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RESUMO

Aeronaves executivas, quando estdo em solo ou em situagbes de pouso e
decolagem, fazem uso da mesma tecnologia de condicionamento de ar adotada em
veiculos automotivos. Tal tecnologia ndo é otimizada para a aplicagdo aeronautica,
especialmente no que diz respeito a parametros tais como peso e eficiéncia. Nesse
contexto, o presente trabalho teve como objetivo avaliar experimental e
numericamente o desempenho termo-fluido-dindmico de um sistema de refrigeragao
por compressdo mecanica de vapor de um jato executivo a fim de propor melhorias.
Para a avaliacdo termodinamica do sistema de refrigeracdo, foram projetados e
construidos dois tuneis de vento calorimétricos com circuito fechado de ar, um deles
para a unidade condensadora e o outro para as duas unidades evaporadoras
(cockpit e cabine). O sistema de refrigeracao foi modelado em regime permanente a
fim de permitir a analise do efeito de possiveis modificagdes nos componentes sobre
o coeficiente de performance (COP) do sistema. Modelos fluidodindmicos foram
também desenvolvidos com base nas impedancias dos circuitos de ar tanto da
unidade condensadora como das evaporadoras a fim de determinar seus
respectivos pontos de operacdo. As previsdes do modelo foram comparadas contra
dados experimentais para a capacidade de refrigeragao, poténcia de compressao e
COP, com erros na banda de +10%. Verificou-se que o COP do sistema
permaneceu abaixo de 2 em praticamente todas as analises, o que se deve tanto a
baixa temperatura de evaporagdo (proxima de 0°C) como a baixa eficiéncia
termodinamica do sistema. Observou-se ainda que um aumento da vazao de ar no
condensador pode elevar o COP, mas ao custo de ventiladores maiores ou que
trabalhem em rotagbes mais elevadas. Por fim, a caracterizagéo fluidodindmica da
unidade condensadora, feita em tunel de vento especifico, mostrou que a
substituicdo do ventilador e da check valve podem levar a reducao de peso e ruido,

sem deixar de atender a especificagdo de vazao de ar de renovacgao.

Palavras-chave: condicionamento de ar aeronautico, compressdo mecanica de

vapor, caracterizagdo experimental, modelagem matematica



ABSTRACT

Executive aircrafts, on the ground or during landing or taking off, do use the same air
conditioning technology adopted in automotive vehicles. Such technology is not
optimized for aeronautical applications, especially with regard to issues such as
weight and efficiency. In this context, the present work is aimed at assessing both
experimentally and numerically the thermo-fluid-dynamic behavior of a mechanical
vapor compression system of an executive jet in order to come out with performance
enhancements. In the thermodynamic front, two purpose-built closed-loop wind
tunnel facilities were designed and constructed, one for the condenser unit and
another for the two evaporator units (cockpit and cabin). The refrigeration system
was modeled in steady-state regime to undertake the analysis of the effect of
potential changes in the components on the system coefficient of performance
(COP). Fluid-dynamic models were also devised based on the impedances of the air
circuitry of the condensing unit and the evaporator units to determine their respective
operating points. The model predictions were compared with experimental data for
cooling capacity, compression power and COP, showing errors within the +10%
thresholds. It was noticed that the system COP remained below 2 for nearly all the
conditions evaluated in this work, which is due not only to the low evaporation
temperature (close to 0°C) but also to the low thermodynamic efficiency of the
system. It was found that an increase in the condenser air flow rate can increase the
COP, but at the cost of larger fans or higher speeds. Finally, the fluid dynamic
characterization of the condensing unit, carried out by means of an open-loop wind-
tunnel facility, revealed that replacing both the fan and the check valve can lead to

noise and weight reduction, while complying with the air renovation regulations.

Keywords: aircraft air conditioning, vapor compression refrigeration, experimental

characterization, mathematical modeling
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1 INTRODUGAO

A climatizagdo, também chamada de condicionamento de ar, consiste na
pratica de aquecer, resfriar, umidificar, desumidificar, limpar e distribuir o ar no
interior de um ambiente seja para conforto humano ou aplicagao industrial ou militar,
contemplando, assim, veiculos terrestres e aeronaves de diferentes portes (Arora,
2012). Alguns dos sistemas de condicionamento de ar instalados em aeronaves
modernas utilizam unidades de refrigeracdo a ar que operam segundo um ciclo
Brayton reverso. Ja em outras aeronaves, de menor porte, sdo aplicados sistemas
de compressao mecanica de vapor baseados no ciclo de Evans-Perkins, muito

semelhantes aos empregados nos sistemas automotivos, foco do presente trabalho.

1.1 Contexto Histoérico

Em 1906, Willys Haviland Carrier desenvolveu o primeiro equipamento de
condicionamento de ar do qual se tem registro. O grande mercado, na época, foi a
industria téxtil do sul dos Estados Unidos, embora tais sistemas passaram
rapidamente a ser utilizados em prédios e instalacbes de industrias de papel,
produtos farmacéuticos, tabaco e estabelecimentos comerciais. Em 1915, foi
fundada a Companhia de Engenharia Carrier que, em 1922, desenvolveu o “sistema
centrifugo — compressor centrifugo e chiller’, com ampla aplicagdo, incluindo salas
de cinemas, como se verifica na Figura 1.1. A partir de entao, tanto a tecnologia de
condicionamento de ar como suas aplicagdes (conforto térmico e conservacao de
alimentos) passaram por intensas transformagdes (Carrier, 2006).

Em 1930, por exemplo, os vagdes da ferrovia B&O, que faziam o trajeto de
Baltimore a Ohio, nos Estados Unidos, foram os primeiros veiculos de passageiros a
possuirem condicionadores de ar. Em 1931, um navio de 13.400 toneladas, criado
para percorrer o trajeto da Italia ao Egito, tornou-se a primeira embarcag¢ao equipada
com um condicionador de ar. Em 1946, em Santo Antonio, no Texas, foi lancado o
primeiro 6nibus urbano com ar condicionado. Em 1952, a empresa Carrier
desenvolveu a primeira linha de produgdo em série de unidades centrais de

condicionadores de ar para residéncias (Carrier, 2006).



Figura 1.1 — Centrifugas de refrigeragcdo — Nova York, 1922
(Fonte: Carrier, 2018)

e s e
Figura 1.2 — Primeiro 6nibus equipado com ar condicionado — Texas, 1946
(Fonte: Carrier, 2018)

O primeiro carro a oferecer o ar condicionado como equipamento opcional foi
o Packard, fabricado nos Estados Unidos em 1939. Ja o primeiro veiculo de
montadora com ar condicionado foi o Pontiac 1954, produzido pela General Motors.
Em 1959, o condicionamento de ar automotivo ja estava consolidado no mercado
estadunidense, quando o numero de carros com o0 equipamento atingiu um milh&o

de unidades. No entanto, tal sistema custava um quarto do valor do veiculo e ndo



era muito pratico: ocupava todo o volume do porta-malas e nao tinha regulagem de
temperatura. Se esfriasse demais, desliga-lo era a unica op¢ao. Ja no Brasil, a
comercializagdo de automéveis com esse item comecgou na década de 1960 com o
Willys Itamaraty, também chamado de “palacio sobre rodas”, uma produg¢ao de luxo
da Ford focada numa restrita parcela da sociedade (Silva e Melo, 2016).

Na industria aeronautica a aplicagao se iniciou, sobretudo, durante a Segunda
Guerra Mundial, quando sistemas de climatizacdo automotivos foram adaptados
para aeronaves militares. Com o fim da guerra, a utilizagdo se estendeu para
aeronaves comerciais e executivas (McQuiston e Parker, 1994). Um dos primeiros
modelos equipados com condicionador de ar foi o DC-6, produzido de 1948 a 1968
pela Douglas Aircraft Company, nos Estados Unidos, com capacidade para 56

passageiros e velocidade em cruzeiro de 496 km/h.

Figura 1.3 — Douglas DC-6 em seu primeiro voo, 1946

(Fonte: Barrier Aircraft Museum, 2018)

1.2 Sistema de Condicionamento de Ar de Jatos Executivos

Existem, essencialmente, duas arquiteturas de ciclos utilizadas em sistemas
veiculares (Silva e Melo, 2016). Em ambas, o sistema de refrigeragao convencional €
constituido por quatro componentes principais: 0 compressor, o condensador, 0
dispositivo de expansado e o evaporador. Assim, o compressor e o dispositivo de

expansdo sao responsaveis por estabelecer as duas pressdes do ciclo: a de



evaporacgao e a de condensacao. O evaporador e o condensador sao os trocadores
de calor responsaveis pelas trocas térmicas com o espaco refrigerado e o ambiente
externo, respectivamente. No entanto, o que difere um ciclo do outro é o uso de
componentes auxiliares acoplados ao condensador ou ao evaporador, bem como o
tipo de equipamento usado como dispositivo de expansao. Na primeira arquitetura,
chamada OT-AD (do inglés Orifice Tube — Accumulator Drier), utiliza-se um tubo de
orificio, com restri¢cao fixa, como dispositivo de expansao, bem como um acumulador
de sucgao na saida do evaporador para reter o liquido e liberar apenas o vapor para

0 compressor, como se observa na Figura 1.4.

Ambiente externo
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Figura 1.4 — Ciclo de refrigeracdo OT-AD

Na segunda arquitetura, a TXV-RT (do inglés Thermal Expansion Valve —
Receiver Drier), utiliza-se uma valvula de expansao termostatica como dispositivo de
expansdo juntamente com um receiver na saida do condensador para reter
possiveis bolhas de vapor e liberar apenas a parcela liquida do refrigerante para a
valvula de expansdo. Tal sistema, representado na Figura 1.5, € utilizado em jatos
executivos para climatizagdo em solo ou em situacdes de pouso e decolagem, sendo
chamado de VCS (do inglés, Vapor Cycle System). Primeiramente, o fluido
refrigerante superaquecido em baixa pressao (1) é succionado pelo compressor e
comprimido até o ponto (2), por meio do consumo de poténcia (W ..). Na
sequéncia, o fluido se desloca até o condensador, onde libera calor para o ambiente

externo (Q.) e sofre uma mudanca de fase até atingir o estado (3), podendo estar na



condigdo de mistura bifasica ou liquido sub-resfriado. Em seguida, o liquido a alta
pressao (4) escoa pelo dispositivo de expansao (4-5), tendo pressao e temperatura
reduzidas e originando uma mistura bifasica de liquido e vapor no ponto (5). Ao
adentrar o evaporador, o refrigerante liquido absorve calor do ambiente refrigerado
(Q,) e passa a fase de vapor (1). Na Figura 1.6 sdo ilustrados os ciclos padréo

empregando os diagramas T-s e P-h do sistema de refrigeracdo TXV-RD,

considerando o R-134a como fluido refrigerante.
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Figura 1.5 — Ciclo de refrigeracdo TXV-RD
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Figura 1.6 — Diagramas T-s (a) e P-h (b) de um ciclo com valvula e receiver

1.3 Motivagao e Objetivos

Os sistemas de compressdo mecanica de vapor aeronauticos atuais sao,

essencialmente, adaptagcbes de sistemas desenvolvidos originalmente para



aplicagdes veiculares. Sdo raros os trabalhos com foco em VCS para aplicacbes
aeronauticas. Como consequéncia, os fabricantes tém dimensionado os seus
produtos de forma muitas vezes empirica e sem as ferramentas apropriadas. Neste
contexto, o objetivo principal do presente trabalho consiste em avaliar a solugao
atualmente adotada em aeronaves executivas por meio da analise termodinamica do
sistema de refrigeracdo e da avaliagcdo do desempenho fluidodinamico da unidade
condensadora a fim de propor melhorias. Para atender tal objetivo, as seguintes
metas foram tracadas:
e Analisar termodinamicamente o desempenho do sistema VCS sendo
necessario projetar e construir dois tuneis de vento;
e Simular termo-fluido-dindmica o sistema VCS, desenvolvendo e validando um
modelo matematico;
e Por meio da analise fluidodinAmica da unidade condensadora, obter
parametros de fechamento do modelo;
e Realizar uma analise de sensibilidade a fim de identificar os parametros de
maior impacto sobre o desempenho do sistema e, com isso, levantar

oportunidades de melhoria.

1.4 Estrutura do Trabalho

O presente documento foi estruturado em seis capitulos. Neste capitulo
introdutorio € apresentado o contexto do trabalho, as motivagdes e os objetivos. No
Capitulo 2 € mostrada uma revisao da literatura, onde sdo discutidos os principais
estudos com foco em condicionamento de ar automotivo e aeronautico, bem como a
modelagem de sistemas de refrigeracdo e seus componentes. No terceiro capitulo, é
detalhado o trabalho experimental, com uma descricao completa dos tuneis de vento
projetados e construidos ao longo do mestrado, bem como os procedimentos de
testes do sistema de refrigeragdo. No quarto capitulo é discutido o modelo
matematico termo-fluido-dindmico que acopla o ciclo de refrigeragcdo com o circuito
de ar. No quinto capitulo séo abordados os resultados, contemplando uma avaliagao
experimental do sistema, a regressao dos parametros e a validagdo do modelo, e
uma analise de sensibilidade vislumbrando potenciais melhorias. No capitulo final

sao apresentadas as principais conclusdes e sugestdes para trabalhos futuros.



2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

A revisédo bibliografica foi dividida em trés partes. Inicialmente, sdo abordados
alguns trabalhos com foco na aplicagdo de sistemas de compressdo mecanica de
vapor em automoveis. Em seguida, sdo descritos trabalhos relacionados aos VCS
aeronauticos. Por fim, sdo contemplados os estudos focados na modelagem de
sistemas de refrigeragéo.

A revisdo se inicia com os trabalhos relacionados aos automodveis, pois na
literatura sdo escassos os trabalhos aeronauticos. Assim, como o sistema em estudo
€ semelhante ao veicular, o intuito da revisdo automotiva € contemplar os aparatos
experimentais empregados. Na sequéncia a revisdo aeronautica endossa a
motivacdo deste trabalho e a revisdo da modelagem fundamenta a metodologia

aplicada na simulagao.

2.1 Condicionamento de Ar Automotivo

Sistemas modernos de condicionamento de ar automotivo incluem
refrigeragcdo, aquecimento e controle de umidade da cabine, degelo dos vidros e
fitragem do ar. Tais sistemas aprimoram a seguranca do passageiro, melhoram a
atencdo do motorista e a visibilidade. Além de proporcionar conforto e seguranca,
tais sistemas devem apresentar um baixo consumo de energia.

Kaynakli e Horuz (2003) avaliaram o desempenho de um sistema de ar
condicionado automotivo convencional, composto por um compressor do tipo swash-
plate de 5,5 HP (~4 kW) operando com R-134a, um condensador e um evaporador
tubo-aleta e uma valvula de expansao termostatica com bulbo interno. O sistema foi
montado num aparato experimental com um compressor acionado por um motor
elétrico. Para permitir que o sistema funcionasse numa ampla faixa de operacéo, o
compressor foi ligado e desligado com base na pressdo de sucg¢do. Definiu-se uma
pressao limite para garantir que o condensado ndo congelasse no evaporador.
Experimentos foram realizados para diferentes temperaturas ambiente e velocidades
do compressor. Os autores notaram que a capacidade do sistema aumentava com a

velocidade. Porém, como o aumento no consumo de energia era mais significativo, o



COP do sistema sempre tendia a diminuir. Ao variar a temperatura ambiente (de 14
para 20 °C), a de condensacéao (de 16 para 42 °C) e a de evaporacéao (de -16 a -
4°C), a vazao de fluido refrigerante variou no maximo em 20%. J&4 ao manter a
temperatura ambiente fixa e variar a frequéncia de 1750 para 3150 rpm, a vazao
passou de 0,016 kg/s para 0,030 kg/s, tendo um acréscimo de 87,5%. Enquanto no
condensador observou-se uma variagao de pressao de 5 a 11 bar, no evaporador a
pressao ficou entre 2,25 a 2,55 bar, uma vez que é controlada pelo compressor.

Joudi et al. (2003) apresentaram um modelo computacional com o objetivo de
simular o desempenho de um sistema de ar condicionado automotivo convencional,
trabalhando com diferentes fluidos refrigerantes. O modelo levou em consideragao a
rotacdo do compressor, balancos de energia do lado do ar e do refrigerante e o
cbmputo da queda de pressao como das irreversibilidades do sistema. Como dados
de entrada foram utilizados o deslocamento e a rotacdo do compressor, além das
curvas de eficiéncia regredidas de dados de catalogo do fabricante. Cinco
refrigerantes foram explorados, incluindo o R-12, R-134a, R-290, R-600a e uma
mistura de propano (R-290) e isobutano (R-600a). As analises sugeriram que a
mistura R-290/R-600a era a alternativa mais adequada para o R-12. Para a
validacdo dos resultados numéricos, um tunel de vento aberto foi construido para
acomodar o condensador do sistema. Em uma cadmara isolada, com controle de
temperatura e umidade, foi instalado outro tunel de vento aberto para comportar o
evaporador da cabine. Entre a camara e o tunel do condensador foi instalado o
compressor, a valvula de expansao termostatica e os demais componentes. Foram
empregadas seis rotacdes (700, 1000, 1500, 2000, 2500 e 3000 rpm) em um
compressor reciproco de 5 kW de capacidade nominal, enquanto quatro cargas
térmicas foram emuladas na camara do evaporador: 1000, 2000, 3000 e 3500 W. O
sistema com a mistura R-290/R-600a apresentou um melhor desempenho que o R-
12, sobretudo no que diz respeito ao tempo de abaixamento da temperatura. No
entanto, os maiores COP foram obtidos com o R-290 e o R-134a.

Tian et al. (2005) construiram um aparato experimental para investigar a
operagdao de um ar-condicionado automotivo e o efeito de hunting, causado por
instabilidades que afetam o funcionamento da valvula de expansao termostatica. O
aparato era composto por duas camaras para controle de temperatura e umidade do

ar dos ambientes externo e interno. O sistema foi montado com um compressor do



tipo swash plate de cinco cilindros, com deslocamento variavel de 10 a 156 cm?®, um
condensador microcanais com um receiver na saida, um evaporador tubo-aleta e
dois dispositivos de expansao em paralelo: (i) uma valvula de expansao termostatica
com bulbo interno e (ii) uma valvula de expanséo eletronica cuja abertura foi mantida
fixa. O refrigerante utilizado foi o R-134a. O compressor foi acionado por um motor
de frequéncia variavel. A pressao de condensacao foi controlada por meio da
variacao da vazao de ar sobre o condensador. Os autores concluiram que o fluxo
bifasico, em uma arquitetura com valvula de expanséo termostatica, seja na entrada
do dispositivo de expansao ou na saida do evaporador € a condi¢gdo necessaria,
mas nao suficiente, para o efeito de hunting.

Liu et al. (2005) projetaram e construiram um sistema protétipo de
condicionamento de ar automotivo operando com diéxido de carbono (R-744) Para
tanto, utilizaram um compressor do tipo swash plate com deslocamento fixo de
27,3 cm?, um gas cooler e um evaporador do tipo tubo-aleta. Como dispositivo de
expansao, adotaram uma valvula manual. No lado do ar, usaram duas camaras para
controle da temperatura e umidade, com um tunel de vento do tipo aberto em cada
cémara. A capacidade de refrigeracéo do sistema foi calculada de duas maneiras: (i)
por meio da vazao de refrigerante medida por um transdutor do tipo Coriolis e da
medicdo de temperatura e pressdao do refrigerante na entrada e saida de cada
componente, e (ii) por meio da vazéo de ar inferida na placa de bocal de cada tunel
e a diferencga de entalpia do ar nos trocadores de calor. Os resultados experimentais
mostraram que o desempenho do sistema foi afetado significativamente pelo tipo de
Oleo lubrificante e a carga de refrigerante utilizada. Os autores concluiram que
baixas vazdes de ar nos trocadores de calor e um compressor de deslocamento fixo
operando em alta velocidade deterioram significativamente o desempenho do
sistema.

Gang et al. (2006) analisaram um sistema de condicionamento de ar
automotivo acoplado ao motor do veiculo. Para tanto, utilizaram uma camara de
teste onde o carro foi posicionado sobre um dinamdmetro para medir a poténcia e
monitorar a velocidade. Adicionalmente, a descarga do motor foi dutada e
direcionada a parte externa da camara e, sobre o veiculo, foi instalado um
dispositivo para simular a radiagdo solar, conforme a Figura 2.1. Um modelo foi

desenvolvido para um compressor reciproco de deslocamento fixo de 120 cm?3, um
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evaporador e um condensador microcanais, uma valvula de expansao termostatica,
um motor, um radiador tubo-aleta e um trocador de calor duplo-tubo para o
arrefecimento do 6leo do motor. Para o compressor, a vazao foi calculada com base
na eficiéncia volumétrica regredida a partir de dados de catalogo do fabricante.
Assim, a poténcia do compressor foi calculada por meio da vazdo massica de
refrigerante multiplicada pela diferenca de entalpia entre descarga e sucgéao, dividida
por uma eficiéncia mecanica do compressor. A valvula de expansao termostatica
manteve o0 superaquecimento na saida do evaporador em 5 °C durante a operacao
do sistema. A vazdo na valvula foi calculada com base na equagdo do orificio
assumindo um processo adiabatico. Os trocadores de calor foram modelados com
base no método da efetividade (e-NUT) de Kays e London (1984). Ensaios para a
validacdo do modelo foram realizados quando um erro maximo entre os dados
experimentais e computacionais de 5% foi observado. Os autores concluiram que o
sistema de arrefecimento do motor afeta consideravelmente o desempenho do ar
condicionado. Por meio das simulagdes foi verificado que, a medida que o motor do
veiculo aquece, o desempenho do sistema de condicionamento de ar diminui,
principalmente para baixas velocidades, onde se observou uma redugao de até 10%
no COP. Quando a velocidade do veiculo mudou de 20 para 40 km/h, a capacidade
de refrigeracdo aumentou 13% enquanto a poténcia do compressor foi elevada em
23%. Para velocidades acima de 40 km/h, a capacidade de refrigeracao se manteve

aproximadamente constante.
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Figura 2.1 — Representacao da camara de teste (adaptado de Gang et al., 2006)
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Li et al. (2014) investigaram o desempenho de sistemas com fluido
secundario usando R-152a e R-290 para condicionamento de ar automotivo. A
aplicacao de um sistema de refrigeracao indireto com um /oop secundario é aquela
no qual um refrigerante inflamavel € mantido confinado no compartimento do motor e
um fluido secundario (com menor potencial de flamabilidade) percorre a cabine,
garantindo uma maior seguranga aos passageiros. Tais sistemas de loop secundario
foram comparados com um sistema de expansao direta de R-134a, adotado como
referéncia. A quantidade de carga de refrigerante foi reduzida em 28% para o R-
152a e 60% para o R-290, ambos de loop secundario. Como fluido secundario, em
ambos o0s casos, utilizou-se uma solugdo aquosa de etileno glicol. Para uma
temperatura ambiente de 35 °C, o coeficiente de desempenho (COP) do ciclo com
R-152a foi aumentado em 5% para condi¢des de condugdo em rodovia e em 10%
para condicdbes de marcha lenta do motor. Em relacdo ao R-290, o COP foi
aumentado em 8% em condi¢gbes de condugao em rodovias e diminuido em 15% em
condigbes de marcha lenta. Como aparato experimental foram empregados dois
tuneis de vento, como mostrado na Figura 2.2. Um € do tipo fechado, no qual foi
montado o evaporador (4), e o outro é do tipo aberto, no qual foi instalado o
condensador (2). O tunel de vento do condensador e o circuito psicrométrico do
evaporador serviram para medir a vazdo de ar e a taxa de transferéncia de calor
para os respectivos trocadores de calor. Entre os tuneis foi instalado o conjunto
compressor (1) e motor elétrico (5) de acionamento, assim como o receiver (6) na

saida do condensador e a valvula de expansao eletronica (3).
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Figura 2.2 — Aparato experimental utilizado para testes de sistemas com loop secundario (adaptado
de Li et al., 2014)

Zheng et al. (2014) investigaram experimentalmente o desempenho de um
sistema de ar condicionado automotivo (AAC) montado tanto com um condensador
de microcanais com separador de liquido-vapor (LSMC) no distribuidor, como com
um condensador de microcanais de fluxo paralelo comum (PFMC). Os desempenhos
dos dois sistemas foram comparados em condicdes normais de funcionamento
segundo as condi¢gdes IMACA — International Mobile Air Conditioning Association
(IMACA, 2020), sendo testados em temperaturas externas de bulbo seco entre 29 e
41 °C, e temperaturas internas de bulbo seco e umido fixadas em 27 °C e 19,5 °C,
respectivamente. A capacidade de refrigeracao e o EER (Energy Efficiency Ratio) do
sistema LSMC foram respectivamente 5,2% e 3,7% maiores que os do sistema
PFMC. Além disso, também foi investigado o desempenho termodindmico dos dois
sistemas em fungéo da velocidade do ar na face do condensador (entre 1,5 e 4,5
m/s). Comparado com o sistema PFMC, a capacidade de refrigeracédo e o EER do
sistema LSMC foram aumentados de 1,8% a 8,5% e 1,4% a 7,2%, respectivamente.
Os experimentos foram realizados em duas cAmaras como as mostradas na Figura
2.3. O ar condicionado do automoével testado era composto por um compressor, um
motor de acionamento do compressor, um condensador, um receiver, uma valvula

de expansao termostatica e um evaporador. Cada trocador foi instalado num tunel



13

de vento do tipo aberto, sendo que cada tunel foi alocado dentro de uma camara

para controle de temperatura e umidade do ar na entrada da secéo de testes.
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Figura 2.3 — Aparato experimental para teste de condensador com separador no distribuidor
(adaptado de Zheng et al.,2014)
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Ahn et al. (2015) estudaram a aplicagdo de sistemas de ar-condicionado (AC)
€ aquecedores elétricos para desumidificar e aquecer a cabine de veiculos elétricos.
No estudo, uma bomba de calor (HP) e uma bomba de calor com dois evaporadores
(DHP) combinadas com um aquecedor foram propostas como unidades de
desumidificacdo e aquecimento. Os desempenhos dos sistemas AC, HP e DHP
foram medidos e comparados por meio da variacdo da temperatura de bulbo umido
do ar interno e da velocidade do compressor. Os sistemas HP e DHP apresentaram
desempenho superior ao do sistema AC convencional nas operagdes de
desumidificacdo e aquecimento. Para uma temperatura de bulbo umido do ar interno
de 13 °C, o sistema DHP apresentou taxa de extracdo de umidade especifica e COP
53% e 62% maiores, respectivamente, que o sistema HP. Para a realizacdo dos
testes, um aparato composto por duas cdmaras isoladas foi construido: uma
emulando o ambiente externo e outra o interno. Em cada camara foi instalado um
tunel de vento do tipo aberto. A vazédo de ar era inferida através da medigdo da
diferenga de pressdo no bocal, enquanto um banco de resisténcias elétricas era
utilizado para o controle da umidade. No tunel externo, foram instalados apenas o
condensador e o ventilador. Para a montagem do sistema com a bomba de calor
(HP) mais um trocador (condensador interno) foi inserido e posicionado em frente ao

evaporador. Adicionalmente, uma valvula de quatro vias foi utilizada na saida do
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compressor, conforme a Figura 2.4b. J& na configuragdo DHP, a corrente de
refrigerante ao sair do condensador interno era dividida em dois ramais: um para o
evaporador e o outro para o condensador externo. O calor obtido com o ar externo e
interno foi convertido em capacidade de aquecimento quando o fluido refrigerante

retornou para a bomba de calor, conforme a Figura 2.4c

Lado interno Lado externo Lado interno Lado externo
e
,_e
@ —_h
28
|| (b)

4

(c)

Figura 2.4 — Aparato utilizado para os testes de AC (a), HP (b) e DHP (c) (adaptado de Ahn et al,,
2015)

Cho e Park (2016) investigaram a aplicagdo do R-1234yf em um sistema de ar
condicionado automotivo composto por um compressor swash plate de 5,3 kW de
capacidade, um condensador e um evaporador do tipo microcanais e uma valvula de
expanséao do tipo block, como mostrado na Figura 2.5. O sistema com R-1234yf com
um trocador de calor interno (iHX) foi comparado com um sistema sem o iHX e com
um sistema utilizando R-134a. O sistema com R-1234yf teve uma capacidade de
refrigeracao de 4 a 7% menor e o COP de 3,6 a 4,5% menor em comparagao com o
sistema com R-134a. Com o iHX, o sistema com R-1234yf mostrou uma capacidade

de refrigeragado quase equivalente a do sistema com R-134a. O COP do sistema R-
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1234yf com o iHX foi menor que o do sistema R-134a em 0,3 a 2,9% para uma
velocidade de compressor de 800 a 1800 rpm. A eficiéncia da segunda lei do
sistema com R-1234yf foi de 3,4 a 4,6% inferior a do sistema com R-134a em todas
as velocidades do compressor. A eficiéncia da segunda lei do R-1234yf com o iHX

foi aprimorada de 1,5 a 4,6% em comparagao com o sistema R-1234yf sem o iHX.

Saida de ar Saida de ar
T T A TP AT T
@ °
Evaporador Condensador

Compressor
Entrada de ar

Unidade externa

Figura 2.5 — Aparato utilizado para investigar a aplicagado do R-1234yf (adaptado de Cho e Park,
2016)

2.2 VCS na Aeronautica

Kang et al. (2012) avaliaram o desempenho e o efeito de um sistema VCS
operando com o fluido refrigerante R-236fa acoplado a um sistema de circulagao de
ar em circuito fechado sobre os equipamentos eletrénicos (avibnicos) de um aviao
militar de reconhecimento. Assim, como o sistema é utilizado para controlar a carga
térmica dos equipamentos, e por se tratar de um veiculo aéreo nao tripulado, o
mesmo esta sujeito a variacdes abruptas de temperatura em funcéo da altitude e da
velocidade do voo. Os ensaios foram conduzidos variando-se a rotacdo do
compressor, a carga térmica, as vazdes de ar sobre o evaporador e condensador e a
temperatura do ar na entrada do condensador. O desempenho do sistema de
refrigeracao foi analisado de acordo com esses parametros operacionais e possiveis
métodos de controle para condigdo estavel do sistema de refrigeragdo foram

sugeridos. Verificou-se que o aumento da vazao de ar proporcionou uma redugao
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significativa na pressdo de condensagdo e na poténcia entregue ao compressor,
enquanto um aumento na capacidade de troca de calor foi observado, aumentando o
desempenho do sistema (COP). Para uma vazao superior a 900 kg/h, no entanto, a

capacidade e o COP deixaram de variar, como se nota na Figura 2.7.

Ventilador Estrutura o
do evaporador da aeronave #» Diregio de voo
Compressor Evaporador /

r / etorno de ar quente)
Ventilador | E E 3 E 3 x { ]\
do condensador 3 E § g g g Eg \ / Ar

» Entrada de ar frio —— R
Condensador %“

Sistema de circulagdo de ar de circuito fechado
Scoop ar de impacto

Sistema de controle do Sec¢ao dos equipamentos avidnicos Secdo da camera
ambiente refrigerado

Figura 2.6 — Diagrama esquematico da aplicagdo do sistema VCS em aviao de reconhecimento
(Kang et al., 2012)
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Figura 2.7 — Temperatura do ar na entrada e saida do evaporador e COP e poténcia entregue ao

compressor em fungéo da vaz&o de ar no condensador (Kang et al., 2012)

Os outros dois estudos que contemplam VCS aplicados em aeronaves
tiveram como foco a investigagcdo de diferentes ldgicas de controle para a
capacidade de refrigeracdo. Michalack et al. (2014) afirmaram que aeronaves

militares de alto desempenho provavelmente usardo VCS para gerenciar as
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temperaturas de multiplas cargas térmicas que variam no tempo. Assim, realizaram
experimentos para comparar duas logicas de controle em um VCS submetido a
diferentes condigdes de operagdo e um perfil de voo hipotético. A primeira baseou-
se no controle do superaquecimento na saida evaporador (método A). A segunda,
por sua vez, baseou-se num ciclo alternativo (método B), na qual as valvulas de
expansdo foram moduladas para controlar diretamente a temperatura do
evaporador. O método B ofereceu um melhor desempenho de controle de
temperatura para o perfil examinado, com um COP ligeiramente maior que o do
método A. Além disso, 0 método B nao exigiu valvulas de controle de contrapressao.
Segundo Wen et al. (2017), a estratégia convencional de controle da capacidade de
troca de calor atuando no superaquecimento nédo consegue manté-lo constante por
causa da forte oscilacdo de temperatura em determinadas situagdes de voo. Assim,
foi proposta uma estratégia de controle da pressdo de evaporacdo ao se modular a
abertura da valvula eletronica de expansao (EEV). Um controlador PID duplo SISO
(com uma unica entrada e saida) com um compensador feedforward foi empregado
para comparar o desempenho da estratégia de controle de capacidade convencional
com base no superaquecimento com a estratégia desenvolvida. Os resultados
experimentais mostraram que ambas as estratégias podem regular a capacidade
satisfatoriamente, enquanto a nova estratégia poderia manter a pressdao de

evaporacgao estavel.

2.3 Modelagem do Sistema VCS

A modelagem do sistema de refrigeracdo com todos os seus componentes
pode ser feita através de diferentes abordagens. A metodologia adotada depende da
aplicagdo, dos tipos de componentes envolvidos e do regime de trabalho. Na
literatura é possivel encontrar diversos trabalhos relacionados a simulagdo numérica
de sistemas de refrigeragdo em regime permanente (Domanski e Didion, 1983;
Stewart et al.; 2005; Jiang et al., 2006; Gholap e Khan, 2007), dos quais se
destacam os trabalhos de Gongalves et al. (2009) e Hermes et al. (2009), que nao sé
foram desenvolvidos no POLO mas que tém sido extensivamente empregados na

analise numérica de sistemas de refrigeracao.
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Tais autores adotaram uma metodologia baseada nos principios fundamentais
da conservacao da massa e da energia juntamente com informagdes empiricas para
simular os sistemas de refrigeragdo com um custo computacional reduzido, ja que as
equacdes de conservagdo da massa local (igualdade entre as vazdes massicas de
refrigerante que escoam no compressor e no dispositivo de expansio) e global
(massa de refrigerante no sistema selado) sdo substituidas pelos graus de
superaquecimento e de sub-resfriamento nas saidas do evaporador e do
condensador, respectivamente. Tal metodologia foi adotada no presente trabalho
dada a vantagem de se ajustar automaticamente a carga de refrigerante e o
dispositivo de expansao para condigcdes de projeto definidas previamente, i.e., os
graus de superaquecimento no evaporador e sub-resfriamento no condensador.
Com isto, tanto o tempo computacional como possiveis problemas de convergéncia

foram eliminados.

2.4 Sintese da Literatura

Diante do exposto, percebe-se que nao ha na literatura trabalhos que
analisaram de modo sistematico o efeito do desempenho de cada componente sobre
o0 consumo de energia e a capacidade de refrigeragdo de sistemas VCS para
aplicacéo aeronautica. Em geral, o trabalho de Kang et al. (2012) forneceu uma
informacéao relevante sobre o limite de vazdo de ar no condensador acima do qual
nao ha mais impacto no COP do sistema, cuja explicagao fisica € a saturacao do
fluido refrigerante, ndo havendo mais um aumento na troca de calor nem uma
diminuicdo da poténcia consumida pelo compressor. Quanto aos estudos
relacionados aos sistemas de condicionamento de ar automotivo, o sistema
analisado por Kaynakli e Horuz (2003) é o mais semelhante ao VCS em estudo,
levando-se em conta as pressdes de trabalho, a capacidade do compressor e a
vazao de fluido de refrigerante. Contudo, o compressor empregado é de velocidade
variavel, diferente do que se aplica neste trabalho. Além disso, ndo houve uma
modelagem matematica do sistema.

Em relagdo ao aparato experimental, a maioria dos autores utilizaram tuneis
do tipo aberto instalados dentro de uma camara climatizada. Quando os tuneis néo

foram instalados em uma camara climatizada, o tunel do condensador foi do tipo
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aberto, como € o caso do trabalho de Li et al. (2014), onde se empregou um tunel do
tipo fechado apenas para o evaporador. Ahn et al. (2015), por sua vez, realizaram
testes em duas camaras onde foram instalados tuneis abertos para abrigar os
trocadores de calor. No presente trabalho, ndo foi utilizada camara climatizada, mas
dois tuneis de vento fechados para o controle de temperatura e umidade (no caso do
evaporador) na entrada de cada trocador de calor. Para a simulagao do sistema, néo
se encontrou uma modelagem que leva em conta tanto aspectos termodinamicos do
sistema VCS como fluidodinamicos dos sistemas de circulagao de ar.

Com base na revisdo da literatura, o presente trabalho tem como objetivo
caracterizar o sistema de refrigeracéo da aeronave por meio de ensaios em bancada
calorimétrica especialmente projetada e construida para esta finalidade, similar ao
encontrado nos trabalhos que contemplaram os sistemas automotivos.
Adicionalmente, um modelo termo-fluido-dinamico sera desenvolvido e utilizado
como ferramenta para uma analise de sensibilidade do sistema completo
vislumbrando oportunidades de melhoria, abordagem semelhante ao trabalho de

Kang et. al (2012), porém via simulagao.
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3 TRABALHO EXPERIMENTAL

O presente capitulo apresenta o sistema em estudo e descreve o aparato
construido no POLO para avaliar o desempenho termodinamico do VCS, que
consiste em dois tuneis de vento que emulam os ambientes externo e interno a
aeronave onde sao alocados, respectivamente, o condensador e os evaporadores.
Os tuneis permitem controlar e monitorar a temperatura e a vazao da corrente de ar
que escoa através dos trocadores de calor, de forma que as taxas de troca de calor
no condensador e nos evaporadores podem ser quantificadas. Simultaneamente, as
pressdes de operacdo e a poténcia consumida pelo compressor sao também
registradas e monitoradas, permitindo que as caracteristicas termodinamicas de
desempenho do sistema sejam determinadas para diferentes condi¢cdes de operagéo

— temperaturas internas, vazdes e cargas de fluido refrigerante.

3.1 Sistema VCS em Estudo

O VCS utilizado na aeronave em estudo emprega dois evaporadores, um
destinado ao cockpit (local onde fica o piloto) e outro de maior dimensao destinado a
cabine (local onde se encontram os passageiros). O ciclo € composto por um
compressor do tipo aberto com seis pistdes operando entre 6 e 125 cilindradas por
revolugao e poténcia nominal de 5 HP (3,7 kW). O condensador € formado por 15
tubos na direcdo transversal ao escoamento de ar, 5 tubos na longitudinal e 225
aletas, com capacidade nominal de 40000 Btu/h para uma vazao de ar 1300 cfm
(2210 m?¥h). A as aletas sdo de aluminio, enquanto os tubos sédo de cobre. Na saida
do condensador ha um receiver de 600 ml construido em aluminio. O ar €
movimentado por um ventilador tubo-axial com 7” de didametro, que fornece uma
vazao de 1400 cfm (2380 m?h) e uma diferenga de pressao de 3,5 pol H,O (870 Pa)
numa rotacdo de 11500 rpm. O sistema possui ainda dois evaporadores do tipo
tubo-aleta que operam com ventiladores centrifugos acoplados. O conjunto do
cockpit tem uma capacidade nominal de 10000 Btu/h (2,9 kW) com o ventilador
operando em 5200 rpm e vazao de 300 cfm (510 m?¥h). Ja o conjunto da cabine tem

uma capacidade nominal de 15.000 Btu/h (4,4 kW) com o ventilador a 4900 rpm
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fornecendo uma vazao de 450 cfm (765 m3h). Na entrada de cada evaporador tem-
se duas valvulas termostaticas atuando como dispositivos de expansao. O sistema
opera com uma carga de 2,1 kg de refrigerante R-134a. Em relagao a parte elétrica,
0s componentes sao alimentados com uma tensao de 28 VDC e uma corrente total
de 312,5 A. A Figura 3.1 mostra a unidade condensadora composta por grelhas,
dutos, ventilador e condensador. E importante salientar que, no duto montado na
entrada do condensador existem duas tomadas de ar. O ar que escoa pela saida
superior € destinado ao arrefecimento dos eletrénicos (E-bay), enquanto o que sai
pela lateral, alimenta a cabine, atendendo ao requisito de renovagao de ar (Fresh
air) de 131 cfm (223 m3/h).

E-bay —Linha de arrefecimento
dos eletrdnicos

Ventilador

Condensador

Duto de saida |

Ar
Entrada

Ar
Saida

Fresh air — Linha de renovagao
de ar de cabine

Figura 3.1 — Esquematico da unidade condensadora da aeronave em estudo

Na Figura 3.2 ¢ ilustrado o esquema de funcionamento do sistema VCS. Pelo
lado do fluido refrigerante, o R-134a superaquecido em baixa pressao, em torno de
28 psig (193 kPa), é succionado pelo compressor e levado até uma pressao préxima
de 210 psig (1448 kPa). Na sequéncia, o refrigerante escoa pelo condensador onde
libera calor para o ar externo. O ar ambiente é succionado através do lado direito da
aeronave por meio do ventilador e, em seguida, passa por um difusor onde ha
aumento da area de secdo transversal. Na sequéncia, o ar passa através do
condensador onde ha um aumento de temperatura, desloca-se através de um bocal

no qual ha a reducdo da area de segdo transversal, sendo, entdo, descarregado
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para a atmosfera pelo lado esquerdo da aeronave. O fluido refrigerante, por sua vez,
deixa o condensador no estado de mistura bifasica ou de liquido sub-resfriado.
Utiliza-se um reservatorio (receiver) que libera apenas a parcela liquida, que se
desloca para o evaporador da cabine (ca) e do cockpit (ck), os quais estdo em
paralelo. Antes de entrar nos evaporadores, o refrigerante passa pelas valvulas de
expansao termostaticas onde ocorre uma reducado de pressao e temperatura. Nos
evaporadores, o liquido absorve o calor do ambiente refrigerado e retorna a fase de
vapor, sendo posteriormente succionado pelo compressor. Cada evaporador tem um
ventilador dedicado que faz a sucgdo do ar do ambiente interno e a descarga do ar

refrigerado.

Ambiente externo

4 ..
y

l reeeer W

— D
%o
Espaco refrigerado
2.

Espaco refrigerado

X

X

Figura 3.2 — Representacdo esquematica do VCS
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3.2 Descricao do Aparato Experimental

O aparato desenvolvido no presente trabalho consiste em uma bancada
calorimétrica composta por dois tuneis de vento de circuito fechado de ar, um para o
condensador e outro para os evaporadores (ver Figura 3.3). Este ultimo possui duas
secbes de teste (double deck), permitindo o controle individual da vazdo nos
evaporadores da cabine e do cockpit. O compressor € 0os componentes eletronicos
foram instalados entre os tuneis. A fim de manter o volume interno original do VCS,
foram utilizadas as mesmas linhas de refrigerante (mangueiras que ligam um

componente ao outro) empregadas no sistema da aeronave.

v &

Figura 3.3 — Foto da bancada calorimétrica montada no POLO

Os tuneis de vento foram projetados com base nas recomendagdes da norma
ANSI/ASHRAE 41.2 (1987), a qual estabelece os procedimentos para a medi¢ao da
vazéao de ar, e da norma ANSI/ASHRAE 33 (2000), que é voltada a medigéo da taxa
de transferéncia de calor nos trocadores de calor. Uma representagao esquematica
dos tuneis é ilustrada Figura 3.4. Na parte superior, observa-se o tunel que comporta
o condensador, enquanto na parte inferior pode-se observar o tunel dos
evaporadores. A linha cheia vermelha indica o fluido refrigerante (R-134a) a alta
pressdo e a linha cheia azul representa o refrigerante a baixa pressédo. O fluido

refrigerante € inicialmente comprimido no compressor e entdo deslocado para o
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condensador onde rejeita calor para o ar. Na sequéncia, o refrigerante sai do
condensador no estado de liquido sub-resfriado e se dirige aos evaporadores da
cabine e do cockpit, que estdo em paralelo. Antes de entrar nos evaporadores, 0
refrigerante escoa através das valvulas de expansdo termostaticas onde ocorre a
reducdo da pressao e da temperatura. Nos evaporadores, o refrigerante bifasico
absorve calor dos ambientes climatizados enquanto evapora, sendo, na sequéncia,
succionado pelo compressor, fechando o ciclo.

Antes de iniciar um teste, os dois tuneis devem estar em equilibrio térmico
com o ambiente. Em seguida, o VCS é acionado e a temperatura do ar no tunel dos
evaporadores é reduzida. Para atingir a condigao desejada, o banco de resisténcias
€ acionado para um ajuste fino da temperatura. No caso do condensador, é
necessario resfriar o ar através do sistema de refrigeragdo auxiliar e depois
reaquecé-lo através do banco de resisténcias. Em ambos os tuneis, ventiladores
auxiliares de rotagao variavel foram utilizados para controlar a vazao de ar.

Os tuneis foram instrumentados com termopares, transdutores diferenciais de
pressao e bocais para medicao da vazao volumétrica de ar. Adicionalmente, no tunel
dos evaporadores, foram instalados transdutores de umidade relativa para o
cbmputo da parcela latente da troca de calor. Medi¢cdes de poténcia foram também
realizadas para avaliar o consumo de energia do compressor. A Tabela 3.1 sumariza
as especificagdes técnicas do sistema. No tunel do condensador, o calor rejeitado
para a corrente de ar (~12 kW) é removido por meio de um sistema de refrigeragao
auxiliar, com capacidade maxima de 17,5 kW. As linhas pontilhadas vermelha e azul
representam, respectivamente, as pressoes de alta e de baixa do refrigerante (R-22)
usado pelo sistema auxiliar de refrigeracédo. Apos essa etapa de resfriamento, a
temperatura do ar é ajustada por meio de um banco de resisténcias de 9 kW. Ja no
tunel dos evaporadores, o controle de temperatura do ar na entrada da secido de
teste é realizado por outro banco de resisténcias, também com 9 kW de poténcia.
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Figura 3.4 — Esquema de funcionamento do calor
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As condi¢des de operagao do sistema sdo especificadas para trés cenarios:
(i) condicdo amena: ISA+15, (ii) nominal do fabricante: ISA+25, e (iii) condicdo de
maxima capacidade: ISA+35. A Atmosfera Padrao Internacional ou ISA (International
Standard Atmosphere) € um modelo atmosférico terrestre criado pela Organizagao
de Aviagao Civil Internacional para estudos na atmosfera em altitudes de até 32000
metros. As informagdes do modelo ISA, em geral, sédo: (i) o ar € um gas seco, (ii) a
temperatura ao nivel do mar é 15 °C, (iii) a pressao ao nivel do mar é 760 mmHg
(101,325 kPa) e (iv) o gradiente médio de temperatura é 0,65 °C para cada 100
metros. Com base nas informag¢des da norma ISA, o aparato experimental deve
comportar trés condicoes ambientes: 30, 40 e 50 °C. Para as temperaturas internas

da aeronave, sao definidas trés condi¢des, seguindo a aplicagao: 18, 24 e 35 °C.

Tabela 3.1 — Especificagbes do aparato experimental

Tunel dos Evaporadores

Temperaturas internas: de 15 a 40 °C (24 °C / 50% RH)

Impedancia do lado do ar: 746,5 Pa

Ventilador auxiliar: vazao maxima de 7000 m?¥h

Vazoes de ar (cockpit / cabine): 300 / 450 cfm (~510 / ~765 m3/h)
Capacidades (cockpit | cabine): 10000 / 15000 Btu/h (~2,9 / ~4,4 kW)

Tudnel do Condensador

Temperaturas internas: de 15 a 60 °C

Impedancia do lado do ar: 1244,2 Pa

Ventilador auxiliar: vazao maxima de 7200 m?%h

Vazao de ar: 1400 cfm (2500 m?/h)

Capacidade do condensador: 40.000 Btu/h (~12 kW) (40 °C - ISA + 25 °C)
Capacidade do sistema de refrigeragao auxiliar: 60.000 Btu/h (~17,5 kW)

3.3Tunel de Vento do Condensador

O tunel do condensador é formado por quatro modulos: os ramais inferior e
superior, e as duas curvas nas extremidades que conectam um ramal ao outro. As
curvas fazem uso de pas fixas (vanes), instaladas internamente com a finalidade de

organizar o escoamento e reduzir perda de carga. A estrutura foi construida em aco,
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com perfil U e revestida por chapas de aluminio de 1 mm de espessura. A segao de
testes localiza-se no ramal superior, ilustrado na Figura 3.5. Este possui 2800 mm de
comprimento e uma sec¢ao transversal interna de 900 x 900 mm isolada com uma
camada |4 de rocha de 50 mm de espessura em todas as paredes, com excecéo da
porta, cuja espessura € de 100 mm. A Figura 3.6 mostra que, além do condensador,
estao localizados no ramal superior dois homogeneizadores de temperatura e duas
grelhas, que sdao empregadas para uniformizar o escoamento. Tanto na entrada
como na saida da seg¢dao de testes foram instaladas duas malhas com nove
termopares cada para a medicao das temperaturas. Tomadas de pressao estatica
também foram montadas na entrada e na saida do condensador, como observado
na Figura 3.6.

No ramal inferior, o ar passa por uma tela perfurada para organizar o
escoamento e, na sequéncia, é direcionado a um bocal que proporciona uma
diferenca de pressao que € medida diretamente através de um sensor diferencial e
utilizada no calculo da vazao volumétrica através do procedimento descrito na norma
ANSI/ASHRAE 41.2 (1987). Em seguida, o ar é resfriado no evaporador tubo-aleta
do sistema de refrigeracdo auxiliar (unidade Elgin ESM 2500) e tem a sua
temperatura ajustada através do banco de resisténcias moduladas por um
controlador do tipo PID (proporcional-integral-derivativo), conforme mostrado na
Figura 3.7. O ar é deslocado por um ventilador radial fabricado pela empresa Ziehl-
Abegg, modelo RH35C-ZID.DC.CR, com 7 pas e didmetro de 406 mm, que opera
entre 300 e 2970 rpm, com vazao maxima de 7200 m3*h na condicdo de descarga

livre. Para nao transmitir vibragao ao aparato, o ventilador foi instalado sobre coxins.
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Figura 3.5 — Ramal superior do tunel do condensador
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Figura 3.7 — Ramal inferior do tunel do condensador.

3.4 Tunel de Vento dos Evaporadores

A exemplo do tunel do condensador, o tunel de vento dos evaporadores €
também formado por quatro médulos, com estrutura trelicada fabricada em ago, com
perfil U, revestida por chapas em aluminio de 1,5 mm de espessura. As secdes de
testes se localizam no ramal superior, cada qual com secao transversal interna de
500 x 700 mm e 2800 mm de comprimento. As paredes possuem isolamento de 1a
de rocha de 50 mm de espessura, com exce¢ao da porta e da parede que divide as
secdes, onde um isolamento de poliestireno expandido de 100 mm de espessura foi
empregado. Além dos evaporadores, foram instalados no ramo superior dois
homogeneizadores de temperatura bem como duas grelhas para uniformizar o
escoamento tanto na entrada como na saida das se¢des de teste. Neste tunel, os
bocais para medicédo de vazao foram posicionados no ramo superior, como pode ser
visto na Figura 3.8. A vazao de ar também foi determinada através do procedimento
descrito na norma ANSI/ASHRAE 41.2 (1987).
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Figura 3.8 — Ramal superior (double deck) do tunel dos evaporadores

As medicbes de temperaturas na entrada e saida de cada secédo de teste
foram realizadas por uma malha com nove termopares, como ilustra a Figura 3.9. Na
tentativa de reproduzir fielmente a configuracdo da aeronave, o evaporador da
cabine foi instalado acima do evaporador do cockpit com um desnivel de 300 mm. O
ar é insuflado por um unico ventilador auxiliar, embora cada evaporador possa

operar com vazoes diferentes (ver Tabela 3.2) através da agao de dois dampers em

paralelo.
Tabela 3.2 — Vazdes nominais de ar em cada evaporador
_ Vazao de ar [cfm]
Velocidades
Cockpit Cabine
Low 100 (170 m?h) 150 (255 m?/h)
Medium 200 (340 m3h) 275 (467 m*/h)

High 300 (510 m*/h) 450 (765 m*/h)




31

Sentido do escoamento R

| 2344
i : s‘l

Malhas de termopares

Misturador

Homogeneizador

o

I Malha de termopares k

Figura 3.9 — Secoes de testes dos evaporadores

Como os evaporadores removem calor do ar que circula no tunel, um banco
de resisténcias de 9kW foi instalado no ramal inferior para promover o ajuste fino da
temperatura na entrada das sec¢bes de testes, como mostra a Figura 3.10. Um
ventilador auxiliar, modelo Ziehl-Abegg RH35C-ZID.DC.CR, também foi posicionado
no ramal inferior, juntamente com os dampers. Assim, a rotagdo do ventilador
auxiliar combinada com a abertura dos dampers permite a regulagem das vazdes

nas segoes de teste.

M i

Ventilador auxiliar resisténcias

A = -

Sentido do escoamento

Figura 3.10 — Ramal inferior do tunel dos evaporadores
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3.5 Circuito de Refrigeragao

A instalacdo do VCS no calorimetro respeitou a maneira como ele € montado
na aeronave, sendo mantida a disposi¢gao dos componentes, como mostra a Figura
3.11. Sete transdutores de presséo absoluta foram instalados ao longo do circuito
para determinar as pressdes de sucgcao e descarga do compressor, além das
diferengas de pressédo nos trocadores de calor. O sistema opera com uma carga
nominal de 2080 g de R-134a e com aproximadamente 230 ml de 6leo EMKARATE
RL100E. Para alterar a massa de fluido refrigerante, foram instaladas valvulas de
servico tanto no lado de alta como no de baixa pressdo. Termopares de contato
foram instalados na superficie dos tubos de entrada e saida do compressor e do
condensador, na saida do receiver, nas entradas das valvulas de expansédo e na

saida dos evaporadores.

Ambiente externo

B 2. B

Condensador

® ® Q,

-

. [
Receiver l
-w

I

> Evaporador ck A ‘ é
.. 1)
Espago refrigerado

7
> Evaporador ca @ Temperatura

® : ® Pressao
..

@ Vazdo massica

Espaco refrigerado

Figura 3.11 — Circuito de fluido refrigerante do VCS
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3.6 Instrumentacgao

3.6.1 Temperatura

Todas as temperaturas foram medidas por meio de termopares do tipo T, com
incerteza de 0,2 °C. Para conferir uma maior inércia térmica e reduzir flutuagdes de
sinal na medicao da temperatura do ar na entrada e saida dos trocadores de calor,
as extremidades de cada termopar foram unidas com estanho entre si e inseridas
em um pequeno cilindro de cobre de 10 mm de comprimento e 10 mm de didmetro.
Cinquenta e quatro termopares foram instalados com essa configuragdo, nove na
entrada e nove na saida de cada secédo de teste como ilustrado na Figura 3.12a.
Para a medigdo das temperaturas de entrada e saida do fluido refrigerante, os
termopares foram instalados nas paredes dos tubos, um na entrada e outro na saida
de cada trocador de calor, um na sucgéo e outro na descarga do compressor € o
ultimo na saida do receiver, totalizando nove termopares. Os sensores de
temperatura foram fixados de forma superficial, ou seja, sobre a tubulagao, conforme
ilustrado na Figura 3.12b. Para evitar interferéncias elétricas sobre a medi¢cdo de
temperatura, foi aplicada uma camada de fita de poliamida (kapton) sobre a
tubulacédo, antes de posicionar o sensor. Sobre a fita foi aplicada pasta térmica e,
sobre a pasta térmica, foi entdo posicionado o sensor de temperatura, o qual foi

fixado com fita isolante.

Tubulagdo Termopar
Lé ==
Fita kapton Pasta térmica

(@) (b)

Figura 3.12 — (a) termopares do lado do ar e (b) do lado do refrigerante
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3.6.2 Pressao

O diferencial de pressdo estatica no circuito de ar foi medido através de
transdutores de pressdo com capacitancia variavel e diafragmas ultrafinos de silicio,
conectados a aneéis piezométricos, como mostrado na Figura 3.13. Estes
transdutores sao fabricados pela Dwyer e trabalham com sinal de saida de 0 a 4 mA
para corrente continua. A tensdo de alimentacdo dos transdutores foi fornecida por
uma fonte de corrente continua de 24 V. A incerteza de medi¢cao declarada pelo
fabricante é de £0,5% do fundo de escala. Para captar a queda de pressao do lado
do ar em cada trocador de calor, foram utilizados trés transdutores do modelo 607-4,

com faixa de medicao de 0 a 500 Pa.

Externo

Anel
piezométrico

Interno

Transdutor diferencial de pressao

Figura 3.13 — Esquema de instalagao do transdutor diferencial

A presséao do fluido refrigerante na entrada e na saida de cada trocador de
calor, na succado e descarga do compressor e na saida do receiver foi medida
através de transdutores de pressao fabricados pela empresa Hottinger Baldwin
Messtechnik (HBM), modelo P3MB, alimentados por uma fonte de corrente continua
de 5 A. Foram empregados nove transdutores, quatro dedicados ao lado de alta
pressao, com faixa de 0 a 50 bar, e cinco ao lado de baixa pressao, com faixa de 0 a
10 bar.
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3.6.3 Vazao de Ar
A vazdo volumétrica de ar, V, foi calculada como uma funcéo da diferenca de

pressao nos bocais, 4P, [Pa], seguindo o equacionamento apresentado pela norma
ASHRAE 41.2 (1987):

V =ClA,Y

n

onde A, é a area de passagem na garganta do bocal, em [m?], C,; é o coeficiente de

descarga e Y é o coeficiente de expansao do bocal, dados por:

C; = 0,9986 7.006 + 1346 (3.2)
a " VRe Re
Y =1-0,548(1 — ) (3.3)
O numero de Reynolds, Re, e o parametro a sédo calculados por,
o= Ak, (3.4)
pnR(T, + 273,15)
Re = V2u;1C4d, Y/ pn AP, (3.9)

onde d, € o didametro da garganta do bocal, R é a constante do ar (287,1 J/kgK), e
T, e u, sao, respectivamente, a temperatura e a viscosidade dindmica do ar na
entrada do bocal. A diferenca de pressdo foi medida através de sensores
diferenciais também fabricados pela Dwyer, com incerteza de medi¢cao de +0,5% do
fundo de escala. A incerteza propagada de medicao de vazao foi calculada em +5%,
como mostra o Apéndice A. A Tabela 3.3 sumariza os bocais utilizados bem como as

faixas de vazao e de velocidade em cada secao de teste.
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Tabela 3.3 — Vazoes de ar na secao de testes do condensador

Bocal Area de bocal Falxg de Faixa de vazao
velocidade
[-] [m?] [m/s] [m?h]
7” (condensador) 0,02483 14,0a 31,4 1252 a 2807
4” (cabine) 0,00811 14,0 a 23,9 409 a 700
3” (cockpit) 0,00456 14,0 a 26,4 230 a 433

3.6.4 Umidade Relativa

Na entrada e saida de cada evaporador foi instalado um transdutor de umidade
fabricado pela Testo, modelo 6651, com incerteza de medi¢cado de +1,5% numa faixa
de 0 a 100% (ver Figura 3.14). As medi¢des foram utilizadas no cémputo da parcela

latente de transferéncia de calor nos evaporadores.

Sondasde umidade na
saida

.--""'--__
Sentido do escoamento

v

Figura 3.14 — Quatro sondas instaladas no tunel dos evaporadores
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3.6.5 Poténcia

O sistema foi acionado com uma tensao de 28 VDC (V,.). Assim, utilizando
uma fonte TDK Lambda, a corrente (/) foi lida a cada minuto e uma média foi
utilizada para o cédmputo da poténcia do compressor, sendo referente ao valor
consumido direto da fonte de alimentagao (Wk,e,e:chc), com incerteza de medigao
de £0,5%.

3.7 Aquisicao de Dados

O sistema de aquisicao de dados € composto por um chassi Compact DAQ
9178 da National Instruments, compativel com o software Labview. O sistema possui
oito placas com entradas de temperatura, tensdo e corrente, e saidas de controle
com sinais de corrente e tensdo. Quatros médulos de entrada de temperatura NI-
9214, que fazem as leituras e compensagdes dos termopares, foram empregados
juntamente com dois modulos de leitura de tensao e dois de leitura de corrente do
tipo NI-9207, cada um com oito canais, sendo responsaveis pela leitura dos sinais
dos transdutores de pressao absoluta, pressao diferencial e umidade relativa.

A medida que os testes sdo executados, graficos sdo produzidos e os sinais
dos ultimos dez minutos sdo gravados. Para cada variavel medida, o programa
computa o desvio padrao maximo das ultimas 600 leituras e confere a condigao de
regime permanente. Tal condicdo e o tempo de amostragem foram definidos por
meio de experimentos sucessivos com o0 objetivo de garantir que o regime
permanente fosse identificado de forma correta. Os valores de desvio padréo

maximo permitido em dez minutos de teste tem como base as seguintes equacgoes:
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i"i (3.6)

i=1

o1
X=-
n

n—1

1 n
o= (x; — %)? (3.7)
2

onde ¥ a média da amostra, n o numero de pontos coletados, x; o ponto de
avaliacao e o o0 desvio padrédo. O critério adotado para verificar se a condigdao de
regime permanente foi alcangcada se baseia num ajuste linear de todos os pontos de
medi¢cdo durante um intervalo de 10 minutos. O teste é considerado estavel quando
o médulo da diferenga entre o ponto inicial e o ponto final do intervalo for menor do

que trés vezes o desvio padrao, conforme as Equacgdes (3.8) e (3.9).

f(©) =at+b (3.8)

|f(tfinal) - f(tinicial)l < 30 (39)

3.8 Validagao Hidrodinamica

Com a finalidade de verificar a qualidade das medicbes de vazéo de ar e
diferenca de pressao, medi¢des realizadas previamente com o condensador do VCS
no tunel fluidodindmico do POLO, descrito no Apéndice B, foram comparadas com
medi¢des realizadas no tunel do condensador. Como se pode observar na Figura
3.15, houve uma boa concordancia entre as medi¢des realizadas nos dois tuneis,
com diferencas dentro da banda de incerteza do VCS (x5%).

Para o tunel dos evaporadores, a validacao foi feita contra dados fornecidos
pelo fabricante dos trocadores de calor. As curvas de impedancia de cada
evaporador foram obtidas no tunel de vento dos evaporadores e representadas
graficamente na Figura 3.16. Verifica-se que os dados do fabricante e os resultados
obtidos no POLO possuem uma concordancia também na faixa de incerteza de +5%,

validando o aparato experimental sob o ponto de vista fluidodinamico.
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Figura 3.15 — Curvas de impedancia do condensador em fung¢éo da vazao de ar
Vazao [m3/h]
0 200 400 600 800 1000
1 ’2 1 1 1 1 1
—— Evaporador Cockpit
104 Evapo.rador C.)ablne L 250
® Cockpit Fabricante
— ® Cabine Fabricante
Q 0.8 mmm +5% [ 200
T —
= ©
o)

20,6 - - 150 %
<Q] <
0,4 - - 100
0,2 - 50
0,0 - T T T T T T 0

0 100 200 300 400 500 600 700

Vazao [cfm]

Figura 3.16 — Curvas de impedancia dos evaporadores em funcéo da vazao de ar
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3.9 Calibragao Térmica

Para atenuar a troca de calor entre a secido de testes e o ambiente externo,
os tuneis de vento foram construidos com paredes espessas preenchidas com
material isolante. Entretanto, o isolamento térmico ndo impede totalmente a
transferéncia de calor, 0 que pode levar a erros no cémputo das taxas de troca de
calor no condensador e nos evaporadores. Assim, para uma determinagdo mais
precisa das capacidades, as condutancias térmicas globais (UA) das segdes de
testes foram determinadas a partir de testes de fluxo de calor reverso realizados em
ambos os tuneis de vento.

Para tanto, os testes foram realizados com o VCS desligado. Resisténcias
foram colocadas no interior de cada secao de teste para dissipar uma poténcia preé-
determinada, Q,, cujo valor foi medido através de um transdutor Yokogawa. O
ventilador foi mantido ligado e os dados foram gravados quando a condigdo de
regime permanente foi atingida. Através das malhas de termopares e do bocal foi
possivel determinar o estado do ar na entrada e saida da se¢ao, bem como a vazao
massica de ar. Foram realizadas medi¢cbes da temperatura externa aos tuneis
através de um sensor de temperatura PENTA Ill. A partir do balangco de energia
esquematizado na Figura 3.17, tem-se a Eq. (3.10). Para o condensador foram
realizados trés testes com dissipacao de 535, 1000 e 1480 W. Os resultados estao
sumarizados na Tabela 3.4. Dada a relevancia da resisténcia térmica de convecgao
natural externa, o UA foi considerado uma fungao do AT, expresso na forma de uma

lei de poténcia, como mostra a Figura 3.18.

_ meTin + Qh - meTout (310)

Tint - Text

UA
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Figura 3.17 — Esquema do balango de energia para obtengcado do UA das segbes de testes

Tabela 3.4 — Resultados testes de fluxo de calor reverso do tunel do condensador

Teste (0, W] Vicim] T [Cl Tow ['Cl  AT[C]  UAWIK]
1 535 1322 459 24.8 21,0 10,2
2 1000 1321 49,3 21,1 28,2 11,6
3 1480 1324 55,5 21,4 34,0 13,7
20,0

—— Regressao da curva
@ Pontos experimentais (+10%)

UA [WIK]
>
=S

0,0 I I I I I I I
0 5 10 15 20 25 30 35 40

AT [K]

Figura 3.18 — Curva de UA do tunel do condensador

Os testes de determinacdo do UA do tunel do condensador apresentaram
valores proximos entre si, com diferengas dentro da faixa de incerteza de +10%,
como mostrado no Apéndice A. Isto, aliado ao fato da temperatura de evaporagao

ser fixa, permite considerar um UA constante para o tunel dos evaporadores. Assim,
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apenas um experimento foi realizado para tal tunel e os resultados sdo mostrados na
Tabela 3.5.

Tabela 3.5 — Resultados do teste de UA do tunel dos evaporadores

Secao Qn [W] V [cfm] Tine [°C] Text [°C] AT [°C] UA [WIK]

Cabine 265 448 37,4 20 17,4 4,0
Cockpit 177 305 37,3 20 17,3 4,7

3.10 Processamento dos Dados

Dados brutos de temperatura, umidade, pressado e vazao séo obtidos através
da instrumentacdo descrita na segcdo anterior. Com base em tais informacgdes, é
possivel calcular uma série de parametros indispensaveis a analise experimental do
sistema. Por exemplo, com base nas medicbes de temperatura, podem-se
determinar os graus de superaquecimento nos evaporadores da cabine e do cockpit,
bem como o grau de superaquecimento na entrada do compressor, a partir das

seguintes expressdes:

SUPCG.=T9_TS(1t,9 (311)
SUP = Tg — Toars (3.12)
SUP, =Ty — Tgqer (3.13)

onde Ty € a temperatura do refrigerante na saida do evaporador da cabine, Ts,: o € @
temperatura de saturagao do refrigerante para a pressao de saida do evaporador da
cabine, Tg € a temperatura do refrigerante na saida do evaporador do cockpit, Tsq: g €
a temperatura de saturacao do refrigerante para a pressao de saida do evaporador
do cockpit, T, é a temperatura do refrigerante na entrada do compressor, e T, 1 € @
temperatura de saturagao do refrigerante para a presséo de entrada do compressor.

Adicionalmente, o grau de sub-resfriamento na saida do condensador e o approach,
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parametro importante na determinacédo de carga do sistema, podem ser calculados

por:

SUB ES TSG,tA— - T4_ (314)

ATopy =Ty — Tac (3.15)

onde Ty, , € @ temperatura de saturagéo do fluido refrigerante para a pressdo de
saida do condensador, T, € a temperatura do refrigerante na saida do condensador,
e T,.; € a temperatura do ar na face de entrada do condensador. As temperaturas
de evaporagao e condensacao sido obtidas com base nas pressodes lidas na entrada

e saida do compressor, tal que:

T.=T5a:(P1) (3.16)

T.=Tyat(p2) (3.17)

onde p; € a pressao de entrada do compressor e p, € a pressao de saida.
A poténcia elétrica de acionamento do compressor, como ja foi exposto, é
calculada com a corrente indicada na fonte, sendo a tensdo mantida em 28 VDC, tal

que:

Wk,e]e:chc (3 1 8)

A taxa de transferéncia de calor no condensador é determinada através do

seguinte balago de energia sensivel no lado do ar:

Qa,c=PaVa6o(Toi-Top) (3.19)
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Para os evaporadores, tanto o calor sensivel como o latente estao presentes,
de modo que a taxa de transferéncia de calor € determinada através do seguinte

balango de energia no lado do ar:

Que = PaVa(hai — hao) (3.20)

Nessas equagdes, p, € a densidade e c, é o calor especifico do ar, valores obtidos

na temperatura média da se¢dao em analise. O parametro V, € a vazao volumétrica
medida nos bocais, T,; e T, , sé@o, respectivamente, a temperatura do ar na face de
entrada e saida do trocador, e h,; € h,, sdo, respectivamente, a entalpia do ar na
face de entrada e saida do trocador, calculadas para a umidade relativa e
temperaturas da se¢ao na pressao atmosférica.

A vazado massica de refrigerante foi determinada através do seguinte balanco

de energia no condensador:

Qa,c (3.21)
h3 - h4_

m=
onde Q'a,C € a taxa de troca de calor no condensador, h; e h, sao as entalpias do
refrigerante na entrada e na saida.

A eficiéncia de compressao, por sua vez, foi calculada através da seguinte

expressao:
N = ————— (3.22)

Por fim, o COP do ciclo (onde ndao é contabilizada a poténcia dos

ventiladores) foi determinado através da seguinte expresséo:

COP = .Q“'e (3.23)

k.elet
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onde Que = Quca + Quck € @ capacidade de refrigeragdo do sistema. Uma base de
comparagao para o COP consiste no desempenho do sistema ideal, isto €, o
refrigerador de Carnot. Neste caso, o coeficiente de performance de Carnot, COP., é

definido da seguinte forma:

Ty
COP; = (3.24)
Tq - Tf

onde T, e T, correspondem respectivamente as temperaturas dos reservatorios

quente e frio, calculadas com base nas condi¢gdes do ar na entrada do condensador
e dos evaporadores, respectivamente. A comparagao pode entao ser feita a partir do

conceito de eficiéncia de segunda lei:

cop

_Lor (3.25)
COP;

N

Esta, por sua vez, pode ser decomposta em dois fatores, conforme a origem
das irreversibilidades: externas e internas (Bejan et al., 1996). Matematicamente,

tem-se:

N = NintMNext (3.26)
sendo que cada fator pode ser escrito da seguinte forma:
_ COPyy, (3.27)
Next = CoP,
cop
Mot = 75— (3.28)
COP;yt

onde COP;,; corresponde ao coeficiente de performance de um sistema internamente

reversivel operando entre as temperaturas de condensacgao e evaporacao, tal que:
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Tevap
cop. , = —°Y (3.29)
e Tcond - Tevap

A equacao anterior mostra que tanto a diminuicdo da temperatura de
condensagao como o0 aumento da temperatura de evaporagao implica numa
elevacdo do COP de um sistema internamente reversivel.

A titulo de ilustracdo, a Tabela 3.6 apresenta os resultados experimentais
obtidos para a condigao ISA+25, onde o ar na entrada do condensador esta a 40°C
e na entrada do evaporador a 24°C. A Figura 3.19 sumariza os resultados na forma
de diagramas P-h e T-s. Os resultados dos demais testes conduzidos com o VCS
sao apresentados no Apéndice C.

Na Figura 3.19 existem os pontos para cada medicao de temperatura e
pressao, como descrito na Figura 3.11. Assim, olhando para o diagrama T-s, na
regido de vapor superaquecido, o ponto vermelho de maior temperatura é a saida do
compressor, na sequéncia € a entrada do condensador. Ja na linha de saturacéo de
liquido, o ponto de maior temperatura € a saida do condensador, depois se trata da
saida do receiver e, entao, existem dois pontos sobrepostos que correspondem a
entrada da valvula de expansdo de cada evaporador. Apds a expansao, tem-se a
entrada de cada evaporador, a linha de cada evaporagao (Cabine e Cockpit) e, por
ultimo, trés pontos sobrepostos que correspondem a saida de cada evaporador e a

entrada do compressor.



Tabela 3.6 — Exemplo de um teste processado

47

Externa / Interna 40 /24
Condicao
Carga de R-134a [g] 2107
Vazao massica [kg/h] 156
Pressao de succao [bar] 2,46
Compressor
Presséo de descarga [bar] 17,58
Poténcia do compressor [kW] 3,64
Condensacéo 61,8
Evaporacao 0,1
Sub - resfriamento 16,2
Temperatura [°C] Superaquecimento (cabine) 9,1
Superaquecimento (cockpit) 4,5
Superaquecimento (entrada comp.) 10,5
Approach 5
Condensador 29738
_ Cabine 13139
Capacidades [Btu/h] _
Cockpit 8818
Total de refrigeragao 21957
Condensador 0,24
Diferenca de Evaporador 0,74
Cabine
pressao no refrigerante Mangueiras 0,24
[bar] , Evaporador 0,48
Cockpit
Mangueiras 0,43
Vazao de ar [cfm] 1341
Condensador UA [WIK] 576
Ap, [pol H20] 1,27
Vazao de ar [cfm] 445
Trocadores
Cabine UA [W/K] 303
de calor
Ap, [pol H2O] 0,52
Vazao de ar [cfm] 296
Cockpit UA [W/K] 228
Ap, [pol H20] 0,53
COP do Ciclo 1,77



100
—— Cabine
--— Cockpit
: 7 /
@ 101
o
L S
1 T T T T T T T
100 150 200 250 300 350 400 450 500
h [ki/kg]
120
—— Cabine
1004 —--- Cockpit
80
— 60
s
o ogodTewd0cC
20T 24°C /T
L
0 -
_20 T T T T T
1000 1200 1400 1600 1800
s [J/kgK]

48

Figura 3.19 — Diagramas P-h (superior) e T-s (inferior) para os dados experimentais da Tabela 4.6
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4 MODELAGEM MATEMATICA

4.1 Modelo do Sistema

A simulagcao de ciclos termodinamicos através de modelos matematicos tem
sido amplamente utilizada no projeto e desenvolvimento de sistemas de refrigeragao
por compressdo mecanica de vapor, ja que consiste numa forma menos onerosa se
comparada a construcdo de prototipos e a realizacdo de ensaios experimentais. O
modelo matematico desenvolvido no presente trabalho foi baseado nos trabalhos de
Gongalves et al. (2009) e Hermes et al. (2009), segundo os quais o sistema de
refrigeragcdo é dividido em quatro sub-modelos em regime permanente, um para
cada um dos seguintes componentes: compressor, condensador, dispositivos de
expansao e evaporadores. O modelo se baseia essencialmente nos principios de
conservagcao da massa e da energia aplicados localmente para cada componente.
Adicionalmente, a primeira lei da termodinadmica é usada para verificar o balango de

energia no ciclo com um todo, tal que:

Qa,e + Wk,e]e + Qvap = Qa,c + Qk + Qliq (4.1)

onde Q'a,e corresponde ao calor absorvido pelo fluido refrigerante nos evaporadores
(capacidade de refrigeragéo) e Qa_c refere-se ao calor rejeitado ao ambiente externo
pelo condensador. A poténcia fornecida ao compressor corresponde a Vi/k,e,e,
enquanto Q, representa a parcela de calor transferida pelo compressor ao ambiente
externo. Os termos Q',,ap e Qliq representam respectivamente as trocas de calor nas

linhas de vapor (sucgao do compressor) e de liquido (saida do condensador). Cada
um dos submodelos do ciclo de refrigeracado é apresentado a seguir, tendo como

referéncia a Figura 4.1.
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Figura 4.1 — Circuito de fluido refrigerante do sistema

411 Submodelo do Compressor

O compressor tem como objetivo gerar um diferencial de pressédo entre o
condensador e o evaporador de modo a promover a circulagao do fluido refrigerante.
O submodelo do compressor permite o calculo da vazao massica de refrigerante, da
poténcia consumida no processo de compressao e da entalpia do refrigerante na
descarga (i.e., fora da carcaga do compressor). A partir da poténcia calculada,
determina-se o consumo de energia do refrigerador. A vazdo massica é necessaria
ao calculo da capacidade de refrigeragao, enquanto a entalpia na descarga € usada
para determinar a condi¢cdo do refrigerante na entrada do condensador. A vazao
massica de refrigerante e a poténcia consumida pelo compressor foram calculadas a
partir das definigées das eficiéncias volumeétrica (n,,) e global (n,), respectivamente,

tal que:
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. h,s—h
Wk,e]e ES m (L> (42)
Ng
U1

onde I'/wmp € o deslocamento volumeétrico do compressor e h,; € a entalpia na

descarga do compressor calculada segundo um processo isentrépico. As eficiéncias
volumétrica e global foram ajustadas empiricamente como fun¢des das pressoes de
evaporagao e condensagao a partir de dados experimentais. Para determinar a
entalpia na descarga, fez-se uso do seguinte um balango de energia no compressor,

como mostra a Figura 4.2:

Wk,ele._ Qk (44)
onde Q, é a taxa de transferéncia de calor entre o compressor e o ambiente, dada por:

Qk = UAk(TZ,s - Tamb) (45)

em que T,,, € a temperatura ambiente, T,; € a temperatura do refrigerante na
descarga obtida através de um processo isentropico e UA, é a condutancia térmica

da carcaca do compressor.

hy h,
B a3
Qs
Wk,ele

Figura 4.2 — Balango de energia no compressor



52

4.1.2 Submodelo do Condensador

O condensador tem como fungéo permitir a rejeicdo da energia absorvida pelo
sistema, de forma a possibilitar a reutilizacdo do fluido refrigerante no ciclo. O
condensador € modelado através da equagado de conservagao de energia aplicada

de forma global, tal que:

Qc =m(hy — h3) (4.6)

onde h; e h, correspondem a entalpia especifica na entrada e na saida do
condensador, respectivamente, e Q. é a taxa de transferéncia de calor para o

ambiente externo, determinada através da solugao das seguintes equacgoes:

Qc = paV::Cp (Ta,c,o - Ta,c,i) (47)
. Taco - Taci
=UA,————+

o= Ul T =T (4.8)
Ta,c,i - Tc

onde UA, corresponde a condutancia térmica do condensador, p, € a massa
especifica e ¢, € o calor especifico do ar seco, V. é a vazdo volumétrica medida nos
bocais, e T, .; e T, S80, respectivamente, a temperatura do ar na face de entrada
e saida do condensador (Incropera et al.,, 2011). Os dados de entrada sdo a
temperatura de entrada do ar (T, ;) € a condutancia térmica do condensador (UA.).
Como dado de saida é obtida a temperatura do ar (T, .,) e a troca de calor (Q.).

Além disso, o modelo fornece a entalpia do ponto 3 para o 4.
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4.1.3 Submodelo dos Evaporadores

O evaporador tem como fungao absorver o calor proveniente do ambiente que
se deseja resfriar, causando assim a mudanca de fase de liquido para vapor. A

conservagao da energia mostra que:

Qca = mca(hQ - h7) (49)

Qck = mck(hS - hé) (4.10)

onde h;7 e hg sédo respectivamente as entalpias especificas na entrada e na saida do
evaporador da cabine, e hs e hg sdo respectivamente as entalpias especificas na
entrada e na saida do evaporador do cockpit. Os termos m., e ., correspondem as
vazbes massicas de refrigerante nos evaporadores da cabine e do cockpit,
respectivamente, enquanto Q., e Q.. correspondem as taxas de transferéncia de
calor nos evaporadores da cabine e do cockpit, respectivamente, cuja soma fornece
a capacidade de capacidade de refrigeracdo total do sistema. As taxas de
transferéncia de calor em cada um dos evaporadores sao obtidas através das

seguintes equacdes:

. _ Ta,e,i - Ta,e,o
Qsen = UAelnTeTa,e,i (411)

Te - Ta,e,o
Qlat = paVahlv (wa,e,i - wa,e,o) (412)
Qe = Qsen + Qlat (413)

onde UA, corresponde a condutancia térmica de cada evaporador considerando
apenas a parcela de calor sensivel, Qs,,. O parametro Q,,; = (1 — FCS)Q, se refere
a parcela de calor latente, T,.; e T, ., S0, respectivamente, a temperatura do ar na
face de entrada e saida de cada evaporador e T, é a temperatura de evaporagao

(definida com base na pressao média do refrigerante no trocador). Adicionalmente,



54

p, € a massa especifica do ar seco, V, é a vazao volumétrica medida nos bocais, h,
€ o calor latente de condensagdo do vapor d’agua presente no ar, w,; € wge, S0,
respectivamente, a umidade absoluta do ar na face de entrada e saida de cada
evaporador, calculadas para o nivel do mar e FCS é o fator de calor sensivel do
trocador. Os dados de entrada s&o o UA,, a temperatura de entrada do ar (T, ;) € 0

FCS. Como dado de saida € obtida a temperatura de saida do ar (T, .,) € a troca de

calor (Q,).
4.1.4 Dispositivo de Expansao

A principal funcdo do dispositivo de expansao é restringir o fluxo de
refrigerante que sai do condensador reduzindo tanto pressdo como temperatura.
Dessa forma, o sistema de refrigeragao fica dividido em uma regido de alta pressao
(condensador) e outra de baixa pressao (evaporadores). No VCS, a expansao é feita
através de valvulas termostaticas que controlam automaticamente o grau de
superaquecimento na saida de cada evaporador. Assumindo um escoamento

isentalpico entre os pontos 5-6 e 5-7, tem-se:
hin = hout (414)

A vazao massica de refrigerante, por sua vez, pode ser calculada através da
equacéao do orificio, obtida partir da equacéo de Bernoulli desprezando-se a parcela

potencial gravitacional, tal que:

u? u?
pin+p2m :pout+p 20ut (415)

Da equagéo da continuidade, tem-se que p;,uinAin = PoutUoutAour = Mexp-
Inserindo essa relagdo na equagao anterior tem-se a vazdo massica ideal, que é

entdo multiplicada por um coeficiente empirico para considerar as irreversibilidades

(Cp). Explicitando m,,,, obtém-se:
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Cp
\/1 - (Aout/Ain)2

Mexp =

Aout\/zpin (Pin — Pout) (416)

onde C, €é o coeficiente de descarga, empregado devido as simplificagbes
associadas ao uso da equacao de Bernoulli, tais como os efeitos de
compressibilidade, o diametro da vena contracta e o atrito. Na pratica, a expressao
anterior pode ainda ser simplificada fazendo uso do chamado coeficiente de
escoamento K, de forma que as vazbes massicas em cada TXV podem ser

determinadas através das seguintes equagdes.

Meq = Kca\/ 2ps (p5 - p7) (417)
Me = Ko/ 205 (P4 — Pe) (4.18)

4.1.5 Transferéncia de Calor e Queda de Pressao nas Tubulagdes

Por fim, as quedas de pressao e taxas de transferéncias de calor nas
mangueiras que formam as linhas de vapor, na sucgdo do compressor e entrada do
condensador, e de liquido, na saida do condensador, foram calculadas através das

seguintes expressdes:

Qhose = UAnose(Those — Tamb) (419)
Khosem]hose
APhose = f (420)

onde os valores de UAjyse, Knose©® Jhose foram obtidos empiricamente para cada
trecho a partir dos dados experimentais. Devido a baixa variacdo da temperatura das
mangueiras entre a entrada e saida de refrigerante é razoavel utilizar o modelo de
UA proposto na Eq. (4.19), que considera a temperatura da mangueira constante ao

longo do seu comprimento.
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4.1.6 Método de Solugao

Para o fechamento do ciclo, é preciso determinar as pressdes de evaporagao
e de condensacdo. Sendo assim, duas equacgdes adicionais sdo requeridas. Uma
delas é obtida igualando-se as vazdes massicas através do compressor e dos
dispositivos de expansdo. A outra provém do cdmputo da carga de refrigerante
imposta ao sistema, determinada através do somatério da massa de refrigerante
existente em cada um dos componentes do ciclo. Matematicamente, tais equacdes

podem ser escritas da seguinte forma:

mh = 1y + M (4.21)

M = MC + Mca + Mck + Mhose (422)

No entanto, tais equacdes, implicitas para as pressdes, sao altamente nao-
lineares e podem causar instabilidades numéricas e problemas de convergéncia. A
exemplo de Gongalves et al. (2009), os graus de sub-resfriamento e
superaquecimento nas saidas do condensador e evaporador, respectivamente,
foram impostos. Dessa forma, as pressdes desejadas podem ser calculadas da

seguinte maneira:

Tsat,ca(pe,ca) =Ty — AT,q (423)
Tsat,ck (pe,ck) =Tg — AT (424)
Tsat(pc) =Ty + ATgyp (425)

onde AT,, é o superaquecimento na saida do evaporador de cabine, AT..no
evaporador de cockpit e AT, € 0 sub-resfriamento na saida do condensador. O

modelo considera que as duas pressdes nos evaporadores sao iguais
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Tal abordagem, além de simplificar consideravelmente o problema, aproxima
a simulagao da pratica adotada no projeto de sistemas de refrigeracdo, em que o
dispositivo de expansdo e a carga de refrigerante sado ajustados a posteriori, de
forma a se obter as condigdes desejadas de superaquecimento e de sub-
resfriamento. E importante enfatizar que a prescricdo do sub-resfriamento elimina a
necessidade do computo da vazédo de refrigerante por meio das equagobes 4.17 e
4.18, as quais se tornam redundantes do ponto de vista de matematico. Assim, elas
foram utilizadas com outra finalidade, a de obter os coeficientes de escoamento das

valvulas.

4.2 Modelagem Fluidodinamica da Unidade Condensadora

4.2.1 Modelo Matematico

Para a representagdo e analise da unidade condensadora foi proposto um
modelo que acopla o lado do ar do condensador aos ramais de renovacédo de ar
(Fresh air) e de arrefecimento dos eletrénicos (E-bay), como mostrado na Figura 4.3.
Tal modelo tem o intuito de prever o efeito da queda de pressao desses ramais
sobre a vazdo de ar em circulagdo. E importante mencionar que na linha de
renovacao de ar de cabine existem duas check valves que impdem uma queda de

pressao significativa.

| Componente (abreviatura utilizada no equacionamento) | 1 o
Eal) Presséo atmosférica > Press&o estatica = 0
I Fluxo de ar Ventilador (fan)
| CheckValve 1 (cv1) | Duto principal

| Check Valve 2 (cv2) |

1

Fresh air (fresh)

AN

Condensador
(cond)

E-bay (eba
mViséo superior y (ebay)

Figura 4.3 — Representacgao geral do sistema
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Em geral, o modelo tem como base a equacéo da conservagéo da energia para

escoamentos incompressiveis:

Py Ut P,, U35
S tgten- (%2+ —+ gZZ) = hy (4.26)

Removendo os termos de energia potencial, tem-se:
AP = Py — Py = phy (4.27)

onde a queda de pressao total, AP, foi modelada a partir de um coeficiente de

impedancia, k, regredido experimentalmente:
AP = kV? (4.28)

No equacionamento do circuito de ar foram consideradas trés linhas
diferentes: (i) linha do condensador (principal), (ii) linha do Fresh air e (iii) linha do E-
bay. De posse dos valores de pressao estatica na entrada dos dutos, as linhas do
Fresh air e do E-bay foram separadas em duas regides, cada uma com um k
especifico. Para representar as check valves e o condensador foram usadas curvas
de impedancia (AP x V), obtidas em tunel de vento.

Para as trés linhas, a pressao inicial é igual ao AP do ventilador, visto que o
escoamento na entrada do ventilador estd estagnado (P; =0) e na presséao
atmosférica (P, = 0). Apos o plano do ventilador, o escoamento adquire uma pressao
total de P, = APs,,. Para a saida das linhas, assumiu-se pressdo atmosférica
(P, = 0) com a presséao dinamica correspondente a do escoamento no final da linha.
Assim, as equacdes decorrentes dessas hipoteses sao descritas a seguir e
mostradas na Figura 4.4.

Na entrada da unidade condensadora, a pressdao de admissdo € obtida

através da curva caracteristica do ventilador:
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Pran = APfan (4.29)

No E-bay, para o duto de entrada, entre o ventilador e o condensador, tem-se:

APfan - Pebay,e = kebay,eVZebay (4 30)

onde Pepqy,. € a presséo na entrada do E-bay, k.pqy, . € @ impedancia da admissao e

V a vazdo de ar na linha. Para o duto de saida, apos o condensador, tem-se:

Pebay,e — Py = kebay,tVZebay (4-31)

onde P, € a pressdo na saida do E-bay e k.4, @ impedancia total (entrada e linha).

Fechando o equacionamento, tem-se que:

Pfan - Py = APebay,e + Apebay,t (432)

Vebay

(4.33)

aebay,s =
Aebay,s 1 + Aebay,s 2

onde #,p4y,s € @ velocidade na saida do E-bay € Agpqys1 € Aepay,s2 SA0 as areas de
saida do ar, conforme Figura 4.4.

Em relagdo a linha de renovacgao de ar (Fresh air) o procedimento realizado
foi o mesmo. Dessa forma, tém-se na Tabela 4.1 o resumo dos pardmetros do
modelo (impedancias) que sao calibrados com as vazbes e pressdes obtidas

experimentalmente.
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Il Pressdo atmosférica = Pressao estatica = 0
I Fluxo de ar
Pfan Py = APebay,e + APebay,t

Vebay Pfan = APfan

aebay s =

Aebay s 1 + Aebay S 2

— 2
APfan — FPebay,e — kebay,eV ebay

. . Pebay e = Pa = kepa tVZeba
MVlsao superior Y Y i

Figura 4.4 — Representacao do sistema com as equagdes para o E-bay

Tabela 4.1 — Variaveis experimentais e parametros regredidos

Dados experimentais Dados regredidos
I./fan kcond,t
I./fT’GSh kfresh,e
Vebay kfresh,t
Pe,fresh kebay,e
Pe,ebay kebay,t

4.2.2 Regressao dos Parametros do Modelo

Neste trabalho, o ventilador do condensador do VCS foi acoplado ao tunel de
vento descrito no Apéndice B e acionado com uma tensdo continua de 28 V. Em
seguida, acionou-se o ventilador auxiliar mantendo-se o damper totalmente aberto,
ajustando-se uma rotagao de forma a criar uma diferengca de pressao nula entre a
descarga e a sucgao do ventilador. Com isso, obteve-se o ponto de descarga livre,
onde a vazdo é maxima. Na sequéncia, a rotacdo do ventilador auxiliar e a abertura
do damper foram moduladas para variar a pressao estatica e gerar os demais pontos

da curva. A curva caracteristica do ventilador obtida em tunel € mostrada na Figura
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4.5, onde adicionalmente sdo mostradas as curvas de impedancias do sistema

completo (contemplando as grelhas e dutos) e somente do condensador.

Vazao [m3/h]

1400 1700 2000 2300 2800
10,0 T . ' ' : 2500
5,5 - 1400
Q - 800
T 3,0 =
Q ot
= 500 Q
o 1,71 .
<
- 300
094 Ventilador 7-in
-=-- Impedancia sistema - 200
Impedancia do condensador (4)
0,5 T . . .
800 1000 1200 1400 1600 1900

Vazao [cfm]

Figura 4.5 — Curvas caracteristicas do ventilador e sistema

O acoplamento da unidade condensadora no tunel € mostrado na Figura 4.6.
Foram medidas também as contribuicbes de cada componente sobre a impedancia
do sistema, como ¢ ilustrado na Figura 4.6, onde o numero 1 se refere ao ventilador
do condensador, o 2 a grelha de entrada, o 3 a conexdao de entrada, o 4 ao
condensador, 0 5 a conexao de saida e 0 6 a grelha de saida. A maior queda de
pressao, de aproximadamente 500 Pa, foi observada para a conexao de entrada (3).

Voltando a Figura 4.5, verifica-se que interseccao da curva do ventilador com
a de impedancia do sistema fornece o ponto teérico de operagao, que esta em torno
de 870 Pa para uma vazao de 2210 m3*h. A Figura 4.5 também mostra a curva de
impedancia do condensador sem considerar as perdas impostas pelas tubulagdes
na entrada e na saida, onde se nota uma vazdo de 2430 m3h e uma queda de
pressdo de 398 Pa. Os experimentos anteriores foram realizados com as aberturas
tanto da Fresh air (ramal para a linha de renovagéo de ar) como do E-bay (ramal
para o arrefecimento dos eletronicos) totalmente fechadas. No entanto, testes foram

realizados com essas aberturas parciais para simular condi¢cdes reais de operacao.
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Para tanto, foram instalados dampers nas duas tomadas de ar, de forma a

estabelecer as vazdes de ar reais de operacgao.

.
Tunel de :
1
I
1

vento

E-bay —Linha de arrefecimento
dos eletronicos

Condensador

Duto de entrada

Duto de saida

Ar
Entrada

.....

---------- Saida

Fresh air — Linha de renovagao
de ar de cabine

Figura 4.6 — Unidade condensadora acoplada ao tunel de vento

A Figura 4.7 mostra detalhes do esquema experimental empregado. Por meio
da variacdo da abertura dos dampers foi possivel mapear o efeito isolado de cada
ramal sobre o ponto de vazao livre do sistema. Para a linha de renovagao de ar, a
vazao prescrita foi encontrada numa abertura de 50% e para o E-bay, numa abertura
de 75%. Conforme a Tabela 4.2, os maiores incrementos de vazdo no ponto de
operacao foram proporcionados pela variagdo da abertura do damper na linha de
renovagdo de ar, sendo a influéncia do E-bay pouco significativa. No ponto de
operacdo do sistema, levando-se em conta o efeito combinado das vazoes

prescritas, tem-se uma pressao 871 Pa e uma vazao de 2430 m3h.

Tabela 4.2 — Efeito da abertura da linha de Fresh air e do E-bay sobre o ponto de operagéo

Vazdes em descarga livre [cfm]

Damper (%) 0 25 50 75 100
Scoop 1371 1372 1408 1460 1492
E-bay 1362 1362 1364 1367 1368
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< Ar deslocado pelo ventilador
do condensador

Linha de renovacgéo de ar
(Fresh air)

Conexdo numero 3

Parcela de ar destinada ao
condensador

Linha de arrefecimento dos

eletrénicos (E-bay)

Modelo do Damper instal
em cada ramal para emular a
queda de pressao da linha

Figura 4.7 — Dampers para controle de vazao de ar

Na linha de renovacéao de ar de cabine, existem duas valvulas (check valves)
do tipo borboleta que controlam a vazdo de ar. A primeira é posicionada logo apos a
tomada de ar e a segunda fica no final da linha de renovagéo de ar, fazendo a

interface com a cabine, conforme a Figura 4.8.

Linha de renovagéao de ar
de cabine (Fresh air)

Ventilador

Linha de arrefecimento
dos eletronicos (E-bay)

Posicdo da Check valve 1

. Posicdo da Check valve 2
(ap6s o Scoop)

(interface com a cabine)

Figura 4.8 — Posicdes das check valves

Para as check valves foi necessario realizar dois experimentos reproduzindo
cada condi¢do. Para a posi¢ao 2, a check valve foi dutada no tunel apenas na parte

anterior com uma tomada de pressao préxima a face de admissao do ar, conforme a
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Figura 4.10(a). Para a posicdo 1 a check valve foi dutada ndo apenas na face de
admissao, mas também na parte posterior, conforme a Figura 4.10(b). Na Figura 4.9

sdo mostradas as curvas de impedancia para cada caso.

Vazao [m3/h]
0 50 100 150 200 250 300 350 400

3,0 L
—— Um duto (descarga livre) - 700
—— Dois dutos
2,5 1 - 600
O 2,0 1 - 500
f ~
= i ®©
é 151 400 o,
=
<DJ- - 300
1,0 -
- 200
0.51 L 100
0,0 = T T T T O
0 50 100 150 200 250

Vazéo [cfm]

Figura 4.9 — Curvas de impedancia das check valves

(@) (b)

Figura 4.10 — Configuragdes das check valves: (a) com descarga livre e (b) com duto na entrada e

saida
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Para a curva de impedancia do condensador foi executado o procedimento
padrdo, no qual se varia a vazao de ar, inferindo a diferenca de pressdo. Para os
ventiladores, o procedimento adotado foi o mesmo, onde se altera o AP do ventilador
auxiliar e se obtém as vazdes correspondentes, conforme indicado na Figura 4.11.
Vale notar que foram obtidas as curvas caracteristicas de dois ventiladores de
diametros diferentes para a unidade condensadora, de 7-in e 8-in, esse ultimo uma

opgao mais leve (0,4 kg a menos) e com duas velocidades de trabalho, low e high.

Vazao [m3/h]

1400 1600 1900 2100 2500 2800
10,0 T ; ; : : : 2500
5.0 - - 1300
- 700
— 2 N
g *
I F400 T
8 1,2- =
=
&) L 200
0,6
— Ventilador 7-in 100
0.319|— Ventilador 8-in high
0,2 - Ventilador 8-in low
900 1000 1100 1300 1500 1700 1900

Vazao [cfm]

Figura 4.11 — Curvas caracteristicas dos ventiladores

Os dados experimentais de pressao e vazao foram utilizados para determinar
os coeficientes de queda de pressdo do condensador, de admissao e do tubo do E-

bay e Fresh air como mostra a Tabela 4.3.
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Tabela 4.3 — Dados experimentais e parametros regredidos

Dados experimentais Dados regredidos
Vian = 1360 cfm keonas = 1162
kfresh,e = 4340

Vfresh =115c¢cfm

Vebay = 24 Cfm kf‘regh’t = 51314

Kebaye = 1949000
Kebay, = 3897000

Pe,fresh = 660 Pa
P.epay = 420 Pa

Neste trabalho, o cédigo foi implementado na plataforma EES — Engineering

Equation Solver e resolvido através do método de Newton-Raphson para sistemas

de equacdes ndo-lineares (Klein, 2009).
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5 RESULTADOS

5.1 Avaliagao Experimental

5.1.1 Efeito das Temperaturas Internas

A fim de avaliar o efeito da temperatura interna da cabine e do cockpit sobre o
comportamento do VCS, foram realizados trés ensaios nas condi¢des ilustradas na
Tabela 5.1. Os resultados das medigdes para capacidade de refrigeracdo, poténcia
consumida pelo compressor e taxa de transferéncia de calor do condensador sao
mostrados na Figura 5.1, onde se verifica que a capacidade de refrigeracdo aumenta

com a temperatura interna.

Tabela 5.1 — Condigdes experimentais para avaliagdo do efeito das temperaturas internas

Temperatura de entrada dor ar [°C] Vazao [cfm] Carga

Condensador Evaporadores Condensador Cabine Cockpit [s]
40 24,0 1316 450 299 2107
40 34,4 1354 442 297 2107

40 18,0 1333 456 297 2107
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Temperatura interna [°F]
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Figura 5.1 — Poténcia e capacidade de refrigeragdo em fungéo da temperatura interna

Uma vez que o compressor é do tipo swash plate, o deslocamento € variavel.
Neste trabalho, o controle do deslocamento volumétrico do compressor busca
manter a temperatura de evaporagao constante (ver Figura 5.2), assim, a diferenga
de temperatura entre o ar e os evaporadores aumenta, elevando a taxa de troca de
calor nesses componentes. Consequentemente, a temperatura de condensacéao
também aumenta como se pode observar na Figura 5.2, a fim de elevar a taxa de
rejeicdo de calor no condensador. A poténcia consumida pelo compressor também
cresce, ja que o aumento da temperatura de condensacgao leva a uma maior razao
de pressdes, o que requer um maior trabalho especifico de compresséao.

A Figura 5.3 ilustra o comportamento da vazdo massica de refrigerante em
fungdo do aumento da temperatura dos compartimentos internos. Observa-se que a
vazao aumenta apesar da elevacdo na pressdo de condensacado, uma vez que 0
controlador do compressor eleva o deslocamento volumétrico a fim de manter a
pressao de evaporagao constante. Como esperado, a poténcia consumida aumenta

com a vazao de refrigerante.
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Figura 5.2 — Variagao das temperaturas de evaporagao e condensacao em fungéo da temperatura
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Figura 5.3 — Vazao massica e poténcia do compressor em funcéo da temperatura interna
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A Figura 5.4 ilustra o efeito das temperaturas internas sobre o COP do ciclo,
calculado através da Equacdo (3.23). Como tanto a capacidade de refrigeragao
como a poténcia consumida pelo compressor aumentam com as temperaturas
internas da cabine e do cockpit, o COP praticamente ndao apresentou variagao
significativa, estando todos os pontos experimentais na banda de incertezas de
medi¢cdo, como se pode verificar na Figura 5.4. Enfatiza-se que este efeito se deve
primordialmente ao fato de que a pressdao de evaporagdao € controlada pelo

compressor.

Temperatura interna [°F]

60 65 70 75 80 85 90 95 100

2’1 1 1 1 1 1 1
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Figura 5.4 — Variacdo do COP do ciclo em fungdo da temperatura interna

A Figura 5.5 explora as eficiéncias termodinamicas do sistema (interna,
externa e total) para diferentes temperaturas internas. Salienta-se que a eficiéncia
interna leva em conta as perdas viscosas no escoamento de refrigerante através dos
trocadores de calor e das mangueiras bem como a nao idealidade do processo de
compressao, enquanto a eficiéncia externa indica oportunidades de melhoria na
transferéncia de calor com o ar tanto nos evaporadores como no condensador.
Enquanto a eficiéncia interna praticamente nao varia em consequéncia da baixa
variagdo do COP com as temperaturas de cabine e cockpit, verifica-se que a

eficiéncia externa do sistema decresce drasticamente com o aumento da
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temperatura interna, reduzindo também a eficiéncia de refrigeragdo do sistema de
15% para 5% do COP de Carnot.

Uma vez que a temperatura de evaporacao foi mantida constante através da
atuacado do controlador do compressor, a troca de calor nos evaporadores ocorre
mediante uma maior diferenca de temperatura, distanciando a temperatura de
evaporagao da temperatura do reservatério frio. Da mesma forma, com o aumento
da temperatura de condensacao, a diferenga de temperatura entre o condensador e
o0 ambiente também aumenta. Tais efeitos podem ser observados diretamente na
Figura 5.6. A elevagao do AT tanto nos evaporadores como no condensador afasta o
COP de um refrigerador endorreversivel do COP de Carnot, aumentando as perdas

termodinamicas externas ao ciclo, como se verifica na seguinte expressao:

Tr — ATepap

(5.1)
Tq - Tf + ATeona + ATevap

COPyy =

onde ATevap = Tf — Tevap © ATcona = Teona — Ty-

Em termos praticos, verifica-se uma oportunidade de melhorar
significativamente o desempenho do sistema através do aumento das condutancias
(UAs) dos evaporadores e do condensador, a fim de reduzir as diferengas de
temperatura nesses componentes. Para um aumento do UA sem aumentar o até
mesmo diminuindo a massa dos trocadores, a tecnologia micro canal € uma opg¢ao.
Nesta mesma linha, acredita-se que o controle da temperatura de evaporacao
também favorece o aumento dessas diferencas de temperatura, levando o sistema a

uma condigao desfavoravel de operagao.
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Figura 5.5 — Eficiéncias termodinamicas em fungéo da temperatura interna
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Figura 5.6 — Diferencas de temperatura nos trocadores de calor em fungéo da temperatura interna
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A Figura 5.7 sumariza os resultados de capacidade de refrigeragdo para
diferentes condigbes de temperatura interna em termos de capacidade total. Vale
salientar que a umidade relativa do ar na entrada do evaporador nao foi controlada
durante os testes realizados no POLO, onde os seguintes valores foram observados:

47% para uma temperatura interna de 18°C, 30% para 24°C e 19% para 35°C.
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Figura 5.7 — Variacao da capacidade de refrigeracdo em fun¢ao da temperatura interna

5.1.2 Efeito da Carga de Refrigerante

A fim de avaliar o efeito da carga de fluido refrigerante sobre o
comportamento do VCS, foram realizados seis ensaios nas condicoes ilustradas na
Tabela 5.2. A Figura 5.8 sumariza os resultados em termos do COP e do approach,
um parametro usualmente empregado pelos fabricantes de condicionadores de ar
para ajuste de carga, definido como a diferenca entre a temperatura do refrigerante
na saida do condensador e a do ar ambiente. Verifica-se a existéncia de um COP
maximo para uma carga de fluido refrigerante em torno de 1,9 kg, onde o approach é
de aproximadamente 10°C, com uma extensa regiao sub-6tima entre 1,75 e 2,0 kg.

Adicionalmente, a Figura 5.9 ilustra o comportamento dos graus de sub-resfriamento
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e de superaquecimento com a carga de refrigerante, onde se observa que o grau de
sub-resfriamento continua aumentando linearmente para cargas acima de 2,0 kg,
enquanto o grau de superaquecimento tende levemente a valores menores. Durante
os testes, notou-se que a capacidade de refrigeracdo ndo apresentou variagdes fora
da banda de incertezas, o que se deve ao controle tanto da temperatura de
evaporagao pelo compressor como dos graus de superaquecimento nos

evaporadores através das valvulas termostaticas (ver Figura 5.10).

Tabela 5.2 — Condigdes experimentais para avaliagdo do efeito da carga de refrigerante

Temperatura de entrada do ar [°C] Vazao de ar [cfm] Carga
Condensador Evaporadores Condensador Cabine Cockpit [e]
40 24 1322 440 294 1757
40 24 1311 442 295 1847
40 24 1284 445 296 1992
40 24 1316 450 299 2100
40 24 1317 449 299 2275
40 24 1317 449 299 2343
20,0 1,8
17,5
1.7
- 1,6
o
£ o
© -1,50
o O
<
- 1,4
- 1,3
251 — Tapproach (x1°C)
—— COP (+0,05)
0,0 T T T T T T 1 ,2
1700 1800 1900 2000 2100 2200 2300 2400

Carga de refrigerante [g]

Figura 5.8 — COP e approach em funcao da carga de fluido refrigerante
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Uma analise combinada dos resultados mostrados nas Figuras 5.9 e 5.10
sugere uma carga otima entre 1,9 e 2,0 kg, onde o COP é maximo e a temperatura
de evaporacgéao esta acima de 0°C. Em termos praticos, pode-se definir como critério
de ajuste de carga um approach préximo de 10°C, mais facil de ser implementado

na linha de producéo.

5.1.3 Efeito das Vazoes de Ar dos Trocadores de Calor

A fim de avaliar o efeito da vazdo de ar do condensador sobre o
comportamento do VCS e, com isso, determinar a condutancia térmica global do
condensador, foram realizados trés ensaios nas condigdes apresentadas na Tabela
5.3. Os resultados das medi¢cbes de capacidade de refrigeragdo, poténcia
consumida pelo compressor e taxa de transferéncia de calor no condensador sao
mostrados na Figura 5.11, onde é possivel constatar que o aumento da vazao de ar
no condensador tem pouco efeito na capacidade de refrigeragcdo, uma vez que a
temperatura de evaporacédo é controlada pelo compressor. No entanto, o aumento
da vazao de ar permite que o sistema trabalhe a uma temperatura de condensagao
mais baixa, reduzindo a poténcia consumida pelo compressor e, consequentemente,
aumentando o COP do sistema (ver Figura 5.12). Vale ressaltar que o consumo do

ventilador ndo é contabilizado no COP.

Tabela 5.3 — Condigbes experimentais para avaliagdo do efeito da vazao no condensador

Temperatura de entrada do ar [°C] Vazao de ar [cfm] Carga

Condensador Evaporadores Condensador Cabine Cockpit [s]
40 24 1316 450 300 2107
40 24 1114 450 300 2107

40 24 804 450 300 2107
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Vazdo do condensador [m3h]
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Figura 5.11 — Poténcia e capacidade de refrigeracdo em fungéo da vazao de ar do condensador

Similarmente, a fim de avaliar o efeito das vazdes de ar nos evaporadores
sobre o comportamento do VCS e, com isso, determinar a condutancia dos mesmos,
foram realizados trés experimentos nas condicbes listadas na Tabela 5.4. Os
resultados das medi¢cdes de capacidade de refrigeracédo, poténcia consumida pelo
compressor e taxa de transferéncia de calor no condensador sdao mostrados na
Figura 5.13, onde se verifica um aumento significativo na capacidade de refrigeragao
com a vazao de ar nos evaporadores. Contudo, como a temperatura de evaporacao
€ mantida pelo compressor, 0 aumento da vazao de ar proporciona um aumento na
temperatura de condensacgao e, consequentemente, na poténcia consumida pelo
compressor. Como consequéncia, o COP do ciclo (ndo é considerada a poténcia
consumida pelos ventiladores) passa por um maximo na faixa entre 400 cfm (~680
m?3/h) e 500 cfm (~850 m3/h).
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Figura 5.12 — Temperatura de condensagéo e COP em fungéo da vazéo de ar do condensador

Tabela 5.4 — Condigdes experimentais para avaliagdo do efeito das vazdes de ar nos evaporadores

Temperatura de entrada [°C] Vazao [cfm] Carga
Condensador Evaporadores Condensador Cabine Cockpit [a]
40 24 1300 450 299 2107
40 24 1300 273 203 2107

40 24 1300 146 100 2107
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Vazdo dos evaporadores (somadas) [m3h]
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Figura 5.13 — Poténcia e capacidade de refrigeragdo em fungéo da vazao total dos evaporadores

5.2 Analise Numérica

A analise numérica exige, de antemé&o, a calibragdo dos parametros empiricos
do modelo do sistema de refrigeragao, tais como as condutancias (UA) dos
trocadores de calor e as eficiéncias do compressor, que sdo obtidas a partir dos
dados experimentais. Apos esta etapa, é feita a validagdo do modelo através da
comparagao de suas previsbes com o0s resultados experimentais obtidos em
bancada calorimétrica. Assim, podem-se realizar analises de sensibilidade dos
parametros termodindmicos de desempenho em relagdo as curvas caracteristicas

dos componentes.

5.2.1 Regressao dos Parametros

Para conveccgao forcada, os valores de UA dos trocadores sdo uma fungao da
vazao de ar. Sendo assim, para determinar a curva de UA tanto do condensador
como dos evaporadores foram utilizados os dados experimentais em que ha

variacao de vazao de ar, sendo trés testes para o condensador e trés testes para os
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evaporadores, mostrados respectivamente nas Figuras 5.14 e 5.15. As seguintes

fungdes, de base semi-empirica, foram utilizadas:

UAcona = 9»59Vcond0‘56 (52)

Ud,y = 4,32V, (5.3)

onde a unidade de UA é W/K e de V é cfm.

Verifica-se que tanto para o condensador como para o evaporador da cabine,
0s ajustes representaram os dados experimentais de forma bastante satisfatoria,
com erros dentro da faixa de incerteza de medigcdo. No caso do condensador,
observa-se uma lei de poténcia com o expoente de 0,56, indicando que se trata de
um escoamento mais proximo do laminar. No caso do evaporador da cabine, o
ajuste segue uma lei de poténcia com expoente de 0,70, mais comum em

escoamentos turbulentos.
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600 ® Pontos experimentais (£10%)
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300 T T T T T T T
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Figura 5.14 — Variacdo do UA do condensador em funcéo da vazao de ar
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Figura 5.15 — Variacdo dos UAs dos evaporadores em fung¢éo da vazéo de ar

No caso do evaporador do cockpit, nota-se que os valores tém um
comportamento assintotico para vazdées acima de 200 cfm (~340 m%h), indicando
um evaporador possivelmente superdimensionado e com oportunidades para
melhorias de projeto. Dessa forma, optou-se por utilizar duas curvas, uma para
valores inferiores de vazao e outra, considerada constante, para valores acima de
200 cfm (~340 m?/h):

UAg, = 1,09V, se V,, < 200 (5.4)

UA, = 222 se V=200 (5.5)

onde a unidade de UA é W/K e de V é cfm.

As condutancias e os coeficientes de queda de pressao das mangueiras
foram regredidos com dados obtidos em sete testes com diferentes condigbes de
temperatura interna e vazdo de ar, levando o sistema a operar com diferentes
vazoes de fluido refrigerante, poténcia do compressor, capacidade de refrigeragéo e
pressdes. Em trés trechos de mangueiras foram observadas trocas de calor

significativas: (i) entre a descarga do compressor e a entrada do condensador, onde
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foi realizado um ajuste do UA em fungdo da vazao massica; (ii) entre a saida do
condensador e a entrada do evaporador da cabine, onde novamente foi realizado
um ajuste do UA em fung&o da vazdo massica; e (iii) entre a saida do condensador e
a entrada do evaporador do cockpit, onde o UA se manteve constante e dentro da

margem de incerteza. As correlagdes regredidas sdo mostradas a seguir:

UA,_. = 25,73m + 2,34 (5.6)
Uloq = 74,711 + 6,72 (5.7)
UAC—>Ck = 6,8 (58)

onde a unidade de UA € W/K e de m € kg/h.

Quedas de pressao expressivas foram observadas no trecho das mangueiras
entre a saida dos evaporadores e succdo do compressor. Através dos dados
experimentais foi possivel regredir os coeficientes da curva que representa a queda

de pressao desses trechos, de modo que:

1,21e09m,., >3
Apca_)k = ca (59)
pca—>k

3,7e08mm,, »7°
ADoesie = ” Z" (5.10)
CK—

onde a unidade de Ap é Pa, de m é kg/s e de p é kg/m?.

O VCS possui um controlador eletrénico fixado junto a entrada do
compressor, que é resfriado pelo vapor frio que escoa na linha de sucgdo. Com isso,
o volume especifico do refrigerante aumenta, onerando a performance do
compressor. A fim de captar este efeito, o UA desse trecho de mangueira foi

regredido como uma fungéo da temperatura de sucgdo do compressor:

UAgr; = 6,65 — 0,19T,y, (5.11)

onde a unidadede UA é W/Ke de T é °C.
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Por fim, com base no modelo do compressor apresentado no Sec¢ao 4.1.1,
foram desenvolvidas fungbes para o calculo da vazdo massica, da poténcia
consumida e do UA do compressor. Tais fungdes tém como entrada as pressdes de

trabalho e a temperatura de sucgédo e sdo mostradas a seguir:

mz%[a01+ap—‘f+ap—f+[n+ 12 a13” ] (5.12)
Wieere = [bm > = b— +T, [b11 =2 b“] [ _bzl (5.13)
UAy = co + ¢, P2 (5.14)
Tabela 5.5 — Coeficientes regredidos
o1 -0,000287 bo1 208625 Co -18
Qoo -486,5 by -4,213e09 o3} 0,3027
Aos3 -98662 bos -3,037e10 Cy 0,3664
a;, 0,002043 by4 -352,2
aiy 86494 by, -2,273e07
a3 18617 b3 -5,349e07
a, -0,9305 b, -0,1775
Tabela 5.6 — Variavel de entrada e saida do modelo
Componente Entrada Saida
Compressor Coeficientes s Wi
regredidos; Ty; Py; P, ’
Condensador Tocis UA, Tocos Qc
Evaporadores Tqei; UAg; FCS Taeo Qe

5.2.2 Validagao do Modelo

Com o intuito de avaliar a confiabilidade e a capacidade do modelo de prever

variagdes de temperatura interna e vazdo de ar nos trocadores de calor, foram
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realizadas sete simulagdes com as mesmas condi¢cdes dos experimentos, que estao
sumarizadas no APENDICE C. Através dos dados de entrada, o modelo determina
as pressodes de succao e descarga, a vazao massica de refrigerante, a poténcia de
compressao, a capacidade de refrigeracdo e o COP do ciclo, parametros estes que
foram comparados com os valores obtidos experimentalmente. Como se pode
observar nas Figuras 5.16 a 5.18, o modelo conseguiu prever tais parametros com
erros dentro de uma banda de £10%. Vale notar que para o COP um ponto ficou fora
da banda, uma vez que a incerteza de medig¢ao € £5%. Assim o erro propagado ficou

fora da banda de +10%.
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Figura 5.16 — Validagdo do modelo para as pressdes de sucgao (esq.) e descarga (dir.)
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Figura 5.17 — Validagdo do modelo para a vazéo de refrigerante (esq.) e poténcia consumida (dir.)
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Figura 5.18 — Validagdo do modelo para a capacidade de refrigeragdo (esq.) e COP do ciclo (dir.)

5.2.3 Analise de Sensibilidade

5.2.31

Vazao de Ar no Condensador

A vazao de ar no condensador tem efeito principalmente na diminuicdo da

poténcia consumida pelo compressor, mantendo uma capacidade de refrigeragao

estavel. Com o modelo, é possivel alterar a vazao de ar e avaliar o seu impacto

sobre o desempenho do sistema. A Figura 5.19 mostra que, para as vazdes até
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1300 cfm (~2210 m3h), o modelo manteve uma concordancia com os resultados
experimentais. Para valores maiores foi possivel extrapolar as tendéncias e perceber
que o aumento da vazao se torna cada vez menos impactante, chegando-se perto
de um platé em torno de 1600 cfm (~2720 m3/h).

Vazéao do condensador [m?/h]
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< b » —— -
= 20000 6000 =
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M L 4000
10000 -
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Figura 5.19 — Poténcia e trocas de calor calculados em fungéo da vazéo de ar no condensador

A Figura 5.20 ilustra o fendmeno desencadeado pelo aumento da vazéo no
condensador. Com o aumento da vazao, o UA do condensador também aumenta.
Logo, a diferenca de temperatura necessaria para a troca de calor no condensador e
a temperatura de condensacdo diminuem. Com a redugdo da temperatura de
condensacgao, o trabalho realizado pelo compressor diminui e, assim, o COP
aumenta. Esse fenbmeno ocorre enquanto o aumento de vazao provocar mudangas
apreciaveis no UA do condensador. Ainda na Figura 5.20, € possivel observar que
um aumento de vazao até 1600 cfm (~2720 m?3h) permitiria um aumento significativo
no COP do ciclo, mas ao custo de ventiladores mais robustos ou que atuassem em
maiores rotagdes (que poderiam diminuir o COP devido ao aumento da poténcia de
bombeamento). Ainda assim, o aumento do COP do ciclo indica que ha espago para

melhorias no condensador.
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Vazao do condensador [m?®/h]
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Figura 5.20 — Temperatura de condensagéo e COP calculados em fungéo da vazao no condensador

5.2.3.2 Vazao de Ar nos Evaporadores

A vazao de ar no evaporador da cabine tem efeito direto sobre o0 aumento da
capacidade de refrigeracdo, que por sua vez leva ao aumento da poténcia do
compressor, como se pode verificar na Figura 5.21. Levando em conta que a vazao
nominal do evaporador da cabine é de 450 cfm (~765 m3h), observa-se que, para
vazoes maiores, a variagado da capacidade de refrigeracdo e da poténcia consumida
ja ndo é tao acentuada. O COP, por sua vez, decresce com o aumento da vazao
para uma temperatura de evaporacgao fixa, como ilustra a Figura 5.22, o que nao
permite ao sistema operar com menores diferencas de temperatura nos
evaporadores. Assim, mudancgas na vazado ou UA do evaporador da cabine podem
representar ganhos ao sistema, mas que sao mitigados pelo controle da temperatura
de evaporacéo.

O efeito da vazéo sobre o evaporador do cockpit € similar ao observado para
a cabine, com a diferenga que o UA satura para um valor de 200 cfm (abaixo da
vazao nominal de 300 cfm). Isso ndo implica que maiores valores de UA nao
representariam uma mudancga no sistema, mas que menores rotagcées no ventilador

do cockpit podem ser consideradas. Analogamente ao observado para a cabine, o
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aumento de vazdo associado a uma evaporacido fixa promove um aumento de
capacidade de refrigeragcdo ao custo de mais trabalho do compressor (ver Figura
5.23), com decréscimo do COP (ver Figura 5.24).

Vazdo do evaporador da cabine [m3/h]

600 800 1000 1200 1400 1600
45000 1 1 1 1 1 1
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Vazao do evaporador da cabine [cfm]
Figura 5.21 — Poténcia e trocas de calor calculados em fungéo da vazao da cabine
Vazdo dos evaporador da cabine [m3h]
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Figura 5.22 — Temperatura de condensacao e COP calculados em fung¢do da vazao na cabine



Vazéo do evaporador do cockpit [m3/h]
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Figura 5.23 — Poténcia e trocas de calor calculados em fungéo da vazao no cockpit

Vazao dos evaporador do cockpit [m3/h]
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Figura 5.24 — Temperatura de condensacgéo e COP calculados em fungéo da vaz&o no cockpit
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5.2.3.3 Efeito do Resfriamento do Controlador

Tendo em vista a modelagem realizada para o sistema, que abrange o
resfriamento do controlador do compressor através da linha de sucgéo, € possivel
anular o seu efeito e avaliar o impacto desse dispositivo, tal que a temperatura de
sucgao do compressor seja reduzida em 7,6 °C e o COP aumentado de 1,74 para
1,83, como mostra a Figura 5.25. Trata-se de uma variagao sutil, mas que pode ser
de dificil implementacdo, dada a necessidade de resfriamento do controlador. A
retirada dos eletrbnicos impacta tanto na capacidade de refrigeragdo quanto na

poténcia do compressor como mostra a Figura 5.26.

22 2,0
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©
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8 - - 1,5

Com resf. eletrénicos Sem resf. eletrénicos

Figura 5.25 — Efeito do resfriamento dos eletrénicos no COP e na temperatura de sucgao
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Figura 5.26 — Efeito do resfriamento dos eletrénicos na capacidade de refrigeragcdo e na poténcia

5.234 Rotacéo do Ventilador do Condensador

Através da integragao entre o modelo fluidodinamico e térmico, apresentado
em secoes anteriores, é possivel avaliar como as modificagbes podem impactar em
todo o sistema. Nesse caso, verifica-se o custo, em termos de poténcia de
bombeamento, para se aumentar a vazdo de ar no condensador variando a rotagao
do ventilador atual. O modelo permite também avaliar a vazao de ar em diferentes
ramais, permitindo assim verificar a viabilidade de possiveis mudancas.

Como a curva do ventilador é obtida para uma rotacdo de referéncia, faz-se
necessario empregar as chamadas “Leis dos Ventiladores” caso haja interesse em
avaliar o desempenho em outra rotagdo. As leis dos ventiladores derivam de
relagdes de similaridade entre ventiladores de dimensdes diferentes. Para o caso da
primeira lei dos ventiladores, toma-se um mesmo didmetro, mas velocidades de
rotacdo diferentes, tal que a vazado volumétrica pode ser expressa a partir da
seguinte relagao:
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V=1, (%—j) (5.15)

Por sua vez, a maneira como a pressao e a poténcia sao influenciadas pela

rotacao € dada pelas seguintes equacgdes:

N,\?

Ap, = Ap, <N_1) (5.16)
N 3

W, =W, (Fj) (5.17)

A faixa de rotagdo para as quais as simulacdes foram realizadas vai de
10.000 até 14.000 rpm, levando-se em conta a rotagdo nominal de 11.500 rpom. Na
Figura 5.27, observa-se que a vazéo na linha de renovacao de ar (Fresh air) € mais
afetada pela variacédo da rotacédo do ventilador do que a vazao do condensador. Isso
ocorre em funcédo da diferengca no formato das curvas de queda de pressao do
sistema, em especial da check valve. Na Figura 5.28 fica evidente a diferenga entre
o COP do ciclo e o COP do sistema. Os ventiladores exercem forte influéncia na
poténcia consumida pelo sistema, de modo que um aumento de vazao através de
uma maior rotacdo do ventilador do condensador pode nao ser apropriado para uma

melhoria de desempenho.



COP do ciclo

93

1500 150
1400 - - 140
E —
B, 1300 - 130
= L
B 5
@ g
o 1200 - 120 @
© .y
5 w
8 )
S ! N
N 1100 - : - 110 S
= I
1
l
1000 A 1 — Vaz3do no condensador | 100
: —— Vazio no FreshAir
: —== Ponto de operagao atual
900 } 90

Rotacao ventilador do condensador [rpm]

Figura 5.27 — Vazbes de ar nos ramais em fungéo da rotagédo do ventilador
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5.2.3.5 Substituicdo do Ventilador de 7-in pelo de 8-in

A troca do ventilador de 7-in pelo de 8-in ndo afeta apenas a vazao de ar
através do condensador, mas também a vazdo de ar limpo para a cabine,
estabelecida por norma em 131 c¢fm (~223 m?3/h). Assim, os pardmetros com maior
impacto sobre a vazao de ar na linha de renovacédo foram avaliados. A equagao
governante para o escoamento nessa linha € dada pelo seguinte balango de

quantidade de movimento:

APfan - Pd,freshs = APd,freshe + APd,fresht + APcvl + APC‘VZ (518)
onde,
pV?

Pd,freshs = m (5.19)
Apd,fresh e = kfresh eV2 (5.20)
APd,fresht = kfresh tVZ (5.21)

Assim,

p -

APfan = (ﬁ + kfreshe + kfresh t) Ve+ Apcvl + APCUZ (522)

Do ponto de vista pratico, os trés termos Z%, Kireshe © Kpresnt OU NGO podem

ser modificados ou sua alteracao teria pouco efeito. A area de saida da linha de
renovacao de ar, por questdes de adequacao a aeronave, é de dificil alteracdo. De

maneira analoga, o coeficiente k..., N80 pode ser reduzido por restricbes da
aeronave, visto que o espago fisico disponivel € limitado. O coeficiente kf,osp ., pOr

sua vez, representa a queda de pressédo na admissao da linha e indica que um valor



95

menor corresponde a uma melhor captagdo de ar na entrada, onde uma queda de
pressdao de 12,4 Pa é observada, pouco significativa quando comparada com a
impedancia total na linha (671,8 Pa).

Dessa forma, os parametros entre parénteses na Equagéo (5.22) podem ser
considerados constantes para essa analise. As impedancias das check valves foram

consideradas como k., V? para facilitar a analise de efeitos e a € uma constante.

AProy = aV? + ks V72 (5.23)

Entdo, para aumentar a vazdo existem duas opg¢des principais: aumentar

APy gy OU reduzir k.. Para aumentar o valor de 4P, deve-se substituir o ventilador

por um que fornega um maior diferencial de presséo, e para alterar o coeficiente
k., devem-se realizar alteracbes geométricas nas check valves com o intuito de
diminuir a inclinagdo da sua curva de impedancia.

Para o ventilador existem trés opgdes: utilizar o ventilador original de 7-in
(11.500 rpm), adotar o ventilador 8-in na configuragcao low (5700 rpm) ou usar o
ventilador 8-in na configuracédo high (6850 rpm). Inicialmente, pode-se descartar o
ventilador de 8-in low, pois o diferencial de pressao fornecido por ele é inferior ao
dos outros dois em qualquer vazdo. Comparando o ventilador 7-in com o 8-in high no
ponto de encontro da curva em 1310 cfm (2226 m?3h), nota-se que para valores
inferiores de vazao o ventilador 7-in oferece um AP maior e para valores superiores o
ventilador de 8-in high oferece uma maior contra pressdo. Como o ponto de
operacao do sistema todo € proximo de 1360 cfm (2311 m?3/h), o ventilador que
oferece AP maior € o 8-in high. Com o intuito de diminuir a impedancia das check

valves, mudangas geométricas foram propostas (ver Figura 5.29).
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(a)

Figura 5.29 — Face de admissao das check valves: (a) atual e (b) modificada

A curva de impedancia foi obtida no tunel de vento na configuragao dutada
inferior e posteriormente. Esse resultado foi comparado com a curva de impedancia
da check valve baseline travada na posicdo aberta e dutada da mesma maneira,

como mostrado na Figura 5.30. Verifica-se um abaixamento na curva de impedancia

apo6s as modificagoes.
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Figura 5.30 — Curvas experimentais de impedancia das check valves

Com o ventilador 8-in selecionado e a curva de impedancia da nova check

valve, foi possivel alimentar o modelo e obter as novas vazdes para a linha do Fresh
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air. A avaliagao da influéncia do ventilador, da check valve e dos efeitos combinados
para uma altitude de 10000 pés (3048 m) foi realizada. Com a troca do ventilador
original (7-in) para o de 8" no modo high a vazao de ar subiu de 115 para 120 cfm
(~195 para 204 m3h). J4 ao manter o ventilador original (7-in) e substituir as check
valves originais pelas de geometria otimizada, a vazao de ar foi de 115 para 130 cfm
(~195 para 221 m3/h). Ao substituir tanto o ventilador como as check valves originais,
a vazao de ar foi de 115 para 137 cfm (~195 para 233 m3*h). Com essas duas
modificagdes, portanto, foi possivel atingir a vazdo requerida e determinada por

norma na linha de renovagéo de ar (131 cfm ~223 m3/h).
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6 CONSIDERAGOES FINAIS

6.1 Conclusoes

O presente trabalho descreveu a caracterizacdo experimental e avaliagao
numeérica de um sistema de condicionamento de ar por compressao mecanica de
vapor para aeronaves executivas. Com o intuito de avaliar experimentalmente o
sistema, dois tuneis de vento de circuito fechado de ar foram projetados e
construidos no POLO, um para o condensador € o outro para os dois evaporadores
(cabine e cockpit). Através deles foi possivel emular o ambiente externo
(condensador) e o ambiente interno (evaporadores), controlando as vazdes e
temperaturas do ar na entrada dos trocadores. O aparato foi devidamente
instrumentado com sensores de temperatura, umidade, pressao e vazao, tornando
possivel o mapeamento dos principais parametros que afetam o desempenho
termodinamico do sistema.

Para aprofundar a analise, um modelo computacional foi desenvolvido com
base na metodologia desenvolvida por Gongalves et al. (2009). Resultados
experimentais obtidos através dos tuneis de vento foram utilizados ndo sé para
regredir os parametros empiricos necessarios ao modelo, como também para
verificar se as suas previsbes para as pressdes de succado e descarga, a vazao
massica de refrigerante, a poténcia de compressao, a capacidade de refrigeragao e
0 COP do ciclo eram confiaveis. Observou-se que o modelo foi capaz de prever
satisfatoriamente os dados experimentais com erros dentro de uma banda de +10%.

Verificou-se que o COP do sistema permaneceu abaixo de 2 em praticamente
todas as analises, o que foi associado tanto a baixa temperatura de evaporagao
(proxima de 0 °C) como a baixa eficiéncia termodindmica (interna) do sistema.
Dessa forma, trabalhar com temperaturas de evaporagdo maiores e substituir o
compressor por uma tecnologia mais moderna podem acarretar uma elevagéo no
desempenho.

A fim de aumentar a temperatura de evaporacado e reduzir a diferenca de
temperatura com o ar, deve-se intensificar a transferéncia de calor nos

evaporadores, especialmente no da cabine. O mesmo deve ser feito no
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condensador. Como consequéncia, tem-se uma maior eficiéncia termodinamica
(externa), elevando o COP do ciclo.

Notou-se que, com o aumento da vazdo de ar no condensador, pode-se
reduzir a poténcia consumida pelo compressor, mantendo a capacidade de
refrigeragcdo no patamar desejado. Observou-se que um aumento de vazao até 1600
cfm levaria a um aumento significativo do COP, mas ao custo de ventiladores
maiores ou que trabalhassem em rotagdes mais elevadas. Como os ventiladores
afetam fortemente a poténcia total do sistema, um aumento de vazao através de
uma maior rotagdo do ventilador do condensador pode n&o ser benéfico. Todavia, o
aumento do COP do ciclo indicou que ha espacgo para melhorias no condensador.

A analise revelou que o aumento na vazdo de ar ou a otimizagdo da
geometria do evaporador da cabine também podem contribuir para a melhoria de
performance do sistema. Contudo, tal melhoria seria mitigada pelo controle da
temperatura de evaporagao pelo compressor. Analogamente, o aumento da vazao
de ar no evaporador do cockpit, associado a uma evaporacido fixa, aumenta a
capacidade de refrigeragdo, mas ao custo de mais trabalho do compressor e
diminuicao do CORP.

Adicionalmente, verificou-se um COP maximo para uma carga de fluido
refrigerante em torno de 1,9 kg, com um approach de aproximadamente 10°C. Para
cargas acima de 2,0 kg, observou-se um aumento significativo da temperatura de
condensacao e valores abaixo de 0°C para a evaporacdo, o que pode levar a
formacao de gelo. Deve-se ressaltar que, devido a atuacdo do compressor para
controlar a evaporagao e ao controle do superaquecimento dos evaporadores pelas
valvulas termostaticas, a capacidade de refrigeracdo pouco variou em fungédo da
carga de refrigerante.

Em relagdo a unidade condensadora, testes foram realizados num tunel de
vento fluidodindmico para caracterizar tanto o ventilador como o sistema de
circulacao de ar. Modificacbes geométricas foram sugeridas para a check valve. Tais
ajustes diminuiram em 40% a impedancia da mesma e a combinagao dos efeitos do
novo ventilador e da nova check valve ofereceram um sistema operando com maior
vazao (~4%), menor ruido (devido a menor rotagdo de 11.500 rpm para 6850 rpm),
mais leve (0,4 kg), e que atende ao requisito de vaz&o na linha de renovagao de ar

(131 cfm ~223m?3/h). Por fim, com os modelos desenvolvidos e os tuneis construidos
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€ possivel ndo sé identificar oportunidades de aumento de desempenho e/ou
reducao de peso, mas também propor modificagdes de projeto que levem a tais

melhorias.

6.2 Sugestdes para trabalhos futuros

Seguem algumas sugestbes para tornar o trabalho mais abrangente e

preencher algumas das lacunas deixadas:

= Definir um novo compressor que tenha o motor integrado, sem necessidade
de acoplamento por polia e correia.

» Reprojetar os trocadores de calor com base no novo compressor, tendo como
preferéncia a tecnologia microcanais.

= Na unidade condensadora, eliminar as tomadas de ar secundarias do duto de
admissao, de forma que seja possivel reduzir o ventilador do condensador.
Adicionalmente, utilizar um segundo ventilador, de pequeno porte, dedicado
ao arrefecimento de eletrénicos e renovacgao de ar de cabine;

» Avaliar o uso de valvulas de expansao eletronica, visando reduzir o peso e
aumentar a desempenho do sistema;

= Trazer para o estudo toda a linha de dutos de distribuicdo de ar, buscando

reduzir as estratificagdes de temperatura na cabine da aeronave.
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APENDICE A

I.  COMPUTO DE INCERTEZAS

Neste apéndice, uma analise da incerteza de medicdo dos experimentos
realizados com o sistema VCS em tunel de vento é apresentada. Tal analise teve
como referéncia o método utilizado por Boeng (2012), com base no GUM (JCGM,
2008). Assim, as variaveis foram divididas entre as medidas diretamente e
indiretamente.

As variaveis medidas diretamente sdo aquelas obtidas por um instrumento de
medicdo, como as pressdes, as temperaturas e as poténcias do compressor. A
incerteza de medicao de uma determinada variavel y € composta por duas partes: (i)
incerteza padréo do sistema de medigédo (ug) e (ii) incerteza associada aos dados
coletados durante o ensaio (u,). A equagao empregada para o calculo da incerteza

combinada (u,) é apresenta a seguir:

u(y) =+ Us? + uy? (A1)

Caso os parametros sejam invariaveis com o tempo, a incerteza padrao da
média de n pontos, u,, é calculada por meio do desvio padrdo da média das n

amostras:

(A.2)

Caso contrario, u, € o proprio desvio padrao.

Ja as variaveis medidas indiretamente sdo aquelas derivadas de duas ou
mais medi¢cdes experimentais, como as trocas de calor no trocador, os UAs e o

COP. Uma vez que mao correlagao entre as grandezas medidas para determinar a
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variavel desejada, o calculo da incerteza combinada propagada, u.(y), é definido

por:

2

dy
. u(xi)> (A.3)

(

uc()’) = f(xl,xz' ""xn) =

n
i=1
onde y é a variavel medida indiretamente, x; sdo as variaveis utilizadas no calculo
de y e u(x;)séo as incertezas calculadas individualemtene por meio da Eqg. (A.1).
Por fim, a incerteza expandida, U, é calculada por meio da multiplicacdo da incerteza

combinada pelo fator de Student, ky, sendo considerado 2,32 para 95% de

probabilidade:

U = ko tc(y) (A.4)

As variaveis medidas diretamente foram as temperaturas, do ar e do fluido

refrigerante, a queda de pressao e a umidade relativa do ar

Tabela A.1 — Incertezas U associadas as variaveis diretas

AT[°C] Ap[Pa] Ap[%]

10,1 125 15

Ja as variaveis medidas indiretamente foram a poténcia do compressor, a

vazao de ar, a capacidade de refrigeragao (pelo lado do ar) e o COP.

Tabela A.2 - Incertezas expandidas (valores maximos) para as principais variaveis

AW, [%] AV[%] AQ[%] ACOP[%]

+0,5 5 +5 +5
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APENDICE B

.  TUNEIS DE VENTO

Em um sistema de refrigeracdo, o evaporador e o condensador podem
trabalhar sob conveccédo natural ou forgcada. Se for sob convecg¢ao forcada, a
movimentagao do ar €, normalmente, realizada por um ventilador. Em um sistema de
ventilacdo formado por ventiladores, dutos, trocadores de calor e acessorios, a
pressao estatica do ventilador e a queda de pressado imposta sdo dependentes da
vazao de ar. A Figura B.1 ilustra curvas tipicas de pressao estatica (Ap) em fungao
da vazao de ar para um e dois ventiladores em paralelo e de queda de pressao (4p)
em fungdo da vazao de ar para uma unidade condensadora. No caso do ventilador,
quanto maior a pressao estatica menor sera a vazao de ar disponibilizada por ele.
Por outro lado, quando se trata de um trocador de calor ou de qualquer outro
acessorio (grelhas, dutos, etc.), quanto maior a vazado de ar, maior a queda de
pressdo (impedancia). A intersec¢édo da linha tracejada com a do ventilador
representa o ponto real de operacao, sendo igual ou levemente diferente do ponto

tedrico, que ¢é a interseccao da linha cheia inclinada com a curva do ventilador.

Ponto tedrico
de operacao

1 ventilador

Ponto tedrico e real

de operacgao

Ponto real de
operagao

Ap

Unidade

condensadora

|
|
|
|
|
|
|
|
I .
| 2 ventiladores
|

"\

1
Vazao de ar

Figura B.1 — Curvas caracteristicas dos ventiladores e trocadores e pontos de operagao reais e

tedricos
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Essa variacdo de ponto teorico e real de operagdo se justifica pelo
comportamento do ventilador quando é acoplado ao sistema, tendo um desempenho
que pode ser diferente em razdo dos efeitos de montagem. A partir das
especificacbes de vazdo de ar e da pressao estatica € realizada a selegdo de um
ventilador. Para um trocador de calor a vazdo necessaria é definida durante o seu
dimensionamento térmico, pois para uma determinada capacidade de calor a ser
absorvida no evaporador ou dissipada no condensador, pode-se obter um valor de
vazéo de ar minimo necessario para que essa quantidade de calor seja efetivamente
trocada. J&4 a pressao estatica necessaria ao ventilador € obtida a partir da
impedancia total imposta a ele, pois o valor da primeira deve ser igual ou superior ao
valor da segunda, no ponto de vazao de ar dimensionado para o trocador de calor.
Por sua vez, a impedancia total é resultado das perdas provocadas pelo trocador de
calor, por recirculagbes formadas pelo arranjo de montagem, entre outros. Para a
estimativa dessa impedancia total, normalmente considera-se apenas aquela
imposta pelo trocador de calor, que € geralmente obtida por meio de soffwares de
simulagao dentro dos quais estdo introduzidas correlacdes para queda de pressao.
Outra forma de especificar um ventilador é através de curvas de pressdo em funcao
da vazao de ar sobre o trocador de calor e do ventilador. Quando estas curvas estao
disponiveis & possivel representa-las em um mesmo grafico e por consequéncia
obter o ponto tedrico de operagdo, que € a intersecgao entre as duas curvas (curva
caracteristica do ventilador e impedancia do trocador). Se a vazdo de ar no ponto
tedrico de operacao for igual ou superior a vazao de ar necessaria ao trocador de
calor, considera-se o ventilador adequado.

Um aparato experimental que permite ensaios de ventiladores, trocadores de
calor e conjuntos completos (trocador + ventilador + acessorios) € regido pela norma
AMCA 210-99 (ou ASHRAE 51-1999), “Laboratory Methods of Testing Fans for
Aerodynamic Performance Rating” que estabelece métodos e critérios para ensaios
de desempenho aerodinamico de ventiladores e acessorios e foi utilizada como base
para o projeto dos tuneis deste trabalho. Conforme a norma AMCA 210-99 existem
duas configuragbes para a constru¢do de camaras de bocais: (i) tipo “Inlet
Chamber”, Figura B.2, onde o componente a ser testado (ventilador ou trocador) é
ensaiado pela succdo e (i) a do tipo “Outlet Chamber’, Figura B.3, onde o

componente é ensaiado pela descarga. Na regido central de uma camara existe uma
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placa com bocais por onde o ar passa € € inferida a diferenca de pressdo. Com esse
valor de Ap, associado a fatores de correcao, obtém-se a vazio de ar. A quantidade
e o diametro dos bocais utilizados em cada teste podem variar em fungéo da vazao

de ar na camara e a norma indica as combinagdes e faixa de aplicagao.
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02M . L 05M.]! L ——h—t—05 MMIN.
e e e ) 1138 mm = 6mm . (| ! 0.2 M MIN.
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Pss AP (See note 4) PtS

Figura B.2 — Camara de bocais do tipo “Inlet Chamber” (norma AMCA 210-99)
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SETTLING
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Figura B.3 — Camara de bocais do tipo “Outlet Chamber” (norma AMCA 210-99)

A norma se restringe a caracterizagao fluidodinamica (vazédo de ar e
impedancia) de um determinado componente (ventilador, trocador, unidade

condensadora). Neste trabalho, estendeu-se a aplicagdo para testes que avaliam



110

também o comportamento térmico e ndo apenas de um trocador de calor, mas de
todo o sistema de refrigeragdo embarcado no aparato experimental. Para isso, foi
necessario construir uma camara de teste isolada do ambiente externo, ou seja, um
tunel de vento de circuito fechado (loop).

Conforme Barlow et al. (1999) os tuneis de vento sdo instrumentos de
pesquisa utilizados com a finalidade de estudar o movimento do ar através de
objetos sdlidos, onde seus componentes sao arranjados de tal maneira a fornecer
condi¢cbes de escoamento com velocidade aproximadamente constante e com baixa
turbuléncia na segéo de teste. Segundo o autor existem duas configuragdes de tunel
de vento: (i) circuito fechado e (ii) circuito aberto. Como neste trabalho é
caracterizado o sistema de condicionamento de ar da aeronave em condigdes reais
de operacgao, o projeto ficou restringido para a configuragéo do tipo fechado, pois ao
se comparar tuneis de circuito aberto com os de circuito fechado este possui a
vantagem de permitir o controle de temperatura do ar na entrada da sec¢ao de teste.
Além disso, em um tunel fechado é reduzido o nivel de ruido emitido ao ambiente no
qual esta instalado. Na literatura aberta existe um vasto material de apoio para o
projeto de tuneis, como Muncey & Pote (1956), Barlow, Rae & Pope (1999),
Cattafesta et al. (2010), Bell e Mehta (1988), Bell e Mehta (1989), Lindgren (2002),
entre outros. No entanto, os requisitos utilizados como premissas neste projeto
foram: fins educacionais e de pesquisa, circuito fechado com controle passivo de
vazao de ar, palhetas de canto (vanes) e camara de estabilizacdo, e controle de
temperatura na entrada das sec¢des de testes. Também foi delimitada uma area
disponivel de 41 m? no laboratério para a constru¢édo de todo o aparato, sendo
necessario realizar ajustes de dimenséao. A especificagdo do aparato experimental foi
dedicada para um sistema de condicionamento de ar de uma aeronave de pequeno
porte. Logo se trata de um calorimetro do tipo duplo tunel de vento de circuito
fechado, um para o condensador e outro para os evaporadores (de cabine e de
cockpit), tendo duas secgbes de teste (double deck), pois operam com diferentes
vazbes de ar. Entre os tuneis foi instalado o compressor do sistema e a linha de

refrigerante € montada com as mesmas mangueiras utilizadas na aeronave.
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. TUNEL HIDRODINAMICO DO POLO

A caracterizacdo fluidodinamica consiste na identificacdo do ponto de
operacao da unidade condensadora além das contribuicdes de cada componente na
queda de pressao total do sistema. Para tanto, o tunel de vento fluidodindmico do

POLO, representado na Figura B.4, foi empregado.

Medicao de Telas d Medigéo de
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& o
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D queda de pressédo
amper
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Patm ElevagZo de pressao \V{ Patm

Figura B.4 — Tunel de vento fluidodindmico do POLO

O tunel de vento fluidodindmico disponivel no POLO tem 4,5 m de
comprimento e secado transversal de 1,6 x 1,6 m. Na diregdo do escoamento, da
esquerda para a direita na Figura B.4, tem-se um damper de 5 laminas opostas, um
ventilador auxiliar de rotagdo variavel, telas perfuradas para homogeneizar o
escoamento de ar a montante e a jusante dos bocais , uma placa de bocais que
contempla uma faixa de vazao de 110 m?h até 11.000 m3/h (ASHRAE 51, 1999), e a
secao de testes onde se instala o componente a ser caracterizado. O ventilador
auxiliar tem por objetivo suprir a perda de carga provocada pelos bocais e pelas
telas perfuradas e, dessa forma, controlar a pressdo na succao do dispositivo em
teste de forma que ela possa variar desde valores negativos (testes com
ventiladores) até valores positivos (teste com trocadores de calor).

Com o controle da rotagdo do ventilador auxiliar € possivel obter todos os

pontos da curva de um ventilador em teste, desde o ponto de operagdo em vazio
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(perda de carga maxima) até o ponto de descarga livre (vazdo maxima), onde a
pressdo estatica do ventilador é igual a zero. O damper na sucgéo do ventilador
auxiliar consiste em uma alternativa de controle da vazao de ar. A secao de testes
se situa na extremidade direita do tunel, onde € acoplado o dispositivo de interesse
(ventilador, trocador de calor ou sistema completo). A medicdo da pressao total
antes deste dispositivo, juntamente com a medicdo de vazao nos bocais, permite a

obtencdo da sua curva caracteristica.
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APENDICE C

.  DADOS EXPERIMENTAIS



Tabela C.1 — Teste ISA + 25°C — Condigao 40/24°C — Teste 147

114

Externa 40
Interna 24
Carga [g] 2107
Pressao de succao [bar] 2,94
Condicao Presséo de descarga [bar] 17,59
Poténcia elétrica do compressor [kW] 3,7
Condensacao 61,9
Evaporacao 0,1
Sub - resfriamento 16,5
Temperaturas [°C] . .
Superaquecimento (cabine) 9,4
Superaquecimento (cockpit) 7,4
Approach 4,8
Condensador 8321
c dades [W] Cabine 3757
apacidades
P Cockpit 2623
Total de refrigeragao 6370
Condensador 0,22
Diferencas de Evaporador 0,74
Cabine
pressao refrigerante Mangueiras 0,22
[Bar] , Evaporador 0,53
Cockpit
Mangueiras 0,39
Vazao de ar [cfm] 1361
Condensador UA [WI/K] 553
Ap, [pol H2O] 1,22
Vazao de ar [cfm] 450
Trocadores .
Cabine UA [W/K] 333
de calor
Ap, [pol H20] 0,51
Vazao de ar [cfm] 299
Cockpit UA [WI/K] 245
Ap, [pol H2O] 0,53

COP do Ciclo

1,68
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Tabela C.2 — Teste ISA + 25°C — Condi¢ao 40/18°C — Teste 145

Externa 40
Interna 18
Carga [g] 2107
Pressao de succao [bar] 2,84
Condicao Presséo de descarga [bar] 15,59
Poténcia elétrica do compressor [kW] 2,6
Condensacao 56,8
Evaporagéo 0,4
Sub - resfriamento 13,4
Temperaturas [°C] . .
Superaquecimento (cabine) 9,2
Superaquecimento (cockpit) 4,8
Approach 3,1
Condensador 6394
c dades [W] Cabine 2732
apacidades
P Cockpit 2141
Total de refrigeragao 4874
Condensador 0,13
Diferencas de Evaporador 0,47
Cabine
pressao refrigerante Mangueiras 0,11
[Bar] , Evaporador 0,33
Cockpit
Mangueiras 0,30
Vazao de ar [cfm] 1333
Condensador UA [WI/K] 542
Ap, [pol H2O] 1,26
Vazao de ar [cfm] 456
Trocadores
Cabine UA [W/K] 268
de calor
Ap, [pol H20] 0,13
Vazao de ar [cfm] 297
Cockpit UA [W/K] 262
Ap, [pol H2O] 0,61

COP do Ciclo 1,80
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Tabela C.3 — Teste ISA + 25°C — Condigao 40/35 °C — Teste 144

Externa 40
Interna 344
Carga [g] 2107
Pressao de succao [bar] 3,34
Condicao Presséo de descarga [bar] 19,97
Poténcia elétrica do compressor [kW] 4,8
Condensacao 67,4
Evaporacao 3,7
Sub - resfriamento 19,4
Temperaturas [°C] . .
Superaquecimento (cabine) 11,8
Superaquecimento (cockpit) 10,2
Approach 7,2
Condensador 11089
c dades [W] Cabine 5154
apacidades
P Cockpit 3336
Total de refrigeragao 8490
Condensador 0,32
Diferencas de Evaporador 0,95
Cabine
pressao refrigerante Mangueiras 0,35
[Bar] , Evaporador 0,65
Cockpit
Mangueiras 0,55
Vazao de ar [cfm] 1354
UA [W/K] 607
Ap, [pol H2O] 1,27
Vazao de ar [cfm] 442
Trocadores
Cabine UA [W/K] 380
de calor
Ap, [pol H20] 0,11
Vazao de ar [cfm] 297
Cockpit UA [W/K] 237
Ap, [pol H2O] 0,51

COP do Ciclo 1,70
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Tabela C.4 — Vazao no condensador — Condi¢ao 40/24°C — Teste 139

120

Externa 40

Interna 24
Carga [g] 2107

Pressao de succao [bar] 2,91
Condicao Presséo de descarga [bar] 18,98
Poténcia elétrica do compressor [kW] 3,9

Condensacao 65,2

Evaporacao 0,1

Sub - resfriamento 18

Temperaturas [°C] . .

Superaquecimento (cabine) 8,9

Superaquecimento (cockpit) 7,2

Approach 6,7
Condensador 8689
c dades [W] Cabine 3909

apacidades

P Cockpit 2606
Total de refrigeragao 6515

Condensador 0,22

Diferencas de Evaporador 0,80

Cabine
pressao refrigerante Mangueiras 0,25
[Bar] , Evaporador 0,52
Cockpit

Mangueiras 0,44
Vazao de ar [cfm] 1114

Condensador UA [WI/K] 523

Ap, [pol H2O] 0,93

Vazao de ar [cfm] 449

Trocadores
Cabine UA [W/K] 368
de calor

Ap, [pol H20] 0,15

Vazao de ar [cfm] 299

Cockpit UA [W/K] 247

Ap, [pol H2O] 0,55

COP do Ciclo

1,63
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Tabela C.5 — Vazao no condensador — Condi¢ao 40/24°C — Teste 143
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Externa 40
Interna 24
Carga [g] 2107
Pressao de succao [bar] 2,91
Condicao Presséo de descarga [bar] 22,37
Poténcia elétrica do compressor [kW] 4,2
Condensacao 72,5
Evaporacao 0,2
Sub - resfriamento 21,3
Temperaturas [°C] . .
Superaquecimento (cabine) 9,2
Superaquecimento (cockpit) 7,5
Approach 10,9
Condensador 8657
c dades [W] Cabine 3768
apacidades
P Cockpit 2558
Total de refrigeragao 6327
Condensador 0,18
Diferencas de Evaporador 0,85
Cabine
pressao refrigerante Mangueiras 0,25
[Bar] , Evaporador 0,56
Cockpit
Mangueiras 0,45
Vazao de ar [cfm] 804
Condensador UA [WI/K] 426
Ap, [pol H2O] 0,55
Vazao de ar [cfm] 430
Trocadores
Cabine UA [W/K] 362
de calor
Ap, [pol H20] 0,18
Vazao de ar [cfm] 294
Cockpit UA [W/K] 247
Ap, [pol H2O] 0,55
COP do Ciclo 1,46
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Tabela C.6 — Vazao no evaporador — Condicao 40/24°C — Teste 141
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Externa 40
Interna 24
Carga [g] 2107
Pressao de succao [bar] 2,8
Condicao Presséo de descarga [bar] 15,63
Poténcia elétrica do compressor [kW] 2,6
Condensacao 56,9
Evaporacao -1,2
Sub - resfriamento 13
Temperaturas [°C] . .
Superaquecimento (cabine) 9,9
Superaquecimento (cockpit) 4,8
Approach 3,5
Condensador 6577
c dades [W] Cabine 2798
apacidades
P Cockpit 2296
Total de refrigeragao 5094
Condensador 0,15
Diferencas de Evaporador 0,50
Cabine
pressao refrigerante Mangueiras 0,13
[Bar] , Evaporador 0,37
Cockpit
Mangueiras 0,33
Vazao de ar [cfm] 1335
Condensador UA [WI/K] 559
Ap, [pol H2O] 1,26
Vazao de ar [cfm] 273
Trocadores
Cabine UA [W/K] 223
de calor
Ap, [pol H20] 0,13
Vazao de ar [cfm] 203
Cockpit UA [W/K] 229
Ap, [pol H2O] 0,30

COP do Ciclo

1,84
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Tabela C.7 — Vazao no evaporador — Condicao 40/24°C — Teste 146
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Externa 39,9
Interna 24
Carga [g] 2107
Pressao de succao [bar] 2,72
Condicao Presséo de descarga [bar] 13,25
Poténcia elétrica do compressor [kW] 1,7
Condensacao 50,2
Evaporacao -2
Sub - resfriamento 7,9
Temperaturas [°C] . .
Superaquecimento (cabine) 7,9
Superaquecimento (cockpit) 2,7
Approach 2,2
Condensador 4123
c dades [W] Cabine 1908
apacidades
P Cockpit 1331
Total de refrigeragao 3239
Condensador 0,15
Diferencas de Evaporador 0,50
Cabine
pressao refrigerante Mangueiras 0,13
[Bar] , Evaporador 0,37
Cockpit
Mangueiras 0,33
Vazao de ar [cfm] 1335
Condensador UA [WI/K] 559
Ap, [pol H2O] 1,26
Vazao de ar [cfm] 273
Trocadores
Cabine UA [W/K] 223
de calor
Ap, [pol H20] 0,13
Vazao de ar [cfm] 203
Cockpit UA [W/K] 229
Ap, [pol H2O] 0,30
COP do Ciclo 1,84
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