et. al. (2015) para um trocador de calor
casco e tubo com tubos micro aletados para operar com R-134a e R-1234yf. O modelo
desenvolvido para o evaporador utiliza o método &-NTU para calcular a pressdo de
evaporacdo, a entalpia de saida do fluido refrigerante e a temperatura do fluido
secundério. A precisdo do modelo foi avaliada utilizando diferentes correlagdes para o
coeficiente de transferéncia de calor para escoamentos bifasicos e comparadas a dados
experimentais. Verificou-se que o parametro que apresentou maior desvio entre os dados
experimentais e 0 modelo foi a pressao de evaporagdo. As simulagdes ainda demostraram
que o coeficiente global de transferéncia de calor maximo para o R-1234yf foi menor
10% do que 0 R-134a.

Pottker e Hrnjak (2015) desenvolveram um estudo experimental sobre o efeito do
sub-resfriamento do condensador no desempenho de um ar condicionado operando com
R-134a e R-1234yf sobre as mesmas condi¢cdes de operagdo. Para uma dada condicéo de
funcionamento o COP do sistema cresce de 18% para R-1234yf e 9% para 0 R-134a.
Estes resultados confirmam analises anteriores, demonstrando que sistemas operando
com R-1234yf podem ser mais beneficiados pelo grau de sub-resfriamento do que com
R-134a. Os resultados experimentais também mostraram que a presenca de um trocador
de calor intermediario reduz a influéncia do sub-resfriamento sobre o crescimento do
COP. O estudo demostrou que a utilizacdo de ambos os efeitos, o sub-resfriamento e o
trocador intermediario aumenta a eficiéncia do sistema, especialmente para o0 R-1234yf

Babiloni et. al., (2015) realizou um estudo baseado na EU 517/20. Neste estudo
buscou-se propor misturas entre HFC’s (R-32, R-135, R-134a e R-152a) ¢ HFO’s (R-
1234yf e R- 1234ze(E)) que estariam de acordo com os limites recomendados pela EU
517/20. A andlise tedrica revelou que as misturas de HFC/HFQO’s apresentam desempenho
inferior a dos HFC’s (embora o estudo experimental mostrou o contrario) e na maioria
dos casos ndo houve restricdes quanto aos valores de GWP recomendados pela norma
europeia. Além disto, algumas misturas propostas apresentaram problemas quanto ao sua

flamabilidade.

2.6 Correlagdes de Transferéncia de Calor

No estudo cléssico da ebulicdo hd uma distin¢do clara entre a ebulicdo em vasos

ou piscina, que constitui a transferéncia de calor por convecgdo natural entre a superficie
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e o fluido, e a ebulicdo com conveccdo forcada, que bem como o nome diz ocorre a
transferéncia de calor por meio de um escoamento forcado. No caso deste trabalho o
fluido refrigerante escoa através dos tubos mudando de fase a medida que recebe calor
do fluido secundario em regime de conveccao forcada. Segundo Serth (2007) durante a
mudanca de fase do fluido dentro do tubo, varios regimes de escoamentos podem ocorrer,
dependendo da orientagdo do tubo, da vazdo méssica, do didmetro e da fracdo de vapor.
Todos estes padroes podem ser observados na FIG. 2.7.
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0,% ‘oo‘ e ‘.°°00°,°o:7.° ‘:o: 4
e o ®o'e Escoamento em Bolhas

Escoamento em Conchas

Escoamento estratificado

Escoamento estratificado
—_— com ondas

Escoamento em Bolstes

: 3 Escoamento anular

FIG. 2.7— Padrbes de escoamento bifasico em um tubo horizontal
FONTE - Serth (2007)
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O primeiro estagio da regido de ebulicdo corresponde ao regime de escoamento
em bolhas (bubbly-flow regime). Este padréo as bolhas tendem a concentrar-se na parte
superior do tubo. Na medida que estas bolhas se unem e formam bolsdes o escoamento
atinge um segundo estagio denominado escoamento em conchas (plug-flow regime).
Neste estagio as bolhas tém forma semelhante a uma bala de revolver e tendem a deslocar-
se para o topo do tubo. O terceiro estagio é chamado de escoamento estratificado
(stratified-flow regime) cujas duas fases estdo completamente separadas, com o liquido
escoando na parte inferior do tubo e o vapor na parte superior. Neste caso se a velocidade
do vapor é muito elevada um outro regime de escoamento origina-se, 0 escoamento com
ondas (wavy-flow regime). Entretanto, se a parte do vapor for separada por uma faixa de
liquido o regime recebi uma nova classificacdo, (slug-flow regime). O quarto estagio é

chamado de escoamento anular (anular-flow regime) cujo liquido forma um filme na
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parede do tubo. Esse filme escoa sobre a parede inferior do tubo com maior espessura do
que na parte superior, enquanto o vapor se move no centro do tubo. Com o
desenvolvimento da transferéncia de calor pontos secos aparecem na superficie interna
do tubo iniciando o Gltimo estagio, escoamento em névoa (mist regime). Neste a
superficie interna do tubo esta completamente seca e todo liquido restante esta em forma
de gota movendo-se no ndcleo do tubo. Depois que as gotas sdo evaporadas o fluido é
constituido por vapor superaquecido.

Baseado nestes padrdes este trabalho dividiu o tubo em trés regides para a
determinacdo do coeficiente de transferéncia de calor. Na FIG. 2.8 ha trés regides de
grande importéncia para determinagdo do coeficiente de transferéncia de calor: a regido
de escoamento bifasico em regime de escoamento anular, a regido de parede seca em

regime de escoamento de névoa e a regido com vapor superaquecido.
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FIG. 2.8— Variacdo do Coeficiente de transferéncia de calor
FONTE - Elaborada pelo autor

Inicialmente o fluido entra no evaporador como uma mistura (liquido + vapor)
(Regido A) e o coeficiente de troca térmica pode ser estimado pela correlagdo de Dengler
e Addoms desenvolvida em 1985 (Turaga, 1985) mostrada na EQ. (2.9). Os coeficientes
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de CennaEQ. (2.9) valem 3,5 ¢ 0,5 respectivamente. Os parametros y e oy correspondem
ao parametro de Martinelli e o coeficiente de transferéncia de calor por convecgéo para
fase liquida do escoamento, dado pela correlagdo de Dittus-Boelter (Incropera et. al.,
2008) na EQ. (2.10). O Rej, Pr e ki representam respectivamente o nimero de Reynolds,
o Prandtl e a condutividade térmica do fluido da fase liquida. O parametro de Martinelli

e 0 Re; podem ser avaliados pelas EQ. (2.11) e EQ. (2.12), em que 0 X € o titulo da mistura.

1 n
Apr = C (E) a; (29)
a, = 0,023Re*®pPrn ki
l ) l ) (2.10)
int
X _ (1 _x)0,9 (&>0,5 <&>0,1 (2 11
* x o) \iy 11)
Re, < EL = Vi 212
: J27] (2.12)

Durante o0 escoamento a parede interna do tubo torna-se cada vez mais seca devido
ao fendmeno da evaporagdo. Com o desaparecimento do filme de fluido sobre a parede
(Regido B) o coeficiente de transferéncia de calor diminui enquanto que o titulo assume
um valor critico que pode ser estimado pela correlacdo de Wotjan et. al. (2005), EQ.
(2.13).

Xy = 0,58e [0,52—2x1075Wey Fry; %% (py/p1)~008] (2.13)

Na EQ. (2.13) Wey e Fry séo respectivamente o nimero de Weber e de Froude da
fase vapor. O Wey e Fry sdo dados pelas EQ. (2.14) e EQ. (2.15).

_ szint

w
= o0

(2.14)
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GZ

Fr,=———
v pvzgdint

(2.15)

Na regido de parede seca o coeficiente de transferéncia de calor (ager) foi estimado
por um polinbmio de 3° na forma da EQ. (2.16) para manter a continuidade da fungéo.

Ager = Ao + a1x + azx* + azx® (2.16)
Para a determinagcdo dos coeficientes desta equacdo utilizou-se as seguintes
condicdes de contorno;

1) O coeficiente de transferéncia de calor da parede seca é igual ao coeficiente

de transferéncia de calor da regido bifasica com titulo critico.
Ager = Apf (Xcrie) (2.17)
2) A derivada da EQ. (2.16) € igual a zero para o titulo critico.
A1 Xerie, + QX + A3X 3 = 0 (2.18)
3) A derivada da EQ. (2.16) € igual a zero para o titulo igual a 1.
a, +2a,+3a; =0 (2.19)

4) O coeficiente de transferéncia de calor da parede seca é igual ao coeficiente

de transferéncia de calor da regido superaquecida.

adef =a, (220)

Em que o av corresponde ao coeficiente de transferéncia de calor determinado por
Dittus-Boelter para a regido de vapor (Regido C). O Rey, Pry e ky representam
respectivamente o nimero de Reynolds, o Prandtl e a condutividade térmica do fluido da

fase vapor.
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k
a, = 0,023Rey® Prjt —— (2.21)

v
dint

Recentemente, Turgut et al. (2016) propuseram uma correlagdo para o coeficiente
de transferéncia de calor, baseada em 3594 pontos experimentais para 0 R-134a. Neste
estudo o método proposto pelos autores foi 0 que apresentou o menor desvio dentre as
diversas correlagbes reconhecidas na literatura. Por este motivo empregou-se esta

correlacdo no modelo. A correlacdo proposta pode ser descrita pelas EQ.(2.22) a (2.28).

ap = [(@n)? + (ac)?]%® (2.22)
@ = 0.023 ij;”t (1- x)]o's Pn“%dinﬁr (2.23)
Fr = 1,63366), 09449 (2.24)
Unp = 9,86075h,, *2024* p.028773 (1 — x)040317 (2.25)
- (59707
x Pi Hy
hyr = 4500, (ﬁ)o'g_o'mm (2.27)
Fgr =1,2P,% + (2, 5+ Pr> P, (2.28)

Onde y;, u,, B.,Pr; e k; sdo as viscosidades para o liquido e vapor, pressdo

reduzida, o numero de Prandtl e a condutividade térmica da fase liquida, respectivamente.
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2.7 Correlagdes de Perda de Pressdo

A perda de pressdo é determinada utilizando expressdes especificas para cada
regido do escoamento. A correlagdo de Lockhart e Martinelli (1949), EQ. (2.29), é
utilizada para estimar a perda de pressao no escoamento bifasico. O método desenvolvido
por Lockhart e Martinelli consiste em separar a fase liquida e vapor em dois escoamentos
ficticios equivalentes ao escoamento real. A perda de pressdo devido ao atrito pode entéo

ser calculada por uma das expressoes seguintes:

(dP) B (dP) f1ov1G?
dZ F - dZ o ¢)lO - Zdlnt d)lO (229)
(dP) B (dP) ,  fismG*(1 —x)?

dz)rp \dz), % 2d;n; s (2.30)
dP dP fooVnG?

) (2 2 — 2
(dz)p (dz),,o Pro =50, Pvo (2.31)
(dP) B (dP) fosVy G2x?

dZ F - dZ s (l)‘US - det ¢VS (2.32)

Os indices Is e vs representam o liquido e o vapor escoando isoladamente através
da secdo transversal do tubo. Os indices lo e vo representam a mistura inteira no
escoamento através da secdo transversal do tubo ora é liquida, ora é vapor. Os fatores ¢3,
¢z, P25 e P2, representam a corregdo entre o escoamento ficticio e o escoamento real.

Carey (1992) apresentou duas expressoes para avaliar tais fatores.

C
=1+—+—
d)lo Xee  Xet” (2:33)
b =1+ Cxee + Xet® (2.34)

O parametro C nas EQ. (2.33) e (2.34) € dependente do regime de escoamento de

cada fase. Para tubos circulares, o escoamento sera considerado laminar quando o Re <
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2000, quando este limite for ultrapassado o escoamento é considerado turbulento. A TAB.

2.3 apresenta os valores recomendados por Carey (1992) para calcular o valor de C.

Tabela 2.3
Valores do Parametro C
Regime de escoamento da fase | Regime de escoamento da fase Vapor C
Liquida
Turbulento Turbulento 20
Laminar Turbulento 12
Turbulento Laminar 10
Laminar Laminar 5

FONTE — Carey (1992)

Recentemente, Fang e Xu (2012) propuseram uma correlacdo para o fator

multiplicador da perda de pressdo em escoamento bifasico, ¢z, EQ.(2.35).

o7 = {22 + (1 =031+ 2x(Y2 = DI[1 + 154(1 - 0%5La¥] (2 35)

Onde Y e La sdo definidos na EQ.(2.36) e EQ.(2.37).

- &),/

_ o

O fator de atrito usado para o célculo de Y é dado por Fang e Xu (2012):

150,39  152,66\1 2
)] (2.38)

f =025 [log (Reo,98865 + Re

Para regido monofasica utiliza-se a correlacdo de Fanning EQ. (2.39) (Ozisik,
1985).
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dP\ _ fvG?
(dz)F = 2d,, (2.39)

O fator de atrito f é estimado pelas EQ. (2.40), (2.41) e (2.42) para tubos lisos.

64
f =z Re < 2300 (2.40)
0.316
= 2075 2300 < Re < 80000 (2.41)
0,3964
f=00054+ 5= Re > 80000 (2.42)

2.8 Fracdo de Vazio

De acordo com Wang e Touber (1991) a parte mais dificil do modelo matematico

de um trocador de calor com mudanca de fase é descrever o fenémeno de transporte de

massa na regido bifasica. 1sso porque o transporte de massa € governado principalmente

pela transferéncia de quantidade de movimento (momentum) entre as fases liquida e

vapor. Como a fase vapor é mais leve que a fase liquida ela escoa mais rapido ocorrendo

um escorregamento na regido de contato entre as duas sendo este efeito conhecido como

grau de deslizamento ou slip-effect (y). Tal efeito interfere no valor do titulo em cada

secdo transversal do tubo e dificulta a determinacdo da massa especifica da mistura em

cada secdo transversal do tubo. Devido a tais efeitos procura-se determinar a massa

especifica do escoamento bifasico através da fracdo de vazio a, que € definida pela razéo

entre a area ocupada pela fase vapor e a area total de escoamento, EQ. (2.43)

Ay
“TA A (2.43)
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FIG. 2.9- Secdo transversal de um escoamento bifasico em tubo
FONTE - Elaborada pelo autor

O desenvolvimento da EQ. (2.43) resulta na EQ. (2.44) para a fragdo de vazio que

depende do titulo e do grau de deslizamento.

"1+ =) (@) m (2.44)

Nas EQ.(2.44) e EQ.(2.45) os subscritos | e v referem-se a massa especifica do
liquido e vapor saturado. Os modelos para o célculo da fracdo de vazio sdo divididos em
quatro categorias: o modelo homogéneo, os modelos dependentes do grau de
deslizamento, aqueles relacionados com o parametro de Lockhart e Martinelli e aqueles
relacionados com a vazdo massica do fluido.

O modelo homogéneo é o mais simples. Nele o grau de deslizamento do
escoamento entre as duas fases € 1, ou seja, as duas fases possuem a mesma velocidade

de escoamento.

1

GG s

a =

Nos modelos em que o grau de deslizamento é diferente de 1 procura-se
determinar correlagdes experimentais que possam predizer o valor de y. Em 1964 Zivi
(Rice, 1987) baseado no principio da minima geracdo de entropia para condicGes de atrito
nulo nas paredes do tubo demostrou que o grau de deslizamento em um escoamento

anular poderia ser calculado por:
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"\ (2.46)
O desenvolvimento da EQ. (2.45) conduz a EQ.(2.47).

1

1+ @ (%)2/3 (2.47)

a =

Rouhani e Axelsson (1970) propuseram uma correlacdo para a fracdo de vazio
baseada no modelo de grau de deslizamento, considerando os efeitos da velocidade
massica, da tensdo superficial e do empuxo, para 0 escoamento vertical de agua nas

condicdes de ebulicdo local e de ndo-equilibrio termodinamico. Tal correlagéo é dada por:

_ _ _ 25\ 11
xlCo(p£+1 x>+<1,18(1 x)[ga(p, — p,)]° >l 248

o4 =—

P Py Gp)*®
Em que o pardmetro Co foi ajustado experimentalmente por Rouhani e Axelsson

para um valor de 1,1. Em 1993 Steiner (apud, Wojtan el. al., 2005, p.387) propds uma

modificagdo no valor de Copara um funcdo linear com o titulo dada pela EQ.(2.49). Uma

validacao experimental realizada por Wojtan el. al. (2005) com R-22 e R-410A demostrou

que a modificacdo proposta produz menos desvios em relacdo aos dados experimentais.

Co=1-012(1—x) (2.49)
2.9 Conclusao

Neste capitulo trés temas foram abordados: a classificagdo dos modelos
matematicos, os fluidos refrigerantes e a substituicdo do fluido R-134a pelo R-1234yf.
Deste estudo conclui-se que os modelos matematicos podem ser divididos em duas
grandes categorias, modelos indutivos ou de caixa preta e 0s modelos dedutivos. Nos
modelos indutivos os coeficientes geralmente sdo ajustados por dados experimentais que
limitam sua faixa de aplicacdo; os modelos dedutivos sdo baseados em principios

fundamentais da fisica, e por isso, sua faixa de aplicacdo é mais ampla. O estudo realizado
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sobre os fluidos refrigerantes revelou uma classificagéo extensa dos tipos de refrigerantes
existentes. O estudo mostrou que a aplicacdo dos refrigerantes em sistemas de
refrigeracdo estd influenciada, atualmente, principalmente a preservacdo do meio

ambiente.



56

3 MODELO MATEMATICO

3.1 Introdugéo

Neste capitulo é apresentado o modelo matematico desenvolvido para simular o
funcionamento em regimes permanente e transiente de um evaporador e as correlagdes
de transferéncia de calor, fracdo de vazio e perda de pressédo utilizadas para elaboragéo
deste modelo. Todas equacdes apresentadas neste capitulo foram implementadas no
software Matlab. Finalmente serdo apresentados os métodos de resolucdo utilizados para

desenvolver os célculos dos pardmetros do evaporador.

3.2  Modelo do evaporador

O evaporador modelado neste trabalho consiste em trés tubos de cobre de diametro
interno (dint) e externo (dext) igual a 9 e 11 mm, respectivamente, envolvidos por um tubo
de PVC isolado de diametro interno (Dint) igual @ 35 mm. O refrigerante escoa pelos tubos
internos, enquanto que a agua escoa em contra corrente pelo espaco anular entre os tubos
interno e externo fornecendo calor para o fluido refrigerante. O evaporador tem um
comprimento total de 6 m enrolado em forma de hélice como FIG. 3.1 resultando numa

inclinacao de 6 graus.

0 mm

35 mm

FIG. 3.1- Desenho esquematico do evaporador modelado
FONTE - Elaborada pelo autor
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O modelo numérico do evaporador desenvolvido para este trabalho é baseado nas
leis de conservacgdo de massa, energia e quantidade de movimento. Procurou-se empregar
correlacbes de transferéncia de calor e perda de pressdo retiradas da literatura para
calcular o coeficiente de transferéncia de calor por conveccdo e o fator de atrito. As

consideracOes utilizadas para a modelagem séo:

(1) que a transferéncia de calor axial por conducéo € desprezivel;

(2) que o escoamento do fluido refrigerante e do fluido secundario ocorre
somente em uma dimenséo;

(3) que ndo héa perdas de calor para 0o meio externo;

(4) que as propriedades fisicas ndo variam na secdo transversal do tubo e a
variacao de energia potencial do fluido é desprezivel,

(5) que a curvatura da hélice é desprezada;

O evaporador é discretizado como na FIG. 3.2 em n volumes de controle balangos

de energia, massa e quantidade de movimento linear séo realizados para cada elemento.
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FIG. 3.2- Esquema de discretizacdo do evaporador
FONTE - Elaborada pelo autor
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Considerando o volume de controle representado na FIG. 3.2. Expandindo em
série de Taylor as propriedades velocidade méssica (Gr), a entalpia especifica (hr) e
pressdo (Pf) em torno do ponto O tem-se para face direita as seguintes equacgoes:

A (3.1)
A (3:2)
an dZ
Prt—— (3.3)
Para a face esquerda tem-se:
9z 2 (3.4)
f 9z 2 (3:5)
F T 2 (3.6)

O balanco de energia instantaneo sobre o volume de controle em regime transiente

pode ser escrito pela EQ. (3.7).
Eac. = .ent. + Eg - Esai. (3,7)

Em que Egc, Eene, E; € Egq;, representam as taxas de energias acumulada dentro

do volume de controle, a energia que entra, a energia gerada e a energia que sai. No caso
estudado o termo da energia gerada é desprezado ja que ndo existe nenhum processo de
geracdo de calor. A energia pode entrar de duas formas no volume de controle: a primeira
forma pelo calor recebido do fluido secundério pelo processo de conveccao e a segunda

pela massa que entra no elemento. A energia que sai do volume de controle € proveniente
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da massa que deixa o0 elemento durante o escoamento. Assim a equagdo de balanco de

energia pode ser escrita como:

ot _Af<f_az 2 ™ 9z 2 +afpde(TP_Tf)

S\ T ez 2 F 70z 2

Onde V, Ay, us e pr, Sa0 respectivamente o volume, a area de se¢do transversal do

(3.8)

elemento, a energia interna especifica e a massa especifica. Fazendo V igual ao produto
A dz e dividindo toda equacao por dz produz-se a EQ. (3.9). Onde vt representa o volume
especifico.

d 0
Ap5-lor(hy = Prvp)] = —Ap 5-(Grhy) + aypy (T, = T) (3.9)

Um balanco de massa pode executado da mesma maneira empregando a EQ.
(3.10).

or I\ T2 )T\ T ez 2 (3.10)

O desenvolvimento da expressdo anterior resulta na EQ. (3.11) que representa o

balanco de massa em um elemento diferencial.

dpy  0Gf (3.11)
a5t T, 0

Nas EQ. (3.9) e (3.11) px, hy, Py, vt, Gy, a, pr, T, € Tp S0 respectivamente a massa
especifica, a entalpia especifica, a pressdo, o volume especifico, a velocidade massica, o
coeficiente de transferéncia de calor, o perimetro, a temperatura do fluido refrigerante e
da parede em cada elemento.

Para realizar o balanco da quantidade de movimento linear deve-se expandir em
série de Taylor a velocidade do escoamento e a massa especifica na face direita e esquerda

como anteriormente. Esta analise conduz ao seguinte resultado:
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3 21 82

5, 2 (3.12)

w —%% 3.13

I 9z 2 (3.13)
apf dz

pf_|_E7 (3.14)
apf dz

Pr=%; 2 (3.15)

A expressdo para o balango de quantidade de movimento linear no volume de

controle infinitesimal é;

owsprArdz ows dz dpsdz ows dz

—(Wf‘aﬂ (Pf‘gﬁ (Wf‘¥7 A

Na EQ. (3.16) os termos da esquerda representam as forcas de superficie e campo

(3.16)

que atuam no volume de controle. As forcas de superficie advém da tensdo normal e
cisalhante que atuam simultaneamente na area de secao transversal (As) e area lateral
(prdz). A forca de campo ¢ devido o componente do peso do volume de controle. Assim

deduz-se que:
aP
dF, + dF, = —A;—Ldz + dF.is — gApprsen(6)dz (3.17)

Como no evaporador ocorre o escoamento bifasico a massa especifica do fluido

refrigerante é calculada pela EQ. (3.18) em que o é a fragdo de vazio.

pr = p +alp, — pp) (3.18)



61

O desenvolvimento das EQ. (3.16), (3.17) e (3.18) resulta na expresséo do balango
da quantidade de movimento linear para o volume de controle infinitesimal dado pela EQ.
(3.29).

x%v,

P+ 67 [+ S22 = — 2L () - gpysen(®) (3.19)

Na EQ. (3.19) x, vi, w, g, e (dP/dz)r e a referem-se respectivamente ao titulo, ao
volume especifico de liquido e vapor saturado, a aceleracdo da gravidade, perda de
pressao e a fragdo de vazio. Neste modelo a fracdo de vazio é estimada pela correlacdo de
Rouhani e Axelsson (1970). Para o fluido secundario e para a parede tambeém se realiza
uma anélise semelhante de conservacao de energia. As EQ. (3.20) e (3.21) representam o

resultado desta analise para o fluido secundario e para a parede, respectivamente.

oT, T,

paAana Y _GaAanaE — UgPa (Ta - Tp) (3.20)
aT,

PpApCpp a_: = aga(Ta = Tp) — @y py(Tp — Ty) (3.21)

Nas EQ. (3.20) e (3.21) pa, pp, Aa, Ap, Cpa, Cpp, Ga, 0a, 0f, Pa, Pr € Ta SA0
respectivamente a massa especifica da agua e do material da parede, a area transversal de
escoamento da &gua e da parede, o calor especifico da dgua e da parede, a velocidade
massica da agua, o coeficiente de transferéncia de calor por conveccdo para agua, o
perimetro e a temperatura da agua. Os parametros geométricos sdo calculados pelas EQ.
(3.22) a (3.26).

T

Ag = 7 (Dine = Mgy (3.22)
nd?

A, = T‘”t (3.23)

NeTT
Ap = == (dey —ndfy, (3.24)
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Pa = NeTdeye (3.25)

Py = mdin (3.26)

3.3 Modelo do compressor

O compressor neste trabalho é modelado de uma maneira mais simplificada. No
processo de compressdo foi considerado sem troca de calor e também que ndo ocorre
variacdo de vazdo massica entre a entrada e a saida do compressor. A EQ. (3.27) mostra
a expressdo que determina a vazdo massica do compressor em funcdo da cilindrada V, da

rotacdo N, da massa especifica na saida do evaporador pr e do rendimento volumétrico

n.

A EQ. (3.28) é utilizada para o calculo do rendimento volumeétrico, o parametro c
representa a taxa de compressdo do compressor, ou seja, € a razdo entre o0 volume da
camara de compressdo no ponto morto superior e inferior. Este valor foi obtido

experimentalmente.

Psai>cv/cp 3.28)

n=1+c—c(
Pent

3.4 Metodo de resolucdo do modelo do evaporador

O modelo do evaporador funciona em conjunto com o modelo do compressor.
Inicialmente, é fornecido ao modelo um conjunto de dados para a simulacdo numerica,
dos quais destacam-se 0s, dados geométricos como didmetro, comprimento espessura e
material dos tubos. Dados relacionados as condi¢6es iniciais como perfis de temperatura
dos fluidos primario e secundario, de pressao, de entalpia e de massa especifica, assim
como, a massa inicial de refrigerante contida dentro evaporador. Dados relacionados para

a simulacdo numeérica como passo de tempo (dt) e nimero de volumes de controle n.
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Aplicando o método das diferengas finitas as EQ. (3.9), (3.11) e (3.19) sdo discretizadas
e reescritas como as EQ. (3.29) a (3.31):

hpivn—hei 1 [Pra—Pri  hei—he,

Az Gri| At Pri™

o (3.29)
1,iPr
+ = (T - Tf,i)l
f

Griv1 — Gy, Gri — Gf

Az At (3:30)
Priy1 — Pr; Gri — G (dP
fii+1 fii_ U IR Sl '

Az At (dz)p gpyisen(6) (3:31)

O termo P representa a pressio modificada que foi utilizada para facilitar a
formulacéo e resolucéo do problema. Os termos que levam o sobrescrito 0 indicam o valor
da grandeza no instante anterior; ja 0s termos sem o sobrescrito referem-se ao valor da

grandeza no instante atual. A pressdao modificada é calculada por:

x?v, (1-x)%y

Py = Py +Gf |— =g (3.32)

Com as equacdes discretizadas o evaporador é dividido em n volumes de controle
e as propriedades na entrada e na saida sdo determinadas aplicando as equacdes de
conservacdo de energia, massa e quantidade de movimento. Para se iniciar o
procedimento de calculo primeiro deve-se observar a entalpia na entrada do evaporador,
estado 4 representado pela FIG. 3.3. Este parametro estd relacionado com o
subresfriamento do condensador, estado 3. Aplicando o modelo de substancia
incompressivel pode-se inferir que a entalpia do estado 3, liquido comprimido, é
aproximadamente igual a entalpia de liquido saturado na mesma temperatura. Deste
modo, como a transformacdo que ocorre na valvula de expansdo (3-4) é isoentalpica
conclui-se que a entalpia do estado 4, entrada do evaporador, € aproximadamente igual a

entalpia de liquido saturado na temperatura do estado 3.
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Subresfriamento

SN j
/

taa

Pressdo

1

—

Superaquecimento

Entalpia

FIG. 3.3- Ciclo termodinamico real de uma maquina de refrigeracédo
FONTE - Elaborada pelo autor

Depois de determinada a entalpia de entrada do evaporador os valores de condi¢édo
inicial de entalpia, velocidade massica e pressdo também sdo fornecidos ao modelo.
Assim um valor de pressdo de evaporacdo € estimado e as propriedades fisicas como
temperatura, massa especifica, fracdo de vazio e titulo na entrada do primeiro volume de
controle podem ser calculadas. Com os valores das propriedades na entrada do volume
de controle as EQ. (3.29), (3.30) e (3.31) sdo resolvidas para determinacdo das
propriedades na saida do volume de controle. Os dados de saida do primeiro volume de
controle servem como entrada do segundo volume de controle e assim todo o restante do
evaporador calculado. Ao se atingir o Gltimo volume de controle do evaporador a vazédo
massica do compressor é calculada com a EQ. (3.27) e comparada com a vazdo massica
de saida do evaporador e um erro € calculado pelas EQ. (3.33) e (3.34). Nesta equacéo
Gtn, Nt € Ar sd0 respectivamente a velocidade massica de saida do ultimo volume de
controle, o numero de tubos e a area transversal de escoamento. Ao final de todo este

procedimento o modelo calcula um erro correspondente a pressdo que foi estimada.

_ Gf,nAfnt — mfz

& T (3.33)

]

Apoés a execucdo do procedimento anterior duas vezes o modelo possui dois

valores de pressdo de evaporacédo e dois de erro. Estes valores sdo usados para calcular
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um novo valor de pressdo de evaporacdo baseado no método de Newton-Raphson dado
pela EQ. (3.34), em que Psj.1 € gj1 referem-se a pressao de evaporacéo e ao erro estimados
durante a execucdo do procedimento na primeira vez. Ptj2 e gj» referem-se a pressao de
evaporacgédo e erro estimados durante a execugdo do procedimento na segunda vez. A
convergéncia da pressao de evaporacdo se da até que o erro calculado seja menor ou igual
ao preestabelecido. No caso deste trabalho diversas simulagdes foram realizadas para se
investigar a influéncia do erro sobre a convergéncia do modelo como pode ser observado
na FIG. 3.4. O resultado mostrou que erros superiores a 2,5% conduzem a pressoes e
temperaturas de evaporacdes erradas. Entretanto, em algumas simula¢des em regime

transiente este erro foi reduzido a 0,1% para melhorar convergéncia.

60,0

—6— Simulado

50,0 | = = = Experimental /a/
40,0
30,0
20,0 /

10,0 ¢

®

Temperatura Calculada (°C)

0,0
0,1 1,0 10,0
Erro (%)

FIG. 3.4— Influéncia do erro sobre o resultado simulado
FONTE - Elaborada pelo autor

_ Prj-28-1 = P18,

Fr PR (3.34)

Depois que a pressdo de evaporagdo converge inicia-se o procedimento de calculo
da temperatura do fluido secundario e da parede do evaporador. Este procedimento é
semelhante ao que se faz para a convergéncia da pressdo de evaporacdo. Primeiro aplica-
se 0 método de diferencas finitas as EQ. (3.20) e (3.21). O resultado desta andlise resulta
nas equacdes (3.35) e (3.36). Como o escoamento neste trocador de calor é de corrente
contréria e o fluido secundario utilizado é a &gua, 0s termos Tan, Tpn COrrespondem a
temperatura do fluido secundario e da parede na entrada do Gltimo volume de controle e

Tan1 corresponde a temperatura da agua na saida do dltimo volume de controle. Os
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termos que levam o sobrescrito O indicam o valor da grandeza no instante anterior os

termos sem o sobrescrito referem-se ao valor da grandeza no instante atual.

0
Ta,n - Ta,n

paAana At

(3.35)

Ton—Tan-1
= _GaAana% = aaPa(Tan = Tpn)

T, —TPY
PpApCpp p,nAt 22 = aapa(Ta,n - Tp,n) — Ny pf(Tp,n - Tf,n) (3.36)

Com as equagOes discretizadas as propriedades na entrada e na saida sdo
determinadas aplicando as equacfes de conservacdo de energia. Para iniciar o calculo é
fornecido ao evaporador a temperatura de entrada da dgua e os valores de condicéo inicial
da temperatura da agua e da parede. Com os valores das propriedades na entrada do
volume de controle as EQ. (3.35) e (3.36) sdo resolvidas para determina-se as
propriedades na saida do volume de controle. Os dados de saida do ultimo volume de
controle servem como entrada do penultimo volume de controle e assim todo o restante
do evaporador é calculado. Ao se atingir o primeiro volume de controle do evaporador
uma comparacao entre a temperatura da parede calculada e a estimada € realizada e um
erro € calculado. A convergéncia da temperatura da agua e da parede ocorrera quando o
erro calculado for menor ou igual do que aquele preestabelecido. Semelhantemente ao
estudo realizado sobre a convergéncia da pressdo de evaporacdo foi realizado uma
investigacdo sobre a influéncia do erro sobre a convergéncia das temperaturas da agua e
da parede. Este estudo revelou que o erro para a convergéncia da temperatura da agua e
da parede nao deve ser superior a 0,1°C. Para facilitar o entendimento do modelo do
evaporador foi elaborado um fluxograma (FIG. 3.5) do procedimento descrito

anteriormente.
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Calculo de Ps pela EQ. (3.34)
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FIG. 3.5- Fluxograma do modelo do evaporador.

FONTE - Elaborada pelo autor



3.4.1 Sub-rotinas para calculo das propriedades termodinamicas dos refrigerantes

As propriedades termodinédmicas dos fluidos refrigerantes R-134a e R-1234yf
foram calculadas com auxilio das equagdes propostas por Cleland (1986). A adocao
dessas equagdes no modelo se da pela velocidade de simulagdes. Quando aplicado as
equacdes de estado para o célculo das propriedades 0 modelo necessita de um tempo de
simulacdo elevado, da ordem de horas, ao passo que se aplicado as equagdes propostas
por Cleland esse tempo reduz bastante, gastando aproximadamente 5 minutos em cada
simulacdo. A TAB. 3.1 apresenta a faixa de temperatura de saturacdo e grau de

superaquecimento utilizados por Cleland no ajuste de curva para o calculo de oito

propriedades termodinamicas:

1) Pressdo de saturagdo;

2) Temperatura de saturacao;

3) Entalpia de vapor superaquecido;

4) Entalpia de liquido saturado;

5) Entalpia de vapor saturado;

6) Volume especifico de vapor superaquecido;

7) Volume especifico de liquido saturado

8) Volume especifico de vapor saturado.

Tabela 3.1

Faixa de temperatura e pressao utilizadas no ajuste de curva para calculo das propriedades

termodinamicas

Refrigerante

Temperatura de

saturacdo maxima

Temperatura de

saturacdo minima

Grau de

Superaguecimento

R-134a

40

-40

60

R-1234yf

40

-40

60

FONTE - Elaborado pelo autor

3.4.2 Temperatura e pressao de saturacdo

Dentre as oito propriedades citadas, somente a pressdo e a temperatura de

saturacdo sdo fungdes reversiveis, ou seja, a variavel dependente pode se tornar a variavel
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independente. Uma equacao que pode manter seus coeficientes inalterados e rearranjados

é a equacao de Antoine (apud, Cleland, 1986, p.347).

_ .
Pyqr = exp (a1 Tt ag)) (3.37)
Tour = 2
sar (In(Psqr) — a1) “ (3.38)

A TAB. 3.2 apresenta os coeficientes resultantes do ajuste de curva para cada
fluido refrigerante utilizado neste trabalho. Todos os dados estimados pelas EQ. (3.37) e
(3.38) foram comparados com as equacdes de estado dadas por Tillner-Roth e Baehr
(1994) para 0 R-134a e Richter, McLinden e Lemmon (2011) para R-1234yf. O maior
erro percentual em relagcdo as equacdes de estado também é mostrado para a faixa de

temperatura utilizada.

Tabela 3.2
Coeficientes da Equacdo de Antoine para pressdo em (Pa) e temperatura em (°C)
. ai a as
Refrigerante e(%)
(x10%) (x10%) (x10%)
R-134a 2,2431 -2,69353 2,7247 3,66
R-1234yf 2,1904 -2,5221 2,7219 1,94

FONTE - Elaborado pelo autor

3.4.3 Entalpia de vapor superaguecido

Para um estado superaquecido na pressao (P) e com a temperatura (Ts), pode-se
determinar a temperatura de saturacdo (Tsa) na pressdo (P) pela EQ. (3.38), assim o

superaquecimento do vapor pode ser calculado pela EQ.(3.39).

AT = Ty — Togy (3.39)

Um polinbmio sugerido por Cleland (1986) utiliza o grau de superaquecimento, a
entalpia de vapor saturado (hyv) e a temperatura de saturagéo para estimar a entalpia de um

vapor no estado superaquecido (hs) dado pela EQ.(3.40).
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hg = h,(1 + a, + asAT + agAT? + a; T AT + agTsq AT?
3.40
+ aQTSZatAT + alOTszatATz) ( )
A TAB. 3.3 apresenta os coeficientes para estimar a entalpia (hs) para o R-134a e
0 R-1234yf. Todos os dados tabulados foram comparados com as mesmas equagdes de

estado do item anterior e o pior erro percentual entre os dados foi calculado.

Tabela 3.3
Coeficientes para (hs) em (J/kg) e as Temperaturas em (°C)
i as as as arz as ag aio
Refrigerante e(%)
(x10®) (x10%) | (x10®) | (x10% | (x10%) | (x10%®) | (x1019)
R-134a -2,6971 | 33,9924 | 1,5227 | 4,6443 | -3,9758 | 4,9467 -4,4273 | 0,01
R-1234yf 111,4805 | 7,5694 | -2,1471 | 11,0397 | 9,8719 | -8,2976 | 114,8357 | 0,15

FONTE - Elaborado pelo autor

3.4.4 Entalpia de liguido saturado

A entalpia de liquido saturado (h;) pode ser aproximada por uma funcdo que
depende somente da temperatura de saturacdo. O polinémio proposto Cleland (1986) para

esta propriedade é de 3° grau e é dado pela EQ. (3.41).

hy = ayy + a2 Toqr + ar3Tde + a1aTsy (3.41)
Tabela 3.4
Coeficientes para (h) em (J/kg) e as Temperaturas em (°C)
Refrigerante a1 an ais aia e(%)
R-134a 52192,2456 1297,3107 0,8328 0,0288 4,820
R-1234yf 199321,4361 1252,5032 1,7895 0,0178 0,64

() Este erro ocorreu somente no intervalo entre -40 e -14°C, no restante do intervalo o erro ¢ menor do que
2,5%
FONTE - Elaborado pelo autor

Na TAB.3.4 estdo apresentados os coeficientes para os fluidos utilizados neste
estudo. No caso desta propriedade a faixa de temperatura utilizada foi de -38 a 40 °C, pois

0 erro para a temperatura de saturacdo de -40 e -39 °C foi superior a 5%.
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3.4.5 Entalpia de vapor saturado

Um polindmio de terceiro grau também é adequado para calcular a entalpia de

vapor saturado (hy) a partir da temperatura de saturacdo, EQ.(3.42).

hy = ay5 + Ay6Tsar + 17T + A18Toge (3.42)

A TAB.3.5 lista os coeficientes para o ajuste de curva da entalpia de vapor
saturado. Todos os dados tabulados foram comparados com as mesmas equagdes de

estado do item 3.5.1 e o pior erro percentual entre os dados foi calculado.

Tabela 3.5
Coeficientes para (hy) em (J/kg) e as Temperaturas em (°C)
Refrigerante ais aie a7 ais e(%)
R-134a 249903,0771 658,2546 -0,1935 -0,0461 0,65
R-1234yf 363222,8695 687,0160 -0,6662 -0,0309 0,19

FONTE - Elaborado pelo autor

3.4.6 Volume especifico de vapor superaquecido

O mesmo conceito utilizado no célculo da entalpia de vapor superaquecido é
utilizado para determinar o volume especifico do vapor superaquecido. Para um estado
superaquecido na pressao (P) e com a temperatura (Ts), pode-se determinar a temperatura
de saturagdo (Tsa) na presséo (P) pela EQ. (3.38), assim o superaquecimento do vapor
pode ser calculado pela EQ.(3.39). Um polindmio sugerido por Cleland (1986) utiliza o
grau de superaquecimento, o volume especifico de vapor saturado (vv) e a temperatura de
saturacdo para estimar o volume especifico de um vapor no estado superaquecido (vs)
dado pela EQ.(3.43)(3.40). Os coeficientes sdo listados na TAB.3.6, assim como 0 pior

erro percentual.

US = Uv(l + a19 + azoAT + a21AT2 + azszatAT + a23TsatAT2

+ a24T52atAT + a25TszatAT2) (343)
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Tabela 3.6
Coeficientes para (vs) em (J/kg) e as Temperaturas em (°C)
. aig azo a az azs a4 azs
Refrigerante e(%)
(x10?) (x10%) (x10) (x10%) | (x107) | (x10%) | (x10°)
R-134a 4,1125 5,3448 -5,1062 | 3,6863 | -2,7390 | -7,0390 | -1,0159 | 1,79
R-1234yf 2,2525 5,4220 -5,3617 | 3,6581 | -2,6283 | 1,3465 | -2,1360 | 2,00

FONTE - Elaborado pelo autor

3.4.7 Volume especifico de vapor saturado

Uma aproximacao para o célculo do volume especifico de vapor saturado é feita
por meio de uma funcdo exponencial corrigida por um polindmio de terceiro grau,
EQ.(3.44).

Wy = exp(a26 + ay7/(Tsqe + 273:15))(5128 + a9Tsqr + az0 T

(3.44)
+ as; Ts3at)

A TAB.3.7 lista dos os coeficientes do ajuste de curva da equacédo (3.44). O pior

erro percentual também é registrado.

Tabela 3.7
Coeficientes para (w) em (J/kg) e as Temperaturas em (°C)
. aze azr az9 aso asi
Refrigerante azs e(%)
(x10%) (x10%) (x10%) (x10) (x107)
R-134a -1,3051 2,8305 1,0114 3,5960 3,5362 -6,9112 2,57
R-1234yf -1,2399 2,5889 1,0545 2,2688 -2,2174 -4,3001 2,61

FONTE - Elaborado pelo autor

3.4.8 Volume especifico de liquido saturado

Uma aproximagcéo para o calculo do volume especifico de liquido saturado é feita

por meio de um polindmio de 6° grau, EQ.(3.45).

_ 2 3 4 5
Uy = A3y + A33Tsqr + A34Tsqr + 35Tsq + A36Tsqr + A37T gyt

3.45
+ agzg Ts6at ( )



73

Os coeficientes do ajuste de curva do volume especifico de liquido saturado estéo
apresentados na TAB.3.8

Tabela 3.8
Coeficientes para (vi) em (J/kg) e as Temperaturas em (°C)
i asz ass as4 ass ase as7 ass
Refrigerante e(%)

(x10) (x10%) | (x10?%?) | (x101%) | (x10%?) | (x10%) | (x107)
R-134a 7,7368 1,5210 -2,3150 9,2874 2,56325 | -37,1784 | 30,9312 | 0,74
R-1234yf 8,5416 2,3280 | 57,7935 | 2,1952 3,4156 | -9,1086 9,6335 | 0,94

FONTE - Elaborado pelo autor

3.5 Conclusao

Neste capitulo foram apresentadas as técnicas de modelagem utilizadas para a
elaboracdo do modelo do evaporador. Empregando conceitos de balangco de massa,
energia e quantidade de movimento buscou-se desenvolver o modelo matematico do
evaporador. CorrelacOes de transferéncia de calor por convecgdo, perda de pressdo e
fracdo de vazio foram retiradas da literatura especializada para confec¢cdo do modelo. Para
0 desenvolvimento do modelo do compressor utilizou-se uma abordagem mais
simplificada ja que experimentam pequenas varia¢cdes de massa e energia interna no seu
interior. O algoritmo para convergéncia da pressao de evaporacao e das temperaturas do
fluido secundéario e da parede foi baseado no método de Newton-Rapshon. Todas
equacOes apresentadas neste capitulo foram implementadas no software Matlab. Os
graficos com todos os dados utilizados para o calculo dos coeficientes adotados neste

estudo estdo apresentados no apéndice A.
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4 METODOS E MATERIAIS

4.1 Aparato experimental

O banco de testes mostrado na FIG. 4.2 corresponde a maquina frigorifica do
Grupo de Refrigeracdo do Departamento de Engenharia Mecénica da UFMG que foi
utilizada neste estudo. O banco de teste utiliza como fluido principal o R-134a e como

fluido secundario a 4gua no evaporador e condensador.

FIG. 4.1- Bancada de teste maquina frigorifica do Grupo de Refrigeragéo do
Departamento de Engenharia Mecanica da UFMG
FONTE - Elaborada pelo autor

A maquina de refrigeracdo é composto por um compressor alternativo, um
condensador, um evaporador, um conjunto de valvulas de expansdo montadas em
paralelo, sensores de pressao, temperatura e vazdo e por um sistema de aquisicao de dados
como mostra a FIG. 4.2. Sua capacidade de refrigeracdo maxima é de 3 kW. Quando em

operacao dois circuitos de agua sdo utilizados para controlar a temperatura de evaporagdo
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e condensacdo. O circuito que controla a temperatura de evaporagao € equipado com uma
sonda lambda, um aquecedor e um controlador PID. Através de um mostrador digital é
possivel selecionar a temperatura de entrada da 4gua no evaporador e a partir desse set
point o controlador PID pode ligar ou desligar o aquecedor para atingir a temperatura
desejada. O circuito que controla a temperatura de condensacao utiliza a &gua de duas
fontes, a do condensador e a 4gua fornecida pela companhia de abastecimento municipal.
Através de dois registros pode-se controlar a vazdo de &gua quente (do condensador) e
agua fria (da rua) e assim ajustar a temperatura de condensacdo desejada. Além disso,
para ampliar a faixa de medicdo um inversor de frequéncia é acoplado ao circuito
eletrdnico que controla a rotacdo do compressor. Através de um mostrador digital pode-
se ajustar a rotacédo de trabalho do compressor desejada para cada teste.
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FIG. 4.2—- Esquema de montagem do aparato experimental
FONTE - Elaborada pelo autor
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4.1.1 Compressor Alternativo

O compressor utilizado no circuito € da marca Bitzer, modelo Il e possui
cilindrada de 157 cm?d e uma poténcia de 7,56 kW. Para aciona-lo utiliza-se um motor
elétrico da marca Eberle com rotacdo nominal de 1720 rpm e poténcia de 3 cv (FIG. 4.3).
Durante a realizacdo deste estudo pretendeu-se avaliar o desempenho do evaporador

quando a rotagdo do compressor € alterada. Para isso 0 motor elétrico esta acoplado a um
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inversor de frequéncia da marca WEG modelo CFWO08 que possibilita a variagdo da
rotacdo em uma faixa de 0 a 300 Hz.
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FIG. 4.3— Compressor
FONTE - Elaborada pelo autor

4.1.2 Condensador

O condensador do banco de ensaios é do tipo casco e tubos, da marca Apema,
modelo CST-4. A capacidade de dissipacdo deste dispositivo é de 6 kW quando o
refrigerante percorre do lado do casco e a 4gua o interior dos tubos. O circuito de agua é
composto por dois tanques, sendo um com agua quente proveniente do proprio
condensador e o outro com agua do sistema de abastecimento municipal. A temperatura
de condensacdo do fluido R-134a depende da temperatura da agua na entrada do

condensador, cujo valor é ajustado misturando-se as dguas dos dois tanques.
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4.1.3 Dispositivo de expansdo

O dispositivo de expansdo é constituido por uma valvula do tipo termostatica da
marca Danfoss, modelo TEN2 mostrada na FIG. 4.4. Sua principal funcédo é de regular o
grau de superaquecimento do evaporador. O ajuste se d& pelo equilibrio entre trés
pressdes; a pressao da mola e a pressao de evaporacao que atua no sentido de fechamento
da valvula e a pressao do bulbo que atua na superficie do diafragma no sentido de abertura
da valvula. Para este estudo utilizou-se um grau de superaquecimento de 7°C. De acordo
com Maia (2014) com este valor o evaporado pode operar de forma eficiente e evita-se 0
risco do compressor aspirar fluido bifasico. Segundo Tassou e Al-Nizari (1993) valores
superiores a este (8 a 14°C) podem causar reducéo 9% no COP do sistema de refrigeragéo
devido a diminuicdo do fluxo de calor no evaporador. Contudo, Chen et. al. (2002)
ressaltou que valores inferiores a 7°C podem dificultar o controle superaquecimento
devido ao fenémeno do hunting, cujo qual, esta ligado a disparidade entre os coeficientes

de transferéncia de calor da zona bifasica e monoféasica.

FIG. 4.4— Vélvula termostética
FONTE - Elaborada pelo autor
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4.1.4 Evaporador

O evaporador do banco de ensaios consiste de um tubo envelope de PVC flexivel
e trés tubos internos de cobre € mostrado na FIG. 4.5. O fluido R-134a percorre o interior
dos tubos e a &gua circula no espaco anular em contra corrente. Além do evaporador, 0
circuito de dgua possui um aquecedor de resisténcia elétrica e um tanque de armazenagem
de agua. A agua proveniente do tanque é enviada para evaporador, de onde sai resfriada.
Em seguida, a agua passa pelo aquecedor de resisténcia e retorna ao tanque, onde o ciclo
recomeca. Uma sonda de platina imersa no tanque envia o sinal da temperatura da agua
para um controlador PID. De acordo com a temperatura ajustada, o PID imp0e certo valor
de tensdo para a resisténcia elétrica do aquecedor, permitindo que a temperatura da agua
na entrada do evaporador seja ajustada a um valor pré-definido, assim como a proépria
temperatura de evaporacéo do fluido R-134a.

OB, Limmthe (1

FIG. 4.5- Evaporador
FONTE - Elaborada pelo autor
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4.1.5 Sensores de Temperatura

O banco de teste possui 11 termopares do tipo T (cobre-constantan), com 1,5 mm
de didmetro, sendo que quatro deles estdo instalados na entrada e saida do evaporador e
outros quatro instalados no condensador para medi¢do da temperatura da agua e do
refrigerante, dois instalados entre a entrada e saida do compressor e 1 instalado apds o

conjunto de valvulas de expans&o.

4.1.6 Sensor de Vazdo

A vazdo é medida atraves de um medidor de vazao do tipo Coriolis, marca Fisher-

Rosemount em que a faixa de medic&o varia entre 5 a 200 kg/h.

4.1.7 Sensores de Pressao

Para medir a pressdo sdo utilizados 2 mandmetros do tipo Bourdon, marca
Keywest, entre a entrada e a saida do compressor. Para a linha de succdo e descarga

admite-se uma variacdo da pressao entre 0 a 10 bar e 0 a 34 bar, respectivamente.

4.1.8 Sensor de Rotacdo

A medicdo da rotacdo do compressor é realizada através de um tacometro digital
de contato, marca Mytutoyo que permite medir a rotacdo no eixo do motor em até 5000

rpm.

4.1.9 Sistema de aquisicdo de dados

Os dados de pressdo, temperatura e vazdo foram adquiridos a partir de duas placas
de aquisicdo de dados. Para medicdo da temperatura utilizou-se 0 modelo CAD12/32 de
12 bits, e um mddulo para condicionamento de sinal modelo MCS1000-V2 fabricados

pela Lynx. Para a medi¢do da presséo e vazdo utilizou-se o0 modelo PC-LPM-16PnP,
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também de 12 bis fabricada pela National Instruments. O computado utilizado para a

aquisicdo de dados possui processador Pentium dual core com 3 GB de memdria RAM.

4.1.10 Procedimentos Experimentais

O modelo desenvolvido no capitulo 3 foi validado no banco de teste procurando-
se ajustar a temperatura de evaporacao e o grau de superaquecimento para o ponto de
operacgdo que se deseja realizar a medicdo. O controle da temperatura de evaporagéo foi
feito pelo controlador PID que regula a temperatura de entrada da &gua e,
consequentemente, a temperatura de evaporagdo. O grau de superaquecimento no
evaporador se deu pelo controle da quantidade de vazao de fluido refrigerante que passa
pela valvula de expansdo. Apds a estabilizacdo da temperatura de evaporacéo e do grau
de superaguecimento considerou-se que o regime permanente foi atingido e entdo
realizou a aquisicdo dos dados de temperatura de entrada e saida do fluido primario e
secundario, temperatura ambiente, rotacdo do compressor, vazdo massica do fluido
refrigerante e temperatura de condensacéo durante o intervalo de tempo suficiente para
somar no minimo 150 pontos de medicdo. Para a validagdo do modelo oito testes
experimentais foram realizados com a maquina carregada com o fluido R-134a. Quatro
testes foram realizados na rotacdo 600 rpm e o restante na rotacao de 800 rpm. Para cada
rotacdo quatro temperaturas de evaporacdo foram testadas, -5°C, 0°C, 5°C e 10°C e o
tempo médio gasto para se obter a temperatura de evaporacdo e 0 superaquecimento

desejado em cada teste foi de duas horas.
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5 RESULTADOS

5.1 Introdugéo

Este capitulo é dividido em duas partes. A primeira parte refere-se a validacdo
experimental onde seré apresentado um teste de malha, analise de incerteza e a validacdo
experimental do modelo. A segunda parte constitui os resultados das simulacGes
comparativas entre os fluidos refrigerantes R-134a e R-1234yf aplicando o modelo
desenvolvido, onde séo realizados dois estudos, o0 primeiro em regime permanente e 0

segundo em regime transiente.

5.2 Teste de malha

Em modelos numeéricos o nimero de elementos em que se divide o sistema pode
afetar o resultado da simulacdo. Por isso, recomenda-se que um teste de malha seja
realizado para que influéncia do nimero de elementos seja reduzida. Neste sentido um
teste de malha foi conduzido neste estudo para determinar o nimero minimo de elementos
necessario para que a resposta do modelo numérico atinja uma determinada estabilidade.
A FIG. 5.1 mostra o resultado deste teste. Como observado a medida que se secciona o
evaporador em um numero maior de elementos a resposta do modelo atinge maior
estabilidade. No caso deste modelo ao se seccionar o evaporador em mais de 150
elementos a resposta obtida oscila dentro de uma faixa de £0,2°C, garantido uma relativa
estabilidade dos resultados. Simulagdes com nimero de elementos inferiores ao limite
determinado (150 elementos) poderdo fornecer resultados inconsistentes apesar da
convergéncia do método numérico. Entretanto, simulagdes com numeros de elementos
superiores ao este limite fornecerdo resultados com uma precisdo numérica satisfatoria,
contudo, a utilizacdo de uma malha muito refinada sobrecarrega o sistema computacional
e aumenta o tempo de processamento sem necessidade. Neste sentido, 0 nUmero de
elementos utilizado nas simulacBes subsequentes foi de 200 elementos. As simulacGes
foram realizadas para o evaporador operando em regime permanente com uma vazao
massica de 70 kg/h de fluido refrigerante e com uma massa inicial de 80 g. A vazédo e a

temperatura de entrada da agua foram respectivamente, 0,68 m3h e 20 °C. A entalpia na
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entrada do evaporador ¢ igual & entalpia de saida do condensador com um subresfriamento
de 5°C.
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FIG. 5.1- Teste de Malha
FONTE - Elaborada pelo autor

Para determinar o passo de tempo (At) foi considerado o funcionamento do
modelo do evaporador em regime transiente operando com diferentes passos de tempo,
(1, 2, 5 e 10 segundos).

A FIG. 5.2 representa a influéncia do passo temporal no resultado do modelo.
Quando o passo temporal é pequeno (1 s) o modelo é capaz de capitar as mudangas das
propriedades ao longo do tempo, contudo, se passo temporal for muito grande (10 s) as
mudancas ocorridas nas propriedades podem nao serem registradas pelo modelo gerando
resultados menos confiaveis. A combinacdo de passos temporais (At) muito pequenos e
namero de elementos (n) muito grandes conduzem certamente a resultados bem precisos,
entretanto tais resultados gastardo mais tempo de processamento e processadores mais
velozes. Neste sentido procurou-se simular condi¢cdes de passo temporais elevados com
malhas mais refinadas. O resultado desta analise é observado na FIG. 5.3. Como pode ser
observado com o passo temporal de 10 s o resultado produzido pelo modelo € pouco
alterado mesmo refinando a malha, pois ndo é possivel captar as mudancas das

propriedades quando o passo temporal € muito grande.
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FIG. 5.2— Influéncia do Passo temporal
FONTE - Elaborada pelo autor
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FIG. 5.3 Influéncia do NUmero de elementos com passo temporal constante (10s)
FONTE - Elaborada pelo autor

Diante do exposto conclui-se que para trabalhar em regime transiente 0 passo
temporal deve ser a menor possivel, ja que o nimero de elementos influencia menos sobre
0 resultado do modelo do que o passo temporal. Sendo assim, para este trabalho foi

adotado um passo de tempo igual a At=1s e um namero de elementos de 200.
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5.3 Andlise de Incerteza

Para se realizar a validacdo experimental procurou-se quantificar os erros
envolvidos no procedimento experimental desenvolvendo uma andlise de incerteza sobre
os dados medidos no banco de teste citado no capitulo anterior. Segundo Albertazzi e
Sousa (2008) o resultado de medi¢do de um mensurando variavel na presenca de uma
fonte de incerteza dominante pode ser expresso por duas relagdes: (1) corrigindo os erros
sistematicos e; (2) ndo corrigindo os erros sistematicos. Para o primeiro caso utilizou-se
a EQ. (5.1) para calcular o resultado na medicdo, RM, no experimento onde, I a média
das “n” indicag¢des do sensor, C a correcdo do sistema de medicdo, t o fator de Student e

U a incerteza padrao calculado a partir das “n” indicagdes.
RM=I+Ctt-u (5.1)

A incerteza padréo u e dada pela EQ. (5.2)

o [pe=D -

Onde v € 0 numero de graus de liberdade dado por (n-1) e I o valor da n-ésima

indicacdo. O fator de Student pode ser calculado na TAB. 5.1.

Tabela 5.1
Fator de Student, “t”
Graus de 1,006 1,966 2,000 2,58¢ 3,000
Liberdade (68,97%) (95,00%0) (95,45%) (99,00%) (99,73%)
(v)
1 1,837 12,706 13,968 63,656 235,811
2 1,321 4,303 4,527 9,925 19,206
4 1,142 2,776 2,896 4,604 6,620
8 1,067 2,306 2,366 3,355 4,277
16 1,032 2,120 2,169 2,921 3,544
30 1,017 2,042 2,087 2,750 3,270
40 1,013 2,021 2,064 2,704 3,199
50 1,010 2,009 2,051 2,678 3,157
100 1,005 1,984 2,025 2,626 3,077
150 1,003 1,976 2,017 2,609 3,051
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Continua |
200 1,003 1,972 2,013 2,601 3,038
1000 1,000 1,962 2,003 2,581 3,008
oo 1,000 1,960 2,000 2,576 3,000

FONTE — Albertazzi e Sousa (2008)

Por outro lado, se ha falta de informacdo mais completas sobre o sistema de

medicg&o o resultado da medicdo pode ser determinado de forma segura sem que 0s erros

sistematicos sejam corrigidos. Neste caso a EQ. (5.3) é utilizada para tal estimativa, onde

Emax € 0 erro maximo do sistema de medicéo.

RM =14 (E i +t-u)

(5.3)

Baseado neste método a analise de incerteza foi realizada nas temperaturas de

saida da agua e do fluido refrigerante, na temperatura de entrada do refrigerante e na

vazdo massica do refrigerante. O resultado da incerteza de cada medicdo pode ser
resumido na tabela TAB. 5.2.

Tabela 5.2
Tabela de incertezas experimentais
Temperatura Temperatura Temperatura
Temperatura
Rotacéo de entrada do de saida do de saida da
de Evaporacéo ] )
(rpm) ] refrigerante refrigerante agua
Requerida (°C)
(°C) (°C) (°C)
-5 +0,8 +0,5 0,5
0 0,8 0,6 10,6
600
5 +0,8 0,6 10,6
10 0,8 0,6 10,6
-5 0,8 0,6 10,6
0 +0,8 10,6 10,6
800
5 +0,8 10,6 0,7
10 +1,0 0,7 +0,8
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5.4 Validagéo experimental do modelo em regime permanente

Para a validacdo do modelo em regime permanente, a temperatura de evaporagédo
e 0 grau de superaquecimento foram primeiro ajustados em oito pontos de operacéo
especificos. Para isso, variou-se a rotacdo do compressor para 600 e 800 rpm, sendo que,
para cada rotagcdo procurou-se testar quatro temperaturas de evaporacgéo, -5, 0, 5e 10 °C
e um grau de superaquecimento de 7°C. Durante 0s experimentos o grau requerido para a
temperatura de evaporacdo e para 0 superaquecimento ndo foi atingido precisamente
como havia sido planejado no inicio dos experimentos, contudo, com o devido ajuste das
variaveis de entrada no modelo o confronto entre dados calculados e experimentais pode
ser realizado sem prejuizo a validacdo experimental. Na TAB. 5.3 sdo mostrados 0s
valores de temperatura de evaporacdo medida na entrada do evaporador e grau de

superaquecimento requerido e medido.

Tabela 5.3
Tabela de temperatura de evaporacdo e superaquecimento requeridos e medidos

. Temperaturade | Temperatura de ) .
Rotacéo . . Superaguecimento Superaguecimento
Evaporacéo Evaporacao . .
(rpm) ] ] Requerido (°C) Medido (°C)
Requerida (°C) Medida (°C)
-5 -4,9+0,8 7 71 +£0,9
0 0,2+0,8 7 73 £10
600
5 54+0,8 7 72 £10
10 10,0+ 0,8 7 6,9 £1,0
-5 -5,2+0,8 7 6,8 £1,0
0 0,0+0,8 7 71 £10
800
5 51+0,8 7 72 £10
10 9,710 7 74 £1.2

O controle da temperatura de evaporacao é feito pelo controlador PID que regula
a temperatura da agua e consequentemente a temperatura de evaporacdo. O grau de
superaquecimento no evaporador ocorre ao controlar a quantidade de fluxo de
refrigerante que passa através da valvula de expansdo. Para se atingir o regime

permanente deixou-se estabilizar a temperatura de evaporacdo no grau requerido e
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realizou-se a aquisi¢do dos dados de temperatura de entrada e saida do fluido primario e
secundario, rotacdo do compressor e vazao massica do fluido primario e secundério.

Dentre as variaveis de saida calculadas pelo modelo utilizou-se para a validacdo
experimental as temperaturas de saida da dgua e do fluido refrigerante e a temperatura de
entrada do refrigerante. As FIG. 5.4, FIG. 5.5 e FIG. 5.6 mostram 0s desvios entre 0S
resultados experimentais e os dados calculados pelo modelo.

Como se observa na FIG. 5.4 os resultados para a temperatura de saida da dgua
apresentaram uma boa concordancia com os resultados experimentais. O pior resultado
ocorre na rotacdo de 800 rpm quando o modelo prevé um valor de 11,1°C para a
temperatura da agua o resultado experimental alcanca um valor de 9,9°C com incerteza
de +0,7°C. Considerando o limite superior do intervalo de incerteza o erro maximo atinge

um valor de 1,9°C para esse caso.

21 I I
19 - 4 n=600 rpm +
17 | On= 800 rpm s
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=
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FIG. 5.4 — Desvio da temperatura de saida da 4gua para 600 e 800 rpm
FONTE - Elaborada pelo autor

Na FIG. 5.5 o pior resultado se encontra na rotacdo de 800 rpm quando a
temperatura do fluido refrigerante medida na entrada do evaporador atinge o valor de -
5,2 + 0,8°C 0 modelo prevé -4,3°C. Considerando o limite superior da incerteza no

resultado experimental o erro maximo atinge um valor de 1,8°C.



88

15 I I =
O 13 | an=600rpm o
s p -
~— + 1 ;, ot
= 11 On =800 rpm ot
) P ’4”
c <L L1°C
g e
E 7 . - g e
= s
s A
x ; A
w3 A
© S it
S 1 it
- . o
- - = t’ = r’
g BE
-3 o
g T
F -5 o
-7 L

7 5 3 1 1 3 5 7 9 11 13 15
Temperatura Calculada (°C)

FIG. 5.5 — Desvio da temperatura de entrada do fluido refrigerante para 600 e 800 rpm
FONTE - Elaborada pelo autor

Para a temperatura do fluido refrigerante medida na saida do evaporador o valor
é de 1,6 + 0,6°C ocorre na rotacdo de 800 rpm enquanto o valor previsto pelo o0 modelo é
de 2,5°C. No limite superior da incerteza do resultado experimental o erro maximo atinge
um valor de 1,6°C como pode ser observado na FIG. 5.6.
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FONTE - Elaborada pelo autor
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5.5 Simulag¢bes em regime permanente

As simulacbes em regime permanente neste estudo tém o objetivo de apresentar o
comportamento de parametros como coeficiente de transferéncia de calor, temperatura de
evaporacao, titulo e fragdo de vazio do evaporador quando em funcionamento. Para esta
investigacdo a vazao massica de cada fluido foi ajustada para que a capacidade de troca
térmica do evaporador fosse praticamente a mesma para 0s dois fluidos. Assim, uma
comparagdo mais honesta entre os parametros de funcionamento do evaporador operando
com os dois fluidos pode ser realizada quando eles transferem a mesma quantidade de

calor. A TAB. 5.4 apresenta os dados principais desta simulacao.

Tabela 5.4

Valores dos pardmetros da simulacdo em regime permanente

Parametro R-134a R-1234yf
Temperatura de entrada da agua (°C) 10
Vazdo de agua (m3/h) 0,99
Temperatura de condensacao (°C) 55
Massa inicial de refrigerante (g) 80
Rotacéo (rpm) 1000
Capacidade térmica (kW) 2,75 2,73
Vazao do fluido refrigerante (kg/h) 70 93
Tempo de simulacéo (min) 1minel3s

FONTE - Elaborada pelo autor

A FIG. 5.7 representa o comportamento do coeficiente de transferéncia de calor
ao longo do evaporador quando foi utilizada a correlagcdo de Turgut et. al. (2016). Como
se pode observar, o coeficiente de transferéncia de calor cresce até atingir um valor
maximo, que ocorre quando a parede interna do tubo fica seca. Depois o seu valor diminui
rapidamente devido a predominancia da fase gasosa no tubo, que possui uma baixa
condutividade térmica. Além disso, o ponto onde a parede fica seca ocorre antes para o
R-134a do que para 0 R-1234yf, pois a vazao utilizada na simulacdo para o R-1234yf foi
maior do que para 0 R-134a. Também se percebe que o coeficiente de transferéncia de
calor para o R-1234yf foi maior do que 0 R-134a, por causa da diferenca entre as vazdes

massicas de operacao.
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FIG. 5.7- Comportamento do coeficiente de transferéncia de calor
FONTE - Elaborada pelo autor

A FIG. 5.8 representa 0 comportamento da temperatura do fluido refrigerante ao
longo do evaporador. Como pode se observar, devido a perda de pressdao durante o
escoamento a temperatura de evaporacdo diminui lentamente enquanto toda fase liquida
presente no escoamento se evapora. A partir dai o vapor formado superaguece ao receber
o calor e eleva sua temperatura. Também se percebe que a temperatura de evaporacao do
R-1234yf e superior a temperatura de evaporacdo do R-134a. A principal causa disso esta
associada ao valor do calor latente de evaporacao dos fluidos serem diferente para uma
dada temperatura de evaporacdo. Como o R-1234yf possui menor calor latente de
evaporacao do que o R-134a para um mesmo aporte de calor a temperatura de evaporagdo
do R-1234yf foi maior do que do R-134a. Neste caso o R-1234yf operou com a
temperatura de evaporacdo na entrada de 1,7°C e superaquecimento de aproximadamente
4,8°C, enquanto que o R-134a operou com uma temperatura de evaporacao na entrada de

0,7°C e com superaguecimento de 8,0°C.
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FIG. 5.8— Comportamento da temperatura ao longo do evaporador
FONTE - Elaborada pelo autor

O comportamento do titulo e da fracdo de vazio ao longo do evaporador foram
investigados nas FIG. 5.9 e FIG. 5.10. A fracdo de vazio é dada pela correlagdo de
Rouhani e Axelsson modificada (Wojtan el. al., 2005)
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FIG. 5.9 — Comportamento do titulo ao longo do evaporador
FONTE - Elaborada pelo autor

Nas FIG. 5.9 e FIG. 5.10 observa-se que o valor do titulo e da fracdo de vazio na
entrada do evaporador é maior para 0 R-1234yf do que para o R-134a. Como as
temperaturas de condensacéo e o subresfriamento sdo as mesmas nos dois fluidos, aquele
que possui menor calor latente de evaporacdo atinge valores superiores de titulo e fracdo

de vazio. Também pode-se observar que o comprimento da regido bifasica do R-134a é
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aproximadamente 4,7 m, enquanto que para 0 R-1234yf este parametro alcanca 5,2 m.
Esta diferenca se deve principalmente a diferenca da vazdo massica usada na simulagdo
entre os dois fluidos. Como a vazéo massica do R-1234yf é maior do que o R-134a foi
necessario um comprimento maior para que toda a fase liquida do escoamento seja
evaporada. Além disso observa-se que o titulo e a fracdo de vazio do R-1234yf ficou
menor que a do R-134a nas posicdes 2,0 e 1,4 metros respectivamente. Essa inversao
ocorre devido massa especifica do liquido saturado do R-1234yf é menor que a do R134a
enquanto que, massa especifica do vapor saturado do R-1234yf é maior que a do R-134a.
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FIG. 5.10 — Comportamento da fracdo de vazio ao longo do evaporador
FONTE - Elaborada pelo autor

5.6 Simulag¢bes em regime transiente

As simulagdes numeéricas em regime transiente foram realizadas considerando que
a vazdo massica de operacao para os dois fluidos fossem a mesma. Assim, foi possivel
comparar a constante de tempo e a quantidade de massa dentro do evaporador dos dois
fluidos honestamente, do contréario, a comparacdo entre os dois fluidos ndo forneceria
uma resposta conclusiva ja que para estes parametros a vazdo massica influencia no
resultado final de cada um. Para estas o regime transiente é submetido a partir de uma
variacdo na vazdo massica na entrada do evaporador, ou seja, um degrau na vazdo

massica. A TAB.5.5 apresenta os dados principais desta simulag&o.
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Tabela 5.5
Valores dos pardmetros da simulacdo em regime transiente
Parametros R-134a R-1234yf
Temperatura de entrada da dgua (°C) 10
Vazdo de &4gua (m3/h) 0,99
Temperatura de condensacao (°C) 55
Massa de refrigerante inicial (g) 80 70
Grau de Superaquecimento antes do degrau (°C) 6,5 6,5
Vazéo do fluido refrigerante (kg/h) 70
Tempo de simulagdo (min) 12 mine33s

FONTE - Elaborada pelo autor

A FIG. 5.11 mostra o comportamento da vazdo massica de saida e a massa de
refrigerante para cada um dos fluidos apos o fechamento da valvula de expansédo (degrau)
correspondente a 95% da vazdo massica de entrada do evaporador. Como pode ser
observado, ap0s o degrau na vazdo massica de entrada, a vazao massica de saida do
evaporador diminui lentamente até atingir um novo ponto de operagédo. A area entre as
curvas de vazdo massica na entrada e saida do evaporador de cada fluido representa a
massa que foi retirada do evaporador para se atingir a nova condicdo de operacdo. Como
se observa a massa retirada do R-134a (10,5 g) e do R-1234yf (9,7 g) é praticamente a

mesma, 0 mesmo se verifica ao comparar as areas contidas entre estas curvas.
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FIG. 5.11- Comportamento da vazdo massica apds degrau
FONTE - Elaborada pelo autor
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Contudo, para manter o mesmo grau de superaquecimento e trabalhar com a mesma vazao
entre os fluidos a massa necessaria de R-1234yf (70g) € menor do que a do R-134a (80g).

Além disto, outro impacto verificado quando se trabalha com a mesma vazéo esté
na variagdo de temperatura de evaporagdo. A FIG. 5.12 mostra a temperatura de
evaporacdo em funcdo do tempo. No intervalo de 0 a 50 s esta representada a temperatura
de evaporagéo atingida para cada fluido no regime permanente. Como o calor latente de
vaporizagdo do R-1234yf é menor do que do R-134a, a temperatura de evaporacao
atingida no regime permanente para o R-1234yf (1,2°C) é maior a que do R-134a (0,7°C).
Apobs o degrau, no intervalo de 50 segundos em diante a temperatura de evaporagao
diminui até atingir um novo patamar. A diminuicdo da temperatura é acompanhada pela
reducdo da massa dentro do evaporador provocada pelo desequilibrio entre a vazdo de
entrada e saida no evaporador.
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FIG. 5.12— Comportamento da temperatura de evaporagao versus tempo
FONTE - Elaborada pelo autor

O tempo de reposta para que a temperatura de evaporacdo atinja 63,2 % da
variacdo total apos o degrau foi dado pela constante de tempo. Ao adimensionalizar a
temperatura de evaporacao pode-se verificar na FIG. 5.13 que a constante de tempo do
R-1234yf (12 s) € um pouco menor do que a do R-134a (13 s). Tal resultado pode ser
explicado pela semelhanca entre as propriedades termodindmicas dos dois fluidos

demostrado pelos estudos de Devecioglu (2015) e Higashi e Meisei (2010).
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FIG. 5.13— Comportamento da temperatura de evaporagao adimensionalizada versus tempo
FONTE - Elaborada pelo autor

Os coeficientes de transferéncia de calor do R-1234yf e do R-134a antes e depois
do degrau sdo apresentados na FIG. 5.14 quando a correlacdo de Turgut et al. (2016) foi
empregada no modelo.
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FIG. 5.14— Comportamento do coeficiente de transferéncia de calor
FONTE - Elaborada pelo autor

Ao se comparar o coeficiente de transferéncia de calor entre as duas condicdes,
observa-se uma ligeira diminuicdo do coeficiente de transferéncia de calor depois do
degrau devido a queda da vazdo. Como se observa, o coeficiente de transferéncia de calor
do R-1234yf é maior do que do R-134a na faixa de 0 a 1,7 metros do evaporador. Isso

aconteceu porque o titulo na entrada do R-1234yf (37%) € maior do que o do R-134a
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(35%). Apoés esta distancia ocorre uma inversdo e o R-134a apresenta valores de
coeficiente de transferéncia de calor maior do que o R-1234yf. Este comportamento pode
ser explicado devido a diferenca entre as condutividades térmicas da fase liquida dos dois
fluidos. A condutividade térmica R-1234yf é de 0,07 W/m.K enquanto a do R-134a vale
0,09 W/m.k, esta diferenca fez com que o coeficiente de transferéncia de calor do R-134a
crescesse mais rapido superando o R-1234yf quando o comprimento foi de 1,7 metros.
A FIG. 5.15 mostra o grau de superaquecimento ap6s o degrau. Nos primeiros 50
S 0 evaporador se encontra operando em regime permanente e 0 grau de superaquecimento
é constante valendo para o R-1234yf e para 0 R-134a respectivamente, 6,45 e 6,54°C.
Apos o instante de 50 s a vazdo massica na entrada do evaporador é reduzida bruscamente
pelo fechamento da valvula de expansdo e a quantidade de massa dentro do evaporador
diminui provocando o aumento do grau de superaquecimento do evaporador. Como se
observa para todos instantes o grau de superaquecimento do R-1234yf é levemente
inferior ao do R-134a, atingindo no final um valor de 8,9°C para o R-134a e 8,8°C para o
R-1234yf. Uma justificativa para este comportamento esta fundamentada na pequena
diferenca entre os calores latentes de evaporacdo dos dois fluidos. O tempo para que o
superaquecimento se estabilize para 0 R-1234yf também é semelhante ao do R-134a. Isso

ocorre também pelos mesmos motivos observados na FIG. 5.12.

10

Degrau
: L

)

Superaquecimento (°C

R134a
------- R1234yf

0O 10 20 30 40 50 60 70 80 90 100 110 120 130 140 150

Time( s)

FIG. 5.15- Comportamento do superaquecimento do evaporador
FONTE — Elaborada pelo autor

As FIG. 5.16 e FIG. 5.17 mostram a capacidade de refrigeracdo do evaporador
apos o degrau operando com os dois refrigerantes. Nos primeiros 50 s 0 evaporador se

encontra funcionando em regime permanente e a capacidade de refrigeracdo € constante
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tanto para o R-1234yf (2070 W) quanto para o R-134a (2743 W). Apls o degrau a
capacidade de refrigeracdo aumenta para os dois fluidos devido a reducéo da temperatura
de evaporacdo, entretanto ela diminui pela a reducdo da vaz&o méassica no evaporador. A
diminuicdo da capacidade de refrigeracéo para R-1234yf foi de 56,0 W e para 0 R-134a
foi de 109,1 W. Apesar da capacidade de refrigeracdo e a massa do R-1234yf serem
menores elas sdo suficientes para produzirem praticamente o0 mesmo grau de

superaquecimento como verificado na FIG. 5.15.
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FIG. 5.16— Comportamento da capacidade de refrigeracdo do evaporador operando com R-
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FONTE - Elaborada pelo autor
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6 CONCLUSAO

Neste capitulo estdo reunidas as principais conclusdes desenvolvidas durante a
realizacdo deste trabalho. No que tange as caracteristicas numéricas do modelo
desenvolvido pode-se dizer que apds a realizacdo do teste de malha o nimero minimo de
elementos que o modelo deve operar é de 150 elementos. Além disto, verificou-se que o
aumento do passo temporal limita o resultado produzido pelo modelo e que mesmo
refinando a malha ndo é possivel captar as mudancas das propriedades quando o passo
temporal é muito grande. No que se refere a validacdo experimental os resultados
demostraram que nos piores casos 0 modelo é capaz de predizer a temperatura de saida
da dgua com um erro maximo de 1,9°C. O mesmo pode-se dizer da temperatura de entrada
e saida do fluido refrigerante, onde o erro méximo encontrado é de 1,8 e 1,6°C,
respectivamente, quando a rotacdo de 800 rpm ¢é testada.

Quanto aos resultados da simulacdo pode-se dizer que a analise em regime
permanente mostrou que o coeficiente de transferéncia de calor e a temperatura de
evaporacdo para 0 R-1234yf foram maiores do que 0 R-134a quando o evaporador operou
com a mesma carga térmica confirmando resultados da literatura. Além disso, o R-1234yf
deve operar com uma vazdo massica maior que a do R-134a, sugerindo que, em um caso
de substituicdo dos fluidos, o compressor deve sofrer alguma adaptacdo para se manter a
mesma capacidade de refrigeracao.

Para as simulacbes em regime transiente a vazdo de operacdo e 0 grau de
superaquecimento dos dois fluidos foram os mesmos, e ap6s um degrau na vazao de
entrada do evaporador as simulagdes mostraram que a massa necessaria de R-1234yf foi
menor que a do R-134a. Levando em conta que o aquecimento global se agrava quando
a massa de gases de efeito estufa aumenta na atmosfera, esse resultado mostrou que a
utilizacdo do R-1234yf em refrigeracdo residencial e automotiva pode contribuir para a
diminuicdo do aquecimento global. Além disto, verificou-se que a constante de tempo do
R-1234yf (12 s) € um praticamente a mesma do R-134a (13 s) devido a semelhanca entre
as propriedades termodinamicas dos dois fluidos. Esse resultado sugeriu que, se sistemas
de refrigeracdo que operam com R-134a sofrerem um retrofit poderdo apresentar

funcionamento similar.
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A aplicacgéo das relacdes de Cleland resultou em um tempo de simulagdo de 1 min
e 13 s para a analise permanente e 12 min e 33 s para a analise transiente mostrando uma

grande vantagem sobre as equacdes de estado.

6.1 Sugestdo de trabalhos futuros

A realizagdo deste estudo proporcionou um aprofundamento do comportamento
dindmico de um evaporador quando operando com o fluido R-1234yf, no entanto, o tema
desdobra novas linhas de pesquisa que podem ser estudadas. Assim, propde-se 0S
seguintes temas para trabalhos futuros:

(1) Realizar estudo experimental em regime transiente com a maquina carregada
com o fluido R-1234yf;

(2) Realizar estudo comparativo com o isomero do R-1234yf, o R -1234ze(E);

(3) Realizar adaptacdo do modelo para o fluido secundario operando a ar.

(4) Determinar os coeficientes a serem utilizados nas relacdes de Cleland para
fluidos ecoldgicos como R-1234ze(E);

(5) Avaliar, atraves de simulagtes, a influéncia de parametros geométricos no

COP do sistema para cada fluido frigorifico.
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APENDICE A

A.1 Gréficos de desvio das propriedades termodinamicas

As figuras seguintes apresentam o desvio entre os resultados dados pelos
polindmios da se¢édo 3.5 e as equacdes de estado dadas por Tillner-Roth e Baehr (1994)
para 0 R-134a e Richter, McLinden e Lemmon (2011) para R-1234yf.
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