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IMPLEMENTACAO DE UM MODELO PARA SIMULACAO NUMERICA DE UM
SISTEMA DE CONDICIONAMENTO DE AR

IMPLEMENTATION OF A MODEL FOR NUMERICAL SIMULATION OF AN AIR
CONDITIONING SYSTEM

Maité Correa de Araljo”

RESUMO

Condicionadores de ar sdo essenciais no cotidiano e nas mais diversas aplicagdes —
residencial, comercial ou industrial. Estima-se que o consumo de energia elétrica por
condicionadores de ar no setor residencial aumentou aproximadamente 237% entre 2005 e
2017. Sob tal perspectiva, com o proposito de evitar a sobrecarga do setor elétrico, as politicas
de etiquetagem e indices minimos de eficiéncia incentivam os fabricantes de condicionadores
de ar a desenvolverem equipamentos cada vez mais eficientes. Nesse sentido, 0 uso de
modelos de simulac&o de condicionadores de ar é fundamental, pois permite que o engenheiro
analise o efeito de alteracdes de projeto no desempenho do sistema de forma rapida e sem o
custo elevado do experimento. O objetivo do presente trabalho € a modelagem de um sistema
de condicionamento de ar do tipo Split de aplicacdo doméstica, adotando uma formulacgéo
integral e permanente das equacOGes da conservacdo da massa e da energia para 0S
componentes do sistema. Primeiramente, os resultados do modelo foram verificados com
resultados obtidos por outros autores na literatura. Em seguida, o modelo foi utilizado para
avaliar o efeito de modificacbes no sistema de condicionamento de ar sobre o seu
desempenho, analisando-se o coeficiente de eficacia do ciclo. Concluiu-se que o desempenho
do sistema de condicionamento de ar aumenta de acordo com o0 aumento das vazdes
volumeétricas de ar no condensador e no evaporador, assim como com 0 aumento da densidade
de aletas no condensador e no evaporador. Observou-se também que o desempenho do
sistema diminui quando o compressor e o fluido refrigerante originais (R22) sdo substituidos
por outros compressores que operam com R134a e R410A.

Palavras-chave: Ar condicionado; Split; Simulag&o.

ABSTRACT

Air conditioners are essential in everyday life and in the most diverse applications —
residential, commercial or industrial. It is estimated that the consumption of electricity by air
conditioners in the residential sector increased by approximately 237% between 2005 and
2017. From this perspective, in order to avoid overloading the electricity sector, labeling and
minimum efficiency indices policies encourage air conditioner manufacturers to develop more
efficient equipment. In this sense, the use of simulation models of air conditioners is
fundamental, as it allows the engineer to analyze the effect of design changes on the
performance of the system quickly and without the high cost of the experiment. The purpose
of this work is the modeling of household Split-type air conditioning system, adopting an
integral and permanent formulation of the equations of conservation of mass and energy for
the components of the system. First, the model results were verified with results obtained by
other authors in the literature. Then, the model was used to evaluate the effect of
modifications in the air conditioning system on its performance, analyzing the efficiency
coefficient of the cycle. It was concluded that the performance of the air conditioning system
increases according to the increase of volumetric air flows in the condenser and evaporator, as
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well as with the increase of the density of fins in the condenser and evaporator. It was also
observed that the system performance decreases when the compressor and the original
refrigerant fluid (R22) are replaced by other compressors that operate with R134a and R410A.
Key words: Air conditioners; Split; Simulation.

1 INTRODUCAO

Os condicionadores de ar sdo equipamentos empregados para controlar a temperatura
e a umidade do ar em ambientes fechados, promovendo uma condi¢do de conforto térmico
desejado. Esses sistemas sdo amplamente empregados em aplicagdes residenciais, comerciais
e industriais. Na industria, 0 uso de condicionadores de ar € especialmente importante nos
setores tecnoldgicos, onde 50% do consumo de energia esta associado ao resfriamento dos
equipamentos. (COULOMB; DUPONT; PICHARD, 2015)

Embora a necessidade de conforto térmico exista desde os primoérdios da civilizagdo, o
primeiro ar condicionado foi construido apenas no inicio do século XX (SANTQOS, 2017). A
primeira aplicagdo desse tipo de equipamento em residéncia foi realizada em 1914, e em
automovel, em 1939. Somente em 1940, a comercializacdo do ar condicionado se expandiu.
Com o crescimento do setor, em 1952, foi desenvolvida a primeira producdo em série de
unidades centrais de ar condicionado para residéncias. Em 1960, o mercado continuou em
expansdo, acontecendo assim o desenvolvimento tecnolégico do produto. Desse modo, a
evolucdo constante da tecnologia permitiu o desenvolvimento do modelo Split e
posteriormente da tecnologia inverter. (NEVES, 2021)

No Brasil, é estimado que a posse de ar condicionado por familias em 2017 seja mais
do que duas vezes maior do que em 2005. Consequentemente, entre 2005 e 2017, o consumo
de energia elétrica por condicionadores de ar no setor residencial aumentou aproximadamente
237%. Sob tal perspectiva, 0 aumento da demanda de energia devido & utilizacdo de
climatizacdo artificial pode gerar um grande impacto sobre o sistema elétrico do pais. Com o
proposito de evitar a sobrecarga do setor elétrico, as politicas de etiquetagem e indices
minimos de eficiéncia incentivam os fabricantes de condicionadores de ar a desenvolverem
equipamentos mais eficientes. (EPE, 2018)

O método de refrigeracdo mais comum nos sistemas de condicionamento de ar é o
ciclo de refrigeracdo por compressao de vapor. O ciclo ideal de refrigeragédo por compressédo
de vapor € apresentado nas Figuras 1a e 1b. O ciclo inicia com o fluido refrigerante entrando
no compressor no estado de vapor saturado sob a pressdo de evaporagdo, onde é comprimido
de maneira isentropica até a pressdo de condensacdo (Processo 1-2). Em seguida, o fluido
deixa o compressor no estado de vapor superaquecido e entra no condensador, onde perde
calor para o meio ambiente (Q.). No condensador, o fluido € mantido sob pressdo constante
enquanto sua temperatura diminui até atingir o estado de vapor saturado (Processo 2-3’). A
partir desse ponto, inicia-se a troca de calor com mudanga de fase, em que, além da presséo, a
temperatura do refrigerante também permanece constante até a sua saida do condensador no
estado de liquido saturado (Processo 3°-3). Na sequéncia, o refrigerante € estrangulado de
maneira isentalpica em um dispositivo de expansdo, até atingir a pressdo de evaporacao
(Processo 3-4). Por fim, a mistura saturada entra no evaporador onde recebe calor do meio
ambiente (Q.). No evaporador, a temperatura e a pressdo do refrigerante se mantém
constantes até a sua saida na forma de vapor saturado (Processo 4-1), completando o ciclo.
(MCQUISTON; PARKER; SPITLER, 2005)

Na Figura la, as setas indicadas por W,,, Q. € Q. representam respectivamente a
poténcia consumida pelo compressor, a taxa de transferéncia de calor no condensador e a
capacidade de refrigeracdo. O desempenho do ciclo de refrigeracdo, conhecido como



coeficiente de eficacia do ciclo (COP), é definido como a razdo entre a capacidade de
refrigeracéo e a poténcia consumida pelo compressor: (STOECKER; JONES, 1985)
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Figura 1: (a) Componentes e (b) Diagrama Pxh do ciclo ideal de refrigeracdo por
compresséo de vapor.
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Fonte: A autora (2021).

Ha diversas diferencas entre os ciclos ideal e real de refrigeracdo por compressdo de
vapor. Essas diferencas ocorrem principalmente em razéo das irreversibilidades sucedidas nos
componentes do ciclo. Dentre essas irreversibilidades, apresentam-se as quedas de pressdo
devido ao atrito do fluido e a transferéncia de calor de ou para a vizinhanga (CENGEL,;
BOLES, 2006). Além disso, o fluido refrigerante é superaquecido no evaporador e
subresfriado no condensador. O superaquecimento do fluido refrigerante no evaporador é
realizado para que seja evitada a entrada de fluido no estado liquido no compressor, 0 que
pode causar danos a tal componente do ciclo. O subresfriamento do refrigerante no
condensador € realizado com o intuito de aumentar o efeito refrigerante. (WANG, 2001)

Em 1975, existia pouca informagdo na literatura sobre o desempenho de
condicionadores de ar utilizados em residéncias. Naquele ano, Propst desenvolveu uma
metodologia para a determinacdo do COP de acordo com as caracteristicas do condensador
(&rea externa, densidade de aletas, dimensGes das aletas, temperatura de condensacdo do
fluido refrigerante, temperatura e velocidade do ar na entrada do trocador de calor). O modelo
desenvolvido foi bastante simplificado, sendo desconsideradas as perdas de carga devido ao
atrito no condensador e evaporador. Além disso, 0 superaquecimento do fluido no evaporador
e o resfriamento no condensador foram negligenciados, assim como a area externa do tubo.
Dessa forma, foi considerada apenas a area das aletas para o célculo do coeficiente de
transferéncia de calor no lado do ar. (PROPST, 1975)

A partir de 1990 estudos tém avaliado sistemas condicionadores de ar utilizando
tecnologia moderna (SADLER, 2000). Em 1992, Haselden e Chen desenvolveram um modelo



em estado estacionario de simulacdo de sistemas de condicionadores de ar utilizando misturas
binérias de fluidos refrigerantes. Tal modelo desconsidera as quedas de pressdo ocorridas no
evaporador e condensador, sendo assim, sdo consideradas apenas as irreversibilidades
sucedidas no compressor, que apresenta uma compressdo ndo isentropica. Além disso, é
considerada a ocorréncia do superaguecimento do fluido refrigerante no evaporador e do
subresfriamento no condensador. O programa determina o0 COP do sistema e as areas dos
trocadores de calor, além das temperaturas e pressdes de condensacdo e evaporagdo e dos
niveis de superaquecimento e subresfriamento, sendo pré-determinados a composicdo do
fluido refrigerante binario e o efeito refrigerante. (HASELDEN; CHEN, 1994)

Em 1997, Mullen et al. desenvolveram um modelo de simulacdo de ar condicionado
com 160 equacdes que foram resolvidas através do método de Newton-Raphson. Essas
equacdes foram modeladas considerando a expansdo adiabatica no dispositivo de expansao e
uma curva genérica fornecida pelo fabricante do condensador. Perda de carga devido ao atrito
foi considerada nos trocadores de calor. Dividiu-se o condensador em trés zonas
(superaquecimento, saturacdo e subresfriamento), e o evaporador em duas zonas (saturagéo e
superaguecimento), sendo considerada a desumidicacdo do ar na zona de saturacdo do
evaporador. (MULLEN et al., 1997)

Em 2000, Sadler utilizou o software Engineering Equation Solver (EES) para
implementar um modelo de simulacdo de sistemas de condicionamento de ar. As mesmas
hipoteses adotadas por Mullen et al.(1997) foram consideradas, assim como as poténcias
consumidas nos ventiladores do condensador e do evaporador. O modelo é capaz de
determinar as caracteristicas geométricas do condensador (velocidade do ar, didmetro do tubo,
densidade de aletas, vazdo massica do refrigerante e nimero de circuitos, de tubos por circuito
e de fileiras) que otimizam o coeficiente de eficicia do ciclo do sistema avaliado. Através de
simulacdes, a autora concluiu que o COP do sistema é maximizado com o aumento da area
frontal dos trocadores de calor. (SADLER, 2000)

Em 2004, Sanaye e Malekmohammadi desenvolveram um novo método de simulagédo
de sistemas de condicionamento de ar que inclui pardmetros térmicos e geométricos. O
modelo apresentado € uma modificacdo de uma simulacdo e otimizacdo térmica
implementada em 1998 que foi aperfeicoada em 2002, onde foram incluidos aspectos
econémicos. O modelo inclui as mesmas hipdteses consideradas por Sadler (2000), mas
permite otimizar termicamente e economicamente o sistema de condicionamento de ar através
do método dos multiplicadores de Lagrange. Os autores realizaram diversas simulagdes onde
foi determinado que o aumento da capacidade de evaporagdo do sistema ocasiona 0 aumento
da poténcia requerida pelo compressor, da temperatura de evaporacao, das areas de superficie
dos trocadores de calor e do COP do ciclo de refrigeracdo, além da diminuicdo da temperatura
de condensacéo e do custo de operacdo. (SANAYE; MALEKMOHAMMADI, 2004)

Em 2006, Richardson desenvolveu uma metodologia para modelagem e simulagdo em
estado estacionario de um sistema de condicionamento de ar. O modelo é obtido a partir do
acoplamento de submodelos para os componentes do sistema e considera as mesmas hipoteses
adotadas por Mullen et al.(1997). O modelo foi validado através da comparacdo dos seus
resultados com dados experimentais, sendo observados erros inferiores a 5 % para a maioria
das variaveis de desempenho. Sendo assim, através do programa, é possivel determinar o
coeficiente de eficacia do sistema de condicionamento de ar, a taxa de fluxo massico do
refrigerante, a capacidade de refrigeracio e as condigfes de controle do sistema.
(RICHARDSON, 2006)

Em 2013, Zhu et al. desenvolveram um modelo genérico de simulacdo de sistemas
de condicionamento de ar com madltiplos evaporadores. O modelo simula sistemas com
diferentes numeros de evaporadores, inclusive com apenas um evaporador. As mesmas
hipdteses adotadas por Mullen et al. (1997) e Richardson (2006) foram consideradas. O



modelo seguiu uma formulacéo transiente em funcdo das capacidades térmicas das paredes
dos trocadores de calor, com os balangos de energia associados ao dominio fluido sendo
aplicados em regime permanente, supondo assim que a inércia térmica do fluido € bem menor
que a do sdlido. Com o intuito de validar o modelo, a reproducdo de dados experimentais
apresentados na literatura foi realizada, sendo apresentada a precisdo de 4,69% para o calculo
da capacidade de resfriamento e 1,44% para o calculo do COP do sistema. Sendo assim, é
possivel, através do modelo, calcular o COP do sistema em funcéo da variacao de parametros
de entrada como temperatura do ambiente a ser resfriado e do ambiente externo ao longo do
tempo, bem como em funcdo da variacdo de parametros operacionais, tais como grau de
abertura das valvulas de expansao eletrénicas e rotacdo do compressor. (ZHU et al., 2013)
O presente trabalho tem como objetivo principal a implementacdo de um modelo
tedrico para simulagdo de um sistema de condicionamento de ar tipo Split de aplicagdo
domeéstica. O modelo € baseado nas abordagens propostas por Sadler (2000) e Zhu et al.
(2013). Depois de implementado, serdo realizadas algumas anélises para verificagdo das
tendéncias dos resultados obtidos pelo modelo, comparando esses resultados com dados da
literatura. Nesta etapa, o desempenho do sistema seré avaliado mediante alteragéo de:
grau de superagquecimento na saida do evaporador;
grau de subresfriamento na saida do condensador;
temperatura do ar na entrada do evaporador;
temperatura do ar na entrada do condensador.

Em seguida, serdo realizadas analises para avaliar o desempenho do sistema em

funcdo da modificagdo dos seguintes parametros de projeto:

e vazdo volumetrica de ar no condensador;

vazdo volumétrica de ar no evaporador;

densidade de aletas no condensador;

densidade de aletas no evaporador;

compressor/fluido refrigerante.

2 METODOLOGIA

O modelo estacionario desenvolvido utiliza submodelos dos componentes de um
sistema de condicionamento de ar por compressédo de vapor, sendo considerados 0s seguintes
componentes: compressor, condensador, dispositivo de expansdo e evaporador. Nesta se¢do,
serdo apresentados a modelagem matematica do ciclo de refrigeracdo por compressao de
vapor, o procedimento de solucdo e os parametros geométricos e de operacdo do sistema para
as simulacdes realizadas.

2.1 MODELAGEM MATEMATICA

A Figura 2a e a Figura 2b apresentam respectivamente os componentes e o diagrama
P-h representando o ciclo termodindmico do sistema modelado. O sistema modelado
desconsidera as quedas de pressdo ocorridas no evaporador e condensador, sendo assim, séo
consideradas apenas as irreversibilidades sucedidas no compressor, que apresenta uma
compressdo ndo isentropica (Processo 1-2). Além disso, é considerada a ocorréncia do
superagquecimento do fluido refrigerante no evaporador (Processo 1’-1) e do subresfriamento
no condensador (Processo 3°’-3). A exemplo de alguns trabalhos encontrados na literatura
(PARISE, 1986; BORGES et al, 2011), os graus de superaquecimento e subresfriamento
foram inseridos como dados de entrada no modelo de forma a simplificar a modelagem.



Figura 2: (a) Componentes e (b) Diagrama Pxh do ciclo de refrigeracéo por
compresséo de vapor modelado.
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Fonte: A autora (2021).

2.1.1 Compressor

O fluido refrigerante entra no compressor no estado de vapor superaquecido, h;.
Depois de comprimido, o fluido deixa o compressor com entalpia h,, determinada a partir da
aplicacdo da equacdo da conservacao da energia no volume de controle que compreende o
compressor:

)

em que W,, € a poténcia consumida pelo compressor, Q., € a taxa de rejei¢cdo de calor do
compressor para a vizinhanca e m, é a vazao massica do fluido refrigerante (BORGES et al,
2011). Como ndo ha medicdes do calor rejeitado pelo compressor, adotou-se que esse valor
corresponde a 15% da poténcia consumida, conforme dados disponibilizados por Jovane
(2007) e Pottker e Hrnjak (2015).

O compressor foi modelado considerando os valores apresentados na ficha de dados de
desempenho (Perfomance Data Sheet) de compressores especificos. Sendo assim, a obtengédo
da vazao massica do fluido refrigerante e da poténcia consumida pelo compressor é realizada
atraves de relagbes empiricas para diferentes compressores. No presente trabalho, utilizou-se
0 compressor da marca Tecumseh, modelo RK5515E-FZ3A, com excecdo das ultimas
simulacdes onde houve a troca do fluido refrigerante. Nesses casos, 0S compressores
utilizados foram o modelo RK5512Y-NA3A da marca Tecumseh e 0 modelo RN145VHSMT
da marca Siam Compressores.

2.1.1.1 Modelo RK5515E-FZ3A

A obtencdo da vazdo massica de fluido refrigerante e da poténcia consumida pelo
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compressor modelo RK5515E-FZ3A ¢é dada respectivamente através das Equacdes 3 e 4:

Thr=a1+a2'Te+a4'Tez+a7'Te3+(a3+a5'Te+a8'Tez)'TC (3)
+(a6+a9'Te)'TCZ+a10'TC3

Wo=by+by T, +by T +b;, T3+ (bs +bs T, + bg-T2) T, (@)
+(b6+b9'Te)'TCZ+b10'TC3

em que T, é a temperatura de condensacdo e T, a temperatura de evaporacdo, em °C
(TECUMSEH, 2019a). As constantes sdo apresentadas na Tabela 1.

Tabela 1: Constantes utilizadas nas Equacdes 3 e 4 para o compressor RK5515E-FZ3A.

Constante Valor Constante Valor
a, 0,0718572989 b, -1415,90377
a, 0,0010721363 b, -18,5976912
as -0,0033041761 b 120,010135
ay 0,0000317879 b, -0,85237920
as -0,0000016628 be 0,58612980
ae 0,0000651129 b -2,07486133
a; -0,0000006525 b, -0,02560248
ag -0,0000000198 bg 0,01067256
aqy 0,0000000115 bg -0,00286934
ayio -0,0000004328 by 0,01318032

Fonte: Adaptada de Tecumseh (2019a).

2.1.1.2 Modelo RK5512Y-NA3A

A vazdo massica de fluido refrigerante e a poténcia consumida pelo compressor
modelo RK5515E-NA3A sdo obtidas também através das Equacdes 3 e 4, respectivamente
(TECUMSEH, 2019b). As constantes para este compressor estdo indicadas na Tabela 2.

Tabela 2: Constantes utilizadas nas Equacdes 3 e 4 para o compressor RK5512Y-NA3A.

Constante Valor Constante Valor
a, 0,0168735864 b, -9,03523280
a, 0,0007004962 b, -18,75632976
as 0,0000758682 b 20,8419541
ay 0,0000098046 b, -0,40947412
as -0,0000004668 be 0,55164953
ae -0,0000022478 b -0,04909248
a, 0,0000000682 b, -0,00250776
ag -0,0000000044 bg 0,00422237
aqy 0,0000000026 bq -0,00163879
a0 0,0000000147 byo 0,00067068

Fonte: Adaptada de Tecumseh (2019b).

2.1.1.3 Modelo RN145VHSMT

As equacbes 5 e 6 sdo utilizadas para determinar a vazdo massica de fluido
refrigerante e a poténcia consumida pelo compressor modelo RN145VHSMT: (SIAM
COMPRESSOR INDUSTRY CO. LTD., 2011)



My =ci+ ¢ To+cs T2 +cy TE+cs T, Tr+ceg T2 +cy T, T3

VVC=d1+d2'Te+d3'Tez+d4'TC+d5'Te'Tc+d6'Te'TC2+d7'TC3

em que as constantes apresentadas sdo expostas na Tabela 3.

Tabela 3: Constantes utilizadas nas Equacdes 5 e 6 para o compressor RN145VHSMT.

11

(%)
(6)

Constante Valor Constante Valor
1 73,3160338 d, 539,917880
Cy 2,48496212 d, -14,9717396
C3 0,02266720 ds -0,20004510
Ca 0,00045824 d, 6,83585775
Cs 0,00000089 ds 0,39886408
Ceo -0,00385180 dg 0,00001133
[ -0,00000104 d, 0,00166633

2.1.2 Condensador

Fonte: Adaptada de Siam Compressor Industry Co. Ltd. (2011).

O condensador é do tipo tubo aletado, sendo considerado que o fluido refrigerante
entra no estado de vapor superaquecido e sai no estado de liquido subresfriado. Sendo assim,
o trocador de calor é dividido principalmente em trés zonas: superaquecimento, saturacédo e
subresfriamento. Como ja mencionado, as perdas de carga no evaporador e condensador sao
desprezadas, 0s niveis de resfriamento e superaguecimento sdo fixados e € considerada
operacdo em regime estacionario. Além dessas consideracgdes, para a simplificacdo do modelo
matematico, assume-se que as propriedades do fluido refrigerante variam apenas na direcao
do escoamento, que as propriedades térmicas do ar sdo homogéneas e a velocidade do ar é
uniforme na face do trocador de calor.
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Figura 3: Divisdo do condensador em volumes de controle.
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A Figura 3 apresenta a divisdo do condensador em volumes de controle, sendo o
primeiro volume referente a zona onde ocorre a reducdo da temperatura do fluido refrigerante
no estado de vapor superaquecido sob pressdo constante. A segunda zona compreende a
regido em que ocorre a condensacdo do vapor saturado. Esta zona é dividida em 10 volumes
de controles, e em cada um destes, ocorre a reducdo de 10% da fracdo massica de vapor
saturado inicial. O ultimo volume de controle compreende a zona de subresfriamento, isto &,
onde ocorre a reducdo de temperatura do liquido saturado sob presséo constante.

O calor rejeitado pelo fluido refrigerante no condensador para o ambiente, Q., é
determinado a partir da aplicacdo da equacdo da conservagdo da energia em cada volume de
controle que compreende o condensador:

Quor = My * (hs — he) (7

12
Q. = z Qvol,n (8)
n=1

em que Q,,; é a taxa de calor rejeitado pelo fluido refrigerante em cada volume de controle,
h, é a entalpia do fluido na saida do volume de controle e h,, a entalpia do fluido na entrada
do volume. (GE; CROPPER, 2005)

2.1.2.1 Método da efetividade — NTU

Em cada volume de controle, a taxa de transferéncia de calor pode ser calculada em
funcéo da efetividade do trocador, &, e da méxima taxa de transferéncia de calor, Q,,4x:

Quot = € " Qmax )
Qmax = Cmin (Tq,e - Tf,e) (10)

sendo T, . e Ty, as temperaturas dos fluidos quente e frio respectivamente na entrada do

volume de controle. C,,;, € a menor capacidade calorifica, C, apresentada pelo ar e fluido
refrigerante, sendo esta a multiplicacdo da vazdo massica do fluido e do seu calor especifico:
(GE; CROPPER, 2005; SADLER, 2000)

C=m-cp (11)
A vazdo massica do ar em cada volume de controle, m,, € proporcional ao

comprimento do tubo associado a tal volume, L,,,;, sendo assim, para o calculo da capacidade
calorifica do ar:

L
Mg = Tha,tot ’ Lm)l (12)
tot

em que L., € 0 comprimento total da tubulacéo do trocador e m, ... € a vazdo massica total
do ar no trocador de calor, obtida atraves da seguinte equacdo: (SADLER, 2000)

/ (13)

Mg tot = Va,tot *Pa
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sendo V, ., a vazdo volumétrica total do ar e p, a massa especifica do ar.

A efetividade pode ser calculada através de uma relagdo com o numero de unidades de
transferéncia de calor, NTU. Em trocadores de calor cujo escoamento dos fluidos é cruzado,
ambos os fluidos sdo ndo misturados e o fluido apresenta apenas uma fase no volume de
controle, utiliza-se a seguinte relacao:

NTU®??
e=1—exp — {exp(—C, - NTU®78) — 1} (14)
T
onde
Cr — Cmin (15)
Cméx

e quando o fluido apresenta duas fases no volume de controle: (ARAUJO, 2002; GE;
CROPPER, 2005; SADLER, 2000)

e =1—exp(—NTU) (16)

O ndmero de unidades de transferéncia de calor € um parametro adimensional que é
utilizado para analise de trocadores de calor, e € diretamente proporcional a condutancia
térmica global, UA: (ARAUJO, 2002; CENGEL; GHAJAR, 2015; SADLER, 2000)

UA

NTU = (7

Cmin

O célculo da condutancia térmica global considera a resisténcia térmica total para a
transferéncia de calor entre dois fluidos:

1 1 R R". 1
2 _ n ext R, + int | _ (18)
UA  ng-hg-Aexe Ms Aext Aine hy - Ay

onde n; € a eficiéncia da superficie aletada, A,,; € A;,; SA0 respectivamente as areas interna e
externa do volume de controle do trocador de calor, h, e h, sio os coeficientes de
transferéncia de calor do lado do ar e do refrigerante respectivamente, R”,,; € R";,; sdo
respectivamente os fatores de incrustacdo das superficies interna e externa e Ry, a resisténcia
da parede (CENGEL; GHAJAR, 2015; SADLER, 2000). Negligenciando a resisténcia da
parede e os fatores de incrustacéo:

1 1 1

- = _ + = (19)
UA Ns - ha Aext hr “Aine

As areas externa e interna do volume de controle sdo proporcionais ao comprimento
do tubo associado a tal volume:

Lvol (20)

Aext = Aext,tot ) I
tot
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- D?
int — =, Lvol (21)
4
em que A ror € @ area externa total do trocador de calor e Dy,,, 0 diametro interno da
tubulagdo. Sendo o comprimento total da tubulacéo do condensador calculado, L. ( :

12
Lcal,c = Z Lvol,n (22)
n=1

No presente modelo, enquanto a eficiéncia da superficie aletada e o coeficiente de
transferéncia de calor do lado do ar sdo 0os mesmos para todos 0s volumes de controle de um
mesmo trocador de calor, o coeficiente de transferéncia de calor do lado do refrigerante €
diferente em cada volume.

2.1.2.2 Eficiéncia da superficie aletada

O calculo da eficiéncia da superficie aletada de um trocador de calor é realizado
através da seguinte equacao:

ns=1- “(1—mp) (23)

ext,tot

em que Ay € a area referente as aletas e ¢ € a eficiéncia das aletas, que € calculada atraves da
equacdo de Schmidt:

tanh(m' - 7oy * @) (24)
m' - Text " P

Ny =

onde r,,; é a metade do didmetro externo da tubulacdo, D,,;, € 0s parametros m' e ¢ sdo
calculados através das seguintes equacoes:

) 2 hg (25)
" ke
¢ =(@—1)-[1+0,35 In(a)] (26)

em que kf € a condutividade térmica das aletas e &y, a espessura das aletas. Para um trocador
de calor do tipo tubo aletado cujos tubos sdo escalonados como apresentado na Figura 4, o
pardmetro « é calculado atraves da seguinte equacao:

a—127-—- —- —+P2—03 (27)
2 Toxt

sendo P; e P, respectivamente os passos transversal e longitudinal do feixe tubular aletado.
(SADLER, 2000; ZHOU et al., 2011)



15

Figura 4: Disposi¢édo dos tubos do trocador de calor.
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Fonte: Adaptada de Sadler (2020).

2.1.2.3 Coeficientes de transferéncia de calor do lado do ar

O calculo do coeficiente de transferéncia de calor do lado do ar para trocadores de
calor do tipo tubo aletado com multiplas fileiras de tubos escalonados é baseado no fator j de
Chilton e Colburn:

= J Cp,a ) Ga,méx
h, = > (28)
3
em que C,, € o calor especifico do ar, Pr, € o numero de Prandtl do ar e G s, € 0 fluxo
massico do ar através da area de fluxo minimo:

_ ma,tot (29)

Ga,méx -

Amin

sendo A,,;, a area de fluxo minimo que € calculada através da seguinte equacéo:
Apin=L-A4—- 6f “Pr L- (A — N¢ rileira Dext) - (L "Ny rileira Dext) (30)

onde L e A sdo respectivamente o comprimento e a altura do trocador de calor, ps € a
densidade de aletas e ng fjeirq, 0 NUMero de tubos por fileira. (BELL, 2011; MCQUISTON,;
PARKER; SPITLER, 2005)

O fator j de Chilton e Colburn é calculado através da correlagdo proposta por Wang,
Chi, Chang (2000):

Py Py

. Fo\Pe (Fp\P (Fpy\Ps (31)
]=0,086-Regi-nﬁleim-(D—c) .(D_h) '(E)

sendo ngj.ir 0 NUMero de fileiras de tubos do trocador de calor, Fp a distancia entre aletas,

D;, o didmetro hidraulico, D, a soma do didmetro externo com o dobro da espessura das
aletas, Rep. 0 numero de Reynolds baseado em D., e P;, P,, Ps € P parametros
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adimensionais. Estes sdo calculados através das seguintes equagoes:

p, =+ Amin ' P (32)
Aext,total
D, = Doy + 2+ 6 (33)
Rep, = Jamix"De (34)
ta
0,042 n Fp\ %%
Py =—-0,361 ————+0,158-In(n- (—) (35)
ln(ReDc) Dc
P 1,42
0,076 - (=
P, = —1,224 — (Dh) (36)
ln(ReDC)
0,058 n
Ps = —0,083 + ——— @37)
ln(ReDC)
Re
P, = —5,735 + 1,21 - ln( nDC) (38)

em que P ¢ a profundidade do trocador de calor.
2.1.2.4 Coeficientes de transferéncia de calor do lado do refrigerante

O coeficiente de transferéncia de calor do lado do refrigerante € calculado utilizando a
seguinte equacéo:

_ Nu-k,
R, = — (39)
Dint

em que k, € a condutividade do fluido refrigerante e Nu € o nimero de Nusselt. Quando o
fluido refrigerante apresenta apenas uma fase, ou seja, nos volumes de controle denominados
superaquecimento e subresfriamento, o nimero de Nusselt é calculado através da Equagéo 40
apresentada por Cengel e Ghajar (2015), e quando o fluido refrigerante apresenta duas fases,
através da Equacdo 41 proposta por Dobson et al. (1994).

Nu = 0,023 - Rep? - Pr,” (40)

2,22
Nu = 0,023 - Rep® - Pr”* - (1 + W) (41)

tt
em que Pr; € o nimero de Prandtl do refrigerante no estado liquido saturado, Rep, € 0

numero de Reynolds baseado no diametro interno dos tubos e o pardmetro X, € 0 nimero de
Lockhart-Martinelli:
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(42)

0,9
Xy = (P_v)°’5 . (ﬂ)“ . (1 - xm) (43)
P Hy Xm

sendo G, o fluxo de refrigerante na tubulacdo, calculado através da Equacdo 44, p, e p; as
massas especificas do fluido refrigerante nos estados vapor e liquido saturados,
respectivamente, u,, e y; as viscosidades dindmicas do fluido refrigerante nos estados vapor e
liquido saturados, respectivamente, e x,, a media da fracdo massica de vapor saturado na
entrada e saida do volume de controle.

my
G = ———— (44)
" neg- Ac,int

onde n. € 0 nimero de circuitos e A, ;,; € a area da se¢éo interna do tubo.
2.1.3 Dispositivo de expansdo

O fluido refrigerante entra no dispositivo de expansdo no estado de liquido
subresfriado, sendo esse dispositivo uma valvula de expansdo, que pode ser eletrdnica ou
termostética, ou um tubo capilar (MARCINICHEN; MELO, 2006; SADLER, 2000). Com o
intuito de simplificar o modelo matematico, considera-se apenas a ocorréncia de uma
expansao isentalpica em tal componente do sistema:

hy = h, (45)

sendo h; e h, a entalpia do fluido refrigerante respectivamente na entrada e na saida do
dispositivo de expanséo. (SADLER, 2000)

2.1.4 Evaporador

O evaporador modelado, assim como o condensador, é do tipo tubo aletado. As
hipteses para modelagem do evaporador sdo as mesmas adotadas para 0 modelo do
condensador. A principal diferenca é que o evaporador ¢ dividido apenas em duas zonas: de
saturacdo e de superaquecimento. A Figura 5 ilustra a distribuicdo de volumes de controle
empregada para o evaporador.

A primeira zona é referente & regido onde ocorre a evaporacdo da mistura bifésica
liquido-vapor. Esta zona é dividida em 10 volumes de controle, e em cada um destes ocorre 0
aumento de Ax da fracdo massica de vapor saturado, sendo:

1—x, (46)

Ax =
=10

em que x, é a fracdo massica de vapor saturado na entrada do evaporador. Ao deixar a zona
de saturagdo, o fluido segue para a zona de superaguecimento, representada apenas por um
volume de controle.

Ao aplicar a equacdo da conservacdo da energia em cada volume de controle que
compreende o evaporador (Equacdo 7), determina-se a taxa de transferéncia de calor
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associada a cada segmento do evaporador, Q,,.;. A taxa de transferéncia de calor total, Q,, é:

11
Qe = Z Qvol,n
n=1

(47)

Assim como no condensador, 0 comprimento de cada trecho da tubulagéo, associado a
cada volume de controle do evaporador, € calculado através das Equagbes 9-21, sendo o
comprimento total da tubulagéo, L.q; :

11
Lcal,e = z Lvol,n (48)
n=1

Figura 5: Divisao do evaporador em volumes de controle.
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Fonte: A autora (2021).

A eficiéncia da superficie aletada e o coeficiente de transferéncia de calor do lado do
ar para o evaporador sdo calculados através das Equacdes 23-38 apresentadas na modelagem
do condensador. O coeficiente de transferéncia de calor do lado do refrigerante no evaporador
é calculado através da Equacdo 39, também utilizada no modelo do condensador. Na zona de
superaguecimento, o numero de Nusselt € determinado por: (CENGEL; GHAJAR, 2015;

SADLER, 2000)

Nu = 0,023 - Rep? - Pr,* (49)

e quando na regido de saturacéo:

Nu = 0,0186875 -

kl mr
D A

02 ;
c,int " M1

int

"\ To0,325
<xs -

0,9
xe

0,325
xe

)0’8 _ (uz

'Cm>0'4 . (&)0,375 . (&>0,075
k; Py 23]

(50)
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sendo x, e xg a fragdo méssica de vapor saturado respectivamente na entrada e na saida do
volume de controle, k; a condutividade térmica do fluido refrigerante no estado liquido
saturado. (SADLER, 2000)

2.2 PROCEDIMENTO DE SOLUCAO

O algoritmo de solucdo do modelo é representado pelo fluxograma ilustrado na Figura
6, sendo este implementado no software Engineering Equation Solver (EES). Inicialmente,
sdo informados os parametros geométricos do condensador e do evaporador, 0s parametros de
operacéo do sistema de condicionamento de ar e o fluido refrigerante utilizado no sistema. Em
seguida, é feita uma estimativa inicial para os valores das temperaturas de evaporagdo (T,) e
condensacéo (T,).

Figura 6: Algoritmo de solucdo do modelo matematico.
INICIO

A 4

Parametros geométricos do condensador e
evaporador, parametros de operacédo do
sistema e fluido refrigerante.

A
/ Estimativa inicial de T, /

<

y
/ Estimativa inicial de T, /

>
al

A 4
| Modelo do compressor |

A\ 4
| Modelo do condensador |

Ajustar T,

| Modelo do dispositivo de expansdo |

4
| Modelo do evaporador |

Lcalc e = Lto te ?

Ajustar T,

FINAL

Fonte: A autora (2021)
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A partir dos dados iniciais fornecidos, a taxa de vazdo massica do fluido refrigerante
(m,.), a poténcia consumida pelo compressor (I, e a entalpia de saida do fluido refrigerante
(h,) s@o obtidas através do modelo do compressor. Em seguida, é calculado o comprimento
da tubulagéo do condensador (L4, ) através de seu modelo matematico, de modo a atender o
nivel de subresfriamento desejado. Caso o comprimento calculado seja diferente do
comprimento real (Lo ), & temperatura de condensacdo € ajustada, e os modelos do
compressor e do condensador sdo acionados novamente. O procedimento é repetido
sucessivamente até que o desvio entre valores do comprimento da tubulagdo do condensador
calculado e real seja inferior a uma tolerancia especificada.

Em seguida, os modelos do dispositivo de expansédo e do evaporador sdo acionados,
para determinacdo da capacidade de evaporacdo (Q.) e do comprimento da tubulacdo do
evaporador (L.q; ), respeitando o nivel de superaquecimento imposto. Se o comprimento da
tubulagdo calculado for diferente do valor real (L), a temperatura de evaporagdo e
ajustada, e os calculos séo reiniciados a partir do modelo do compressor. O procedimento de
simulacdo é encerrado quando o desvio entre valores do comprimento da tubulacdo do
evaporador calculado e real seja inferior a uma toleréncia especificada.

O fluxograma apresentado é inspirado no trabalho proposto por Zhu et al. (2013),
onde é proposto um modelo de simulacdo para um sistema de condicionamento de ar com
multiplos evaporadores. Os algoritmos se assemelham na utilizacdo dos modelos do
compressor e condensador para a defini¢do da temperatura de condensacéo e dos modelos do
dispositivo de expansdo e evaporador para a defini¢cdo da temperatura de evaporacao. Porém,
no presente trabalho, o critério para o ajuste das temperaturas de evaporacéo e condensacdo
sdo respectivamente o comprimento da tubulacdo do evaporador e condensador, e no modelo
apresentado por Zhu et al. (2013), esse critério nao foi identificado.

2.3 PARAMETROS GEOMETRICOS E DE OPERACAO

O sistema analisado neste trabalho é um condicionador de ar do tipo Split com
capacidade nominal 12200 BTU/h e que utiliza o fluido refrigerante R22. Os parametros
geométricos do condensador sdo apresentados na Figura 7 e na Tabela 4.

Figura 7: Parametros geométricos do condensador.
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Fonte: A autora (2021).



21

Tabela 4. Parametros geometricos do condensador.

Parametro Valor Parametro  Valor
Nfiteira 2 Dine 9,5 mm
¢ 0,2 mm Doyt 10,2 mm
Pr 428,4 aletas/m P, 2,09 cm
Liot 26,8 m P; 2,46 cm

Fonte: A autora (2021)
Os parametros geométricos do evaporador sao apresentados na Figura 8 e na Tabela 5.

Figura 8: Parametros geométricos do evaporador.

===

2 fileiras de tubos

PO

A.=25cm

L.=63cm

Fonte: A autora (2021).

Tabela 5: Parametros geométricos do evaporador.

Parametro Valor Parametro Valor
Nfileira 2 Dint 6,5 mm
¢ 0,2 mm Dyt 7,2mm

pr 769,8 aletas/m P, 1,3cm
Liot 15,12 m P; 2,05cm

Fonte: A autora (2021).

Finalmente, valores nominais para os parametros operacionais de entrada da simulacéo
sdo apresentados na Tabela 6.

Tabela 6: Pardmetros de operagéo do sistema de condicionamento de ar.
Pardmetro  Valor Parametro  Valor
AT 2°C ATgp 2°C
35°C Tentae 27°C
980 m*h Vg ,0re 490 m¥h
Fonte: A autora (2021).

Tent,a,c

Va,tot,c

Os niveis de superaquecimento e subresfriamento apresentados na Tabela 6 sdo
semelhantes aos valores apresentados por Pottker (2012). As vazdes volumeétricas de ar nos
trocadores de calor sdo as vazGes maximas apresentadas no catdlogo do ar condicionado
analisado. E as temperaturas de entrada de ar nos trocadores de calor sdo valores tipicamente
utilizados em simulacdes de sistemas de condicionamento de ar.
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2.4 PLANEJAMENTO DE SIMULACOES

Devido a auséncia de dados na literatura para uma validacéo direta do modelo, propde-
se uma verificacdo a partir de uma analise de tendéncia dos resultados. Nesse sentido, foram
realizadas simulaces com diferentes valores de niveis de superaquecimento e
subresfriamento, assim como diferentes valores de temperatura de entrada do ar no
evaporador e no condensador. Em seguida, foram realizadas simulagfes com diferentes
valores de vazéo volumeétrica de ar no condensador e no evaporador, assim como diferentes
valores de densidade de aletas no condensador e no evaporador com o intuito de observar os
impactos dessas alteraces de projeto no desempenho do condicionador de ar. As faixas de
valores em que 0s parametros sdo variados sao apresentadas na Tabela 7.

Tabela 7: Simulages realizadas.

Simulacdo Parémetro Valores Simulacdo Parametro Valores
1 ATgp  0-15°C 5 Vg tot.c 490 - 980 m¥/h
2 ATgyp 0-20°C 6 Vatote 245 - 490 m°/h
3 Tentac 25-45°C 7 Df.c 230 - 630 aletas/m
4 Tentae 17-37°C 8 Pre 570 - 970 aletas/m

Fonte: A autora (2021).

As faixas de valores em que os niveis de superaquecimento e subresfriamento séo
variados ndo apresenta um critério especifico. As temperaturas de entrada de ar no
condensador e evaporador sdo variadas entre 10 °C a menos e 10 °C a mais do que o valor
nominal. As vazdes volumétricas de ar no condensador e evaporador sdo variadas entre 50% e
100% das vazdes maximas apresentadas no catalogo do ar condicionado analisado. Por fim, as
densidades de aletas no condensador e evaporador sdo variadas entre 200 aletas/m a menos e
200 aletas/m a mais do que o valor real apresentado no ar condicionado analisado.

Além das 8 simulacgdes citadas, foram realizadas outras simulacbes em que todos 0s
parametros apresentados nas Tabelas 4-6 foram utilizados, porém com diferentes
compressores e fluidos refrigerantes, sendo estes: R22, R410A e R134a. Essas Ultimas trés
simulacdes foram realizadas com o intuito de verificar o desempenho do sistema mediante
alteracdo do compressor que opera com outro fluido refrigerante.

3 RESULTADOS E DISCUSSAO

Nessa se¢do serdo apresentados os resultados obtidos, iniciando-se pela validacdo do
modelo matematico desenvolvido e, entdo, a anélise dos impactos das alteracdes de projeto
citadas na secdo anterior no desempenho do condicionador de ar.
3.1 VALIDACAO DO MODELO
3.1.1 Variacao do nivel de superaquecimento

As Figuras 9a e 9b apresentam respectivamente o comportamento da temperatura de

evaporacdo e da temperatura de condensacdo de acordo com a variagdo do nivel de
superaquecimento do fluido refrigerante no evaporador.
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Figura 9: Efeito da variacédo do nivel de superaquecimento na: (a) Temperatura de evaporagado
e (b) Temperatura de condensacao.
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Fonte: A autora (2021).

As temperaturas de evaporacdo e condensacdo diminuem com o aumento do nivel de
superaguecimento, especialmente a temperatura de evaporacao. Essas alteragcdes ocasionam a
reducdo da poténcia consumida pelo compressor e da vazdo massica do refrigerante, assim
como apresentado nas Figuras 10a e 10b.

Figura 10: Efeito da variacdo do nivel de superaquecimento na: (a) Poténcia consumida pelo
compressor e (b) Vazdo massica do refrigerante.
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Fonte: A autora (2021).

As Figuras 1la e 11b apresentam respectivamente o comportamento do efeito
refrigerante especifico e da capacidade de refrigeracdo de acordo com a variag¢do do nivel de
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superaquecimento do fluido refrigerante no evaporador. E a Figura 12 apresenta o
comportamento do COP do sistema de acordo com a varia¢do do nivel de superagquecimento
do fluido refrigerante no evaporador.

Figura 11: Efeito da variacdo do nivel de superaquecimento no: (a) Efeito refrigerante
especifico e (b) Capacidade de refrigeracao.
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Fonte: A autora (2021).
Figura 12: Efeito da variacdo do nivel de superaquecimento no COP do sistema.
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Fonte: A autora (2021).

O efeito refrigerante especifico aumenta e a capacidade de refrigeracdo diminui com o
aumento do nivel de superaquecimento. A capacidade de refrigeracdo é o resultado da
multiplicacdo da vazdo massica do refrigerante pelo efeito refrigerante especifico. Sendo
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assim, no intervalo de nivel de superaquecimento apresentado, a reducéo de 16,92% da vazéo
massica do refrigerante e 0 aumento de 10,58% do efeito refrigerante especifico ocasionam a
reducdo de 8,13% da capacidade de refrigeracéo.

Uma vez que o COP é calculado através da Equacdo 1, ainda que a poténcia
consumida pelo compressor seja reduzida em 1,27% no intervalo de nivel de
superaguecimento apresentado, a maior reducdo da capacidade de refrigeracdo ocasiona a
reducdo de 6,95% do COP do sistema. Essa tendéncia da reducdo do COP diante do aumento
do nivel de superaquecimento do fluido refrigerante R22 no evaporador é confirmada através
de dados experimentais de um sistema de condicionamento de ar do tipo Split com capacidade
de refrigeracdo de 9000 BTU/h apresentados por Ardita, Wirajati e Sudirman (2020), porém
0s dados experimentais apresentaram uma menor reducao.

3.1.2 Variacao do nivel de subresfriamento

As Figuras 13a e 13b apresentam respectivamente o comportamento da temperatura de
evaporacdo e da temperatura de condensacdo de acordo com a variagdo do nivel de
subresfriamento do fluido refrigerante no condensador. A temperatura de evaporacao diminui
e a temperatura de condensagdo aumenta com o aumento do nivel de subresfriamento. Essas
alteracdes ocasionam o aumento da poténcia consumida pelo compressor e a reducao da vazado
massica do refrigerante, assim como apresentado nas Figuras 14a e 14b.

As Figuras 15a e 15b apresentam respectivamente o comportamento do efeito
refrigerante especifico e da capacidade de refrigeracdo de acordo com a variacdo do nivel de
subresfriamento do fluido refrigerante no condensador. O efeito refrigerante especifico e a
capacidade de refrigeracdo aumentam com o aumento do nivel de subresfriamento. Ainda que
a vazdo massica do refrigerante seja reduzida em 7,13% no intervalo de nivel de
subresfriamento apresentado, o aumento de 11,72% do efeito refrigerante especifico ocasiona
0 aumento de 3,76% da capacidade de refrigeracéo.

Figura 13: Efeito da variacdo do nivel de subresfriamento na: (a) Temperatura de evaporagédo
e (b) Temperatura de condensacao.
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Fonte: A autora (2021).
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Figura 14: Efeito da variacdo do nivel de subresfriamento na: (a) Poténcia consumida pelo
compressor e (b) Vazao massica do refrigerante.

1,15 - 0,0215 -
1,14
0,0210 -
1,13
§/ 2 00205 -
3 112 | £
0,0200 -
1,11
1,10 T T T T 1 0,0195 T T T T 1
0 3 6 9 12 15 0 3 6 9 12 15
ATsub (OC) ATsub (OC)
€Y (b)

Fonte: A autora (2021).

Figura 15: Efeito da variacdo do nivel de subresfriamento no: (a) Efeito refrigerante
especifico e (b) Capacidade de refrigeracao.

158 - 3,08 -
154 - 306
3,04 -
150 -
D
g = 1
5 ;Y; 3,02
— 146 - o
(o
3,00 -
142 - 208 |
138 T T T T 1 2,96 T T T T 1
0 3 6 9 12 15 0 3 6 9 12 15
ATsub (OC) ATsub (OC)
(@ (b)

Fonte: A autora (2021).

A Figura 16 apresenta o comportamento do COP do sistema de acordo com a variagéo
do nivel de subresfriamento do fluido refrigerante no condensador. O aumento do nivel de
subresfriamento do fluido refrigerante no condensador implica inicialmente no aumento do
coeficiente de eficacia do ciclo. Apos atingir um ponto méaximo quando o nivel de
subrefriamento ¢ 8,6 °C, o aumento do nivel de subresfriamento ocasiona a redugéo do COP.
No intervalo entre 0 °C e 8,6 °C, a poténcia consumida pelo compressor aumenta 1,48% e a
capacidade de refrigeragdo aumenta 2,58%, correspondendo a um aumento do COP de 1,08%.
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No intervalo entre 8,6 °C e 15 °C, a poténcia consumida pelo compressor aumenta 2,01% e a
capacidade de refrigeracdo aumenta 1,13%, refletindo em uma reducédo de 0,70% no COP.

Figura 16: Efeito da variag&o do nivel de subresfriamento no COP do sistema.
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O comportamento do coeficiente de eficacia do ciclo apresentado na Figura 16 é
semelhante nos trabalhos apresentados por Pottker e Hrnjak (2015) e Pottker (2012). Esses
trabalhos apresentam dados experimentais e simulacGes de sistemas de condicionamento de ar
do tipo Split que utilizam os fluidos refrigerantes R1234yf, R410A, R134a e R717. Esses
sistemas de condicionamento de ar apresentam capacidade de refrigeracdo de 13650 BTU/h,
nivel de superagquecimento igual a 1 °C e temperaturas de entrada de ar no condensador e
evaporador semelhantes as temperaturas utilizadas nas simulacdes do presente trabalho. Os
maximos aumentos do COP sdo de 8,4%, 7,0%, 5,9% e 2,7% ocorrendo nos niveis de
subresfriamento de 8,9 °C, 8,5 °C, 8,9 °C e 8,4 °C, respectivamente, para os fluidos R1234yf,
R410A, R134a e R717.

3.1.3 Variacdo da temperatura de entrada do ar no condensador

As Figuras 17a e 17b apresentam respectivamente o comportamento da temperatura de
evaporacdo e da temperatura de condensagdo de acordo com a variacdo da temperatura de
entrada do ar no condensador. As temperaturas de evaporacdo e condensagdo aumentam com
0 aumento da temperatura de entrada do ar no condensador, especialmente a temperatura de
condensacdo. Essas alteragdes ocasionam 0 aumento da poténcia consumida pelo compressor
e da vazao maéssica do refrigerante, assim como apresentado nas Figuras 18a e 18b.
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Figura 17: Efeito da variacdo da temperatura de entrada do ar no condensador na: (a)
Temperatura de evaporacdo e (b) Temperatura de condensacao.
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Fonte: A autora (2021).

Figura 18: Efeito da variacdo da temperatura de entrada do ar no condensador na: (a) Poténcia
consumida pelo compressor e (b) Vazdo méssica do refrigerante.

1,25 - 0,0220 -
1,20 -
0,0215 -
1,15 -
s <
< 110 - 2 0,0210 -
2 e
1,05 -
0,0205 -
1,00 -
0,95 . . . . 0,0200 . . . .
25 30 35 40 45 25 30 35 40 45
Tent,a,c (OC) Tent,a,c (OC)
(@ (b)

Fonte: A autora (2021).

As Figuras 19a e 19b apresentam respectivamente o comportamento do efeito
refrigerante especifico e da capacidade de refrigeracdo de acordo com a variacdo da
temperatura de entrada do ar no condensador. O efeito refrigerante especifico e a capacidade
de refrigeracdo diminuem com o aumento temperatura de entrada do ar no condensador.
Ainda que a vazdo massica do refrigerante aumente 6,70% no intervalo de temperatura de
entrada do ar no condensador apresentado, a reducdo de 15,40% do efeito refrigerante
especifico ocasiona a reducdo de 9,73% da capacidade de refrigeracao.
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Figura 19: Efeito da variacdo da temperatura de entrada do ar no condensador no: (a) Efeito
refrigerante especifico e (b) Capacidade de refrigeracao.
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Fonte: A autora (2021).

A Figura 20 apresenta o comportamento do COP do sistema de acordo com a variagédo
da temperatura de entrada do ar no condensador.

Figura 20: Efeito da variacdo da temperatura de entrada do ar no condensador no COP

do sistema.
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O aumento da temperatura de entrada do ar no condensador implica na reducdo do
COP. A reducdo de 27,38% do COP ocorre devido ao aumento de 24,30% da poténcia
consumida pelo compressor aliado a reducéo da capacidade de refrigeragdo. Essa tendéncia de
reducdo do COP diante do aumento da temperatura de entrada de ar no condensador é



30

confirmada através de dados experimentais apresentados por Payne e Domanski (2002) e
Pottker (2012).

Payne e Domanski (2002) apresentaram dados experimentais de um sistema de
condicionamento de ar que utiliza o fluido refrigerante R22. Nesse sistema, a temperatura de
entrada de ar no evaporador é 26,7 °C e a temperatura de entrada de ar no condensador varia.
Diferentemente do sistema apresentado no presente trabalho, ha uma variacdo nos niveis de
superaguecimento e subresfriamento do fluido refrigerante com a alteracdo da temperatura de
entrada de ar no condensador. Considerando o intervalo de temperatura de entrada de ar no
condensador entre 27,8 °C e 45 °C, valores proximos ao intervalo analisado no presente
estudo, a capacidade de refrigeracéo varia entre 11,78 kW e 10,04 kW e o COP varia entre
5,26 e 3,17. Sendo assim, no intervalo indicado, o sistema apresentado por Payne e Domanski
(2002) apresenta uma reducéo de 14,77% da capacidade de refrigeragéo e 39,73% do COP.

Os dados experimentais apresentados por Pottker (2012) séo referentes a um sistema
de condicionamento de ar que utiliza o fluido refrigerante R410A. Nesse sistema, a
temperatura de entrada de ar no evaporador é 17 °C e a temperatura de entrada de ar no
condensador varia entre 38 °C e 52 °C. Assim como no sistema apresentado por Payne e
Domanski (2002), a variacdo da temperatura de entrada de ar no condensador altera 0s niveis
de superaquecimento e subresfriamento do refrigerante. Para esse intervalo de temperatura de
entrada de ar no condensador, a capacidade de refrigeracdo varia entre 2,09 kW e 1,77 kW e 0
COP varia entre 3,00 e 1,76. Sendo assim, no sistema apresentado por Pottker (2012), hd uma
reducdo de 15,31% da capacidade de refrigeracdo e 41,33% do COP.

3.1.4 Variacdo da temperatura de entrada do ar no evaporador

As Figuras 21a e 21b apresentam respectivamente o comportamento da temperatura de
evaporacdo e da temperatura de condensacdo de acordo com a variacdo da temperatura de
entrada do ar no evaporador.

Figura 21: Efeito da variacdo da temperatura de entrada do ar no evaporador na: (a)

Temperatura de evaporacdo e (b) Temperatura de condensagéo.
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As temperaturas de evaporacdo e condensacdo aumentam com 0 aumento da
temperatura de entrada do ar no evaporador, especialmente a temperatura de evaporacao.
Essas alteracdes ocasionam o aumento da poténcia consumida pelo compressor e da vazao
massica do refrigerante, assim como apresentado nas Figuras 22a e 22b.

Figura 22: Efeito da variacdo da temperatura de entrada do ar no evaporador na: (a) Poténcia
consumida pelo compressor e (b) Vazdo massica do refrigerante.
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As Figuras 23a e 23b apresentam respectivamente o comportamento do efeito
refrigerante especifico e da capacidade de refrigeracdo de acordo com a variacdo da
temperatura de entrada do ar no evaporador.

Figura 23: Efeito da variacdo da temperatura de entrada do ar no evaporador no: (a) Efeito
refrigerante especifico e (b) Capacidade de refrigeracao.
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O efeito refrigerante especifico diminui e a capacidade de refrigeracdo aumenta com o
aumento temperatura de entrada do ar no evaporador. Ainda que o efeito refrigerante
especifico reduza 2,18% no intervalo de temperatura de entrada do ar no evaporador
apresentado, o aumento de 73,92% da vaz&o massica do refrigerante ocasiona o aumento de
70,13% da capacidade de refrigeracao.

A Figura 24 apresenta o comportamento do COP do sistema de acordo com a variagao
da temperatura de entrada do ar no evaporador.

Figura 24: Efeito da variacdo da temperatura de entrada do ar no evaporador no COP

do sistema.
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O aumento da temperatura de entrada do ar no evaporador implica no aumento do
COP. O aumento de 61,37% do COP ocorre apesar do aumento de 5,43% da poténcia
consumida pelo compressor, uma vez que o0 aumento da capacidade de refrigeracdo € bem
superior. Essa tendéncia de aumento do COP diante do aumento da temperatura de entrada de
ar no evaporador é confirmada através de dados experimentais e dados resultantes de
simulacdes apresentados por Pottker (2012) e Tarish, Hamzah e Jwad (2020).

Pottker (2012) apresentou dados experimentais de um sistema de condicionamento de
ar que utiliza o fluido refrigerante R410A. Nesse sistema, a temperatura de entrada de ar no
condensador é 45 °C e a temperatura de entrada de ar no evaporador varia entre 10 °C e 27 °C.
Diferentemente do sistema apresentado no presente trabalho, ha uma variacdo nos niveis de
superaguecimento e subresfriamento do fluido refrigerante com a alteracdo da temperatura de
entrada de ar no evaporador. Para esse intervalo de temperatura de entrada de ar no
evaporador, a capacidade de refrigeragdo varia entre 1,57 kW e 2,50 kW e o COP varia entre
1,88 e 2,93. Sendo assim, no sistema apresentado por Pottker (2012), hd& um aumento de
59,24% da capacidade de refrigeracao e 55,85% do COP.

Tarish, Hamzah e Jwad (2020) apresentaram dados resultantes de simulacdes de um
sistema de condicionamento de ar que utiliza o fluido refrigerante R22. Nesse sistema, a
temperatura de entrada de ar no condensador é 30 °C e a temperatura de entrada de ar no
evaporador varia entre 17 °C e 27 °C. Diferentemente do sistema apresentado no presente
trabalho, a capacidade de refrigeracdo é constante em todas as simulacdes. Para esse intervalo
de temperatura de entrada de ar no evaporador, o COP do sistema varia entre 4,38 e 6,45, ou
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seja, ha um aumento de 47,26% do COP no sistema apresentado por Tarish, Hamzah e Jwad
(2020). Quando considerado o mesmo intervalo de temperatura de entrada de ar no
evaporador utilizado por Tarish, Hamzah e Jwad (2020), com a temperatura de entrada de ar
no condensador sendo 35 °C, o presente estudo apresentou um aumento de 30,75% do COP.

3.2 ANALISES PARAMETRICAS
3.2.1 Densidade de aletas no condensador

As Figuras 25a e 25b apresentam respectivamente o comportamento da temperatura de
evaporacdo e da temperatura de condensacdo de acordo com a alteracdo da densidade de
aletas no condensador. No intervalo de densidade de aletas no condensador apresentado, o
aumento de 400 aletas/m ocasiona a reducdo de 1,61 °C da temperatura de evaporacgdo e 10,86
°C da temperatura de condensagao.

Figura 25: Efeito da alteracdo da densidade de aletas no condensador na: (a) Temperatura de
evaporacdo e (b) Temperatura de condensacéo.
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As Figuras 26a, 26b, 26¢c e 26d apresentam respectivamente o resultado dessas
alteracbes na poténcia consumida pelo compressor, na vazdo massica do refrigerante, no
efeito refrigerante especifico e na capacidade de refrigeragdo.Com o aumento de 400 aletas/m
no intervalo de densidade de aletas no condensador apresentado, ha a reducéo de 12,59% da
poténcia consumida pelo compressor, a reducdo de 3,68% da vazdo massica do refrigerante e
0 aumento de 11,50% do efeito refrigerante especifico. Uma vez que o aumento do efeito
refrigerante especifico € superior a redugdo da vazdo massica do refrigerante, a capacidade de
refrigeracdo aumenta. O aumento de 7,30% da capacidade de refrigeracédo, aliado a redugéo
da poténcia consumida pelo compressor induz o aumento de 22,86% do COP do sistema,
assim como apresentado na Figura 27.
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Figura 26: Efeito da alteracdo da densidade de aletas no condensador na: (a) Poténcia
consumida pelo compressor, (b) Vazdo méassica do refrigerante, (c) Efeito refrigerante

especifico e (d) Capacidade de refrigeracao.
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Figura 27: Efeito da alteracdo da densidade de aletas no condensador no COP do sistema.
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Inicialmente, 0 aumento da densidade de aletas no condensador provoca um maior
aumento no COP do sistema. A Tabela 8 apresenta o percentual de aumento do COP do
sistema apds o acréscimo de 50 aletas/m para diferentes valores iniciais de densidade de aletas
no condensador.

Tabela 8: Efeito da alteracdo da densidade de aletas no condensador no COP do sistema.
pf,c,inicial pf,c,final Aumento do COP (%)

230 280 7,72
280 330 4,50
330 380 2,88
380 430 1,98
430 480 1,43
480 530 1,08
530 580 0,82
580 630 0,64

Fonte: A autora (2021).

Sendo assim, o aumento da densidade de aletas no condensador no sistema de
refrigeracédo analisado ndo aumentara significativamente o coeficiente de eficacia do sistema,
uma vez que este apresenta 428,4 aletas/m.

3.2.2 Densidade de aletas no evaporador

As Figuras 28a e 28b apresentam respectivamente o comportamento da temperatura de
evaporacdo e da temperatura de condensacdo de acordo com a alteracdo da densidade de
aletas no evaporador. No intervalo de densidade de aletas no evaporador apresentado, o
aumento de 400 aletas/m ocasiona o aumento de 2,33 °C da temperatura de evaporagdo e 1,03
°C da temperatura de condensacdo.
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Figura 28: Efeito da alteracdo da densidade de aletas no evaporador na: (a) Temperatura de
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evaporacéo e (b) Temperatura de condensacéo.
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As Figuras 29a, 29b, 29c e 29d apresentam respectivamente o resultado dessas

alteracbes na poténcia consumida pelo compressor, na vazdo massica do refrigerante, no
efeito refrigerante especifico e na capacidade de refrigeracéo.
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Figura 29: Efeito da alteracdo da densidade de aletas no evaporador na: (a) Poténcia
consumida pelo compressor, (b) Vazdo massica do refrigerante, (c) Efeito refrigerante
especifico e (d) Capacidade de refrigeracdo. (Continua)
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Figura 30: Efeito da alteracdo da densidade de aletas no evaporador na: (a) Poténcia
consumida pelo compressor, (b) Vazdo méassica do refrigerante, (c) Efeito refrigerante
especifico e (d) Capacidade de refrigeracao. (Concluséo)
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Fonte: A autora (2021).

Com o aumento de 400 aletas/m no intervalo de densidade de aletas no evaporador, ha
0 aumento de 1,28% da poténcia consumida pelo compressor, 0 aumento de 15,02% da vazdo
massica do refrigerante e a reducdo de 0,42% do efeito refrigerante especifico. Uma vez que o
aumento da vazdo massica do refrigerante € superior a reducdo do efeito refrigerante
especifico, a capacidade de refrigeracdo aumenta. Apesar do aumento da poténcia consumida
pelo compressor, 0 aumento de 14,54% da capacidade de refrigeracdo induz o aumento de
13,09% do COP do sistema, assim como apresentado na Figura 30.

Figura 31: Efeito da alteracdo da densidade de aletas no evaporador no COP do

sistema.
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Assim como no condensador, 0 aumento da densidade de aletas no evaporador
provoca um maior aumento no COP do sistema inicialmente. A Tabela 9 apresenta o
percentual de aumento do COP do sistema ap0s com o acréscimo de 50 aletas/m para
diferentes valores iniciais de densidade de aletas no evaporador.

Tabela 9: Efeito da alteracdo da densidade de aletas no evaporador no COP do sistema.
Pfeinicial Pfefinat  AUmento do COP (%)

570 620 2,76
620 670 2,27
670 720 1,86
720 770 1,54
770 820 1,28
820 870 1,06
870 920 0,89
920 970 0,74

Fonte: A autora (2021).

Sendo assim, o aumento da densidade de aletas no evaporador no sistema de
refrigeracdo analisado ndo aumentara significativamente o coeficiente de eficcia do sistema,
uma vez que este apresenta 769,8 aletas/m. Os resultados obtidos através da andlise do efeito
das aletas indicam que este condicionador de ar ja esta possivelmente otimizado com relagéo
a esses parametros. Aumentar a densidade de aletas incorre em maior perda de carga no lado
do ar (ndo considerada nas analises deste trabalho), aumento de custo e possivel elevacdo dos
niveis de ruido, em virtude de maiores velocidades do escoamento.

3.2.3 Vazéo volumétrica de ar no condensador
As Figuras 31a e 31b apresentam respectivamente o comportamento da temperatura de
evaporacao e da temperatura de condensacgdo de acordo com a alteracdo da vazdo volumétrica

de ar no condensador.

Figura 32: Efeito da alteracdo da vazdo volumétrica de ar no condensador na: (a) Temperatura
de evaporacéo e (b) Temperatura de condensacéo.
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No intervalo apresentado, 0 aumento de 100% da vazdo volumétrica de ar no
condensador ocasiona a reducdo de 1,51 °C da temperatura de evaporacdo e 9,30 °C da
temperatura de condensacao. As Figuras 32a, 32b, 32c e 32d apresentam respectivamente o
resultado dessas alteracfes na poténcia consumida pelo compressor, na vazdo massica do
refrigerante, no efeito refrigerante especifico e na capacidade de refrigeracao.

Figura 33: Efeito da alteracdo da vazdo volumétrica de ar no condensador na: (a) Poténcia
consumida pelo compressor, (b) Vazdo méassica do refrigerante, (c) Efeito refrigerante
especifico e (d) Capacidade de refrigeracao.
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Fonte: A autora (2021).

Com o aumento de 100% da vazdo volumétrica de ar no condensador no intervalo
apresentado, ha a reducéo de 11,17% da poténcia consumida pelo compressor, a reducdo de
2,66% da vazdo massica do refrigerante e o aumento de 10% do efeito refrigerante especifico.
Uma vez que o aumento do efeito refrigerante especifico é superior a redugdo vazao massica
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do refrigerante, a capacidade de refrigeracdo aumenta em 7,07%. Este aumento aliado a
reducdo da poténcia consumida pelo compressor induz o aumento de 20,54% do COP do
sistema, assim como apresentado na Figura 33. Vale mencionar que o efeito causado pelo
aumento da vazdo volumétrica de ar junto ao condensador é semelhante aquele causado pelo
aumento da densidade de aletas, uma vez que ambos atuam na reducgéo da resisténcia térmica
de conveccdo do lado do ar.

Figura 34: Efeito da alteracdo da vaz&o volumétrica de ar no condensador no COP do
sistema.
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Sendo a maxima vazdo volumeétrica de ar no condensador do sistema analisado 980
m3/s, o sistema apresentar4 um maior coeficiente de eficacia do ciclo quando a vazéo
volumétrica de ar no condensador for igual a vazdo maxima permitida pelo sistema.

3.2.4 Vazdo volumétrica de ar no evaporador

As Figuras 34a e 34b apresentam respectivamente o comportamento da temperatura de
evaporacdo e da temperatura de condensacéo de acordo com a alteracdo da vazdo volumétrica
de ar no evaporador. No intervalo apresentado, o aumento de 100% da vazdo volumétrica de
ar no evaporador ocasiona 0 aumento de 5,59 °C da temperatura de evaporacéo e 1,88 °C da
temperatura de condensacdo. As Figuras 35a, 35b, 35c e 35d apresentam respectivamente o
resultado dessas alteragfes na poténcia consumida pelo compressor, na vazao massica do
refrigerante, no efeito refrigerante especifico e na capacidade de refrigeracéo.
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Figura 35: Efeito da alteracdo da vazdo volumétrica de ar no evaporador na: (a) Temperatura
de evaporacéo e (b) Temperatura de condensagéo.
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Figura 36: Efeito da alteracdo da vazdo volumétrica de ar no evaporador na: (a) Poténcia
consumida pelo compressor, (b) Vazdo méssica do refrigerante, (c) Efeito refrigerante
especifico e (d) Capacidade de refrigeracdo. (Continua)
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Figura 35: Efeito da alteracdo da vazdo volumétrica de ar no evaporador na: (a) Poténcia
consumida pelo compressor, (b) Vazdo méassica do refrigerante, (c) Efeito refrigerante
especifico e (d) Capacidade de refrigeracao. (Concluséo)
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Com o aumento de 100% da vazdo volumétrica de ar no evaporador no intervalo
apresentado, ha o aumento de 3,44% da poténcia consumida pelo compressor, 0 aumento de
42,64% da vazdo massica do refrigerante e a reducdo de 0,39% do efeito refrigerante
especifico. Uma vez que o aumento da vazdo massica do refrigerante é superior a reducéo do
efeito refrigerante especifico, a capacidade de refrigeracdo aumenta. Apesar do aumento da
poténcia consumida pelo compressor, 0 aumento de 42,08% da capacidade de refrigeracao
induz o aumento de 37,35% do COP do sistema, assim como apresentado na Figura 36. Nota-
se que os efeitos causados pelo aumento da vazdo volumétrica de ar junto ao evaporador e
pelo aumento da densidade de aletas nesse trocador de calor sdo similares, a exemplo do que
foi observado no condensador.

Figura 37: Efeito da alteracdo da vazdo volumétrica de ar no evaporador no COP do sistema.
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Sendo a maxima vazdo volumétrica de ar no evaporador do sistema analisado 490
m3/h, o sistema apresentara um maior coeficiente de eficacia do ciclo quando a vazéo
volumétrica de ar no evaporador for igual a vazdo méxima permitida pelo sistema.

3.2.5 Compressor e fluido refrigerante

Para avaliar o efeito da alteracdo do fluido refrigerante no sistema, € necessaria a
substituicdo do compressor por outro projetado para fornecer uma capacidade de refrigeragéo
semelhante aquela fornecida pelo compressor original. Dessa forma, a Tabela 10 apresenta o
compressor utilizado para os diferentes fluidos refrigerantes, assim como o volume de
deslocamento, a frequéncia e a capacidade de refrigeracdo quando a temperatura de
condensacéo ¢ 54,4 °C e a temperatura de evaporacio é 7,2 °C.

Tabela 10: Compressores utilizados nas simulagdes para diferentes fluidos refrigerantes e suas
respectivas caracteristicas.
Fluido refrigerante Compressor Vges (cM°) F (Hz) Qe (KW)

R22 RK5515E-FZ3A 21 50 12,4
R134a RK5512Y-NA3A 23,9 60 11,9
R410A RN145VHSMT 14,5 50 12,2

Fonte: Adaptada de Tecumseh (2019a), Tecumseh (2019b) e Siam Compressor Industry Co. Ltd. (2011).

A Tabela 11 apresenta a poténcia consumida pelo compressor, a vazdo massica do
refrigerante, o efeito refrigerante especifico, a capacidade de refrigeracdo e o coeficiente de
eficacia do ciclo para as simulac6es realizadas com os diferentes fluidos refrigerantes.

Tabela 11: Poténcia consumida pelo compressor, vazdo massica do refrigerante, efeito
refrigerante especifico, capacidade de refrigeracdo e COP do sistema para diferentes fluidos
refrigerantes.

Fluido refrigerante m, (kg/s) Qe (kJ/kg) Wq (KW) Qe (kW) COP

R22 0,0211 141,91 1,11 2,99 2,70
R134a 0,0216 130,70 1,09 2,82 2,58
R410A 0,0212 137,10 1,19 2,91 2,45

Fonte: A autora (2021).

No sistema de condicionamento de ar simulado, o fluido refrigerante R22 apresenta
maiores valores de efeito refrigerante especifico e capacidade de refrigeracdo, enquanto o
fluido refrigerante R134a apresenta os menores valores. O sistema que utiliza o fluido
refrigerante R134a apresenta 0 menor consumo de poténcia pelo compressor e o sistema que
utiliza o fluido refrigerante R410A apresenta 0 maior consumo. Sendo assim, o sistema que
utiliza o fluido refrigerante R22 apresenta o maior coeficiente de eficacia do ciclo, sendo
seguido pelos sistemas que utilizam os fluidos refrigerantes R134a e R410A.

Ainda que o sistema de condicionamento de ar simulado apresente um maior COP
guando o fluido refrigerante utilizado é o R22, o vazamento desse fluido refrigerante contribui
para a destruicdo da camada de 0z6nio, sendo assim, seu uso vem sendo reduzido de acordo
com as metas estabelecidas pelo Protocolo de Montreal. Os fluidos refrigerantes R410A e o
R134a s&o considerados alternativas para substituicdo do R22 (ALVES; RODRIGUES,
2017). Nas simulagdes realizadas, o sistema que utiliza o fluido refrigerante R134a é mais
eficaz do que o sistema que utiliza o fluido refrigerante R410A devido a0 menor consumo de
trabalho pelo compressor. Por outro lado, o sistema com o fluido R410A apresentou maior
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capacidade de refrigeracdo, mesmo com um compressor de menores dimensGes e menor
frequéncia, o que € indicativo de menor custo de produg&o.

4 CONSIDERACOES FINAIS

O presente trabalho consistiu na implementagédo de um modelo de simulagdo para um
ar condicionado do tipo Split. O modelo estacionario desenvolvido utiliza submodelos dos
componentes de um sistema de condicionamento de ar por compressdao de vapor, sendo
considerados 0s seguintes componentes: compressor, condensador, dispositivo de expansdo e
evaporador. Depois de implementado, o modelo foi validado atraves de uma andlise de
tendéncia dos resultados. Verificou-se a resposta do modelo mediante alteraces dos niveis de
superaquecimento e subresfriamento, bem como das temperaturas de entrada do ar no
evaporador e no condensador, comparando esses resultados com dados disponiveis na
literatura. Ao final, o modelo foi utilizado para realizacdo de analises paramétricas, com o
objetivo de observar os impactos de algumas alteracdes de projeto no desempenho do
condicionador de ar. Avaliou-se o efeito da alteragdo das vazdes volumétricas de ar no
condensador e no evaporador, assim como da densidade de aletas no condensador e no
evaporador, e da modificacdo do compressor e do fluido refrigerante sobre o desempenho do
condicionador de ar. Concluiu-se que o coeficiente de eficacia do ciclo aumenta de acordo
com o0 aumento das vazfes volumétricas de ar no condensador e no evaporador, bem como
com o aumento da densidade de aletas no condensador e no evaporador. Percebeu-se que o
sistema analisado ja possui evaporador e condensador com densidades de aleta satisfatorias,
obtendo-se elevacGes pequenas no COP ao incrementar esses parametros. Finalmente,
alteracdes do compressor e do fluido refrigerante utilizado no sistema, R22, por compressores
projetados para a mesma faixa de capacidade, mas que operam com R134a e R410A,
implicou na queda no desempenho do ar condicionado. Porém, considerando que a utilizacdo
do fluido refrigerante R22 esta sendo reduzida de acordo com as metas estabelecidas pelo
Protocolo de Montreal, essa alteracdo é necessaria. Verificou-se que o0 COP do condicionador
de ar operando com R134a ¢ maior do que operando com R410A. Por outro lado, o sistema
operando com R410a apresenta maior capacidade de refrigeracdo, mesmo utilizando um
compressor menor e com menor frequéncia de operacao.

Em trabalhos futuros sugere-se: (1) a inclusdo do efeito da perda de carga do lado do
refrigerante e do ar; (2) a inclusdo das curvas dos ventiladores empregados no modelo de
perda de carga do lado do ar, a fim de determinar o consumo de energia de ventilagéo e
cdmputo do consumo de energia total; (3) a inclusdo de um modelo para célculo do fluxo de
massa de refrigerante através do dispositivo de expansdo, o que permitiria a adicdo uma
incdgnita ao modelo, que seria o grau de superaquecimento; (4) a inclusdo do efeito de
desumidificacdo do ar junto ao evaporador na transferéncia de calor.
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