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RESUMO  

 

O presente trabalho propõe um modelo matemático para simular o comportamento de um 

trocador de calor, do tipo tubos bitubular com escoamento em contracorrente e helicoidal, que 

atua em regime dinâmico. O trocador de calor é usado para condensar/resfriar dióxido de 

carbono (CO2) e aquecer água, sendo o componente do protótipo de uma bomba de calor solar, 

que objetiva o aquecimento de água para uso doméstico. A predição foi feita por meio de uma 

modelagem matemática usando a linguagem Fortran®. O modelo matemático utilizado foi do 

tipo fronteira móvel, e o escoamento foi considerado unidimensional, transiente e com perdas 

de carga ao longo do escoamento. O modelo de fronteira móvel foi confrontado com os dados 

experimentais obtidos em estudos na bomba de calor solar a CO2. Os resultados dessas 

comparações mostram que o modelo responde de forma similar aos testes experimentais, com 

desvio médio de 0,5% para as pressões de alta do ciclo e 4,8% para a temperatura de saída da 

água do resfriador. 

Palavras-chave: Modelo dinâmico, fronteira móvel, CO2, trocador de calor, ciclo transcrítico. 
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ABSTRACT 

 

This work proposes a mathematical model to simulate the behavior of a bi-tubular heat 

exchanger, with countercurrent and helical flow, which operates in a dynamic state. The heat 

exchanger is a water heater system, by the condensation/cooling of Carbon Dioxide (CO2) and 

it is component of a solar heat pump prototype, used to heat water for domestic use. A moving 

boundary model was built using the Fortran® programming language for prediction of the heat 

exchanger behavior. The CO2 flow was considered unidimensional, transient and with pressure 

drop. The moving boundary model was compared with experimental data of the solar heat pump 

prototype, obtained in studies on the solar heat pump prototype. The results demonstrated good 

agreement between the model and the experiments, with mean percentage error equal to 0,5% 

for the high pressures of the cycle and 4,8% for the water outlet temperature. 

Keywords: Dynamic model, Moving boundary model, CO2, Heat exchanger, Transcritical 

cycle.  
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1 INTRODUÇÃO 

 

A modelagem matemática é uma ferramenta empregada na solução e predição do 

comportamento de sistemas físicos, químicos, de engenharia, entre outros. Os modelos 

matemáticos podem ser úteis tanto no início de novos projetos de pesquisa, como quando 

utilizados para modificações de trabalhos experimentais de diversas áreas do conhecimento. 

A preocupação acerca da preservação do meio ambiente tem se institucionalizado, e hoje 

é uma das prioridades do mundo. Desde 1972, acordos internacionais têm sido feitos com o 

objetivo de diminuir a emissão de gases contribuintes para o efeito estufa - responsável pelas 

mudanças climáticas, aumento do nível do mar, acidificação dos oceanos e condições 

meteorológicas extremas no mundo. Segundo a Agência Meteorológica das Nações Unidas, em 

2018, o nível de gases causadores do efeito estufa chegaram a um novo recorde. Dessa forma, 

a seleção de fluidos refrigerantes precisa levar em consideração o nível de impacto ambiental 

que pode ser causado pelos mesmos. O CO2, fluido selecionado neste estudo, é um fluido 

natural de baixo potencial de aquecimento global (GWP), quando comparado aos fluidos 

sintéticos, além de apresentar potencial para redução da camada de ozônio (ODP) igual a zero.  

As fontes de energia sustentáveis também têm sido alvo de pesquisas científicas, a fim da 

diminuição do impacto ambiental. Em 2018, o Brasil apresentou mudanças positivas em sua 

produção de energia elétrica em relação ao cenário da década passada. Nas Figuras Figura 1.1 

e Figura 1.2 são apresentados os gráficos da matriz elétrica brasileira de 2008 e 2018, 

respectivamente. 
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Figura 1.1: Matriz elétrica brasileira em 2008. ANEEL, 2008. 

 

 

Figura 1.2: Matriz elétrica brasileira em 2018. ANEEL, 2018. 

 

Analisando os gráficos das Figuras 1.1 e 1.2, percebe-se diminuição do uso da energia 

fóssil – caracterizada como energia não renovável - para produção de energia elétrica no país. 

Além disso, houve aumento da produção de energia eólica, solar, surgimento da energia undi-

elétrica e energia proveniente da biomassa, consideradas energias sustentáveis, na matriz 

elétrica do Brasil. 

O aquecimento de água para banho é uma necessidade em certas épocas do ano nas regiões 

centro, sul e sudeste do país. Segundo Torres (2018), os únicos países cujo aquecimento de 

água doméstica se dá majoritariamente por resistência elétrica são Brasil e Paraguai. Os 

chuveiros elétricos consomem grandes quantidades de energia elétrica para transformá-la em 
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calor. Nos países desenvolvidos, em muitos domicílios o aquecimento de água para banho é 

dado através dos sistemas de bomba de calor, que aproveitam energia térmica do meio externo - 

além de energia elétrica, para obtenção de água quente. O estudo em bombas de calor para 

aquecimento de água é fundamental, uma vez que essa tecnologia é uma alternativa à utilização 

de chuveiros elétricos. 

Na refrigeração e aquecimento, os modelos matemáticos auxiliam no dimensionamento e 

ajuste de equipamentos e acessórios, uma vez que a modelagem pode descrever o 

comportamento de um sistema e das propriedades dos fluidos de trabalho após os processos 

termodinâmicos de um ciclo de refrigeração, de forma mais rápida e acessível em relação a 

procedimentos experimentais. Segundo Koury (1998), a modelagem pode ser uma ferramenta 

bastante útil nos estudos sobre a substituição dos fluidos refrigerantes que agridem o meio 

ambiente, e também na otimização do controle da capacidade frigorífica de um sistema. Além 

disso, os modelos matemáticos podem significar economia de tempo e capital: através dos 

mesmos, é possível predizer os resultados de quaisquer modificações em sistemas mecânicos, 

evitando que novos instrumentos ou equipamentos inadequados ou danosos sejam adquiridos. 

O objetivo deste trabalho é desenvolver um modelo dinâmico de fronteira móvel para 

estudar o comportamento de um trocador de calor de tubos concêntricos, utilizado para 

aquecimento de água a partir do resfriamento ou condensação do CO2, que faz parte de um 

protótipo de bomba de calor solar, acervo de pesquisa do Grupo de Refrigeração e Aquecimento 

(GREA) do departamento de Engenharia Mecânica da Universidade Federal de Minas Gerais.  

O trabalho tem como objetivo validar experimentalmente o modelo a partir do estudo 

experimental de Paulino (2019), comparar o modelo desenvolvido com o modelo do resfriador 

de gás de Oliveira (2013) no quesito tempo de simulação, tempo de ajuste, estabilidade e 

precisão. 

Os capítulos seguintes abordam o referencial bibliográfico estudado e tido como 

relevante para a realização deste trabalho, a metodologia utilizada para o desenvolvimento do 

modelo e considerações pertinentes, os principais resultados obtidos na modelagem e a análise 

deles.  
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2 REFERÊNCIAS BIBLIOGRÁFICAS 

 

Neste capítulo são expostos conceitos e trabalhos presentes na literatura referentes à 

modelagem matemática em trocadores de calor, ao fluido refrigerante R744 (CO2) e a bombas 

de calor a CO2 e, em especial, à bomba de calor solar do GREA. 

 

2.1 Estado da arte do CO2 

 

2.1.1 História do CO2 

 

As primeiras descobertas acerca das características dos fluidos naturais foram feitas no 

século XVIII, pelos físicos Cullen e Black, em1748, na Universidade de Glasgow, na Escócia 

(Pearson, 2005). Alguns anos depois, no início do século XIX, Oliver Evans propõe um ciclo 

fechado de refrigeração. Entretanto, essa tecnologia só ganha destaque em 1834, quando Jacob 

Perkins ganha uma patente britânica por uma máquina de refrigeração por compressão a vapor, 

que operava com éter. Até então, não havia registros do uso de CO2 em sistemas frigoríficos.  

Em 1866, Thaddeus Lowe utiliza pela primeira vez o CO2 como refrigerante. O mercado 

do CO2 na refrigeração ganha destaque, até que, no início do século XX, outros fluidos 

refrigerantes passam a ser desenvolvidos, e surgem os fluidos sintéticos: primeiramente, foram 

produzidos os Clorofluorocarbonetos (CFCs). Mais tarde, em vista de substituir os CFCs por 

conta da sua periculosidade à camada de ozônio, foram criados os Hidroclorofluorocarbonetos 

(HCFCs) e Hidrofluorocarbonetos (HFCs). Nesse momento, os fluidos naturais são preteridos 

e sua comercialização diminui.  

Entretanto, as descobertas acerca dos prejuízos causados ao meio ambiente pelos fluidos 

sintéticos, a preocupação mundial acerca do efeito estufa e da destruição da camada de ozônio, 

os protocolos de Montreal em 1987, Kyoto em 1997, o acordo de Paris em 2015, a emenda de 

Kigali em 2019, despertam novamente na comunidade científica a utilização dos fluidos 

naturais- ar, água, amônia, CO2, etc.- como alternativa para substituição dos sintéticos nocivos 

ao meio ambiente. O CO2 serve como um fluido alternativo ambientalmente amigável, 

emergindo como uma boa escolha segundo cada indicador de performance ambiental 

(Srinivasan et al., 2010). Ele é classificado como um fluido seguro do grupo A1 (classificação 

de menor toxicidade), segundo a norma ASHRAE 34. 
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A Figura 2.1 é um gráfico do percentual de trabalhos apresentados sobre o CO2 da Gustav 

Lorentzen Natural Working Fluids Conference (GLC), conferência mundial bienal acerca da 

utilização de fluidos naturais, organizada pelo Instituto Internacional de Refrigeração (IIR).  

 

 

A Figura 2.1(a) mostra o número total de trabalhos apresentados em todas as 

conferências realizadas, de 1994, ano da primeira conferência, até o momento atual. As barras 

em cinza representam a quantidade de trabalhos acerca do CO2, e as barras em amarelo 

representam os demais trabalhos apresentados. Na Figura 2.1(b), há um gráfico da evolução em 

percentual de trabalhos sobre o CO2 ao longo dos anos. Nos últimos 18 anos, é possível perceber 

que o percentual de trabalhos da GLC envolvendo o CO2 como tema principal é de, pelo menos, 

32%. 

 

2.1.2 Propriedades do CO2 

 

Nesta seção, algumas características do fluido refrigerante em estudo são apresentadas, 

assim como algumas conclusões acerca de suas propriedades, encontradas na literatura.  

As principais características termodinâmicas de alguns fluidos sintéticos comerciais e 

do CO2 (R-744) são apresentadas na Tabela 2.1: 
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Figura 2.1(a) e (b): Artigos apresentados na Gustav Lorentzen Natural Working Fluids Conference (GLC).   
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Tabela 2.1: Propriedades de alguns fluidos refrigerantes 

Propriedade R-22 R-134a R-410Ab R-717 R-290 R-744 

ODP / GWP c 0,05/1700 0/1300 0/1900 0/0 0/3 0/1 

Flamabilidade / toxicidade N/N N/N N/N S/S S/N N/N 

Massa molar (kg/kmol) 86,5 102,0 72,6 17,0 44,1 44,0 

Temperatura de evaporação d (°C) -40,8 -26,2 -52,6 -33,3 -42,1 -78,4 

Pressão crítica (MPa) 4,97 4,07 4,79 11,42 4,25 7,38 

Temperatura crítica (°C) 96,0 101,1 70,2 133,0 96,7 31,1 

Pressão reduzida e 0,10 0,07 0,16 0,04 0,11 0,47 

Temperatura reduzida f 0,74 0,73 0,79 0,67 0,74 0,90 

Efeito volumétrico de refrigeração g 

(kJ/m³) 

4356 2868 6763 4382 3907 22545 

b - Mistura binária de R-32/125 (50/50, %).  

c - Potencial de Aquecimento Global baseado em um período de 100 anos, obtido a partir dos dados fornecidos 

pelo Painel Sobre Mudanças Climáticas (IPCC).  

d - ASHRAE handbook 2001, fundamentos.  

e - Razão da pressão de saturação a 0 ºC para a pressão crítica.  

f - Razão entre a temperatura de 273,15 K (0 ºC) para a temperatura crítica em Kelvin.  

g - Capacidade de refrigeração por unidade de volume de fluido a 0ºC.  

Fonte: Kim et al. (2004), adaptado. 

 

Pelos dados da Tabela 2.1, nota-se que o R-744 apresenta vantagens de cunho ambiental 

em relação aos demais fluidos, como seus níveis de ODP e GWP, sua flamabilidade e 

toxicidade. Seu efeito volumétrico de refrigeração é a maior entre os outros, o que garante maior 

COP.  

A alta densidade do CO2 em relação a outros fluidos naturais, é comentada por Da Silva (2007), 

Cleto (2007) Kumar e Srinivasan (2016). Essa característica traz vantagens a sua aplicação, 

como compressores mais compactos, menor quantidade de fluido refrigerante escoando pela 

instalação, menor perda de carga e menor tamanho de linhas e acessórios armazenadores de 

fluido. Mancini et al. (2011) compararam o CO2 ao R134a em aplicações de bombas de calor, 

e encontraram resultados de consumo de energia elétrica mais vantajosos quando o CO2 foi 

utilizado.   

O CO2 possui outras propriedades que o caracterizam como um bom fluido refrigerante, 

como:   

 Estabilidade química e termodinâmica; 

 Baixo custo e alta disponibilidade no mercado; 

 É um fluido de baixa nocividade ao meio ambiente; 
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 Excelente miscibilidade em óleos lubrificantes. 

A principal desvantagem do CO2 são suas altas pressões. A Figura 2.2 mostra seu diagrama 

de pressão e temperatura: 

 

 

Figura 2.2: Diagrama de pressão versus temperatura do CO2. Fonte: Da Silva (2007). 

 

No diagrama de pressão e temperatura, são apontados o ponto triplo (-56,6 °C e 5,2 bar) 

e ponto crítico (31,1 °C e 73,77 bar) do CO2, além das fronteiras entre as fases do fluido. O 

ponto crítico ocorre em uma temperatura quase ambiente, facilmente alcançada em dias quentes 

no território brasileiro. 

Por suas altas pressões de operação a temperaturas próximas à ambiente, os sistemas de 

refrigeração a CO2 requerem maior técnica para operação e exigem maior segurança em 

sistemas de maior porte. Componentes especiais resistentes à alta pressão são necessários, o 

que é um desafio aos fabricantes de sistemas de pequeno porte, como ar condicionados 

domésticos, geladeiras e sistemas de refrigeração/aquecimento automotivos. (Hermes e Melo, 

2007).  

A Figura 2.3 é um gráfico das curvas pressão versus temperatura de alguns fluidos 

refrigerantes. Os dados foram retirados do programa Engineering Equation Solver® (EES). 
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Figura 2.3: Pressão de saturação versus temperatura de diversos fluidos. 

 

É discrepante a diferença entre a pressão de saturação a uma dada temperatura do CO2 

em relação a outros refrigerantes, sintéticos e naturais. Por conta da sua alta pressão crítica, os 

sistemas que o utilizam operam em ciclos transcríticos. 

  

2.2 Transferência de Calor em condensadores/resfriadores de gás 

 

A transferência de calor convectiva é o principal fenômeno ocorrente no interior do 

trocador de calor. Por isso, a definição da correlação adequada para o cálculo dos coeficientes 

convectivos (h) é importante. Nesta seção são apresentadas e justificadas as correlações 

utilizadas para determinação do coeficiente de convecção dos fluidos de trabalho do trocador. 

 

2.2.1 Coeficiente convectivo para escoamentos monofásicos em dutos internos 

 

Segundo Rohsenow et al. (1998), em escoamentos internos cujo regime é laminar e há 

fluxo de calor constante, o número de Nusselt (Nu) é igual a 4,364. Cavallini (2005), Son e Park 

(2006), Spindler (2006), Weifeng et al. (2009), Sarkar e Bhattacharyya (2012) e Yu et al. (2014) 

utilizaram a correlação de Gnielinski (1976) para a determinação do coeficiente de transferência 

de calor dos fluidos CO2 e água a regimes monofásicos e turbulentos (Re>10
4
), em tubos lisos 

e horizontais, nas regiões sub e supercríticas. A correlação de Gnielinski (1976) fornece o 

0

1000

2000

3000

4000

5000

6000

7000

8000

0 5 10 15 20 25 30

P
re

ss
ão

 d
e 

sa
tu

ra
çã

o
 [

k
P

a]

Temperatura [°C]

CO2

R134a

R290

R1234yf

Amônia



26 

 

número de Nusselt, a partir dos números de Prandtl (Pr), Reynolds e do fator de atrito (f), e é 

mostrada na Equação (2.1: 

 

 

Nu=
(

f
8

) (Re-1000)Pr

1+12,7 (
f
8

)
0,5

(Pr
2
3-1)

 (2.1) 

 

Reynolds é fornecido pela Equação 2.2: 

 

 
Re=

GD

μ
 

(2.2) 

 

Onde G, D e μ são a velocidade mássica do fluido, o diâmetro interno da tubulação e 

viscosidade do fluido. O fator de atrito pode ser obtido pela correlação de Petukhov (1970), 

mostrada na Equação 2.3:  

 

 f=(0,790 ln(Re) -1,64)-2  (2.3) 

 

Assim, tendo a condutividade do fluido (k) e o diâmetro interno do tubo (D), é possível 

determinar o coeficiente convectivo dos fluidos por: 

 

 
h=

kNu

D
 

(2.4) 

 

2.2.2 Coeficiente convectivo de escoamentos monofásicos em dutos anulares 

 

A correlação de Dittus-Boelter (1930) é amplamente conhecida e usada para cálculo de 

escoamentos monofásicos. Ela foi aplicada para o cálculo do coeficiente de convecção da água, 

que escoa em um duto anular, externo ao tubo interno por onde passa o CO2.  Esta correlação 

vale para fluxo de calor constante em tubos circulares. 

 

Nu= {
4,364 

0,023ReD
0,8

Prn 
para ReD<2300  

para ReD>10
4
 

(2.5) 
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O expoente n é igual a 0,4 para aquecimento e 0,3 para resfriamento do fluido. O termo 

𝑅𝑒𝐷 refere-se ao Reynolds calculado para escoamento em dutos anulares, e sua diferença se 

deve ao diâmetro, que passa a ser definido como a diferença entre o diâmetro externo e o interno 

do duto. Ele é substituído pelo diâmetro interno (D) das Equações 2.2 e 2.4.  

 

2.2.3 Coeficiente convectivo de escoamentos bifásicos em condensadores 

 

O trocador de calor atua como condensador quando funciona abaixo da pressão crítica 

do CO2, dessa forma, entre a zona de vapor e de líquido, surge uma região bifásica. O cálculo 

do coeficiente convectivo durante a condensação de um fluido varia bastante em função do 

título do mesmo, definido como a relação entre massa de vapor e massa total da mistura bifásica. 

Para o cálculo do coeficiente de convecção na zona bifásica em condensadores, a correlação de 

Shah (1979), também utilizada por Faria (2013), Radermacher et al. (2016), Miguel et al., 

(2018) é mostrada na Equação 2.6: 

 

 
h=hl [(1-x)0,8+

3,8x0,76(1-x)0,04

Pr
0,38

] 
(2.6) 

 

O termo hl é definido pela Equação 2.7; x representa o título da mistura. 

 

 hl=0,023(GD/μ
l
)
0,8

Prl
0,4

kl/D (2.7) 

 

Onde 𝐺 é a velocidade mássica do fluido. Os termos 𝜇𝑙, 𝑃𝑟𝑙 e 𝑘𝑙 representam 

viscosidade, Prandtl e condutividade do líquido saturado, respectivamente.  

As correlações de Shah (2013) e Shah (2009) foram testadas, porém a relação que 

melhor respondeu ao modelo foi a de Shah (1979). 

 

2.2.4 Perda de carga em escoamentos bifásicos 

 

A perda de carga, causada por aspectos gravitacionais, friccionais e aceleracionais, 

ocorre tanto no escoamento monofásico quanto no bifásico. Essa é determinada pela equação 

de balanço de quantidade de movimento, encontrada em Collier e Thome (1994) da seguinte 

forma: 
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 ∂P

∂z
=-G

2 d

dz
[
x2vv

α
+

(1-x)
2
vl

1-α
] + (

dP

dz
F) - (

∂G

∂t
) -gsin(θ)[αρ

v
+(1-α)ρ

l
] 

(2.8) 

 

Onde 𝑧  representa o comprimento do tubo, vv e vl são os volumes específicos de vapor 

e líquido saturado, respectivamente. t é o tempo, θ representa a angulação do tubo em relação 

ao plano horizontal,  ρ
v
 e ρ

l
 são as massas específicas de vapor e líquido saturado, 

respectivamente, e g é a gravidade. F representa o fator de fricção, determinado adiante nesta 

seção. A dedução da Equação 2.8 é apresentada no Apêndice A. 

A fração de vazio é definida como a relação entre a área ocupada pelo vapor em relação 

a área de seção transversal total da tubulação. Existem várias correlações na literatura para o 

cálculo de α, dentre elas está a equação de Rouhani-Axelsson (1970), tida como de melhor 

acurácia, segundo Godbole et al. (2011) (apud Duarte, 2018, p. 36). A correlação de Rouhani-

Axelsson (1970) é apresentada na Equação 2.9:  

 

 

α=
x

ρ
v

{[1+0,12(1-x)] (
x

ρ
v

+
1-x

ρ
l

) +
1,18(1-x)[gσ(ρ

l
-ρ

v
)]

1/4

Gρ
l
1/2

}

-1

 

(2.9) 

 

Onde 𝜎 representa a tensão superficial do fluido. 

O termo friccional (
dP

dz
F) pode ser determinado através do modelo de Lockhart e 

Martinelli (1949), válido para escoamentos turbulentos, onde os mesmos apresentam um fator 

de correção ∅lo
2 . Dessa forma, o termo friccional sem derivação espacial corrigido é definido 

pela Equação 2.10 como: 

 

 dP

dz
F=flo

1

D

vl[G(1-x)]2

2
∅lo

2  
(2.10) 

 

Onde 𝑓𝑙𝑜é o fator de atrito do líquido saturado. ∅𝑙𝑜
2  é calculado através de: 

 

 
∅lo

2 =1+
C

Χ
+

1

Χ2
 

(2.11) 

 

O parâmetro 𝐶 é adimensional e definido através da Tabela 2.2: 
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Tabela 2.2: Valores do parâmetro C para definição do termo friccional da perda de carga bifásica.  

Regime de escoamento da fase 

líquida 

Regime de escoamento da fase 

de vapor 

C 

Turbulento Turbulento 20 

Laminar Turbulento 12 

Turbulento Laminar 10 

Laminar Laminar 5 

Fonte: Machado, 1996. 

 

O termo Χ é o parâmetro de Martinelli, calculado pela Equação 2.12: 

 

 Χ= [
1-x

x
]

0,9

(


v


l

)

0,5

(


l


v

)

0,1

 (2.12) 

 

2.3 Modelagem matemática em trocadores de calor 

 

Existem três tipos principais de modelos matemáticos usados para predição do 

comportamento de trocadores de calor: modelos de uma região, modelos de fronteira móvel e 

de parâmetros distribuídos. A Tabela 2.3 cita trabalhos referentes a trocadores de calor de 

sistemas de refrigeração, o(s) tipo(s) de modelo(s) utilizado(s) por seus autores, e a ocorrência 

ou não de validação experimental.  

 

Tabela 2.3:  Resumo de trabalhos de trocadores de calor de sistemas de refrigeração. 

Tipo de modelo Autores (ano) 
Validação 

experimental 

Uma região 

Dhar (1979) Não 

Chi and Didion (1982) Sim 

Melo et al. (1988) Sim 

Vargas and Parise (1995) Não 

Liang et al. (2010) Sim 

Nunes et al. (2015) Não 

Li et al. (2017) Sim 

Fronteira móvel 

Janssen et al. (1992) Sim 

He et al. (1994) Não 

Willatzen et al. (1998) Sim 

Lei and Zaheeruddin (2005) Não 

Zhang and Zhang (2006) Sim 

Elaziz et al. (2006) Não 

McKinley and Alleyne (2008) Sim 

Bendapudi et al. (2008) Sim 

Eldredge et al. (2008) Sim 

Schurt et al. (2009) Sim 
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Li and Alleyne (2010) Sim 

Liang et al. (2010) Sim 

Rasmussen and Shenoy (2012) Não 

Esbrí et al. (2015) Sim 

Pangborn et al. (2015) Não 

Rodriguez and Rasmussen (2017) Não 

Yang and Ordonez (2018) Sim 

Parâmetros distribuídos 

Sami et al. (1987) Sim 

Chen and Lin (1991) Sim 

Yuan and O’Neal (1994) Sim 

Judge and Radermacher (1997) Sim 

Jia et al. (1999) Sim 

Koury et al. (2001) Sim 

Mithraratne and Wijeysundera (2002) Sim 

Haberschill et al. (2003) Não 

Kim et al. (2004) Sim 

Porkhial et al. (2006) Sim 

Schiavo and Casella (2007) Não 

Bendapudi et al. (2008) Sim 

Hermes and Melo (2009) Sim 

Kapadia et al. (2009) Sim 

Koury et al. (2013) Sim 

Berger et al. (2015) Sim 

Wu et al. (2015) Sim 

Laughman et al. (2015) Sim 

Pangborn et al. (2015) Não 

Faria et al. (2016) Sim 

Nunes et al. (2016) Sim 

Rodriguez and Rasmussen (2017) Não 

Fonte: (Garcia et al., 2018) 

 

 É possível notar que o modelo de parâmetros distribuídos é mais utilizado em relação 

aos demais, e o modelo de uma região tem sido pouco utilizado nos últimos anos. Alguns 

trabalhos, como o de Bendapudi et al. (2008) e Pangborn et al. (2016) utilizam mais de um 

modelo e comparam o desempenho dos mesmos em relação a tempo de simulação, 

complexidade, estabilidade, entre outras características.  

 A seguir, os modelos serão descritos e os trabalhos de comparação serão apresentados, 

com seus resultados acerca do desempenho dos modelos.  

 

2.3.1 Modelo de uma região 

 

No modelo de uma região, o sistema não é dividido em volumes de controle. São 

consideradas as propriedades na entrada e na saída do sistema, apesar das mudanças de fase, 

entre outros fenômenos termodinâmicos que ocorrem ao longo do escoamento. É fácil observar 
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que o modelo de uma região apresenta resultados menos precisos em relação ao comportamento 

físico dos trocadores (Zhang e Zhang, 2006). Entretanto, esse modelo é o mais simples de ser 

aplicado, por apresentar apenas um volume de controle, e por isso ainda é utilizado em sistemas 

de compressão de vapor. 

 

2.3.2 Modelo de fronteira móvel  

 

O modelo de fronteira móvel, amplamente utilizado em estudos de trocadores de calor, 

consiste na mobilidade do comprimento das regiões de diferentes fases de um trocador; dessa 

forma, as equações que regem os princípios físicos do trocador são aplicadas em cada região, 

ou volumes de controle de fronteiras variáveis (Li et al., 2015). Os pioneiros nesse modelo 

foram Grald e MacArthur (1992), que apresentaram em seu trabalho A moving-boundary 

formulation for modeling time-dependent two-phase flows, um modelo de fronteira móvel 

aplicado a um evaporador atuando em regime permanente, e componente de uma bomba de 

calor. Eles desenvolveram este modelo com o objetivo de ter uma opção de menor 

complexidade e esforço computacional que o modelo de parâmetros distribuídos, porém 

mantendo resultados de maior acurácia que o modelo de uma região.  

O modelo de fronteira móvel, segundo Grald e MacArthur (1992), é o mais adequado 

em casos de muitos componentes interativos. Eborn et al., 2005 afirmam que este modelo 

apresenta a essência do modelo de parâmetros distribuídos e é muito mais veloz e menos 

dispendioso, inclusive quando comparado também a modelos numéricos. Essas características 

o tornam a primeira opção em situações que exigem menor tempo de processamento, como em 

sistemas de controle e aplicações industriais (Rasmussen, 2006; Leducq et al., 2003; Cheng e 

Asada, 2006). A principal vantagem entre o modelo de fronteira móvel e os demais modelos 

citados é que esse método divide o trocador de calor em um número muito pequeno de regiões 

(no máximo três - zona de vapor superaquecido, mistura bifásica e líquido subresfriado), o que 

diminui sua complexidade computacional em relação ao modelo de parâmetros distribuídos, e 

aumenta sua precisão em relação ao modelo de apenas uma região. 

Alguns autores, como Zhang e Zhang (2006), Rasmussen (2012), Bonilla et al. (2015) 

e Zapata et al. (2013), desenvolveram modelos de fronteira móvel em trocadores de calor a 

CO2. Em seus modelos, foi negligenciada a perda de carga ao longo do processo. Sobretudo, os 

autores compararam seus modelos a dados experimentais e obtiveram bons resultados.   
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2.3.3 Modelo de parâmetros distribuídos 

 

O modelo de parâmetros distribuídos divide o trocador em um número grande de 

pequenos volumes de controle fixos, e considera que as propriedades do fluido são uniformes 

ao longo de cada pequeno volume (Laughman et al., 2015). A acurácia física desse modelo 

aumenta de acordo com o aumento de volumes de controle discretizados, assim como sua 

complexidade. Esse modelo tem sido preferido em estudos de trocadores de calor, graças a sua 

alta precisão. Porém, o tempo de simulação e robustez do processador acabam sendo superiores 

em relação aos outros modelos. Isso torna o modelo de parâmetros distribuídos menos viável 

em aplicações práticas, vistas no ramo industrial.  

 

2.3.4 Trabalhos comparativos entre tipos de modelos 

 

           Bendapudi et al. (2008) fizeram um estudo comparativo entre o modelo de fronteira 

móvel e de parâmetros distribuídos de um trocador de calor de casco e tubo. Os autores 

concluíram que o modelo de parâmetros distribuídos é mais robusto durante o start-up e nos 

instantes em que ocorre mudança de carga no trocador, mas a simulação é executada mais 

lentamente. O modelo de fronteira móvel lida mais facilmente com todos as mudanças de carga, 

mas a estabilidade de partida é mais sensível às formulações de compressores e válvulas de 

expansão. O modelo de fronteira móvel é executado cerca de três vezes mais rápido que o de 

parâmetros distribuídos, mantendo uma precisão quase idêntica. Desideri et al., (2016) 

encontraram a mesma relação entre tempos de simulação do modelo de fronteira móvel e de 

parâmetros distribuídos, em seu estudo de um ciclo Rankine.  

            Pangborn et al. (2015) também compararam modelos dinâmicos de parâmetros 

distribuídos e de fronteira móvel em sistemas de compressão de vapor. Os autores afirmam que 

o verdadeiro tradeoff entre os dois tipos de modelo é velocidade versus flexibilidade: O modelo 

de fronteira móvel apresenta velocidade de simulação mais rápida, enquanto o modelo de 

parâmetros distribuídos é mais flexível para adaptação a trocadores de calor de diferentes 

configurações físicas. 

            Rodriguez e Rasmussen (2017) compararam o modelo de fronteira móvel contra o 

modelo de parâmetros distribuídos em um evaporador. Os autores concluíram que  

a vantagem do modelo de parâmetros distribuídos é a sua aceitação a mudanças de geometria, 

vazão ou propriedades termodinâmicas, embora o faça às custas de alta carga computacional e 

tempo de simulação. 
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Os trabalhos comparativos concluem que o modelo de fronteira móvel não está aquém do 

modelo de parâmetros distribuídos no quesito precisão. Apesar deste último modelo apresentar 

maior estabilidade em mudanças de carga e no start-up dos sistemas, o modelo de fronteira 

móvel é cerca de três vezes mais veloz que o de parâmetros distribuídos.  

 

2.4 Bombas de calor a CO2 

 

Os sistemas de bomba de calor a CO2 costumam trabalhar em regime supercrítico, ou 

seja, a pressão de alta do ciclo é superior à pressão crítica desse fluido (7390 kPa). Dessa forma, 

não há condensação de CO2, o fluido apenas sofre resfriamento, e o trocador de calor que atuaria 

como condensador passa a atuar como resfriador de gás. A Figura 2.4 mostra o ciclo 

supercrítico de uma bomba de calor a CO2 e seu diagrama de pressão versus entalpia. 

 

 

Figura 2.4: Ciclo de bomba de calor e diagrama do CO2 transcrítico 

 

A pressão de trabalho do resfriador de gás é influenciada não apenas pela temperatura 

no processo de aquecimento do fluido secundário, mas também pelo fator de descarga do 

dispositivo de expansão da bomba de calor (Cecchinato et al., 2011). Assim, é interessante que 

se determine uma pressão de alta ótima no ciclo, pressão cujo COP do sistema seja o maior 

possível.   

           Yokoyama et al (2007) desenvolveram um modelo numérico para uma bomba de calor 

a CO2 para aquecimento de água doméstica, usando um tanque de estocagem de água quente. 

A modelagem foi desenvolvida em regime permanente. O resfriador de gás adotado foi do tipo 
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contracorrente. No estudo, foram analisados o efeito da temperatura de saída do ar e a 

temperatura de saída da água na performance da bomba de calor. A validação do modelo foi 

feita comparando resultados experimentais e de outros modelos.   

           Sarkar e Bhattacharyya (2012) fizeram comparações entre mudanças nas temperaturas 

de saída e entrada de água em sistemas de bomba de calor e refrigeração a CO2, através de 

modelagem e experimentos. O COP cresce (tanto em sistemas de refrigeração quando em 

bombas de calor) com o aumento de massa de água e também de temperatura da água na entrada 

do resfriador.   

          Yu et al. (2014) Investigaram através de modelagem matemática a performance de um 

resfriador de gás CO2-água, de tubos concêntricos, onde o CO2 escoava pela região anular do 

trocador, em contracorrente. Nas pressões próximas à pressão crítica do CO2, foram 

encontrados altos valores de coeficiente de transferência de calor. O aumento da vazão de água 

resultou em maiores coeficientes de transferência de calor por convecção.  

          Eslami-Nejad et al. (2018), em seus estudos teóricos e experimentais acerca de um 

sistema de bomba de calor a CO2 para aquecimento de água, encontraram COP’s acima de 3 e 

aumentos de 30°C entre a entrada e saída de água apenas em ciclos supercríticos. Os autores 

simularam mudanças nos níveis de superaquecimento do CO2 na sucção do compressor, vazão 

de CO2, vazão de água, entre outros. 

 A partir da revisão bibliográfica feita, é possível perceber que os modelos são bastante 

utilizados para o estudo de bombas de calor a CO2 e, nos trabalhos analisados, o regime de 

operação dos sistemas é sempre transcrítico. 

  

2.5 Estudos realizados no GREA em sistemas de compressão de vapor 

 

Alguns trabalhos teóricos e experimentais em sistemas de compressão de vapor foram 

desenvolvidos no Grupo de Refrigeração e Aquecimento (GREA) da UFMG. Uma síntese dos 

principais trabalhos é apresentada nesta seção.  

Em sua tese, Machado (1996) estudou o comportamento em regime transiente de um 

evaporador coaxial multitubular de uma máquina frigorífica, através de modelagem numérica 

e experimental. O autor utiliza correlações para cálculo dos coeficientes de troca térmica e 

aplica equações de balanço de massa, energia e quantidade de movimento em seu modelo 

teórico.  
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          Koury (1998) desenvolveu modelos numéricos para a predição do comportamento de 

uma máquina de compressão a vapor, em regime permanente e transiente. O autor apresentou 

um estudo sobre a determinação dos passos temporal e espacial utilizado em sua modelagem.  

 Maia (2007) apresentou sua tese intitulada “Modelagem Matemática e Estudo 

Experimental de uma Bomba de Calor Ar-Água de Baixo Custo para Uso Residencial”. Nela, 

foi desenvolvido um modelo matemático de parâmetros distribuídos para um evaporador de 

tubos concêntricos. O modelo foi validado com dados experimentais. Na região monofásica do 

evaporador, a correlação empregada para o cálculo do coeficiente de transferência de calor na 

região de superaquecimento foi a de Dittus-Boelter.  

          Oliveira (2010) apresentou sua dissertação, que consistia no desenvolvimento de um 

modelo matemático em regime transiente para simular a operação de um evaporador estático 

de uma bomba de calor ar-água. Neste trabalho, foram testados parâmetros geométricos do 

sistema (diâmetro do tubo, área da placa, etc), materiais para os tubos e a placa e diferentes 

condições climáticas. 

          Faria (2013) desenvolveu uma modelagem dinâmica do conjunto evaporador solar-

válvula de expansão do protótipo da bomba de calor solar. O autor utiliza a correlação de Sarkar 

et al (2009) para definir dados de entrada do compressor, que serão utilizados na modelagem 

do evaporador solar. Para calcular a vazão mássica fornecida pela válvula de expansão utilizou-

se a equação apresentada por Park et al. (2007). Foram encontradas diferenças entre os valores 

experimental e teórico no regime transiente, que podem ser explicadas pela condição inicial 

estimada e fornecida ao modelo. 

          Oliveira et al. (2016) realizaram estudos na bomba de calor solar, em especial no 

resfriador da máquina. No trabalho, foi feita uma modelagem dinâmica no 

condensador/resfriador, além de experimentos para a validação do seu modelo. A modelagem 

no equipamento foi feita pelo método de parâmetros distribuídos, e alguns dados de entrada 

foram obtidos da modelagem feita no compressor da bomba. Os modelos do compressor e do 

dispositivo de expansão foram necessários para a modelagem do resfriador. Para o modelo do 

compressor, foi utilizada a correlação feita por Sarkar et al. (2009). Na válvula de agulha - 

utilizada como dispositivo de expansão - a equação de Martin e Rieberer (2007) foi escolhida 

descrever o funcionamento da mesma. Os resultados mostram pequenas diferenças entre as 

temperaturas de saída e entrada do CO2 no resfriador obtidas experimentalmente e 

matematicamente. Foi observado que o aumento da temperatura de entrada da água no 

resfriador causa uma queda no COP do sistema, tanto no trabalho de Oliveira (2013) quanto no 

de Sarkar et al. (2006, 2009).  
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 Duarte (2018), em sua tese, desenvolveu um modelo numérico de parâmetros 

concentrados para os trocadores de calor e um modelo semiempírico para o compressor de uma 

bomba de calor solar de expansão direta, utilizando refrigerantes de baixo GWP. Seu modelo 

foi validado experimentalmente por a partir de uma bomba de calor solar que usa o R134a. 

          Paulino et al. (2019) trabalharam em um modelo e uma análise experimental sobre a 

radiação solar na bomba de calor solar a CO2 do GREA. Em seus resultados, os autores 

concluíram que para pequenas variações de radiação solar produzem efeitos relevantes no 

superaquecimento da bomba de calor. Esse aumento brusco de grau de superaquecimento na 

bomba requer respostas rápidas do dispositivo de expansão; afirmou-se que uma válvula de 

expansão eletrônica seria mais adequada ao sistema.    
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3 MATERIAIS E MÉTODOS 

 

3.1 Protótipo da bomba de calor  

 

O protótipo de bomba de calor solar do GREA, que engloba o resfriador de gás em estudo,  

pode ser visto na Figura 3.1. 

 

 

O protótipo tem como componentes principais um compressor alternativo, um evaporador 

solar, um resfriador de gás e uma válvula de agulha. A bomba de calor opera com CO2 em ciclo 

transcrítico. O fluido secundário do sistema é a água, e o objetivo da bomba de calor é o 

aquecimento de água para uso doméstico.  

O protótipo possui uma bomba hidráulica, para bombeamento da água pelo resfriador de 

gás, e termopares tipo T (precisão de ±0,5 °C) nas tubulações de entrada e saída da água do 

resfriador de gás, para medição do aquecimento de água realizado pela bomba de calor.  

Na saída/entrada dos componentes principais da bomba de calor, a pressão e temperatura 

são medidas por transdutores de pressão (precisão de 50 kPa) e termopares tipo T (precisão de 

±0,5 °C), respectivamente.  

O resfriador de gás possui um tanque, que armazena a água que sai do resfriador, já 

aquecida. O equipamento foi construído com o auxílio da empresa Maxtemper. O trocador de 

calor, feito em cobre, foi posicionado ao redor do reservatório de água. O conjunto reservatório 

+ trocador de calor foi isolado termicamente com polietileno, como mostra o passo a passo da 

Figura 3.2. 

Figura 3.1(a) e (b): Bomba de calor a CO2 do GREA – UFMG. Fonte: Oliveira (2013). 

Resfriador + 

reservatório 

Evaporador 

solar 
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A metodologia do modelo desenvolvido para a análise do comportamento do resfriador 

de gás é apresentada nas sessões posteriores deste capítulo. O modelo simula também o 

comportamento do compressor, que antecede o resfriador de gás no ciclo da bomba de calor a 

CO2, e da válvula de agulha, que sucede o resfriador de gás no ciclo da bomba.  

 

3.2 Modelo geral  

 

O modelo dinâmico desenvolvido foi escrito em linguagem de programação Fortran®, no 

compilador Microsoft Visual Studio® 2010. O modelo foi simulado em um processador da 

fabricante Dell®, modelo Inspiron 5420, do tipo Intel® CoreTM i5. O passo de tempo utilizado 

no modelo foi dt=5s. O fluxograma do modelo geral é mostrado na Figura 3.3. 

O modelo simula o comportamento do compressor, resfriador de gás e da válvula de 

agulha desde a partida a frio. No tempo igual a zero, a temperatura do CO2 foi considerada 25 

°C, e sua pressão é a pressão de saturação para esta temperatura, igual a 6434 kPa. 

Figura 3.2: Processo de fabricação do conjunto trocador de 

calor + reservatório de água. Fonte: Oliveira (2013). 
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Figura 3.3: Fluxograma do modelo geral.  

 

O termo ev se refere ao erro entre a vazão mássica de saída do resfriador e a vazão 

mássica de entrada do dispositivo de expansão. O termo et refere-se ao erro entre a temperatura 

da parede estimada e a temperatura de parede calculada no balanço externo do trocador. 

Os dados geométricos do resfriador de gás, as propriedades termodinâmicas dos fluidos 

(definidas a partir das equações descritas em Span e Wagner (1996)) e as condições iniciais no 

instante de tempo zero são dados de entrada do modelo. É estimada uma pressão na entrada do 

resfriador de gás, Pf2, e uma temperatura da parede interna do trocador de calor, Tp, a que divide 

o escoamento de CO2 e o de água.  

As principais considerações simplificadoras do modelo são: 

 Perda de calor através do isolamento térmico do resfriador desprezível; 
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 Condução térmica axial na parede do tubo interno desprezível; 

 Resistência térmica radial da parede do tubo interno desprezível; 

 Processos de compressão e expansão adiabáticos; 

 Perda de carga helicoidal negligenciada; 

 Tubo interno simetricamente centralizado no tubo externo do trocador de calor; 

 Propriedades dos fluidos em cada região tomadas na temperatura média. 

 Título inicial do CO2 no resfriador de gás igual a 50%. 

O ciclo da bomba de calor é representado pela Figura 3.4. 

 

 

Figura 3.4: Ciclo subcrítico (linha azul) e supercrítico (linha verde) da bomba de calor a CO2. 

 

Os termos Tcf e Pcf referem-se à temperatura e pressão críticas do CO2: 31 °C e 

7390 kPa. 

O diagrama de blocos do modelo geral está representado na Figura 3.5. 
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ṁCO2 

COP 

Tp 

Zv, Zl, Zlv 

MCO2 

Pfs, hfs, Tfs, sfs, vfs 

 

MODELO GERAL 
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Propriedades CO2 e H2O 
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Figura 3.5: Diagrama de blocos do modelo geral. 
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Os termos MCO2 e x0 são a massa total de CO2 em regime permanente (kg) e o título de 

fluido refrigerante no tempo zero.  

Tamb e Pamb representam temperatura e pressão do meio ambiente, em °C e kPa. 

ΔTsup e Cd são o grau de superaquecimento do CO2 na sucção do compressor, em °C, e o 

coeficiente de descarga da válvula de agulha. 

zv, zlv e zl são, respectivamente, o comprimento da região de vapor, da região bifásica, e 

da região de líquido do trocador de calor. 

Ta1 e Tas são a temperatura da água na entrada e saída do trocador de calor, 

respectivamente. 

Os termos ṁCO2 e ṁa são a vazão mássica do CO2 e da água. Pfs, Tfs, hfs, vfs e sfs são 

pressão, temperatura, entalpia, volume específico e entropia do fluido refrigerante na saída do 

trocador de calor.  

As três principais rotinas de programação do modelo são descritas nos seguintes tópicos 

deste capítulo.  

 

3.3 Modelo do compressor 

 

O compressor da bomba de calor a CO2 foi fabricado pela empresa Sanden, seu modelo 

é o SRcADB. O compressor possui deslocamento volumétrico de 1,75 cm³. 

No modelo matemático do compressor, a Equação 3.1 foi desenvolvida a partir de uma 

regressão linear. Nesta regressão, foram utilizados os dados experimentais extraídos de Paulino 

(2019) e Faria (2013), que estudam o protótipo apresentado no presente trabalho. 

A Equação 3.1 foi usada para definir a pressão de baixa do ciclo, que no instante de 

tempo zero é igual a Pf2. A partir de t=120s, aproximadamente, a pressão de baixa torna-se 

permanente (Faria, 2013), e o modelo do compressor se torna estável.  

 

 Pf1=0,0023t4-1,7356t3+480,1t2-56800t+6.10
6
 (3.1) 

 

Pf1 é a pressão de entrada do compressor, em Pa.  

Os rendimentos isentrópico e volumétrico foram considerados 0,7. A vazão de saída do 

compressor (ṁf2) e a temperatura do CO2 na descarga do compressor (Tf2) são as variáveis de 

saída do modelo do compressor. A vazão mássica do compressor é determinada pela 

Equação 3.2. 
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 ṁf2=ṁf1=rot.cil.ρ
f1

. η
v
 (3.2) 

 

Onde mf1, rot, cil, ρf1, ηv são, respectivamente, a vazão mássica, a rotação, a cilindrada, 

a massa específica de entrada e o rendimento volumétrico do compressor.  

As propriedades termodinâmicas do CO2 na entrada e saída do compressor são definidas 

por tabelas termodinâmicas implementadas no modelo do compressor, das equações de Span e 

Wagner (1996). 

 A Equação 3.3 é utilizada para calcular a entalpia do fluido na descarga do compressor. 

 

 
hf2=hf1+(hf2s-hf1)/η

s
 

 

(3.3) 

  Os termos hf1 e hf2s representam a entalpia do fluido na sucção do compressor e a 

entalpia de descarga do compressor caso o sistema fosse isentrópico, em kJ/kg. O termo ηs 

representa o rendimento isentrópico do compressor.  

  

O fluxograma do compressor é mostrado na Figura 3.6. 
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Figura 3.6: Fluxograma do compressor. 
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3.4 Modelo do dispositivo de expansão 

 

Na bomba de calor a CO2 do GREA, uma válvula agulha atua como dispositivo de 

expansão.  A válvula é a SS-31RS4, da fabricante Swagelok. Ela é manual e feita em aço 

inoxidável. Seu número máximo de voltas é 10, ela suporta pressões de até 30000 kPa, e seu 

orifício tem área de 1,6 mm².  

O modelo utilizado para a predição do comportamento da válvula agulha foi o de Martin 

(2007), descrito na Equação 3.4. 

 

 
ṁv=avCd√(Pfs-Pf1)ρ

fs
 

(3.4) 

 

Onde ṁv, av, Cd, Pfs e ρ
fs

 são a vazão mássica de entrada, área da seção transversal e o 

coeficiente de descarga do dispositivo de expansão, a pressão e a vazão mássica de saída do 

trocador de calor. 

A Figura 3.7 mostra o fluxograma da válvula de agulha. 

 

 

Figura 3.7: Fluxograma da válvula de agulha. 

 

A partir do valor de vazão mássica de entrada da válvula agulha e do valor de vazão 

mássica de saída do trocador de calor (ṁfs ), é possível calcular ev: 



45 

 

 

 
ev=

| ṁv-ṁfs |

ṁv

 
(3.5) 

 

O modelo converge quando ev é inferior a 0,01. Enquanto o erro for igual ou superior a 

esse valor, o modelo estima outro valor de Pf2, por meio do método iterativo de Newton-

Raphson, e recalcula as variáveis até que o critério de convergência seja alcançado.  

 

3.5 Modelo dinâmico do resfriador de gás / condensador  

 

Para calcular o modelo do trocador de calor a CO2 da bomba de calor, os coeficientes 

convectivos dos fluidos precisam ser determinados e os balanços de massa, energia e quantidade 

de movimento são feitos. Na saída de cada volume de controle, uma perda de carga de 100 kPa 

foi estimada para determinação de propriedades do fluido na saída do próximo volume. Porém, 

a perda de carga é posteriormente calculada e corrigida, na saída de cada volume de controle. 

A Figura 3.8 apresenta o fluxograma do modelo do trocador de calor e as sessões seguintes, o 

desenvolvimento do equipamento, de forma detalhada. 
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3.5.1 Coeficiente convectivo do CO2 

 

Para o cálculo do coeficiente de convecção do CO2, as regiões de vapor, bifásica (se 

houver) e de líquido foram divididas, cada uma, em 100 partes. A perda de carga foi 

negligenciada no cálculo dos coeficientes de convecção do modelo. Nas regiões monofásicas, 

Figura 3.8: Fluxograma do trocador de calor. 
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a correlação de Gnielinski (1976) foi aplicada na determinação do h. Na região bifásica, a 

correlação aplicada foi a de Shah (1979). Entre as regiões subcrítica e supercrítica houve uma 

pequena diferença na determinação dos coeficientes de convecção, causada pelas diferenças de 

cada ciclo. Essa diferença é explicada a seguir. 

 

3.5.1.1 Determinação dos coeficientes do CO2 no ciclo subcrítico 

 

No ciclo subcrítico, o modelo divide o trocador em três volumes de controle: o volume 

da região de vapor (2’ a 3’), da região de mistura (3’ a 4’) e da região de líquido (4’ a 5’). 

Na região de vapor, as propriedades do fluido foram calculadas em função da 

temperatura de entrada do resfriador (Tf2’), da temperatura de saturação do CO2 para pressão 

igual a Pf2 (Tf3’) e de Pf2. Foi considerado que a temperatura do ponto 2’ ao ponto 3’ decrescia 

linearmente. Dessa forma, a cada volume de controle foi determinado um valor de coeficiente 

de convecção, pelas Equações 2.1 a 2.4. Por meio de média aritmética, foi definido o coeficiente 

de convecção do CO2 na região de vapor do trocador, atuando como condensador.   

Na região bifásica, as propriedades do fluido foram calculadas em função do título igual 

a 1, título igual a zero e de Pf2. Nesta região, foi considerado que o título decrescia linearmente. 

As Equações 2.6 e 2.7 foram aplicadas nos volumes de controle, e foi feita uma média dos 

valores de h encontrados em cada volume de controle.  

Na região de líquido, foi estimado um valor de 5 °C de subresfriamento no ciclo. Ou 

seja, a temperatura de saída do CO2 do condensador foi considerada Tf5’=Tf4’-5. As 

propriedades do CO2 foram calculadas em função de Tf4’, Tf5’ e Pf2. Do ponto 3’ ao 4’, 

considerou-se que a temperatura cai linearmente, de Tf4’ a Tf5’. A metodologia utilizada se 

iguala à da região de vapor do ciclo subcrítico.  

 

3.5.1.2 Determinação dos coeficientes do CO2 no ciclo transcrítico 

 

No ciclo transcrítico, o número de volumes de controle cai para 2: o da região de vapor 

e o da região de líquido.  

Na região de vapor, as propriedades do fluido foram calculadas em função da 

temperatura de entrada do resfriador (Tf2), da temperatura crítica do CO2 (Tf3=Tcf) e de Pf2. 

Assim como na região de vapor subcrítica, foi estimado decrescimento linear da temperatura 

do ponto 2 ao 3. As Equações 2.1 a 2.4 foram aplicadas, e o valor do coeficiente de convecção 
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do CO2 foi definido por meio de média aritmética dos valores de h, encontrados em cada volume 

de controle da região de vapor do resfriador de gás.   

Na região de líquido do resfriador de gás, foram estimados 5 °C de subresfriamento do 

ponto 3 ao 4. Assim, Tf3, Tf4 e Pf2 foram usadas para o cálculo das propriedades necessárias 

para a determinação de h em cada volume de controle, por meio das Equações 2.1 a 2.4. Foi 

aplicada média aritmética dos valores de h e o coeficiente convectivo desta região foi definido. 

 

3.5.2 Balanço interno do trocador de calor 

 

O modelo do trocador de calor possui como variáveis de entrada os dados geométricos 

do trocador, propriedades termodinâmicas do CO2, as condições iniciais no tempo zero, os 

dados de saída do compressor e os coeficientes de convecção do CO2. As Equações 3.6 a 3.8 

são usadas para calcular os balanços de massa, energia e quantidade de movimento em cada 

volume de controle. 
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  Aplicando as Equações 3.6 a 3.8 no modelo de fronteira móvel, as mesmas se tornam: 
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Os termos af e pe
f
 são, respectivamente, a área e o perímetro da seção transversal do 

tubo por onde escoa o fluido refrigerante. dii refere-se ao diâmetro interno do tubo interno do 

trocador. Os calores específicos a volume e pressão constante são cv e cp. O índice f significa 

a propriedade do fluido no ponto médio do volume de controle. O índice i é referente ao ponto 

de entrada/saída de um volume de controle. O índice n, utilizado no comprimento z do trocador, 

é usado para diferenciar a zona de vapor (v), líquido (l) ou bifásica (lv) do trocador de calor. O 

sobrescrito 0 refere-se a propriedade no passo de tempo anterior.  

As deduções das equações dos balanços de massa, energia e quantidade de movimento 

estão presentes no Apêndice A. 

A Figura 3.9: Esquema do trocador de calor de tubos concêntricos CO2-água, em 

contracorrente. mostra a vista frontal e lateral do trocador de calor enquanto condensador, e 

seus volumes de controle, definidos a partir dos comprimentos das regiões de vapor, mistura e 

líquido.  

 

 

Os termos die e dei referem-se ao diâmetro interno do tubo externo do trocador, e ao 

diâmetro externo do tubo interno do trocador. 

As Equações 3.12 e 3.13 são usadas para a determinação dos comprimentos dos volumes 

de controle do trocador de calor. 

 

 zT=zv+zl (3.12) 

 

 zT=zv+zlv+zl (3.13) 

 

i + 1 i 

f die dei dii CO2 

Água 

Isolante 

CO2 

Água 

Zl Zv Zlv 

Figura 3.9: Esquema do trocador de calor de tubos concêntricos CO2-água, em contracorrente. 
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As Figura 3.10 e Figura 3.11 e são os diagramas de blocos do CO2 no interior do resfriador de 

gás ou condensador, respectivamente.  

 

 

 

 

 

 

 

3.5.3 Coeficiente convectivo da água 

 

O coeficiente convectivo da água foi calculado de forma simplificada, por meio da 

correlação de Dittus-Boelter (1930). Considerando valores de temperatura e pressão ambientes, 

as Equações 2.5 e 2.4 foram aplicadas e um coeficiente convectivo da água foi encontrado.  

 

3.5.4 Balanço externo do trocador de calor 

 

A Equação 3.7, correspondente ao balanço de energia, foi aplicada para a água e a parede 

interna do trocador de calor, em cada volume de controle do modelo, da região líquida à de 

vapor do CO2, que é o sentido do escoamento da água no equipamento. As variáveis de entrada 

do balanço externo foram os comprimentos dos volumes de controle do modelo, os coeficientes 

de convecção do CO2 e da água, propriedades termodinâmicas da água e do cobre, a vazão de 

água ao longo do trocador e os dados geométricos do trocador. As Equações 3.14 e 3.15 

mostram os balanços de energia da parede interna e da água no trocador de calor.  

 

 
(cu ap Zn) cvcu 

Δt

TT 0

p

_

p = h (pef Zn) (Tf  Tp)  ha (pea Zn) (Tp  Taf) 
(3.14) 
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Figura 3.10: Diagrama de blocos do escoamento do CO2, em ciclo supercrítico. 

Figura 3.11: Diagrama de blocos do escoamento do CO2, em ciclo subcrítico. 
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(a aa Zn) cva 

Δt

TT 0

a

_

a = ha (pea Zn) (Tp  Ta) + (Ga Aa) cpa (Tai  Tai+1) 
(3.15) 

 

Os subscritos cu, p e a referem-se ao cobre (material da parede), à parede e à água, 

respectivamente. 

As Figura 3.12: Diagrama de blocos do escoamento da água, em ciclo supercrítico.  e 

Figura 3.13: Diagrama de blocos do escoamento da água, em ciclo subcrítico. representam os 

diagramas de blocos da água, quando o trocador opera em ciclo subcrítico e supercrítico.   

 

 

 

 

 

 

 

A temperatura de saída da água é a principal variável de saída do balanço externo, uma vez 

que a bomba de calor tem como objetivo o aumento da temperatura da água que passa pelo 

condensador/resfriador de gás.  

A temperatura da parede calculada no balanço externo (Tpc) é comparada à temperatura de 

parede estimada na fase inicial do modelo, Tp. Quando a diferença entre elas é menor ou igual 

a 0,5 °C, o modelo converge, passa para o próximo passo de tempo, onde as variáveis são 

calculadas novamente, e armazenadas para tratamento de dados.  
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Figura 3.12: Diagrama de blocos do escoamento da água, em ciclo supercrítico. 
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Figura 3.13: Diagrama de blocos do escoamento da água, em ciclo subcrítico. 
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4 RESULTADOS E DISCUSSÕES 

 

Para validar o modelo desenvolvido, foram confrontados os dados de saída do modelo e 

dados obtidos experimentalmente por Paulino (2019), que realizou estudos experimentais no 

resfriador de gás da bomba de calor a CO2 do GREA.  

Foram realizadas simulações com alterações nos rendimentos isentrópico e volumétrico do 

compressor, no grau de superaquecimento, no título do CO2 no interior do resfriador no tempo 

inicial, na pressão de baixa do ciclo, na vazão mássica de água, na temperatura de água na 

entrada do resfriador e na abertura da válvula agulha.  

 

4.1 Validação experimental em regime permanente 

 

Para a validação experimental do modelo, foram feitas simulações para as mesmas 

condições de operação dos testes de Paulino (2019), e foram confrontados os dados de saída do 

modelo com os dados experimentais, após alcançarem o regime permanente.  

A bomba de calor solar foi testada experimentalmente em sombra e em ambiente aberto, 

em horários de sol. Foram validados pontos de operação nas duas condições. Não foram 

observadas diferenças significativas na análise dos desvios apresentados para situações de 

sombra e sol.  

Foram comparadas as pressões de alta do ciclo e a temperatura de saída da água, que são 

dados de saída do modelo. As Figura 4.1 eFigura 4.2 mostram os valores de pressão de entrada 

e saída do resfriador de gás, em kPa, quando calculadas pelo modelo e por meio dos testes 

experimentais. 
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Figura 4.1: Pressão de entrada do resfriador de gás, teórica versus experimental. 

 

 

Figura 4.2: Pressão de saída do resfriador de gás, teórica versus experimental. 

 

As Figura 4.3 eFigura 4.4 mostram o comportamento da pressão de entrada (Pf2) e pressão 

de saída (Pf3) do resfriador em função do coeficiente de descarga da válvula de agulha da bomba 

de calor (Cd). A Figura 4.5 apresenta os valores da temperatura de saída da água em função da 

abertura da válvula de agulha, por meio do aumento do Cd.  
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Figura 4.3: Pressão de entrada no resfriador, teórica e experimental, em função do aumento de Cd. 

 

 

Figura 4.4: Pressão de saída do resfriador, teórica e experimental, em função do aumento de Cd. 
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Figura 4.5: Temperatura de saída da água, teórica e experimental, em função do aumento de Cd. 

 

É possível observar, pelas Figura 4.3 e Figura 4.4, uma diminuição das pressões de alta 

do ciclo em valores maiores de Cd. O desvio médio entre as pressões de alta do ciclo 

encontradas no modelo e nos testes experimentais foi de 0,5%.  

O desvio médio encontrado na comparação entre Tas teóricos e experimentais foi de 4,8%. 

Em pontos cujas pressões de alta do ciclo estão próximas à pressão crítica de CO2, houve maior 

desvio entre os valores confrontados de Tas.  

Os desvios entre os dados teóricos e empíricos podem estar relacionados à influência das 

correlações utilizadas na modelagem e a incertezas dos instrumentos de medição utilizados nos 

testes experimentais: Para medição de pressão, um transdutor de pressão com faixa de incerteza 

de ±50 kPa foi utilizado. Para medir a temperatura de saída da água, foi utilizado um termopar 

do tipo T, com faixa de incerteza de ±0,5 °C. Os resultados de pressão se encontram dentro da 

faixa de erro do equipamento. Os resultados de temperatura da água apresentam desvio um 

pouco maior, entretanto, o desvio é considerado aceitável.  

 

4.2 Influência do título de CO2 no interior do resfriador 

 

A Figura 4.6 representa a pressão de entrada do resfriador no tempo, para valores 

diferentes de título de CO2 no interior do resfriador no tempo inicial.  

No tempo t=0, a quantidade de massa de CO2 no resfriador é desconhecida, mas pela 
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mesmo ponto de pressão de alta, independentemente da quantidade de massa em sua partida a 

frio.  

 

 

Figura 4.6: Pressão do CO2 na entrada do resfriador de gás em função do título.  

 

4.3 Influência dos rendimentos isentrópico e volumétrico do compressor 

 

As Figura 4.7 e Figura 4.8 mostram o comportamento do COP da bomba de calor e a 

temperatura de saída de água, quando o rendimento isentrópico ou o volumétrico do compressor 

são alterados.  
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Figura 4.7: COP e temperatura de saída da água em função do rendimento isentrópico do compressor. 

 

 

Figura 4.8: Valores de COP e da temperatura de saída da água em função do rendimento volumétrico do 

compressor. 
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queda da taxa de calor liberado pelo CO2 no resfriador (Q̇), mas essa queda é pequena em 
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Por meio da Equação 4.1, nota-se que o rendimento volumétrico (𝜂𝑣) do compressor 

afeta diretamente a vazão de entrada de CO2 (ṁf2) no resfriador e, por consequência, a pressão 

de alta do ciclo aumenta, como pode ser observado na Figura 4.9.  

Assim, o efeito contrário ao de 𝜂𝑠 ocorre  com 𝜂𝑣: por meio da Figura 4.8, é possível 

perceber que o COP do sistema decresce e Tas aumenta com a elevação de 𝜂𝑣. Tanto Ẇ quanto 

Q̇ aumentam, porém, o aumento de Ẇ é maior, resultando em COP menor e Tas maior.  

 

 

Figura 4.9: Pressão de entrada do CO2 no resfriador em função do rendimento volumétrico do compressor.  
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da Equação 3.5, que determina o valor de ṁv, é a pressão de alta na saída do resfriador de gás, 

Pfs.   

Analisando a Figura 4.11, é possível perceber que o COP aumenta por conta do aumento 

de ΔTsup.  Entretanto, o aumento do COP é tênue para um aumento significativo de ΔTsup, 

diferente do que ocorre com alterações nos rendimentos volumétrico ou isentrópico do 

compressor, onde o COP sofre alterações significativas.  

 

 

Figura 4.10: Diagrama pressão x entalpia para diferentes graus de superaquecimento na sucção do compressor. 
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Figura 4.11: COP versus superaquecimento do CO2 na sucção do compressor. 

 

4.5 Influência da vazão e temperatura de entrada da água 

 

O comportamento de Tas no resfriador foi estudado, em função da variação da temperatura 

de entrada de água (Tae) e vazão mássica de água (ṁa). A Figura 4.12 mostra as curvas da 

diferença entre temperatura de entrada e saída de água (ΔTa) em função de ṁa para diferentes 

valores de Tae. 
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Figura 4.12: Diferença entre temperatura de saída e entrada da água em função de sua vazão mássica, para 

diferentes valores de temperatura de entrada da água. 

 

Percebeu-se a semelhança entre as curvas da Figura 4.12, e foi desenvolvida uma 

equação que relaciona as três variáveis, ΔTa, Tae e ṁa: 

 

 ΔTa=27736ṁa
2-1956,2ṁa+67,05-Tae (4.1) 

 

A Equação 4.1 foi aplicada em 35 pontos, e o erro médio entre os valores de ΔTa do 

modelo e da equação foi de 2,1%. A Figura 4.13 mostra os resultados fornecidos pelo modelo 

versus equação, a linha de tendência e a raiz da equação calculada no gráfico.   
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Figura 4.13: ΔTa fornecidos pelo modelo x ΔTa fornecidos pela Equação 4.1.  

 

Controlar Tas a partir de variáveis de entrada do sistema é importante. Dessa forma, Tas 

pode se tornar um dado de entrada do sistema, que por meio de automação, deve se ajustar para 

fornecer a água na temperatura desejada para banho do usuário.   

 

4.5.1 Influência da temperatura ambiente  

 

Foram realizadas simulações com alterações na temperatura ambiente, simulada entre 20 

e 30 °C. Analisando os dados de saída do modelo, foi possível perceber que o aumento desta 

variável afetou a pressão de entrada no resfriador de gás, que aumentou em 22%. A temperatura 

de saída da água também sofreu um aumento de 11 % com a elevação da temperatura ambiente.  

O comportamento da pressão e temperatura de saída da água encontrado se assemelha aos 

resultados do trabalho experimental de Kong et al. (2018), acerca de uma bomba de calor solar 

a R134a.  
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pressão versus entalpia do CO2 em função do coeficiente de descarga da válvula. mostra o 

diagrama de pressão versus entalpia dos ciclos em função dos diferentes Cd simulados no 

programa. 

 

 

Figura 4.14: Diagrama de pressão versus entalpia do CO2 em função do coeficiente de descarga da válvula. 

 

Por meio da Figura 4.14, é possível notar que quanto menor é o valor de Cd, maior é a 

pressão de entrada do resfriador, Pf2.   

Em seus estudos experimentais em bombas de calor a CO2, Hou et al. (2014) e Wang et 

al. (2013) realizaram testes com diferentes valores de Cd, e encontraram comportamento similar 

das pressões de baixa e de alta da bomba de calor. A Figura 4.15: (a) Resultados de Hou (2014) 

(adaptado) e (b) do modelo de fronteira móvel. apresenta os efeitos da abertura da válvula de 

expansão nas pressões de operação em uma bomba de calor estudada por Hou et al. (2014) (a) 

e na bomba de calor solar do GREA pelo modelo de fronteira móvel (b).  

Wang et al. (2013) afirmaram que a pressão de baixa sofreu alterações por conta de 

diferentes valores de Cd. No presente trabalho, o modelo do compressor, que define a pressão 

de baixa do ciclo da bomba de calor, não é sensível a alterações no Cd para fornecer suas 

variáveis de saída. Por isso, a pressão de baixa do ciclo permaneceu a mesma nessas simulações.       

Os efeitos do aumento de Cd no COP do ciclo e em Tas podem ser observados na Figura 

4.16.  
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Figura 4.16: Valores de COP e temperatura de saída da água em função de coeficiente de descarga da válvula. 

 

A abertura da válvula de agulha, causada pelo aumento de Cd, resultou no crescimento 

do COP do ciclo da bomba de calor. Em contrapartida, a temperatura de saída da água sofreu 

diminuição com esta abertura.  
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Figura 4.15: (a) Resultados de Hou (2014) (adaptado) e (b) do modelo de fronteira móvel. 



65 

 

4.7 Comportamento da vazão de CO2 no resfriador  

 

Foi analisado o comportamento da vazão de CO2 no resfriador de gás ao longo do tempo, 

para um título inicial de fluido no resfriador igual a 50%, e temperatura do meio ambiente igual 

a 25 °C. A Figura 4.17 mostra os resultados desta análise. 

 

 

 

Figura 4.17(a) e (b): Vazões de entrada e saída de CO2 ao longo do tempo. (b): Pressão de entrada do resfriador 

ao longo do tempo. 

  

No instante inicial, a vazão de fluido na entrada é maior que a vazão de saída. Isso 

significa que está sendo acrescentado fluido no resfriador. No tempo aproximadamente igual a 

25 s, as vazões de entrada e saída de fluido se igualam. Após esse passo de tempo, ambas as 

20

30

40

50

0 100 200 300 400

V
az

ão
 d

e 
C

O
2

 [
k
g
/h

]

Tempo [s]

vazão entrada CO2

vazão saída CO2

6000

8000

10000

12000

14000

0 100 200 300 400

P
re

ss
ão

 d
e 

en
tr

ad
a 

n
o

 r
es

fr
ia

d
o

r 
[k

P
a]

Tempo [s]



66 

 

vazões sofrem decrescimento e em 165 s as vazões se tornam iguais e não se alteram ao longo 

do tempo.  

A pressão ao longo do tempo condiz com o comportamento da vazão de CO2, uma vez 

que quando o fluido está sendo injetado no resfriador, há aumento de pressão no equipamento. 

Em 25 s, quando a vazão de saída é superior à de entrada do CO2, a pressão diminui e, no 

instante em que as vazões de saída e entrada se igualam, a pressão torna-se estável.  

No trabalho de Oliveira (2016), os resultados de vazão de entrada e saída do CO2 no 

mesmo resfriador de gás, pelo modelo de parâmetros distribuídos, mostram comportamento 

similar aos resultados encontrados neste trabalho. A Figura 4.18 mostra as vazões de entrada e 

saída do fluido refrigerante ao longo do tempo, segundo Oliveira (2016). 

 

 

Figura 4.18: Vazão do compressor e da válvula de agulha da bomba de calor. Oliveira (2016), adaptado. 
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4.8 Influência do degrau de pressão de sucção do compressor 

 

A pressão de sucção do compressor, ou seja, a pressão de baixa do ciclo, foi alterada em 

±100 kPa e ±300 kPa após o modelo alcançar regime permanente, em 250 s. Os resultados desse 

degrau podem ser vistos na Figura 4.19. 

 

 

Figura 4.19: Pressão de entrada do resfriador ao longo do tempo, com degraus na pressão de baixa em t = 250 s. 

 

A pressão de baixa do ciclo, quando sofre degrau negativo, torna a pressão de entrada do 

resfriador inferior. O oposto ocorre quando o degrau é positivo: a pressão de entrada do 

resfriador aumenta quando a pressão de baixa é elevada. Os dados de saída do modelo do 

resfriador de gás mantiveram os mesmos valores, em todos os degraus de pressão de baixa. Ou 

seja, em vista a novos valores de pressão de baixa, o modelo respondeu alterando os pontos de 

pressão de alta do sistema, e manteve os outros dados de saída inalterados. 

 

4.9 Tempo de simulação 

 

Para medir o tempo de resposta das simulações do modelo, foram programados dois 

degraus de pressão de baixa do ciclo, um em t = 250 s, onde a pressão de baixa sofria queda de 

100 kPa e o outro em t = 350 s, onde a pressão de baixa voltava ao estado anterior. As Figura 
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4.20 e Figura 4.21 mostram o tempo necessário para simular cada passo de tempo, e o tempo 

total de simulação, em s. 

 

 

Figura 4.20: Tempo de simulação do modelo por passo de tempo. 

 

 

Figura 4.21: Tempo total de simulação do modelo. 

 

É possível perceber que o tempo de simulação do modelo no primeiro passo de tempo é 

superior ao tempo dos outros passos. Isso se deve à estimativa de pressão de entrada do 

resfriador, que nem sempre é o mais próximo da pressão de entrada calculada no modelo. Nos 

passos de tempo de 250 e 350 s, como o modelo passa por um degrau, o tempo de simulação 

passa a ser maior em alguns passos de tempo. Quando o modelo estabiliza, seu tempo de 

simulação por passo de tempo é de aproximadamente 2 s.  
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5 CONCLUSÕES 

 

O modelo dinâmico desenvolvido neste trabalho é capaz de fornecer variáveis importantes 

para a bomba de calor a CO2, como temperatura de saída da água do resfriador, o COP do ciclo, 

a perda de carga ao longo do resfriador, o comprimento das zonas de vapor, líquido e mistura 

do fluido refrigerante no resfriador, o calor rejeitado do CO2 para a água, a potência do 

compressor, os coeficientes de convecção das zonas do resfriador, entre outros. Os resultados 

analisados mostram coerência, em ordem de grandeza e comportamento, com os trabalhos 

presentes na literatura nas áreas de refrigeração, transferência de calor, sistemas de compressão 

de vapor e modelos matemáticos dinâmicos.  

O modelo do compressor considera apenas a pressão na partida a frio do resfriador e o 

tempo, para o cálculo da pressão de baixa do sistema. Isso traz limitações ao modelo do 

resfriador, que depende das variáveis de saída do modelo do compressor. Entretanto, a 

validação experimental e as comparações do modelo de fronteira móvel com resultados 

encontrados em trabalhos experimentais e teóricos em bombas de calor atestam a boa acurácia 

do modelo, com desvio máximo de 4,8% para a temperatura de saída da água do resfriador de 

gás e de 0,5% para as pressões de alta do sistema.  

O modelo apresenta pouca flexibilidade a mudanças bruscas em suas variáveis de entrada: 

para algumas alterações nas condições de operação do sistema, é preciso adequar as estimativas 

de pressão de entrada do resfriador e temperatura da parede. Porém, como o tempo de simulação 

do modelo é pequeno, o ajuste dessas estimativas é feito de forma rápida e eficiente, diferente 

do relatado para modelos de parâmetros distribuídos.  

O tempo de simulação do modelo de fronteira móvel até o alcance do regime permanente 

é de 160 segundos. Esse tempo é consideravelmente inferior ao tempo de simulação dos 

modelos de parâmetros distribuídos de trocadores de calor observados na literatura, que gira 

em torno de horas, e até dias.  

O modelo do resfriador converge de maneira rápida e eficaz na região supercrítica do CO2. 

Porém, há instabilidades no modelo em regiões próximas à crítica. Na validação experimental, 

os valores de desvio médio da temperatura de saída da água teórica e experimental é maior em 

regiões próximas ao ponto crítico do fluido refrigerante.   

A temperatura de saída da água é uma variável de saída importante do modelo, uma vez 

que a bomba de calor tem como objetivo o aquecimento de água. Nota-se maior influência da 

vazão de água no resfriador e a temperatura de entrada da água no resfriador na determinação 

dessa variável.  
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O aumento do grau de superaquecimento, na faixa de 0 a 5 °C, aumenta significativamente 

o COP do ciclo. Entretanto, em intervalos superiores a 5 °C, o COP aumenta de forma atenuada 

com a elevação do grau de superaquecimento na sucção do compressor.  

Tanto neste trabalho quanto na literatura, foi observado que o aumento da área de passagem 

do dispositivo de expansão do sistema causa quedas nas pressões de alta do ciclo. O modelo 

desenvolvido é sensível a mudanças, mesmo que pequenas, na abertura da válvula de agulha do 

sistema. Essa abertura é alterada por meio do coeficiente de descarga da válvula. Ao diminuir 

em 55% a abertura da válvula de agulha, houve um aumento de, aproximadamente, 3 MPa da 

pressão de alta do ciclo, que é um valor considerável de aumento de pressão, e causa mudanças 

no ponto de operação da máquina.  

Os rendimentos do compressor, tanto volumétrico quando isentrópico, quando alterados, 

provocam mudanças no COP do ciclo e na temperatura de saída da água. Quanto maior o 

rendimento isentrópico do compressor, maior o COP do ciclo e menor é a temperatura de saída 

da água do resfriador de gás. O efeito oposto ocorre com o aumento do rendimento volumétrico. 

Portanto, a troca deste equipamento pode provocar alterações significativas nos pontos de 

operação da bomba de calor. 

É possível observar que o modelo é uma boa ferramenta para a predição do resfriador de 

gás da bomba de calor solar a CO2, podendo ser adaptado a outros trocadores, feitas as 

mudanças necessárias em seus dados de entrada. 
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APÊNDICE A  

 

A.1 Dedução das equações de conservação de massa 

 

Considerando o balanço de massa para a fase de líquido: 

 dm

dt
= ∑ ṁli - ∑ ṁli+1 

(a.1) 

Sendo: 

 ml=ρ
l
Vl=ρ

l
αlV=ρ

l
αlafzl (a.2) 

 ṁl=ρ
l
ulal=ρ

l
ulαlaf (a.3) 

Então: 

 ∂(ρ
l
αlafzl)

∂t
=(ρ

l
ulαlaf)zi

-(ρ
l
ulαlaf)zi+1

 
(a.4) 

Dividindo a Equação a.4 por zv e af, 

 ∂(ρ
l
αl)

∂t
=-

∂(ρ
l
ulαl)

∂z
 

(a.5) 

Para a região de vapor, a equação é similar: 

 ∂(ρ
v
αv)

∂t
=-

∂(ρ
v
uvαv)

∂z
 

(a.6) 

Para a região de mistura, a equação é: 

 ∂(ρ
v
αv+ρ

l
αl)

∂t
=-

∂(ρ
v
uvαv+ρ

l
ulαl)

∂z
 

(a.7) 

O termo ρ
v
αv+ρ

l
αl representa a massa específica do fluido como um todo, ρ, e o termo ρ

v
uvαv +

ρ
l
ulαl representa a velocidade mássica total do fluido, G. Assim, a equação de balanço de massa 

pode ser escrita da seguinte forma: 

 ∂ρ

∂t
+

∂G

∂z
=0 

(a.8) 

Aplicando a Equação a.8 no modelo de fronteira móvel, para os pontos de 2 a 4 da Figura 3.4, 

a equação se transforma em: 

 ρ
f(i+1)

-ρ
fi

∆t
+

Gfi-Gf(i+1)

zn

=0 
(a.9) 

Isolando a icógnita G𝑓(𝑖+1), 

 
Gf(i+1)=-

(ρ
fi
-ρ

f(i+1
)zn

∆t
+Gfi 

(a.10) 
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A.2 Dedução das equações de conservação de energia 

 

Pela primeira lei da Termodinâmica, desconsiderando variações de energia potencial, cinética 

e considerando trabalho nulo: 

 d(mu)

dt
=Q̇+ ∑ ṁihi- ∑ ṁi+1h

i+1
 

(a.11) 

Onde u é a energia interna, em kJ/kg. 

Substituindo m e ṁ pelas Equações a.2 e a.3 , e considerando a região de líquido: 

 af∂(ρ
l
αlzlu𝑙)

dt
=Q̇+(ρ

l
ulαlaf)ihi-(ρ

l
ulαlaf)i+1h

i+1
 

(a.12) 

Onde u é a velocidade do fluido, em m/s. 

Dividindo a Equação a.12 por ∆𝑧, 

 ∂(ρ
l
αlaful)

∂t
=-

Q̇

∂z
+

(ρ
l
ulαlaf)

i
hi

∂z
- 

(ρ
l
ulαlaf)

i+1
hi+1

∂z
 

(a.13) 

Onde Q̇ é a taxa de calor transferida do fluido refrigerante, em W. 

Para a fase de vapor, a equação é similar: 

 ∂(ρ
v
αvafuv)

∂t
=-

Q̇

∂z
+

(ρ
v
uvαvaf)

i
hi

∂z
- 

(ρ
v
uvαvaf)

i+1
hi+1

∂z
 

(a.14) 

Para a fase de mistura, a equação é: 

∂(ρ
v
αvafuv+ρ

l
αlaful)

∂t
=-

(Q̇
v
+Q̇

l
)

∂z
+

(ρ
v
uvαvaf+ρ

l
ulαlaf)

i
hi

∂z
- 

(ρ
v
𝑢vαvaf+ρ

l
ulαlaf)

i+1
hi+1

∂z
 

(a.15) 

Note que: 

 ρ
v
uvαv=Gx e ρ

l
ulαl=G(x-1) (a.16) 

 ρ
v
αvuv+ρ

l
αlul=ρu 

Q̇
v
+Q̇

l
=Q̇=haf(∆T) 

(a.17) 

(a.18) 

Separando os termos, 

 (Gxaf+G(x-1)af)l
hl

∂z
- 

(Gxaf+G(x-1)af)v
hv

∂z
=

Gxaf(hl-hv)+G(x-1)af(hl-hv)

∂z
 

(a.19) 

 h=(1-x)hl+xhv (a.20) 

Substituindo, 

 ∂(ρuaf)

∂t
=-

∂(haf(∆T))

∂z
+

Gxaf(hl-hv)+G(x-1)af(hl-hv)

∂z
 

(a.21) 

Substituindo 
af

∂z⁄  por pe
f
, 
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af

∂(ρu)

∂t
=-hpe

f
(∆T)+af

∂(Gh)

∂z
 

(a.22) 

Aplicando a Equação a.22 no modelo de fronteira móvel, dos pontos 2 a 4, 

 af(ρu)
i+1

-(ρu)
i

∆t
=-hpe

f
(Tfi-Tf(i+1))+

af(Gfi
hfi-Gf(i+1)hf(i+1))

zn

 
(a.23) 

Isolando a icógnita hf(i+1), 

 

hf(i+1) =
−

(ρu)
i+1

-(ρu)
i

∆t
zn-h(Tfi-Tf(i+1))+(G

fi
hfi)

Gf(i+1)

 (a.24) 

 

A.3 Dedução da conservação de quantidade de movimento  

 

Para a região de líquido, 

 dmlul

dt
= ∑ (ṁ

l
ul)

1
- ∑ (ṁ

l
ul)

2
+ ∑ Fl (a.25) 

Onde F é a força do fluido na parede, em N. 

Substituindo m e ṁ pelas Equações a.2 e a.3, 

 dρ
l
αlzlvlaf

dt
= ∑ (ρ

l
ulαlafu

l
)
1

- ∑ (ρ
l
ulαlafu

l
)
2

+ ∑ Fl (a.26) 

 

 
∑ Fl=(P

l
αlaf)

i-(i+1)
-αlρl

af∆z.g.sen(θ)-
dP

dz
𝐹αlaf (a.27) 

Dividindo a Equação a.27 por Δz, 

 
af

dρ
l
αl𝑢l

∂t
=

∂(ρ
l
ulαlafu

l
)

∂z
-afαl

∂Pl

∂z
-αlρl

af.g.sen(θ)-
dP

dz
𝐹αlaf (a.28) 

A equação aplicada para a região de vapor é: 

 
af

dρ
v
αvuv

∂t
=

∂(ρ
v
uvαvafuv)

∂z
-afαv

∂Pv

∂z
-αvρ

v
af.g.sen(θ)- (

𝑑𝑃

𝑑𝑧
)

𝐹
αvaf (a.29) 

Para a zona bifásica, a equação é: 

 
af

d(ρ
v
αvuv + ρ

l
αl𝑢l)

∂t
=

∂(ρ
v
uvαvafuv+ρ

l
ulαlafu

l
)

∂z
-afαv (

∂𝑃

∂𝑧
)

𝐹
-afαl

∂Pl

∂z
-(α

v
ρ

v

+ αlρl
)af.g.sen(θ)-

dP

dz
(αv + αl)af 

 (a.30) 

Para: 

 𝐺 = ρ
v
αvuv + ρ

l
αl𝑢l e ρ = ρ

v
αv + ρ

l
αl (a.31) 
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 ρ
l
αl𝑢l = 𝐺(1 − 𝑥) e ρ

v
αvuv = 𝐺𝑥 (a.32) 

 
af

∂G

∂t
=

∂

∂z
[
G²(1-x)

2

ρ
l
αl

G²x2

ρ
v
αv

] -af (
∂𝑃

∂𝑧
)

𝐹
-ρ.af.g.sen(θ)-

dP

dz
af (a.33) 

Dividindo a equação por af e rearranjando os termos, 

 ∂

∂z
{P+G² [

(1-x)
2

(1-α)ρ
l

x2

ρ
v
α

]} =-
∂G

∂t
- (

∂𝑃

∂𝑧
)

𝐹
-ρ.g.sen(θ) (a.34) 

Aplicando a Equação a.34 no modelo de fronteira móvel, e isolando a icógnita Pf(i+1), 

 
Pf(i+1)=G² [

(1-x)
2

(1-α)ρ
l

x2

ρ
v
α

] +
∂G

∂t
zn+ (

∂𝑃

∂𝑧
)

𝐹
zn+ρ.g.znsen(θ)+Pfi (a.35) 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 


