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RESUMO

No presente trabalho, foram desenvolvidos modelos matematicos para simular o comportamento transiente de
refrigeradores domésticos. Modelos individuais foram elaborados para cada um dos cbrnponentes basicos do
refrigerador: compressor, condensador, evaporador, gabinete e trocador de calor tubo capilar - linha de sucgio.
O modelo do compressor baseia-se numa abordagem semi-empirica, sendo dividido em dois sub-modelos:
camara de compressio e carcaga do compressor. No primeiro, fez-se uso do modelo de comptessio politrépico
e, no segundo, considerou-se as trocas térmicas, a interagio entre o éleo e o refrigerante e as perdas de carga nas
regides de sucgdo e descarga. Os parimetros empiricos requeridos pelo modelo foram obtidos através de ensaios
experimentais em calorimetro de ciclo quente. Os modelos do condensadot, evaporador e trocador de calor tubo
capilar — linha de sucgdo baseiam-se nas equagdes da conservagdo da massa, da quantidade de movimento linear
e da energia na sua forma diferencial, o que permitiu a caracterizagio dos fendmenos pertinentes em cada ponto
do dominio. Para o gabinete, desenvolveu-se um modelo nodal, que considera tanto a influéncia dos
revestimentos interno e externo, do isolamento e da gaxeta na carga térmica, como as transferéncias radiativas de
calor entre as superficies internas e o evaporador. Os modelos matematicos foram resolvidos numericamente por
substituicSes sucessivas e um método baseado em volumes finitos foi utilizado na integragio das equagdes
diferenciais. Para melhor compreender e caracterizar o comportamento transiente do refrigerador, realizou-se
uma série de experimentos com um refrigerador especifico do tipo a/lrefrigerator, tanto no regime transiente da
partida como no regime transiente periédico ou ciclico. Como potencialidade dos modelos desenvolvidos
destaca-se o acompanhamento da distribui¢do espacial das variaveis de interesse tais como temperatura, pressio e

massa de HFC-134a nos componentes do refrigerador, em cada instante de tempo.



ABSTRACT

This work presents a set of mathematical models for the dynamic stmulation of household refrigerators. Models
were developed for each one of the refrigerator components: compressor, condenser, vevaporator, cabinet and
capillary tube — suction line heat exchanger. A semi-empirical modeling approach consisting of two sub-models,
namely compression chamber and compressor shell, was employed for the compressor. The first considers a
polytropic compression process, once the last takes into account the internal heat exchanges and pressure losses.
Hot gas cycle calorimeter tests wete petformed with a specially instrumented compressor in order to acquire the
necessary empirical pa.rarheters for the compressor model. The condenser, evaporator and capillary tube —
suction line heat exchanger models were based on the mass, momentum and enetgy conservation laws written in
the differential form. A lumped modeling approach, taking into account the inner liner, the steel shell, the
thermal insulation, the door gasket and the internal radiative heat exchanges was employed for the cabinet. The
models were solved numerically by successive substitution and a finite-volume procedure was used to integrate
the correlating differential equations. Experiments were also performed with an all refrigerator in order '.co geta
better understanding of the start-up and shut-down transient periods. The models potentialities are explored in
the present work in terms of the spatial distribution of temperature, pressure and mass of the HFC-134a within

each component of the refrigerator as a function of time.



1

INTRODUCAO

1.1 PESQUISA E DESENVOLVIMENTO EM REFRIGERADORES DOMESTICOS

O ciclo de refrigeragio por compressio mecanica de vapor, utilizado atualmente na grande maioria dos
refrigeradores domésticos, foi concebido em 1834 pelo americano Jacob Perkins e patenteado no Reino Unido
com o titulo: “Apparatus for Producing Cold and Cooling Fluids . Perkins descreveu seu invento da seguinte forma:
“Um arranjo de equipamentos, com o qual posso utilizar substincias volateis para produzir frio ou resfriar e até
éongclar fluidos. Ao mesmo tempo, posso re-condensar tais substancias volateis e utilizi-las novamente neste
processo”. O trabalho de Perkins despertou pouco interesse na época e ficou esquecido por quase cinqlienta
anos até que Sir Frederick Bramwell o apresentou num artigo do Journal of the Royal Society of Arts. O responsivel
por viabilizar o conceito desenvolvido por Perkins foi James Harrison, que obteve as Patentes Britanicas 747 e
2362 em 1856 e 1857, respectivamente. Em 1862, o equipamento projetado por Hatrison e fabricado por Daniel
Siebe foi apresentado 4 sociedade durante uma exposigdo internacional realizada em Londres.

Com a disponibilizagio de energia elétrica em Nova Jorque, Willian F. Singer patenteou em 1897 a
primeira unidade de refrigeragio com acionamento elétrico. O primeiro refrigerador doméstico com
acionamento elétrico, que se chamava DOMELRE (Domestic Electric Refrigerator), foi construido e comercializado
por Fred W. Wolf. Naquela época, os refrigeradores domésticos comerciais utilizavam, em sua maioria, o éter
como fluido refrigerante. Em 1911, a Genera/ Eledtric iniciou a produgio do clissico refrigerador Audiffren,
projetado pelo francés Abbe Marcel Audiffren em 1894, que utilizava como refrigerante o diéxido de enxofre no
lugar do éter. Em 1918, outra tradicional industria de refrigeragio, a Kelvinator, langou no mercado um produto
revolucionario que utilizava um termostato para controlar a capacidade de refrigeracdo, técnica ainda utlizada

nos tempos atuais. E, em 1925, a General Electric inovou a concepgio de refrigeradores langando a “unidade
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selada”. Na década de 1930, os refrigeradores domésticos foram padronizados: o sistema era hermeticamente
selado, a alimentagdo era elétrica e o tubo capilar passou a ser utilizado como dispositivo de expansio.

Simultaneamente 2o desenvolvimento dos sistemas de refrigeracio, um intenso estudo foi realizado na
area de refrigerantes, principalmente a partir da segunda metade do século XVIII. O primeiro registro do uso de
substincias voliteis na produgio de frio data de 1755, quando Willian Cullen, professor de quimica da
iJniversidade de Edimburgo, utilizou éter para produzir gelo. Também na segunda metade do século XVIII
descobriu-se que pelo aumento da pressdo era possivel condensar uma substancia gasosa. Em 1780, J.F. Clouet e
G. Monge ut\jlizaram este principio para liquefazer amonia.

De fato, a primeira substancia utilizada como refrigerante foi o éter, cuja temperatura de ebuligio é de
34°C. Este elevado ponto de ebuli¢io implica em pressdes de evaporagio inferiores 4 pressio atmosférica com
conseqiiente risco de infiltragio de ar e formagio de mistura explosiva. Em 1864, o francés Charles Tellier
introduziu o dimetil-éter (DME), que possui temperatura de ebuli¢iao de ~23,6°C, mais aproptiada para uso em
refrigeradores. O sui¢o Raoul Pictet, em 1874, utilizou o diéxido de enxofre, cujo ponto de ebulicio é de —10°C.
E, em 1886, o alemio Franz Windhausen introduziu o diéxido de carbono que, devido 4 elevada pressio de
condensagio, exige um condensador mais robusto. Este refrigerante é, até hoje, utilizado na inddstria de
navegagao. Na década de 1870, Carl von Linde introduziu a aménia como fluido refrigerante, com ponto de
ebulicdo de —33,3°C, que veio a se tornar o principal fluido para plantas de grande porte.

Em 1928, os refrigerantes mais comuns em refrigeradores domeésticos eram a aménia, o didéxido de
enxofre e o cloreto de metila, todos éxtremamente toéxicos. Desta época, ha registros de mortes de familias
inteiras devidas a vazamentos em refrigeradores domésticos. Em 1929, por exemplo, mais dé cem pessoas
morreram em um hospital de CIeQeland, devido 4 ocorréncia de vazamentos no sistema de refrigeracio, o que
culminou numa forte campanha, liderada pelo jornal The New York Times, para eliminar os refrigeradores
domésticos. Nesta época, cerca de 85% das familias americanas que dispunham de energia elétrica nio possufam
refrigeradores domésticos.

Poucos meses antes do desastre de Cleveland, a Frigidare e a General Motors reuniram um grupo de
pesquisadores, liderados por Thomas Migley, com o intuito de identificar um novo fluido refrigerante. Em
menos de duas semanas foram identificados os clorofluorcarbonos (CFCs), que revolucionatiam a indistria de
refrigeragdo. A descoberta nfio foi anunciada de imediato devido a histeria acerca de refrigeradores domésticos.
Mas em 1930, num encontro da American Society of Chemistry, Thomas Migley pegou um recipiente com CFC,
colocou proximo 20 seu rosto e fez uma profunda inalacio. Em seguida expirou lentamente o CFC sobre 2
chama de uma vela, apagando-a. Com este procedimento, ele demonstrou que o CFC nio era téxico e tampouco
inflamavel.

Pode-se afirmar que a introdugdo dos refrigerantes halogenados, como os clorofluorcarbonos (CFCs),
representou uma revolugio na indistria de refrigeragio. Matetiais nio-ferrosos puderam ser utilizados, as
vilvulas de expansio foram substituidas por tubos capilares e o compressor hermético tornou-se o padrio.

Em 1974, contudo, Sherwood Rowland e Mario Molina, da Universidade da Califérnia, escreveram um
artigo alertando que a emissdo de compostos a base de cloro, particularmente os clorofluorcarbonos (CFCs) e
hidroclorofluorcarbonos (HCFCs), poderia contribuir para a degradagio da camada de ozdnio na estratosfera,

que ¢é responsivel pela absorgio da maior parte da radiagio ultravioleta que chega na Terra.
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Como a degradagio da camada de ozdnio se tornou um problema global, um tratado mundial,
conhecido por Protocolo de Montreal, foi firmado em 1987 com o intuito de controlar a produgio e a remogio
das substincias agressivas ao meio ambiente. Em 1996, de acordo com as metas estabelecidas na segunda revisio
do Protocolo de Montreal, a produgio de CFC foi extinta nos paises desenvolvidos. Os paises em
desenvolvimento, com consumo per capita inferior a 300g/ano, tém um prazo de caréncia até o ano 2010,
embora no Brasil a eliminagio dos CFCs esteja programada para janeiro de 2001. Uma outra preocupagio do
Protocolo de Montreal consiste na remogio dos HCFCs, apesar desta familia de refrigerantes representar uma
ameaga pequ‘ena 4 camada de oz6nio, se comparada aos CFCs.

Nos wltimos anos, descobriu-se que alguns refrigerantes sio também responsaveis por parte do
aquecimento global. A dispersio de refrigerantes na atmosfera devido a vazamentos, manutengio ou remogio do
produto contribui de forma significativa para o efeito estufa. H4, ainda, a contribui¢io indireta dos refrigeradores
por consumirem energia elétrica oriunda da queima de combustiveis fésseis. O processo de combustio libera
elevadas quantidades de diéxido de carbono, o maior agente causador do efeito estufa.

Assim, com o objetivo de reduzir o consumo de energia e de utilizar refrigerantes nio agressivos 20
meio, a pesquisa em refrigera.gio voltou-se, segundo Radermacher & Kim (1996), para trés linhas basicas: (1)
refrigerantes alternatvos; (i) melhoria da eficiéncia dos componentes e do sisterna; e (iii) sistemas alternativos de
refrigeracio. Cada melhoria pode se refletir num aumento de custo ou de complexidade, o que torna esta

atividade de pesquisa bastante complexa, tanto sob o ponto de vista cientifico como tecnolégico.

1.2 MOTIVAGCAO PARA O ESTUDO DE REFRIGERADORES DOMESTICOS

Nos ultimos anos, as maiores preocupagdes mundiais tém estado relacionadas 4 questio ambiental.
Exemplos marcantes sio as politicas de substitui¢io dos fluidos refrigerantes e de incentivo ao desenvolvimento
de equipamentos mais eficientes sob o ponto de vista energético. No ambito da refrigeragdo, conceitos como
ODP (Ozone Depleting Potential ), associado a degradagio da camada de ozdnio na estratosfera, GWP (Global
Warming Potential) e TEWI (Total Equivalent Warming Impact), relativos, respectivamente, ao efeito estufa direto e
indireto, vém sendo cada vez mais difundidos. A necessidade de preservacio dos recursos naturais e de
desenvolvimento tecnolégico em harmonia com o meio ambiente tém levado engenheiros e cientistas a
pesquisarem novas alternativas is tecnologias existentes.

Estes fatores redefiniram os rumos da industria de refrigeragio, pois as metas estabelecidas pelo
Protocolo de Montreal, a busca por incentivos governamentais, o desenvolvimento da consciéncia de
preservagio de recursos naturats pelos consumidores diretos e a crescente disputa do mercado nacional por
empresas. multinacionais tém orientado a industria de refrigeragio ao desenvolvimento de sistemas mais
~ econdmicos e que utilizem refrigerantes nio agressivos ao meio, tanto em relagio a degradagio da camada de
ozbnio quanto em relagdo ao efeito estufa.

O esgotamento dos recursos naturais, a necessidade de fontes energéticas nio poluentes e o baixo
desempenho termodinimico dos equipamentos utilizados fazem da questio energética um dos mais graves
problemas ambientais da atualidade. Segundo dados do PROCEL (1998) — Programa Nacional de Combate ao
Desperdicio de Energia Elétrica — a refrigeragdo é responsavel por aproximadamente 32% do consumo

residencial e 17% do consumo comercial, o que totaliza quase 11% do consumo total de energia elétrica no pais.
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Na Figura 1.1 observa-se a distribuigio setorial do consumo de energia elétrica no Brasil e o papel da refrigeragio

no consumo dos setores residencial e comercial. N

CONSUMO POR SETOR

Pablico/Rural 14,5%

Industnial 45,0% * -

Residencial 27,0%

SETOR RESIDENCIAL . SETOR COMERCIAL

Outros 18,0% Refrigeragio 17,0%

Qutros 19,0%

Refrigeragio 32,0%

Tluminagio 24,0% Climatizagio 20,0%

Huminacio 44,0%

Climatizagio 26,0%

Figura 1.1 Consumo setorial de energia elétrica no Brasil segundo dados do PROCEL (1998).

Nestes setores, 0 equipamento de refrigeragio maié empregado é o refrigerador doméstico. Apesar de
possuir individualmente um consumo de energia relativamente pequeno, aproximadamente 30 kWh/més para
um refrigerador tipico de 300 litros (PROCEL, 1998), seu papel no consumo nacional de energia elétrica pode
ser facilmente explicado pela ampla quantidade destes produtos em operagio e pela sua baixa eficiéncia
termodinAmica, que é acentuada pela sua operagio ciclica (Coulter & Bullard, 1997). Este fato, por st s9, justifica

o estudo destes equipamentos e respectivos componentes.

1.3 DESCRICAO DO PROBLEMA

A maneira tradicional de avaliar o desempenho de um refrigerador e de seus componentes consiste na
realizacio de testes experimentais normalizados. Estes testes sio conduzidos em uma cimara climatizada com
temperatura e umidade do ar controladas. Além de dispendiosos, estes ensaios demandam tempo — um simples
teste de pull-down (ver Capitulo G) expende aproximadamente 24 horas para sua realizagio, se considerados tanto
o tempo para estabilizagio da cimara quanto o tempo de ensaio propriamente dito. Este método experimental
eleva, em muito, o tempo de desenvolvimento de um produto e, durante muito tempo, foi o inico procedimento
disponivel para analise e desenvolvimento de prohutos e equipamentos de refrigeragio.

- Uma alternativa aos ensaios experimentais consiste na utilizagio de modelos matematicos para simular o

comportamento do refrigerador. O advento do computador digital possibilitou a simulagdo destes testes através
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da solu¢io de equagdes que representam leis fisicas. Além de reduzir a quantidade de ensaios necessirios, a
simulagio é sensivelmente mais barata e mais ripida. Considerando que a simulagio pode representar
adequadamente o comportamento do sistema, alteragSes no modelo podem ser conduzidas sem a necessidade de
serem concretizadas.

Os programas de simula¢io numérica permitem, também, estudar o impacto da modificagdo em um
componente sobre o comportamento global do sistema. Estes programas podem simular o comportamento
estabilizado do sistema (regime permanente), ou ainda, permitir um estudo dinimico (regime transiente).

A al;ordagem em regime permanente auxilia o dimensionamento dos componentes. O comportamento
transiente, por sua vez, é fundamental na determinagio dos valores extremos de pressio, fluxo de massa e
poténcia, além de também permitir a determinagio e minimizagdo do consumo de energia. Como os
refrigeradores domésticos sio controlados por um sistema on/off (termostato), o seu regime de operagio ¢é
tipicamente transiente.

De acordo com James et a/ii (1986), os modelos transientes sdo fundamentais em atividades relacionadas
a0 projeto, controle, pesquisa e diagnostico de refrigeradores domésticos. Na atividade de projeto, o cotreto
dimensionamento dos componentes depende do conhecimento de suas caracteristicas em toda a faixa de
operagio. Outras atividades de pesquisa, tais como 2 otimizagio energética, o estudo de estratégias alternativas de
controle (e.g. controle continuo de capacidade) e o estudo de refrigerantes alternativos (e.g. misturas
azeotropicas), podem ser realizadas através simulagdo numérica. Modelos transientes podem ser utilizados na

previsio da vida il do refrigerador, bem como no diagnéstico de problemas de campo.

14 DEFINI(;AO DOS OBJETIVOS

Neste trabalho sio apresentados modelos matematicos para simular o comportamento dos componentes
basicos de refrigeradores domésticos em regime transiente de operagdo. Os modelos foram implementados
computacionalmente e resolvidos através de um procedimento numérico de solugio. Cada componente do
refrigerador foi modelado e estudado individualmente: compressor, condensador, evaporador, gabinete e
trocador de calot tubo capilar — linha de sucgao.

Com estes modelos, pretende-se estudar a operagio transiente dos componentes do sistema de
refrigeragdo e acompanhar a evolugido temporal e espacial de alguns parametros de interesse, tais como pressao,
temperatura, fluxo de massa, massa de refrigerante, poténcia consumida, entre outros. Para isso, fez-se necessiria
a utilizagio de modelos diferenciais no tempo e no espago, baseados nos principios de conservagio da massa,
quantidade de movimento linear e energia.

Ensaios experimentais usualmente empregados no projeto de refrigeradores tais como o ensaio de pu//-
down (NTB00048, 1992), de consumo de energia (ISO7371, 1985) e de determinagio de carga de refrigerante,
todos descritos no Capitulo 6, foram realizados com o objetivo de melhor conhecer o comportamento transiente
de refrigeradores domeésticos. Para tal, fez-se necessirio o uso da cimara de testes de equipamentos de
refrigeracio do Nucleo de Pesquisa em Refrigeragio, Ventlagio e Condicionamento de Ar (NRVA) da
Universidade Federal de Santa Catarina.

Por motivos praticos, optou-se pela modelagem de um produto especifico — refrigerador Consul SLIM

230 litros, esquematizado na Figura 1.2. Este modelo caracteriza-se por niio possuir freeger, ou seja, ha apenas um
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ambiente refrigerado (gabinete). Seu sistema de refrigeragio é composto pelos seguintes componentes:
compressor hermético alternativo, condensador do tipo arame-sobre-tubo, evaporador ro/l-bond e trocador de
calor tubo capilar — linha de sucgio tipo concénttico. O refrigerador estudado utiliza como refrigerante um
hidrocarboneto halogenado, mais especificamente o HFC-134a, e como lubrificante o 6leo poliolester a22. O
isolamento térmico é constituido por espuma de poliuretano expandido com 50% de CFC-11. As demais
caracteristicas construtivas e detalhes geométricos do refrigerador SLIM 230 litros estio apresentadas no
Apéndice C.

Enfatiza-se aqui que nio hi a intengiio de se desenvolver modelos matematicos especificos, mas uma
metodologia de modelagem de componentes de refrigeradores domésticos. Fez-se uso de um refrigerador
especifico para caracterizar e entender os fendmenos fisicos envolvidos. A metodologia apresentada € genérica e

pode, com maior ou menor dificuldade, ser aplicada a outros modelos de refrigeradores.

Evaporador
RollBond — |7

Condensador Gabinete

Arame sobre Tubo (Ambiente Unico)
—> Porta

Compressor
Hermético ——>
Alternativo

Figura 1.2 Esbogo do refrigerador SLIM 230 litros em corte lateral.

1.5 ESTRUTURA DA DISSERTACAO

Este documento esti dividido em quatro partes distintas: Fundamentagio do Problema, Modelagem
Matematica, Ensaios Experimentais e Analise de Resultados. |

A primeira parte trata da fundamentagio necessiria ao estudo de refrigeradores domésticos. Logo neste
capitulo inicial foram apresentados argumentos que justificam e motivam a simulagio numeérica de refrigeradores
em regime transiente. Procurou-se descrever a evolugdo histérica da pesquisa e desenvolvimento em
refrigeradores domésticos com o objetivo de enfatizar o papel que esta vem exercendo na sociedade. O segundo
capitulo apresenta a fundamentagio tedrica propriamente dita. Sio explorados os conceitos basicos de
refrigeracio e de modelagem de sistemas térmicos e componentes, que sio extremamente importantes para o
desenvolvimento do trabalho proposto. Leitores familiarizados com a teoria da refrigeragao e com técnicas de
modelagem de sistemas podem omitir a ieitura deste capitulo sem prejudicar o entendimento dos demais. No

terceiro capitulo, sio discutidos os tipos de modelos encontrados na literatura. Também neste capitulo, faz-se
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uma revisio bibliogrifica dos trabalhos que vém se destacando em simulagio transiente de equipamentos de
refrigeragio nas ultimas trés décadas.

Na segunda parte sio apresentados os modelos matematicos desenvolvidos e a metodologia de solugio
empregada. O quarto capitulo trata da descrigio dos modelos desenvolvidos para cada um dos componentes do
refrigerador: compressor, condensador, evaporador, gabinete, linha de sucgio e trocador de calor tubo capilar —
linha de sucgio. O quinto capitulo apresenta a metodologia numérica empregada na solugdo do sistema de
equagdes obtido. Trata também dos detalhes de implementagdo computacional, tais como tratamento de nio-
linearidades e dos problemas encontrados no acoplamento entre os modelos.

Na terceira parte, que envolve apenas o sexto capitulo, sio descritos os ensaios expertmentais realizados
para melhor compreender os fendmenos pertinentes 20 comportamento transiente de refrigeradores domésticos
e, também, para aferir os modelos desenvolvidos.

A dltima parte trata da anilise dos resultados numéricos. No sétimo capitulo, os resultados obtidos sio
apresentados e discutidos. As potencialidades do programa computacional sio exploradas. No capitulo final, sdo
entio apresentadas as conclusdes deste trabalho, bem como recomendagdes para pesquisas futuras.

Para finalizar, detalhes referentes ao computo de propriedades termodinamicas, ao cilculo da pressao de
equalizagio do refrigerador e as caracteristicas geométricas e construtivas do refrigerador estudado sio
explorados e discutidos nos apéndices.

Enfatiza-se que todas as informagdes de cunho histérico apresentadas neste capitulo introdutério foram

extraidas dos trabalhos de Gosney (1982), Holladay (1994), Nagengast (1996) e Radermacher & Kim (1996).
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FUNDAMENTACAO TEORICA

2.1 TEORIA DA REFRIGERACAO

A refrigeracio, segundo Gosney (1982), pode ser definida como a arte ou ciéncia relacionada ao
resfriamento de corpos ou fluidos para temperaturas inferiores aquelas disponiveis num determinado local e
instante. Da forma como € atualmente conhecida, a refrigeracio é produzida quase totalmente por meios
artificiais, sendo que nos processos mats comuns uma substincia volatil, chamada de refdgerante, sofre uma série
de processos para que sua temperatura se torne suficientemente baixa e promova a remogio de calor, nas taxas
desejadas, dos corpos que se deseja resfriar.

» Sio conhecidas, atualmente, inameras tecnologias para a produgio artificial de frio, das quais Gosney
(1982) destaca: (i) refrigeragio por compressio mecanica de vapor; (i) refrigeracio por absorgio; (iif) refrigeragio
a ar; (iv) refrigeragdo por ejecao de vapor; e (v) refrigeracio termoelétrica. Dos métodos citados, apenas o
ptimeiro sera abordado neste capitulo, por ser amplamente empregado em refrigeracio doméstica, objeto deste
trabalho.

A operagio do refrigerador pode ser descrita pelo efeito que este produz no meio em que esti inserido, a
despeito de seu modo de operagio, ja que os diversos métodos de produgio de frio obedecem aos mesmos
principios termodinimicos. Assim, é natural que se faga, primeiramente, a descri¢io do comportamento
termodinimico de uma méquina genérica de refrigeragdo para, posteriormente, particulariza-la para o processo
de refrigeragio por compressio mecinica de vapor. Em seguida, o ciclo real de refrigeracio e suas caracteristicas

termodinamicas serdo também discutidos.
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2.1.1 Principio Termodinimico de Operagio de uma Maquina de Refrigeragio

Segundo o enunciado de Clausius, uma ‘maquina de refrigeragio em operagio ciclica ou continua nio
pode transferir calor de um reservatorio a baixa temperatura (T1) para um reservatério a alta temperatura (Th)
sem a adicio externa de trabalho (V).

A Figura 2.1 ilustra o principio basico de operagdo de uma maquina de refrigeragio. O calor absorvido
dd ambiente a baixa temperatura, {1, é rejeitado ao ambiente a alta temperatura, On. Segundo a primeira lei da
termodiﬁémica, On é dado pela soma de Q1. e W. Se On for igual a (J;, entio o trabalho sera nulo, caracterizando

um processo termodinamicamente impossivel.

Alta Temperatura

Maquina
de
Refrigeracio

Baixa Temperatura .
Figura 2.1 Principio termodinimico de operagio de uma maquina de refrigeragio.

Em refrigeracio, uma forma comumente empregada para quantificar a eficiéncia de uma maquina

consiste em comparar o efeito de refrigeragio e o trabalho necessirio para produzi-lo. Tal relagdo, chamada de
coeficiente de petformance, &, pode ser escrita como:
g==L 1)
W :

Da primeira lei da termodinimica, tem-se que:

On =0, +W 22
Logo, rescrevendo a equagio (2.2) para I e substituindo-a em (2.1), obtém-se a seguinte expressio para

o coeficiente de performance de uma maquina de refrigeragio:

.,QH - .QL
O ciclo ideal de refrigeragio, ou ciclo de Carnot, caracteriza-se pela reversibilidade de todos os processos
termodinamicos, o que faz com que o seu coeficiente de performance seja o maior possivel. Desta forma, a

eficiéncia termodinimica de uma maquina de refrigeragio é obtida relacionando-se o coeficiente de performance

do ciclo real com o do ciclo ideal, &, da seguinte forma:

&
&g

[2
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No ciclo de Carnot, os processos de transferéncia de calor ocorrem isotermicamente e os processos de
expansio e compressio sao adiabaticos e reversiveis, logo, isentrépicos. Assim, o ciclo de refrigeragio de Carnot,

representado na Figura 2.2 através de um diagrama T-s5, envolve os seguintes processos ideais:
1 — 2 Compressio adiabatica reversivel (isentropica)
253 Rejeic;ﬁo isotérmica de calor
3 — 4 Expansio adiabatica reversivel (isentrépica)

4 — 1 Absor¢io i1sotérmica de calor

T

5358 5=4 N

Figura 2.2 Representagio de um ciclo de refrigeracio de Carnot num diagramas T-s.

Na Figura 2.2, pode-se observar que:
0, =T, (s, —5,) 2.5)

Ox =TH(IZ_IS) 2.6)

Logo, substituindo as expressdes anteriores na equagio (2.3) e admitindo que os processos 12 e 3—>4

sdo isentropicos, chega-se a seguinte expressio para a determinagio do coeficiente de performance de um ciclo

ideal de Carnot:

_ T.(s~s) __I
£ = = @7
TH(IZ—I3)—TL(11—J4) T, -T,
Esta equagao pemﬁte concluir que a performance de uma maquina de refrigeracio fica comprometida
para condi¢bes de operagio onde Ty é elevada e T1. reduzida. Entretanto, na situagao oposta, onde Ty é baixa e

T} elevada, a performance da maquina de refrigeragdo aumenta. Assim, no limite onde TL~>Th, &> <0, a segunda

lei da termodinimica seria violada, j4 que Or—>QOn e W—0.

2.1.2 Refrigeragido por Compressdao Mecinica de Vapor

O fato de fluidos volateis, caracterizados por uma elevada pressio de vapor, sofrerem uma forte
tendéncia a evaporar, aliado is elevadas taxas de absor¢io de calor necessarias no evaporador, fez com que estas
substancias fossem amplamente utilizadas na produgio de frio.

Tanto para substancias puras quanto para misturas azeotrpicas, existe uma relacio direta entre a
pressio de vapor e a temperatura durante o processo de rnudahc;a de fase (ver Figura 2.3). Ou seja, com o
aumento da temperatura de saturagio, ha aumento da pressio de vapor, e vice-versa, de modo que a temperatura

pode ser controlada através da pressio. Desta forma, para reduzir a temperatura de saturagao de uma substancia

10
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pura ou de uma mistura azeotrépica basta reduzir a pressao, o que pode ser obtido pela sucgio de vapor através

de um compressor, como ilustrado na Figura 2.3.

(| V4

Compressor

Figura 2.3 Relagio entre pressio e temperatura para substincias puras ou misturas azeotrdpicas.

A idéia de juntar os principios de evaporagio pela redugio da pressio e de condensagio por compressio
num sistema ciclico foi proposta pelo americano Oliver Evans, da Filadélfia. N4o h4 registro de que Evans tenha
tentado produzir um ?rotétipo. O primeiro refrigerador capaz de operar em ciclo termodinamico fechado foi
patenteado em Londres, por Jacob Perkins, conforme mencionado no capitulo anterior. O ciclo desenvolvido
por Perkins é considerado, até hoje, o ciclo padrio de refrigeragdo por compressiao mecanica de vapor. Por estes
motivos, a produgio de frio pela evaporagio de um fluido volatil ficou conhecida como “Processo de Evans-
Perkins”. '

O ciclo padrio de refrigeragio é composto, basicamente, por quatro componentes: dois trocadores de -
calor (evaporador e condensz{dor), um compressor € um dispositivo de expansio. As trocas térmicas e o
transpofte de energia ocorrem devidas 3 circulagio do fluido refrigerante. Na Figura 2.4,70 ciclo padrio é
apresentado e o seu comportamento termodinimico é descrito nos diagramas T-s e /gg p-h. O processo de
expansio foi representado por uma linha pontilhada, ja que apenas os estados termodinamicos dos pontos 3 e 4

sdo conhecidos (Gosney, 1982).

T
1k
Condensador
Dispositivo
dC 5
Expansio fog p
. ressssoomesscseooocecoaseosoaooo Compressor
4 f SN Evaporador 1

1k

Baixa Temperatura

Figura 2.4 Ciclo padrio de refrigeracio por compressio mecanica de vapor.
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Os processos termodinamicos envolvidos no ciclo padrio sio:
1 — 2 Compressio isentropica
2 — 3 Rejeigio de calor com diferenga ﬁﬁita de temperatura no condensador
3 — 4 Expansio adiabitica irreverssivel (isentalpica)

4 — 1 Absorgio de calor com diferenca finita de temperatura no evaporador
Neste sistema de refrigeragio, o compressor e o dispositivo de expansio dividem o ciclo em duas regides: uma
de alta pressio (regido de condensagio) e outra de baixa pressio (regido de evaporagio). Desta forma, o fluido
refrigerante vaporiza no evaporador devido a baixa pressdo, removendo calor do ambiente a baixa temperatura,
enquanto vapor se condensa no condensador devido 2 alta pressio, rejeitando calor para o ambiente 2 alta
temperatura.

Alguns sistemas de refrigeracio, com o objetivo de evitar a admissdo de liquido no cornpvressor e de
reduzir a quantidade de vapor na entrada do evaporador, utilizam um trocador de calor adicional. Em
refrigeradores domésticos, onde o dispositivo de expansio é um tubo capilar, o trocador de calor é formado por.
este componente e pela linha de suc¢do. De um modo geral, os refrigeradores domésticos utilizam sistemas
hermeticamente fechados, que se convencionou chamar de “unidade selada”.

O ciclo de refrigeragdo de um sistema com trocador de calor tubo capilar — linha de sucgio apresenta
algumas particularidades em relagio ao ciclo padrio. Com o resfriamento do liquido saturado a alta temperatura
na saida do condensador, liquido comprimido (ou sub-resfriado) é formado na entrada do dispositivo de
expansio, o que reduz o titulo do refrigerante na entrada do evaporador. J4 com o aquecimento da linha de
succio, hi formagio de vapor superaquecido na entrada do compressor, o que garante que nio haja golpe de
liquido no sistema de vilvulas do compressor, fendmeno extremamente prejudicial i integridade deste
componente. Na Figura 2.5 observa-se o ciclo de refrigeragio por compressao mecanica de vapor de um

refrigerador doméstico tipico operando com um trocador de calor tubo capilar — linha de sucgio.

' 2.1.3 O Ciclo Real de Refrigeragio

~ O ciclo real de refrigeragio por compressio mecinica de vapor apresenta uma série de irreversibilidades
termodinimicas associadas, basicamente, com os processos de troca de calor com diferenca finita de temperatura
e as perdas de carga provocadas pelo atrito (ver Figura 2.6).

Algumas das irreversibilidades termodinamicas que provocam redugio na eficiéncia do ciclo de
refrigeraciio estdo associadas as perdas de carga nas valvulas do compressor e ao aquecimento do refrigerante
durante o curso de sucgio, reduzindo o fluxo de massa deslocado e diminuindo a capacidade de refrigeragio. As
perdas de carga na descarga também implicam na redu¢io do fluxo de massa e conseqiientemente da capacidade.
Desta forma, como a capacidade ¢ reduzida, o coeficiente de performance fica comprometido.

O processo de compressio é bastante complexo devido as trocas térmicas entre o fluido refrigerante e a
parede do cilindro. Segundo Gosney (1982), no ciclo real, o refrigerante esta sujeito a trocas de calor durante
todo o processo de compressio, o que explica a curvatura da linha entre os pontos 1’ e 2’ (Figura 2.6). Na
primeira parte do ciclo de compressio, a temperatura média das paredes do cilindro é superior a temperatura do

refrigerante e isto faz com que calor seja transferido das paredes para o fluido com acréscimo de entropia. Na
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segunda patte, com o aumento da temperatura do refrigerante, este passa a transferir calor para as paredes do

cilindro, o que leva a uma redugio da sua entropia.

§ Alta Temperatura
g )
; On
3¢ : Condensador =dr
) o1’ "
Tubo Capilar —I 1\

Trocador de

Calor TC-LS Linha de Sucgdo

Evaporador —J

T

Baixa Temperatura

[=cle

b

Figura 2.5 Ciclo de refrigeragio de um refrigerador doméstico tipico.

§=cle

log p

b

Figura 2.6 Ciclo real de refrigeracio representado em diagrama Jog p-5.

No condensador, o refrigerante superaquecido é resfriado até o estado de saturagdo, quando a
condensagio inicia. Tem-se, entio, escoamento com mudang¢a de fase seguido de sub-resfriamento de liquido.
No ciclo real, o condensador possui trés regides distintas: superaquecimento, saturagio e sub-resfriamento.
Durante a condensagio ha perda de pressdo e troca de calor com o ambiente a alta temperatura.

O evaporador apresenta um escoamento predominantemente bifasico, possuindo, porém, uma regiio de
vapor superaquecido. O processo de evaporagio ocorre com perda de pressio, enquanto o refrigerante recebe
calor do ambiente refrigerado.

Na entrada do tubo capilar, o refrigerante que se encontra no estado de liquido sub-resfriado sofre uma
pequena reducio de pressio. Em seguida, a pressio decresce linearmente com o comprimento, havendo apenas
escoamento de liquido. Quando o fluido atinge a saturagio, o efeito de expansio se intensifica e o fluido acelera,

aumentando a taxa de redugio de pressio até o fim do tubo, onde pode haver escoamento critico. Neste
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dispositivo ocorre troca de calor com a linha de sucgdo, fato que afasta seu processo termodinimico do
anteriormente idealizado como isentalpico.

Segundo Stoecker & Jones (1985), o funcionamento de um sistema de refrigeragio é caracterizado pelos
niveis de pressio de condensagio/evaporagio e pelos graus de superaquecimento/sub-resfriamento. Tais
parimetros sdo funcdes do desempenho de seus componentes, das temperaturas dos ambientes externos e da
carga térmica. A Figura 2.7 representa a interdependéncia entre os componentes do sistema e permite observar
que o desempenho do compressor é afetado pelas pressSes de evaporagio e condensagio, sendo estas afetadas

pela restrigio\ oferecida pelo tubo capilar, pela carga de refrigerante e pela temperatura ambiente.

Capacidade do Compressor

Temperatura Ambiente -
/ ~.
\;\

Pressdo de Condensagio Carga de Refrigerante Pressio de Evaporagio

Restri¢io do Tubo Capilar

Figura 2.7 Interdependéncia entre os componentes de um sistema de refrigeragio.

2.2 MODELAGEM MATEMATICA DE SISTEMAS TERMICOS

O procedimento de modelagem de um sistema térmico qualquer inicia com a descri¢io dos fenémenos
que regem seu comportamento, o que caractetiza o chamado modelo de referéncia. A caracterizagio do
comportamento fisico do sistema possibilita a formula¢io do modelo matematico e/ou experimental. A Figura
2.8 ilustra o procediinento de modelagem em engenharia para um sistema térmico qualquer.

No processo experimental de modelagem sio, primeiramente, selecionados os fenomenos relevantes
para a descri¢io do comportamento do sistema em estudo. Ha, entio, o projeto do experimento e da bancada de
testes. .Como ferramentas auxiliares para anilise experimental de problemas em engenharia destacam-se a
estatistica, o projeto de experimentos e a anilise dimensional.

Na formulagio do modelo matemitico sio selecionados os fendmenos relevantes 2 modelagem. Sobre
estes fendmenos sio, entdo, estabelecidas algumas hipéteses de modo a simplificar os modelos. Para a
modelagem matematica conta-se com leis de conservagio, relagbes constitutivas e correlagbes empiricas.
Portanto, na modelagem matematica gera-se um conjunto de equagdes algébricas e/ou diferenciais, discretas ou
continuas, lineares ou nio, que sio resolvidas através de métodos analiticos e/ou numéricos.

Os métodos analiticos fornecem solugGes exatas para as equagdes que representam o problema
formulado. Porém, em muitos casos, encontra-se grande dificuldade na solugio analitica das equagdes obtidas.
Este fato leva a utilizagio de simplificagdes muito restritivas, as quais podem distanciar o fenémeno modelado
daquele que realmente ocorre. Métodos numéricos de solugio sao amplamente empregados, pois fornecem
solugbes aproximadas para problemas bastante complexos, sem a necessidade de hipdteses muito restritivas. No

entanto, algumas dificuldades sdo inerentes ao uso de métodos numéricos. Tais dificuldades residem na
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implementagio computacional, na obtengio da convergéncia do sistema de equagSes, no tratamento das nio-

linearidades e descontinuidades, bem como no elevado custo computacional.

2

Modelo de Referéncia

y
I Y

Modelo Experimental Modelo Mateménco
) I

Anilise Estatistica Solugio Analitica Modelo Numérico

v

Solugio Numeérica

J

y

Anilise dos Resultados

Figura 2.8 Processo de modelagem de um sistema térmico qualquer.

Neste trabalho optou-se pelo uso de modelos matematicos para descrever o comportamento fisico de
refrigeradores domésticos. Devido a complexidade do sistema de ‘equagbes obtido, torna-se necessiria a
implementa¢io de métodos numéricos de solugdo. Inumeros sio os procedimentos de analise numérica
encontrados na literatura. A Figura 2.9, apresenta o fluxograma de procedimento de anilise utilizado no presente
trabatho, que segue em linhas gerais o proposto por Jakobsen (1995).

No processo de modelagem, a atividade mais importante é, sem divida, a defini¢io do problema fisico e
dos objetivos do modelo matematico. Com a definicdo do que se espera dos modelos, parte-se para a
fundamentagio do problema, onde os fenémenos fisicos sio quélitativamente descritos. O entendimento fisico
do problema permite o estabelecimento de hipéteses simplificativas que definirio o grau de complexidade do
modelo.

Numa segunda etapa, as equagOes matematicas que representam os principios fisicos sdo, entdo, escritas.
Ainda nesta etapa, o analista deve definir os métodos numéricos a serem utilizados, bem como os recursos
computacionais necessarios, tais como plataforma cornPutacional, a linguagem de programagio e o compilador,
no caso de desenvolvimento de cédigo préprio, ou optar pelo uso de “pacotes” comerciats.

Com os modelos desenvolvidos, os métodos escolhidos e as equagbes implementadas, deve-se proceder
a validagio do cédigo computacional através, em primeira instincia, da comparagio com o comportamento
fisico qualitativo descrito anteriormente. Posteriormente, os resultados numéricos devem ser comparados com
dados experimentais. Somente a experimentagio pode validar um modelo matemdtico (admitindo que os
resultados experimentais sejam confiaveis). Apds a validagio dos modelos deve-se explorar as suas

potencialidades com o intuito de avangar o conhecimento sobre o problema em estudo. A escolha da
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complexidade dos modelos depende basicamente da relagio entre a satisfagdo dos objetivos previamente
definidos e o custo de desenvolvimento e de operagio. A satisfagio dos objetivos estd relacionada com os
fenémenos fisicos que se deseja incluir no modelo, enquanto o custo de desenvolvimento envolve a dificuldade

de implementagio numérica, o tempo computacional e custos de software e hardware.

Defini¢io dos Objetivos

|

Descrigio Qualitativa dos
Fendmenos Pertinentes

ETAPAI
Modclagem Fisica < \L

Selegio dos Fenomenos
Relevantes a0 Modelo

y
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Modelo Matemitico -

J

ETAPA IT . Selegio do Método
Modelagem Matemitica Numérico Adequado

|
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|
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L
ETAPA III < Validagio Fisica do

Validagio dos Modelos Cédigo

A\u

Validagio Expenmental
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|
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|
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Figura 2.9 Processo de andlise numérica de um sistema térmico. Adaptado de Jakobsen (1995).
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3
REVISAO BIBLIOGRAFICA

3.1 GENERALIDADES

A modelagem matematica de refrigeradores domésticos envolve, evidentemente, a modelagem de cada
um dos seus componentes: compressor, condensador, evaporador, gabinete e dispositivo de expansio (que neste
caso é um tubo capilar nio-adiabatico que compde, juntamente com a linha de suc¢do, um trocador de calor
duplo tubo). Como na literatura sdo indmeros os modelos encontrados para cada componente, é conveniente
que se faca, primeiramente, uma classificagio dos modelos de componentes para, em seguida, revisar os

trabalhos relevantes na drea de modelagem de sistemas de refrigeragao.

3.2 CLASSIFICACAO DOS MODELOS DE COMPONENTES

3.2.1 Trocadores de Calor: Condensador e Evaporador

Os trocadores de calor caracterizam-se pelo escoamento interno de refrigerante e escoamento externo
de ar, além da difusio de calor nas paredes. Todos os modelos encontrados tratam o escoamento interno como
unidimensional em virtude, principalmente, da complexidade de modelagem do fenémeno de mudanca de fase.
As trocas térmicas entre o refrigerante e as paredes e entre estas e o ar externo sio obtidas através de correlagSes
empiricas. Na literatura sio encontrados quatro tipos basicos de modelos transientes para os trocadores de calor,
classificados de acordo com o tratamento dado ao escoamento interno de refrigerante: (i) modelo nodal (lumped);
(i) modelo distribuido baseado nas equacdes de conservagio da massa e da energia; (iii) modelo distribuido
baseado nas equagdes de conservagio da massa, da quantidade de movimento linear e da energia; e (iv) modelos

com fronteira mével (moving-boundary formulation).
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Os modelos nodais consideram que as trocas térmicas e as propriedades do escoamento sio constantes
em cada uma das regibes caracteristicas do trocador de calor (regido de superaquecimento, regido de saturagio e
regido de sub—resfriamentoj e permitem uma analise global de cada componente, em cada instante de tempo. Por

. envolver apenas equagdes diferenciais ordindrias, este tipo de modelo apresenta simplicidade de implementagio e
de solugio numérica, tendo sido, por esse motivo, empregado por Dhar (1978), Chi & Didion (1982), James ez
;zlz'z' (1986), Lunardi (1991), Jakobsen (1995), Klein (1998), entre muitos outros trabalhos.

J4 os modelos distribuidos baseados nas equagSes de conservagio da massa e da energia permitem a
avaliagdo loc;xl das propriedades do escoamento e das trocas térmicas em cada instante de tempo. Estes modelos
aplicam-se quando as taxas de variagio da quantidade de movimento sdo despreziveis, ou seja, quando os
gradientes de pressio sio muito pequenos. Por envolver equagdes diferenciais parciais nio-lineares e nio-
homogéneas, a dificuldade de implementagdo e o custo computacional sao mais elevados. Destacam-se os
trabalhos de Kuijpers ez a/i7 (1988), MacArthur & Grald (1989), Yuan & O’Neil (1996), entre tantos outros.

Do mesmo modo, os modelos distribuidos baseados nas equagéés de conservagio da massa, da
quantidade de movimento linear e da energia permitem uma anilise local do escoamento em cada instante de
tempo, sendo empregados quando os gradientes de pressao sio relevantes. Contudo, por envolver a equacgio de
coﬁservagio da quantidade de movimento, que apresenta termos fortemente nio-lineares, a solugdo deste
modelo é complexa e o custo computacional, elevado. Dos trabalhos que fazem uso deste tipo de modelo,
destacam-se: Sami & Duong (1991), Wang (1991), Jia ez ali (1995), Xu (1996), Judge & Radermacher (1997),
Willatzen ef akii (1997), Garcia-Valladares ez alii (1998), entre alguns outros trabalhos.

‘A metodologia de fronteira mével tem sido amplamente empregada para tratar problemasb numéricos
relacionados as descontinuidades das propriedades do escoamento na transi¢io entre escoamento monofisico e
bifasico. Na literatura, encontram-se trabalhos que fazem uso desta metodologia tanto em modelos analiticos,
como se observa nos trabalhos de Wedékind & Stoecker (1968) e Benedek & Drew (1998), quanto em modelos
numéricos, onde destacam-se os trabalhos de Kuijpers ¢ @/ (1988), Grald & MacArthur (1992) e Willatzen e ali:
(1998).

3.2.2 Compressor

A modelagem de compressores herméticos alternativos envolve o estudo dos fendmenos de
transferéncia de massa, de quantidade de movimento e de energia que ocorrem no intedor da carcaga e do
cilindro. Na literatura, podem ser encontrados tanto modelos extremamente simplificados, baseados na
determinacio experimental de curvas de eficiéncia em fungio das temperaturas de evaporagio e condensagio,
como modelos bastante sofisticados, envolvendo o estudo de fendmenos complexos, tais como a dinamica do
sistema de valvulas, a quantificagdo das trocas de calor no interior da carcaga e do cilindro, as perdas mecanicas
nos mancais, a interacio entre Sleo e refrigerante, entre outros. Enquanto os modelos simplificados podem nio
representar satisfatoriamente os fenémenos pertinentes 2 simulagio do compressor, os modelos sofisticados
pecam pela maior complexidade de implementagio, pelo maior custo computacional e pela necessidade de

informacdes adicionais relativas as trocas térmicas, perdas de carga e dissipagio de energia.

18



REVISAO BIBLIOGRAFICA

Diversos tipos de modelos podem ser empregados para representar o comportamento do compressot.
Estes modelos podem ser classtficados de acordo com a origem dos parimetros de simulagio, que pode ser de
natureza totalmente tedrica, experimental (empirica) ou hibrida (semi-empirica).

Os modelos puramente tedricos sio geralmente baseados no processo de compressio ideal
(isentrdpico), sendo descritos em Gosney (1982).

Os modelos empiricos sio utilizados devido a sua simplicidade, porém exigem a realizagio de uma série
de ensaios experimentais, sendo seu uso restrito ao compressor ensaiado. Dos trabathos que utilizam este tipo de
modelo, destacam-se: Kuijpers ez alii (1988), onde sio utilizadas curvas de fluxo de massa, poténcia consumida e
temperatura na descarga em fungio das pressGes de evaporagio, condensagio e temperatura de sucgio; e
Jakobsen (1995), que ajustou curvas para as eficiéncias volumétrica e isentropica em fungio, respectivamente, da
reiac}io de compressio e da pressao de evaporagio.

Os modelos hibridos baseiam-se no uso de informacdes empiricas para corrigir os modelos tedricos. A
maior parte dos trabalhos publicados referentes a simulagio de compressores e/ou sistemas de refrigeracio
baseiam-se em modelos semi-empiricos. Estes modelos podem ser classificados quanto ao método utilizado na
modelagem do cilindro e quanto aos elementos incorporados ao modelo da carcaga. Para o cilindro, os modelos
podem ser baseados no processo politrépico ou na primeira lei da termodinimica. Para a carcaga, existem
modelos que consideram a presen¢a de 6leo, modelos baseados no balango térmico entre os componentes e
modelos que simplesmente desprezam a influéncia dos elementos da carcaga do compressor no comportamento
global do sistema. A seguir serao destacados alguns modelos semi-empiricos encontrados na literatura.

O trabalho de Popovic & Shapiro (1995) descreve um modelo para o compressor operando em regime
permanente. O processo de compressio € aproximado por um processo politropico. As trocas térmicas e perdas
de carga sio obtidas através de correlagdes empiricas e tém como objetivo estimar adequadamente o estado
termodindmico do refrigerante na cimara de sucgao, jé que este exerce grande influéncia na determinagio do
fluxo de massa. |

Os modelos propostos por Wang (1991), Chen ez 2/i (1995) e Yuan & O’Neil (1996) também utilizam a
hipétese de processo de compressio politrdpico. Apesar de terem por objetivo a simulagao do comportamento
transiente do refrigerador, estes modelos nio consideram a presenca de 6leo na carcaga o que impede que o
fluxo de massa seja adequadamente determinado. Isto ocorre porque no periodo transiente uma parcela
considerivel da massa deslocada pelo compressor provém do desprendimento de refrigerante dissolvido em
dleo.

J4 os modelos propostos por Dhar (1978), MacArthur & Grald (1989), Lunardi (1991) e Xu (1996)
fazem uso da hipétese de compressio politrdpica, considerando a presenga de dleo na carcaga, o que os torna
mais adequados 2 determinagio do fluxo de massa. Nestes modelos, também h4 a preocupacio de se determinar
adequadamente o estado termodinimico na carcaga do compressor, o que ¢ realizado através de correlagbes
empiricas.

Para finalizar, os modelos de Lee et a4 (1984), Todescat et alii (1992) e Cavallini ez a/if (1998) utlizam a
primeira lei da termodinimica para modelar as trocas térmicas no cilindro e na carcaga do compressor. Estes
modelos sio bastante sofisticados e tém por objetivo principal a determinagio da troca instantinea de calor no

cilindro durante o processo de compressio, o que foge ao escopo do presente trabalho.
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O modelo polittépico apresenta facilidade de integragio da pressio ao longo do volume para a
determinagio do trabalho de compressio, mas depende da estimativa empirica do exponente polirdpico e nio-
permite a analise de fen6menos intermedidrios entre os estados de sucgao e descarga. Por outro lado, o modelo
baseado na primeira lei da termodinimica permite um estudo mais acurado dos fenémenos intermediarios, exige
o calculo do trabalho de compressio em tempos inferiores ao periodo de compressio (~17ms) e também

depende de correlagdes empiricas para estimar as trocas de calor entre refrigerante e paredes do cilindro.

3.2.3 Trocador de Calot Tubo Capilar — Linha de Sucgido

Na literatura, existem duas formas de modelar o trocador de calor tubo capilar ~ linha de sucgio. Uma
delas consiste em calcular o fluxo de massa considerando o tubo capilar adiabitico e, em seguida, corrigir o
estado termodinimico na saida através de um balango térmico. A outra estratégia baseia-se na solugao conjunta
do tubo capilar e da linha de sucgio. A primeira, mais simplificada, permite uma estimativa razoavel da condigdo
do refrigerante na entrada do evaporador, bem como da temperatura na sucgio do compressor. O cdmputo do
fluxo de massa, contudo, fica extremamente comprometido devido a dependéncia da massa especifica com a
temperatura no processo de expansao. A segunda, apesar de mais precisa, apresenta maior complexidade na
definicio e solucio dos modelos. O custo computacional também aumenta.

Existem, basicamente, trés tipos de modelos utilizados na simulagio do escoamento em tubos capilares:

(i) modelos empiricos; (ii) modelos nodais; e (tif) modelos distribuidos.
‘ Os modelos empiricos sdo baseados em correlagdes experimentais entre os parimetros de interesse
(fluxo de massa e titulo na saida), as condigbes de operagdo (pressdes de condensagio e evaporagao e grau de
sub-resfriamento) e os parimetros geométricos (didmetro e comprimento). Estes modelos sio de dificil aplicagao
na anilise transiente de refrigeradores pois exigem um grande nimero de correlagdes, uma para cada relagio de
compressio. A maior parte dos trabalhos de simulagio de refrigeradores domésticos utiliza este tipo de modelo,
destacando-se os trabalhos de Kuijpers ez a/ (1988), Jakobsen (1995) e Klein (1998).

Os modelos nodais (lumped), como o desenvolvido por Boabaid Neto (1994), tratam as regides de sub-
resfriamento e de saturacio segregadamente. Estes modelos, de solugio simplificada e baixo custo
computacional, apesar de permitirem uma boa estimativa do fluxo de massa e da condigio de saida, nio
possibilitam uma analise da variagdo das propriedades do escoamento ao longo do tubo capilar.

Nos modelos distribuidos, as equagdes de conservagio da massa, da quantidade de movimento linear e
da energia sio resolvidas em cada ponto do dominio. Esta abordagem permite a determinagio dos perfis de
pressio e temperatura 2o longo do tubo capilar e da linha de sucgio. Alguns trabalhos que se destacam no uso

deste tipo de modelo sio os desenvolvidos por Mezavila (1995), Escanes e a4 (1995) e Xu (1996).

3.2.4 Gabinete

Os modelos para o gabinete podem ser nodais ou distribuidos. Enquanto os primeiros sio utlizados
quando o interesse reside na resposta do sistema de refrigeracio ao ganho de calor do gabinete, a segunda
categoria aplica-se ao estudo da movimentagio de ar e das trocas térmicas no interior do gabinete.

Todos os trabalhos citados anteriormente empregam modelos nodais para o gabinete, salvo o de Wang
(1991), onde a movimentagio forcada de ar no ambiente climatizado é estudada segundo um modelo diferencial

tridimensional.
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Um grande desafio no estudo de refrigeradores domésticos consiste na anilise do acoplamento entre o
comportamento termodinamico do sistema de refrigeragio com a movimentagio de ar no intetior do gabinete.
Este tipo de anilise é de grande complexidade, expende muito tempo computacional, foge ao escopo deste

trabalho e, conseqiientemente, nio sera considerada.

3.3 MODELAGEM TRANSIENTE DE SISTEMAS DE REFRIGERACAO

Indmeros sio os trabalhos referentes 2 modelagem transiente de sistemas de refrigeragdao encontrados na
literatura. Os primeiros trabalthos datam da década de 1970 e tratam exclusivamente de bombas de calor e
condicionadores de ar. No inicio da década de 1980, surgiram os primeiros trabathos envolvendo a simulagio de
refrigeradores. Os modelos empregados até entio eram bastante simplificados devido ao pouco conhecimento
que se dispunha a respeito da operagdo ciclica do sistema e de seus componentes. Nesta época, inimeros
trabalhos experimentais foram realizados com o objetivo de entender os fenémenos fisicos pertinentes, mas o
foco ainda estava voltado 2 aplicagao em condicionadores de ar e bombas de calor. No final da década de 1980, a
assinatura do Protocolo de Montreal, associada ao desenvolvimento da computagio digital, estimulou o
desenvolvimento de modelos mais sofisticados, capazes de representar, com maior precisio, os fendmenos
pertinentes a operagio de sistemas de refrigeracio. Nesta época, o foco dos trabalhos de simulagio voltou-se
para refrigeradores domésticos. Contudo, pouco se conhecia a respeito do comportamento fisico dos
componentes e dQ sistema. Assim, modelos numéricos e trabathos experimentais com comp‘onentes individuais
foram desenvolvidos com o intuito de avangar o conhecimento e permitir uma modelagem ainda mais precisa.

Os modelos atualmente desenvolvidos para simulagio de refrigeradores domeésticos sdo bastante
semelhantes, quando se considera tanto as equagdes utilizadas quanto a metodologia de solugio empregada.
Contudo, nem todos os resultados sio satisfatorios. A diferenga reside no conhecimento disponivel sobre cada
componente, o que permite a sele¢ido adequada das correlages empiricas, do grau de complexidade do modelo e
dos fendmenos pertinentes ao estudo em questio. A seguir serio discutidos alguns trabalhos que se destacam
dentre muitos outros encontrados na literatura.

" Um trabalho pioneiro na anilise do comportamento transiente de sistemas de refrigeragio foi
apresentado por Dhar (1978), em sua tese de doutorado. Dhar (1978) desenvolveu um modelo para anilise
transiente de um sistema de refrigeragio, aplicando-o 2 uma unidade de condicionamento de ar. Os modelos dos
trocadores de calor (evaporador e condensador) sdo Mmped, sendo que cada regido (superaquecimento, saturagao
e sub-resfriamento) é representada por um unico ponto nodal. O modelo do compressor baseia-se num processo
isentropico, sendo que uma constante multiplicativa é utilizada para cortigir o rendimento volumétrico e,
consequentemente, o fluxo de massa. No modelo da carcaga, sio consideradas tanto a interagio entre dleo e
refrigerante como as trocas térmicas entre o refrigerante € o compressor. Dhar (1978) observou, contudo, que o
modelo é fortemente dependente das trocas térmicas nos componentes que, por sua vez, dependem da
determinacio de constantes empiricas, o que representa uma forte limitagio. O modelo do dispositivo de
expansdo (uma vilvula de expansio termostatica) é totalmente baseado em correlagSes empiricas. O método de
Euler ¢ utilizado na discretizagiio das equagdes diferenciais ordinarias, que sio resolvidas sucessivamente para

cada componente. Os resultados obtidos nio foram comparados com experimentos.
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Chi & Didion (1982) desenvolveram um dos primeiros modelos transientes para uma bomba de calor.
Os trocadores de calor sio modelados através da abordagem nodal. O modelo do compressor incorpora as
variacdes dinimicas do motor elétrico, mas nio considera a presenga de dleo na carcaga. A exemplo de Dhar
(1978), o modelo de Chi & Didion (1982) também faz uso do método de Euler para integrar as equagdes
diferenciais ordinarias, e o sistema de equagGes é resolvido por substituigdes sucessivas. Chi & Didion (1982)
salientaram a necessidade de utilizagao de um incremento de tempo muito pequeno nas simulagdes, da ordem de
0,005s, o que eleva substancialmente o tempo computacional. Os resultados obtidos foram validados
experimentall’nente. O comportamento ciclico nio foi estudado.

O trabalho de Murphy & Goldschmidt (1984) descreve qualitativamente o comportamento ciclico de
sistemas de refrigeracio através da anilise experimental de um condicionador de ar. Parimetros como a
temperatura do ar, pressSes e temperaturas do refrigerante e poténcia consumida sdo analisados tanto durante a
operagio em regime permanente quanto nos transientes de partida e parada. Como conclusio, Murphy &
Goldschmidt (1984) sugerem que o comportamento dinimico é um fator preponderante na eficiéncia do
refrigerador. A maior contribuigdo deste trabalho consiste na descrigdo qualitativa dos fenomenos fisicos de
natureza transiente inerentes a operagio ciclica de sistemas de refrigeragio.

James ef alii (1986) apresentaram uma revisio critica dos modelos transientes para os componentes de
sistemas de refrigeragio e bombas de calor encontrados na literatura. Foram apresentados modelos simplificados;
para compressores, valvulas de expansio, condensadores, evaporadores, trocadores de calor e infer-cookers para
sistemas de multiplos estagios. Os modelos foram estudados segredadamente. A maior contribuigio do trabalho
de James ef alii (1986) consiste na extensa revisio bibliogrifica e categorizacdo dos modelos comumente
aplicados na época.

Kuijpers et alii (1988) apresentaram, para os trocadores de calor, um modelo distribuido baseado nas
equagdes de conservagio da massa e da energia. As perdas de carga foram desconsideradas. O compressor foi
modelado através de correlagSes empiricas de acordo com um regime quase-estitico e o tubo capilar, através de
cotrelagdes obtidas a partir de um modelo mais sofisticado, nio detalhado no artigo. A contribuicao do modelo
proposto por Kuijpers ef a/zi (1988) reside no tratamento do problema de convergéncia numérica provocado pela
mudanga das propriedades do escoamento no ponto nodal onde ocorre a transi¢io entre o escoamento
monofisico e o escoamento bifasico. A metodologia de solugdo baseia-se na solu¢io do escoamento com
fronteira moével de modo que a regido do trocador de calor que opera com mudanca de fase é previamente
conhecida. A regiio bifasica é entio considerada como um tnico ponto nodal. Para cada insténte de tempo, o
balanco de massa é verificado e a pressio corrigida pelo método de Newton-Raphson. As equagbes diferenciais
parciais sdo integradas pelo método das diferengas finitas. O sistema de equagdes ¢, entio, solucionado pelo
método das substituicGes sucessivas. Os resultados foram validados contra experimentos apresentando razoavel
concordincia, embora a escala temporal dos graficos dos resultados seja bastante dilatada, o que subentende uma
discrepancia nos instantes iniciais. Uma analise de sensibilidade de alguns pardmetros também foi realizada.

No trabalho de MacArthur & Grald (1989), um modelo dinimico de uma bomba de calor é proposto.
Modelos empiricos foram utilizados na modelagem do disposiuvo de expansio e de dois compressores: um
hermético e outro aberto. Na modelagem dos trocadores de calor foram utilizadas apenas as equagGes de

conservagio da massa e da energia. A pressio é calculada de modo semelhante ao adotado por Kuijpers ez aki
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(1988), porém faz-se uso do método das secantes. O modelo do evaporador incorpora o acumulador de liquido,
presente na maioria dos sistemas de refrigeragio com o objetivo de comportar variagdes de carga de refrigerante.
As equagdes diferenciais sio integradas em cada volume do dominio discretizado e o conjunto de equagdes é
resolvido para cada componente por substitui¢des sucessivas. Para o avango temporal € utilizado um incremento
de tempo varivel, mais refinado nos instantes inictats, onde as variagées transientes sao mais intensas. Os
resultados foram validados experimentalmente. MacArthur & Grald (1989) chamaram a atengiio para a escolha

“adequada do modelo de fragio de vazio, fundamental para o adequado inventirio de massa no sistema, ie. a
estimativa da distribuicio de refrigerante nos diferentes componentes do refrigerador. A maior contribuigio
deste trabalho estd no desenvolvimento detalhado dos modelos, tanto na obtengio das equagdes quanto em sua
discretizacio.

Lunardi (1991), em sua dissertﬁc;éo de mestrado, adaptou o modelo de Dhar (1978) para um refrigerador
doméstico com conveccio forcada nos trocadores de calor. Seu trabalho é baseado numa formulacao nodal tanto
pata os componentes quanto para o gabinete. O modelo adotado para o compressor baseia-se num processo
politrépico de compressio, sendo o expoente politrépico obtido de ensaios experimentais. Lunardi (19915
também utilizou uma constante multiplicativa para corrigir o valor do rendimento volumétrico calculado, que
diferia substancialmente do valor real. O modelo da carcaga inclui a interacio entre Oleo e refrigerante, bem
como as trocas térmicas entre o refrigerante e os elementos internos 4 carcaca. O tubo capilar é tratado como
adiabético. As equacdes diferenciais ordinirias dependentes do tempo foram resolvidas por um método de
Runge-Kutta de 4* ordem. Cada componente foi resolvido segregadamente através de substituicSes sucessivas.
Com esta modelagem sirhpliﬁcada, Lunardi (1991) n3o obteve bons resultados, principalmente durante o

_transiente inicial, apesar de utilizar um incremento de tempo pequeno (0,03min). Os maiores erros residem na
determinacio do fluxo de massa, da poténcia consumida e da temperatura no interior do gabinete.

A tese de doutorado de Wang (1991) trata da modelagem transiente de um sistema de refrigeragao
acoplado ao ambiente refrigerado. Neste ‘estudo, a metodologia foi desenvolvida para plantas de refrigeragio de
grande porte, aplicacio que difere substancialmente da aqui proposta. Wang (1991) simula um ambiente unico,
através de modelos diferenciais tridimensionais baseados nas equagbes de conservagio. Para integra-las, faz uso
do método dos volumes finitos através do “pacote” comercial PHOENICS. Neste trabalho, foi desenvolvido um
modelo transiente para o sistema de refrigeragio, com o objetivo de estudar sua resposta dinimica as variagOes
da carga térmica do ambiente. Os modelos dos trocadores de calor (evaporador e condensador) sio bastante
sofisticados, quando se trata da simulagio de sistema, sendo baseados nas equagdes de conservagio da massa, da
quantidade de movimento linear e da energia. Os modelos do compressor e do dispositivo de expansio sao,
contudo, baseados em correlagSes empiricas, o que restringe a aplicagio da metodologia ao caso estudado.
Experimentos foram utilizados para ajustar os parametros empiricos e para validar os modelos desenvolvidos.
Os resultados numéricos apresentam boa concordancia com os experimentos. Um estudo do comportamento
ciclico do sistema de refrigeragio também fot realizado. Outra contribuicio deste trabalho estd na extensa revisio
bibliografica e na classificagio dos modelos de componentes encontrados na modelagem de sistemas de
refrigeracio.

Jakobsen (1995), em sua tese de doutorado, também fez uso de modelos nodais, tanto para o gabinete

quanto para os trocadores de calor. Tanto o modelo do compressor quanto o do tubo capilar foram baseados em
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correlagdes empiricas. Os resultados obtidos tiveram pouca concordincia com os experimentos, principalmente
para o transiente inicial. A grande contribuicio deste trabalho consiste na descricio qualitativav do
comportamento transiente de refrigeradores domésticos. Outra contribui¢io importante esti no estudo do
comportamento ciclico do refrigerador. Jakobsen (1995) comparou o consumo de energia de um refrigerador de
operagio ciclica com o consumo de um refrigerador em operagao continua, concluindo que este Gltimo apresenta
um coeficiente de performance mais elevado. Estudou, também, a variagio do consumo de energia no petriodo
de ciclagem do sistema: O trabalho é finalizado com uma especulagio acerca do refrigerador ideal.

No trabalho de Chen e aki (1995), os modelos dos trocadores de calor sio diferenciais, baseados nas
equagdes de conservagio da massa, da quantidade de movimento linear e da energia. O modelo do compressor
baseia-se no balanco de energia no cilindro e na carcaca, sendo o fluxo de massa e o trabalho de compressio
calculados através de relagbes empiricas. Um modelo quase-estatico é utilizado para o tubo capilar nio-
adiabatico, estando este baseado nas equagGes de conservagdo. A perda de calor unidimensional para o ambiente
externo através do isolamento é considerada. Um modelo para determinagdo da carga de refrigerante também é
proposto. Os resultados foram validados contra experimentos. Para finalizar, a influéncia dos refrigeranté_é
CFC12, HFC134a e HFC152a no comportamento transiente dos refrigeradores é estudada.

Yuan & O'Neil (1996) desenvolveram um modelo transiente para um freezer. As equagbes de
conservagio da massa e da energia foram utilizadas para modelar tanto o condensador quanto o evaporador. O
tubo capilar é considerado adiabatico e as equagdes de conservagio da massa, da quantidade de movimento
linear e da energia sio, entiio, utilizadas na modelagem. O modelo do compressor segue um processo politropico
de compressio. Um balango térmico na carcaga é utilizado, mas a presenga de oleo nio é considerada. As
equagdes diferenciais parciais s3o integradas pelo método de diferengas finitas e as equagSes de diferengas sio,
entio, resolvidas para cada componente pelo método de substituicdes sucessivas. O comportamento ciclico nao
foi estudado.

Xu (1996) desenvolveu um modelo sofisticado para o refrigerador. No sistema de refrigeragio, os
trocadores de calor e o tubo capilar foram modelados segundo as equagdes de conservagio. O modelo do
compressor, baseado no processo politrépico de compressio, releva a presen¢a de 6leo e sua interagao com o
refrigerante. O modelo de Xu (1996) para o interior do refrigerador é nodal e esti dividido em dois ambientes:
cdngelador e gabinete. Um modelo bidimensional foi adotado para as paredes do refrigerador, o que permitiu
uma estimativa mais precisa da carga térmica. Xu (1996) utilizou um modelo simplificado para as trocas
radiativas entre superficies internas do gabinete e do congelador e finalizou seu trabalho com uma analise
exergética do refrigerador. Apesar da sofisticagio dos modelos, os resultados sio apresentados apenas para os
trés minutos iniciais de simulagio, j4 demonstrando grande discordincia com os resultados experimentais. As
equacdes diferenciais parciais sdo integradas pelo método dos volumes finitos, sendo a pressio calculada pela
equacio de conservagio da massa segundo acoplamento pressio-velocidade-densidade via algoritmo SIMPLEC
(Semi-Implicit Method for Pressure-Linked Eguations Consistent). As equacdes algébricas obtidas sio resolvidas para
cada componente sucessivamente até a convergencia. ‘

Num trabalho mais recente, Willatzen et /i (1997) utllizam o “pacote” comercial SINDA/FLUINT
(Systems Improved Numerical Differencing Analyser with Fluid Integrator), comumente empregado na pesquisa

aeroespacial, para simular o comportamento transiente de refrigeradores domésticos. As equagbes de
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conservagio da massa, da quantidade de movimento linear e da energia sdo utilizadas na modelagem dos
trocadores de calor. O processo de compressio é considerado politrpico. Sio utilizadas constantes empiricas
para a eficiéncia isentropica e volumétrica. O tubo capilar € tratado como nio-adiabatico e o aquecimento do
refrigerante, por difusdo de calor na linha de sucgio, é considerado. A presenga de dleo ndo ¢ considerada no
compressor, tampouco as trocas de calor na carcaga. Os resultados obtidos s3o validados experimentalmente.

O trabalho desenvolvido por Klein (1998) em sua dissertagio de mestrado, apesar de estudar o
comportamento de um refrigerador em regime permanente, merece atengio especial pois simula o mesmo
sisterna utilizado no presente trabalho — refrigerador SLIM 230 litros. Em seu trabalho, Klein (1998) apresenta
dois modelos para o compressor hermético: um totalmente empirico e outro baseado num processo politrépico
de compressio. O modelo empirico correlaciona curvas para o fluxo de massa, poténcia consumida, perdas de
carga e diferencas de temperatura na sucgio e descarga em fungio das temperaturas de evaporagio, de
condensagcio, da carcaga e do refrigerante na camara de sucgao do compressor. No modelo semi-empirico, Klein
(1998) obtém experimentalmente o expoente politropico e faz uso de correlagdes empiricas para corrigir o fluxo
de massa, a poténcia consumida e as temperaturas e pressoes nas camaras de sucgdo e descarga. De acordo com
Klein (1998), o modelo semi-empirico apresenta uma melhor concordancia com evidéncias experimentais. Neste
trabalho, também foi desenvolvido um modelo aproximado para a linha de sucgio com o objetivo de quantificar
o aquecimento do refrigerante na regiio de entrada do compressor. O condensador arame-sobre-tubo foi
modelado por regiio, de acordo com uma abordagem nodal. Para quantificar a troca de calor entre o
condensador e o ambiente externo, Klein (1998) comparou trés correlagSes empiricas: Cyphers e aki (1958),
Papanek ez a/ii (1958) e Tanda & Tagliafico (1997), optando pela primeira. O evaporador rv/-bond foi considerado
isotérmico e a correlacio de Churchill & Chu (1975a) foi utilizada na quantificagio da troca de calor com o ar no
interior do gabinete. A troca radiativa entre as superficies internas do gabinete e o evaporador foi considerada
através de um modelo simplificado, baseado em fatores de forma. O ganho de calor do gabinete é dividido em
duas parcelas: transmissdo de calor pela regido da gaxeta e condugio unidimensional pelas paredes. A primeira é
computada através de um processo semi-empirico e a segunda, através do balango térmico nas paredes. Klein
(1998) adotou um modelo simplificado de perda de pressio nos trocadores de calor, baseado apenas na queda de
pressio por atrito, desprezando as parcelas devidas 4 aceleragdo do escoamento. Um modelo empirico para o
trocador de calor tubo capilar — linha de sucgio foi desenvolvido através da regressio de curvas derivadas do
programa CAPHEAT (Mezavila, 1995), por sintese fatorial. Neste trabalho, o refrigerador foi estudado sob
diversas condi¢Ses de operagio e os resultados apresentaram boa concordincia com os experimentos. Como
pofencialidade pode-se citar o inventario de massa no sistema de refrigeracio. Para tal, é feita uma comparagio
entre diversos modelos de fracio de vazio. Uma contribui¢io direta de Klein (1998) para o presente trabalho

consiste no levantamento das caracteristicas geométricas e construtivas do refrigerador SLIM 230 litros.

3.4 O PRESENTE TRABALHO

Em relagio 2 literatura, o trabalho proposto apresenta algumas contribuigdes significativas, as quais
serdo descritas a seguir. Cada um dos componentes (compressor, condensador, evaporador, gabinete e trocador

de calor tubo capilar — linha de sucgio) foi modelado separadamente, o que permite a avaliagio de seu
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comportamento individual ou acoplado aos demais. Este trabalho permite, além do estudo do comportamento
transiente dos componentes do refrigerador, a anilise em regime permanente.

As informagdes obtidas de Klein (1998) e de outros trabalhos realizados previamente no Nicleo de
Pesquisa em Refrigeracio, Ventilagio e Condicionamento de Ar da Universidade Federal de Santa Catarina para
tubos capilares (Mezavila, 1995), evaporadores (Silva, 1998) e compressores (Ferreira ef a/iZ, 1990), permitiram a
escolha adequada das correlagbes empiricas (coeficientes de transferéncia de calor, fatores de atrito e modelos de
fracio de vazio) e a identificagido dos fendomenos relevantes ao processo de modelagem. Conseguiu-se assim uma
boa pondern;;io entre sofisticacio e custo.

Na modelagem do compressor, realizou-se uma série de ensaios experimentais em bancada calorimétrica
com o objetivo de calibrar os modelos tedricos tanto para o processo de compressio como para o balango
térmico na carcaga. A metodologia adotada aplica-se a uma ampla faixa de operacdo, o que é necessirio ao
estudo do comportamento transiente do refrigerador. As trocas de calor entre os elementos do compressor e o
fefrigerante no interior da carcaga podem, eﬁtﬁo, ser quantificadas, de modo que as condi¢Ses do refrigerante na

sucgio e na descarga podem ser estimadas adequadamente. A variagio temporal de temperatura também é

O~

considerada nos elementos internos do compressor & na carcaga. A interagio entre o dleo e o refrigerante
considerada, o que permite uma estimativa mais precisa do fluxo de massa. O modelo poderi ser estendido a
toda familia de compressores EM, com alguns experimentos adicionais. A pressio de equalizagio do
refrigerador, -condicio inicial indispensavel, é calculada através da carga de refrigerante e da temperatura de
equilibrio, de modo que os modelos podem ser simulados para diferentes condi¢des de carga.

Um modelo distribuido foi utilizado para estudar a difusio de calor no evaporador rol-bond, o que
permite a determinagio do campo de temperatura e do grau de superaquecimento do refrigerante na saida, em
cada instante de tempo. Nio ha registro na literatura de estudos numeéricos semelhantes para este tipo de
evaporador.

O modelo também permite a determinagdo da evolugdo temporal das temperaturas das superficies
externas e internas do refrigerador e do isolamento térmico, além da temperatura do ar no interior do gabinete.
Péx;rhit'e, também, o estudo das trocas radiativas entre as superficies internas do gabinete e o evaporador, o que
eleva substancialmente a quantidade de calor a ser removida pelo evaporador. '

O modelo distribuido utilizado para o trocador de calor tubo capilar — linha de sucgio possibilita a
avaliagio dos perfis de pressio e temperatura em cada instante de tempo. Uma metodologia de solugio
alternativa também é proposta. Nenhum estudo do comportamento transiente do trocador de calor tubo capilar
— linha de succio foi encontrado na literatura.

Foram realizados alguns ensaios experimentais normalizados (pu/i-down, consumo de energia e
determinacio de carga) com o objetivo de descrever o comportamento transiente de refrigeradores domésticos.
Assim, uma descri¢io qualitativa do comportamento fisico de refrigeradores domésticos pdde ser realizada,

caracterizando um modelo de referéncia para a simulacio transiente de refrigeradores domésticos.
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4

- MODELAGEM MATEMATICA

4.1 GENERALIDADES

A movirnentagio de fluidos em refrigerédores domésticos envolve escoamentos viscosos, compressiveis,
nio-adiabaticos e com mudanga de fase. A transferéncia de calor, por sua vez, envolve fenémenos de convecgio,
radiacio e condugio entre elementos de geometria complexa. Além da complexidade dos fenémenos pertinentes,
h4 o problema computacional associado tanto com a implementagio dos modelos quanto com o tempo
expendido na sua solugéo. Problemas associados a ndo-linearidades e descontinuidades nio sdo raros nesta area.

, Quando o estudo se restringe a um fendémeno especifico de um Unico componente do sistema de
refrigeracio, o uso de modelos mais sofisticados se justifica. Porém, quéndo a intengdo ¢é desenvolver modelos
para estudar o comportamento dos componentes de um refrigerador ao longo do tempo, deve-se aliar precisio e
simplicidade. Desta fofma, algumas hipéteses simplificativas foram adotadas no desenvolvimento do presente
trabalho, as quais, entretanto, nio se mostraram restritivas.

Antes de iniciar a apresentagio dos modelos matematicos, far-se-a uma descri¢io detalhada do
comportamento qualitativo de um refrigerador doméstico operando em regime transiente com o objetivo de
evidenciar os fenoOmenos relevantes ao trabalho proposto e, conseqilentemente, facilitar a compreensio dos
modelos matemiticos e das hipéteses simplificativas adotadas. Esta descri¢io esta fundamentada no trabalho de
Jakobsen (1995) e em evidéncias experimentais obtidas com o refrigerador estudado (ver Capitulo 6), referindo-
se a0 comportamento do refrigerador apés um determinado periodo de operagio ciclica. Sdo descritos tanto o
transiente de partida como o de parada, além do regime permanente. Dos resultados experimentais apresentados
no Capitulo 6 deve-se notar que o refrigerador em estudo nio atinge a condicio de regime permanente durante

sua operagao ciclica, apresentando um comportamento tipicamente transiente em todo o periodo de operagio.
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4.2 DESCRICAO QUALITATIVA DO COMPORTAMENTO TRANSIENTE (CICLICO) DE
REFRIGERADORES DOMESTICOS

Transiente de Partida (Start Up)

No estado inicial, ou seja, apds o compressor ficar desligado por um determinado petiodo, o
condensador contém apenas vapor superaquecido, devido 2 redugio da pressio pelo escoamento de refrigerante
através do tubo capilar durante o periodo de desligamento. Neste instante, a temperatura do condensador esta
préxirha da temperatura ambiente, e a pressio, que é a mesma em todos os componentes, esti proxima da
pressio de saturagio correspondente a temperatura do evaporador, onde se concentra a maior parte do
refrigerante livre do sistema, ou seja, que nio esta dissolvido no 6leo. Uma grande quantidade de refrigerante esta
dissolvida no 6leo do compressor devido ao aumento da pressido e a redugido da temperatura no intetior da
carcaga. A temperatura média do ar no gabinete estd um pouco acima do valor de desligamento estabelecido pelo
termostato (sez-poini).

Quando o compressor € acionado, o comportamento do refrigerador nos instantes iniciais €
intensamente transiente, j4 que a sua rotagdo varia de 0 a 60Hz em poucos milisegundos. O primeiro
componente a sofrer os efeitos da partida do comprés"sor ¢ o condensador. Devido a0 elevado fluxo de massa
deslocado pelo compressor, a pressio do condensador cresce rapidamente até atingir o valor da pressio de
saturagio correspondente a temperatura da parede dos tubos. Neste momento, a condensagao inicia e a pressio
passa a crescer mais lentamente. Com o aumento da pressio de condensagio, o refrigerante passa a escoar
através do tubo capilar, mas o fluxo de massa deslocado pelo compressor é ainda muito\. maior que o fluxo de
massa através do capilar. Como conseqiiéncia, ocorre um acumulo de massa no condensador. Depois de algum
tempo, a maior parte do refrigerante pfesente no condensador esta na fase liquida. Com a formagio de liquido, o
grau de sub-resfriamento cresce juntamente com a pressio, elevando o fluxo de massa através do tubo capilar.
Ao mesmo tempo, o fluxo de massa deslocado pelo compressor é reduzido em conseqiiéncia da elevagio da
pressio de condensagio, da redugdo da pressao de evaporagio e da elevagio do grau de superaquecimento do
vépor na linha de sucgio. Apés um determinado periodo, os fluxos de massa através do compressor e do tubo
capilar tendem a se igualar, e a distribuigio de refrigerante nio mais se altera signiﬁcativamenté.

' Ja no evaporador, nos primeiros.segundos ap6s a partida do compressor, a pressio de evaporacio
decresce lentamente devido a evaporagio de refrigerante no evaporador e ao desprendimento do refrigerante
dissolvido no éleo do compressor. Apés alguns segundos, com a reducio do fluxo de massa de refrigerante
desprendido do éleo, o fluxo de massa aspirado do evaporador aumenta, fazendo com que a pressiao de
evaporagio decresga mais rapidamente. Com isso, o grau de superaquecimento do vapor na linha de sucgio
torna-se bastante elevado devido a pequena quantidade de refrigerante presente no evaporador. Em seguida, o
evaporador é gradualmente recarregado de refrigerante 2 medida que o fluxo de massa através do tubo capilar
aumenta. Embora o refrigerante tenha a sua temperatura reduzida no evaporador, a temperatura do ar no interior
do gabinete cresce por mais algum tempo apos a partida do compressor devido a sua inércia térmica.

No compressor, nos instantes iniciais, hd uma reducao abrupta de pressio no interior da carcaca.
Simultaneamente, ocorre um aumento da temperatura do bloco, do motor elétrico e do sistema mecanico de
transmissio, de modo que estas partes quentes passam 2 transferir calor para o refrigerante no interior da

carcaga, que também se aquece. E importante notar que, como a lubrificacio no compressor hermético ocorre
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por salpico, a mistura dleo-refrigerante também se aquece devido 20 contato com as partes quentes. Logo, com a
queda da ptessﬁo e aumento da temperatura da mistura, ha desprendimento de parte do refrigerante dissolvido
no bleo. Neste processo, hi absorgio de energia pela mistura para vaporizar o refrigerante dissolvido. Parte desta
energia é entio transportada para o refrigerante no interior da carcaga, aquecendo-o ainda mais. Apés alguns
instantes, a aspiragdo passa a ser praticamente direta quando, entio, o refrigerante no interior da carcaga se torna
praticamente inerte, formando uma “bolsa” de gis quente.

Ainda nos instantes iniciais, devido 2 alta pressao de sucgdo e elevada massa especifica, o fluxo de massa
ea poténcia\consumida sdo elevados. Por outro lado, o aumento da relagio de compressio tende a reduzir o
rendimento volumétrico e, conseqiientemente, o fluxo de massa. Assim, tanto o fluxo de massa como a poténcia
consumida apresentam valores extremos. Apds algum tempo, a pressdo de succio cai e a relagio de compressio
aumenta de modo a reduzir o fluxo de massa e o consumo de poténcia. Ap6s mais algum tempo, o fluxo de
massa e a poténcia se estabilizam e as trocas térmicas também atingem um ponto de equilibrio. As pressdes

levam mais tempo para se estabilizar pois dependem das taxas de transferéncia de calor nos trocadores.

Transiente de Parada (Shut Down)

Depois de um determinado periodo de tempo, o qual depende principalmente da carga térmica do
gabinete e da quantidade de refrigerante no sistema, a temperatura de desligamento do termostato é atingida e o
compressor ¢ desligado. O fluxo de massa através do compressor € interrompido imediatamente, mas o fluxo de
massa através do tubo capilar permanece enquanto houver diferenca de pressio entre o condensador e o
evaporador. Conseqiientemente, o condensador é drenado de liquido. Como a pressio de condensagiao decresce
rapidarnénte, parte do liquido evapora. A pressio de evaporagio aumenta a medida que a temperatura da placa
evaporadora se aproxima da temperatura do ar no gabinete.

No compressor, refrigerante a baixa temperatura proveniente do evaporador adentra a carcaga
reduzindo a temperatura do compressor e aumentando 2 pressao interna devido ao aumento da massa. Assim,
tanto a reducgio de temperatura como o aumento da pressio favorecem a dissolugio de refrigerante no éleo.
Contudo, convém ressaltar que o processo de dissolugdo de refrigerante no 6leo é bem mais lento que o de
desprehdimento, pois ocorre apenas por difusdo de massa (sem a convecgio forcada caracteristica da lubrificagio

por salpico).

Regime Permanente

E importante enfatizar que no regime permanente o refrigerante no interior da carcaca do compressor
permanece praticamente inerte, ja que o refrigerante frio ortundo do evaporador passa diretamente para o filtro
de succio e a taxa de desprendimento de refrigerante do dleo é nula. Como a massa de vapor no interior da
carcaca ndo é misturada com o vapor frio aspirado do evaporador, sua temperatura se estabelece num valor
intermedidrio entre as temperaturas do bloco e da carcaga. O 6leo permanece a uma temperatura supetior a da
carcaca, porém a uma temperatura inferior a do refrigerante. As trocas térmicas sio intensas, principalmente
entre bloco e refrigerante, refrigerante e carcaga, e carcaga e ambiente externo. No regime permanente, os fluxos

de massa se igualam e as pressdes e temperaturas no mais variam.
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4.3 MODELO DO CONDENSADOR

O condensador em estudo é um trocador de calor do tipo arame-sobre-tubo, esquematizado na Figura
4.1. Neste componente, o refrigerante circula internamente pelo tubo de segio circular, enquanto o ar escoa
externamente, por convecgio natural. A superficie externa possui aletas na forma de feixes de arames cilindricos
dispostos em ambos os lados do tubo, arranjado como uma serpentina de passes paralelos. Os parimetros
geométricos relevantes 4 modelagem do condensador foram obtidos por Klein (1998) e sio apresentados no
Apéndice C.,

I HI I

m il

Aletas

I |
Il

| |
O /

[ | D

Linha de Descarga

===

A Sentido do
Escoamento

L i

I I

Figura 4.1 Condensador arame-sobre-tubo. Adaptado de Klein (1998).

. A Figura 4.1 mostra também a linha de descarga do compressor representada pelo tubo vertical 4 direita,
totalmente desprovida de aletas, onde o refrigerante escoa no sentido ascendente. Na regido aletada, ou seja, no
condensador propriamente dito, o escoamento de refrigerante ocorre no sentido descendente. O refrigerante é
descarregado pelo compressor no estado de vapor superaquecido e troca calor ao longo do condensador até que
a saturacao tenha inicio. H4, também, a possibilidade do refrigerante sair do condensador na condigio de liquido
sub-resfriado.

O modelo para o condensador foi desenvolvido com base nas equagdes da conservagio da massa, da
quantidade de movimento linear e da energia, aplicadas a cada ponto discreto do dominio, de modo a possibilitar
o estudo dos parimetros de Interesse tanto no tempo COmo no espago.

Como considerou-se que as propriedades tanto do fluido quanto do tubo s6 variam na diregio axial, faz-
se necessirio o uso de correlagdes empiricas para a estimativa das trocas de calor entre o refrigerante e o tubo e
entre este e o ar externo. O escoamento externo nio foi modelado e a temperatura do ar externo foi considerada
constante para todo o periodo de funcionamento do refrigerador. Esta Gltima hipotese se estende aos demais

componentes do sistema,
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4.3.1 Hipéteses Simplificativas

O condensador foi tratado como um tubo reto, ou seja, os efeitos de curvatura da serpentina e da linha
de descarga foram desconsiderados. Também considerou-se que as aletas sio uniformemente distribuidas. O
escoamento e transferéncia de calor no tubo foram tratados como unidimensionais, de modo que as variagSes
das suas propriedades nas dire¢Bes radial e circunferencial nio foram consideradas. Esta hipétese se justifica
devido 20 reduzido namero de Biot (~10-3).

O refrigerante HFC-134a foi tratado como um fluido newtoniano e o escoamento como plenamente
desenvolvido e unidimensional na direcio axial. A pulsagio do escoamento, caracteristica de refrigeradores que
6peram com maquinas de deslocamento positivo, foi desprezada. A dissipagdo viscosa de energia e o efeito de
difusio de calor no fluido também foram desprezados, visto que os nimeros de Reynolds e de Péclet assumem
valores bastante elevados (~109%), principalmente no transiente de partida. A variagio de energia potencial ao
longo do condensador foi desprezada. |

A perda de carga 2o longo do condensador foi considerada, ja que assume valores significativos no
transiente inicial devido a grande quantidade de vapor descarregada pelo compressor. No trabatho de Xu (1996),
pode-se observar perdas de carga da ordem de 0,2bar nos primeiros instantes ap6s a partida do compressor. No
regime permanente, contudo, as perdas de carga ficam bastante atenuadas, j4 que o fluxo de massa é menor.

Klein (1998) obteve, nesta condigio, variagdes de pressio em torno de 0,02bar.

4.3.2 Modelo do Escoamento no Interior do Condensador
O modelo do escoamento no interior do condensador baseia-se nas equagdes da conservagiao da massa,
da quantidade de movimento linear e da energia. Assim, um balango de massa no refrigerante que escoa através

do volume de controle representado na Figura 4.2 fornece:

0
AAz——’q =M s @“.1)

or =
onde 4 representa a area transversal do tubo, Az o comprimento do elemento de volume, 0 a massa especifica

do refrigerante e 7z a vazio madssica de refrigerante, dada em [kg/s].

parede interna do tubo

fluido

m Ar '___"—') -"—% 77‘7 Az
=3 t3
, AN
l A% linha de simetria

¢

Figura 4.2 Balango de massa em um volume de controle elementar.

Dividindo ambos os lados da igualdade por 4Ag,

at Sl ._E___;L_ (4.2)

31



MODELAGEM MATEMATICA

No limite onde Ag—0,
P ,7'1"-{»5—,7.1&—3 67}2
17//4 R 43
Az—0 A_-( az ) ( )
Logo, 2 equagio (4.2) assume a seguinte forma: _
0 1 o7
L7y (4.4)
ot A og

Definindo, entio, o fluxo de massa de refrigerante, dado em [kg/s.m?], como:

7
G=—=pu 4.5
4P (#.5)
E substituindo a equagio anterior na equagio (4.4), chega-se a seguinte equagio:
op 0G
9P % _p (4.6)
ot 0g

A ex?ressio anterior permite o cilculo do fluxo de massa ao longo do condensador. Como esta equagio
¢ de primeira ordem no espago, apenas uma condigio de contorno se faz necessatia, sendo dada ou pelo fluxo de
massa na entrada ou na saida do condensador. .

Em todos os componentes, a condi¢io inicial é obtida a partir da pressio e da temperatura de
equalizagido do refrigerador. O procedimento utilizado na determinagio da pressio de equalizagdo em funcio da
carga de refrigerante e do volume da unidade selada esti descrito com detalhes no Apéndice B.

Um balango de quantidade de movimento linear no refrigerante que escoa na diregdo axial através do

volume de controle unidimensional representado na Figura 4.3 fornece:

0 . .
AAZE(pu) = (mu){_%._ - (mu)#Azi + A(pz-%i - pﬁ%i) -7, PAg 4.7)

onde # representa a velocidade do escoamento na diregdo axial, p a pressio, 7, a tensdo de cisalhamento junto as

patedes e P; é o perimetro interno do tubo.

parede interna do tubo

—
4 P z-? o <7 o
% fluido
() > —> () s
P S
Az

Figura 4.3 Balanco de quantidade de movimento linear em um volume de controle elementar.

Dividindo ambos os lados da igualdade por AAg,

5‘(/7”) = ) S -7, — (4.8)
/4 Az Az A
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No limite onde Az—0,
[ (G¥).s-(G) s
lim =2 L=— (Gu)
Az—0 Az az
» » 4.9)
lim i S e (04
\A'{—)O Az az
Logo, a equagio (4.8) assume a seguinte forma:
0 0 0 P
——(pz:)+—(Gu)=——£—’r,,,—’- (4.10)
Ot 0z 0z A
Definindo, entio, a tensio de cisalhamento na parede como:
u’ Gu
T,=f—p=f— 411
=S PES , (4.11)

onde f ¢ o fator de atrito de Darcy. Substituindo a expressio anterior na equagio (4.10), chega-se a seguinte

equagao:
(4.12)

Esta equagio permite o cilculo da pressio ao longo do condensador, em cada instante de tempo. Deve-
se notar que, como a derivada da pressio é de primeira ordem, apenas uma condigdo de contorno se faz
necessiria. Na condigio iniciaL o campo de pressio corresponde a pressio de equalizagio do sistema e as
velocidades sdo consideradas nulas. A '

Finalmente, um balango de energia no elemento de volume representado na Figura 4.4 fornece:

Iz

AAzgt—[p(z' +302)|=[(b+127)] . ~[(p+ ’;uz)]ﬁ 5 ~9/'PAT (4.13)

’

onde 7 é a energia interna especifica do refrigerante, 4 sua entalpia especifica e ¢/’ o fluxo de calor trocado entre

o refrigerante e a parede interna do tubo.

r 1\- (77'2[)){_% —> —> (752/9){+%
> fluido
2

tubo

=g
i |(‘]

Az

Figura 4.4 Balango de energia em um volume de controle elementar.
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Dividindo a equagio por AAzg,

3 L [G(b+%u2)]{~% —[G(b+%u2)L+%‘ P
—a—t—[p(z+5u )]— v —9 (4.14)
No limite onde Ag—>0,
Glh+1a®)| , —|G(h+3d’
A/\ff_’fo[ (h+3 )L'#Az[ (b+1x )L'ézs -_-(%[G(/J+%Z/2)] (4.15)

Logo, 2 equagio (4.14) assume a seguinte forma:

a 3 01,2 a 1‘ 2 uPi _
5[[7(24’31{ )]+5%[G(b+5u )]+qi;1-—0 (4.16)
Mas, da termodinimica sabe-se que:
P b .
b=i+==i=h—-=>pi=ph—p 417
P P @17)
Logo, substituindo a equagio (4.17) na equagio (4.16) obtém-se a seguinte expressio:
o 1,2 0 1,2 H‘Pi —
5[p(/7+5u )—p]+a—z[G(b+3u )]+q,2—0 (4.18)

O fluxo de troca de calor entre o refrigerante e a parede interna do tubo é calculado pela lei de Newton

do resfriamento, dada por:
q9;'= }“i(Tnf _de) (4.19)

onde A, é o coeficiente interno de troca de calor, Tnra temperatura do refrigerante e T..s a temperatura da parede

do condensador. Substituindo esta expressio na equagao (4.18), obtém-se:

0 1,2 0 1,2\ = 5p P;
5[p(b+gl{ )]+a—z[G(/9+'2'lI )] = —a_t_AiZ(T"f -‘de) (4.20)
Fazendo uso da definigdo de entalpia total especifica (ou entalpia de estagnacio), 4,
ho=h+i4* (4.21)
e substituindo-a na equagio (4.20), obtém-se:
0 0 op P
—(ph, )+ —(Gh,)==—-A,—\T T, 4.22

A equagio anterior permite a determinagio da distribui¢io espacial e temporal da entalpia de estagnacio
para cada regido do escoamento (vapor superaquecido, mistura liquido-vapor e liquido sub-resfriado). Como a
equacio é de primeira ordem no espago, apenas uma condigio de contorno faz-se necessaria, sendo obtida da
condi¢ao do refrigerante na entrada do condensador. Observa-se que a entalpia de estagnagao é classicamente
definida como 2 entalpia obtida ao se desacelerar adiabaticamente um escoamento até a velocidade zero. De um
modo geral, a entalpia de estagnagio representa a quantidade total de énergia transportada pelo refrigerante, ja

que envolve os termos de energia interna, energia cinética e trabalho na fronteira (Fox & McDonald, 1985).
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4.3.3 Modelo da Parede do Condensador

Um balango de energia no tubo do condensador indicado no elemento de volume esqﬁematizado na
Figiira 4.4 fornece:

aT 1" ”n " "
Ax{m'e) = (475~ 47, )4 +4/PAZ (g4 q) Pz (4.23)

onde P, é o perimetro externo do tubo, A4, a irea da coroa circular, ¢ € o calor especifico do tubo, 7’ representa a

massa por unidade de comprimento, ¢/ e g/, indicam os fluxos de calor trocados com o ambiente externo

respectivamente por convecgio e radiagio. Para a linha de descarga, 7’ ¢é calculado dividindo-se 2 massa do tubo

pelo seu comprimento e, para a regido aletada, 7’ ¢ dado pela soma das massas do tubo e das aletas por unidade

de comprimento. Dividindo ambos os lados da igualdade por AAz,

(mlc)mr/ a”rmﬂ' — _qélﬁz:' —q;l_éz; 4+ g _P_r___( "y g" ) Pe (4 24)
At 51‘ A.‘Z qi At qe qmd A: .
No limite onde Ag—0,
q :,A; 9" s 8"
PPl A (4.25)
A{—)O AZ ) az
" Dalei de Fourier sabe-se que,
oT,
qg = .—'émd a"”d (426)
: <

Logo, substituindo a expressio antetior na equagao (4.23), e admitindo que a condutividade térmica do
condensador nio varia com a temperatura, obtém-se a seguinte expressio para calcular a temperatura da parede

do condensador:

(m'c)rm‘/ ade - /é aZI:Il(l
A O " Byt

[4

”n 13] n " I)t
Y- (g/+42,) 7l 4.27)

[3 [4
O fluxo de troca de calor entre o condensador e o ambiente externo é calculado pela lei de Newton do

resfriamento, dada por:
g:”= j’z(de - Taml)) (428)

onde A, é o coeficiente de troca de calor entre o condensador e o ar externo, cuja temperatura é dada por T
As trocas radiativas de calor entre o condensador e as superficies externas a temperatura ambiente,

assumindo a hipdtese de radiagao difusa e meio nao participante, pode ser esctita como:
vo=oe(T., ~T. 4.29
qmﬂ' - end anth ( : )

onde &£ e O representam, respectivamente, a emissividade das superficies e a constante de Stefan-Boltzmann.

Linearizando a equagio anterior, obtém-se:

o

qr’;{/ = lmd (T d Tamb) (430)

onde o coeficiente equivalente de troca radiativa de calor (4.4 é calculado por:
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2'mri = 80’('1:”,, + Taml) )(’I:fd +T{jll/)) (431)
Finalmente, substituindo as equagdes (4.19), (4.28) e (4.30) na equagio (4.27), obtém-se:
(m'e),, 8T,, . O°T P P
ol 0 = o+ A, T, -T,, )~ (A +2,,)—(T,, —T,, 4.32
A[ a ¢ end a"{z i A[ ( rf m/) ( I3 md) A[ ( o [I) ( )

Esta equagdo permite o cilculo da temperatura do condensador ao longo do dominio, em cada instante
de tempo. Como a equagio anterior é de segunda ordem no espago, duas condigSes de contorno sao necessarias. -
Considerou-se fluxo de calor nulo, ou seja, tubo perfeitamente isolado, tanto na regido de entrada como na

_regiao de saida. Esta condigio é razodvel tendo-se em vista a predominincia da convecgdo sobre a difusio de
calor, principalmente na regio bifasica. Como condigio inicial, assume-se que o condensador esti em equilibrio

térmico com o ambiente externo.

4.3.4 Equac¢des Complementares

As equages (4.6), (4.12), (4.22) e (4.32) permitem, respectivamente, a determinagdo dos perfis de fluxo
de massa, de pressio, da entalpia de estaghagio e da temperatura do tubo em cada instante de tempo. Entretanto,
ainda sdo necessirias equagOes adicionais para a determinagio da massa especifica e da temperatura do
refrigerante, além dos coeficientes de transferéncia interna e externa de calor e do fator de atrito de Darcy. Para
calcular a massa especifica e temperatura do refrigerante foram utilizadas relagdes termodinimicas. Os
coeficientes de troca de calor e o fator de atrito foram determinados a partir de correlagSes empiricas obtidas da

literatura. Estas equagdes setdo apresentadas a seguir.

4.3.5 Propriedades Termodinidmicas e Termofisicas

As propriedades termodinidmicas do refrigerante para as condigdes de saturagio e superaquecimento
foram calculadas com base em quatro equagdes basicas: equagio de estado (neste trabalho, fez-se uso da equagio
de Martin-Hou); equagio para a pressio de vapor em fungio da temperatura de saturagdo; equagdo para o calor
especifico a pressdo constante em fungio da temperatura; e equagao para a massa especifica de liquido saturado
em fungio da temperatura.

As equagbes foram obtidas do trabalho de Wilson & Basu (1988) para o refrigerante HFC-134a e
resolvidas segundo a metodologia apresentada por Gosney (1982), sendo desctita com detalhes no Apéndice A.

Para reduzir o custo computacional inerente a solugdo iterativa do conjunto de equagdes para calculos
das propriedades em cada ponto do dominio, fez-se uso de um método alternativo, chamado Look #p Table, onde
as propriedades s3o armazenadas em uma tabela que é consultada quando necessario. Este método esta descrito
com mais detalhes no Capitulo 5.

A seguir, seraio comentadas as fung¢Ges utilizadas para cilculo das propriedades termodinimicas do

refrigerante em cada regifio do condensador (vapor superaquecido, saturagio e liquido sub-resfriado).

Regido de Vapor Superaquecido

Nesta regiio, as propriedades sio determinadas em fun¢io do par pressio/entalpia, de modo que:

T=T(p.5)

(4.33)
p=p(p.h)
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Regido de Saturagio
Na regiio de escoamento bifasico, a temperatura varta apenas com a pressio, podendo ser calculada pela

seguinte expressio:

T=T,(p) (4.34)

As demais propriedades com base missica sio, entdo, calculadas pelo titulo (), que é obtido em funcio

do par pressio/entalpia através da seguinte expressio:

h—bh,
z= T (4.35)
» P
onde as grandezas 4 e b indicam, respectivamente, as entalpias do liquido e vapor saturados a pressio p.
O computo da massa especifica, contudo, exige alguns cuidados especiais, pois na regiio bifasica, vapor
e liquido escoam com velocidades diferentes, e esta diferenca de velocidade origina uma massa especifica que
pode ser significativamente diferente daquela calculada quando se considera escoamento homogeéneo.
Para um estudo mais rigoroso, faz-se necessaria a solugio das equagdes de conservagio para cada fase, o
“que tornatia 0 modelo bastante complexo. Uma forma de simplificar este tratamento consiste em empregar a

hipétese de fluido bem misturado e utilizar um modelo de fragio de vazio® (@). Desta forma, a massa especifica

da regido de escoamento bifésico é calculada por:

p=p,+alp,-p,) (4.36)
onde as grandezas pre p, indicam, respectivamente, as massas especificas do liquido e vapor saturado 4 pressio p.
A escolha do modelo de fracio de vazio deve ser feita com base na cornp‘aragio dos resultados
numéricos com evidéncias experimentais. Neste trabalho, foram comparados alguns modelos de fragio de vazio
comumente utilizados na modelagem de condensadores e evaporadores. Os resultados sio mostrados no
Capitulo 7. Os modelos de fragio de vazio analisados foram o modelo homogeéneo, o modelo de Zivi (1964) e o
modelo de Hughmark (1962).
. O modelo de fragio de vazio mais simples encontrado na literatura consiste no modelo homogéneo,

também chamado de titulo volumétrico, sendo dado por:

-1
a= 1+(1—_'1)& 4.37)
X )P

onde S=7. O modelo de Zivi (1964) também ¢é representado matematicamente pela equagio (4.37), sendo o
pardmetro §, no entanto, calculado por:
| =
5= (&) 4.38)
P

O terceiro modelo de fragio de vazio analisado foi o proposto por Hughmark (1962) e empregado por

Klein (1998) em seu trabalho. De acordo com o modelo de Hughmark (1962), o escoamento se apresenta como

* Para um melhor entendimento da teoria associada ao modelo de fracio de vazio, recomenda-se a leitura do trabalho de
Rice (1987).
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uma suspensio de bolhas no liquido, com concentragio maxima no centro do tubo e com decréscimo constante
na dire¢do radial. Este modelo é expresso pela seguinte equagio:
a=K,p (4.39)
onde [ representa o titulo volumétrico (ou modelo homogéneo de fragio de vazio).
O parametro de Hughmark (1962), Ky, ¢ fungdo de outro parametro Zu, que por sua vez depende do
nmimero de Reynolds calculado com base nas propriedades ponderadas entre as fases de liquido e vapor, do
numero de Froude e da fragio de volume de liquido, sendo escrito como:

5 1/8

7 = Fr'® Rell® =l: GD ]1/6 L(____Gl__) (4.40)
=g Ltalp,-w)| | 2\ pA0-P) |

E importante observar que as equagbes anteriores, por serem implicitas, implicam num procedimento

iterativo de solugdo. A relagdo entre o parametro de Hughmark (1962) e o parimetro Zp esti apresentado na

Tabela 4.1 e foi correlacionada através da equagio (4.41).

_ a+b.Z,
1+0.Z, +d.Z3
2 =-1,3740408

b =1,436221

¢ =1,55816751

d = —0,00098720926

Ky

(4.41)

- Tabela 4.1 Relagio entre o parimetro de Hughmark (1962) e a fungdo Z,;.

Ky 13 1,5 2,0 3,0 4,0 5,0 6,0 8,0 100 150 20,0 40,0 70,0 130,0
Zy 0,185 0225 0325 0,49 0,605 0,675 0,720 0,767 0,780 0,808 0,830 0,880 0,930 0,980

Regido de Liquido Sub-Resfriado

~ Como nio se dispde de dados experimentais para estimar as propriedades do liquido sub-resfriado, estas
foram calculadas com base em aproximagdes tradicionalmente empregadas na literatura (Gosney, 1982). Uma
boa aproximacdo para o cilculo da temperatura na regiio de sub-resfriamento consiste em considerar uma
relagdo linear entre entalpia e temperatura, ja que o calor especifico a pressio constante do liquido sub-resfriado
nio varia significativamente com a temperatura. Desta forma, tem-se que:
h—b,

E/’/

T=T,+

sal

(4.42)

onde o calor especifico a pressio constante do liquido saturado (g) é calculado em fung56 da pressio.
As demais propriedades nesta regiio podem ser aproximadas pela propriedade do liquido saturado a

mesma temperatura, de modo que:

p=p,(T) w49
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Propriedades Termofisicas
As propriedades termofisicas do refrigerante HFC-134a sdo calculadas de acordo com o estado
termodinimico. No superaquecimento, .as propriedades sio fungio do par pressio/entalpia; na saturagio, apenas
da pressio; e no sub-resfriamento, sdo aproximadas pela propriedade do liquido saturado 2 mesma temperatura.
As propriedades tetmofisicas do refrigerante HFC-134a foram obtidas a partir de uma regressio
polinomial utilizando os dados fornecidos pelo programa REFPROP (McLinden ez a/Z, 1998). Para o ar, fez-se
uso de expressdes extraidas da ASHRAE (1976). As propriedades termofisicas do tubo, bem como dos demais

materiais solidos utilizados neste trabalho, foram obtidas de Raznjevic (1976).
4.3.6 Correlagdes Empiricas

Coeficientes Internos
Para o escoamento de fase unica, o coeficiente interno de troca de calor foi calculado pela correlagio de

_ Dittus & Boelter (1930) gpud Incropera & DeWitt (1990), e calculada pela seguinte expressio:

, 0,7< Pr <160
A= -5(0,023 Re** Pr*) Re 210000 (4.44)
g L/D>10

~ com #=0,3 para a condigio. de troca de calor com resfriamento do fluido. Na equagio anterior, D; é o diametro
interno do tubo, £ a condutividade térmica do refrigerante e Re e Pr os nimeros de Reynolds e Prandtl do
escoamento, respectivamente.

Na regido bifisica, o coeficiente interno de troca de calor foi obtido segundo a correlagio de Shao &

Granryd (1995), dada por:

{ r

1/6
&ﬁ 0,084 P, S Re,™ Re, > 24000
D, Ch (Tnj - Trmf)
=1 » (4.45)
&) 15,9 Pr,'”? —h Re, " Re, < 24000
Di | cp, (Tnf - ’1:_”(/)

onde £, é a condutividade do liquido saturado, 4, o calor latente de vaporizagio, Re, o nimero de Reynolds para

a fase de vapor saturado, calculado por:

12
R, =P (&J (4.46)
ll'll pr

e Pryo nimero de Prandtl da fase liquida, obtido da seguinte expressio:

Pr, = adid?
/ P (4.47)
l .
Estas correlacdes foram sugeridas por Klein (1998), que estudou o mesmo refrigerador em regime
permanente. Como no condensador em estudo a resisténcia térmica da regido externa é muito maior que a

resisténcia interna, j4 que no lado externo ocorre convecgio natural de ar, pode-se concluir que o efeito da troca
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interna de calor no comportamento transiente do condensador é pequeno, o que justifica o uso da correlagio

proposta por Klein (1998) sem um estudo mais detalhado.

Coeficientes Externos

Para a linha de descarga, o coeficiente de transferéncia de calor por convecgio foi determinado de

acordo com a correlagio de Lefevre & Ede (1956), proposta por Klein (1998),

‘ Ldr.r 3

g 4] TRa P T 4a(2724315P)L,
oE (4.48)

+
20+21Pr) 35(64 + 63 Pr)D,

onde o nimero de Rayleigh se refere ao comprimento da linha de descarga.
Sio raras as correlagbes empiricas encontradas na literatura para quantificar a troca de calor entre o ar e -
a superficie externa de condensadores do tipo arame-sobre-tubo. Dentre estas destacam-se as correlagdes de
Cyphets et alii (1958), Papanek (1958) e, mais recentemente, Tanda & Tagliafico (1997). A primeira trata o tubo e
as aletas separadamente, sendo o coeficiente de troca de calor ponderado pelas respectivas areas. Ja nos trabalhos
de Papanek (1958) e de Tanda & Tagliafico (1997), tubo e aletas sdo tratados como um Unico componente. No
ptesente estudo, fez-se uso da correlagio de Cyphers e alii (1958), pois tanto Klein (1998), em regime
permanente, como Lunardi (1991), em regime transiente, obtiveram melhores resultados com esta equagio.
Assim, de acordo com a correlagio de Cyphers ez aki (1958), os coeficientes de troca de calor para o tubo

e para as aletas sio calculados, respectivamente, pelas equagdes (4.49) e (4.50),

A‘I - k[ll(l —__Z—Tl;r (4_.49)
D, m(1+5Gr,™) |
Ko 2 (4.50)

A’a = Dﬂ D -1/4
1+ 4 Gr,—*
L

d

onde os nimeros de Grashof do tubo (Gr) e das aletas (Gr,) sdo calculados com base nos respectivos didmetros
externos. O coeficiente externo é, entdo, calculado através de uma média ponderada pelas areas do tubo e das

aletas, da seguinte forma:

A
A, =1, —+ 1, = (4.51)
A, + A, A, + A,
onde,
A, =7nDL, (4.52)
A,=2D,L N, (4.53)
O perimetro externo equivalente para a regido aletada pode, entio, ser calculado por:
A+ A L
P=—~—>*=7D +7D,—~N, (4.54)
L L

1 !

E a eficiéncia de aleta (7,) € calculada pela seguinte equagio:
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tanhl 5 ml
n,= ——1—(2———) (4.55)
2 ml !
onde / representa o espagamento entre os tubos do condensador e o parimetro » é dado por:
42,
m= (4.56)
/émdDa

Em todas as correlagdes anteriormente apresentadas, as propriedades termofisicas devem ser avaliadas a

temperatura de pelicula.

Fator de Atrito
Neste trabalho, fez-se uso da correlagio de Churchill (1977) para calculo do fator de atrito de Datcy, ja

que é vilida para os regimes laminar, de transigio e turbulento, sendo dada por:

12
8 1
=8| —1 +———
f (Re) (A + B)3/2
9 -16

( o 0,
A =245l (-7—) +027-5 (4.57)
Re D

16
Be (37530) ,
Re '

onde & representa a rugosidade interna do tubo do condensador. Para as regides de escoamento bifisico, o

112

\

nimero de Reynolds foi calculado com base na viscosidade de liquido.

44 MODELO DO EVAPORADOR

No refrigerador SLIM 230 litros, o evaporador é do tipo ro/-bond, ou seja, fabricado por um processo de
caldeamento, no qual duas chapas de aluminio sao justapostas. No lado externo, a movimentagio de ar se da por
convecgio natural

Na Figura 4.5 é apresentado o evaporador em estudo. Pode-se observar que os canais sio separados por
filetes, que atuam como uma aleta unica. Esta caracteristica construtiva origina uma condugio de calor
significativa na placa evaporadora, principalmente na regiio inferior esquerda, onde ficam localizados os bordos
de entrada e saida de refrigerante e, conéeqﬁentemente, onde ocorre o maior gradiente de temperatura.

Na regido inferior esquerda, os canais por onde entra e sai o refrigerante estio muito préximos, de modo
que hi uma intensa troca de calor, alterando a condigio do refrigerante na entrada do trocador de calor tubo
capilar — linha de sucgio. Esta caracteristica é mais intensa durante o periodo transiente, quando o fluxo de
massa € baixo e a maior parte do evaporador esti preenchida com vapor superaquecido. Na condigio de regime
permanente, grande parte do evaporador estd inundada. com liquido sub-resfriado, de modo que a placa
evaporadora permanece praticamente isotérmica, salvo pela existéncia de gradientes de terhperatur:i nas regioes
superior e inferior, onde nio ha presenca de canais.

O modelo do evaporador foi desenvolvido com base nas equagbes da conservagio da massa, da

quantidade de movimento linear e da energia, aplicadas a cada ponto do dominio.
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)
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. linha de sucgo

Figura 4.5 Evaporador rol-bond. '

Na placa evaporadora, o efeito difusivo de transferéncia de calor foi considerado nas direges vertical e
horizontal. O escoamento foi modelado de modo muito semelhante ao empregado no modelo do condensador.
Para quantificar as trocas térmicas entre o refrigerante e a placa e entre esta e o ar foram utilizadas correlagGes
empiricas. Utilizou-se também um modelo de fragio de vazio para estimar a massa de refrigerante no interior dos

canais do evaporador.

4.4.1 Hipoéteses Simplificativas

O modelo em questio foi desenvolvido em dois dominios: placa evaporadora e escoamento de fluido
refrigerante. O sub-modelo do escoamento se aplica tanto para a regido de escoamento bifasico como para a
regido de vapor superaquecido.

' As placas foram modeladas como se constituissem uma unica placa plana vertical, de espessura
uniforme, com difusio de calor nas dire¢bes vertical (¥ ) e horizontal ( x ). O relevo dos canais e a resisténcia
térmica de contato foram desprezados. A placa foi considerada /lumped na direcao ortogonal ao plano xy.
Também fez-se a hipdtese de que as trocas de calor por convecgdo sio iguais nas superficies anterior e posterior
da placa. O mesmo ndo ocorre com as trocas radiativas que dependem da posigao.
| O escoamento foi considerado unidimensional e plenamente desenvolvido. O canal foi linearizado, de
modo que o efeito de curvatura sobre o movimento do fluido foi desconsiderado. A exemplo do condensador, a
dissipagdo viscosa, a difusio axial de calor e a variagdo de energia potencial foram desprezadas. Nos canais, as
areas interna e externa de troca de calor foram consideradas iguais, de modo que a inﬂuéncia do relevo da placa

na transferéncia de calor foi desprezada.
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A perda de carga no evaporador foi considerada, ja que alguns experimentos realizados por Melo e alii

(1998) indicam uma queda de pressio de 0,088bar para uma vazio missica de regime permanente de

aproximadamente 2,0kg/h, o que corresponde a quase 2,0°C de variagio na temperatura de saturagio do

refrigerante. Apesar do evaporador apresentar quedas de pressio mais acentuadas que o condensador na

condigio de regime permanente, na condigio transiente a perda de carga serd provavelmente menot, j4 que nesta

condigio o fluxo de massa através do evaporador é pequeno se comparado ao fluxo de massa através do

condensador. No trabalho de Xu (1996), observa-se uma variagio méaxima de pressio da ordem de 0,06bar na

condi¢io de partida.

4.4.2 Modelo da Placa Evaporadora

Para determinar a distribuigio de temperatura na placa evaporadora deve-se considerar o balanco de

" energia no elemento de volume representado na Figura 4.6.

™ '
q;’-%‘i .:'+A2\
by ——> ——>
| Tq -2
4 3
J) L I J
I Ax )

Figura 4.6 Balango de energia num elemento de volume bidimensional da placa evaporadora de espessura ».

Desta forma, um balango de energia na placa fornece:

oT.
waA_y.(pc)np —a—t"— = wAy.g"\_'_AZx + wa.q;’.‘_A% - wAy.q;;AZ\. - u/Ax.q;')r%l +

+2AxAy.q"-2AxAy.q)'+ AxDAy.q",
Dividindo a.expressio acima por wAxAy,

1"

oT q;’,\Az; - q:’_%x q;:.,.%l —q » (24,"" 27.:,"' q:;/l)

erp I
¢ =- - L4
(p )"7’ ot Ax Ay . w
No limite onde Ax—0 e Ay—0,
oty ~ise  Bq
P
Ax—0 Ax ax
lim Iy 0e = aq;
SEAY, 0y

Logo, a equacdo (4.59) assume a seguinte forma:

() oT, __dq. _%4;  (24/'~24+qy,)
P Ot Ox Oy w

(4.58)

(4.59)

(4.60)

(4.61)
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Da lei de Fourier aplicada a um material isotrépico,

T k 6’1:,7,

q.\' - eap ax
T (4.62)

"o_. ep

qj - —/éap @y

E da lei de Newton do resfriamento,

q;,= 2’1‘(’1:1]) _Trr[) (463)
qt”= ﬂ’e(Tgalz - I:lp) (464)

Entio, considerando que a condutividade térmica da placa nio varia e substituindo as expressbes

anteriores na equacgio (4.61), chega-se na seguinte equagio:

oT. (&1, o°T : "
(p;) ——tz)—=,é ( exp+ ”P]_,_Z%.(T b_Trp)—z—i—l(T -T )+% (465)

p a ” op axz a)] 2 L4 [2 ap ref

A equagio anterior permite o cilculo do campo de temperatura na placa evaporadora, em cada instante

de tempo. Como a equagio é de segunda ordem nas diregdes x e y, fazem-se necessirias duas condigdes de

~contorno para cada diregio. Assumiu-se que nao ha transferéncia de calor nas bordas da placa, ou seja, que estas
estido perfeitamente isoladas. Esta hipétese é bastante razoavel, ja que a area de troca de calor deste regido é

infima ée comparada com a drea da placa. Matematicamente, estas condigdes de contorno podem ser

representadas por:

5’1‘@! : =6T,,p| =6Tap| =5T,,p o (4.66)
R ) P .

onde B é a base do evaporador e H sua altura. Apenas uma condi¢do inicial é necessaria, sendo dada pela
temperatura ambiente. Neste ponto convém observar que o sistema coordenado esta localizado no canto inferior
esquerdo do evaporador.

Os modelos adotados para quantificar a troca radiativa de calor entre o evaporador e as superficies

internas do gabinete serd descrito juntamente com o modelo desenvolvido para o gabinete, no item 4.5.

4.4.3 Modelo do Escoamento no Interior dos Canais do Evaporador

Este modelo é analogo aquele desenvolvido para o condensador. Assim, as equa¢Ses da conservagao da
massa e da quantddade de movimento linear para o evaporador sio idénticas as equagdes (4.6) e (4.12), e
permitem o calculo do fluxo de massa e a distribuigio de pressio 2o longo dos canais do evaporador. A equagio

de conservagio da energia é obtida substituindo a equagio (4.63) na equagio (4.18),

—q[p(/)+-;—uz)]+-a%[G(/9+%uz)]=ap+/1i—If’¥(T -T

af 5 A erp rf ) (467)

onde A é a drea da segio transversal e P; o perimetro interno do canal (ver Apéndice C).
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Utilizando entio 2 defini¢iio de entalpia de estagnagio definida pela equagio (4.21), obtém-se:

o o, .\ @ P
é—t-(p/yo)+5—z-(cbo)=5];’+a,z(np—T,,/) = (4.68)

Esta equagio permite o cilculo da distribuigio de entalpia em cada ponto do dominio, a cada instante de
tempo. Como esta é de primeira ordem no espago, necessita de apenas uma condi¢io de contorno, que é dada
pela condigio do refrigerante na entrada do evaporador. A condigio inicial é obtida da pressio de equalizagio e
da temperatura ambiente.

Como no condensador, fazem necessirias equagdes adicionais para calcular a temperatura e a massa
especifica do refrigerante, que, de um modo geral, podem ser representadas pelas equagbes (4.33). As
propriedades termodinamicas e termofisicas sio computadas segundo a mesma metodologia apresentada para o

condensador.
4.4.4 Correlagées Empiricas

Modelo de Fragdo de Vazio
A exemplo do condensador, os modelos de fragio de vazio homogéneo, de Zivi (1964) e de Hughmark

(1962) foram avaliados para o evaporador. Os resultados s2o apresentados no Capitulo 7.

~ Coeficiente Interno de Troca de Calor

A correlagio utilizada no célculo do coeficiente interno de troca de calor para o escoamento monofasico
foi, mais uma vez, a cotrelacio de Dittus & Boelter (1930), dada pela equagio (444) No caso do evaporador, o
refrigerante sofre aquecimento e, portanto, o expoente # € igual 2 0,4.

Para escoamento bifisico, contudo, fez-se uso da correlagio de Jabardo ez 247 (1999), dada pela seguinte

expressio:

l,(l + 125th‘_0’65300’3Fr0’5) Fr<0,1
A,(1+40X2™*Bo"?) Fr201 (4.69)

onde X, Bo e Fr sio, respectivamente, o parametro de Martinelli, o parimetro evaporativo (boiling number) e o

nimero de Froude. A grandeza A, representa o coeficiente de troca de calor considerando apenas a fase liquida

do escoamento, dada pela seguinte variante da correlagio de Dittus & Boelter (1930):

£ )
A, = —D¢(O,023 Re)® Pr,o’4) (4.70) |

b

onde o nimero de Reynolds da fase liquida é calculado por:

GD,(1- 1)
H,
e o numero de Prandlt da fase liquida é dado pela equagio (4.47). O didmetro hidraulico D, do canal do

Re, = 4.71)

- evaporador é calculado pela seguinte equacio:

D, =-= (4.72)
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Coeficiente Externo de Troca de Calor
No coémputo do coeficiente externo de troca de calor por convecgdo natural entre a placa evaporadora e
o ar interno ao gabinete utilizou-se a correlagio de Churchill & Chu (1975a), valida para qualquer nimero de

Rayleigh, sendo dada por:

0,387Ra!/f
8/21
[1+(0492/Pr)"]

A, = £ 0,825+
H

(4.73)

onde Ray corresponde ao nimero de Rayleigh calculado com base na altura da placa evaporadora.

Fator de Atrito
Do mesmo modo que o condensador, a correlagio de fator de atrito proposta por Churchill (1977) foi
empregada. Para o escoamento bifasico, o nimero de Reynolds foi calculado utilizando 2 viscosidade da fase

liquida. A correlagio de Churchill (1977) é dada pela equagio (4.57), apresentada anteriormente.

4.5 MODELO DO GABINETE

Como mencionado, o refrigerador SLIM 230 litros caracteriza-se por possuir um uUnico ambiente
;efrigerado (all-refrigerator), como indicado na Figura 4.7. O gabinete é delimitado por seis faces, sendo cada face
constituida por trés camadas de revestimento. O revestimento externo é uma chapa de ago de espessura bastante
reduzida. O revestimento interno consiste numa caixa de poliestiteno. A regido entre a chapa metilica e a caixa
plastica é preenchida com poliuretaﬁo expandido com 50% de CFC-11. As dimensGes e propriedades

termofisicas dos revestimentos de cada face do gabinete foram fornecidas pelo fabricante do refrigerador e estio

. a g
listadas no Apéndice C.
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Figura 4.7 Gabinete do refrigerador SLIM.230 litros (Silva, 1998).
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A troca de calor entre o ar no interior do gabinete e a placa evaporadora ocorre por convecgio natural.
Devido 2 diferenga entre a temperatura do evaporador e as temperaturas das superficies internas do gabinete, as
trocas radiativas tornam-se significativas (Silva, 1998).

De acordo com Clausing ef alii (1996), a transferéncia de calor para o interior do gabinete ocorre
principalmente devido 4 condugio unidimensional de calor através das paredes e aos efeitos de transmissio de
calor através da regiio da gaxeta que, segundo um estudo realizado por Flynn ef afii (1992), é responsavel por
aproximadamente 25% da energia transmitida para o interior do gabinete. Ainda segundo Clausing ez a/ii (1996),
o >ganho de calor pela gaxeta depende da transmissio de calor através dos flanges da porta e da parede, da
condug;ib de calor através da gaxeta e da infiltragio através do selo magnético, conforme indicado na Figura 4.8.
Desta forma, um modelo para o gabinete deve envolver a determinagio da quantidade de energia a ser removida
por convecgio do ar interno, bem como da energia entregue ao evaporador pela troca radiativa com as paredes.
Num modelo transiente, deve-se _considerar também o atraso associado a transferéncia de calor através das

paredes, ou seja, a inércia térmica do gabinete.

D isolamento

gaxeta

porta

9 furge ‘ 9 sorge
parede qg«zxua porta
qm;ammla

Figura 4.8 Ganho de calor através da regido da gaxeta (Klein, 1998).

Como o foco deste trabalho é o comportamento termodinamico do sistema de refrigeragio e nio a
anilise do escoamento de ar no interior do gabinete, apenas as trocas térmicas foram modeladas. A

movimentagio de ar no interior do gabinete nio foi estudada.

4.5.1 Hipoteses Simplificativas

As paredes foram consideradas planas e compostas por trés elementos: chapa metalica, isolamento e
caixa plastica. Cada elemento de cada uma das paredes foi tratado separadamente. Os revestimentos interno e
externo, por possuirem condutividade térmica elevada e, conseqiientemente, nimeros de Biot reduzidos, foram
tratados segundo abordagem nodal (lumped). Ja o isolamento, que possui uma condutividade térmica reduzida, foi
modelado segundo abordagem diferencial. Para tal, considerou-se o isolamento como um meio isotrépico. Por
simplicidade, a conducio de calor através das paredes foi considerada unidimensional e o ressalto na regido
inferior do gabinete foi desprezado.

O ganho de calor na gaxeta foi modelado considerando-se regime quase-estatico, ou seja, sem acumulo
de energia e o ar no interior também foi modelado como um unico ponto nodal. Como no modelo do

condensador, a temperatura do ambiente externo foi considerada constante ao longo do tempo.
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As superficies externas do gabinete e as superficies do ambiente externo foram consideradas negras e as
trocas radiativas foram consideradas difusas. No interior do gabinete, contudo, os efeitos direcionais das trocas
radiativas de calor foram considerados (Silva, 1998). As superficies internas foram tratadas como cinzentas e
opacas, ou seja, os efeitos de transmissividade foram desprezados. Tanto o meio externo quanto o interno nio
participam das trocas radiativas.
| As propriedades termofisicas dos meios envolvidos na modelagem do gabinete nio variam com a

temperatura, exceto o ar, cujas propriedades termofisicas foram obtidas da ASHRAE (1976).

4.5.2 Modelo da Transmissdo de Calor através das Paredes

Para determinagio das temperaturas em cada elemento de cada parede do refrigerador, deve-se
considerar o balanco de energia representado no circuito elétrico anilogo da Figura 4.9. Importante salientar que
nesta figura o isolamento foi representado através de um tunico ponto nodal, embora tenha-se utilizado um
modelo diferencial para este componente, conforme anteriormente discutido. Também convém mencionar que
as resisténcias condutivas representadas na Figura 4.9 referem-se apenas ao isolamento, de modo que a condugio
nos revestimentos externo e interno foi desprezada em Vlrtude de suas elevadas condutividades térmicas quando
comparadas a condutividade térmica do isolamento (ver Apendlce 0.

De acordo com a Figura 4.9, onde considera-se apenas um ponto nodal para o isolamento, os balangos
de energia para os revestimentos externo (¢) e para o revestimento interno (7) sio equacionados, respectivamente,

pelas seguintes expressoes:

(pr),,k —j = (’IA),,,@ (Tmb - Tue) - /—/E » (Tue - I;n,é) t G it ek (4~74)
dr. kA
(P”V);,k _d;_k = 7/3 (Tm,le - Tzle) - (’?‘A);,/@ (Ti,/e - Tgab) G i i (4.75)

onde o indice & representa cada uma das paredes do gabinete, de acordo com a notagio indicada na Figura 4.10 e
a.Auns € 2 area do isolamento, calculada pela média linear das areas das superficies externa e interna,
_ Ae, P AI., &
mk
2

Importante observar que para o modelo com mltiplos volumes no isolamento, deve-se substituir a

(4.76)

temperatura (T,.4) € a espessura do isolamento (4,4) nas equagdes antetiores pelas temperaturas e espessuras do
primeiro e ultimo volumes, respectivamente.
O modelo diferencial do isolamento de cada uma das paredes £ do gabinete é obtido fazendo-se um

balango de energia no elemento de volume do isolamento, representado na Figura 4.11, de modo que:

A, kAX(pf),,, P 51‘ = (9:.'_».2& - q_’\LAzx )Am,k 4.77)

Dividindo 2 equacio anterior por .4, Ax, tem-se:

OT, . _ Fiess "Ticns
(o) = (4.78)
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Ambicnte Chapa Isolamento Caixa Ambiente
Externo Mctalica Plastica Interno
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Figura 4.9 Circuito elétrico anilogo para transferéncia de calor numa parede do gabinete.
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Figura 4.10 Superficies internas do gabinete do refrigerador SLIM 230 litros (Silva, 1998).
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Figura 4.11 Balango de energia num elemento de volume unidimensional do isolamento.
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No limite onde Ax—0,
q::+Ax - q.'\'—A‘ aq "
lim — = X 4.79
Ax-+0 Ax Ox ( )
E da lei de Fourier sabe-se que,
oT
gl =—k, —= : (4.80)
Ox

Logo, substituindo as expressoes anteriores na equagio (4.78), obtém-se a seguinte expressio para

cilculo da temperatura ao longo do isolamento em cada uma das supetficies do evaporador:

: 2
a"rw,k a "rm,,e .
N =4, o o (4.81)
onde @, representa a difusividade térmica do isolamento da parede 4.
Fazendo-se, entio, um balango de energia para o at no interior do gabinete, obtém-se a seguinte
expressao para o calculo da temperatura interna do gabinete:

: .
Vs %(p [”T)w - ;[(AA)M (Ts=To )] 9 (4.82)

onde a grandeza §,. Tepresenta o calor transmitido através da regido da gaxeta. Deve-se notar na equagio

anterior que as trocas convectivas de calor entre o ar interno e as superficies anterior e postetior do evaporador
sdo representadas pelos indices 7 e 8, respectivamente.

As equagles anteriores permitem determinar as teniperaturas_ dos revestimentos interno e externo das
seis paredes do refrigerador, a distribuigio de temperaturas no isolamento e a temperatura global do ar no
gabinete em cada instante de tempo.

O calor trocado por radiagdo em cada uma das superficies externas £ é dado por:

Drd et = lmd,e,leA,,le (Tm/ - Te,/e) (4.83)

onde, -

Ao =T, +T,, (T2

am amb + ’Ifle) (484)

As trocas radiativas internas, por serem significativas na estimativa da carga de resfriamento (Silva,
1998), exigem um modelo mais sofisticado. Optou-se, entio, por considerar o efeito direcional nas trocas
radiativas entre as superficies internas e entre estas e o evaporador, através do uso de fatores de forma. Os
efeitos de emissio e de reflexio de radiagio nas superficies, também considerados, foram incorporados ao

modelo aﬁ:avés do conceito de radiosidade. Desta forma, a taxa de troca de calor por radiagio entre duas
supetficies £ e j é dada por:
. Je— 7,
Gy =""—"% (4.85)
(45

onde Fy; ¢ o fator de forma entre as superficies £ e j, e Ji é a radiosidade da supetficie £.
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A taxa liquida de troca radiativa numa superficie € dada pelo balango das trocas com todas as demais

superficies, de modo que:

N,
9e = Z 9y ‘ (4.86)
j=

onde N, é o niimero de superficies com as quais £ troca calor por radiagio.
A taxa liquida de troca radiativa de calor em uma superficie pode também ser calculada pela diferenca

entre a parcela de energia recebida e a parcela de energia emitida e refletida, de modo que:

- Ebk - ]k
I (l_ 8k)
AeE,

(4.87)

onde & e E sdo, respectivamente, a emissividade e a emitincia de um corpo negro, dada por:

" E, =0T} (4.88)

173

Assim, re-arranjando as equagdes anteriores obtém-se a seguinte expressio:

— oT, - J, _ ¢ L=,

9 = -
¢ (1_51e) =t (Akaj) '
A&,

(4.89)

Esta equagio permite a determinagio da troca radiativa liquida numa superficie qualquer do gabinete.
No interior do refrigerador, cada superficie troca calor com as demais e com a placa do evaporador. Na Figura
4.10, podem ser observadas as nove superficies consideradas, que incluem as duas faces do evaporador (as faces
frontal e posterior sio respectivamente as superficies 7 e 8).

Também deve-se observar que a superficie posterior do refrigerador foi dividida em duas outras, de '
modo que a superficie 9 troca calor por radiagio apenas com a superficie 8 (face posterior do evaporador) e vice-
versa. J4 a supetficie 5 troca calor com todas as demais, salvo as superficies 7, 8 e 9. Assim, aplicando a equagio

(4.89) para cada uma das supetficies do gabinete, tem-se para a superficie 1 (face superior):

O'T14_]1,_ Ji—Js + -] + Ji—Js + Li— + Li—Js + Si— /)i

(1-2) (4E)" (4F)" (4F)" (AE)" (4E)" (4F)’ (4.90)
Alg‘l

E para a'superficie 2 (face inferior):
O-T;_]z:‘]z_ﬂ + L=/ + L= + L= + L= + L=

(1-&) (4E)" (4E)" (4E)" (4E)" (4E)" (4E,)" 4.91)
AeE,

Para a superficie 3 (porta):

O_T;_]a= ]3"]1 + ]3"]: + ]3"]4 + ]5”']5 + ]3_]6 + ]3_]7
(1-2) (4F) (4F)" (4E)" (4E)" (4E) (4F) (4.92)

A8,

51



MODELAGEM MATEMATICA

Para a supetficie 4 (lateral direita):

O'T:"]‘s= Lo~ i + L=/ + L= Js + L= + L= Js + Jo— )
(1-&) (A4F.)" (AF,)" (AF)" (AF)" (4E)" (AF,)" @9
Aeg,

Para a superficie 5 (face posterior):

O'T;"’]s= Js—Ji + L= + L1 + s/ + Js = Js
__.(1 _ 65) (A5F51 )_1 (Astz )_1 (AsPss )—1 (A5Fs4 )—1 (AgF%)-1 (4.94)
A&

Para a superficie 6 (lateral esquerda):
olg—J __Ji—Ji + Jo— I + Jo=Js + Jo—Js + Jo=Js + Jo— )

(l - 56) (AGI:GI )_1 (A61:62 )_1 (AGI:GS )_1 (A()FM )_1 (AG‘F‘GS )—1 (A6F67 )_1 (495)
AGSG

Para a superficie 9 (face posterior, atras do evaporador):
oLy ~Js _ _Jo—Js

(1-&) (4,F,)" o (4.96)
A9 89

Aplicando 2 equagio (4.89) para as duas faces do evaporador, tem-se para a supetficie 7 (face frontal):

0'T74_]7__ J- + -/ + S =/ + J.—Js + Ji—Js

(-2) (4E)" (4E)" (4E)" (4E)" (4E)" (4.97)
A7 87 .

e, para a superficie 8 (face posterior):

ST =T Ji=J

(=)  (4F,)" (4.98)
A&,

" Deste modo, resolvendo as equagdes (4.90) a (4.98) obtém-se as radiosidades de cada uma das nove
superficies. As taxas liquidas de troca de calor sdo, entio, calculadas através da equagio (4.87). Para o
evaporador, a taxa total de calor absorvido por radiagio é dada por:

, .. ol-], oT}!-]

Grd =G7+ds =77 + <t
(1-&) (1-&) - (4.99)
A, &, A&y

Os fatores de forma entre as superficies 1, 2, 3, 4, 5, 6 e 7 foram calculados a partir do trabalho de

Kusuda (1975). Para as superficies 8 e 9 assumiu-se fator de forma unitario, ou seja, Fgs=Fos=1.

4.5.3 Modelo da Transmissio de Calor através da Gaxeta

Para determinar a quantidade de calor transmitida através da regido da gaxeta, fez-se a hipétese de
regime quase-estatico,.ou seja, tanto o armazenamento de energia como o atraso no processo de transferéncia de

calor foram desprezados.
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Esta hipotese permitiu o uso do modelo desenvolvido por Klein (1998) para a condigio de regime

permanente, onde a taxa de troca de calor através da gaxeta foi calculada por:

G = (KL)M(TZM, —Tg,,/,) (4.100)
onde L, corresponde ao comprimento linearizado da gaxeta e Ky representa um parimetro de
proporcionalidade. Evidentemente, a transferéncia de calor atribuida exclusivamente a gaxeta inclui efeitos de
multidimensionalidade nio incorporados no modelo.

Para obter o parimetro K, Klein (1998) realizou uma série de ensaios experimentais (denominados
testes de UA). Estes testes sio realizados com o sistema desligado, aquecendo-se o ambiente interno com
~ resisténcias elétricas, de acordo com a norma NTB00119 (1992). No regime permanente, a quantidade de calor
transmitida ao ar externo é igual 4 poténcia dissipada pelas resisténcias elétricas. Desta forma, pode-se determinar

o coeficiente global de transferéncia de calor pela seguinte expressio:

q.lolal
UA oy = — 28— 4.101

gab aml))
Os ensaios foram realizados para temperaturas ambientes de 18, 25 e 32°C e a seguinte correlacio foi

obtida para o coeficiente global de troca de calor do gabinete:

UAw =1,55+0,011T,, (4.102)

onde as unidades do coeficiente UA 4 e da Tom sio, respectivamente [W/K] e [°C].

Conhecido o coeficiente global de transferéncia de calor do gabinete, Klein (1998) resolveu o problema

inverso caractetizado por:
q.total = q paredes + q gaxeta = UAS"b (I:w:b - Tgal)) ‘ (4103)

qtaml - q paredes

ox (4.104)
’ Lgax (Tamb - Tgab )
ea segﬁinte correlagao para a constante de proporcionah'dade foi, entdo, obtida:
K =001 1039(T,,, — T, ) - 0,196766 (4.105)

sendo K expresso em [W/mI].

4.5.4 Coeficientes de Transferéncia de Calor

Para as superficies planas do revestimento externo e interno, também foi utilizada a correlagio de
Churchill & Chu (1975a), dada pela equagio (4.73). O numero de Rayleigh foi calculado com base na altura da
parede. Para as superficies horizontais, utilizaram-se as correlagdes propostas por McAdams (1954), que para a

parede inferior sio dadas por:

—L’-(o,54RaZ4) 10* < Rg;, <10
1= I/; (4.106)
z(0,15Ra;{3) 10" < Rz, <10"
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E para a parede superior, tem-se que:
2=2(027Ra* 10° <Rz, 10" |
_E( 27Ra}*) <Ra, <10 (4.107)
Nas correlacdes de McAdams _(195,4), o nimero de Rayleigh € calculado com base no seguinte comprimento

equivalente:

(4.108)

¢q

A
P

4.6 MODELO DO TROCADOR DE CALOR TUBO CAPILAR - LINHA DE SUCCAO

O refrigerador SLIM 230 litros utiliza como dispositivo de expansio um tubo capilar, que consiste num
tubo de cobre, cujo didmetro interno é bastante reduzido, porém nio o suficiente para produzir algum efeito
capilar significativo. A expansio ocorre pelo elevado atrito entre o refrigerante e as paredes do tubo e também
pela aceleragio do escoamento, principalmente durante o processo de mudanga de fase.

A linha de sucgio é a canalizagdo utilizada para conectar o evaporador ao compressor, onde, geralmente,
ha apenas circulagio de vapor superéquecido. Contudo, em condigbes de baixa temperatura ambiente ou de
excé,sso de éarga de refrigerante, ha possibilidade de escoamento bifasico.

De um modo getal, o tubo capilar é posto em contato com a linha de sucgio, formando um trocador de
calor contracorrente, chamado de trocador de calor tubo capilar — linha de succio (capillary tube — suction line beat
exchanger). Seu principal objetivo consiste em reduzir o titulo na entrada do evaporador e, como conseqiiéncia,
elevar a capacidade de refrigeragio do sistema. Um outro objetivo ao trocador de calor consiste no aquecimento
do refrigerante que escoa na linha de sucgdo, evitando tanto a admissio de liquido pelo compressor como a
condensagio de umidade na regido externa da linha de sucgio.

A Figura 4.12 mostra um esquema de um trocador de calor tubo capilar — linha de sucgdo. O tubo
capilar esta dividido em trés regiGes distintas: regido de entrada (L), regido do trocador de calor (L) e regiio de
saida (L,). J4 a linha de sucgio pode ser dividida em duas partes: regido do trocador de calor e regiio adjacente ao
compréssor. Esta ultima seri tratada separadamente na préxima segio, ja que praticamente nao afeta o trocador

de calor, exercendo, contudo, efeito significativo no compressor.

—Eel } Le X Lus ﬁ\f
< 1 ey
_ evaporador compressor
Jr-—?” tubo capilar Tlinha de
succao
L.
A\%(y:
Vi L
A
condensador

Figura 4.12 Trocador de calor tubo capilar — hnha de sucgio.
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Nota-se, ainda na Figura 4.12, que o refrigerante oriundo do condensador entra no tubo capilar e escoa
através da regido de entrada, trocando calor com o ambiente externo ao refrigerador. Postetiormente, na regiio
do trocador de calor, hd uma intensa troca de calor entre o refrigerante e a linha de sucgdo. Na regido de saida, ha
troca de calor com o ambiente interno ao gabinete até que o refrigerante deixe o capilar e entre no evaporador.
As carateristicas geométricas do tubo capilar foram obtidas por Klein (1998), e estio listadas no Apéndice C.

' O escoamento no interior de tubos capilares é bastante complexo pois envolve efeitos de viscosidade,
mudanga de fase, metaestabilidade, compressibilidade e condigio critica na regido de saida. A presenca do
trocador de calor torna este processo ainda mais complexo.

No regime permanente, um tubo capilar adiabatico pode ser dividido em quatro regides, conforme o
esquema apresentado na Figura 4.13. Na regido de entrada, entre os pontos 1 e 2, hd uma perda de carga
localizada devido a contracdo abrupta do escoamento. Na regido liquida, entre os pontos 2 e 3, a queda de
pressio ocorre basicamente por atrito, apresentando um comportamento linear. A temperatura permanece

praticamente constante nesta regido, havendo, contudo, um pequeno acréscimo devido aos efeitos viscosos:

* 12 3 4] *s
Condensador . . . Evaporador
Regiio Liquida Regiio
: Bifasica
? - T
I 2 .
™ i
pressio
3a 3
temperatura \
3
3b
escoamento blocado l4\.
5
=0 z

Figura 4.13 Catacteristicas do escoamento no intetior de tubos capilares adiabaticos (Mezavila, 1995).

Entre os pontos 3 e 4 encontra-se a regtio de escoamento bifasico, onde ha queda de pressio tanto por
atrito como por aceleracio. O ponto de blocagem do escoamento, ou seja, onde a condigdo critica é atingida,
ocorre necessariamente no bordo de saida do tubo capilar, pois, em caso contririo, a segunda lei da
termodinamica setia violada. Assim, como a pressdo critica é superior a pressio de evaporagio, o escoamento
sofre uma série de expansdes obliquas no bocal difusor, situado entre os pontos 4 e 5, de modo que sua pressio
é reduzida até que atinja o valor da pressio de evaporagio. Na condigio de bloqueio, o escoamento nio sofre
mais influéncia da pressdo a jusante, ja que esta se propaga a mesma velocidade do escoamento, formando uma
onda de choque. Assim, a pressio passa a ter comportamento tipicamente hiperbdlico.

A regiio entre os pontos 3a e 3b é uma regido de nio equilibrio termodinamico e, portanto, merece
atengio especial. No ponto 3a, a pressio do escoamento assume valores iguais ao da pressio de saturagio do
refrigerante, de modo que as curvas de pressio e de temperatura, a partit desse ponto, deveriam se tornar

coincidentes. No entanto, observa-se que a temperatura se mantém constante, num valor superior 3 temperatura
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de saturagdo correspondente 4 pressio do escoamento, o que caracteriza um estado de liquido superaquecido
(metaestavel) entre os pontos 3a e 3”. No ponto 3’ tem-se o inicio da formagio de vapor, de modo que a queda
de pressio passa a sofrer efeito também da aceleragdo do escoamento. A temperatura comega a cair, mas as
curvas de pressio e temperatura ainda nio coincidem, caracterizando um estado de nao-equilibrio
termodinimico, chamado de mistura bifisica metaestivel. A partir do ponto 3b, o equilibrio termodinimico é
reestabelecido até o ponto de blocagem. A metaestabilidade é um fenémeno aleatério, conforme discutido por
Gongalves (1994), e exerce uma forte influéncia sobre o fluxo de massa através de capilares adiabaticos.

Através da Figura 4.14, pode-se comparar os comportamentos dos tubos capilares adiabaticos e nio-
adiabiticos na condicio de regime permanente. No caso adiabético, a queda de pressio é aproximadamente
isentalpica, enquanto na condi¢do com troca de calor, observa-se uma variagio significativa da entalpia. Deve-se
notar que o escoamento bifasico envolve um processo de evaporagio com resfriamento havendo, em alguns

casos, recondensagio do refrigerante.

log p no-adiabatico —_|

linha de
liquido saturado

S~ adiabitico

Figura 4.14 Comparagio entre os escoamentos em tubos capilares adiabaticos e nio-adiabaticos (Mezavila, 1995).

~ No regime transiente, o comportamento é ainda mais complexo. Logo apos a pardda do compressor, o
fluxo de massa através do capilar é nulo. Depois de alguns instantes, a pressio de condensagao aumenta,
provocando um escoamento de vapor superaquecido através do capilar. Ap6s mais alguns instantes, inicia-se o
processo de condensagio de refrigerante e a condigido de entrada do capilar passa a ser de mistura bifasica, o que
implica na redugio do fluxo de massa, ja que a viscosidade cresce substancialmente. Apés alguns instantes, o
fluxo de massa volta a crescer devido ao aumento da massa especifica até que a condigio de sub-resfriamento na
entrada seja atingida, o que o eleva ainda mais. Neste periodo, o fluxo de massa depende basicamente da
diferenqa. entre as pressdes de condensagio e evaporagio. A partir de um determinado instante, ocorrerd o
fendémeno de blocagem do escoamento, de modo que o fluxo de massa passa nao mais a sofrer a influéncia da
pressio de evaporagio, conforme discutido em Stoecker & Jones (1985) e ilustrado na Figura 4.15.

A modelagem do trocador de calor tubo capilar — linha de sucgao é, sem divida, uma atividade
complexa, ainda mais na condi¢do transiente, visto que suas condi¢oes de operagio variam amplamente durante
este periodo, surgindo sérios problemas numéricos. Um problema critico é apontado por Negrio & Melo (1999),
que observaram que, em algumas condigdes em que ocorre um certo grau de sub-resfriamento na entrada do

tubo capilar, ha uma singularidade na relagio entre o fluxo de massa e o comprimento do tubo. Este ¢ um dos
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principais problemas do cédigo computacional desenvolvido por Mezavila (1995) para simular o trocador de

calor tubo capilar — linha de sucgao em regime permanente.

/ escoamento blocado

G

pm'k'ta p
Figura 4.15 Influéncia da pressdo de evaporagio sobre o fluxo de massa (Stoecker & Jones, 1985).

4.6.1 Hipoteses Simplificativas

O escoamento foi modelado como unidimensional e plenamente desenvolvido, considerando os efeitos
de viscosidade e de compressibilidade. O fenémeno de blocagem do escoamento foi também considerado. Os
efeitos de difusio de calor e dissipagao viscosa foram desprezados, o que pode ser justificado pelos elevados
nimeros de Reynolds e Péclét do escoamento (~104). A exemplo de Mezavila (1995), o escoamento bifisico foi
tratado como homogeéneo.

O fendémeno de metaestabilidade nio foi considerado devido 4 sua elevada complexidade e dificuldade
de tratamento. Contudo, de acordo com Pate (1982), o efeito da metaestabilidade sobre o fluxo de massa é
pouco significativo em tubos capilares niao-adiabaticos, o que nio se verifica no caso de tubos capilares
édiabéticos. Em trabalhos experimentais recentes, envolvendo tanto trocadores de calor laterais (Mendonga,
1996) como concéntricos (Zangari, 1998), observou-se que o eféito de metaestabilidade fica bastante atenuado na
presenca da transferéncia de calor.

O critério de blocagem baseou-se num processo empirico, proposto por Fauske (1962), sendo
implementado via modelo quase-estatico, ou seja, o seu comportamento transiente sofre influéncia apenas da
variagio das condicoes no contorno. |

Para a modelagem do escoamento na linha de sucgio considerou-se escoamento plenamente
desenvolvido, compressivel e unidimensional. Ao contrario dos modelos desenvolvidos para o condensador e
evaporador, admitiu-se que ndo hd perda de carga na linha de sucgio. Os efeitos de dissipagio viscosa e difusio
de calor também foram desprezados.

Tanto o tubo capilar como a linha de sucgio foram considerados tubos retos e horizontais, de modo que
os efeitos de curvatura e de variacio de energia potencial foram desprezados. A difusio de calor tanto no tubo
capilar como na linha de succio foramvdesprezadas e as propredades dos tubos foram consideradas constantes
em todo o dominio. As trocas radiativas de calor entre a superficie externa do tubo capilar e a superficie interna
da linha de succio nido foram consideradas e, para finalizar, considerou-se a linha de succio isolada externamente

ao longo de toda a regido do trocador de calor.
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4.6.2 Modelo do Escoamento no Interior do Tubo Capilar

Para modelar o escoamento no interior do tubo capilar ndo-adiabitico foram utilizadas as equagdes de
conservagio da massa, da quantidade de movimento linear e da energia. Assim, fazendo-se os respectivos
balangos para o escoamento de refrigerante através do tubo capilar, do mesmo modo realizado para o

condensador, obtém-se as seguintes expressoes:

op 0OG
L+ZZ=0 (4.109)
ot 0z
0 0 15) Gn b,
L (pu)+Z(Gu)= - L - T Zimm (4.110)
ot 0z 0z 8 A4
E[P(b+l”2)]+i[c(b+l”2)]="aﬁ"qf’ 2] | @.111)
at 2 az 2 at 1,6 A .
O fluxo de calor trocado entre o refrigerante e a parede o tubo pode ser calculado da seguinte forma:
qt{,’r_aj) = ’11‘,@ (Tnf,mj) - Tmp) 4.1 12)

Logo, substtuindo a equagio anterior em (4.111) e fazendo uso da defini¢io de entalpia de estagnagio

dada pela equagio (4.21), obtém-se:

0 P, '

g;(P”o)““gg(G”«):%‘ W—'/’qﬁ(Tnfﬁl, -T,,) - (4.113)

As equagdes (4.109), (4.110) e (4.113) permitem, respectivamente, o calculo dos petfis de fluxo de massa,

pressio e>entalpia de estagnagio ao longo do tubo capilar, em cada instante de tempo. Como condigdes de

contorno tem-se a pressio e entalpia do refrigerante na saida do condensador. Deve-se observar a falta de uma

condi¢io de contorno para a equagio de conservacio da massa, a qual é obtida através da pressdo na saida do
tubo capilar, seja a pressio de evaporagio ou a pressio critica, para o escoamento blocado.

Este procedimento é necessario ja que, com a blocagem do escoamento, a pressio assume
comportamento tipicamente hiperbélico, de modo que a contrapressio responsivel pelo fluxo de massa que
eséoé através do tubo capilar é dada pela pressio critica do escoamento, ao contrario da pressio de evaporagao,
que atua como contrapressio durante o escoamento subsonico. Como a pressio critica é fungio dos parametros

do escoamento e como é necessario conhecé-la para corrigir o fluxo de massa, um procedimento iterativo de

cilculo deve ser adotado. Este procedimento sera melhor detalhado no préximo capitulo.

Modelo de Blocagem

A escolha adequacia do modelo de blocagem é fundamental na modelagem do escoamento em tubos
capilares, devido 2 sua influéncia sobre o computo do fluxo de massa. No trabalho de Pate & Tree (1987)
encontra-se uma completa revisio dos modelos de blocagem disponiveis na literatura. Dos modelos discutidos
por Pate & Tree (1987), segundo recomendagio de Mezavila (1995), adotou-se o critério de blocagem sugerido
por Fauske (1962), que consiste em se admitir um gradiente de pressio infinito na regizo de saida do tubo

capilar. O ctitério de Fauske (1962), totalmente empirico, foi confirmado por experimentos recentes envolvendo
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tubos capilares adiabaticos (Boabaid Neto, 1994; Gongalves, 1994) e nio-adiabiticos (Mendonca, 1996; Zangari,
1998).
Mezavila (1995) argumenta que o critétio de Fauske (1962) possui boa aplicabilidade devido 2 auséncia
- de pressupostos, tais como escoamento isentalpico ou isentrdpico. Afirma, também, que o gradiente de pressio
infinito consiste numa boa representagio matematica para os elevados gradientes de pressao na regiﬁé de saida
ae tubos capilares. Mezavila (1995) comparou o modelo de Fauske (1962) com o modelo baseado em
escoamento isentrépico na saida do tubo, comumente empregado em simulagdes deste tipo, e observou a
dificuldade deste tltimo de caracterizar, com precisio, o fluxo de massa através do tubo capilar.
A implementacio do critério de Fauske (1962) exige, contudo, alguns cuidados especiais, ji que o
gradiente infinito de pressio implica numa singularidade 'matemitica e, conseqiientemente, problemas

computacionais. Matematicamente, o critério de Fauske (1962) pode ser representado por:

i
- - —® (4.114)
g saita

Para facilitar a implementagio da equagio anterior no modelo desenvolvido, algumas hipéteses
simplificativas adicionais serdo adotadas. Assim, considerando escoamento quase-estitico através do tubo capilar

e eliminando os termos transientes da equagio de conservagao da massa apresentada anteriormente, tem-se:

4G —O:G—cte (4.115)

az

E, da equagio da conservagio da quantidade de movimento linear, obtém-se para o regime permanente:

P
5_((;,,)=_g?i_ %’i"jj”f’ (4.116)
R 4

onde as derivadas parciais (0/03) foram substituidas por derivadas ordinarias (4/4g), j4 que as variaveis sio
funcio apenas do espago. Assim, substituindo a conservagio da massa nesta equacgio e explicitando-a para o

gradiente de pressio, tem-se:

L =_G—=- 4.11
ag az 4 8 A4 (117
Entio, escrevendo. a velocidade como:
G=pu=f-:u=Gu (4.118)
v
E substituindo-a na equagio anterior, obtém-se:
a) L.
2 _—62 4 fL i (4.119)
dz 8 A

Procedendo da mesma forma para a equagdo da conservagio da energia, dada pela equagio (4.113), tem-

se para o regime perrnanente:

d J)l[ll '
d—(/J+%u )+4!, G/i 0 (4.120)
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porém,

)= =

14 )=u—=G" (4.121)
a2 az a2
Assim, substituindo as equagbes (4.112), (4.121) em (4.120), obtém-se:
a’b 5 P
i [G e + 2 a(T"f’”” —Tmﬁ)] (4.122)

Mas, para determinar os gradientes de pressdo e entalpia, &€ necessirio ainda conhecer o gradiente de

volume especifico. Como, de um modo geral, o volume especifico é fungdo da pressio e entalpia,

v=v(p,h) (4.123)

Derivando » em relacio a g, obtém-se o gradiente de volume especifico,
dv Oy
dz  op),

Substituindo a expressdo anterior nas equagdes (4.119) e (4.122), chega-se as seguintes equagdes:

A

(4.124)
ay  0hl, dz

v P Oy
fe4 =

P . (4.125)

db

P,
b Ao &IZ(T"/ “p Tr@) +Gh—

P b 4.126
& (4.126)

1+ G2— Ov
8/3

Enfim, escrevendo cada uma das equagdes anteriores como funcio apenas das propriedades locais do
escoamento, apos alguma manipulagio algébrica, obtém-se:

r ) 3

. 5 » P Ov
ﬂi,tapc_fi(T"W . )ab fSA[ R }
b _ oo p '
. | 4.127)
a3 1+G* o ”_33
ol, Ok, )
?4 P oLl o
< 1+G? —aﬁ +u%
\ p[r ]f’ J
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As equagGes anteriores fornecem um modelo para cilculo dos perfis de pressio e entalpia a0 longo do
tubo capilar para a condigdo de regime permanente (ou regime quase-estitico), e sio bastante semelhantes ao
modelo desenvolvido por Mezavila (1995).

' Entio, tomando como base as equagdes anteriores, a aplicagdo do critéro de blocagem de Fauske (1962)
no modelo do escoamento em tubos capilares fica trivial. Observando-as, pode-se concluir que o critério de
gradiente de pressio infinito ocorre quando o denominador se anula, ou seja:

Ov Ov

Q=1+G*|—| +v—| |=0 (4.129)
op ,abp

b

Deve-se notar que este fato implica numa singularidade matemadtica que, na solugdo computacional das

equagdes, implica numa divisao por zero.

Modelo para Expansio na Regido de Saida do Tubo Capilar para Escoamento Blocado
O escoamento na regido de saida sofre um processo de expansio no difusor para que a pressio critica
seja reduzida ao nivel da pressio de evaporagio. Este processo altera o estado do refrigerante na entrada do

evaporador, que deve ser corrigido. Para tal, deve-se considerar o esquema mostrado na Figura 4.16.

1

o

escoamentg;

™

Figura 4.16 Escoamento no bordo de saida do tubo capilar.

Como todas as propriedades do escoamento no ponto 1 e a pressio no ponto 2 sio conhecidas, o fluxo

de massa na regido de saida pode ser calculado por:

A
GA =G4, =G, =G — ‘ (4.130)
| A,
Logo, da equagao da conservagio da energia, tem-se:
ho=bh+iul=h+iu=we=h =5 +%(u;" -—uj) (4.131)
onde a velocidade em 2 é calculada por:
#, =Gy, (4.132)
e o volume especifico, por:
v, =0(p,,h,) (4.133)

Como a entalpia aparece implicita no calculo do volume, um procedimento iterativo deve ser adotado.

Desta forma, o estado termodinimico do refrigerante na regido de saida fica adequadamente caracterizado.

Cilculo da Perda de Carga no Bordo de Saida do Tubo Capilar para Escoamento Subsdnico
Nos casos onde nio ocorre blocagem no bordo de saida, haverd aumento da pressio provocado pela

desaceleracio abrupta do escoamento no difusor. Desta forma, torna-se também necessario avaliar a nova
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condigio do refrigerante na entrada do evaporador. Para tal, utilizou-se um modelo simplificado baseado na
equagio de Borda-Carnot, que considera o escoamento como isocorico.

De acordo com Stoecker (1967), a equagio de Borda-Carnot para uma expansio abrupta de irea é
obtida a partir da equagio de Bernoulli modificada e da conservagio da quantidade de movimento escritas para o

volume de controle representado na Figura 4.16, sendo dadas, respectivamente, pelas equagdes (4.134) e (4.135).
P TP = py 45 piy + Bp (4.134)
bA, = ppA, =y (uzAép) — 4 (”1A1p) (4.135)
Stoecker (1967) argumenta que a utilizagio termo p 4, utlizado ao invés do termo

A, = p,(A, - A,) justifica-se pelo fato de que, logo apés o aumento da 4rea, hi separagio do escoamento, o

que faz com que a pressiao p1 predomine. Logo, das equagdes anteriores, obtém-se a notéria equagio de Borda-

Carnot para expansio abrupta, dada por:

: ) -
) A 2 , :
D _nl 4 | (4.136)
p 2 A, ‘ '
A equagio antetior pode ser re-esctita como:
2
%
Ap= ,é~2— p ; (4.137)
onde,
A 2
k=l1-—L (4.138)
A,
Substituindo as expressdes anteriores na equagio de Bernoulli modificada, chega-se 2 seguinte expressio:
G(A4Y
=p ——{| L +A-1 4.139
nen-g](2) -

E de um balango de energia na regido de saida fornece:

b, =b1+l(i] 1—(—“44) (4.140)
2\ p A,

Com 4, e pz conhecidos, o estado termodinamico no bordo de saida fica, entio, caracterizado.

Calculo da Perda de Carga no Bordo de Entrada do Tubo Capilar

O escoamento através de uma contragdo abrupta gera queda de pressio e, consequentemente, mudanga
na condigio do refrigerante. Segundo Stoecker (1967), a contragao abrui)tﬁ provoca a separa¢ao do escoamento
logo na regiio de entrada do tubo capilar, formando uma vena contracta na posigao 1°, como mostrado na Figura
4.17. Na regiio compreendida entre os pontos 1 e 1’ a perda de carga deve-se a contragio abrupta de segio e no
trecho entre os pontos 1’ e 2 ocorre uma elevagio de pressiao provocada pelo aumento de segao. O modelo para

a elevagio da pressio entre 1’ e 2 é dado pela equagio (4.136), reescrita da seguinte forma:
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2
A ul(, A
2 ﬁ‘—(l - ——‘—) (4.141)
p 2 A,

onde a 4tea da vena contracta (Ar) pode set relacionada com a drea do tubo capilar (4y) através da definigio de

coeficiente de contracio (C)) dado por:

A,
C="t=-% (4.142)
A, wu
escoamento 1 1’ 2
———+ - L

i vena conlracia

Figura 4.17 Escoamento no bordo de entrada do tubo capilar.

Substituindo a equagédo (4.142) na equagio (4.141) obtém-se a equagio de Borda-Carnot para a queda de

ptessio numa contragio abrupta de segio:

A 2 2 5 :
f.—./e%—:(—cl——l) 122— (4.143)

O coeficiente de contragio C, é estimado em fungio da relagio A»/A; e foi correlacionado por

Weisbach (1855) @pud Stoecker (1967) conforme mostrado na Tabela 4.2.

" Tabela 4.2 Coeficiente de contracio em funcio da relagdo de ireas (Stoeckef, 1967).

r= A,/ A, . 0,1 0,2 0,3 04 0,5 0,6 0,7 0,8 0,9 1,0
C. 0,624 0,632 0643 0659 0681 0,712 0,555 0813 0,892 1,0
& 0366 0,340 0310 0270 0221 0,160 _ 0103 _ 0050 0,010 0,0

Umma correlagio dos dados da tabela anterior fornece:

{c, = 0,621333+0,00217123r +0,290385¢* — 0,304583r° +0,390442r* 4148

£ =0,38925~0,256177r +0,342495r* —1,560897> +1,08537r*

Para a relagdo de area utilizada obtém-se £20,4, que difere do valor recomendados na literatura (Streeter
& Wylie, 1981) para contracdo abrupta de segio (£=0,5). Manteve-se, contudo, o valor dado pela correlagio da
equagdo (4.144), ja que pequenas variagGes de & afetam pouco o fluxo de massa através do capilar, conforme

concluem Melo ¢f a/zi (1999). Entio, substituindo a equagio (4.143) na (4.134) obtém-se:

G? A4 Y |
=p——|(1+£)] —| -1 145
P= 1 2p(+ )(Az) | (4.145)

E de um balanco de energia, obtém-se:

) 2
b= b+ %(92—) 1—(%) (4.146)
p 2]
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Propriedades Termodinimicas e Termofisicas
As propriedades termodinamicas e termofisicas sio calculadas de acordo com o procedimento ja
indicado, salvo pelo cilculo do volume especifico da regido saturada que, segundo o modelo de escoamento

homogéneo, pode ser calculado da seguinte forma:

v=vy+v,(1- %) (4.147)

onde », e # 530, respectivamente, os volumes especificos do vapor e liquido saturado a pressio p.

4.6.3 Modelo do Tubo Capilar
O modelo do tubo capilar baseia-se num balango de energia semelhante dquele utilizado na modelagem
do condensador, desprezando-se, contudo, a difusao axial de calor. Assim, a seguinte equagio para o calculo da

distribuicdo de temperatufa no tubo capilar pode ser obtida:

oT,, )
A pB200) = = Gy Py B~ 9Ly Py B3 (4.148)

onde ¢} € dado pela equagio (4.112) e ¢, , calculado por:

qe’,'mp = /lt,ay) (Tnf,ap - ’rmp) (4149)
~ Substituindo-se a expressio antetior em (4.148), obtém-se:
oT, P, ‘ P
“@p_ 1,ep _ _ ¢0ap _
(p2),, Fy A y (Toy.p R EV iR (T,q, T,,M) (4.150)
. € ,cdp ¢ cap

4.6.4 Modelo do Escoamento no Interior da Linha de Sucgio

O escoamento na linha de sucgio foi modelado de forma semelhante ao condensador e evaporador,
desprezando se, entretanto a variagdo axial da pressio (Mezavila, 1995). O modelo foi desenvolvido seguindo
um sistema de coordenadas posicionado na entrada da linha de sucgdo (ver Figura 4.12). A equagio da
conservagio da massa para o escoamento no interior da linha de sucgio ¢é idéntica 2 equagio (4.6), sendo a
~ condigio de contorno dada pelo fluxo de massa na saida do evaporador.

De forma semelhante a0 condensador, a equagio da conservacio da energia para o escoamento de

refrigerante no interior da linha de sucgao ¢ dada por:

8
0z

0
ot

6p P P
v 4.151
af qt ap A ql,.\’lll‘ A ( )

suc

—(ph)+-(Gh)=

onde ¢, € dado pela equacio (4.149) e g .. > calculado por:

e =2 T e = L) (4.152)

e a drea transversal da regido anular da linha de sucgio, A, € calculada por:

-AW=—(D2 -0?,) 4.153)

i6me e.cap
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Substituindo as equagdes anteriores na equagio (4.151), obtém-se a seguinte expressio para calculo da entalpia de

estagnacio do refrigerante no interior da linha de sucgio:

5 a ap R,m Pi..wr
_a_; (p/‘?o) + B—Z- (Gbo) = 5 + /lt,m/; Aﬂ: (T; - Tnf,:m) - A'i,.rm- Am[ (Tnf,.mt - Tfﬂt‘) (4 1 54)

Como condigio de contorno, tem-se apenas a condigdo do refrigerante na saida do evaporador. A
pressio na linha de suc¢do é assumida igual a pressdo na saida do evaporador, ji que a perda de carga foi

desprezada. .

4.6.5 Modelo da Linha de Sucgio

De forma aniloga ao tubo capilar, obtém-se para a temperatura da linha de sucgio a seguinte equagio:

oT,
Al' .rmA'Z(pf) ag” = ql{'fllt'l)i JI{[Az - ql”ﬂ”R mtA"Z (4'155>
» suc t ’ » » >

onde 2 troca externa de calor na linha de sucgdo é dada por:
qe,,’.wt = /le,mr (Tm: - I;Mb) (4156)
Assim, substituindo a equac;io.(4.152) na equagio (4.155), obtém-se a seguinte expressio para a temperatura da

linha de suc¢io: '
oT, P. P
) —Z=1. 2 \T =T =4 (T, -T 4.15

(p ) e a / 1,510 A(,ﬂ” ( ref Jsue .wr) e, suc A[,m[ ( sue ﬂml:) ( 7)

Como considerou-se a linha de sucgio perfeitamente isolada na regido externa, obtém-se entio:

aTJm ])i,m:
(p&‘)m_ -_67- = /’{’i,.mt A (Tnj,m: - Tmr) (4158)

4.6.6 Correlagdes Empiricas

Fator de Atrito

Para as regides de escoamento monofésico utillizou-se o fator de atrito de Churchill (1977), segundo
recomendagio de Mezavila (1995), que a empregou para o escoamento de liquido sub-resfriado, ja que nos casos
estudados, nio havia escoamento de vapor superaquecido. Como esta correlagio é vilida tanto para os regimes
laminar, de transigio e turbulento, optou-se pela sua utilizagio também para o escoamento de vapor
superaquecido. A correlagdo proposta por Churchill (1977) é dada pela equagio (4.57).

Para o escoamento bifasico, fez-se uso da correlagio desenvolvida por Erth (1970), segundo
. recomendagio de Boabaid Neto (1994). A correlagio de Erth (1970) baseia-se no nimero de Reynolds e no
titulo na regido de entrada do capilar. Contudo, Mezavila (1995) obteve melhores resultados avaliando

localmente as propriedades. A correlagio de Erth (1970), adaptada por Mezavila (1995), é dada por:

3,1 1— y"*
f = Rel/z exj{ >4 (4.159)

onde o mimero de Reynolds do escoamento bifasico é calculado com base na viscosidade do liquido.
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Coeficientes Internos de Troca de Calor
A exemplo de Mezavila (1995), adotou-se a correlagdo de Gnielisnki (1976) apud Incropera & DeWitt

(1990), para o escoamento monofisico interno ao tubo capilar, dada por:

k ( £/8)(Re-1000) Pr

i = 2,3.10° < Re,, <5.10° (4.160)
D, | 1+12,7(f/8)*(Pr-1)

onde fé o fator de atrito de Darcy.
A cc;rrelaqio de Gnielinski (1976) foi também aplicada ao escoamento monofasico no interior da linha

de sucgdo. Para tal, considerou-se o seguinte didmetro laminar equivalente para tubos anulares (Kakag ez 2/,

1987),

148 +(1-5°)/in B

D, =D, (4.161)
(1-py
onde,
D
f=—Z (4.162)
Db = Di,mr - De,rq) (4163)

O uso de um didmetro equivalente, segundo Kakag e alii (1987), reduz significativamente o
espalhamento da correlagio de Gnielinski (1976). Como a correlagio de Gnielinski (1976) é fungdo do fator de
atrito, utilizou-se para o tubo capilar o modelo de Churchill (1977). Para a linha de sucgio, contudo, adotou-se a

hipétese de tubo liso, de modo que a correlagao de Blasius, apresentada a seguir, pode ser utilizada.

f=0,3164Re™* 410° <Re<10° (4.164)

A Para o escoamento bifasico no interior do tubo capilar, Mezavila (1995) propos que a resisténcia térmica
entre o refrigerante e o tubo capilar fosse desprezadé e justifica esta hipétese argumentando que, devido aos
elevados coeficientes de troca de calor associados ao processo de mudanca de fase, todas as correlagdes testadas
em seu modelo apresentaram resultados bastante préximos para as temperaturas do tubo e do refrigerante, de
modo que o efeito da resisténcia interna poderia ser desprezado. Entretanto, como neste trabalho tem-se
interesse no comportamento transiente do trocador de calor, a hipétese proposta por Mezavila (1995) implica na
estimativa incorreta da temperatura do tubo, de modo que a correlagio proposta por Pate (1982), dada pela

equagio (4.165), foi empregada.

A -
A p = ——0,023Re;* Pr)"? (L’é) (4.165)
, i,eaqp 1 -a
onde,
a=2£ .166)
P,

Os ntmero de Reynolds e Prandtl da fase liquida sio calculados, respectivamente, pelas equagdes (4.71) e (4.47).

A correlacio de Pate (1982) também foi utilizada no modelo para o escoamento bifasico na linha de suc¢io.
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Coeficientes Externos de Troca de Calor

Como considerou-se a linha de succio isolada em toda a extensio do trocador de calor, o Unico trecho
onde hi troca de calor com o ambiente externo é a regido de entrada do tubo capilar, representada pelo
comprimento L, na Figura 4.12. Assim, adotou-se a correlagio de Churchill & Chu (1975b) para convecgio
natural em tubos cilindricos horizontais, obtida de Incropera & DeWitt (1990):

2

1/6
PRI PP V1.

“? D, [1-+(0559/Pr)™ ]

107 < Ra, <10 (4.167)

8/27

O coeficiente de troca de calor por radiagio é calculado pela equagio (4.31), substituindo-se

evidentemente Tis por Toyp.

4.7 MODELO DO TRECHO DE LINHA DE SUCGCAO ADJACENTE AO COMPRESSOR

A linha de sucgio, aqui mencionada, consiste na parte da tubulagio compreendida entre o compressor e
o trocador de calor tubo capilar — linha de sucgdo. Este tubo atua como uma aleta, transferindo calor para o
refrigerante e exercendo grande influéncia no comportamento do compressor, j4 que com o aumento da
temperatura hd redugio da massa especifica e conseqlientemente do fluxo de massa. Desta forma, seguindo o
exemplo de Klein (1998), optou-se pelo desenvolvimento de um modelo matemético para este componente.

O comportamento fisico da linha de sucgdo é interessante, pois na extremidade em contato com o
compressor a temperatura é bastante elevada e, na extremidade oposta, a temperatura é baixa, inferior a
temperatura ambiente. Assim, h4 significativa difusio de calor pelas paredes do tubo, de modo que na regiio
préxima ao compressor, o tubo perde calor para o refrigerante e para o ambiente, e na outra extremidade, as
temperaturas do tubo e do refrigerante estdo bastante proximas, e o tubo recebe calor do ambiente externo. Na -

Figura 4.18 apresenta-se um esquema dos fendmenos mencionados.

\\\ tubo \\\ linha de suc¢io COmPpressor
\

R R T~
‘ v v
fluido D,| |D,
AN AN
L,
—>
<

Figura 4.18 Esquema das trocas de calor no trecho da hnha de sucgio adjacente ao compressor (Klein, 1998).

4.7.1 Hipdteses Simplificativas

Na modelagem deste trecho da linha de suc¢o, admitiu-se regime quase-estitico para o fluido, ou seja, o
armazenamento de massa, de quantidade de movimento e de energia no fluido, caracteristicos da operagio
transiente, foi desconsiderado. Assim, o comportamento transiente da linha de sucgio fica dependente apenas
das condigdes de contorno fornecidas pelo compressor e pelo trocador de calor tubo capilar — linha de sucgio. A

difusio de calor e a dissipagio viscosa no reftigerante foram desconsideradas. A perda de pressio ao longo da
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linha de sucgdo e as variagSes de energia cinética e potencial foram também desprezadas. No tubo, tanto o efeito
de armazenamento de energia como os efeitos difusivos foram considerados. Tanto o modelo do tubo quanto do

fluido sio unidimensionais na dite¢do axial. O tubo foi considerado reto e horizontal.

4.7.2 Modelo da Condugio de Calor no Tubo

Na modelagem matematica da linha de sucgdo, deve-se considerar o balango de energia num volume de

controle tipico representado na Figura 4.19.

" Tq‘ "
q,.___t i q.._,_;‘_’«:
2y A IR
r "
h sz —> 9: ——)mbﬁ A

Figura 4.19 Balango de energia num volume de controle ﬁpico da linha de sucgio.

Um balango de energia para o tubo, no volume de controle esquematizado na Figura 4.19, origina:

aT, g ”n " n 1
AB(pe), — =0 A =4l A+ 9] PR gPAR (4.168)

onde A, é a drea da coroa circular e P; e P, sdo, respectivamente, os perimetros interno e externo do tubo.

Dividindo a equagio anterior por 4Az,

(o) oT, It 95 + S (4.169)
c =— i gt e .
p 1l at Az ql A‘_ qt A‘_ |
No limite onde Az—0,
L9l —9l s Bg"
lim ——F—— = (4.170)
A;—)O :{ az
logo,
( 6‘) a’rllr___ai;t+ H_I_)r____ H_ﬂ_ (4]71)
Py Py oz 9, ) g, ) .
Da lei de Foutier sabe-se que:
oT,
ge=—k, = 4.172)
=

Considerando que as proptiedades ndo variam com a temnperatura e substituindo a equagdo (4.172) na

equacio (4.171), chega-se a seguinte expressio:

(),

a’I‘/[r aZTm " Px " Pz
at = /éllf 5(2 + qi —Z - q; _AT (4.]73)

(3 (3

68



MODELAGEM MATEMATICA

Da lei de Newton do resfriamento, tem-se que:
9= 2T, = T,) (4.174)

q:"= ﬂ’e('lql[r _Tﬂmb) (4.175)

Logo, substituindo as expressdes anteriores na equagio (4.173), chega-se a seguinte expressio para o

cilculo da temperatura do tubo ao longo da linha de sucgio:

oT, _, &T,  , P P
_(p"),& atl =k, a:{; +liZ(Tnf_IA)—’leZ(Izr —Tmb) (4.176)

Como 2 equagio acima é de segunda ordem no espago, ha necessidade de duas condigdes de contorno.
Assim, adotou-se temperatura prescrita em =L, dada pela temperatura da carcaga do compressor, e tubo
petfeitamente isolado em 3=0 (fluxo de calor nulo). No tempo, a equagao é de primeira ordem, sendo satisfeita

com apenas uma condigio inicial, dada pela temperatura ambiente.

~4.7.3 Modelo do Escoamento no Interior da Linha de Sucgdo

Um balango de energia para o fluido no volume de controle esquematizado na Figura 4.19 fornece:

ib_s =h )/ PAZ=0 | 4.177)
Dividindo por Ag,
—h
| Pt T s P
| 2 T2 el o 4.178)
Az A
No limite quando Ag—0,
bs=h s 4
i E_ P (4.179)
Az—0 Az az
portanto,
dh ‘
=g’ =0 (4.180)
dg '

Como admitiu-se que s6 ha escoamento de vapor superaquecido na linha de sucgio, a entalpia pode ser
escrita em funcio da pressdo e da temperatura, de modo que o diferencial total da entalpia em relagdo a pressio e

4 temperatura origina a seguinte expressio:

B _oh

dI  Ob
—= —+
dy 0T

» 9% Op

Como pressupos-se Ap=0 ao longo da linha de sucgio, a variagio da entalpia pode ser expressa apenas

a
Cd (4.181)
r &

» como fung¢io da temperatura, ou seja:

dh  Ob

dv oT

—_—=

(4.182)
Lz Tz
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Logo, substituindo a expressio anterior na equagio (4.180), chega-se em:

Z T 4g'P =0 4.183
7 A= .
cp dz ql 1 ( )

Finalmente, substituindo a equagio (4.174) na equac;ao anterior, chega-se a seguinte expressio para

cilculo da temperatura do fluido na direcio axial:

ar, AP
d 4 = (Ij‘lr Tnf
>4 7776'1,

) (4.184)

Como a temperatura do refrigerante na saida do trocador de calor tubo capilar — linha de sucgio é

conhecida, seri entdo utilizada como condicio de contorno.’

4.7.4 Coeficientes de Transferéncia de Calor

Para a determinacio do coeficiente interno de troca de calor, considerou-se a correlagio de Dittus &
Boelter (1930), dada pela equagio (4.44), com o expoente # igual a 0,3, pois esta equagio esti sendo utilizada para
a condicio de aquecimento. O coeficiente externo de troca de calor foi calculado segundo a correlagio proposta
por Churchill & Chu (1975b), dada pela equagio (4.167). O coeficiente de troca de calor por radiagio é, entio,

calculado pela equagio (4.31), substituindo-se T, por Ti.

4.8 MODELO DO COMPRESSOR

- O refrigerador SLIM 230 litros utiliza um compressor. hermético alternativo familia EM, de fabricagao

. Embraco. A alimentagio é realizada através de um motor elétrico monofisico que opera na freqiiéncia nominal

de 60Hz. O fluido de trabalho é o refrigerante HFC-134a e o dleo utilizado é o Freol 222, do tipo polioléster. Os

detalhes construtivos do compressor podem ser observados na Figura 4.20 e suas caracteristicas geométricas
estdo descritas no Apéndice C.

De acordo com o modelo qualitativo descrito no inicio do capitulo, a modelagem do compressor
envolve fenémenos de transferéncia de energia, de quantidade de movimento e de massa, bem como de espécies
quimicas. Assim, o modelo do compressor baseou-se nas equagdes de conservagio, na lei de Newton para o
tesfriamento e em rela¢des constitutivas para computo de propriedades termodinamicas e termofisicas.

No contexto de modelagem global do refrigerador, por um lado, deve-se buscar precisio na
representacio dos parametros de interesse e por outro lado, contudo, deve-se procurar minimizar o tempo
computacional que, com a utilizagio de modelos sofisticados, pode tornar-se proibitivo. Ou seja, numa
modelagem de grandé porte deve-se adotar um modelo computacionalmente viivel e suficientemente preciso
para o compressor que, neste caso, restringe-se a previsio do fluxo de massa, poténcia consumida e condigio do
refrigerante na descarga. Assim, optou-se pelo modelo politrépico que fornece bons resultados para as varidveis
de interesse, embora apresente certa limitagio na estimativa da temperatura na descarga.

~Para assegurar uma estimativa mais acurada do fluxo de massa e da condi¢io na descarga, optou-se pela
utilizagio de um modelo para a carcaga, semelhante 20 desenvolvido por Lunardi (1991). As trocas térmicas, as
variagGes de pressio e a presenca de dleo foram consideradas com o intuito de melhorar a precisio do modelo

politrépico.
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Os parametros empiricos necessirios 2 modelagem do compressor, tais como resisténcias térmicas,
coeficientes de perda de carga, expoente politrdpico e eficiéncia global do compressor, foram obtidos através de
ensaios expetimentais em um calorimetro de ciclo quente. Nestes ensaios, descritos detalhadamente no Capitulo

-6, grandezas tais como fluxo de massa, poténcia consumida, pressdes e temperaturas nas diferentes partes
internas do compressor foram obtidas para uma ampla faixa de operagio, na condigdo de regime permanente.
Posteriormente, com a solugio do problema inverso, os parimetros empiricos desejados foram estimados. Como
estes parimetros foram determinados para a condigio de regime permanente, para aplica-los no modelo
transiente devem ser utilizadas correlagdes em fungio da condigio de operagio. Desta forma, tornou-se possivel

atingir o nivel de precisio requerido sem elevar, em muito, o tempo computacional.
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Figura 4.20 Detathes construtivos do compressor hermético alternativo. (a) vista lateral. (b) vista superior.
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4.8.1 Hipéteses Simplificativas

Tendo em vista a complexa geometria interna do compressor, o que dificulta em muito o balanco
térmico no intetior da carcaga, algumas hipéteses simplificativas tornaram-se necessarias. Todos os componentes
do compressor foram, entio, tratados como um tGnico ponto nodal, ou seja, apresentam uma temperatura média
globﬂ (modelo /umped). A temperatura da mistura 6leo-refrigerante foi considerada igﬁal a temperatura da carcaga
do compressor. Considerou-se, ainda, que o bloco e 0 motor elétrico estio 2 mesma temperatura e constituem
uma pega Unica. Estas hipéteses permitem o uso de modelos simplificados de transferéncia de calor, baseados na
lei de Newton do resfriamento, na modelagem de fenémenos bastante complexos. Os elementos internos do
compressor considerados neste modelo sio: filtro de sucgio (cimara plistica), bloco (e motor elétrico), carcaga e
tubo de descarga. (ver Figura 4.21).

O escoamento nas partes internas do compressor, tais como filtro e cimara de sucgdo, cimara de
compressio, cimara de descarga e tubo de descarga foi modelado como quase-estitico, ou seja, sem actimulo de
massa ou energia no fluido. Assim, o comportamento transiente nestes componentes é dado pela variagio nas
condi¢des de contorno. A pulsagio do escoamento foi desprezada e a rotagio do motor elétrico foi considerada
constante e no valor de regime permanente (~3500rpm), j4 que o motor atinge sua rotagio nominal em fragdes
de segundo. As perdas de carga nas valvulas foram desprezadas.

Como o compressor possui suc¢io semi-direta, admitiu-se que todo refrigerante oriundo do evaporador
é aspirado diretamente para o filtro de sucgio, segundo propéem Todescat et akzi (1992).

Para finalizar, considerou-se que o refrigerante dissolvido no dleo esti na fase de liquido saturado a
temperatura da mistura. O transporte de 6leo com o refrigerante foi desconsiderado, de modo que a circulagio

de 6leo pelo sistema pode ser desconsiderada.

valvula de sucgio\  cidmara de succio ralvula de descarga

filtro de succio / camara de descarga
e \Y Ve >
7, 1 7 m,
3 6
AR T
4 5

_—) o

partida cilindro—] tubo de descarga
emnnn S d
paraca refrigerante

< carcaga

bloco ]

mistura
R )
7| Oleo-refrigerante

A7,
L

Figura 4.21 Esquema de um compressor hermético alternativo.
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A Figura 4.21 mostra um esquema do compressor hermético alternativo em estudo, enfatizando as
hipéteses simplificativas e a nomenclatura utilizada. No diagrama /og p-b da Figura 4.22 pode-se observar a
condi¢iio do refrigerante e os processos tetmodinimicos em cada regido do cdmpressor. Osindices 1, 2, 3,4, 5,6
e 7 indicam, respectivamente, a condi¢io do refrigerante no passador de sucgio, na entrada do filtro de sucgio,
na cimara de succio, no interior do cilindro logo ap6s a valvula de sucgio, no interior do cilindro antes da
véalvula de descarga, na cimara de descarga e no tubo de descarga.

Convém observar a acentuada perda de carga ilustrada pela figura entre os pontos 6 e 7 na regiio de
descarga do \compressor. A perda de pressio é mais intensa nos instantes iniciais de operagio do compressor,
quando o fluxo de massa é maximo e a pressio ainda é baixa e, conseqiientemente, a massa especifica é pequena.
Na regiio de sucgio, entre os pontos 2 e 3, a perda de carga nio ¢ tio significativa. No passador de sucgio, entre
os pontos 1 e 2, a queda de pressdo é ainda menor, nio sendo, portanto, considerada neste trabalho.

lg p .
— linha de vapor saturado 5

b

Figura 4.22 Diagrama p-4 representando os processos termodinimicos no cilindro e na carcaga do compressor.

4.8.2 Modelo do Processo de Compresséo

De acordo com Gosney (1982), o processo real de compressio apresenta um comportamento distinto
do comportamento ideal, que se aproxima de um processo adiabatico e reversivel, ou seja, isentrépico. Esta
diféren(;a é, entretanto, bastante sutil ja que o refrigerante rejeita calor para as paredes do cilindro no processo
real de compressao, o que reduz sua entropia na condigio de descarga. Por outro lado, durante a compressio,
ocorrem irreversibilidades (e.g. efeitos viscosos e troca de calor com diferenga finita de temperatura) que tendem
a aumentar a entropia do refrigerante. Desta forma, 2 a¢iio conjunta destes efeitos faz com que o processo real
fique bastante préximo do processo ideal de compressao, como pode ser observado na Figura 4.23.

Como mencionado anteriormente, neste trabalho utilizou-se o modelo politropico para representar as
transformagdes termodinimicas que ocorrem no interior do cilindro do compressor, tanto para a compressio
como para a expansio, utilizando-se o mesmo expoente politrépico » em ambos os processos. As pressoes de
sucgdo e descarga foram consideradas constantes durante os processos de admissio e descarga, o que nio ocorre

na situagio real, onde apresentam uma varia¢io acentuada.
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a—»¢ diabitico e reversivel

a—d adiabatico e irreversivel

a—»¢ politrépico

pressio de succio

o

/

Figura 4.23 Processos de compressio representados em diagrama /g p-b.

O modelo do processo de compressio encontra-se ilustrado no diagrama p-1” da Figura 4.24, onde
pode-se notar as perdas de carga médias nas valvulas de sucgio Aps e descarga Apu, o volume deslocado pelo
cilindro, V4, e o volume morto ¥ 4

Segundo Gosney (1982), a vazio missica deslocada pelo compressor, considerando-se regime quase-
estatico no cilindro, pode ser calculada por:

. Ve
m, =Kn,—= (4.185)
Vs
onde K é uma constante obtida empiticamente com o objetivo de corrigir os erros inerentes ao modelo adotado e

17, € o deslocamento volumétrico do compressor, dado por:

V=NV, (a186)

sendo N a rotacio efetiva do compressor (~3500rpm).

p
plC 4 B
bs

TAp,.,,

< pv” = cte—>

e

yZ
2. N e
4 D /!\ A
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Figura 4.24 Modelo do processo de compressio no cilindro representado num cﬁagrama V.
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Como o expoente politropico foi calculado com base nas condigdes do refrigerante nas cimaras de
sucgdo e descarga, e nio no interior do cilindro, os vazamentos nas vilvulas e na folga entre pistio/cilindro ji
foram, de certa forma, incorporados ao modelo.

Em compressores alternativbs,_uma pequena parcela do volume do cilindro, chamada de volume motto
(IV,), ndo é utilizada durante a compressio do refrigerante, o que origina uma redugio no fluxo de massa e na
eficiéncia do compressor. Este efeito pode ser incorporado ao modelo através do conceito de eficiéncia

volumétrica, dada por:

VA — VD
m,= T (4.187)
Escrevendo a fragio de espago morto C como:
C= % (4.189)
logo, tem-se que:
V=V, +V, =V, +CV,=(1+C)V, (4.189)
€,
V.=V,=CV, (4.190)
assim, |
IV, = (%)VC = C(%)Vﬁ, (4.191)
portanto,
1, =1+C—C[%’Z—) (4.192)

Como adotou-se regime quase-estatico no cilindro, 2 massa entre os pontos C e D ndo varia, de modo

que a razio entre os volumes pode ser escrita em fungio dos volumes especificos,

7, =1+C-C| 2 (4.193)
Ve
Para um processo politrépico,
pv’ =cte (4.194)
logo,
‘l/u
In s o (&) (4.195)
e Y5 P
Assim, o rendimento volumétrico pode ser escrito em fungio das pressSes, de modo que:
1Yn
7, =1+C— C(&j v (4.196)
Y
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E a condi¢io do refrigerante na descarga do compressor pode ser calculada por:

1/n
vy = 04(&) (4.197)
| 2
Substituindo as equag¢des (4.186) e (4.196) na equagio (4.185), obtém-se:
i V .
=K 1+C—C(ﬁJ —aL (4.198)
2 vy

A expressio anterior permite o cilculo da vazdo massica de refrigerante deslocado pelo cilindro do
comptessor em funcio do deslocamento volumétrico, da relagdo de compressio e da condigao do refrigerante na

sucgio. O trabalho de compressio é dado por (Gosney, 1982):

w, = ﬁ;(Pd”)I = ,[25(”40), =0,0Y (4.199)
onde, '
-
y=-2 (ff’-) Y (4.200)
~1|\ 2,

Logo, a poténcia de compressio pode ser calculada pela seguinte expressao:

W =mw =xnV,pY (4.201)
Nota-se nesta equagio a dupla influéncia da relagiao- de compressiao. Por um lado, se a relagio de
- compressio é elevada, a poténcia tende a aumentar. Por outro lado, a vazio midssica tende a diminuir, for¢ando
uma diminuicio da poténcia. Desta forma, a poténcia de compressio apresenta um valor maximo.

A poténcia elétrica consumida pode ser obtida através do conceito de eficiéncia global do compressor,

7, definida como:
Ny=—r=>W =— (4.202)
. W, n,

Entio, substituindo a equagdo (4.201) na equagao anterior, obtém-se:

W, = ﬁVd/ pY (4.203)

4

Esta equagio permite o calculo da poténcia elétrica consumida. E importante salientar que os

parametros 7, K e 7, foram obtidos empiricamente, através de ensaios em bancada calorimétrica.

4.8.3 Modelo dos Elementos Internos a Carcaga

Para modelar os elementos internos 4 carcaga do compressor, deve-se observar a Figura 4.21, onde a
seta com linha cheia indica o sentido da vazio massica de refrigerante na condigio da partida do compressor
(start up) e a seta com linha pontilhada indica o sentido da vazao missica de refrigerante na condicio de parada

do compressor (shut down).
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Assumindo que o compressor possui suc¢iao semi-direta, os balangos de massa e de energia na caixa de

mistura da Figura 4.21 para a condigdo de star? #p fornecem:

m,tm; =m,

7. by + ik = b, (4.204)
bi = br
E, para a condigio de shut down, obtém-se:
w, =0
7, =m; (4.205)
b =h

onde ,, 71,, 7, e m,; sio, respectivamente, a vazio missica de refrigerante que provém do evaporador, 2
vazio missica deslocada pelo compressor, a vazdo massica de refrigerante desprendido ou absorvido pelo dleo e
a vazio massica na entrada da caixa de mistura. O indice r foi utilizado para representar o refrigerante no interior
da carcaca e o indice 7 para indicar a condi¢io do refrigerante na entrada da caixa de mistura. De acordo com a

Figura 4.21, o balango de massa para o refrigerante no interior da carcaga pode ser escrito como:
Ly e ]
;t-( p)r =7, —m; . (4.206)
Do mesmo modo, aplicando a equagio de conservagio da energia para o refrigerante no interior da
carcaga, e desprezando as variagGes de energia cinética e potencial tem-se que:

_(Vpl),- = mrbl',mij - mibi + ql) + qld,e _qﬁ,e - qr,i
dt (4.207)

onde §,,4,,.4,4, € §,, SA0 as taxas de troca de calor entre o refrigerante interno 4 carcaga do compressor e

respectivamente o bloco, a carcaga, o tubo de descarga e o filtro de sucgio. Estas taxas sdo calculadas pela lei de

Newton do resfriamento, de modo que:

4, =UA(T, - T,) (4.208)
4. =UA(T,-T,) (4.209)
4. =UAg,s (T —Tﬁ) | (4.210)
4, =UAuT,-T,) (4.211)

Deve-se notar que os termos s 4 . € sk da equagio (4.207) representam, respectivamente, O

transporte de energia associado com a vazido massica de refrigerante para ou do éleo e a quantidade de energia
associada com o transporte de massa do interior da carcaga para o filtro de sucgdo (na condigio de 7277 #p) ou da

linha de sucgao para o interior da carcaga (no shut down). A grandeza j . representa a entalpia de vapor saturado

a temperatura de mistura.
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Para escrever a equagio (4.207) em funcio da entalpia, fez-se uso da relagao termodinimica dada pela
equagio (4.17). Assim, substituindo a equagido (4.17) na equagio (4.207) obtém-se:
4 : : L .
;;[Vr (pb - p)r] = ”I,b,._,,,,:, - ”libi + Qb + 9/,:',: - 4_/3,: - qr,i (4212)

A vazio miéssica de refrigerante desprendido do 6leo pode ser calculada através de um balango de massa
na mistura 6leo-refrigerante,
, am,
m, == (4.213)
dt

Da defini¢io de fragio massica de refrigerante na mistura, tem-se que:

m
r :mrz Jr

m,+m, 1-y

m (4.214)

g

I =

Logo, substituindo a equagio (4.214) na equagio (4.213), obtém-se:
. d :
T g (4.215)
ar\1-y,
Como a circulagio externa de dleo foi desconsiderada, 2 massa de dleo no interior do compressor nio

varia, de modo que a equagio (4.215) pode ser escrita da seguinte forma:

7h,=—mai Jr | z@' (4.216)
at\1-y, (1—y,) @

A fragio massica é obtida em funcio da pressio do refrigerante e da temperatura da mistura, de acordo

com a seguinte correlacio (IKlein, 1998):

g, =exp(A+BhT,) |
A=41358+0,9101p, —0,04069 p? (4.217)
B =-0,8249-0,1019 p, +0,002656 p”

sendo que nesta equagio y, T € p, sdo expressos, respectivamente, pot [, [°C] e [kgf/cm?].

O volume de refrigerante no interior da carcaga (1) ¢ calculado pela seguinte expressao:

V.=V -V (4.218)

mis

onde 1, é o volume total da carcaca (Apéndice C) e I/ o volume da mistura éleo-refrigerante, dado por:

n,+m
ig =TT (4.219)
plm'.r
A equagio para calculo da massa especifica da mistura também foi obtida por Klein (1998):
P = 958,36 +2,05 y, —0,66T, (4.220)

onde 3, T; € P 530 expressos, respectivamente, em [%] e [°C] e [kg/m?].
E importante observar que na condigio de parada do compressor, a quantidade de massa deslocada é
nula e os termos dependentes da vazio massica de refrigerante desprendido do dleo sdo corrigidos

automaticamente pelo sinal negativo da equagio (4.213).
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Como admitiu-se que as temperaturas da mistura éleo-refrigerante e da carcaga sdo iguais, o balanco de

enetgia para estes elementos pode ser representado por uma Unica equagio:

(C: + Co) a;,lz} + %(’”rbl,m) = q.r,i - q.c,t - lhrbr,m (4221)

onde 4,, €a taxa de troca de calor entre a carcaga e o ambiente externo, dada pela seguinte expressio:
q-r,: = UA"" (’I; - :ram/)) (4222)
O primeiro termo da equagio (4.221) representa o armazenamento temporal de energia no dleo e na

carcaga do compressor. Chama-se a atengdo para o segundo termo da equagio (4.221), que pode ser escrito da

seguinte forma:

d dh p’ db
L (b)) =m =t by, = 2y (4.223)
' dat ot ar '

at

Substituindo a equagdo (4.223) na equagio (4.221) e somando-se o termo s 4, em ambos os lados

desta equagio, chega-se em:

r,,

dh
(Ct + Cﬂ) % + mr 7/;1 + ”.Ir (/’1 m bl,m) = q't,i - q.t,e 7 (4224)

Assim, re-escrevendo a diferenca de entalpia da equagio anterior na forma de calor latente de vaporizagio:

drl. dh
C+C)—+m —Zvmh =4 .—¢ 4.225
( ¢ a) df r dl‘ r,m qu,x qr,; ( )

Desta forma, fica evidente que o primeiro termo do lado esquerdo da equagio anterior quantifica a
energia armazenada no éleo e na carcaga do compressor, o segundo termo representa o armazenamento de
enérgia no refrigerante dissolvido em dleo na fase de liquido saturado, enquanto o terceiro termo esta
relacionado ao processo de mudanga de fase inerente a dissolu¢io ou desprendimento do refrigerante em 6leo.
Os termos do lado direito representam as trocas de calor com o refrigerante interno ao compressor e com O at
externo, evidentemente, ,

Realizando um balango de energia para o bloco e para o motor elétrico do compressor e considerando

que ambos constituem uma pega tnica, como ja discutido, chega-se na seguinte expressio:

dT, ; '
C,—L=W, +m(h;~b)—4, (4.226)
dt |
Do mesmo modo, os balangos de energia para o filtro de sucgio e para o tubo de descarga do

compressor fornecem as seguintes expressoes:

ar
i .
Cf.r _d-l— - qﬁ',e —qﬁ,i (4227)
ar,, . )
C/d jl— =i "G (4'228)

A troca de calor no interior do filtro de sucgio, considerando o escoamento interno em regime quase-
estatico e utilizando o conceito de diferenga média logaritmica de temperatura (ver Figura 4.25), pode ser

calculada pela seguinte expressio:
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=~ (Tf:‘TZ)"(T/r ‘Ti)

f i = UA fi - 4.229
T T,-T, (4.229)
| —=
Tﬁ -T,
fnas,
q.jr.i = ”":(/’3 - /’z) =h.c, (Ts - Tz) (4.230)

entio, substituindo a equagio anterior em (4.229) obtém-se:

EZM

me

T,=T, (T, -T,)exp| - (4.231)

P2
Procedendo do mesmo modo para o tubo de descarga, chega-se a seguinte equagio para a taxa de troca

interna de calor:

(Ts‘Tm)_(T7 —fd)

k4.232)

q‘/{],i = ﬁ”/”’
/’{ TG - T/zl )
T - Tnf
. &
q.ld,i = M{(b() - b7) = 77.7‘_6'/)6 (T6 - T7) (4233)
portantd,
UAu,
=1, —(Ta "'Trd)exp - : (4.234)
777[6‘/,6
T T
T, Te
T;
T,
T, T,
pasigio posicdo
@ ®)

Figura 4.25 Diferenca média logaritmica de temperatura. (a) regido intema do filtro de succio. (b) regido interna do tubo de
descarga.

As capacidades térmicas utilizadas foram calculadas pelo produto entre as massas e respectivos calores
especificos. Para tal, foi necessario abrir um compressor e medir a massa de cada elemento. Os valores de calor
especifico foram obtidos de Raznjevic (1976). No Apéndice C estio listadas as capacidades térmicas, bem como
as massas e calores especificos de cada elemento interno do compressor utilizado no presente trabatho.

A determinacio das pressbes nos pontos de 1 a 7 do diagrama /g p-» da Figura 4.22 é fundamental para
o cémputo das demais propriedades termodinimicas e termofisicas necessirias 4 simulagio do compressor.

Logo, de acordo com a Figura 4.22, tem-se que:
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Py = P2 ™ Pocparador (4.235)
P =10-0p, (4.236)
P=p (4.237)

Ps = Ps (4.238)

b =P+, (4.239)
1= Peodnsaior - (4.240)

~ onde Apy e Apu, sio, respectivamente, as perdas de carga no filtro de sucgdo e no tubo de descarga, calculadas
segundo a equagio de Darcy, dada por:
2 :
Ap= k—z— P o (4.241)
mas,
.2

. 1A m P
m= pr =>P”—Z=>Pﬂ —pAz (4.242)

Logo, substituindo a equagio (4.242) na equagdo (4.241) e agrupando-se as constantes e parametros
geométricos no fator K , obtém-se:

.2
Ap=K% (4.243)
P

A perda de carga foi, portanto, escrita como fungio de propriedades do escoamento (fluxo de massa e
massa especifica), 2 menos da constante de proporcionalidade K , obtida empiricamente. As perdas de carga no
filtro de sucgio e no tubo de descarga sio respectivamente calculadas por:

.2
7
e

Apﬁ=Kﬁp
2

(4.244)

.2
Ap, =K, 2 (4.245)

6

Tanto os coeficientes de troca de calor do bloco, carcaga, tubo de descarga e filtro de suc¢io como os
fatores de perda de carga do filtro de sucgio e tubo de descarga foram obtidos empiricamente.

Para completar o sistema de equagdes, as propriedades termodinamicas e termofisicas do refrigerante
devem ser avaliadas em cada ponto, de acordo com o diagrama /og p-b representado na Figura 4.22. Assim, como
apenas refrigerante na fase de vapor superaquecido esti presente no compressor, exceto quando dissolvido em
6leo, as propriedades podem ser calculadas em fungio da pressio e de outra propriedade qualquer, de acordo

com a metodologia anteriormente apresentada.

4.8.4 Ensaios Experimentais

Como mencionado, os parimetros empiricos foram determinados a partir de ensaios experimentais

realizados em um calorimetro de ciclo quente. O procedimento de ensaio, o principio de operagio do
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calorimetro de ciclo quente, as caracteristicas construtivas da bancada e os resultados obtidos estio descritos
detalhadamente no Capitulo 6.

Nos ensaios em calorimetro, os seguintes parametros foram determinados para diferentes condicdes de
operagio: vazio massica de refrigerante; poténcia consumida; pressio nos pontos 1, 3, 6 e 7, ji que as perdas de
carga nas valvulas nio foram consideradas; temperatura do refrigerante nos pontos 1, 2, 3, 6 € 7; e temperaturas
médias do corpo, bloco, filtro de sucgio e tubo de descarga.

A partir destes dados experimentais foram calculados o expoente politrépico, a eficiéncia global, a
constante multiplicativa do fluxo de massa k; os coeficientes de troca de calor e os fatores de perdas de carga
através da solugio do problema inverso em regime permanente. Para tal, os termos transientes das equagdes
anteriormente citadas foram removidos e o sistema de equagdes foi resolvido por substituigSes sucessivas, para
cada ensaio realizado (ver Capitulo 6). - |

Foram realizados preliminarmente 12 ensaios experimentais, para 3 temperaturas de evaporagio (-
23,3°C, -5°C e 10°C) e 4 de condensagio (35°C, 45°C, 54,4°C e 65°C), sendo que tanto a condi¢io na entrada
quanto a temperatura do ambiente externo ao compressor foram mantidas a 32°C e a temperatura do corpo foi
mantida a 60°C, de acordo com a condigio ASHRAE check-point LBP. Posteriormente, foram realizados mais 4
ensaios, nos quais analisou-se a influéncia das temperaturas do corpo (75 e 90°C) e do refrigerante no passador
de sucgio (45 e 54°C) para a condigio -23,3°C/54,4°C para as tempetaturas de evaporagio e condensagio,
respectivamente. Os resultados foram correlacionados em fungdo da condigdo de operagdo, conforme sera

discutido no Capitulo 6.
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5.1 GENERALIDADES

Como pdde ser observado no capitulo antetior, o sistema de equagSes obtido para cada componente do
refdgerador envolve equagdes diferenciais ordinirias e parciais, nao-homogeéneas e nio-linenares, além de um
amplo conjunto de equagGes algébricas. Em virtude destas complexidades, optou-se pela aproxima¢io numeérica
da solugio das equagdes pertinentes, segundo a metodologia que sera descrita em detalhes neste capitulo.

Para integrar as equagdes diferenciais parciais relativas aos modelos de difusio de calor na placa
evaporédora, na parede do condensador e no trecho da linha de sucgio adjacente ao compressor, fez-se uso do
método dos volumes finitos (Patankar, 1980). As equagbes diferenciais parciais referentes ao escoamento de
fluido refrigerante no condensador, no evaporador, no tubo capilar e na linha de sucgio, entretanto, foram
integradas através de uma variagdo do método de volumes finitos apresentada por Escanes ef a/i (1995). Este
trabalho versa sobre a simulagio numérica do escoamento transiente em tubos capilares nio-adiabéticos e foi
aplicado por Garcia-Valladares ez @/ (1998) na solugdo de escoamentos em evaporadores e condensadores.

As equagdes diferenciais ordinirias foram, por sua vez, integradas através do método de Euler
totalmente implicito. O sistema de equagbes composto pelas equagdes algébricas e pelas equagdes de diferencas
obtidas da discretizacdo das equagbes diferenciais foi resolvido iterativamente por substituicbes sucessivas,
segundo o procedimento descrito por Stoecker (1989). Os motivos que levaram a adogdo destes métodos serio
apresentados neste capitulo.

Com o objetivo de simplificar o processo de solugio dos modelos, optou-se por agrupa-los nos
seguintes modulos de solugio: (1) compressor e trecho adjacente da Linha de sucgio; (ii) condensador; (iii)

evaporador e gabinete; e (iv) trocador de calor tubo capilar - linha de sucgdo. Desta forma, os modelos podem
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ser simulados individualmente através da imposigio de um ndmero reduzido de condigdes de contorno. As
condigbes de contorno necessirias 4 simulagio individual de cada médulo bem como as condi¢des iniciais
necessarias a simulagio global do refrigerador serio exploradas mais adiante.

Assim, neste capitulo, primeiramente sio explorados os métodos numéricos utilizados, as equacdes
vdiscretizadas, os algoritmos de solugao e’ as condigbes de contorno pertinentes a cada um dos modelos
desenvolvidos. Posteriormente, o acoplamento entre os modelos é detalhado e o algoritmo utilizado na
simulagio global do tefrigerador é apresentado, juntamente com alguns detalhes referentes a implementagio
numérica do; modelos desenvolvidos, tais como estrutura do programa de simulagio, além de alguns detalhes

acerca de malha, tempo e plataforma computacional.

5.2 SOLUCAO DO CONDENSADOR

5.2.1 Integragio das Equagdes Diferenciais

Como mencionado, as equagdes diferenciais pertinentes ao modelo do escoamento de refrigerante
através do condensador foram integradas com base no método proposto por Escanes ef aki (1995). Neste

método, as propriedades do escoamento sdo avaliadas nas faces dos volumes, conforme ilustrado na Figura 5.1.

31
,é+17[\‘.

&2 %1
le
l'<

o

P2

N
Az

Figura 5.1 Volume de controle unidimensional tipico do dominio discretizado.

Convém salientar que adotou-se uma malha computacional uniforme para o condensador, ou seja, com

pontos nodais igualmente espagados em todo dominio, salvo na fronteira, onde a distincia é de Ag/2. Também é
importante mencionar que os termos transientes foram integrados seguindo uma formulacio totalmente
implicita, com o objetivo de assegurar a estabilidade numérica do algoritmo independentemente do incremento
" de tempo (#ime-step) utlizado. As formulagdes explicita e implicita (Crank-Nicolson) foram previamente
descartadas por exigirem um incremento de tempo pequeno para assegurar a convetgéncia. A formulagio
totalmente implicita permitiu, entdo, o uso de incrementos de tempo menores nos instantes. iniciais, onde as
taxas de variagio sao mais intensas.

Integrando a equacio da conservagio da massa, dada pela equacio (4.6), a0 longo do volume de controle

situado entre os pontos £&-7 e &, da Figura 5.1, obtém-se:

Jim J-’rmr %’lo—dl‘dz+'[’+m ‘[.'{k %—dt{dt -0 651)
h-1 k-1 _('
portanto,
— —n\ Az
(P"p )'Z;'*'Gk—qu:O (-2)

onde o sobrescrito (°) indica o valor correspondente 20 instante de tempo imediatamente anterior e a barra

sobrescrita (7) representa a média da grandeza genérica ¢ ao longo do volume, sendo calculada por:

84



METODOLOGIA DE SOLUGAO

9= —L-, gz | (5.3)

A integragio da equagido da conservagio da quantidade de movimento linear (4.10) a0 longo do volume

de controle esquematizado na Figura 5.1 fornece:

L Do [ 2o [ L[] e Lo

Te-1

logo,

_ P
7. —A 5.5
" g (5.5)

Do mesmo modo, integrando a equagio da conservagdo da energia (4.18) ao longo do volume de

(;;_puo)%+(6”)/e “(G”)H = _(P/e - Pk—l)_

controle da Figura 5.1, e fazendo uso da formulagio totalmente implicita, obtém-se:

J I“A’a (b, Wiz + J”A’ j“ Gb )d~d;—j jA P i - j’”’j“ "dzdt (5.6)

assim,

Az - -\ A P
(pb — ph, ) o +(Gh),~(Gh) ., =(3-7) Az i (5-7)

A aproximagio da integral representada pela equagio (5.3) requer alguns cuidados. No trabalho de
- Escanes ez alii (1995), esta integral foi aproximada pela média linear das propriedades avaliadas nos pontos £-1 e

4, 0 que consiste num esquema de 22 ordem também conhecido como regra do trapézio, dado por:

¢ ~ ¢/e +2¢k-1 . (58)

Contudo, o uso desta aproximagio tanto para os termos transientes da equacio do movimento como da
equagio da conservagio da energia pode gerar coeficientes negativos, que implicam em oscilagdes numéricas que
dificultam o processo de convergéncia e podem mascarar a solugdo fisica do problema. Desta forma, optou-se

por uma aproximacio de 12 ordem totalmente implicita (regra do retingulo) para os termos transientes, dada por:

$=9, (5.9)

Para os termos fonte, contudo, manteve-se a aproximagio de 2* ordem sugerida por Escanes er aki

(1995), com objetivo de atenuar o efeito das descontinuidades caracteristicas da transigio entre escoamento
monofasico e bifasico.

Desta forma, as equagbes da conservagio da massa, da quantidade de movimento linear e da energia

podem ser rescritas, respectivamente, por:

° A"
Gan =Gt (Pi=Pi) 5 (5.10)
o o A Tﬂ/ < + T”', o J)l
(pkuk —-pk”k)_A—:—j‘-‘- Gty =Gty = _(P/e - P/H)__'k—z“-uzAz (5.11)
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oo VA + Py Petpea \AT 90 t9ly P
(p/ebo,/e—p/e/]o,k)—A§+Gkbo,k_Gk-lbo,ﬁ—l=(P/e Zp/el__ k zplzljz___ﬁ_z_‘”_ZAz (5_12)

Mulﬁplicando a equagio (5.10) por # e subtraindo-a de (5.11), obtém-se:

Tn'k+rn' k=1 P,
5 4% (5.13)

Da mesma forma, multiplicando a equagio (5.10) por 4,4 e subtraindo-a de (5.12), obtém-se:

. A
p,é(.uk —uk)-Z:-:—-*-Gk—l(”k Uy ) (P = P 1)

. .\ A +p, petpo Az 9ltgl P
pk(bﬂ,é—b°.é)—A—§-+Gk—l (b%é_bn,é-i):[pk zpk : _pk Zpk 1)Aj —/CZ-JJAAz (5'14)

Este procedimento, proposto por MacArthur & Grald (1989), reduz ainda mais o tempo computacional
- necessario a solugdo destas equagdes, ja que tanto o fluxo de massa como a massa especifica aparecem

explicitamente nas equagdes. Rescrevendo as equagBes anteriores para px € by, obtém-se:

T +Tﬂ, P :
e Y (5.15)

. oA
Pe = Pr _pk(”k -”k)_A—:}_ka"l(”k _”15-1)" > )

° ) {I + (' ]
G/e 1/7° p- +[P;/9:,/e + Pe™ Py - Pi P )_A_{ - "—"——ql’k G i)l— A

2 2 Ar 2 A
/)o’/e = - Az (5.16)
G, +p,—
-1 T Py Az

Enfim, substituindo o termo de tensio cisalhante pela sua expressiao em fungio da velocidade (4.11) e o

termo de transferéncia de calor pela expressdo em fungio da diferencga de temperatura (4.19), obtém-se:

A uy+ [ G,y P
Pk=pk—1_p(.€ ”k)Aj -G, ( ”15—1) LGt 121 /“klAA? (5.17)

: ° + b, AT o +A T,
Gé_lbo,k_i +(pl/j‘:’é+Pk+‘pk_] _Pk+pk-1)_A_Z+( ik oud k 1,k=17" cud k= ])EA,‘{

. 2 2 Az 2 (5.18)
=k A:{ /Ii,kTryf,k + /’i’i,k—lTnf,k—l 1 P, .
Gk 1 + pk A o) /_7‘ Z Az
Z o k

onde o sobrescrito (*) indica o valor da grandeza na iteragdo imediatamente anterior. Deve-se notar que o termo
de troca de calor, que aparece no termo fonte da equagio (5.18), foi linearizado para melhorar o processo de
convergéncia numérica.

Assim, as equagdes (5.10), (5.17) e (5.18) permitem, respectivamente, o calculo dos perfis de fluxo de
massa, pressio e entalpia total a0 longo do condensador, em cada instante de tempo. E importante salientar que,
como as equagbes sio de primeira ordem, estas podem ser resolvidas em marcha a partir de apenas uma
condig¢do de contorno.

As vantagens do método proposto em relacio ao método dos volumes finitos tradicional estio
relacionadas a facilidade de implementagio e ao baixo custo computacional. Em relagio 20 custo éomputacjonal,
o trabalho de Garcia-Valladares ¢ a/ii (1998) mostra que o método proposto apresenta resultados equivalentes,

porém com um custo computacional bastante inferior a métodos baseados no algoritmo SIMPLE (Semi-Implicit
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Linked Eguations) e derivados. Em relagio a facilidade de implementagio, o simples fato de dispensar a
necessidade de acoplamento entre pressio-velocidade e o arranjo desencontrado, comumente utilizado na
- integragio do gradiente de pressio, torna a implementagio do método proposto bem mais simples. O
acoplamento pressio-velocidade torna-se desnecessario ja que o escoamento foi considerado unidimensional e o
gradiente de pressio pode ser obtido diretamente da equagio do movimento.

A equagio da difusio de calor nas paredes do condensador, contudo, foi integrada através do método
dos volumes finitos tradicional (Patankar, 1980). Para tal, optou-se por um arranjo desencontado de malha, de
modo que. os\ fluxos de calor sio avaliados nas faces do volume e a temperatura é avaliada no centro do volume.
A integracio dos termos transientes também foi realizada através de uma formulagdo totalmente implicita e as
derivadas no espago foram aproximadas a partir de diferengas centrais.

A Figura 5.2 apresenta o esquema do volume de controle utilizado na discretizagio da- equagio da
difusio de calor no tubo do condensador. Deve-se notar que, as superficies de controle sio denotadas pelos
indices mindsculos # e ¢ e os volumes por indices maiGsculos W, P e E, de acordo com a notagio

tradicionalmente empregada (Patankar, 1980).

T N
Ny

) W, P, E — volumes finitos
6%,, 52, w, ¢ — faces do volume P

Figura 5.2 Volume de controle unidimensional tipico do dominio discretizado pelo método dos volumes finitos.

Integrando, entdo, a equagio da conservagio da energia para a parede do condensador (4.32) no

dominio do tempo para cada volume P do dominio discretizado do condensador, obtém-se:

I+AI /
I J. m c ”” dl‘df{
m and

(5.19)
= A j. NJ. lém(l ”ld dzdl +J. J' [2’ P T de) (/lt + imrl )I)e (’111111 - Tam/) ) }lzdt
portanto,
T . -T
() e Tt
oT,| oT, ©20
= Ar)ém{/ a;d ?‘éﬂ_ + [li,P (Tnf P - "rmr/ p)]‘PIAz - [(ﬂ' + Z'rml P)( end | p Tﬂm/l)]RA‘z
Aproximando as derivadas por equagdes de diferengas, tem-se:
(aT,,,,f = deIE —Tﬂ”/‘l’
0z |, O%,
3 (5.21)
ade - Tﬂ”/ lp ~ Tﬂm’ Iu-‘"
| 0z |, 5,
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logo,

ame,/lp = aEdeIE +alVdeiu¢ +[7
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ap =ag +tay + (’”7) = + A4, pPAZ+ (/le,l’ + ’?'m/,p)PzA%

cnd A !
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‘ ' AZ °
Lb = (772 c)ﬂ,,] X;I:lm'lp + Ai,PJ)iAzTnf p

Da equagio anterior obtém-se a variagio da temperatura da parede do condensador ao longo do tempo

para cada ponto do dominio. As condigées de contorno sio dadas pelo fluxo de calor nulo tanto na entrada
como na saida do condensador. Como a equagio anterior depende tanto do termo vizinho a oeste (IF) como a
leste (E), caracterizando uma matriz tridiagonal, optou-se pelo TDMA (Tﬁ-Diagona/ Matrix Algorithm) para
resolver o sistema linear formado pelas equagdes discretizadas. ‘ '

Nas regides de entrada e saida, o esquema de pontos nodais coincidentes com a fronteira foi adotado,
como mostrado na Figura 5.3, de modo que nio-hd necessidade de equagGes adicionais para as fronteiras. Assim,

na implementacio das condigdes de contorno, ap=ag=1, aw=b=0 em =0 e ap=aw=1 , ag=b=0 em z=L.

Figura 5.3 Esquema da discretizagic nas fronteiras: (a) fronteira a montante. (b) fronteira a jusante.

5.2.2 Condigdes Iniciais e de Contorno

Conforme discutido no capitulo anterior, para resolver as equagbes da conservagio da massa, da
quantidade movimento linear e da energia no condensador, faz-se necessario conhecer a distribuicio de algumas
“propriedades no instante inicial. As propriedades termodinimicas sio facilmente calculadas a partir da
temperatura ambiente e da pressio de equalizacio do sistema, sendo esta ultima obtida através do procedimento
ae calculo descrito detalhadamente no Apéndice B. O perfil de velocidades (ou de fluxo de massa) no
condensador deve ser considerado nulo no instante inicial. '

Como para o escoamento as equagOes diferenciais sio de primeira ordem, apenas uma condigio de
contorno para cada equagio se faz necessaria. Assim, a condigio de contormno para a equagio da conservagio da
massa é dada pelo fluxo de massa prescrito ou na entrada ou na saida do componente.

Para a equagio de conservagio da quantidade de movimento a condigio de contorno é dada pela pressio
na entrada do condensador, a qual pode ser fornecida diretamente ao modelo ou calculada iterativamente pelo
desbalanco de massa na entrada do condensador, ou seja, pela diferenga'entre o fluxo de massa calculado através

da equacio da continuidade e o fluxo de massa fornecido pelo compressor.
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Além disso, como a pressio se caracteriza pelo comportamento tipicamente eliptico, ja que influencia
tanto o escoamento a montante como a jusante, a condigao de contorno na entrada deve ser calculada de modo
Que'a massa seja conservada em todo o dominio. Assim, como tem-se duas condi¢Ses de contorno para a
equagio de conservagio da massa (fluxos de massa obtidos dos modelos do compressor e do tubo capilar), e
como apenas uma faz-se necessiria para cilculo do petfil de fluxo de massa através da equagio da continuidade,
pode-se utilizar a condi¢do restante para calcular iterativamente a pressio na entrada do condensador. Como o
balanco de massa nio é explicito em relagio a pressdo, esta varidvel é inicialmente arbitrada e corrigida
sucessivamer\lte até a convergencia.

A equagio da conservagio da energia aplicada ao escoamento necessita apenas da entalpia do
refrigerante na entrada do condensador que, juntamente com a velocidade (ou fluxo de massa) na entrada do
condensador, fornece a entalpia total nesta regido. Para a equagio da energia aplicada ao tubo, contudo, sio,
necessarias duas condi¢bes de contorno, dadas pela condigio de fluxo nulo na entrada e na saida do

condensador.

5.2.3 Algoritmo de Solugio

O conjunto principal de equagGes é composto pela equagio da conservagio da massa (5.10), pela
equagﬁo_da’conservaqio da quantidade de movimento linear (5.17), pelas equagdes da conservagio da energia
éplicadas 20 escoamento (5.18) e ao tubo do condensador (5.22), por relagdes termodinamicas, pelas
propriedades termofisicas do ar e por correlagdes para os fatores de atrito e coeficientes de transferéncia de
calor. Da equacio da conservagio da massa, determina-se o perfil de fluxo de massa. Da equagio do movimento,
obtém-se o perfil de pressio ao longo do condensador. Das equagbes da conservagio da energia, obtém-se a
entalpia total do refrigerante e a temperatura do tubo para cada ponto nodal. A temperatura e a massa especifica
do refrigerante sio calculadas por relagdes termodinimicas em fungio do par pressio/entalpia.

O procedimento de solugio depende fortemente das condi¢ées de contorno das equagdes da
continuidade e do movimento. Caso o par pressio/fluxo de massa na entrada esteja disponivel, o procedimento
de solucio é direto. Contudo, se apenas os fluxos de massa na entrada e saida do condensador estiverem
disponiveis, conforme a metodologia adotada na simulagio global do refrigerador, surge a necessidade de um
procedimento iterativo para o calculo da pressio. Desta forma, optou-se por descrever apenas o ultimo
procedimento ja que este engloba o primeiro, bastando apenas eliminar o lago iterativo para o calculo da pressio.

Assim, considerando que apenas os fluxo de massa encontram-se disponiveis, utiliza-se o valor na saida
para calculér o perfil de fluxo de massa através da equacio da continuidade e o valor na entrada para corrigir
iterativamente a pressio na entrada do condensador. Por questdes de estabilidade numeérica, a equagio da
continuidade é avaliada a partir da saida em diregdo i entrada, enquanto que as equagGes do movimento e da
energia sio resolvidas da entrada para a saida. Em razao das nio-linearidades e interdependéncias entre as
equagdes, um procedimento iterativo se faz necessirio. As equagdes sio, entio, resolvidas por substituigoes
sucessivas (Stoecker, 1989), até a convergéncia. No processo de substituicio sucessiva, foi necessario sub-relaxar
o fluxo de massa, a entalpia total, a pressio, a massa especifica, a temperatura do refrigerante e a temperatura do
condensador com fatores da ordem de 0,90. Como critério de convergéncia admitiu-se um erro total inferior a

104,
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Assim, o erro total no condensador pode ser calculado por:”

E,= UEG ’Ep ’Eb., ’ETn/ ’ETM

<107 (5.23)

onde E, representa o erro normalizado obtido pela soma, em todo o dominio, das diferencas relativas entre duas

iteracdes sucessivas do parimetro @, ou seja,

E¢ - ; ¢k¢—k¢k | (5.24)

Como nio eiste uma equagio explicita para a pressio na entrada do condensador, esta varidvel é
inicialmente arbitrada e corrigida sucessivamente. Em geral, a pressio estimada proporciona um cilculo para o
fluxo de massa na enttada do condensador diferente daquele estabelecido como condigio de contorno. A
pressio é entio corrigida pela diferenca entre os fluxos de massa conhecido e estimado na entrada do
condensador através do método das secantes (Press et alii; 1995). A convergéncia é atingida quando a diferenca
relativa entre o fluxo de massa fornecido pelo compressor e o fluxo de massa na entrada do condensador for
inferior a 104

O algoritmo de solugio do condensador é dado por (ver também o fluxograma no Apéndice D):

1. Arbitrar a todas as varidveis o seu valor do instante de tempo imediatamente anterior;

2. Arbitrar a pressio na entrada do condensador;

3. Calculat, em marcha, o fluxo de massa através da equagao (5.10) a partir do fluxo de massa na saida;

4. Calcular, em marcha, a pressao através da eqﬁagio (5.17);

5. Calcular, em marcha, a entalpia através da equagio (5.18);

6. Calcular, via TDMA, a temperatura do tubo através da equagio (5.22);

7. Atualizar as propriedades termodinimicas e termofisicas bem como os parametros empiricos;

8. Voltar ao passo 3 até a convergéncia das varidveis envolvidas;

9. Corrigir a pressio (método das secantes) e voltar ao passo 2 até a convergéncia {lago opcional);

" 10. Voltar ao passo 1 até o final da simulagio transiente.

5.3 SOLUCAO DO EVAPORADOR E DO GABINETE

5.3.1 Integragdo das Equagdes Diferenciais

Como os canais da placa evaporadora sio uniformemente espagados, uma malha computacional
cartesiana uniforme foi utilizada, como mostrado na Figura 5.4. Para o escoamento de refrigerante também
utilizou-se uma malha cartesiana uniforme (Figura 5.4). Tanto os lados dos elementos de volume bidimensionais
da malha da placa como o comprimento dos elementos de volume unidimensionais da malha do fluido possuem
dimensio de 13mm. A malha da placa é constituida de 23 x 37 pontos nodais no interior do dominio, totalizando
851 volumes, e a malha do fluido é composta por 339 pontos nodais. O comprimento equivalente do canal fot

obtido considerando-se que todos os volumes do dominio do fluido possuem comprimento igual a 13mm, de

" Deve-se notar que o duplo colchete representa o parimetro de valor méximo dentre os listados, ou seja, |la, b = max(a,b)-
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modo que o comprimento total apresentou-se 3,5% menor que o valor real. Para evitar que esta pequena
discrepincia originasse um volume interno menor e, consequentemente, uma carga de refrigerante diferente,
resolveu-se computar uma area de secgo transversal equivalente para o inventdrio de massa neste componente.
Estas aproximagdes podem, numa primeira andlise, parecerem muito restritivas. Contudo, justificam-se
pois fornecem bons resultados, sem a necessidade de mathas computacionais nio-estruturadas, o que elevaria a
complexidade do modelo. O acoplamento entre as malhas do fluido e da placa € realizado nos volumes

hachurados indicados na Figura 5.4.

malha da placa evaporadora
(23 x 37 pontos nodais)

malha do escoamento
(339 pontos nodais)

A

entrada

DI

S
N

saida

Figura 5.4 Malha computacional da placa evaporadora.

A exemplo do coﬁdensador, as equagdes diferenciais do modelo do escoamento de refrigerante através
do evaporador foram também integradas pelo método de volumes finitos proposto por Escanes ez a4 (1995).
Assim, da integragio das equagBes de conservacdo da massa, da quantidade de movimento linear e da energia
para o escoamento de refrigerante no interior dos canais do evaporador obtém-se equagdes andlogas ds equagbes
(5.10), (5.17) e (5.18), substituindo-se T,z por Tap, evidentemente. Na frontéira, utilizou-se o mesmo método de
discretizacdo adotado no modelo do condensador, de modo que as condicSes de contomo do escoamento foram
implementadas de forma aniloga. Para a integra¢do da equagio da placa evaporadora (4.65), deve-se considerar o

- elemento de volume bidimensional representado na Figura 5.5.

[ 8 \{ dx, |

oN —

by

L : o P, N, S, E, W — volumes finitos
~ = Ax - n, 5, ¢, w — faces do volume P

Figura 5.5 Volume de controle bidimensional tipico do dominio discretizado da placa evaporadora.
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Integrando a equagio (4.65) no tempo e nas diregSes x e y do volume de controle indicado na Figura 5.5,

2
r r j HN pc dz‘dxq’y J HA’I’I ‘/é 'aan”dxq’)'dt+ J o Jﬂ ' o a;ilp@'dxdt
s I 7y
. (5.25)
+J-I+AI J-n J'e,: Mb up) 22{;1_(]"”]’ _Tnj) + q;rl jldxdydt
obtém-se: |
\ _ aTnp e EEP_ - aT"f’
(pf),,,,(Tﬂp -T, )’”A"Aﬁ"kﬂ ( ox | ox W}”Aj Aty [ | ¥ J]WAAN (5.26)
+[2,1,,p(T,,,,,, T, )- 2/1,p(T - T, )+q,’;,,,p]AxAJAf
~ Aproximando as derivadas pelas. equagdes de diferengas, tem-se:
- oT,, _%’E'%(p _ aTwl _T"P(f P wl Tonly ”?' : aT"P' i i Lopls (5.27)

Ox L - (5x)‘ T o Im B (§x)”l

. (9), (&),

Substituindo as expressdes anteriores na equagdo (5.26) e rescrevendo-a na forma de coeficientes,

& o |,

obtém-se a seguinte equagio discretizada para o calculo da temperatura da placa evaporadora:

”PT,,{,I,:“ET ‘ +ay, T +ay +a,T

eth E etp N

f kwly kwly FwAx kwlAx
lag = ) — . — _

@), ), " E), YT E),

A (5.28)
" e A;AJ +2(A, ,+2,, )AxAy

\+Ia

erp w eap 5

4ap =aE+aW+aN+as+(pf)

b= (p0),, "2+

)y

e, P~ gab

L

Como a equagio anterior depende dos termos vizinhos nas dire¢des norte (IN), sul (S), leste (E) e oeste
w), cérnpondo uma matriz pentadiagonal, fez-se uso do TDMA (Tr-Diagonal Matrix Algorithm) aplicado linha-
por-linha (Patankar, 1980) para resolver o sistema linear de equagbes discretizadas.

As bordas foram discretizadas com pontos nodais coincidentes com a fronteira, da forma aniloga ao
condensador. Assim, as condigBes de contorno de derivada nula na fronteira sio implementadas anulando-se aw
na fronteira oeste, 4 na fronteira leste, an na fronteira norte e a5 na fronteira sul. As temperaturas dos pontos na
fronteira sdo, entdo, igualadas as temperaturas nos pontos adjacentes.

A equagio diferencial ordinaria (4.82) no dominio do tempo, que constitui 0 modelo do gabinete, foi
integrada de acordo com o método de Euler. Utilizou-se a formulacio totalmente implicita, de modo que a

equagio para cilculo da temperatura média do gabinete ¢ dada por:

9

|4
(pe,) , 2 To + 2|(A4), LT, )+ KL, L,

=
T, = ZZ (5.29)
(pe,) 25+ ;[(M)f‘k'ﬂ.b] +KL,,
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Deve-se notar que na equagio anterior, a temperatura do evaporador (superficies 7 e 8) estd implicita no
somatério (ver Figura 4.10). A integragio das equagdes da energia aplicadas as superficies interna (4.74) e externa
(4.75) do refrigerador em cada uma das seis paredes (£) do gabinete através do método de Euler totalmente

implicito fornece:

(o), . kA .
T‘i T;,/z + (M) N3 alll/) l/ m k qmﬂ',t,k
T, = L (5.30)
g M + (M) + _/éiq_
At “*\4z),,
(pV)ip e kA _
T —A_Z——’I:,k + (M), kTgab + //2 T 7 B v— qmd,i,k
= (5.31)
S PN ()
At o2y,

A integragio das equagdes diferenciais parciais para o cilculo da distribui¢do de temperatura ao longo do
isolamento de cada uma das seis paredes & também foi realizada pelo método dos volumes finitos, segundo o

volume de controle tipico representado na Figura 5.2. Assim, integrando a equagio da difusio, obtém-se:

) ’ | (5.32)

_T;”’kP AX=¢,,,k aT‘m,k _
Atz "l Ox

’I'm £

Aip

afrm,k
Ox

Aproximando as derivadas pelas equagdes de diferengas, obtém-se:

2T, P ag T, . E +ayT, . w +b
am,k am,k
a, == ; a, =
o), (&),
Ax (5.33)
iap=ag+ay +E
A_X‘ °
b = —_I:)l £
At

Deve-se notar que as equagdes (5.30), (5.31) e (5.33) formam um sistema linear tridiagonal, sendo,

portanto, resolvidos simultaneamente, para cada supetficie &, através do TDMA (Tri-Diagonal Matrix Algorithm).

5.3.2 Solugdo do Modelo de Radiagio no Interior do Gabinete

Para determinar a taxa de transferéncia radiativa de calor no interior do gabinete, deve-se conhecer as
radiosidades de cada uma das superficies envolvidas (ver Figura 4.10), de acordo com as equagdes (4.90) a (4.98).
Da equacio (4.89), obtém-se:

ZF AT A oT}, (5.34)
1—8,@ e a,e
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Esta equagio pode ser rescrita na forma de um sistema linear 7 x 7,

[A ]{J} {B}

+ZFA

3 (5.35)
19y =4, ——ij.Ak
b, = gkA OJIT;
| 1-¢,

onde ax sio os elementos da diagonal principal e a4 os demais elementos da matriz [A], & sdo os elementos do
“vetor {B} e o vetor {J} é composto pelas radiosidades das superficies, Ji.
Para resolver este sistema linear, utilizou-se o método iterativo de Gauss-Seidel (Press ¢t a/zi, 1995). De

acordo com este método, a radiosidade da superficie £, em cada iteragio, é calculada por:

J.=—1Ib, —Za,é,] Za,g] (5.36)

J=k+1

A convergéncia é assumida quando as diferenc;as relativas entre as radiosidades da iteragio atual com a

iteracdo imediatamente antetior for inferior a 10-4.

5.3.3 Algoritmo de Solugio

O conjunto de equagdes a ser resolvido é composto pela equagio da conservagﬁo da massa (5.10), da
quantidade de movimento linear (5.17), das equagSes da conservagio da energia aplicadas ao escoamento (5.18),
i placa evaporadora (5.28), ao ar no interior do gabinete (5.29) e as paredes do refrigerador (5.30), (5.31) e (5.33),
e pelas relagdes termodinimicas que permitem a determinagdo da temperatura e massa especifica do refrigerante
em fungio da pressio e da entalpia, para cada regiio do escoamento.

Destas equagdes, obtém-se os perfis de pressio, temperatura, entalpia total e massa especifica do
reftigerante e do campo de temperatura na placa evaporadora, em cada instante de tempo. Obtém-se, também, a
evolugio temporal da temperatura do ar no gabinete e das temperaturas das paredes do refrigerador.

A pressio na entrada do evaporador fot calculada iterativamente através do método das secantes (Press e
alii, 1995) e as equagdes foram resolvidas segregadamente, através do método de substituigdes sucessivas
apresentado por Stoecker (1989). Os parimetros do escoamento, tais como fluxo de massa, pressio, entalpia,
temperatura e massa especifica do refrigerante foram sub-relaxados com fatores da ordem de 0,90. O modelo do

gabinete nio exigiu sub-relaxacio rigorosa (0,98).

E,= HEG E,.E,,E; .E; ,Er,.Er, H <107 (5.37)
onde,
E,=Y, %}ﬂ —ZZ "pl" KEA E, = —T—“T[i’— B, =) VitV (5.38)
! ! epl; _ gab P Ve
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onde ¢ representa a entalpia, a massa especifica e a temperatura do refrigerante em cada ponto /do dominio e

W representa as temperaturas de cada uma das seis paredes £ do refrigerador.
‘ Assim, a solugio dos modelos do evaporador e do gabinete segue o seguinte algoritmo (ver também o
fluxograma mostrado no Apéndice D):
1. Arbitrar a todas as varidveis seu valor no instante de tempo imediatamente anterior;
2. Arbitrar a pressio na entrada do evaporador;
3. Calcular as propriedades na entrada do evaporador (/=7);
4. Incrementar /=/+17,;
5. Calcular o fluxo de massa pela equagio (5.10);
4. Calcular a pressio pela equagio (5.17);
5. Calcular a entalpia pela equagio (5.18);
6. Atualizar as propriedades termodinamicas, termofisicas e os pardmetros empiricos do escoamento;
7. Retotnar ao passo 5 até a convergéncia das variaveis do escoamento; |
8. Retotnar ao passo 4 até o ultimo volume;
9. Calcular, via TDMA linha-por-linha, o campo de temperatura do evaporador pela equagio (5.28);
10. Atualizar as propriedades termofisicas do ar e o coeficiente externo de transferéncia de calor;
11. Calcular as temperaturas das paredes do gabinete pelas equagdes (5.30), (5.31) e (5.33);
12. Calcular a temperatura do ar no interior do gabinete pela equagio (5.29);
13. Calcular as radiosidades pelo método iterativo de Gauss-Seidel e atualizar as taxas de troca de calor;
14. Voltar ao passo 3 até a convergéncia de todas as variaveis envolvidas;
15. Corrigir a pressio pelo método das secantes e voltar ao passo 2 até a convergéncia (lago opcional);

16. Voltar ao passo 1 até o final da simulagio transiente.

5.4 SOLUCAO DO TROCAD OR DE CALOR TUBO CAPILAR - LINHA DE SUCGCAO

5.4.1 Integragio das Equagdes Diferenciais

De modo semelhante ao condensador e ao evaporador, utilizou-se o método de Escanes ef a/i (1995)
para integrar tanto as equagdes diferenciais do modelo do escoamento como as equagdes diferenciais do modelo
de transferéncia de calor através nas paredes. Entretanto, aproximou-se a média volumétrica pela média linear
(regra do trapézio) tanto para os termos transientes como para os termos fonte, de acordo com a equagio (5.8).

A razio pela qual a regra do trapézio foi utilizada ao invés da regra do retingulo com formulagio
implicita reside no fato de que os gradientes de pressio e de entalpia caracteristicos do escoamento no interior
do tubo capilar sio extremamente elevados, principalmente na regiio de saida, de modo que métodos de ordemn
mais baixa podem nio caracterizi-los adequadamente. O sistema de equagdes foi entdo resolvido iterativamente
em cada volume e nio ao longo de todo dominio, como no condensador.

A integragdo das equagdes diferenciais (4.109), (4.110) e (4.111) para o escoamento de refrigerante

através do tubo capilar pelo método de Escanes e 24 (1995) fornece:
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tPus  PrtPi |83
G,e=Gk_1-(p’“ T . "’)Z-t‘- (5.39)

Ay, P
pkzpk_l—(a+sz—+c2Az)

,

a=Gu,—G,_.u,_
o e o o o ° (5'40)
4 b= Pt T Peses  Pr¥e t Pra#an
' 2 2
- JiGuty + [i1Gai#py
L 16
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G, b, +b—+c—LAz
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lp= p;/’:,k + Picrbops = Pacibopos Pk + D P/Z + P
2 2 2
r= 2’ ’Iwmﬁk-*-lll‘.lTay)k—
2
L

Deve-se notar que o termo de transferéncia de calor que envolve a temperatura do refrigerante ~ func¢io
da pressio e da entalpia e, portanto, ndo linear — foi linearizado através da divisao pela entalpia total disponivel
dﬁ iteracdo anterior (*). Este termo aparece no denominador da equagio (termo 4). ‘

Como o trocador de calor tubo capilar — linha de sucgdo é do tipo contracorrente, as malhas

computacionais utilizadas pelo tubo capilar e pela linha de sucgdo foram acopladas segundo o esquema mostrado

na Figura 5.6.
<9— i »  &¢— linha de sucgio
p=> l —e> tubo capilar
k-1 k
L ~)
< 2\

Az
Figura 5.6 VAcoplamento entre as mathas do tubo capilar e da linha de sucgio.

A integragio das equagdes (4.6) e (4.154) para o escoamento através da linha de sucgao fornece:

Pyt P PiyatpPe |D
G,e—1=G/5_( klz £ /&12 pk)zj:' (5.42)
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.

A exemplo do tubo capilar, o termo fonte da linha de sucgdo foi também linearizado. Deve-se notar que,
como a perda de carga na linha de sucgdo foi desprezada, a equagdo do movimento nio se fez necessaria.
A integragio das equagOes diferenciais referentes ao modelo de transferéncia de calor na parede do tubo

capilar fornece:

o A +A pz, +A? R
J:_ _[: '(pc) —-——dt v = J' ' ) q,'m,, L dzds — _[ ! j Gl A”"f’ dxdt (5.44)
1 T I[@ o .
assim,
T A:{ = I)' —n I)cc -
(p), (T, - To) = =Tl A“” -7", 5 e (5.45)

Aproximando a média no volume pela média linear, obtém-se:

T, .+T, T, .+T, ek T P, ek T 0 I
(pf)[@( cap k cap =1 _ ap,k cap k=1 )é{ — qx,t@,k q;,mp,b—‘l £ .cap Az— qe.m]),k qe,tq?,/&—l ¢,0ap Ag (546)
2 2 At 2 A 2 aap
Escrevendo os fluxos de calor em fungio da diferenga de temperatura e explicitando a equagio anterior para

Tk, Obtém-se:

(p) I-;apk+Tcaplel

P P
Foe 1,0dp Ld e0ap
Az 2 A

T = ¢ cap ¢, cap
cap &
a+oT, -
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- 2 . At icap k A e,cap b A
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Nota-se que o tetrmo Tupes foi linearizado e alocado no denominador da equagio afim de evitar

coeficientes negativos. Procedendo do mesmo modo para a linha de sucgio, obtém-se:

o °
(p [)Jllt Tm: A1 + Trﬂ:,k lf JSHE ,k—lT"f JS10c =1 + ii 251 ,kT"/ e R I)i..m:

+ b
At 2 . 2 Ar SHe g
swe k=1 = ’I“ (p ) P ~ (348)
P 1 4 .
_1_ (p[).rmf + ﬂ et i +— ://t,k cap + 2',- ek 1m0
2| A¢ A 2T, At A

£, 5ue sne -1 €, S

Mezavila (1995) reportou a necessidade de utilizar volumes de comprimento inferior 2 1,0mm para
garantir a convergéncia na condigio de escoamento critico. Contudo, para o tubo capilar de 4,5m do refrigerador
SLIM 230 litros, isto representa uma malha de 4500 pontos nodats, com custo computacional proibitivo, quando
avaliado sob o ponto de vista de simulagio global do refrigerador. Optou-se entdo pelo uso de uma matha
uniforme na regido de entrada e outra nio-uniforme na regido do trocador de calor, sendo esta mais refinada na
regiio proxima 2 saida do tubo capilar, onde os gradientes assumem valores muito elevados. A equagio utlizada

para gerar a malha foi extraida do trabalho de Escanes ez a/ii (1995), sendo dada por:

L k k-1 |
P § [Ianly(ﬁ—”—) - fdﬂb(g—;l—)jl (549)

onde &£ é um fator de concentragio, cujos valores sio maiores ou iguais a zero (£=0 indica uma malha com

Az, =

pontos nodais uniformemente distribuidos), L é o comprimento do trocador de calor e # é o nimero de
volumes.
| A Figura 5.7 mostra uma malha gerada para £=2,5 e 50 volumes, para o tubo capilar com 4,5m de

comprirﬁento. A malha adotada na solu¢io deste modelo possui 400 volumes (100 para a regido adiabatica e 300
para a regido do trocador de calor) com £=5,0. Para a linha de sucgio, a mesma malha nao-uniforme gerada para
a regiio nio-adiabatica do tubo capilar foi utilizada.

Desta forma, a ordem mais elevada da regra do trapézio associada ao refinamento da malha melhorou a
estabilidade do modelo no processo de solugio, com um custo computacional moderado.

As condi¢des de contorno para a simulagio do tbo capilar sio dadas pela pressio e entalpia na regido
de entrada e pela pressio na saida. Para a linha de suc¢do sido necessirios tanto o fluxo de massa como a entalpia
do refrigerante na regido de entrada. Todas as condigdes iniciats sio facilmente obtidas da pressio de equalizagao

e da temperatura ambiente.

i : 5 |
' i !
1 I 1 1 H 1]

00 0,5 1,0 1,5 2,0 25 30 35 4.0 4,5
comprimento [m]

Figura 5.7 Malha nio-uniforme utilizada para o tubo capilar (50 volumes e £=25).

5.4.2 Algoritmo de Solugdo

O fluxo de massa através do tubo capilar depende de diversos parametros geomeétricos e operacionais,

dos quais destacam-se respectivamente o diametro do tubo e a diferenga entre a pressio na entrada (pressio de
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condensagio) e a pressio na saida (ou a pressio de evaporagio ou a pressio critica), também conhecida como
contra-pressio. Como pode haver blocagem do escoamento na saida do tubo capilar e como nio se conhece de
antemao a pressao critica, ja que esta é fungio dos préprios parametros do escoamento, faz-se necessirio um
procedimento jterativo para calcular o fluxo de massa através do tubo capilar.

O procedimento utilizado baseia-se na diferenca entre o comprimento real do tubo capilar (4,5m) e o
comprimento de tubo calculado para que ou a pressio de evaporagio ou a pressio critica (no caso de
escoamento blocado) sejam obtidas. Assim, de forma semelhante aquela adotada no modelo do condensador
para comput\ar a pressio, o fluxo de massa na entrada do tubo capilar foi calculado pelo erro no comprimento
através do método das secantes (Press ez alii, 1995). Desta forma, resolve-se o escoamento no tubo capilar para
um fluxo de massa arbitrado. Posteriormente, compara-se 0 comprimento real do tubo com o comprimento para
o qual a pressiao do escoamento ¢ igual ou a pressio de evaporagdo ou 2 pressio critica e corrige-se o fluxo de
massa.

Como critério de convergéncia do processo iterativo de calculo da vazio massica, admitiu-se que a
diferenga relativa entre duas iteragdes sucessivas fosse inferior a 104, de acordo com a seguinte equagio:

E. = G—_G—G—— <10™ (5.50)

As equagdes discretizadas foram resolvidas por substituicdes sucessivas em cada volume até que o maior erro
relativo entre as varidveis de interesse em duas iteracGes sucessivas fosse inferior 2 10-6. As variaveis avaliadas
foram: entalpia total, fluxo de massa, pressio e temperatura do tubo. No processo iterativo de solugio, as
variaveis foram sub-relaxadas da ordem de 0,5. O mesmo procedimento foi adotado para a linha de sucgio.
| Neste contexto, a solu¢io dos modelos do tubo capilar e da linha de sucgio do médulo trocador de
calor segue os seguintes passos (ver também o fluxograma apresentado no Apéndice D):
1. Arbitrar a todas as varidveis seu valor no instante de tempo imediatamente anterior;
2. Arbitrar o fluxo de massa na entrada do tubo capilar;
* 3. Calcular as propriedades do escoamento na entrada do tubo capilar;
4. Calcular o valor de todas as grandezas no ponto £=7;
5. Incrementar £=4+7,
6. Calcular a temperatura da parede do tubo capilar pela equacio (5.47);
7. Calcular o fluxo de massa pela equagio (5.39);
8. Calcular a pressio pela equacio (5.40);
9. Calcular a entalpia pela equagio (5.41);
10. Atualizar as propriedades termodiniamicas, termofisicas e os parimetros empiricos do escoamento;
11. Voltar ao passo 6 até a convergéncia das variaveis do escoamento;
12. Verificar se ha blocagem do escoamento pela mudanca de sinal da equagio (4.129). Em caso
afirmativo, achar a posi¢io no volume onde esta equagio se anula por extrapolagio linear e calcular o

erro de comprimento. Pular para o passo 16;
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13. Em caso negativo, verificar se a pressio ¢ inferior a pressio de evaporagio. Em caso afirmativo,
achar a posigio no volume onde a pressio de evaporagdo ¢ atingida por interpolagio linear e calcular o
erro de comprimento. Pular para o paéso 16;

14. Em caso negativo, voltar ao passo 5 até o final do tubo capilar;

15. Estimar, por extrapolagio linear do gradiente de pressio, o comprimento de tubo necessitio para
que esta seja atingida e calcular o etro de comprimento;

16. Com o erro de comprimento, cortigir o fluxo de massa pelo método das secantes;

17. Para a linha de sucgao, calcular todas as grandezas em £=N;

18. Decrementar &=£-1,

19. Calcular a temperatura da parede da linha de sucgio pela equagio (5.48);

20. Calcular o fluxo de massa pela equagio (5.42);

21. Calcular a entalpia pela equacao (5.43);

22. Atualizar as propriedades termodinamicas, termofisicas e os parametros empiricos do escoamento;
23. Voltar ao passo 19 até a convergéncia das variaveis do escoamento;

24. Voltar a0 passo 18 até o final da linha de sucgio;

25. Voltar ao passo 3 até a convergéncia do fluxo de massa e das temperaturas do refrigerante tanto no
tubo capilar como na linha de sucgio;

26. Voltar ao passo 1 até o final da simulagao transiente.

5.5 SOLUGCAO DO COMPRESSOR E DO TRECHO ADJACENTE DA LINHA DE SUCCAO

5.5.1 Integragdo das Equagdes Diferenciais

As equagdes obtidas durante o processo de modelagem do compressor sio, em sua maioria, equagdes
difetencias ordinarias nio-homogéneas e nio-lineares. Todas as demais equagbes utilizadas para descrever o
compressor sio algébricas. Assim, optou-se pelo uso do método de Euler para integrar as equagdes diferenciais
ordinirias. A formulagio totalmente implicita foi adotada com o objetivo de minimizar a dependéncia do
incremento de tempo no processo de solugio.

Na modelagem da linha de sucgdo foram obtidas duas equagdes diferenciais: uma ordinatia, parabdlica,
nio-homogénea e nio-linear; e outra parcial, eliptica, também nio-homogénea e nio-linear. Estas equagdes
foram integradas pelo método dos volumes finitos. O ststema formado pelo conjunto de equagdes de diferengas,
obtidas desta integracdo, e as equagOes algébricas, foi resolvido iterativamente por substituicdes sucessivas
(Stoecker, 1989).

A integracio da equagio de conservacio da massa para o refrigerante no interior da carcaga (4.206),

através do método de Euler, fornece:

Ve, -V, p,
At

Substituindo a equagio (4.204) na equacio anterior e explicitando-a para o fluxo de massa na entrada do

=, —m, (5.51)

compressor,
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V.p, =V p;
At
O fluxo de massa deslocado pelo cilindro é calculado pela equagio (4.198) e o fluxo de massa de

=g =+ (5.52)

refrigerante desprendido do dleo ¢, entio, obtido da integragio da equagio (4.213), de modo que:

. m —m,
m,=———" (5.53)
At
Da integragio da equagio da conservagio da energia para o refrigerante no interior da carcaga (4.212)
chega-se a seguinte espressdo para o calculo da entalpia de refrigerante:

o o o —- /° o
V. ph +V, p, A +m/9 +UAI;T +UAM¢T,,,+UAjuT +UA”T

: At
h = (5.54)
Yebe i 2r o Lo (T, + Ui, + UAp, +UAL)
At b b

A integragio das equagOes da energia aplicadas a carcaga (4.221), ao bloco (4.226), ao filtro de sucgdo
(4.227) e a0 tubo de descarga (4.228) fornece as seguintes equagdes discretizadas:

CtCore | UAT +UALT,,
T = 4 p - (5.55)
CtCo T, +TA, 4| L 0 PPy )
Az T Az
C/ o TT A4 o ¥,
2Ty +UAT, + 72, (b, — by )+,
T, =-AL — (5.56)
-t +UA,
Ar
Cpn —
LT, +UAgT, +#r, (b, — by)
T, =-AL (5.57)
C/,/ o, TT 4 . v
L To+UAwT, +7r,(h,~ by) '
T, = At (5.58)
1d C R
~/L,"+'L]./4lrl.z
At

A integracio das equagéés diferenciais correspondentes ao modelo da linha de sucgio foi realizada
através do método dos volumes finitos (Patankar, 1980). Na integra¢io da equagido do tubo, foi utilizado o
esquema de interpolagio de diferencas centrais. Na integracio da equagio do fluido, utilizou-se o esquema de
interpolagio up-wind. Para a integragio temporal, utilizou-se novamente o método de Euler numa formulagio
totalmente implicita. Assim, a integragio das equagdes diferenciais do trecho de linha de succio adjacente ao

compressor no elemento de volume tipico representado na Figura 5.2, fornece:

L1 aaT’“ drdz = | o [ &, Z'" ddt + | e [ 2,P(T —Tm):»,P,(T,z« ~ L) dzds (5.59)

oy
[3
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(0Tl - T, )Az /«(a;; ) +{2,0B(T, ], T, )= 2,527,

Aproximando as derivadas pelas diferengas centrais, substituindo-as na equagio (5.60) e explicitando a

oT,

¥t/

az,

Tam/) )] i% (560)

[y

temperatura da linha de sucgio, obtém-se:

ﬂmelp :”ET/A|E+”1V ml +4

r

E 5zc > 174 §z”’
5.61
{ap=ag +ay, +(pr), —i—+(/1 P+, P)A— 61
Az . e Az
\b=(p€)’k—A_f’I:blp+( iP ’”b)A[

E conveniente notar que a matriz de coeficientes do sistema de equagOes acima ¢ tridiagonal, de modo
que o sistema linear pode ser resolvido diretamente via TDMA (Tri-Diagonal Matrix Algorithm). Na fronteira,
adotou-se o mesmo esquema de discretizagio utilizado no condensador. Na implementagio das condigdes de
contorno ap=1, ag=aw=0, b=T.em =L e ap=aw=1, ag=b=0 em 3=0.

| Como considerou-se o escoamento como quase-estitico no interior do trecho da linha de succio

adjacente ao compressor, a conservagao da massa implica em:

G =G, =G ' (5.62)
Integrando a equagdo da co’nsefvagﬁo da energia ao longo do volume de controle representado na Figura

5.2, obtém-se:

d 5.63
[e, dz ;)4 (5:63)
portanto,
_ 4 |
cp,P(Tnf Lt ﬁ,) = G_D—(Tm!p -T, P)AK (5-64)
Mas, do esquema de interpolacio #p-wind, sabe-se que para G>0,
T, =T
|, o
F (5.65)
T, o= T, -

. Entio, substituindo as equagdes antetiores em (5.64) e explicitando-a para a temperatura do refrigerante,

chega-se na seguinte expressio:

42’: PA’\.
T nf w +—— ; PGD ’17&{]) (5 66)
& P l+ 42’1PA; .
¢, »GD;
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Convém observar que a equagio anterior permite determinar o campo de temperatura no fluido
refrigerante pela solugio em marcha, a partir apenas da temperatura do refrigerante na entrada do trecho da linha

de sucgio adjacente a0 compressor.
5.5.2 Algoritmo de Solugdo

Como critério de convergéncia para o calculo das variaveis envolvidas na simulagio do compressor,
admitiu-se que a soma 20 longo do dominio dos erros relativos calculados entre duas iteragdes sucessivas deve
ser inferior 106. Na solucio da linha de succio, utilizou-se sub-relaxacio da ordem de 0,90. As vanaveis do
compressor, por sua vez, foram sub-relaxadas da ordem de 0,50.

O conjunto de equagdes do compressor e do trecho adjacente da linha de sucgib fot resolvido por
substitui¢des sucessivas, de acordo com a seguinte metodologia (ver também o fluxograma no Apéndice D):

1. Impor a todas as variaveis seu respectivo valor no instante de tempo imediatamente anterior;

2. Calcular os coeficientes de troca de calor na linha de sucgio;

3. Determinar o perfil de temperatura do refrigerante pela solugdo em marcha da equagio (5.66);

4. Determinar o perfil de temperatura da linha de suc¢do pela solugao da equagio (5.61) via TDMA;

5. Calcular o fluxo de massa e a poténcia consumida pelas equagdes (4.198) e (4.203);

6. Calcular 2 massa de refrigerante dissolvida em 6leo pela equagio (4.214);

7. Calcular o fluxo de massa de refrigerante desprendido/absorvido pelo dleo pela equagio (5.53);

8. Calcular o fluxo de massa na entrada pela equagio (5.52);

9. Determinar a entalpia do refrigeranfe no interior da carcaga pela equagio (5.54);

10. Determinar a temperatura do bloco, carcaga, filtro de sucgio e tubo de descarga; -

11. Determinar a temperatura no ponto 3 pelo balango interno de energia no filtro de sucgio (4.231);

12. Determinar a entalpia no ponto 4 considerando escoamento isentélpico na vilvula de sucgio;

13. Calcular a massa especifica no ponto 5 pela equagio (4.195);

15. Determinar a entalpia no ponto 6 considerando escoamento isentilpico na valvula de descarga;

- 14. Determinar a températuxa no ponto 7 pelo balango interno de energia no tubo de descarga (4.234);

15. Calcular as propriedades terfnodinﬁmicas e termofisicas em cada ponto da Figura 4.22;

17. Calcular os erros relativos para todas as variaveis;

18. Voltar ao passo 2 até a convergéncia de todas as variaveis;

19. Voltar a0 passo 1 até o final da simulagio.

5.6 SIMULACAO GLOBAL DO REFRIGERADOR ~ ACOPLAMENTO ENTRE MODELOS

Embora os modelos de cada componente tenham sido desenvolvidos independentemente do método de
solugio empregado, a definigio prévia dos parametros de entrada e saida de cada componente é necessaria para
que os modelos individuais possam ser acoplados.

Existem virias possibilidades de acoplamento entre os modelos individuais. Por simplicidade, procurou-
se definir o fluxo de informag¢des no modelo global do refrigerador de acordo com o posicionamento fisico de

cada componente no ciclo de refrigeragao.
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5.6.1 Condigdes de Contorno

As condigdes de contorno foram divididas em dois grupos. O primeiro engloba as condi¢Ges internas ao
ciclo de refrigeragio, envolvendo o estado termodinimico do refrigerante e os fluxos de massa na entrada e saida
de cada componente. O segundo grupo. envolve as interagdes térmicas entre componentes, tais como a absorgio
de calor pelo evaporador, a rejeigio de calor no compressor e no condensador, € a troca de calor entre o tubo
capilar e a linha de sucgdo. Como as condigdes do segundo grupo ji estdo incorporadas aos modelos através dos
termos de transferéncia de calor, o acoplamento entre os componentes depende, apenas, das condi¢des de

.

contorno do ptimeiro grupo.

Como mencionado, a condi¢io do refrigerante na entrada e saida de cada componente é definida de
acordo com a posicio relativa do componente no sistema de refrigeragio, ou seja, a condigio do refrigerante na
entrada do condensador corresponde 4 condi¢io na descarga do compressor, a condi¢do na entrada do tubo
capilar corresponde a condi¢io de saida do condensador, e assim por diante. O mesmo comportamento ocotrre
com o fluxo de massa em cada componente, ja que se admite que ndo haja recirculagio de refrigerante no

_sistema, tanto no s7art #p como no shut down. Desta forma, o acoplamento entre os modelos ¢ realizado de acordo
com o ciclo de refrigeragdo apresentado na Figura 2.5. - -

Do modelo do cilindro do compressor obtém-se o fluxo de massa e a condigdo do refrigerante na
entrada do condensador, e do modelo da carcaga obtém-se a condigdo do refrigerante na entrada da cimara de
compressao. Como condi¢des de entrada no modelo do compressor, tem-se o fluxo de massa e a condigio do
refrigerante na saida da linha de sucgio. O trecho da linha de sucgio adjacente ao compressor foi resolvido
juntamente com o modelo do compressor, formando um nucleo (mddulo) dnico de solugio, como ja
mencionado.

A pressio de descarga do compressor é obtida através de um balango de massa na entrada do
condensador, ja que depende fortemente das quantidades de massa, quantidade de movimento e energia neste
componente. Para tal, é necessitio conhecer os fluxos de massa na entrada e na saida, obtidos respectivamente
do compressor e do tubo capilar, bem como a condi¢io do refrigerante na entrada, obtida do modelo do
corhpr'essor. Ainda do modelo do condensador, obtém-se a condigdo do refrigerante na regiao de saida, que sera
utilizada como condigio de entrada para o modelo do tubo capilar. Neste texto, deve-se entender a condigio do
refrigerante como o par formado pela pressio e por uma outra propriedade termodinamica qualquer, ja que a
partir destas informagbes pode-se obter todas as demais propriedades do refrigerante.

Do modelo do evaporador, dados o fluxo de massa e a condigdo do refrigerante na regido de entrada
(obddos do modelo do trocador de calor tubo capilar — linha de sucgio), obtém-se o fluxo de massa e a condigio
do refrigerante na saida, que fornecem os dados de entrada para o modelo da linha de sucgio. Como o modelo
do evaporador depende fortemente da carga térmica do gabinete, agrupou-se os modelos do evaporador e do
gabinete num nicleo tnico de solugio, como ja discutido. A pressio na entrada do evaporador é calculada
através do balango de massa na sucgao do compressor.

Para finalizar, a partir da pressio na entrada do evaporador e da condigio do refrigerante na saida do
condensador, calcula-se 2 distribui¢io de fluxo de massa no tubo capilar e a condi¢io do refrigerante na entrada
do evaporador. A partir da condicio do refrigerante na saida do evaporador, da pressio de evaporagio e do fluxo

de massa na saida do evaporador, pode-se calcular o fluxo de massa e a condi¢io do refrigerante na saida da linha
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de sucgio, que serd utilizado como condigdo de entrada para o modelo do compressor. Como ha forte interagio
entre o tubo capilar e a linha de sucgdo, optou-se por acopla-los também em um médulo de solugio, conforme
comentado no inicio do capitulo.

Deve-se notar, portanto, que tanto a pressio na suc¢do como na descarga do compressor foram
calculadas iterativamente com base nos balangos de massa na entrada do condensador e na saida da linha de
sucgdo. Os perfis das pressdes de condensagio e evaporagio sio, contudo, calculados nos tespectivos modelos
do condensador e evaporador, respectivrnenté.

Desta forma, o refrigerador pode ser simulado pela solugio conjunta dos quatro nicleos (médulos) de
solugio: (i) compressor e trecho adjacente da linha de sucgio; (if) condensador; (iii) evaporador e gabinete; e (iv)
tubo capilar e linha de sucgio.

Na Figura 5.8 aprésenta—se o diagrama de fluxo de informagio envolvendo o coémputo das pressdes e
fluxos de massa em cada um dos modelos desenvolvidos. A seguir seri apresentada a metodologia de solugio

adotada para cada um dos médulos e, mais adiante, sera apresentado o aIgoritmo desenvolvido para a simulagdo

global do refrigerador.
célculo iterativo da
pressio de condensagio
médulo compressor
= }
modelo do E modelo da cimara |’ modelo da carcaga
condensador ~ ; de compressio do compressor |,
t J
—
moédulo trocador de calor ~. caleulo iterativo da
! : pressio de evaporagio
'l modelo do tubo modelo da linha de i modelo do trecho
| capilar sucgio de linha de sucgio
Ry J
modelo do
| evaporador |
Y
i
| modelo do }
L_ gabinete

médulo do e;pomdor / gabinete

Figura 5.8 Diagrama de fluxo de informagdes entre os componentes do refrigerador.

O diagrama de fluxo de informagbes do médulo do condensador é apresentado na Figura 5.9. Nota-se
que, sendo conhecidas a temperatura ambiente, a pressio de equalizagio e a geometria do condensador, e
fornecendo a0 modelo 2 entalpia e o fluxo de massa na regido de saida, obtém-se a distribuigio do fluxo de
massa, da pressio de condensagio e da entalpia do refrigerante ao longo deste componente. A partir destas
varidveis pode-se calcular as demais propriedades do escoamento. Como mencionado, a pressiao na entrada do
condensador é calculada iterativamente pelo desbalango de massa na entrada do condensador.

O médulo evaporador é composto pelos modelos do gabinete e do evaporador propriamente dito. Seu
diagrama de fluxo de informagio estd apresentado na Figura 5.10, onde pode-se notar que, para uma

determinada temperatura ambiente, dados o fluxo de massa, a entalpia e a pressio do refrigerante na entrada do
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evaporador, este fornece a temperatura da placa evaporadora, a temperatura do ar no interior do gabinete e das

supetficies do refrigerador, além da condigio do refrigerante e do fluxo de massa na regiio de saida do

evaporador.

Tmb 4 p &g .
panl,e = p? ' ”Imd,e = mt
mtmf,J = mmp,e condensador szl ] = ptm,t
"raul £ = T7 /]md 5 = bmp,e

Figura 5.9 Fluxo de informagdes do médulo condensador.
Tamb
gabinete
T =
EIP

Tgﬂl:
pepp,e = pc‘d/),; . : pﬂp,l = p.mt
. . evaporador . .
melp,e - mm,.r melp,: - m.tm‘,t
btl]),t = b:q),.r betp,: = /].m:,e

- Figura 5.10 Fluxo de informagdes no médulo evaporador.

.

O médulo do trocador de calor engloba os modelos do tubo capilar e da linha de Vsucgio. Do primeiro
obtém-se o fluxo de massa é a condicio do refrigerante na entrada do evaporador, sendo fornecidas as pressGes
de evaporagio e condensagio e a condi¢io do refrigerante na entrada. Do modelo da linha de sucgdo obtém-se
tanto o fluxo de rﬁassa como a condi¢io do refrigerante na saida a partir do fluxo de massa e do par
pressio/entalpia na saida do evaporador.

Os modelos do tubo capilar e da linha de sucgio estio fortemente acoplados pela troca de calor entre o
tubo capilar e o escoamento no interior da linha de sucgdo, como pode ser observado na Figura 5.11, que

apresenta o fluxo de informagdes através destes modelos.

. T _
”zmp,t - mm(/,.r an pmp,: - .pnu/,x
Peps = Pape tubo capilar bape = Prua s
cap,s = /jn[),z T pmp,: = pu/),:
cap we

pmt = pnj),x mmr,_r = 777‘

. . linha de sucgio _
mmr,e - ”an,.r p e p s
b - b sue,s = Z[f,r

SHE & ep,s
Figura 5.11 Fluxo de informagées no médulo trocador de calor tubo capilar — linha de sucgio.

O médulo do compressor envolve os modelos do cilindro e da carcaga, além do modelo do trecho da
linha de sucgido adjacente a0 compressor. Dos modelos da carcaga e do cilindro obtém-se o fluxo de massa

aspirado, o fluxo de massa deslocado, a poténcia consumida e o estado termodinimico na descarga, tendo como
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condi¢io de entrada o estado do refrigerante no passador de sucgio, sendo obtido do modelo da linha de sucgio.
Deve-se recordar que a pressio na entrada do evaporador ¢é calculada iterativamente com base no desbalango da

massa na succio do compressor. Na Figura 5.12 pode-se observar o fluxo de informagio através do médulo do

COmPrCSSOr.
. '
T — T JTMII) I: - ’Tllr,:
e T Sl l l . .
=/ - m, =,
s T Vs,
i g . trecho da— compressor ——»J bh.=4
—_ linha de sucgiio T =T 7 end ¢
Pwr _P1 ref s, -4 b _
>, = 77 Pad.e
=
.

e e 7

Figura 5.12 Fluxo de informagdes no médulo compressor.

5.6.2 Algoritmo de Solugdo Global

O fluxograma do programa para simulacio transiente do refrigerador esti apresentado no Apéndice D,
onde pode-se notar que modelos sio resolvidos seqiiencialmente até que as condigdes de contorno (ou
condi¢des de acoplamento) nio mais variem, de acordo com o seguinte critério de convergéncia:

p—¢
E

S <10~

. (5.67)
onde ¢ tepresenta as condi¢des de contorno utilizadas no controle da convergéncia da solugio global do
refrigerador: as pressdes de evaporagio e condensagdo; os fluxos de massa na sucgio e na descarga do
compressor e o fluxo de massa através do tubo capilar; além, evidentemente, das condigdes do refrigerante na
entrada no condensador, tubo capilar, evaporador e compressor e da temperatura dé carcaga do compressor.
Deve-se notar que a pressio na entrada do condensador é calculada iterativamente com base no fluxo de
massa na regiio de entrada, de modo que um lago iterativo foi necessario para este componente. Repara-se ainda
que o éépila.t é resolvido separadamente da linha de sucgio, sendo o fluxo de massa na entrada calculado pelo
erro de comprimento como anteriormente mencionado, o que também exige um lago iterativo. Para finalizar,
observa-se que o evaporador, a linha de sucgdo e o compressor sio resolvidos sequencialmente, dentro de um
lago iterativo para calculo da pressio na entrada do evaporador pelo desbalango da massa na sucgio do
compressor. Todos os procedimentos iterativos foram baseados no método das secantes (Press ef alii , 1995).
Ainda no fluxograma, pode-se observar um lago iterativo mais externo, onde as condigdes de contorno
sdo corrigidas sucessivamente até a convergéncia. Hé, ainda, um lago temporal para a simulagdo transiente do
refrigerador. _
O algoritmo desenvolvido para a simulagio global do refrigerador segue os seguintes passos (ver
fluxograma no Apéndice D):
1. Ler dados de entrada;
2. Gerar tabela de propriedades termodinamicas e termofisicas e armazena-las na memoria;
3. Calcular a pressio de equalizagdo a partir da carga de refrigeranfe e da temperatura ambiente;

4. Gerar as malhas do tubo capilar, da linha de sucgdo, do condensador e da placa evaporadora;
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5. Calcular os fatores de forma do gabinete pelo método de Kusuda (1975);

6. Definir os valores iniciais de todas as variiveis envolvidas na simulagio do refrigerador;

7. Estimar as condicdes dé contorno para dar inicio 4 simulagio transiente;

8. Incrementar o tempo;

9. Resolver o modelo do compressor iterativamente, corrigindo a pressio na entrada pelo fluxo de massa
na descarga do compressor através do método das secantes;

10. Voltar ao passo 9 até a convergéncia;

11. R(;solver o modelo do tubo capilar iterativamente, corrigindo o fluxo de massa na entrada pelo erro de
comprimento através do método das secantes;

12. Voltar ao passo 11 até a convergéncia,

13. Resolver o modelo do evaporador / gabinete;

14. Resolver o modelo da linha de sucgio;

15. Resolver o modelo do compressor / trecho de linha de sucgio;

16. Corrigir a pressio na entrada do evaporador pelo fluxo de massa na sucgio do compressor através do
método das secantes;

15. Voltar a0 passo 13 até a convergéncia;

16. Verificar se as condi¢cbes de contorno convergiram e, em caso negativo, retornar ao passo 9 até a
convergéncia;

17. Imprimir resultados;

18. Retornar ao passo 8 até o final da simulagio transiente.

5.7 DETALHES DA IMPLEM ENTACAO NUMERICA

5.7.1 Programa Modular

Como ji observado, o método empregado na solugio do modelo global do refrigerador baseia-se em
nicleos ou moédulos de solugdo, envolvendo os quatro componentes basicos: compressor, condensador,
evaporador e trocador de calor.

Assim, a simulagio global do refrigerador pode ser realizada através do acoplamento entre os cédigos
computacionais dos médulos desenvolvidos. Assim, esta estrutura modular nio s6 facilita 2 solu¢io do modelo
global do refrigerador, mas também permite um estudo do comportamento individual de cada componente,
tanto em regime transiente como em regime permanente. Para tal, deve-se impor ao moédulo em estudo as

condi¢bes de contorno necessarias, como ja discutido.

5.7.2 Propriedades Termodindmicas

Como pode ser observado no Apéndice A, o calculo de propriedades termodinimicas envolve uma série
de procedimentos iterativos. Como os modelos distribuidos necessitam da avaliagio das propriedades
termodindmicas em cada ponto do dominio, em cada processo iterativo e em cada instante de tempo, o calculo
iterativo das propriedades torna-se computacionalmente inviavel.

Para evitar o acréscimo excessivo do tempo computacional, optbu—se por computar inicialmente todas as

propriedades necessarias, organizando-as numa tabela de propriedades armazenada na meméria do computador.
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Assim, quando necessirio, as propriedades sio localizadas e interpoladas linearmente na tabela. Este método é
usualmente denominado de Look #p Table (busca na tabela).

Foram geradas duas tabelas: uma para as propriedades da saturagio e outra para os do
superaquecimento. Para as propriedades da saturagio, a tabela foi gerada variando-se a temperatura entre —40 a
120°C 20 passo de 1°C. A tabela de propriedades do superaquecimento foi gerada a partir do vetor de pressdes
obtido da tabela da saturagio, partindo-se da respectiva temperatura de saturagio até atingir 100°C de
superaquecimento, também 20 passo de 1°C. Assim, na saturagdo, as propriedades sao vetores e podem ser
calculadas em funcio da pressio ou temperatura. No superaquecimento, as propriedades sio matrizes indexadas
no vetor de pressio, de modo que podem ser calculadas em fungio desta propriedade e de uma outra qualquer.

Como as propriedades possuem comportamento monotdnico (crescente ou decrescente) e os pontos
maximo e minimo do intervalo sio conhecidos, utilizou-se um procedimento de procura baseado no método da
bissecao (Press et aliz, 1995).

No caso da regiio de saturagio, as propriedades estio armazenadas em vetores, de modo que um
esquema de interpolagio linear simples pode ser utilizada. Para o superaquecimento, contudo, as propriedades
estio armazenadas em matrizes, de modo que deve-se utilizar uma interpolagao linear dupla.

Uma anilise simplificada de tempo computacional foi realizada comparando dois procedimentos de
calculo, busca na tabela e cilculo iterativo, onde o tempo necessatio para calcular uma determinada propriedade
foi avaliado. Utilizou-se, entio, o calculo da entalpia de vapor superaquecido em fungio da pressio (800kPa) e
temperatura (320K) para 105, 5.105, 10¢ e 107 repeti¢es, no compilador Lahey Fortran90. A tabela foi gerada de —
40 2 75°C e 100°C de superaquecimento, ao passo de 0,5°C. O tempo foi medido num cronémetro manual, e o
tempo de geragdo da tabela (~14s) nio foi considerado. A Figura 5.13 apresenta os resultados obtidos e sugere

que o método de busca na tabela é cerca de 10 vezes mais ripido. O etro relativo resultante nio foi significativo.
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Figura 5.13 Comparagio entre os métodos utilizados no computo das propriedades termodindmicas.
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5.7.3 Malha, Compilador e Plataforma Computacional

Todas as malhas computacionais utilizadas, com exce¢ao da malha da placa evaporadora, foram geradas
internamente no c6digo computacional desenvolvido, de modo que um estudo de refino de malha pode ser
realizado. Para o evaporador, contudo, a malha computacional ficou restrita a geometria da placa evaporadora,
nio podendo ser gerada automaticamente pelo programa. O acoplamento entre a malha bidimensional da placa e
a malha unidimensional do fluido foi realizado informando-se no cédigo as posi¢des de cada elemento de fluido
em relagio a um sistema coordenado fixo no canto inferior esquerdo da placa. Os resultados obtidos a partir da
malha computacional ilustrada na Figura 5.4 mostraram-se satisfatérios, quando comparados com evidéncias
experimentais de Melo ef 247 (1998), como sera discutido no préximo capitulo.

Neste trabalho, todas as simulagGes foram realizadas num microcomputador Pentium II 266MHzg. O
c6digo computacional foi implementado em FORTRAN e o compilador Labey Fortran 90 foi utilizado. Enfatiza-
se Que o cédigo computacional foi inteiramente desenvolvido no NRVA, salvo pela rotina de Kusuda (1976), de

modo que nenhum “pacote” comercial fo1 utilizado.
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6
ENSAIOS EXPERIMENTAIS

6.1 GENERALIDADES

Neste capitulo sdo descritos os experimentos realizados para caracterizar 0 comportamento transiente de
um refrigerador doméstico (SLIM 230 litros) tanto no regime de partida (ensaio de pu/l-down) como no periddico
ou ciclico (ensaio de consumo de energia). Nestes experimentos foram medidas as pressGes na sucgio e na
descarga do compressor, o consumo de poténcia e as temperaturas em diversos pontos do refrigerador.

Sdo também apresentados os testes realizados para a determinagio da carga de refrigerante, ja que o
refrigerador sofreu algumas alteragdes em relagio a sua configura¢io original. Deve-se notar que o conhecimento
da carga de refrigerante no sistema é condigdo imprescindivel 4 simulagdo de refx:igéradores domésticos, visto que
define tanto a pressio de equalizagio como os niveis de pressio de condensagio e evaporagio. Através destes
ensaios, pode-se caracterizar a relagio entre a carga de refrigerante e algumas varidveis do sistema, tais como as
pressGes de condensagio e evaporagio, o consumo de energia, o grau de superaquecimento e a temperatura do
gabinete.

Sio ainda descritos os ensaios realizados com o compressor num calorimetro de ciclo quente, através
dos quais foram determinados os parametros empiricos necessarios a simulagio numérica deste componente.
Alguns detalhes acerca da bancada calorimétrica utilizada e do seu principio tedrico de operagio sdo também
apresentados.

Em linhas gerais, a descricio dos experimentos inicia com a definicio dos objetivos e apresentacio dos
procedimentos utilizados. Posteriormente, faz-se uma descrigio mais detalhada da instrumentagio utilizada, do
planejamento dos experimentos e da metodologia empregada para a regressio dos dados experimentais. Para

finalizat, os resultados sio analisados e discutidos.



ENSAIOS EXPERIMENTAIS

E importante evidenciar o fato de que estes experimentos foram realizados como suplemento ao estudo
numérico, nio consistindo no objetivo principal do presente trabalho, j4 que sido ensaios normalizados e

tradicionalmente empregados na industria.

6.2 ENSAIOS COM O REFRIGERADOR

6.2.1 Ensaio de Pull-Down

O ensaio de pull-down, também conhecido como teste de abaixamento de temperatura, consiste no
acompanhamento da evolugiio temporal das pressﬁes, temperaturas e poténcia consumida pelo sistema de
refrigeracio. Desta forma, torna-se possivel analisar o comportamento transiente do refrigerador desde a partida
até a condi¢io de regime permanente. Este ensaio é comumente empregado na avaliagio do desempenho de
refrigeradores domésticos, onde se faz necessirio o levantamento da curva caracteristica do sistema. Neste
trabalho, o ensaio de pu/l-down foi utilizado para caracterizar o comportamento transiente do refrigerador em toda
a sua faixa de operagio, desde os instantes iniciais, apds a partida do compressor, até o regime permanente.

Os equipamentos utilizados na realizagio deste ensaio foram: um sistema de aquisi¢io de sinais,
transdutores de pressio, termopares, transdutores de cotrente, tensio e poténcia, além de uma camara com
temperatura e umidade controladas. Neste trabalho, fez-se uso da cimara de testes do Nucleo de Pesquisa em

- Refrigeragio, Ventilagio e Condicionamento de Ar (NRVA) da Universidade Federal de Santa Catarina, capaz de
operar numa ampla faixa de temperatura (entre -10 2 60°C) e cujas caracteristicas construtivas e operacionais sio
descritas, com detalhes, no trabatho de Clezar ef a4z (1996).

Os ensaios de pull-down foram realizados seguindo-se 2 norma NTB00048 (1992), baseada na ISO7371-E
(1985). O teste inicia com a instalagido de termopares e transdutores de pressio. Na preparagio, deve-se ter o
cuidado de desativar o termostato para que o compressor nio seja desligado durante o perfodo de teste. O
protetor térmico do compressor, contudo, deve ser mantido por motivos de seguranga. Nos testes, nio foram
realizadas medi¢es de fluxo de massa para evitar qualquer mudanca no volume do sistema, o que poderia afetar
a pressio de equalizagdo.

Apds a instrumentagio, o refrigerador é posicionado na camara de testes, com temperatura ambiente
controlada. De acordo com a norma NTB00048 (1992), a temperatura ambiente para sistemas projetados para
clima tropical (Classe T) é de 43°C e para clima temperado (Classe N) é de 32°C. Apesar de pertencer a Classe T,
o refrigerador SLIM 230 litros foi testado em ambas as condigdes de ensaio.

Na camara de ensaio, o sistema ¢ deixado desligado e com a porta aberta, por um periodo minimo de
12h, ou até que entre em equilibrio térmico com o ambiente. Ao contrario do que sugere a norma NTB00043
(1992), as prateleiras, gavetas e grelhas internas ao gabinete do refrigerador foram removidas. Isto se justifica, ja
que o objetivo do ensaio ¢ a validagdo do cédigo computacional e a caracterizagio do comportamento transiente
do refrigerador e nio a aprovagio final do produto. Como o modelo desenvolvido nio prevé o armazenamento
de energia nos acessorios internos, optou-se por nio inclui-los no teste. O sistema deve ser testado com a porta

- fechada, evidentemente.
Na condigio de equilibrio térmico, parte-se entio o compressor e inicia-se o monitoramento das

variaveis. O ensaio termina quando o refrigerador entra em regime permanente, ou seja, quando a temperatura
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média do gabinete nio varia mais de 0,5°C num periodo de 3h (NTB00048, 1992). O tempo de pull-down, que
indica o periodo necessirio para que a temperatura média do gabinete atinja 7°C (Classe T) e 5°C (Classe N),

deve ser também observado. Os resultados destes ensaios serdo discutidos mais adiante.
6.2.2 Ensaio de Consumo de Energia

Existem varios procedimentos normalizados para determinar o consumo de energia de refrigeradores
domésticos. Bansal & McGill (1995), num trabalho recente, realizaram um estudo compatativo entre as normas
de ensaio existentes para avaliar o consumo de energia, produzindo uma boa fonte de informagio acerca dos
procedimentos disponiveis, suas caracteristicas, potencialidades e limitagdes. Como as normas diferem muito
entre si, jo que prevéem condigdes diferenciadas de teste (e.g. abertura de porta), optou-se pela ISO7371-E
(1985), ja que esta é comumente empregada pelos fabricantes brasileiros de refrigeradores.

De acordo com esta norma, o teste de consumo de energia baseia-se no monitoramento da poténcia
consumida pelo compressor durante um periodo de 24h. O refrigerador é carregado com uma carga térmica
estabelecida a partir de pacotes de #ylse, uma substincia artificial cuja capacidade térmica equivale a da carne
congelada. Em sistemas de gabinete Gnico (A/ Refrigerators), como o refrigerador em estudo, a carga de #ylose ndo é
utilizada. v

As temperaturas ambientes diferem da classificagio apresentada para o teste de pu/i-down, pois segundo a
norma ISO7371-E (1985) os sistemas Classe T devem ser testados a 32°C, com temperatura de ciclagem (sez
poind) em torno de 5°C. O sistema é preparado de forma semelhante ao teste de puli-dowsn, mantendo-se,
evidentemente, o termostato para garantir a ciclagem do compressor.

O sistema é mantido ligado na camara até entrar em regime transiente periédico. O ensaio deve ser
realizado em duas etapas de 24h. Numa, regula-se o termostato para se obter uma temperatura média do gabinete
entre 3 e 5°C e, noutra, uma temperatura entre 5 e 7°C. Como resultado do ensaio, obtém-se uma funcio que
define a variagio temporal da poténcia consumida peio refrigerador num intervalo de tempo conhecido, de
modo que o consumo de energia pode ser obtido a partir da integragdo desta no tempo. O consumo de energia
do refrigerador é estabelecido através de uma interpolagio linear entre os resultados dos testes para a
temperatura de 5°C.

Como o objetivo do ensaio é o de melhor compreender o comportamento transiente de refrigeradores
domésticos para auxiliar no processo de modelagem, optou-se por medir as temperaturas e pressdes ao longo da
operagio ciclica do refrigerador. Para tal, fez-se uso da mesma instrumentagio utilizada nos testes de pull-down. O
ensaio foi iniciado como em um teste de pull-down, ou seja, o sistema foi mantido desligado até que o equilibrio
térmico com o ambiente fosse atingido. Nesta condigdo o compressor foi ligado e a gravagio de dados iniciada.

Os testes tiveram uma duragido de 36h, sendo as 12h iniciais utllizadas para caracterizar o regime
transiente inicial até que o transiente periédico fosse obtido. As 24h finais, no entanto, foram utilizadas no
cémputo do consumo de energia do refrigerador, conforme a recomendagio da norma ISO7371-E (1985). Os

resultados serdo apresentados mais adiante, juntamente com os resultados dos ensaios de pu//-down.
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6.2.3 Ensaio para Determinagio de Carga de Refrigerante

Como mencionado, houve necessidade de determinar uma nova carga de refrigerante para o sistema, ja
'queAeste sofreu algumas modificagdes em relagio a sua configuragio original. A alteragio principal foi a
substituicio da placa evaporadora original (Klein, 1998) por uma placa protétipo, que corresponde 2o
evaporador modelado no presente trabalho (ver Figura 4.5).

Para tal, foram realizados alguns ensaios experimentais nos quais variou-se a carga de refrigerante no
sistema e analisou-se o reflexo em diversos parimetros operacionais do refrigerador, tais como pressdes de
evaporagio e condensagio, temperatura média do gabinete e temperatura na saida do evaporador.

No teste de determinagdo de carga, a cimara foi mantida 3 temperatura de 43°C (Classe T). O sistema
foi ligado com uma carga inicial de 55g de refrigerante HFC-134a. Na condigio de regime permanente, os
valores de pressio, poténcia, temperatura média do gabinete e temperatura na saida do evaporador foram
registrados. Em seguida, uma carga adicional de 5g de refrigerante foi introduzida no sistema e, na condigio de
equilibrio, as mesmas variaveis foram registradas.

Este procedimento repetiu-se até que o sistema estivesse operando com uma carga de 95g, totalizando 9
ensaios. Os resultados serdo discutidos mais adiante, juntamenfe com os resultados dos testes de pull-down e de

consumo de energia.
6.2.4 Instrumentagio do Refrigerador

Para medigio das pressdes de sucgdo e descarga, foram utilizados dois transdutores de pressiao absoluta,
do tipo strain gage. Suas faixas de operagio/incertezas de medigio sdo, respectivamente: 10bar/+0,002bar e

50bar/+0,05bar. Os traﬁsdutores foram calibrados em mdquina de peso morto, conforme o procedimento
descrito por Silva (1998).

Para medi¢io das temperaturas, foram utilizados 42 termopares tipo T, posicionados conforme
indicacio das Figuras 6.1 e 6.2 e da Tabela 6.1. A incerteza de medigio é da ordem de +0,2°C, segundo as curvas
de calibra¢io indicadas por Silva (1998). Para melhorar a estabilidade dos termopares utilizados na medigio das
temperaturas do ar no interior do gabinete fez-se uso de massas de cobre, segundo recomendagio da norma
NTB00048 (1992). Embora permitam uma leitura mais estavel das temperaturas internas do gabinete, as massas
de cobre aumentam a inércia térmica dos termopares, dissimulando o comportamento transiente nos primeiros
instantes. Este fato deve ser considerado na analise dos resultados.

Os transdutores de corrente, tensio e poténcia utilizados sio de fabricagio da Yokogawa Elétrica do
Brasil. Os transdutores de tensio e corrente utilizados correspondem ao Modelo 2383A e o transdutor de
poténcia a0 Modelo 2385A. Suas incertezas sio inferiores a £0,25%, segundo observado por Silva (1998). A

aquisi¢io de sinais fez-se através do sistema HP75000 de 104 canais, fabricado pela Hewlet-Packard Company.
6.2.5 Resultados dos Ensaios de Pull-Down

Os resultados dos testes de pull-down sao discutidos a seguir. Nas Figuras 6.3 e 6.4 sio apresentadas as
curvas de pressio de sucgio e descarga ao longo do tempo respectivamente para os ensaios a 32 e 43°C. Nestas

curvas, pode-se observar que a pressio de descarga cresce rapidamente até um valor de mdximo para, entio,
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decrescer lentamente até o valor de regime permanente. Este pico se deve a grande quantidade de massa
descarregada pelo compressor durante o transiente inicial.

Como o fluso de massa através do tubo capilar ainda é pequeno, pois ha apenas vapor superaquecido
escoando através deste componente, o condensador fica repleto de refrigerante até que a condensagio tenha
inicio, em torno de 11,0bar (43°C) e 8,5bar (32°C), o que pode ser comprovado através da primeira inflexio
apresentada na Figura 6.5. Estas pressdes refletem aproximadamente os valores de pressio de saturagio
correspondentes as temperaturas ambientes, mais especificamente, as temperaturas da parede do condensador.
Isto ocorre p‘orque as primeiras gotas de liquido se formam na parede interna do condensador, cuja temperatura

estd muito proxima da temperatura ambiente.

Tabela 6.1 Instrumentacio do refrigerador.

Transdutores de Pressio
P1 | Sucgio do compressor
P2 | Descarga do compressor
Termopares Tipo T
T1 | Regido inferor do compressor
T2 | Regido lateral do compressor (altura do nivel de dleo)
T3 |Regiio superior do compressor
T4 | Descarga do compressor (ver Figura 6.1)
T5 | Fim da linha de descarga (ver Figura 6.1)
T6 | 2° passe da serpentina do condensador (ver Figura 6.1)
T7 |3° passe da serpentina do condensador (ver Figura 6.1)
T8 |4° passe da serpentina do condensador (ver Figura 6.1)
T9 | 8° passe da serpentina do condensador (ver Figura 6.1)
T10 | 13° passe da serpentina do condensador (ver Figura 6.1)
T11 | 14° passe da serpentina do condensador (ver Figura 6.1)
T12 | Saida do condensador (ver Figura 6.1)
T13 | Regiio frontal do evaporador (ver Figura 6.2a)
T14 | Regido frontal do evaporador (ver Figura 6.2a)
T15 |Regido frontal do evaporador (ver Figura 6.2a)
T16 {Regido frontal do evaporador (ver Figura 6.22)
T17 |Regido posterior do evaporador (ver Figura 6.2b)
'T18 | Regido posterior do evaporador (ver Figura 6.2b)
T19 | Regiao frontal do evaporador (ver Figura 6.2a)
T20 | Regiao frontal do evaporador (ver Figura 6.2a)
T21 | Regtdo posterior do evaporador (ver Figura 6.2b)
T22 |Regido frontal do evaporador (ver Figura 6.2a)
T23 | Regido frontal do evaporador (ver Figura 6.2a)
T24 | Sucgdo do compressor
T25 | Gabinete ~ altura da 1° grade (superior)
T26 | Gabinete ~ altura da 2° grade
T27 | Gabinete ~ altura da 3° grade
T28 | Gabinete - altura da 4° grade
T29 | Gabinete ~ altura da 5° grade (inferior)
T30 | Ambiente — regiio superior
T31 | Ambiente — regido lateral-esquerda
T32 | Ambiente — regiio frontal
T33 | Ambiente — regido posterior
T34 | Ambiente — interno a0 compartimento do compressor
T35 | Linha de sucgdo — regido de saida do gabimete
T36 | Linha de sucgio — divisio do isolamento
T37 | Fim da linha de sucgdo
T38 | Parede postedor — atras do evaporador
T39 |Parede lateral-esquerda — entre 1° e 2° grades
T40 | Parede superor — centro
T41 | Parede inferior — centro da supetficie posterior do ressalto
T42 | Porta — altura da 2° grade
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Figura 6.2 Instramentacio do evaporador: (a) regifo frontal e (b) regiio posterior.

Com a entrada de liquido no tubo capilar, ha inicialmente uma diminuigdo do fluxo de massa através
deste componente devido ao aumento da viscosidade do refrigerante. Com a redugio do fluxo de massa através
do tubo capilar, a quantidade de refrigerante contida no evaporador decresce rapidamente, o que reduz a pressio
de sucgio do compressor. Este fenémeno estd representado na Figura 6.5, onde pode-se observar que apds o
primeiro ponto de inflexdo, relativo ao inicio da condensagdo, a pressio de evaporagdo decresce rapidamente

enquanto a pressio de condensagio praticamente n4o se altera.
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Figura 6.3 Pressdes de sucgio e descarga do compressor no ensaio de pu/l-down a 32°C.
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Figura 6.4 Pressdes de sucgio e descarga do compressor no ensaio de pull-down a 43°C.

Com a redugio da pressio de evaporagio (contrapressio que rege o escoamento através do tubo capilar)
e a elevacio da pressio de condensacio, o fluxo de massa através do tubo capilar volta a crescer. Assim, com a
drenagem parcial de liquido do condensador devido ao aumento no fluxo de massa através do tubo capilar e com
a admissio de vapor superaquecido cada vez mais quente, a pressio de condensagio volta a crescer mais

rapidamente até atingir um ponto de maximo.
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Figura 6.5 Evolugio transiente da pressio de descarga com a pressio de sucgio nos ensaios de pu//-down.

Tanto as pressdes como a poténcia (ver Figura 6.6) atingem a condigdo de regime permanente apos
aproximadamente 2,5h de teste, motivo pelo qual nio foram apresentados os resultados obtidos durante todo o

petriodo do ensaio (12h).
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Figura 6.6 Poténcia consumida nos ensaios de pull-down.

Na Figura 6.6 pode-se observar as curvas de poténcia consumida ao longo do tempo para os ensaios a

32°C e a 43°C. Em ambas as curvas, notam-se dois picos de poténcia nos primeiros instantes ap6s a partida do
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compressor. O primeiro, de maior intensidade, ocorre quase que instantaneamente ap6s a partida do compressor
e deve-se basicamente 2 inércia associada ao motor elétrico e ao sistema de transmissao mecanica do compressor.
O segundo pico, contudo, ocorre somente apos alguns minutos de operagao e pode ser explicado pela influéncia
da pressdo de sucgdo, da massa especifica na suc¢io e da relagio de compressiao tanto sobre o fluxo de massa
deslocado pelo compressor como sobre a pressio média efetiva, que consiste no trabalho produzido por unidade
de volume.

Quando o compressor patte, a poténcia ¢ maxima devido a elevada corrente elétrica requerida pelo
motor para vencer a sua propria inércia, além da inércia do sistema mecanico do compressor e o atrito mecanico
entre as partes moveis. A corrente requerida pelo compressor também é maxima neste instante inicial, como
pode ser observado nas Figura 6.7. E importante observar que as curvas de corrente sio muito semelhantes s

curvas de poténcia, ja que a tensio é praticamente constante (ver Figura 6.8).
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Figura 6.7 Corrente requerida pelo compressor no ensaio de pu/l-down.

A Figura 6.9 apresenta a vatiagio da temperatura média do ar no interior do gabinete, onde nota-se uma
diferenca de aproximadamente 8°C entre as duas condigdes de regime permanente. Nos instantes iniciais,
observa-se que a temperatura do ar no interior do gabinete permanece praticamente inalterada devido 2 sua
inércia térmica. Entretanto, apds alguns instantes, a temperatura passa a decrescer a taxas mais elevadas.

As taxas iniciais de decaimento da temperatura sio praticamente iguais para ambas as condigdes de
ensaio, ja que as cargas térmicas ainda sio reduzidas. Préximo a condigio de regime permanente, contudo, as
taxas de decaimento da temperatura para 43°C se reduzem mais rapidamente do que para 32°C, o que se deve a
uma carga térmica mais elevada na primeira condigao.

Na condicio de 32°C, o tempo de pull-down ficou em torno de 1,35h (81min) e a temperatura em regime
permanente atingiu -1,4°C. No ensaio a 43°C, a temperatura média do gabinete se estabilizou num nivel mais

elevado, em torno de 6,5°C. O tempo de pu//-down para esta condicio se estabeleceu em torno de 3,20h (192min).
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E importante observar que a temperatura média do gabinete foi calculada através de uma média linear entre as
indicagdes dos termopares T25 a T29 (ver Tabela 6.1).
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Figura 6.8 Variagio da tensio durante os ensaios de pu//-down.
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Figura 6.9 Temperatura média do gabinete nos ensaios de pu/l-down.

Nas proximas figuras, sio exploradas as evolugdes temporais das temperaturas em diversos pontos do
refrigerador, sempre para a condigio de ensaio de 43°C, ja que esta corresponde a condi¢io normalizada pela

ISO7371-E (1985) para clima tropical (Classe T). Nestas figuras, manteve-se a notagio apresentada na Tabela
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6.1. Na Figura 6.10, sao apresentadas as curvas de temperatura do ar medidas em diferentes regides do gabinete.
Esta figura permite observar uma significativa estratificagio entre as temperaturas no interior do gabinete, sendo
da ordem de 5°C no transiente inicial e 2,5°C no regime permanente. Observa-se ainda que as maiores
temperaturas ocorrem na regiao superior do gabinete (1T25), e as menores na regido inferior (129).

Na Figura 6.11 sdo apresentadas as temperaturas das superficies internas do gabinete ao longo do tempo.
Como esperado, a temperatura da regido inferior (T'41), medida sobre o ressalto do gabinete, apresentou-se mais
elevada devido a influéncia do compressor. A superficie superior (T40) também apresentou um valor de
temperatura mais elevado, o que se deve a presenca de ar quente. Tanto as superficies internas da porta (T42) e
da lateral esquerda (T39) apresentaram-se em niveis inferiores de temperatura, quando comparadas as superficies
inferior e superior. Como esperado, observa-se ainda que a superficie situada logo atras da placa evaporadora

(T38) apresenta niveis bastante reduzidos de temperatura.

Temperatura [°C]

Tempo [h]

Figura 6.10 Temperaturas do ar no interior do gabinete no ensaio de pw//-down a 43°C.

Na Figura 6.12, sio apresentadas algumas das temperaturas medidas na regido frontal da placa
evaporadora (ver Figura 6.2a). No regime permanente, observa-se que estas temperaturas sio bastante proximas,
originando uma placa aproximadamente isotérmica na regido central.

A Figura 6.13 apresenta outras temperaturas tomadas na face frontal do evaporador (ver Figura 6.2a).
Nota-se que a temperatura central (T14) apresenta-se num nivel inferior as temperaturas da regido superior (T16)
e da regido inferior (T19). Na condi¢io de regime permanente, existe uma diferenca significativa entre as
temperaturas na regiio superior e na regido central. Ja entre as temperaturas inferior e central a diferenca nio ¢

tdo significativa, devido a proximidade da primeira com a regido de entrada.
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Figura 6.11 Temperaturas das superficies internas do gabinete no ensaio de pull-down a 43°C.
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Figura 6.12 Temperaturas da superficie frontal do evaporador (direcio horizontal) no ensaio de pull-down a 43°C.

No transiente, nota-se que as temperaturas das regides inferior e central apresentam taxas de decaimento
bastante proximas. J4 a temperatura da regido superior nio apresenta esta caracteristica, devido ao atraso
provocado pela capacidade térmica da placa.

Neste ponto, torna-se interessante comparar a temperatura do ar no interior do gabinete com as

temperaturas das superficies internas do gabinete e da placa evaporadora tanto nos primeiros instantes de
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operagio como na condi¢ao de regime permanente. Apés uma hora de operagio, a temperatura média do
gabinete atinge aproximadamente 15°C, as superficies possuem temperaturas em torno de 20°C e a placa
evaporadora apresenta temperaturas inferiores a —15°C. No regime permanente, estes niveis passam para,
respectivamente, 10°C, 5°C e —20°C. Destas observagoes, pode-se concluir que a capacidade de refrigeracio no
regime transiente tende a ser maior que no regime permanente ja que as diferengas de temperatura s3o maiores

neste periodo e que as trocas radiativas se manifestam com mais intensidade.
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Figura 6.13 Temperaturas da superficie frontal do evaporador (diregdo vertical) no ensaio de pul-down a 43°C.

A Figura 6.14 apresenta a evolugio transiente das temperaturas ao longo da linha de sucgdo, desde a
saida do evaporador (T20) até a saida da linha de sucgio (T37). A temperatura na saida do evaporador,
representada pela curva de cor preta, segue bem de perto a temperatura de saturagio. A linha vermelha, que
indica a temperatura da linha de sucgio na saida do gabinete (T35) apresenta oscilagdes da ordem de 10°C, como
pode ser observado na Figura 6.14.

Este fato consiste num forte indicativo da presenga de liquido na linha de succdo. A placa evaporadora
utilizada nio possui acumulador de liquido, o que permite que golfadas de liquido entrem na linha de sucgio.
Assim, a fronteira entre o escoamento bifisico e monofasico fica oscilando préximo ao ponto onde foi instalado
o termopar T35, de modo que em determinados instantes, ha presenca de liquido na linha de sucgio, e em
outros, vapor superaquecido. Ainda nesta figura, nota-se 0 mesmo comportamento para o termopar T36, porém
com menor intensidade.

Ainda na Figura 6.14, deve-se observar o comportamento da temperatura na saida da linha de sucgio
(T37), cujo termopar esta posicionado a aproximadamente 30cm do compressor. Nos instantes iniciais, como a
temperatura da carcaga se eleva devido ao aquecimento do refrigerante no seu interior, ha uma forte condugio de

calor do corpo para a linha de sucgio, o que eleva a sua temperatura. Apos alguns instantes, com o resfriamento
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do refrigerante no evaporador pela redugio da pressao, fluido frio passa a entrar na linha de sucgio, abaixando a

temperatura superficial até a condigio de equilibrio.
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Figura 6.14 Temperaturas ao longo da linha de suc¢io no ensaio de pull-down a 43°C.

Na Figura 6.15, observa-se a variagio transiente das temperaturas na entrada (124), no corpo (T1 a T3) e
na saida do compressor (T4). As trés temperaturas medidas no corpo do compressor apresentam um
comportamento bastante semelhante em todo o periodo transiente estabelecendo-se, contudo, em niveis
diferentes para as regides superior (T3), lateral (T2) e inferior (T1).

Ainda na Figura 6.15, pode-se observar a evolugao transiente nas temperaturas dos passadores de sucgao
e de descarga do compressor. Na sucgio, a temperatura cresce rapidamente até cerca de 49°C, quando entio
sofre uma variagdo abrupta e se estabelece num valor praticamente constante. A temperatura no passador de
descarga cresce até aproximadamente 64°C, quando entio sofre uma inflexdo provavelmente devido ao inicio do
processo de saturagio no condensador. Apés este instante, esta temperatura volta a crescer primeiro rapidamente
e depois lentamente, para entio decair suavemente até a condigio de equilibrio.

Na Figura 6.16, pode-se observar a variagio das temperaturas na entrada da linha de descarga (T4), na
entrada da regido aletada (T5), no centro (I9) e na saida do condensador (T'12), ao longo do tempo. No regime
permanente, observa-se uma diferenca bastante significativa entre as temperaturas medidas na regido de entrada
(T4 e T5) e a temperatura no centro do condensador (T9). Isto se deve aos diferentes estados do refrigerante na
entrada do condensador (vapor superaquecido) e no centro (mistura liquido-vapor). Entre a regido central e a
regido de saida, contudo, a variagio de temperatura é pequena, ji que o estado do refrigerante praticamente nio
se altera entre estas regioes.

Apbs o ponto de inflexio, correspondente ao pico de pressio de condensagio, a temperatura T4 cresce
continuamente devido tanto a0 aumento da temperatura da carcaca do compressor como do refrigerante. Apos

algum tempo, a temperatura atinge seu maximo e passa a decrescer suavemente até a condigio de regime
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permanente, do mesmo modo que a pressio na descarga. A temperatura T5, contudo, estabiliza-se num patamar
por alguns minutos apds o ponto de inflexdo, depois volta a crescer e em seguida se reduz até a condigio de
equilibrio. No centro do condensador, apés o patamar, a temperatura acompanha a variagdo da pressio de
condensagio, j4 que o refrigerante nesta regido esta saturado. A temperatura na saida apresenta um

comportamento muito parecido com a de T9, permanecendo, entretanto, sempre em niveis inferiores.
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Figura 6.15 Temperaturas do compressor no ensaio de pull-down a 43°C.
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Figura 6.16 Temperaturas a0 longo do condensador no ensaio de pw/i-down a 43°C.
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6.2.6 Resultados dos Ensaios de Consumo de Energia

Como ji mencionado, o ensaio de consumo de energia foi realizado em duas etapas, ambas com
temperatura ambiente de 32°C, sendo que a temperatura de se-point do primeiro teste ficou em torno de 4,2°C e
a do segundo estabeleceu-se em cerca de 6,5°C. O consumo de energia medido para o refrigerador SLIM 230
litros, de acordo com os resultados apresentados na Tabela 6.2, foi 32,9kWh/més, o que corresponde a uma
poténcia média de 45,7W.

E importante observar que o consumo de energia foi calculado com base nas 24h finais do teste, ap6s o
regime transiente periédico ter se estabelecido. Ou seja, o transiente inicial ndo foi considerado ji que os
primeiros ciclos apresentam periodos mais longos, como pode ser observado na Figura 6.19. Nesta figura, bem
como nas demais apresentadas nesta segio, foram exploradas apenas as 6h iniciais ap6s a partida do compressor,
visto que neste periodo é possivel observar tanto o transiente inicial como o transiente periédico, que se
estabeleceu logo ap6s o primeiro ciclo (ver Figura 6.19).

Os resultados apresentados nas préximas figuras referem-se ao teste #1, pois sua temperatura de set-point

ficou bastante proxima da temperatura indicada pela norma ISO7371-E (1985).

Tabela 6.2 Resultados dos testes de consumo de energia.

Teste Set Point [°C] Consumo de Energia [kWh/més] Poténcia Média Consumida [W]
#1 42 344 478
#2 6,5 30,2 41,9
Resultado 5,0 32,9 45,7

A Figura 6.17 descreve o comportamento ciclico das pressdes de suc¢io e descarga. Como ja
mencionado, o ptimeiro ciclo é mais longo e muito semelhante ao apresentado pelo ensaio de pu//-down. Nos
demais ciclos, observa-se um periodo praticamente constante, indicando o regime transiente periédico logo apds
o primeiro ciclo. Deve-se notar as elevadas taxas de variagao das pressoes de sucgdo e descarga tanto na partida
como na parada do compressor. Na condi¢io de parada, nota-se uma elevacio da pressio de equalizagdo, mais
evidente na Figura 6.18. Este fato ocorre devido ao ganho de calor pelo gabinete e a0 aumento da temperatura
do refrigerante no evaporador.

Ainda na Figura 6.17, pode-se observar que, no regime periddico, a pressio de sucgdo nio apresenta a
inflexdo observada no primeiro ciclo associada a entrada de liquido no evaporador, indicando que, apds o
primeiro ciclo, sempre ha liquido presente no evaporador. No regime periédico, o comportamento da pressio de
descarga na partida ¢ muito semelhante ao apresentado no primeiro ciclo. O inicio da saturagio, contudo, ocorre
com pressOes mais elevadas, ja que a temperatura das paredes do condensador também ¢é mais alta. Assim, pode-
se afirmar que a pressio de descarga tende a passar mais rapido pelo pico apés o primeiro ciclo.

Na Figura 6.18 apresenta-se a evolucio ciclica da pressao de descarga com a pressio de sucgiao. No
primeiro ciclo, as pressdes apresentam um comportamento semelhante ao obtido no ensaio de pw//-down,
passando por um ponto de maximo, até atingir o ponto de equilibrio. Contudo, com o desligamento do
compressor, as pressoes tendem a se igualar, de modo que a pressio de descarga cai rapidamente com a pressao
de sucgio até a equalizagio. Como ji discutido, o ganho de calor através do gabinete provoca o aumento da
pressao de equalizagdo. Na partida, contudo, a pressio de descarga cresce abruptamente com uma leve redugio

da pressio de succio que, posteriormente, decresce significativamente juntamente com a pressiao de descarga,
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desenvolvendo uma trajetoria distinta daquela apresentada durante o desligamento. Este lago de histerese, que
descreve os diferentes processos termodinimicos na partida e na parada do refrigerador, deixa bem

caracterizadas as irreversibilidades termodindmicas associadas a estes processos tipicos da operacio ciclica do

refrigerador.
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Figura 6.17 Pressdes de sucgio e descarga do compressor no ensaio de consumo de energia.
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Figura 6.18 Variagio peri6dica da pressio de descarga com a pressio de sucgdo no ensaio de consumo de energia.
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Na Figura 6.19 apresenta-se a evolugio transiente da poténcia consumida durante as seis primeiras horas
de operagio ciclica do refrigerador apés a partida do compressor. No primeiro ciclo, mais longo que os demais,
observa-se um comportamento da poténcia muito semelhante a0 apresentado no pu//-down a 32°C, como pode
ser visto na Figura 6.11. O primeiro ciclo é mais longo, pois o tempo necessirio para que a temperatura de se-
point seja obtida é maior, uma vez que todo o refrigerador estd a uma temperatura elevada (32°C). Isto porém nio
acontece nos demais ciclos, onde os diversos componentes encontram-se em temperaturas bem mais baixas na
ocasido da partida do compressor. Os picos de poténcia consumida, nos diversos ciclos, apresentam-se

praticamente nos mesmos niveis, estando em torno de 128W.
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Figura 6.19 Poténcia consumida no ensaio de consumo de energia.

Deve-se observar na Figura 6.19 que a condigio de regime permanente nio é alcangada em nenhum
momento, ja que a operagio do compressor ¢ interrompida antes que a poténcia consumida se estabilize. Este
fato evidencia a necessidade de estudar e caracterizar o comportamento transiente de refrigeradores domésticos,
ja que o seu regime de operacio é tipicamente transiente. Este comportamento é enfatizado nas demais figuras
apresentadas nesta secio.

Na Figura 6.20 observa-se o comportamento ciclico da temperatura média do ar no gabinete. O primeiro
ciclo é mais longo, pois a temperatura média do ar no gabinete precisa ser reduzida de 32°C até a condigao de ser-
point, em torno de 5°C Nos ciclos posteriores, como o termostato evita que a temperatura do gabinete se eleve
acima de 7°C, os ciclos tornam-se curtos, de modo que o refrigerador entra no regime transiente periédico.
Nesta figura, pode-se observar ainda que nos pontos de atuagio do termostato, ou seja, nos picos e vales, a
temperatura se mantém constante por alguns instantes devido a inércia térmica do ar no interior do gabinete.

Deve-se notar também que ao longo dos ciclos, o termostato atuou em temperaturas levemente
diferentes entre si, tanto no ligamento (vales) como no desligamento (picos) do compressor. Acredita-se que isto

esteja associado a sua fixacio na placa evaporadora.
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Figura 6.20 Temperatura média do gabinete no ensaio de consumo de energia.

Na Figura 6.21 sio apresentadas as temperaturas das superficies internas do refrigerador ao longo do
tempo. Deve-se notar que mesmo as superficies internas atingem a condigao de regime periédico ap6s o segundo
ciclo. As taxas de variagio das temperaturas com o tempo, tanto na condi¢io de partida como de parada, sio

mais suaves devido as elevadas capacidades térmicas das paredes.
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Figura 6.21 Temperaturas das superficies internas do gabinete no ensaio de consumo de energia.
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Observa-se que as amplitudes de variagio de temperatura pico-a-pico, da ordem de 2°C, também sio
suaves por este motivo. Isto nio é observado na temperatura medida pelo termopar T38, que apresenta taxas de
variacio bastante acentuadas e apresenta amplitudes pico-a-pico de temperatura elevadas, da ordem de 10°C,
visto que sofre influéncia direta do ar que escoa por convecgio natural entre esta superficie e a placa
evaporadora. As temperaturas das superficies internas do gabinete, quando comparadas entre si, indicam a

mesma tendéncia observada no ensaio de pu//-down.
16.2.7 Resultados dos Ensaios de Determinagio de Carga de Refrigerante

Como ja discutido, a influéncia da carga de refrigerante nos demais parametros opéracionais do
refrigerador foi estudada variando-a ao passo de 5g, na faixa compreendida entre 55 e 95g, o que totalizou 9
testes. Dentre as condigdes de carga ensaiadas, optou-se pela carga de 80g, ja que nesta condigao o consumo de
poténcia ainda é baixo e as temperaturas do evaporador e do ar no interior do gabinete sio minimas, como sera
discutido a seguir. Desta forma, tanto os ensaios de pu/-down como os de consumo de energia foram realizados
com uma carga de 80,94¢g de refrigerante HFC-134a.

A Figura 6.22 apresenta a variagdo da poténcia consumida com 2 carga de refrigerante. Nota-se que 2
medida que a carga de refrigerante aumenta, cresce o consumo de poténcia. Este comportamento ¢ justificado
com a ajuda das Figuras 6.23 e 6.24, onde sdo respectivamente apresentadas as variages das pressdes de sucgio

- e de.descarga com a carga de refrigerante.
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Figura 6.22 Variagio da poténcia consumida com a carga de refrigerante.
Nestas figuras, nota-se que se a carga de refrigerante é reduzida, as pressdes de suc¢io e de descarga se

reduzem, acontecendo o oposto com cargas mais elevadas. Com o aumento da carga de refrigerante, a relacio de

compressio decresce, o que reduz o trabalho de compressdo. Por outro lado, o fluxo de massa tende a crescer,

130



ENSAIOS EXPERIMENTAIS

pois a pressio de suc¢io também cresce. Como a pressio de sucgio cresce a taxas mais elevadas que a taxa de

decaimento da relacdo de compressio, a poténcia consumida tende a aumentar.

Nas Figuras 6.25 e 6.26 sio apresentadas, respectivamente, as variagdes da temperatura média do

gabinete e da temperatura da saida da placa evaporadora (T20) em funcio da carga de refrigerante.
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Figura 6.23 Variacio da pressio de sucgdo com a carga de refrigerante.

18,5

18 4

17,5 4

17 4

Pressiio de Descarga [bar|

16,5

16 T =T T Y ¥ T T T T

50 55 60 65 70 75 80 85 90 95 100

Carga de Refnigerante g

Figura 6.24 Variacio da pressao de descarga com a carga de refrigerante.
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Figura 6.25 Variagio da temperatura média do gabinete com a carga de refrigerante.

-17
-18 4
-‘19 .
[®)
)
g
2 -20
o
g
£
o~
T21
.22 4
'23 T T T T T T L T T

50 55 60 65 70 75 80 85 90 95 100
Carga de Refrigerante [g]

Figura 6.26 Varlaciio da temperatura na saida do evaporador com a carga de refrigerante.

Nota-se em ambas as curvas que o ponto de minimo para as temperaturas foi obtido para a carga de 80g.
Para pequenas cargas de refrigerante, tanto o fluxo de massa como a quantidade de refrigerante no evaporador
sio pequenos, de modo que a capacidade de refrigeragio é reduzida e a temperatura do gabinete, elevada. Para

grandes quantidades de refrigerante, a pressio de evaporagio se estabelece num nivel mais elevado, de modo que
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a temperatura de saturagio também aumenta, o que também reduz as taxas de transferéncia de calot, elevando a
temperatura do gabinete. Isto explica o ponto de minimo observado.

Uma outra observagio em relagdo a isto diz respeito a area onde ocorre a evaporagio. Quando a carga é
baixa, o refrigerante evapora numa pequena irea. Na temperatura minima, toda a drea do evaporador esti sendo
aproveitada para evaporar o refrigerante. A partir deste ponto, o fluido termina sua vapotizagio apds o

evaporador, inundando a linha de sucgao.

6.3 DETERMINAGAO DOS PARAMETROS EMPIRICOS DO COMPRESSOR

6.3.1 Descrigio do Aparato Experimental

Conforme mencionado, foram necessitios ensaios experimentais para determinar os parametros de
operagio do compressort, tais como expoente politrpico, eficiéncia global, coeficientes globais de troca de calor
e fatores de perda de carga, os quais sdo indispensaveis a simulagio numeérica do compressor através dos
modelos desenvolvidos.

Para estimar empiricamente estes parametros fez-se uso do calorimetro de ciclo quente do Nucleo de
Pesquisa em Refrigeragio, Ventilagio e Condicionamento de Ar (NRVA) da Universidade Federal de Santa
Catarina (UFSC). O calorimetro de ciclo quente consiste num meio simples e eficiente de se testar compressores,
j& que se mantém facilmente o controle das condigdes de operagao com um nimero reduzido de equipamentos,
sendo bastante adequado para atividades onde sdo requeridos ensaios nas mais variadas condi¢oes de operagio.
Diferentemente dos calorimetro convencionais de fluido secundério, onde mede-se a capacidade de refrigeracio,
nos calotrimetros de ciclo quente o que se mede é o fluxo de massa, sendo a capacidade de refrigeragdo calculada.

Neste dispositivo, o compressor é submetido a uma faixa de operagio conhecida, definida pelas
temperaturas de evaporagio e condensagio, temperatura da carcaga, temperatura do refrigerante na regido de
entrada e temperatura ambiente da cimara de teste, tambérn chamada de box do. calorimetro. Nos ensaios,
realizados para uma ampla faixa de opera¢io, foram medidas as pressdes e temperaturas nas partes internas do
compressor, além do fluxo de massa e da poténcia consumida. Entdo, a partir dos dados experimentais, pode-se
resolver o problema inverso do compressor em regime permanente para cada condigio de operagio testada e,
desta forma, obter os parimetros necessarios a sua simulacao.

De acordo com Gosney (1982), o principio de funcionamento de um calorimetro de ciclo quente baseia-
se no controle da capacidade de refrigeracio através de um &y-pass de gis quente na descarga do compressor,

conforme indicado na Figura 6.27.

3 Condensador 2
VE#ZX M/ \
VE#1 by-pass
5
4 Evaporador 1
Compressor

volume de controle

Figura 6.27 Ciclo de refrigeragio com by-pass de gas quente.
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Assim, um balan¢o de massa e de energia, em regime permanente, no volume de controle indicado na

figura anterior, fornece respectivamente as seguintes equagdes:
7y = 10ty + 7 (6.1)
mn by = by + b+ 4, (6.2)

Substituindo a equagio (6.1) na expressio anterior e reescrevendo-a para 4, , obtém-se:

g, =rmh— (”'71 - 7}75)/73 = 7ish; = 1ty (/71 - /73) _’}75(}’5 - bs) (63)
Entio, definindo-se a fragio de fluxo de massa que escoa pelo by-pass (y) como:
y="2 = i ©.4)
7, :

E considerando o processo de expansio na vilvula VE#1 como isentilpico, pode-se escrever:

g, = 7i2,(b,— b,)— yir, (b, — b,) - (6.5)

Nesta equagio, o primeiro termo do lado direito da igualdade representa a capacidade de refrigeragio do

sistema quando VE#1 esti fechada e o segundo termo a parcela responsavel pela redugio da capacidade devido
20 by-pass (VE#1 aberta). Deve-se notar que, se a capacidade de refrigeracio for nula, obtém-se:

b b,
J= (b=h) (6.6)

(/’2 - bs)

Este fato sugere que o evaporador pode ser completamente eliminado do sistema, sem que as condigGes
de operagio do compressor sejam afetadas. Este ciclo, apesar de ndo ter utilidade para produgio de frio, permite
o ensaio do compressor com um controle mais acurado das condigGes de operagio. Deve-se notar que o
condensador deve ser mantido pata garantir o adequado resfriamento do refrigerante que escoa entre os pontos
2 e 3. De acordo com Gosney (1982), a completa remogao do evaporador elimina a necessidade de gerar de uma
carga térmica apenas para a realizagio do ensaio experimental, o que permite o uso de condensadores de
pequeno porte e torna o aparato experimental mais simples e barato.

O ciclo basico de um calotimetro de ciclo quente é ilustrado na Figura 6.28. No diagrama /log p-b da
Figura 6.29 estdo representados os estados termodinamicos dos pontos indicados na Figura 6.28. Ainda na
Figura 6.29, pode-se obsetvar que o calorimetro opera apenas na regidio de vapor superaquecido, dai a

denominagio “calorimetro de ciclo quente”.

3 Condensador 2

5 o— Xk

/
VE#2 X VE#I }r- ass

Compressor

Figura 6.28 Esquema bisico de um calorimetro de ciclo quente.
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As condicdes de operagio do compressor sio controladas pelas valvulas de expansio, que por sua vez
controlam o fluxo de massa de refrigerante pela regido do condensador (1- ), pelo bypass ym, e pelo
compressor #, , além das pressGes de sucgao e descarga. A temperatura do refrigerante na sucgio do compressor
é controlada pela mistura do refrigerante nos pontos 4 e 5.

log p

[&—— by-pass

YA 5
linha de vapor saturado

Figura 6.29 Representacio do calorimetro de ciclo quente em diagrama g p-5.

A Figura 6.30 apresenta a bancada calorimétrica efetivamente utilizada neste trabalho. O compressor em
ensaio fica alocado no dox de teste, cuja temperatura é controlada por um sistema de refrigeragao secundario e
por uma resisténcia elétrica. O compressor é acoplado 2o calorimetro através dos engates rapidos ERS e ERD.
Na regido de descarga, logo apds o compressor, hi um separador de dleo (SO) e uma linha de retorno, para
garantit uma circulacio minima de 6leo durante o ensaio. Apds o separador de 6leo, hd um transdutor de fluxo
de massa (FM), cuja incerteza de medigio é de £0,03kg/h. Para evitar escoamento bifisico neste dispositivo, que
'certameﬁte implicaria numa medigio incorreta do fluxo de massa, faz-se uso da resisténcia elétrica REF paré
aquecer o refrigerante antes de entrar no fluximetro. Apds o transdutor de fluxo de massa ha um pressostato (P)
que desliga o sistema caso a pressdo se torne muito elevada. Apds este dispositivo, tem-se um obturador conico
(V1), para expandir o refrigerante até a condi¢io de sucgio, permitindo um controle refinado da pressio de
descarga pelo by-pass de gas quente. A pressao de sucgao é controlada pelas valvulas de expansib manuais VE1 e
VE2. Na regiio superior do circuito tem-se um trocador de calor, chamado erroneamente de condensador, ja
que n3ao hd condensacio.

Nesta bancada, existem trés circuitos bdsicos que podem ser utilizados no ensaio do compressor: dois
curtos e um longo. Mantendo-se a valvula de expansio VE1 fechada, tem-se o primeiro circuito curto,
representado na regiio superior da Figura 6.30. Assim, o &y-pass para controle da pressio de descarga é realizado
pelé valvula cénica V1 e o controle da pressio de sucgio é feito através da valvula VE2. O segundo circuito
curto, representado na regido inferior da Figura 6.30, ¢ obtido mantendo-se VE2 fechada e VE1 aberta. O by-pass
na descarga ¢ realizado por V1 e a expansio para a condi¢do de sucgio por VE1. O circuito longo é obtido
mantendo-se tanto VE1 como VE2 abertas, ou seja, controlando-se a condi¢dao na succio através de ambas as
valvulas. O primeiro circuito curto apresenta um trocador de calor para garantir o resfriamento do refrigerante
até a condicio de sucgio desejada. Também apresenta um filtro secador (FS) para garantir que o refrigerante

circule livre de impurezas e de umidade. O segundo circuito curto contém o tanque de suprimento (TS), sendo
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utilizado em testes que néo necessitam de uma troca de calor significativa na regido de alta pressio e que exigem
uma maior circulagio de refrigerante. O circuito curto superior foi utilizado na maioria dos ensaios. Em testes de
dificil controle das condigdes de sucgio e descarga (e.g. elevada relagio de compressio, elevada pressio de

sucgio ou baixa pressio de descarga), fez-se uso do circuito longo. O segundo circuito curto nio foi utilizado.
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Figura 6.30 Esquema do calorimetro de ciclo quente.
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Ainda nesta figura, deve-se reparar nos trés manOémetros analégicos (M1, M2, M3) posicionados,
respectivamente, na descarga do compressot, na linha de sucgdo e no tanque de suprimento (TS), que consiste
num reservatorio de refrigerante para suprir as eventuais necessidades de carga. Estes manometros permitem o
acompanhamento das pressdes no calorimetro sem que o sistema de aquisi¢do de sinais (Datalogger Embraco)
esteja funcionando. Também deve-se reparar nos quatro termopates instalados ao longo do ciclo (T2, T4, T5 e
T6) qué fornecem, respectivamente, a temperatura do refrigerante na linha de sucgdo, a temperatura do
refrigerante no tanque de suprimento, a temperatura do ar no interior do box e a temperatura do refrigerante na

linha de desc\arga.

6.3.2 Instrumentagio do Compressor

O compressor foi instrumentado com 19 termopares tipo T, cuja incerteza de medigao é de +0,2°C.
Também foram utilizados 2 transdutores diferenciais de pressio, cuja faixa de operagio é de 1bar e incerteza de
1,0mbar, além de dois transdutores de pressio absoluta, cuja incerteza de medigdo é de +0,05bar. Os
transdutores foram posicionados como indicado na Tabela 6.3.

A pressio no interior do cilindro nio foi medida, de modo que as perdas de carga nas valvulas de sucgdo
e de descarga nio puderam ser avaliadas. O compressor foi instrumentado na Empresa Brasileira de

Compressores S/A.

Tabela 6.3 Instrumentagio do compressor.

Transdutores de Pressdo - (P) Absoluto (D) Diferencial
. P1 | Passador de succio

P2 | Passador de descarga

D1 | Regido de succio — entre o passador e a cimara

D2 | Regido de descarga — entre o passador e a cAmara
Termopatres Tipo T '

T1 | Superficie externa do compressor — regido superior

T2 ] Superficie externa do compressor — nivel do dleo

T3 |Imerso no 6leo

T4 | Superficie do tubo de descarga — meio do tubo

T5 | Superficie do tubo de descarga — préximo ao passador

T6 | Superficie do bloco ~ regido do cilindro

T7 | Supetficie do bloco ~ regido do mancal de escora

T8 | Bobina principal do estator

T9 |Interior da camara de descarga

T10 | Superficie da tampa do cilindro

T11 |Interior da cimara de sucgio — centro do volume

T12 | Interior da cimara de succio — bocal de entrada

T13 {Interor da camara de sucgio — antecimara

T14 | Superficie externa da cimara de sucgio

T15 [ Ambiente interno do compressor — regido de descarga

T16 | Ambiente interno do compressor — regido de sucgio

T17 | Sonda interna ao passador de sucgio

T18 | Sonda interna ao passador de descarga

T19 | Box do Calorimetro

6.3.3 Procedimento de Ensaio

O ensaio utilizando o circuito longo 1nicia com a abertura das valvulas do circuito curto superior (V5,
V17,V1,V3,V10, V11, VE2 e V16) e do circuito curto inferior (V2 e VE1). O transdutor de fluxo de massa é

zerado e o sistema secundirio, responsivel pelo controle da temperatura interna do box do calorimetro,.é
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acionado. As resisténcias elétricas no separador de 6leo e na entrada do medidor de fluxo de massa devem ser
ligadas.

Entio, di-se a partida no compressor e controla-se a condigdo de sucgio pelas vilvulas de expansio
VE1 e VE2. A pressio de descarga ¢ controlada pelo obturador cénico da vilvula V1. Deixa-se o compressor em
operagio até que as temperaturas, pressdes e o fluxo de massa se estabilizem, o que leva cerca de 4h. Na

condigio de equilibrio, faz-se a leitura dos dados por mais 1h.

6.3.4 Plano de Testes

Primeiramente, foram realizados testes onde manteve-se a temperatura do corpo em 60°C e as
temperaturas do box do calorimetro e do refrigerante na suc¢io do compressor em 32°C. As seguintes condi¢Ges
de evaporagio: -23,3°C (1,15bat), -5°C (2,43bar) e 10°C (4,15bar), foram cruzadas com as seguintes condi¢des de
condensacio: 35°C (8,9bar), 45°C (11,6bar), 54,4°C (14,7bar) e 65°C (18,9bar), totalizando doze ensaios.
Posteriormente, foram realizados quatro ensaios adicionais com o objetivo de analisar a influéncia da
temperatura do corpo e da temperatura do refrigerante na regiio de succao sobre os demais parimetros do
compressor. Para tal, optou-se por manter todos os parimetros operacionais do compressor constantes na
condicio de check-point LBP (Low Back Pressure), de acordo com a norma ASHRAE (1993), dada pela temperatura
de evaporagio de -23,3°C, pela temperatura de condensagio de 54,4°C e pela temperatura do box de 32°C.
Assim, pode-se testar separadamente a influéncia da temperatura do corpo e do refrigerante na sucgio do
compressor sobre o comportamento do compressot. |
Os testes com vatiagio de temperatura do corpo foram realizados com temperatura na entrada de 32°C
e, nos testes com variagio desta grandeza, a temperatura do corpo foi mantida em 60°C. As temperaturas do
corpo testadas foram 60, 75 e 90°C. J4 as temperaturas do refrigerante na sucgio do compressor testadas foram
32, 45 e 54°C. Deve-se notar que os testes com temperatura do corpo em 60°C e temperatura na entrada de
32°C ja foram realizados na primeira batetia de ensaios, de modo que apenas quatro ensaios adicionais foram
necessarios, totalizando dezesseis testes.
" A temperatura do corpo foi controlada pela restri¢do da troca de calor entre o compressor e o ambiente
interno do box, cobrindo a supetficie externa com papel aluminio. Para o controle da temperatura do refrigerante

na suc¢io fez-se uso de resisténcias elétricas.
6.3.5 Tratamento dos Resultados Experimentais

Do tempo total de teste, selecionou-se um intervalo de 5 minutos, no qual as pressdes de sucgio e
descarga e o fluxo de massa apresentaram-se mais estiveis. Os resultados obtidos estio descritos na Tabela 6.4,
onde observam-se duas situagdes fora da tendéncia esperada.

A primeira refere-se ao fluxo de massa medido para as diferentes temperaturas do corpo do compressor.
Deve-se notar que 2 medida que a temperatura do corpo cresce, o fluxo de massa diminui pois ha aumento da
massa especifica na sucgio. Porém, nos testes realizados, o fluxo de massa para temperatura do corpo em 60°C
ficou em 1,98kg/h, para 75°C em 1,80kg/h e para 90°C em 1,89kg/h, o que contraria o resultado esperado. Isto
pode ser justificado pelo elevado espalhamento dos valores de fluxo de massa (£0,10kg/h) nestes ensaios,

principalmente devido a dificuldade no estabelecimento da pressio de sucgio do compressor.
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A segunda situagio consiste numa temperatura do refrigerante na cimara de descarga (T9) mais elevada
para a condicio -5/65°C (116,5°C), do que para as condigdes -23,3/65°C (108,9°C) e 10/65°C (106,6°C).
Tomando-se como base a térnperatura de evaporagio (-5°C), contudo, tem-se a tendéncia esperada: 86,9°C
(35°C), 96,5°C (45°C), 105,8°C (54,4°C) e 116,5°C (65°C). Uma possivel explicagio para tal fato consiste numa
temperatura do corpo mais elevada na condicdo de -5/65°C, como pode ser observado na Tabela 6.4. Outra
explicacio consiste no fluxo de massa reduzido, quando comparado aos demais ensaios com temperatura de
evaporagio a -5°C. Assim, como o fluxo de massa é menor, a temperatura do refrigerante na caimara tende a
aumentar.

Nas demais condi¢des, pode-se observar que tanto os fluxos de massa como a poténcia consumida
crescem com o aumento da pressio de sucgio, para uma pressio de descarga fixa. Porém, mantendo-se a pressao
de succio constante e variando-se a pressio de descarga, pode-se observar que a poténcia consumida cresce
continuamente com o aumento da relagio de compressio. O fluxo de massa, contudo, decresce muito pouco
com o aumento da pressio de descarga, como esperado, j4 que o compressor ensaiado possui um volume morto

reduzido.

Tabela 6.4 Resultados dos ensaios em calorimetro.

Teste #1 #2 #3 #4 #5 #6 #1 #8 #9 #10 #11  #12 | #13  #14 | #15  #16
T PG} 35 45 54,4 65 Entrada Corpo
T [°C] -23.3 -5 10 | -233 -5 10 | -23.3 -5 10 {-233 -5 10 43 54 75 90
POT [W) 87.6 1146 137,7] 88,9 1232 1578 91,2 1334 1786 882 1451 2005| 896 885 | 878 855
FM {kg/h] 241 596 10,12 240 584 980 ( 198 548 917 [ 142 49 878 | 190 1,71 | 1,80 1,89
T1[°C) 534 50,3 493 | 554 557 53,1 | 580 59,1 581 | 573 618 61,1 | 575 589 | 708 860
T2 [°C) 58,9 559 538 | 603 61,3 584 | 633 647 G644 | 630 700 690 | 631 649 | 784 929
T3 [°C] 61,4 578 560 | 628 630 61,0 | 660 667 674 | 648 71,5 70,7 | 650 66,7 | 788 923
T4 [°C] 72,0 668 621 | 73,8 737 688 | 713 794 766 [ 769 866 831 | 775 7981 89,7 1026
T5 [°C] 69,2 651 611 | 71,4 71,6 67,6 | 751 771 753 | 744 841 813 | 747 770 | 882 1016
T6 [°C} 71,7 664 6231 741 732 687 [ 785 788 761 | 789 861 826 | 779 802 | 90,7 1040
T7 [°C] 69,6 644 60,5 | 71,4 704 665 | 753 755 734 | 744 80 791 | 745 765 | 87,2 1004
T8 [°C] 72,4 674 653 | 742 744 72,7 ( 782 802 81,5 772 877 89,7 (772 793 | 906 1039
T9 [°C] 91,7 86,6 77,9 | 1024 965 87,7 | 1082 1058 983 | 1089 1165 1066 | 108,55 1123|1182 1304
T10 |°C) 78,4 679 632 | 827 759 7041 84 831 784 | 890 915 850 | 89,2 931 | 981 1092
T11[°C) 54,1 46,9 474 {565 51,6 51,0 [ 599 552 556 | 621 599 597 | 626 693 | 694 798
T12 [°C) 48,6 412 434 | 51,3 452 46,2 | 545 486 496 | 589 529 49,8 | 587 673 | 615 705
Ti3 [°C) 55,0 461 457 | 57,4 51,3 49,0 | 61,3 551 531 | 640 600 546 | 63,7 70,7 | 702 80,7
T14 [°C) 560 488 481 | 585 541 521 | 625 579 577 | 656 634 599 | 648 704 | 747 853
T15 [°C) 642 592 513 | 654 659 562 | 690 702 625|683 766 701 | 684 706 | 80,9 959
T16 [°C} 62,2 60,2 540 ( 635 660 586 | 67,3 704 649 | 669 764 721 | 678 699 | 81,2 941
T17 [°C} 358 289 31,0 { 365 326 31,3 | 368 337 322 | 387 355 305 | 43,0 540 | 425 477
T18 [°C) 61,5 63,6 622 | 626 69,7 69,1 | 647 747 767 | 444 810 825 | 63,8 G651 | 73,2 846
T19 [°C) 32,4 31,8 31,9 | 322 334 31,6 | 320 327 323 | 323 333 323 | 323 318 | 320 320
P1 [bar] 1,15 244 417 | 1,13 244 412 | 1,16 240 413 | 1,14 244 415 | 1,15 1,15 | 1,15 114
P2 [bar] 8,93 9,15 898 | 11,61 11,57 11,61 [ 1470 14,67 14,67 | 19,18 1893 1892 | 1472 1477 | 1480 14,68
D1 [bar] 0,008 0,023 0,032]0,005 0,018 0,030 }0,001 0,014 0027|0005 0016 0028|0005 0,004 0,003 0,002
D2 [bar] 0167 0524 124310,104 0393 0818 | 0,167 0,297 0,558 | 0,047 0,232 0,600 { 0,076 0,073 | 0,082 0,085

Ainda nesta tabela, observa-se que tanto o aumento da temperatura do corpo como da temperatura do
refrigerante na entrada do compressor reduzem o consumo de poténcia e o fluxo de massa, salvo a situagio
comentada. As temperaturas internas do compressor, contudo, tendem a aumentar.

Com base nos dados experimentais apresentados na tabela anterior, as temperaturas necessarias a
solugdo do problema inverso do compressor foram calculadas pelas seguintes equagdes, sendo que seus valores

estido apresentados na Tabela 6.5.

T, =T19 67

an

o T3+TI5+T16
a 3

(6.8)
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T1 =T17 (6.9
T, = T12 (6.10)
T,=T13 (6.11)
T,=T9 (6.12)
T, =T18 (6.13)
T6+T7+T8+T10
Tb = (6.14)
4
T1+T2
T: = — (6.15)
2
T4 +T5
T,=—" (6.16)
2
T 5= T14 (6.17)
Tabela 6.5 Tratamento preliminar dos resultados dos ensaios em calorimetro.
Teste #1 #2 #3 #4 #5 #6 #7 #8 #9 #10 #11 #12 #13 #14 #15 #16
Tena [°C) 35 45 54,4 65 Entrada Corpo
Tew [°C] -233 -5 10 -233 -5 10 <233 -5 10 -23.3 -5 10 43 54 75 90
Tom [°C] 32,4 31,8 31,8 322 335 31,6 32,0 32,7 323 323 333 323 323 31,8 32,0 32,0
T.[°C] 62,6 59,1 53,8 63,9 65,0 58,6 67,4 69,1 64,9 66,7 74,8 71,0 | 671 69,1 80,3 94,1
T: [°C] 35,8 289 31,0 36,5 32,6 31,3 36,8 337 32,2 38,7 35,5 30,5 43,0 54,0 42,5 47,7
T2 [°C] 48,6 41,2 434 51,3 45,2 46,2 54,5 48,6 49,6 58,9 529 49,8 58,7 67,3 61,5 70,5
T; [°C] 55,0 46,1 45,6 57,5 51,3 49,0 61,3 55,1 53,1 64,0 60,0 54,6 63,7 70,7 70,2 80,7
Ts {°C} 97,7 86,6 779 ] 1024 96,5 87,7 | 108,2 1058 983 | 1089 1165 106,6 | 1085 1123 | 118,2 130,4
T; [°Q) 61,5 63,6 62,2 62,6 69,7 69,1 64,7 74,7 76,7 64,8 81,0 82,5 63,8 65,1 73,2 84,6
T, [°C] 73,0 66,6 62,8 75,3 73,5 69,5 80,1 79,4 77,4 79,9 86,8 84,1 791 82,3 91,6 1044
T. [°C} 56,2 53,1 51,5 57,8 58,5 55,8 60,2 61,9 61,3 60,2 65,9 65,1 60,3 61,9 74,6 89,5
s [°C) 56,0 488 48,1 58,5 54,1 52,1 62,5 57,9 57,7 64,6 03,4 59,9 04,8 70,4 74,7 85,3
Tu [°C) 70,6 659 61,6 72,6 72,6 68,2 76,2 78,3 75,9 75,6 85,4 82,2 76,1 78.4 889 1021

Na Tabela 6.5 pode-se observar que, para alguns testes, a temperatura do refrigerante na descarga do

compressor (17), apresentou valores inferiores a temperatura do tubo de descarga (T4), o que sugere um etro na

leitura da temperatura pelo termopar T18. Nesta regido, como o refrigerante estd muito aquecido em relagio ao

passador, ha possibilidade de condugio de calor pelo termopar, implicando na leitura de uma temperatura

inferior aquela que realmente ocorre. Deste modo, optou-se por descartar este ponto na determinagio dos

fatores empiricos do compressor e utilizar uma correlagio empirica tradicionalmente empregada na literatura

(Dittus & Boelter, 1930) para computar esta temperatura.

A solugio do problema inverso do compressor em regime permanente segue o procedimento

apresentado a seguir. Primeiramente, com as pressdes na sucgao e na descarga e com as perdas de carga, calcula-

se as pressOes no interior das cAmaras de sucgio e descarga, pelas seguintes equagdes:

P4=p3=P1—Apﬁ
P =Pe= 0P,
=P =h

(6.18)

(6.19)

(6.20)

Como a temperatura do refrigerante na descarga nio esta disponivel, deve-se arbitrar um valor inicial e

corrigi-lo através de um procedimento iterativo. Este valor é arbitrado como uma média aritmética entre a
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temperatura do refrigerante na camara de descarga (T5) e a temperatura do tubo de descarga (T}). Assim, com as
pressdes e temperaturas do refrigerante em cada regido do compressor (Figura 4.22) pode-se calcular as demais
propriedades termodinimicas e termofisicas necessarias 2 solugao do problema inverso.

O expoente politrépico pode ser calculado em fungdo das pressdes e das massas especificas nos pontos

4 ¢ 5, de modo que:
_ /”(Ps / P4)
=— (6.21)
/”(ps /P )
Um expoente isentrépico equivalente, baseado o processo de compressio no cilindro, foi calculado por:
ln
o ps/ ) 62
/’l(psx / P4)

onde p,, = p p;,s,) € a densidade na cimara de descarga calculada segundo um processo isentrépico.

Deve-se notar que o expoente isentrépico é uma variavel de estado, definido como a relagio entre os
calores especificos a pressio constante ¢ a volume constante. Em refrigefa(;io, contudo, é comum utilizar um
expoente equivalente, calculado com base num processo de compressio isentrépico. Gosney (1982) justifica esta
aproximagcio afirmando que, salvo para gases ideais que possuem calores especificos constantes, nenhum gis real
' apresenta um valor constante para £, de modo que um valor médio para o processo deve ser empregado.

A partir do expoente politropico, o fluxo de massa e 2 poténda de compressao tedricos podem ser
calculados, respectivamente, pelas equagdes (4.200) e (4.205), de modo que 2 constante de corregdo do fluxo de
massa (k) e a eficiéncia global do compressér (779 podem ser obtidas das seguintes relagoes:

K =7itf7, (6.23)
=W, /W, (6.24)
onde m e W; sdo dados obtidos do experimento.

Os fatores de perda de carga no filtro de sucgdo e no tubo de descarga sio calculados respectivamente

pelas seguintes equagdes:

_ Ay,

Kf; == 2f P> (6.25)
w

= Ap,

R,=Zep, (6:26)

Do balango de energia para o refrigerante no interior da carcaga pode-se obter uma expressio para o

calculo do calor trocado pela carcaga, dada por:

9.9, . _q.ﬁ.e v (6.27)
Do balango de energia para a carcaga, tem-se que:
Gei =9ee =9, (6.28)
Do balango de energia para o bloco tem-se:
G, =W, +ri(by—h) (6.29)
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Para o filtro de sucgio, o balango de energia fornece:

9 =95 =q’f: 2757(/’3_/’2) (6.30)
E, para o tubo de descarga, pode-se utilizar o seguinte balango de energia:
Gute=Gui=9u = ’;f(be . b7) (6.31)

Assim, os coeficientes de troca de calor podem ser obtidos por:’

UAs =4,/(T, - T,) (6.32)
UAei =4,/(T, - T,) (6.33)
UAee =4,/(T, ~T,,) (6.34)
Udse=4,/(T.-T,) (6.35)
Udu. =4,/(T, - T,) (6.36)

O coeficiente interno do filtro de sucgio é obtido pela seguinte equagio:
UA i =4,0T, /(T, - T,) B (7))

onde a diferenca de temperatura é calculada pela seguinte média logaritmica:

AT, =b|(T,-T,)/(T, - T,)] (639
O coeficiente interno do tubo de descarga é calculado pela notéria correlagio de Dittus & Boelter

- (1930), dada pela seguinte expressio:

UAu,i = ﬁ(o,ozs Re™ Pr) (6.39)

. d

Desta forma, a temperatura na regido de descarga pode ser corrigida pela seguinte equagio:

_ -1
HﬁLQ—T_)] (640

T7=T1f1+(Tc"’EJ) ex]b[ N
q/d

Assim, a temperatura do refrigerante na descarga do compressor é calculada através de um
procedimento iterativo, a partir de uma estimativa inictal dada pela média entre a temperatura na camara de
descarga e a temperatura da parede do tubo de descarga.

Os resultados obtidos para cada ensaio realizado estio apresentados na Tabela 6.6, onde pode-se
observar que o expoentes politrépico e isentrdpico apresentaram-se bastante préximos da unidade (processo
isotérmico). Deve-se observar também que o expoente politrépico apresentou-se dentro da faixa esperada, entre
1,0 e 4 (Gosney, 1982), para todos os ensaios, exceto para os testes #3 e #10, nos quais o compressor foi
submetido 2 condicdes criticas de operagio, ou seja, relagoes de compressdo extremas.

O processo politrépico difere do processo ideal (isentrépico) essencialmente devido a transferéncia de
calor entre o refrigerante e as paredes do cilindro, devido a perda de massa através de vazamentos pela folga
radial entre pistio/cilindro e pela vilvula de sucgio, além de refluxos na vilvula de descarga. Difere também

devido 2 diferenca entre o comportamento do gis real e do gis ideal. Segundo Gosney (1982), o expoente
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politrépico deve ser inferior a0 expoente isentrépico e supetior ao isotérmico. Conclui-se, portanto, que os
resultados obtidos para os testes #3 e #10 estdo fora da faixa esperada.

Uma possivel justificativa para estes resultados reside no fato de que o expoente politrépico foi
calculado com base nas pressdes e temperaturas medidas nas cimaras de succio e descarga e nio no interior do
cilindro, de modo que o ajuste empregado nio representa exatamente o processo real de compressio.

Deve-se também ressaltar que no presente trabalho nio se fez distingio entre os coeficientes que regem
as processos de compressio e re-expansdo. Uma outra justificativa consiste na inclinagdo das linhas de entropia
especifica na régiio de superaquecimento para o refrigerante HFC-134a, onde pequenas variagbes de pressio e
temperatura acarretam grandes variagdes de entropia, de modo que pequenos erros de medi¢io bem como erros
numéricos oriundos do cilculo das proptiedades termodinimicas podem ocasionar desvios no calculo do

expoente isentropico.

Tabela 6.6 Parimetros empiricos do compressor regredidos dos ensaios em calorimetro.

Parimetro i k ’C] n, U4 Uds UA. UAz; UAy. Udws UAdw. K, K,*
1 [ P IW/K) W/K] [W/K] (W/K] (W/K] [W/K] W/K) m [
#1 1,024 1068 1,11 386 6,5 115 31 11 0,5 1,8 2,0 989 15,07
#2 1,036 1054 107 480 9,1 123 35 1,5 07 39 44 9,51 8,08
#3 1,042 1,037 0,98 46,5 7.8 304 3,6 1,8 1,1 6,4 5,1 6,76 6,12
#4 1,012 1,064 1,26 37,5 6,2 12,8 31 1,0 0,6 1,7 1,9 7,76 15,99
#5 1,027 1,050 1,10 49,7 8,8 129 3,3 1,6 0,8 3,9 4.6 8,12 8,11
#6 1,032 1,033 0,99 483 7,6 30,3 3,5 1,7 1,2 6,3 52 6,84 5.30
#7 1,002 1,058 1,16 35,8 6,0 114 2,9 0,8 0,6 1,6 1,9 0,19 40,68
#8 1,018 1,045 1,11 493 8,1 133 33 1,6 0,7 37 42 7,13 8,93
#9 1.023 1,028 0,96 49,3 15 27,5 3,4 1,5 1,3 6,3 5,3 6,61 4,74
#10 0,982 1,052 1,14 293 6,0 13,1 31 a,7 0,8 1,3 1,5 19,23 28,92
#11 1,008 1,039 1,07 48,0 7,9 12,3 34 . 1,4 0,7 3,6 4,1 9,69 10,25
#12 1,006 1,020 0,96 49,8 8,6 19,9 3,6 1,6 1,1 6,3 58 7,36 7,10
#13 1,000 1,059 1,14 35,7 6,0 12,3 3,0 0,7 _0,9 1,5 1,8 9,51 19,57
#14 0,999 1,060 1,04 36,2 57 11,9 2,9 0,8 2,6 1,5 1,8 7,29 19,10
#15 1,007 1,060 1,09 37,3 6,4 13,1 1,8 0,5 0,7 1,5 1,7 5,68 20,70
#16 1,020 1,055 1,13 39,8 6,6 14,7 1,2 0,5 0,6 1,6 1,8 4,65 19,95

(%) x106 (%) x10°

Por outro lado, o expoente politrépico apresentou-se fora da faixa esperada apenas nos ensaios com
condigdes extremas de operagio, o que pressupde uma explicagio de base fisica para os resultados obtidos dos
ensaios #3 e #10. No ensaio #3, que dentre os ensaios realizados se destaca pela maior pressio de sucgio e
menor relagio de compressio, tanto o rendimento volumétrico como a massa especifica na sugdao assumem
vaiofes maximos, o que exerce influéncia direta no fluxo de massa que, como pode-se observar na Tabela 6.4,
assume o maior valor dentre as condi¢oes testadas. Com o aumento do fluxo de massa, a transferéncia de calor
se intensifica, diminuindo a diferenca entre as temperaturas do refrigerante na sucgio e na descarga do
comptressor. Assim, o refrigerante fica numa temperatura inferior 4 parede interna do cilindro. Desta forma, o
refrigerante recebe calor das paredes do cilindro, elevando sua entropia, de modo que o expoente politrépico é
superior 20 isentopico.

Para o teste #10, onde a relagio de compressio assume um valor maximo dentre as condigSes ensaiadas,
o expoente politropico obtido apresentou-se inferior ao expoente isotérmico. Acredita-se que este fato esteja
relacionado 2 elevada relagio de compressio que intensifica os vazamentos pela folga radial e pela valvula de
sucgio, reduzindo a massa de refrigerante efetivamente deslocada pelo compressor. Hi também efeito da
variagio do fator de compressibilidade do refrigerante ao longo do processo, que varia de 0,98 (cAmara de

sucgido) a 0,82 (cimara de descarga), o que compensa 2 variagao de temperatura ao longo dos processos de
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compressio e de expansio, de modo que o processo aproxima-se do isotérmico. Por estes motivos, este ensaio
foi desconsiderado.

Um outro comportamento interessante observado nesta tabela consiste no aumento do expoente
politrépico com a pressio de sucgio para uma mesma pressio de descarga, a medida que o oposto ocorre com o
expoente isentrépico. A explicagio é dada pela redugio dos vazamentos no cilindro a medida que a relagio de
compressio diminui, de modo que o processo de compressio se aproxima do ideal, ou seja, o expoente
f)olitrépico tende 20 isentrépico. Nota-se também que a constante de cotre¢io do fluxo de massa é
evidentemente menor nas condi¢bes onde a relagio de compressao é pequena e os vazamentos Si0 menos
significativos.

Na Tabela 6.7 sio apresentados os parimetros médios do compressor para os testes de #1 a #12, com
excegdo do ensaio #10. Pode-se observar que o expoente politrépico médio esta bastante préximo do obtido por
Klein (1998), cujo valor é de 1,011 (erro da ordem de ~0,6%). Observa-se também que a eficiéncia global média
do compressor é de 43,3% e que o fluxo de massa real apresenta-se, em média, 8% superior ao fluxo de massa

tedrico, ou seja, estimado pelo modelo politrépico.

Tabela 6.7 Anilise estatistica dos parimetros empiricos do compressor regredidos dos ensaios em calotimetro.

Grandeza. n K n, | U4y | UA, | UA.. | UAps | UAg. | UAws | UAds. | K,* | K,
(-l i [ W/K) ] W/K] | W/K] | W/K] | W/K] | (W/K] | W/K] | [mA] | [m]
Média 1,017 | 1,077 | 433 73 16,4 3.0 1,2 0,9 3.4 34 7.1 14,0
5.(95%) 1,010 | 1,031 | 400 6,6 125 2,6 1,0 0,6 23 2,6 58 8.8
5. (95%) 1025 | 1,024 | 467 | 79 | 203 | 34 1,5 12 | 46 43 85 | 192
. Minimo 1,000 | 0955 | 357 57 11,4 12 05 0,5 15 1,7 02 47
Maximo 1,042 | 1261 | 498 9.1 30,4 3.6 18 26 6,4 58 99 407
Desvio 0,013 0,084 6,0 1,1 7,0 0,7 0,4 0,5 20 1,6 24 94 |

() X106 (**) x108

6.3.6 Regressio das Curvas para os ParAmetros Empiricos do Compressor

Os elevados desvios padrio indicam uma variagdo significativa dos parimetros operacionais do
compressor com a condigio de teste, o que sugere o ajuste de curvas em fungio da condigio de operagio. Os
ajustes foram realizados segundo uma regressao a multiplas variaveis através do método dos minimos quadrados,
de acordo com a metodologia descrita em Box ez a/i (1978).

Estes ajustes foram realizados segundo trés curvas basicas: (i) ajuste quadratico em fungdo das pressdes
de sucgio e de descarga; (if) ajuste linear em funcio do fluxo de massa; e (iil) ajuste quadritico em fungio da
pressio da relagio de compressio (II). As curvas sdo respectivamente representadas pelas equagdes (6.41) a

(6.43).

Y =(a+bp+ep?)(d+ep,+f.p7) (6.41)
Y=a+b.m (6.42)
Y =(2+b.I1+01T7) (6.43)

Os coeficientes das curvas ajustadas estdo apresentados na Tabela E.1 (Apéndice E), onde sao também
indicados os valores obtidos para o coeficiente de correlagio ao quadrado (R?), que consiste num indicativo da

qualidade do ajuste proposto. Também no Apéndice E sio mostradas curvas comparativas entre os valores
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previstos pelo ajuste e os valores observados nos ensaios experimentais. As linhas pontilhadas indicam as bandas
de 95% de confiabilidade.

Com base nos resultados mostrados na Tabela 6.6 conclui-se que a temperatura do corpo exerce efeito
significativo apenas sobre a eficiéncia global e sobre os coeficientes de transferéncia de calor interno e externo ao
corpo. J4 a temperatura interna influencia apenas o fator multiplicativo do fluxo de massa.

Para considerar o efeito da temperatura do corpo nos parametros empiricos do compressor, fez-se a
normalizacio destes pardmetros com base no valor medido durante os ensaios com temperatura do corpo de
60°C. Postefiormente, fez-se um ajuste linear dos parametros normalizados em fungio da temperatura do corpo
do compressor, também normalizada. Desta forma, os fatores de corregdo da variagdo da temperatura do corpo

foram ajustados através da seguinte expressio:

F,,=a+be | (6.44)

*

onde T* é a temperatura de referéncia, sendo igual a 333,15K, e Fy indica o fator de correcio do parimetro Y
devido a variacio da temperatura do cotpo do compressor. Os coeficientes dos ajustes para a eficiéncia globai e
os coeficientes de transferéncia de calor interno e externo a carcaga do compressor estio, entdo, apresentados na
Tabela E.2. Este procedimento permitiu que a cotregio dos parametros empiricos para diferentes temperaturas
do corpo pudesse ser realizada pela simples superposi¢io linear dos fatores de corregio com as curvas ajustadas
para os ensaios realizados para a temperatura do corpo em 60°C.

O mesmo procedimento foi empregado para considerar o efeito da temperatura na entrada sobre o fator
multiplicativo de fluxo de massa. Assim, fez-se a normalizagdo destes parimetros com base no valor medido
durante os ensaios com temperatura na entrada de 32°C. Posteriormente, fez-se um ajuste linear em funcio da
temperatura na entrada do compressor, também normalizada. Desta forma, o fator de corregio para o fluxo de
rnaésa em fungio da temperatura do refrigerante na entrada do compressor foi ajustado através da seguinte
expressao: ‘

FE =a+b Tlt
T

onde T" ¢ a temperatura de referéncia, sendo igual a 305,15K.

(6.45)

Os coeficientes do ajuste estdo apresentados na Tabela E.2. As curvas ajustadas para os fatores de
corregao em funcio das temperaturas do corpo e do refrigerante na entrada do compressor também sio

apresentadas no Apéndice E.
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ANALISE DE RESULTADOS

7.1 GENERALIDADES

Neste capitulo sio apresentados alguns dos resultados obtidos através dos modelos desenvolvidos. A
unica forma de reproduzir o comportamento transiente dos compovnentes de um sistema de refrigeracio consiste
na simulagio integrada dos modelos de componentes (utilizagdo de condigdes de contorno reais). Como os
modelos de componentes nio foram acoplados, a sua validagio na condigib transiente de operagdo nio pode ser
realizada.

| Optou-se assim por validar os modelos na condigdo de regime permanente, através da comparagio com
resultados de trabalhos numéricos e experimentais desenvolvidos anteriormente no Nucleo de Pesquisa em
Refrigeragio, Ventilagio e Condicionamento de Ar da Universidade Federal de Santa Catarina. Além disso, a
simulacdo em regime permanente pefrnitiu que muitas das caracteristicas e potencialidades dos modelos fossem
exploradas.

Desta forma, os modelos do condensador, do evaporador, do gabinete, do compressor e do trecho
adjacente de linha de sucgdo foram comparados com alguns resultados fornecidos pelo programa SLIM (Klein,
1998). O modelo do evaporador foi também comparado com resultados experimentais obtidos por Melo e alii
(1998). O modelo do trocador de calor tubo capilar — linha de sucgio foi, por sua vez, comparado com alguns
resultados extraidos dos programas CAPADB e CAPHEAT, desenvolvidos por Mezavila (1995) para simular
respectivamente o escoamento de refrigerante através de tubos capilares adiabaticos e nio-adiabaticos.

Para as simulagdes em regime transiente, optou-se entdo por discutir apenas os resultados obtidos com
condicdes de contorno impostas, com a finalidade de apresentar as sua potencialidades e verificar a viabilidade da

sua solucio numeérica.
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Este capitulo foi dividido em trés partes distintas. A primeira trata da simulagdo e validagio dos modelos
em tegime permanente. A segunda explora alguns resultados das simulagdes transientes com condigdes de
contorno impostas. A terceira descreve os motivos pelos quais a simulagio global do refrigerador nio foi

realizada, sendo que algumas das possivels solugdes para os problemas encontrados sio propostas e discutidas.

7.2 ANALISE INDIVIDUAL DOS COMPONENTES EM REGIME PERMANENTE

Como mencionado, nesta se¢io os modelos individuais dos componentes serdo analisados na condigio
de regime permanente. E interessante observar que todas as simulag3es foram realizadas segundo a metodologia
apresentada o regime transiente (Capitulo 5, Apéndice D). Utilizou-se, entretanto, um incremento de tempo
(time-step) elevado, da ordem de 102 segundos. Isto foi possivel devido a abordagem totalmente implicita

utilizada na integragio numérica dos termos transientes.

7.2.1 Modelo do Condensador

O modelo do condensador foi primeiramente comparado com resultados do programa SLIM (Klein,
1998). Posteriormente, algumas das suas potencialidades foram exploradas avaliando-se os efeitos do fluxo de
massa, da temperatura ambiente e do modelo de ﬂagio de vazio sobte o comportamento fisico deste
componente. Para finalizar, foram realizados alguns testes para avaliar a independéncia entre os resultados

numeéricos e a malha computacional empregada.

Comparagio com o Programa SLIM (Klein, 1998)

O modelo do condensador foi comparado com alguns resultados obtidos pelo programa SLIM (Klein,
1998) nas condi¢des apresentadas na Tabela 7.1. Deve-se esclarecer que as condi¢des de contorno necessarias
(fluxo de massa, pressio e temperatura do refrigerante na entrada) foram obtidas do préprio programa SLIM
para as trés temperaturas ambientes apresentadas na Tabela 7.1. Desta forma, como a pressio na entrada era
previamente conhecida, o lago iterativo utilizado na sua determinagio nio se fez necessirio (ver Capitulo 5).
Nestas simulagoes, optou-se pela condigio de contorno de fluxo de calor nulo na entrada do condensador ao
invés de prescrever a temperatura do tubo, j4 que as trocas convectivas de calor sio dominantes.

A Tabela 7.2 mostra uma comparagio entre os resultados do modelo proposto com os resultados do
programa SLIM. Nas simula¢des utilizou-se uma malha computacional de 300 volumes e o modelo de fragio de

vazio de Hughmark (1964), também utilizado por Klein (1998).

Tabela 7.1 Condigdes de contorno utilizadas na simulagio do condensador em regime permanente.

Condi¢io de Contorno Caso 1 Caso 2 Caso 3
Temperatura Ambiente [°C] 32,0 430 54,0
Fluxo de Massa [kg/h] 1,46 1,78 2,21
Pressio na Entrada [bar] 11,80 15,53 20,05
Temperatura na Entrada [°C] 74,9 89,7 102,6

Pode-se verificar que para o caso 1 o modelo proposto prescreve um sub-resfriamento de
aproximadamente 3,0°C, em contraste com os resultados de Klein (1998). Nos casos 2 e 3, entretanto, o modelo
prescreve respectivamente titulos inferiores e superiores aos valores apresentados por Klein (1998). Este fato

estd diretamente relacionado com a diferenca na estimativa das taxas de transferéncia de calor no condensador.
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Tabela 7.2 Comparagio com resultados do programa SLIM.

Grandeza Resultado ' Caso 1 Caso 2 Caso 3
Taxa de Rejeigio de Calor [W] Modelo Proposto 79,0 88,8 98,3 .
: Programa SLIM 74,6 86,2 99,1
Diferenga Absoluta +44 +2,6 -0,8
Diferenca Relativa [%o] +5,9 +30 -0,8
Temperatura na Saida do Condensador [°C] Modelo Proposto 42,6 56,6 67,6
Programa SLIM 45,6 57,2 67,7
Diferenca Absoluta -3,0 -0,6 -0,1
Titulo na Saida do Condensador [%o] Modelo Proposto AT,,=3°C - 33 11,8
' . Programa SLIM 33 5,2 8,9
Diferenga Absoluta - 1,9 429
Massa de Refrigerante [g] Modelo Proposto 27,15 2493 23,86 -
Programa SLIM 23,82 24,08 23,36
Diferenca Absoluta +3,33 +0,85 - +0,50
Diferenca Relativa [%0] +14.0 +35 . +21

Nesta tabela, pode-se ainda obsetvar que existe um razoavel nivel de concordincia entre os inventarios.
de massa previstos pelo modelo proposto e pelo programa SLIM. Em todos os casos, 2 massa estimada pelo
modelo proposto ¢é levemente superior a massa estimada pelo programa SLIM. O caso 1 mostrou-se mais critico,
com uma diferenca da ordem de 3,3g, provavelmente associada a presenca de liquido sub-resfriado na saida do
condensador. “

A Figura 7.1 mostra a distribuicio de temperatura tanto para o refrigerante como para a paref_de.do
condensador nas trés condicbes testadas. A analise das curvas referentes ao caso 1 permite distinguir as trés
regides caracteristicas do escoamento: regizo de superaquecimento, que se estende até aproximadamente 24% do
comprimento do tubo; regido de saturagio, que se estende até cerca de 96% do comprimento do tubo; e regido’
de sub-resfriamento, que ocupa apenas 4% do comprimento do tubo. Para os casos 2 e 3, onde nio ocorre sub-
resfriamento, observa-se que as fronteiras de saturagio ocorrem, respectivamente, a 27 e 31% do comprimento
total do tubo.

Em todos os casos, tanto para o refrigerante como para as paredes do tubo, observa-se uma inflexio nos
petfis de temperatura a aproximadamente 17% do comprimento do tubo. Esta inflexdo esta relacionada éqm o
final da linha de descarga e, conseqiientemente, com a correlagio utilizada no cilculo do coeﬁcierfte de
transferéncia de calor do lado extetno do tubo e com o aumento da drea externa de transferéncia de calor devido
a presenca de aletas. A correlagio de Cyphers e aki (1958), utiliz;lda na regido aletada do condensador fornece
valores superiores aos fornecidos pela correlagio de LeFevre & Ede (1953), utilizada no lado externo da linha de
descarga, o que explica o comportamento em questﬁo‘. '

Ainda nesta figura, observa-se um vale nas curvas da temperatura do tubo para as trés situagSes
simuladas. Este vale esta provavelmente relacionado com a mudanga de correlagao para o calculo do coeﬁciehte"

interno de transferéncia de calor da regiio de vapor superaquecido para a regido de saturagio. Na regifo de =

superaquecimento, a correlagio de Dittus & Boelter (1930) fornece valores da ordem de 2.102 e, na regiao de . . ‘

saturacio, a correlacio de Shao & Granryd (1995) fornece valores da ordem de 5.103, de modo que, na transigio,
a temperatura do tubo se eleva rapidamente até um valor proximo a temperatura de saturagio. .

No sub-resfriamento observado no caso 1, nota-se novamente um afastamento entre as temperaturas do -

tubo e do fluido, também relacionado com a mudanca de correlagio' para cilculo do coeficiente i_nterno' de:

ST
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transferéncia de calor. Em casos em que o fluxo de massa é mais intenso ou a temperatura ambiente é mais

elevada, o vale fica atenuado, como sera mostrado mais adiante.
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Figura 7.1 Distribuicio de temperatura do refrigerante e do tubo para os trés casos simulados.

Anilise da Influéncia do Fluxo de Massa

Com objetivo de explorar algumas das potencialidades do modelo proposto, a influéncia do fluxo de
massa sobre o escoamento e sobre a transferéncia de calor no condensador serd analisada. Para tanto, optou-se
por manter as condicdes de contorno utilizadas no caso 2 (Tabela 7.1) e variar apenas o fluxo de massa. Foram
avaliados trés fluxos de massa distintos: 1,25, 1,78 (caso 2) e 2,50kg/h. Nestas simula¢des, fez-se uso de uma
malha computacional com 300 volumes e do modelo homogéneo de fragio de vazio.

Neste ponto é interessante comentar que esta anilise nio seria possivel simulando-se todos os
componentes simultaneamente, ji que ndo se conseguiria vatiar apenas um parametro, mantendo-se todos os
demais constantes. Esta é, sem duvida, uma vantagem da simula¢io individual de cada componente.

As Figuras 7.2 e 7.3 apresentam, respectivamente, os perfis de temperatura para o refrigerante e para a
parede do condensador. Na Figura 7.2 observa-se que, 2 medida que o fluxo de massa aumenta, o inicio da
saturacdo se afasta da regiio de entrada do condensador. Do mesmo modo, a temperatura tende a cair mais
lentamente na regiio de superaquecimento para fluxos de massa maiores. Para fluxos de massa mais baixos, as
velocidades sdo também mais baixas e o fluido perde calor mais rapidamente. Isto também explica o sub-
resfriamento, em torno de 12°C, observado na situagio com fluxo de massa de 1,25kg/h. Como a taxa de
variaczo do fluxo de calor 2o longo do condensador é praticamente constante, entdo a taxa de variagdo da
entalpia ao longo do condensador deve aumentar com a reducio do fluxo de massa, o que explica o

comportamento observado.
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Figura 7.2 Varagio da temperatura do refrigerante a0 longo do condensador para diferentes fluxos de massa.
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Figura 7.3 Variagio da temperatura do tubo a0 longo do condensador para diferentes fluxos de massa.

Na Figura 7.3, pode-se observar que os vales encontrados no inicio da saturagio sio atenuados com o
aumento do fluxo de massa, o que se explica pelo aumento do coeficiente de transferéncia de calor na regido de
vapor superaquecido. Nesta figura fica evidente a influéncia do coeficiente interno de transferéncia de calor no
petfil de temperatura do tubo, ji que no caso com sub-resfriamento, a temperatura do tubo afasta-se

rapidamente da temperatura do refrigerante devido a0 menor coeficiente interno de transferéncia de calor. Nota-
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se ainda diferentes temperaturas na entrada do tubo devido 2 condigdo de fluxo de calor nulo nesta regido. Com
fluxos de massa mais elevados, a temperatura do tubo se aproxima da temperatura do refrigerante, ocorrendo o
oposto com fluxos de massa mais baixos.

A Figura 7.4 apresenta os perfis de entalpia do refrigerante para os trés casos avaliados. Pode-se
observar que todas as curvas decrescem lentamente até o final da linha de descarga, onde sofrem uma inflexio e
passam a decrescer mais rapidamente até o final do tubo. Os decaimentos sio praticamente lineares, ji que a
quantidade de calor removida de cada volume praticamente nio varia, salvo para a regido de sub-resfriamento,

onde observa-se uma redugio na taxa de decaimento da entalpia devido a menor taxa de transferéncia de calor.
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Figura 7.4 Variacio da entalpia ao longo do condensador para diferentes fluxos de massa.

A Figura 7.5 apresenta os trés casos simulados num diagrarﬁa p-b. Pode-se observar que para fluxos de
massa mais baixos, a perda de pressio ao longo do condensador é evidentemente menor. Observa-se ainda que 2
perda de pressio na regiio de escoamento bifisico é mais intensa que na regido de vapor superaquecido para
todos os casos estudados. Na regido de sub-resfriamento, a queda de pressio fica bastante reduzida, ja que a
massa especifica praticamente nio varia (ver Figura 7.6). Em todos os casos, a variégﬁo da pressio nio fol
significativa, atingindo valores maximos da ordem de 35mbar.

Esta figura também permite observar que o caso com fluxo de massa de 2,50kg/h apresentou um titulo
mais elevado na saida, quando comparado com o caso com fluxo de massa de 1,78kg/h. A elevagio do fluxo de
massa aumenta a transferéncia de calor entre o refrigerante e o tubo, de modo que a diferenca de entalpia é
menot, assim o titulo na saida, para o caso cém 2,50kg/h, apresenta valores mais elevados (mais préximos da
entalpia na regido de entrada, ja que A4 ao longo do condensador ¢ menor nesta condigio).

As Figuras 7.6 e 7.7 apresentam, respectivamente, a distribuicio de massa especifica e o perfil de
velocidade do escoamento para os trés casos analisados. Na Figura 7.6 pode-se notar que para fluxos de massa

elevados, a quantidade de massa no condensador tende a ser menor, j4 que a quantidade de vapor no escoamento
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¢ maior. A medida que o fluxo de massa é reduzido, a quantidade de liquido aumenta, aumentando a massa no
interior do condensador. Na regido de sub-resfriamento, observa-se que a massa especifica praticamente nio se

altera.
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Figura 7.5 Diagrama p-# do escoamento através do condensador para diferentes fluxos de massa.
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Figura 7.6 Distribuicio da massa éspecifica ao longo do condensador para diferentes fluxos de massa.

Na Figura 7.7 observa-se as velocidades do escoamento para os trés casos analisados. Para o caso com

maior fluxo de massa, as velocidades sio maiores, ja que a quantidade de vapor escoando € maior. A medida que
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o fluxo de massa diminui, a2 quantidade de liquido no interior do condensador aumenta, o que reduz a
velocidade. Na regido de sub-resfriamento, a velocidade permanece praticamente constante, ji que a massa

especifica nio varia.
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Figura 7.7 Distribui¢io da velocidade média do escoamento a0 longo do condensador para diferentes fluxos de massa.

A Figura 7.8 apresenta a variagio da taxa total de transferéncia de calor no condensador com o fluxo de
massa. Pode-se notar ciue a medida que o fluxo de massa aumenta, a taxa total de transferéncia de calor também
aumenta. Com o aumento do fluxo de massa, a temperatura do tubo se aproxima da temperatura do refrigerante,
de modo que a diferenca de temperatura entre o tubo e o ambiente externo também se eleva, aumentando a
quantidade de calor rejeitado pélo condensador.

" Um fato interessante € a inflexdo observada em torno de 1,78kg/h. Para fluxos de massa inferiores 2
1,78kg/h, a quantidade de calor rejeitada cresce rapidamente com o aumento do fluxo de massa. Para fluxos de
massa superiores, a taxa de crescimento da quantidade de calor rejeitada pelo condensador € atenuada e o seu
comporfamento se torna praticamente linear. Isto ocorre porque para fluxos de massa mais elevados, a
temperatura do tubo ji estd bastante proxima da temperatura do refrigerante, o que atenua o seu efeito sobre a

transferéncia de calor.

Anilise da Influéncia da Temperatura Ambiente

Neste item, o efeito da temperatura ambiente sobre o escoamento ao longo do condensador sera
analisado. A exemplo do item anterior, considerou-se temperaturas ambientes de 32, 43 e 54°C, mantendo-se os
demais parametros constantes na condi¢io especificada para o caso 2 (Tabela 7.1). Utilizou-se também o modelo
homogéneo de fragio de vazio e uma malha computacional com 300 volumes.

As Figuras 7.9 e 7.10 apresentam os petfis de temperatura do fluido e do tubo para as diferentes

temperaturas ambientes. Na Figura 7.9 pode-se observar que o micio da saturagio se afasta da regido de entrada
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A medida que 2 temperatura ambiente aumenta. Como o fluxo de massa foi mantido constante, a resisténcia
interna de transferéncia de calor praticamente nio varia, logo a diferenga de temperatura na regido externa define
a quantidade de calor trocada. Para as temperaturas ambientes elevadas, a diferenga de temperatura € menor, o
que reduz a taxa de calor removida, atrasando o inicio da saturagio. Quando a temperatura ambiente é de 32°C,

observa-se a presenga de um sub-resfriamento da ordem de 21°C.
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Figura 7.8 Variagio da taxa total de calor rejeitado no condensador com o fluxo de massa.
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Figura 7.9 Variagio da temperatura do refrigerante ao longo do condensador para diferentes temperaturas ambientes.
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Na Figura 7.10 observa-se que o ‘vale’ encontrado na transi¢ao entre a regido de superaquecimento e a
regiio de saturagio tende a diminuir 2 medida que a temperatura ambiente cresce. Isto ocotre porque a taxa de
decaimento da temperatura do refrigerante e, conseqiientemente, da temperatura do tubo é mais suave para
temperaturas ambientes mais elevadas, o que faz com que a temperatura do tubo se aproxime lentamente da
temperatura do refrigerante, minimizando o ‘vale’ em questio. Nesta figura, nota-se também que a térnperatura
ambiente também exerce influéncia sobre a temperatura na entrada do tubo, j4 que optou-se pela condicio de
contorno de fluxo de calor nulo. Nota-se também que a diferenga entre a temperatura do refrigerante e do tubo é

menor para temperatura ambiente mais elevada e, portanto, o ‘vale’ também € menor.
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Figura 7.10 Variagio da temperatura do tubo ao longo do condensador para diferentes temperaturas ambientes.

" A Figura 7.11 ilustra os perfis de entalpia relativos as trés temperaturas ambientes consideradas.
Observa-se que com uma temperatura ambiente de 54°C, a entalpia decresce muito lentamente, devido 2
pequena taxa de remocio de calor (ver Figura 7.13). Para uma temperatura ambiente de 32°C, a entalpia cai 2
taxas maiores na regiao de saturagio, passando a decair mais lentamente na regiao de sub-resfriamento devido a
redugio no fluxo de calor. Em todas as curvas pode-se observar a inflexdo provocada pela diferenca entre as

* correlagdes utilizadas para estimar o coeficiente externo de transferéncia de calor na linha de descarga e na regido
aletada do condensador associado is diferentes areas externas de transferéncia de calor.

A Figura 7.12 mostra as simulagbes anteriores num diagrama p-. O aparecimento de uma regiao de sub-
resfriamento fica evidente para uma temperatura ambiente de 32°C, onde observa-se que a queda de pressio fica
atenuada devido ao aumento da massa especifica pela presenca exclusiva de liquido em circulagio (ver Figura
7.11). Para 54°C, observa-se que a queda de pressio se torna mais abrupta devido a maior quantidade de vapor
em circulacio. Para uma temperatura ambiente de 43°C, observa-se que a pressio cai mais rapidamente no inicio
da saturagio, quando a quantidade de vapor é maior, passando a decair mais lentamente 2 medida que a

quantidade de liquido em circulagiao aumenta.
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Figura 7.11 Variagio da entaipia a0 longo do condensador para diferentes temperaturas ambientes.
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Figu:a 7.12 Diagrama p-» do escoamento através do condensador com diferentes temperaturas ambientes.

A Figura 7.13 ilustra a variagio da taxa total de transferéncia de calor no condensador com a
temperatura ambiente. Como ja discutido, quando a temperarura ambiente é menor, a taxa de rejeicio de calor
atinge valores mais elevados. Com o aumento da temperatura ambiente, a diferenca de temperatura entre o tubo

e o ar externo decresce, o que reduz a taxa de rejei¢io de calor na regido externa.
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. Figura 7.13 Variagdo da taxa total de rejeicdo de calor no condensador com a temperatura ambiente.

Anilise da Influéncia do Modelo de Fragio de Vazio

A escolha do modelo de fragio de vazio é fundamental para representar adequadamente o escoamento
bifisico através de componentes de refrigeradores domésticos, principalmente quando se deseja analisar a
distribui¢io de massa especifica e de velocidade ao longo de cada componente. Como seri mostrado, a
estimativa da massa de refrigerante no interior do componente estd intimamente ligada com a estimativa da
perda de carga.

Optou-se entio por realizar um breve estudo comparativo entre os trés modelos de fragio de vazio
épresentados‘no Capitulo 4: modelo homogéneo; modelo de Zivi (1964); e modelo de Hughmark (1962). O caso
2 da Tabela 7.1 foi novamente utilizado como referéncia, mantendo-se todos os parimetros constantes e
variando-se apenas o modelo de fragio de vazio. Neste caso, utilizou-se também uma malha computacional com
300 volumes.

A Tabela 7.3 mostra o inventirio de massa, a perda de carga, o titulo do refrigerante na saida do
condensador e a quantidade de calor rejeitada, obtidos com cada um dos modelos de fracio de vazio

mencionados. Os valores entre parénteses refletem a diferenca em relagio ao modelo homoggéneo.

Tabela 7.3 Comparagio entre os modelos de fragio de vazio para o escoamento através do condensador.

Grandeza Modelo Homogéneo Modelo de Zivi (1964) Modelo de Hughmark (1962)
Massa de Refrigerante(g] 13,43 18,76 (+5,33) 25,15 (+11,72)

Perda de Carga [mbar] 15,6 12,8 (-2,8) 9,3 (-6,3)

Titulo na Saida [%] 33,7 33,3 (-0,4) 32,7 (-1,0)

Calor Transferido [W] 88,90 88,92 (+0,02) 88,96 (+0,06)

Nesta tabela nota-se que o modelo homogéneo, por apresentar valores elevados para a fragio de vazio

(ver Figura 7.14) e, conseqiientemente, valores reduzidos para a massa especifica (ver Figura 7.15), estima uma

157




ANALISE DE RESULTADOS

massa total de refrigerante inferior aquelas obtidas através dos modelos de Zivi (1964) e Hughmark (1962). Pelo
mesmo motivo, o modelo homogéneo origina uma maior perda de carga.

Obsetva-se ainda que os modelos de fragio de vazio praticamente nio exercem influéncia sobre a taxa
total de rejeigdo de calor no condensador e, conseqiientemente, sobre o titulo do refrigerante na regifo de saida.
Isto permite concluir que os componentes individuais podem set simulados com qualquer um dos trés modelos
de fracio de vazio apresentados, tomando-se cuidado, contudo, com 2 influéncia da perda de carga na variagio
da temperatura de saturagio. Numa simulagio global, entretanto, a quantidade de massa num componente
afetard a con&igio do escoamento na entrada deste componente, com implicagGes sobre o ponto de operagdo do

refrigerador. ‘

A Figura 7.14 apresenta a variagio espacial de fragio de vazio ao longo do condensador. Nota-se que o
modelo homogéneo apresenta os valores mais elevados, sendo seguido pelos modelos de Zivi (1964) e
Hughmark (1962). O modelo de Hughmark (1962) origina uma queda abrupta de fragio de vazio no inicio da
saturagdo, ou seja, de 1,0 para 0,87. Na regido de saida, observa-se que os modelos de Zivi (1964) e Hughmark
(1962) tendem para os mesmos valotes, 0 que nio ocotre com o modelo homogéneo.

As Figuras 7.15 e 7.16 apresentam respectivamente a distribuicio de massa especifica e de velocidade ao
longo do condensador para os trés modelos de fraéio de vazio considerados. Como ja observado, o modelo de
Hughmark (1964) apresenta valores maiores de massa especifica, sendo seguido pelo modelo de Zivi (1962) e
pelo modelo homogéneo.

| O crescimento abrupto da massa especifica observado com o modelo de Hughmark (1962) segue a
tendéncia descrita na Figura 7.14. Desta forma, o modelo homogéneo fornece velocidades maiores do que os
demais. O aumento abrupto da massa especifica no inicio da saturagio observada com o modelo de Hughmark

(1962) origina uma redugio intensa de vélocidade, como pode ser observado na Figura 7.16.
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Figura 7.14 Variagio da fracio de vazio ao longo do condensador para diferentes modelos de fragio de vazio.
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Figura 7.15 Variacio da massa especifica ao longo do condensador para diferentes modelos de fragio de vazio.
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Figura 7.16 Variagio da velocidade ao longo do condensador para diferentes modelos de fragio de vazio.

A Figura 7.17 mostra a distribui¢io de entalpia do refrigerante ao longo do condensador obtida com os
modelos de fracio de vazio considerados. Observa-se uma coincidéncia entre as previsdes dos diversos modelos,

o que enfatiza as conclusdes anteriores.

Para finalizar esta analise, a Figura 7.18 representa os escoamentos obtidos para cada um dos modelos

de fragio de vazio considerados através de um diagrama p-h. Nota-se que a pressio decresce a taxas maiores com
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o modelo homogéneo, sendo acompanhado de petto pelo modelo de Zivi (1964). O modelo de Hughmark
(1962), contudo, apresenta uma queda de pressio mais suave, devido a maior quantidade de liquido no

escoamento. Pode-se ainda observar que o estado do refrigerante na saida do condensador praticamente nio se

altera, ja que a quantidade de calor rejeitada se mantém praticamente constante.
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Figura 7.17 Varagio da entalpia ao longo do condensador para diferentes modelos de fragio de vazio.

1553,0

Pressao [kla]

1551,5

15510

Figura 7.18 Diagrama p-h para o escoamento através do condensador para diferentes modelos de fragio de vazio.

0,2

>

0,4

0,6

Comprimento Normalizado

0.8

1,0

linha de linha de
liquido saturado vapor saturado
regiio
de
i entrada
— Homogéneo
'''' Zwi (1964)
""""" Hughmark (1962)
100 150 200 250 300

Enulpia [k} /kg]

160

350



ANALISE DE RESULTADOS

Anilise da Influéncia da Malha Computacional
Para testar a influéncia da malha computacional sobre os resultados apresentados, foram comparadas
malhas com 50, 150, 300 e 490 volumes, todas testadas na condigio definida pelo caso 2 (Tabela 7.1). Por

simplicidade, fez-se uso do'modelo homogéneo de fragio de vazio para estas comparagdes.

Na Tabela 7.4 sio apresentados a perda de carga, o titulo na saida, a taxa total de calor rejeitado no
condensador e o tempo computacional expendido, sendo que este ultimo se refere a um computador Pentium 11

266MH3% com o compilador Labey Fortran 90, sendo medido com auxilio de um cronémetro manual.
Pode-se observar que os resultados sio bastante proximos, principalmente para as malhas superiores a

150 volumes. A malha com 50 volumes, apesar de mais grosseira, apresentou resultados bastante satisfatérios

com um tempo computacional bastante reduzido.

Tabela 7.4 Comparagio entre as malhas utilizadas na simulagio do condensador.

Grandeza 50 150 . 300 490

Titulo na Saida [%)] 2,86 3,42 3,37 342
Perda de Carga [mbar] 15,4 15,5 15,6 15,6
Calor Transferido [W)] 89,92 88,89 - 88,81 88,72
Tempo Computacional [s] 9,8 20,4 | 35,6 59,6

A Figura 7.19 mostra as distribuigdes de pressio obtidas com as malhas consideradas. Observa-se que os
perfis obtidos para as mathas com 150, 300 e 490 volumes sdo praticamente coincidentes. O perfil obtido para a
malha com 50 volumes apresentou um leve afastamento dos demais. A Figura 7.20 apresenta os perfis de
temperatura do tubo obtidos com as diferentes malhas computacionais avaliadas. Observa-se que os resultados
tornaram-se independentes para malhas superiores a 150 volumes. A Figura 7.21 mostra que a entalpia do

refrigerante é independente da malha computacional empregada.
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Figura 7.19 Distribuicio de pressao para diferentes malhas computacionais.
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Figura 7.20 Distribuicio de temperatura do tubo para diferentes malhas computacionais.
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Figura 7.21 Distribuicio de entalpia para diferentes malhas compuracionais.

7.2.2 Modelos do Evaporador e do Gabinete

Os modelos do evaporador e do gabinete foram primeiramente comparados com os resultados do

programa SLIM (Klein, 1998) e com os resultados experimentais de Melo ¢f alii (1998). Posteriormente, a

exemplo do condensador, algumas das potencialidades do modelo do evaporador foram exploradas avaliando-se

os efeitos do fluxo de massa, da temperatura ambiente e do modelo de fragio de vazio.
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Comparagio com o Programa SLIM (Klein, 1998)

A exemplo do modelo do condensador, os modelos do evaporador e do gabinete foram comparados
com as previsdes do programa SLIM (Klein, 1998) nas condigbes apresentadas na Tabela 7.5. Deve-se esclarecer
- que as condi¢des de contorno necessarias (fluxo de massa, pressio e titulo na entrada) foram obtidas do préprio

programa SLIM para as trés situagdes apresentadas na Tabela 7.5.

Tabela 7.5 Condigdes de contorno utilizadas na simulagio do evaporador em regime permanente.

Condic¢do de Contorno Caso 1 Caso 2 Caso 3
Temperatura Ambiente [°C] - 320 430 54,0
Fluxo de Massa [kg/h] 1,46 1,78 2,21
Pressio na Entrada [bar] 1,00 1,29 1,65
Titulo na Entrada [°C} 0,27 0,31 0,36

Os resultados comparativos sio mostrados na Tabela 7.6, onde observa-se um razoavel nivel de
concordancia entre os modelos. As simulagdes do evaporador foram realizadas utilizando-se o modelo de fragio
de vazio de Hughmark (1964), também utilizado por Klein (1998).

A Tabela 7.6 mostra que a capacidade de refrigeracio estimada pelo modelo proposto é levemente
inferior aos resultados obtidos por Klein (1998). As tern.p'eraturas médias do evaporador e do gabinete, calculadas
pelo modelo proposto, sio cerca de 2°C superiores aos valores obtidos por Klein (1998). Estas diferenéas estio
relacionadas 2 hipétese de Aplaca isotérmica adotada por Klein (1998). A Tabela 7.6 ressalta também uma outra

hipétese do trabalho de Klein (1998) que fixa o titulo na saida do evaporador igual a 1,0, ou seja, vapor saturado.

Tabela 7.6 Comparacido dos casos simulados com alguns resultados do programa SLIM.

Grandeza Resultados Caso 1 Caso 2 Caso 3
Capacidade de Refrigeragio [W] Modelo Proposto 59,7 69,6 80,0
Programa SLIM 63,6 73,6 83,6
Diferenca Absoluta -39 -4,0 -3,6
Diferenca Relativa {%o] -6,1 -5,4 -4,3
Temperatura Média do Gabinete [°C] Modelo Proposto -0,6 79 16,6
: Programa SLIM -2,1 6,2 14,5
Diferenga Absoluta +1,5 +1,7 - +21
Temperatura Média do Evaporador [°C] | Modelo Proposto’ -244 -18,6 -12,6
Programa SLIM -26,3 -20,8 -149
Diferenga Absoluta +1,9 +2.2 +23
Titulo na Saida do Evaporador [-] Modelo Proposto 0,954 0,974 0,986
Programa SLIM 1,000 1,000 1,000
Diferenca Absoluta -0,046 -0,026 -0,014

Comparagiao com os Resultados Experimentais de Melo er alir (1998)

Os resultados obtidos do modelo proposto foram também comparados com os resultados experimentais .
de Melo ez alii (1998). As condigSes de teste estdo indicadas na Tabela 7.7. Vale salientar que foram utilizados
apenas os ensaios #1, #2, #3, #4 e #14 reportados por Melo et alii (1998), ja que os demais ensaios foram
realizados com o auxilio de resisténcias elétricas no interior do gabinete. A

A Tabela 7.8 mostra uma comparagio entre os resultados obtidos com o modelo proposto e os
resultados experimentais de Melo e a/ii (1998). Observa-se que as temperaturas médias da placa evaporadora e

do gabinete, estimadas pelo modelo, sio cerca de 1°C inferiores aos resultados experimentais. A capacidade de
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refrigeragio apresenta uma diferenca relativa na faixa de 6%, exceto para o teste #14, com 10% de diferenga.

Como conseqiiéncia, os valores de UA também apresentaram concordincia nesta faixa (-5%).

Tabela 7.7 CondigGes testadas por Melo ez akii (1998).

Condigdes de Teste #1 #2 #3 _#4 #14
Temperatura Ambiente [°C] ' 21,8 17,9 19,9 19,2 16,1
Fluxo de Massa [kg/h] 291 1,38 2,38 1,53 0,93
Pressio na Entrada [bar] 1,21 1,23 1,24 1,22 1,20
Entalpia na Entrada [k]/kg] 88,6 88,6 88,6 88,0 88,4

Tabela 7.8 Comparagio com os resultados experimentais de Melo er a/i (1998).

Grandeza Ensaio #1 #2 #3 #4 #14
Temperatura do Gabinete [°C] Numeérico -4,3 -59 -49 -51 -6,8
Expetimental -3,2 -4,7 -3,9 -4.0 -5,4

Diferenca Absoluta -1,1 -1,2 -1,0 -1,0 -1,6

Temperatura da Placa [°C] Numérico -214 -20,8 -20,7 -20,8 -20,9
) Experimental -20,5 -20,2 -19,9 -19,8 -203
Diferenca Absoluta -0,9 -0,6 -0,8 -1,0 -0,6

Diferenga de Temperatura [°C] | Numérico 17,0 14,9 15,8 15,8 14,1
Expetimental 172 15,5 15,9 15,9 14,9

Diferenca Absoluta -0,2 -0,6 -0,1 -0,1 -0,8

Capacidade de Refrigeracdo [W] [ Numérico 40,9 35,1 37,5 37,6 32,8
Expetimental 437 37,6 39,8 . 39,9 37,0

Diferenca Absoluta -2,8 =25 -23 -23 -42

Diferenca Relativa [%0] -6,3 -6,7 -5,7 -5,8 -113

UA [W/K] Numérico 2,40 235 2,38 2,38 233
Experimental 2,54 2,43 2,50 2,51 . 248

Diferenca Absoluta -0,14 -0,08 -0,12 -0,13 . -0,15

Diferenca Relativa [%] -5,4 3,1 -49 -5,2 -59

Andilise da Influéncia do Flu_xo de Massa

Novamente a exemplo do condensador, optou-se por estudar a influéncia do fluxo de massa sobre o
modelo do evaporador, mantendo-se todas os demais parametros constantes. Desta forma, manteve-se a pressio
na entrada do evaporador em 1,29bar, o titulo em 0,31 e a temperatura ambiente em 43°C, de acordo com o caso
2 (T abela 7.5). Nestas analises, adotou-se por simplicidade o modelo homogéneo de fracio de vazio. Os
éeguintes fluxos de massa foram considerados: 0,97, 1,25, 1,54, 1,78 (caso 2) e 2,51kg/h.

A Figura 7.22 mostra a distribuigdio da temperatura do refrigerante ao longo do evaporador para
diferentes fluxos de massa. Nota-se, nesta figura, que com os fluxos de massa de 0,97, 1,25 e 1,54kg/h o
refrigerante torna-se superaquecido, o que nio ocorre com os fluxos de massa de 1,78 e 2,51kg/h. Convém
observar que as ‘oscilagdes’ nas curvas apresentadas estio relacionadas as curvaturas dos canais do evaporador
nas extremidades inferior e superior da placa (ver Figuras 7.22 a 7.28). Nota-se também que, na regido de saida,
ocorre um resfriamento do fluido devido a troca de calor por condugio com a regiao de entrada. Este efeito é
mais intenso quando o fluxo de massa é mais baixo, evidentemente. Nos casos com 1,78 e 2,51kg/h observa-se
uma pequena queda de temperatura ao longo do evaporador, que se deve a perda de carga.

Os campos de temperatura sobre a placa evaporadora podem ser visualizados com o auxilio das Figuras
7.23 2 7.27. Na Figura 7.23 observa-se que o refrigerante torna-se superaquecido logo que entra na placa. Ainda
nesta figura nota-se uma intensa variagio de temperatura na diregiao hotizontal, que chega a superar 20°C. Uma

outra caracteristica interessante (ver também a Figura 7.22), é o resfriamento que ocorre na regido de saida
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devido as trocas de calor com o refrigerante que estd entrando no evaporador. Com o aumento do fluxo de

massa, aumenta também a extensio da regido fria da placa, como pode ser observado nas Figuras 7.24 e 7.25.
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Figura 7.22 Variagio da temperatura do refrigerante ao longo do evaporador para diversos fluxos de massa.

Para um fluxo de massa de 1,78kg/h (Figura 7.26), situagio onde todo o canal é preenchido com liquido,
nota-se que a regido central da placa evaporadora permanece praticamente isotérmica. H4, no entanto, uma
estratificagdo de temperatura em torno de 6°C entre o centro e as extremidades superior e inferior da placa. Além
disso, esta figura permite a visualizagio dos canais do evaporador. Na Figura 7.27 observa-se que a distribuigio
de temperatura da placa para um fluxo de massa de 2,51kg/h assemelha-se ao caso com 1,78kg/h, mas com
niveis de temperatura um pouco inferiores.

" Com base nestas figuras, pode-se concluir que a placa evaporadora afasta-se bastante da condigio
isotérmica, mesmo quando totalmente preenchida com liquido. Observa-se também que a distribuigio de fluxo
de calor nao é uniforme, com fluxos mais elevados na regido central e mais baixos nas extremidades superior e
inferior. O oposto ocorre com a temperatura.

Na Figura 7.28 sio apresentados os perfis de entalpia obtidos com os diferentes fluxos de massa. Com
fluxos de massa mais baixos, a entalpia do refrigerante cresce rapidamente durante a evaporagio até o inicio do
superaquecimento, quando entio passa a crescer mais lentamente até a regido de saida, onde ocotre um certo
resfriamento. Nos casos onde o refrigerante nio se torna superaquecido (1,78 e 2,51kg/h), a entalpia cresce
continuamente até a regido de saida. As ‘oscilagdes’ encontradas nas curvas estio relacionadas com a
transferéncia de calor nas extremidades superior e inferior da placa, onde ocorre uma intensa variagio nos

campos de temperatura e de fluxo de calor.
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Figura 7.23 Campo de temperatura sobre a placa evaporadora para um fluxo de massa de 0,97 kg/h.
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Figura 7.24 Campo de temperatura sobre a placa evaporadora para um fluxo de massa de 1,25 kg/h.
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Figura 7.25 Campo de temperatura sobre a placa evaporadora para um fluxo de massa de 1,54 kg/h.
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Figura 7.26 Campo de temperatura sobre a placa evaporadora para um fluxo de massa de 1,78 kg/h.
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Figura 7.27 Campo de temperatura sobre a placa evaporadora para um fluxo de massa de 2,51 kg/h.

Na Figura 7.29, onde sao apresentados os perfis de pressio ao longo do evaporador, nota-se que 2a
pressdo cai a taxas maiores na regido bifasica, onde ha influéncia tanto da aceleragio como do atrito, que na
regido de superaquecimento, onde a influéncia da aceleragiao ¢ muito pequena.

Observa-se ainda que, na regido bifasica, a queda de pressio para os fluxos de massa de 1,25 e 1,54kg/h
é maior do que para o fluxo de massa de 1,78kg/h. Isto se explica pela expansio do vapor e conseqiiente
aceleragio do escoamento na regido com titulo mais elevado (ver Figura 7.31). Com 2,51kg/h, o fluxo de massa e
as velocidades sdo suficientemente altas para gerar uma queda de pressido mais intensa, de modo que a queda de
pressio € a maior dentre os casos analisados.

A Figura 7.30 mostra uma representacdo do escoamento, num diagrama p-h, para os casos analisados.
Nota-se que, quanto maior o fluxo de massa, menor o titulo na saida e, conseqiientemente, maior a quantidade
de massa de refrigerante no interior do canal do evaporador.

A Figura 7.31 apresenta os perfis de velocidade obtidas com os diferentes fluxos de massa considerados.
Com um fluxo de massa de 0,97kg/h, a velocidade cresce rapidamente 2 medida que o refrigerante evapora,
mantém-se praticamente constante apds o inicio do superaquecimento e sofre uma pequena redugio na regiao de
saida devida a redugio da entalpia e aumento da massa especifica (Figura 7.32). As curvas para 1,25 e 1,54kg/h
apresentam comportamentos semelhantes. Ji para os casos com fluxos de massa iguais a 1,78 e 2,51kg/h,

observa-se que a velocidade cresce continuamente com o comprimento, ja que nao ha superaquecimento.
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Figura 7.28 Variagio da entalpia ao longo do evaporador para diversos fluxos de massa.
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Figura 7.29 Varagdo da pressio ao longo do evaporador para diversos fluxos de massa.

A Figura 7.32 descreve a distribui¢io de massa especifica a0 longo do evaporador. As curvas para 0,97,

1,25 e 1,54kg/h apresentam uma taxa de decaimento mais elevada na regiio de escoamento bifisico,

permanecendo praticamente constantes na regiio de vapor superaquecido. Nos casos com 1,78 e 2,51kg/h,

observa-se que as curvas decrescem continuamente, ji que o evaporador esti repleto de liquido. Deve-se
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observar que os valores encontrados para as massas especificas sio bastante reduzidos quando comparados com

a massa especifica do liquido saturado a 1,29bar (1360kg/m?3), o que se deve 20 modelo homogéneo.
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Figura 7.30 Diagrama p-b do escoamento através do evaporador para diversos fluxos de massa.
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Figura 7.31 Variagio da velocidade média do escoamento ao longo do evaporador para diversos fluxos de massa.

A Figura 7.33 apresenta a capacidade de refrigeracio, as taxas de transferéncia de calor por convecgio e
por radiagao na placa evaporadora e as taxas de calor transmitidas através das paredes e da regido da gaxeta em

fun¢do do fluxo de massa. Observa-se que as taxas de transferéncta de calor crescem quase que linearmente com
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o fluxo de massa para os casos onde ocorre superaquecimento, estabilizando-se apés o total preenchimento do

evaporador com liquido (fluxos de massa superiores a 1,78kg/h).
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Figura 7.32 Distribui¢io da massa especifica ao longo do evaporador para diversos fluxos de massa.
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Figura 7.33 Variacio da taxas de transferéncia de calor no evaporador e no gabinete com o fluxo de massa.

Deve-se reparar que as trocas radiativas na placa evaporadora sio da mesma ordem de magnitude que as
trocas .convectivas. Para fluxos de massa reduzidos, as trocas radiativas sio mais intensas que as convectivas,

acontecendo o oposto para fluxos de massa elevados. Quando o fluxo de massa é baixo, a diferenca entre a
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temperatura média do ar no interior do gabinete e a temperatura média da placa é menor (ver Figura 7.34), o que
diminui a parcela convectiva de transferéncia de calor. A medida que o fluxo de massa aumenta, a diferenca de
temperatura também aumenta, o que eleva a parcela convectiva de transferéncia de calor. A Figura 7.33 também
permite observar a variagio das taxas de transferéncia de calor através das paredes e da gaxeta do refrigerador.
Observa-se que a regido da gaxeta responde por quase 30% do ganho total de calor no gabinete.

A Figura 7.34 apresenta a variagio da temperatura média do gabinete e da temperatura. média da placa
com o fluxo de massa. Para fluxos de massa baixos, a temperatura média da placa é mais elevada e a capacidade
de refrigera(;\io, mais baixa, o que eleva a temperatura média do gabinete. A medida que o fluxo de massa

aumenta, a temperatura da placa diminui devido 2 maior quantidade de liquido. Isto aumenta a capacidade de
refrigeragio e, conseqientemente, diminui a ternpex;atura média do gabinete. Quando o evaporador fica

totalmente preenchido com liquido, as temperaturas se mantém praticamente constantes.
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Figura 7.34 Varacio das temperaturas médias da placa evaporadora e do gabinete com o fluxo de massa.

Anilise da Influéncia da Temperatura Ambiente

Neste item, a influéncia da temperatura ambiente sobre o evaporador serd investigada em trés condicdes
distintas: 32, 43 e 54°C. Para tanto, manteve-se a pressio de evaporagio, o titulo na entrada e o fluxo de massa
nas condi¢des descritas para o caso 2 na Tabela 7.5, ou seja, 1,29bar, 0,31 e 1,78kg/h.

A Figura 7.35 apresenta a distribui¢io de temperatura do refrigerante ao longo do evaporador e permite
observar que apenas no caso em 54°C o refrigerante tornou-se superaquecido. Nota-se, ainda no perfil para
54°C, a presenca de um resfriamento na regiao de saida. Observa-se também um suave declive nas curvas de 32 e
43°C devido 2 reducio da temperatura de saturagdo provocada pela perda de carga ao longo do canal. A Figura

7.36 mostra uma representagio do escoamento, num diagrama p-h, para as trés temperaturas consideradas.
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Figura 7.35 Variagio da temperatura do refrigerante ao longo do evaporador para diferentes temperaﬁuas ambientes.
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Figura 7.36 Diagrama p-4 do escoamento através do evaporador para diversas temperaturas ambientes.

A Figura 7.37 apresenta a capacidade de refrigeragdo, as parcelas de transferéncia de calor por radiagdo e
por convecgio na placa evaporadora e as taxas de transmissio de calor através da gaxeta e das paredes do
refrigerador, em fungio da temperatura ambiente.

Como é esperada, a carga térmica/capacidade de refrigeragio cresce com a temperatura ambiente,

acontecendo 0 mesmo com as parcelas radiativa e convectiva da transferéncia de calor sobre a placa
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evaporadora. A parcela radiativa assume valores semelhantes aos apresentados pela parcela convectiva, sendo
responsével, em média, por aproximadamente 45% da energia removida. Nota-se ainda que a transferéncia de
calor através das paredes é superior a transferéncia de calor através da regido da gaxeta e que ambas crescem com

o aumento da temperatura ambiente.
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Figura 7.37 Variacio das taxas de transferéncia de calor no evaporador e no gabinete com a temperatura ambiente.
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Figura 7.38 Variacio das temperaturas médias da placa evaporadora e do gabinete com a temperatura ambiente.
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A Figura 7.38 apresenta a variagio das temperaturas médias do gabinete e da placa evaporadora com a
temperatura ambiente. A medida que a temperatura ambiente aumenta, a transferéncia de calor para o interior do
gabinete aumenta, elevando a temperatura do ar no seu interior. A medida que a temperatura média no interior
do gabinete se eleva, juntamente com as temperaturas das paredes internas do refrigerador, a transferéncia de

calor para a placa evaporadora se eleva, 0 que aumenta a sua temperatura.

Anilise da Influéncia do Modelo de Fragio de Vazio

Como o modelo de fragio de vazio exerce forte influéncia sobre a distribuicio de massa e de velocidade
a0 longo do evaporador, optou-se por realizar um estudo comparativo entre os modelos homogeneo, de Zivi
(1964) e de Hughmark (1962), a exemplo do estudo realizado para o condensador. Para tal, manteve-se tanto a
pressio como o titulo na entrada do evaporador fixos em, respectivamente, 1,29bar e 0,31. As simulac;ées foram
realizadas para a temperatura ambiente de 43°C e fluxo de massa de 1,78kg/h, de acordo com o caso 2 (Tabela

7.5).

Tabela 7.9 Comparacio entre os modelos de fragdo de vazio para o evaporador.

Grandeza . Homogéneo Zivi (1964) Hughmark (1962)
Massa de Refrigerante[g] 1,69 5,28 (+3,59) 28,94 (+27,25)
Perda de Carga [mbar] 323 14,3 (-18,0) 1,7 (-30,06)
Titulo na Saida [%] 97,0 96,6 (-0,4) 96,4 (-0,6)
-Temperatura da Placa [°C] -18,85 -18,69 (+0,16) -18,60 (+0,25)
Temperatura do Gabinete [°C] 7,82 7,89 (+0,07) 7,94 (+0,12)
Calor Transferido [W] 69,90 69,66 (-0,24) © 69,51 (0,39)

Os resultados obtidos sio mostrados na Tabela 7.9, onde os valores entre parénteses referem-se a
diferenca em relacio ao modelo homogéneo. Nesta tabela, observa-se que a massa calculada pelo modelo
homogeéneo é muito inferior 4 calculada pelo modelo de Zivi (1964) que, por sua vez, é bastante inferior ao valor
obtido através do modelo de Hughmark (1962). Esta discrepancia é critica para uma simulagio global do sistema,
mas nio oferece restrigio ao estudo individual do evaporador.

A perda de carga estd intimamente ligada ao modelo de fragdo de vazio. Lembrando que a perda de
carga é diretamente propotrcional ao quadrado do fluxo de massa e inversamente proporcional 4 massa especifica,
conclui-se que o modelo homogéneo apresenta valores elevados para a perda de carga porque estima valores
baixos para a massa especifica, o oposto ocorrendo com o modelo de Hughmark (1962). O modelo de Zivi
(1964) situa-se num nivel intermedidrio. Observa-se, contudo, que a influéncia do modelo de fracio de vazio nas
temperaturas da placa e do gabinete, no titulo na regido de saida e na capacidade de refrigeragio é muito
pequena, podendo ser desconsiderada.

A Figura 7.39 mostra a distribuigio de fracio de vazio ao longo do evaporador para os trés modelos
indicados. Nota-se que o modelo homogéneo fornece valores muito elevados para a fragio de vazio, o que
implica em baixos valores de massa especifica. O modelo de Zivi (1964) apresenta valores um pouco inferiores
aos obtidos com o modelo homogéneo. Desta forma, a massa especifica assume valores superiores ao modelo
homogéneo. O modelo de Hughmark (1962) apresentou os menores valores de fragio de vazio (ver Figura 7.39),
de modo que a massa especifica estimada apresentou valores bem mais elevados que os demais modelos (Figura

7.40). Isto explica a grande diferenca entre as estimativas da massa total apresentada na Tabela 7.9.
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Figura 7.39 Vanagio da fragio de vazio no evaporador para diferentes modelos de fragio de vazio.
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Figura 7.40 Distribui¢do da massa especifica no evaporador para diferentes modelos de fragio de vazio.

A Figura 7.41 apresenta a variagio da entalpia ao longo do evaporador para os trés modelos de fragio de
vazio considerados. Deve-se notar a grande semelhanga entre os perfis de entalpia, o que pressupde que qualquer

um dos modelos pode ser utilizado quando o interesse estd na estimativa do comportamento térmico do

evaporador.
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A Figura 7.42 apresenta os casos analisados num diagrama p-b. O modelo homogéneo, por estimar
massas especificas mais baixas, apresenta as maiores perdas de carga. Ji o modelo de Hughmark (1962), que
apresenta valores mais baixos para a fragio de vazio e, conseqlientemente, valores mais elevados para a massa

especifica, propicia perdas de carga bastante reduzidas. A curva obtida para o modelo de Zivi (1964) estabeleceu-

se num nivel intermediario.
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Figura 7.41 Varia¢io da entalpia ao longo do evaporador para os modelos de fragio de vazio testados. -
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7.2.3 Modelo do Trocador de Calor Tubo Capilar — Linha de Sucgido

Para avaliar o modelo do trocador de calor tubo capilar ~ linha de sucgio foram realizadas comparagdes,

envolvendo tanto a situagio adiabatica como nio-adiabitica, com alguns resultados obtidos por Mezavila (1995).

. O tubo capilar simulado possui didmetro de 0,67mm e corﬁprimento de 4,5m, sendo que a regiio de entrada
possui comprimento igual a 2,555m e o comptimento da regizo do trocador de calor € igual a 1,455m. O
trocadof de calor duplo tubo ¢ de configuragio concéntrica, como mencionado no Capitulo 4.

Foram avaliados trés casos especificos: (1) mistura liquido-vapor na regido de entrada, com titulo de
0,051; (2) liciujdo saturado na regiio de entrada; e (3) liquido com sub-resfriamento de 2,64°C na regido de
entrada. Todos os casos foram testados com uma pressio de condensagao de 15,53bar, com uma pressio de
evaporagio de 1,29bar e com uma malha computacional de 400 volumes (100 para a regidio de entrada,
considerada adiabética, e 300 para a regiio do trocador de calor).

Convém salientar que para simular o tubo capilar adiabitico, fez-se uso do modelo do trocador de calor
tubo capilar — linha de sucgdo apresentado nos Capitulos 4 e 5, anulando-se, no entanto, o coeficiente interno de
transferéncia de calor entre o escoamento e a parede do tubo.

Além das comparagGes com os resultados numéricos gerados pelos programas CAPADB e CAPHEAT,
foram exploradas algumas das potencialidades do modelo desenvolvido, tais como o efeito da transferéncia de

- calor na regido de entrada do tubo capilar e a influéncia da admiss3o de liquido na linha de sucgio. Um estudo da
influéncia da malha computacional adotada sobre os resultados obtidos também foi realizado e seri apresentado

a0 final deste item.

Anailise ‘do Modelo do Tubo Capilar Adiabatico

A Tabela 7.10 apresenta uma comparagio entre os resultados obtidos com a versio adiabatica do
modelo proposto com o programa CAPADB. Nota-se um bom nivel de concordancia entre os fluxos de massa,
com diferengas relativas inferiores a 1,0%. As pressOes criticas apresentam uma pequena discordéincia devido ao
tamanho do incremento de volume na regido de saida (modelo proposto — infetior a 0,1mm; programa
CAPADB - 1,0mm). A seguir algumas das potencialidades e caracteristicas da versio adiabatica do modelo

proposto serio exploradas.

Tabela 7.10 Compatacio entre o modelo do tubo éapilar adiabédtico e o programa CAPADB (Mezavila, 1995).

Grandeza Resultado Caso 1 Caso 2 Caso 3

Fluxo de Massa [kg/h] Modelo Proposto 1,693 2,003 2,334
Programa CAPADB 1,690 2,017 2,313
Diferenca Absoluta +0,003 -0,014 +0,021
Diferenca Relativa [%] +0,2 -0,7 +0,9

Pressio Critica [bar] Modelo Proposto 1,38 1,59 1,82
Programa CAPADB 1,36 1,76 1,88
Diferenca Absoluta +0,02 -0,17 -0,06

As Figuras 7.43, 7.44 e 7.45 mostram uma representacio dos escoamento através do tubo capilar
adiabatico para os trés casos estudados, respectivamente, em diagramas p-b, T-s, e 4-5. No diagrama p-4 da Figura
7.43 observa-se que a entalpia sofre uma pequena redugio na regido proxima ao bordo de saida do tubo éapilar
devido a aceleragio do escoamento. A entalpia total (ou entalpia de estagnagio) deve permanecer constante ao

longo do escoamento.
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Figura 7.43 Representacio do escoamento através do tubo capilar adiabitico num diagrama p-5..

No digrama T-s da Figura 7.44 observa-se que 2 medida que a temperatura decresce, a entropia aumenta
- até um ponto de mdximo. Isto ocorre devido as irreversibilidades-termodinamicas associadas a redugdo da
pressio pelo atrito e, principalmente, pela aceleragio do escoamento. Este fato fica mais evidente no diagrama b-s
da Figura 7.45. A medida que a entalpia é reduzida devido ao aumento da velocidade, a pressio também cai, mas

a entropia aumenta até um maximo, onde ocorre a blocagem do escoamento.
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Figura 7.44 Representacio do escoamento através do tubo capilar adiabatico num diagrama T-s.
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Figura 7.45 Representacio do escoamento através do tubo capilar adiabatico num diagrama 4-s (Linhas de Fanno).

A Figura 7.46 apresenta os perfis de temperatura ao longo do tubo capilar para os trés casos analisados.
Observa-se que tanto pata o caso 1 (mistura bifasica) como para o caso 2 (liquido saturado) as temperaturas na
entrada sio idénticas e decrescem com taxas cada vez maiores em direcdo a regido de saida. Para o caso 3, onde
ha liquido sub-resfriado na regido de entrada, observa-se que a temperatura permanece praticamente constante

até o inicio da vaporizagio (flash-poin?), que ocorre em aproximadamente 30% do comprimento do tubo.
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Figura 7.46 Perfis de temperatura do refrigerante através de um tubo capilar adiabatico.
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A partir deste ponto, o comportamento é semelhante aos outros dois casos. O perfil de temperatura
relativo 20 caso 1 mantém-se sempre inferior aos demais devido a presenga inicial de vapor (titulo de 0,051 na
entrada). Isto pode ser melhor visualizado na Figura 7.47 que mostra uma maior redugio de pressio para o caso
1. Ainda nesta figura, pode-se observar que a queda de pressio na regido liquida (caso 3) € linear.
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Figura 7.47 Petfis de pressio do escoamento através de um tubo capilar adiabiético.
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Figura 7.48 Variacio do titulo a0 longo de um tubo capilar adiabatico.
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Na Figura 7.48 pode-se observar que o titulo apresenta um comportamento quase linear até
aproximadamente 70% do comprimento total do tubo, quando entio passa a crescer a taxas mais elevadas

devido a0 aumento significativo da energia cinética.
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Figura 7.49 Variagio da massa especifica ao longo de um tubo capilar adiabitico.
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Figura 7.50 Varia¢do da velocidade média ao longo de um tubo capilar adiabatico.

Na Figura 7.49 verifica-se que a massa especifica na regido de sub-resfriamento, caracteristica do caso 3,

pefmanece constante até o inicio da saturagio, como esperado. Os casos 1 e 2 apresentam valores mais baixos de
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massa especifica devido as diferentes condigSes de entrada. Estes perfis explicam os diferentes fluxos de massa
apresentados na Tabela 7.10. A Figura 7.50 mostra que a distribuigdo de velocidade média do escoamento do

refrigerante ¢ praticamente a mesma para os trés casos analisados.

Analise do Modelo do Trocador de Calor Tubo Capilar — Linha de Sucgio

A Tabela 7.11 mostra uma comparagio entre os resultados do modelo proposto com as previsdes do
prograrria CAPHEAT (Mezavila, 1995) para as trés situagdes analisadas. Pode-se observar a existéncia de um
razoavel nivel de concordincia entre os modelos. A pressio critica apresentou desvios mais significativos, mas
que podem ser explicados pelos diferentes tamanhos dos volumes utilizados na saida do tubo capilar pelo
modelo proposto e pelo programa CAPHEAT. Deve-se observar ainda que o modelo proposto apresentou, no
caso 1, uma pressdo critica abaixo da pressio de evaporagio (1,29bar), nio havendo, portanto, blocagem no

escoamento.

Tabela 7.11 Comparagio entre o modelo proposto e o programa CAPHEAT (Mezavila, 1995).

Grandeza Resultado Caso 1 Caso 2 Caso 3
Fluxo de Massa [kg/h] Modelo Proposto 1,865 2,241 2,649
: Programa CAPHEAT 1,805 2,183 2,514

Diferenga Absoluta +0,060 +0,058 +0,135
, Diferenca Relativa [%] -3,32 -2,66 -5,37
Pressio Critica [bar] : Modelo Proposto 1,28 1,45 1,64
Programa CAPHEAT 1,45 1,62 1,78
Diferenca Absoluta -0,16 -0,17 -0,14
Temperatura na Saida da Linha de Succio [°C] | Modelo Proposto 36,7 374 37,8
Programa CAPHEAT 373 37,8 37,8

Diferenca Absoluta -0,6 -0,4 0,0

A Figura 7.51 apresenta, num diagrama p-h, as caracteristicas dos escoamentos referentes as trés
situagGes simuladas. Nota-se que as curvas mostram, inicialmente, uma queda de pressio com entalpia constante,
tefletindo o escoamento adiabatico na regido de entrada. Ao passar pelo trocador de calor, o escoamento perde
energia para a linha de sucgio, o que reduz a sua entalpia.

~ Observa-se também que, proximo a regido de saida, onde o escoamento sofre uma aceleragao intensa, a
pressio cai abruptamente, mas a entalpia praticamente ndo se altera, ja que este fendmeno ocorre no final do
tubo onde a area de transferéncia de calor é bastante reduzida. A variagio de entalpia na regido de saida deve-se
principalmente ao aumento da energia cinética, como observado no caso adiabatico. As curvas de entalpia total
mantém-se constantes nesta regiio, o que corrobora a afirmagio anterior. Comparando-se esses resultados com
o caso adiabatico, ilustrado na Figura 7.43, verifica-se que o trocador de calor proporciona uma redugio no titulo
na entrada do evaporador, o que aumenta a quantidade de liquido disponivel.

A Figura 7.52 mostra uma representacio do escoamento num diagrama T-r para os trés casos
considerados. Nota-se que na regido de entrada (adiabatica) ocorre uma redugio da temperatura acompanhada de
um pequeno aumento de entropia. Na regiio do trocador de calor, observa-se que a entropia sofre uma forte
inflexdo, decrescendo com a temperatura. Na regiao proéxima ao bordo de saida, observa-se que a entropia volta
a crescer, até um maximo local, devido a queda abrupta de pressio nesta regido. Este fato indica a blocagem do

escoamento. Entretanto, deve-se reparar que, apesar da blocagem do escoamento nio ocorrer no ponto onde a
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entropia é mixima, este ocorre no ponto onde hid a méixima geragio de entropia. Isto fica mais evidente no

diagrama A-s da Figura 7.53.
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Figura 7.51 Representacio de um escoamento através do tubo capilar ndo-adiabdtico num diagrama p-4.
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Figura 7.52 Representacio do escoamento através de um tubo capilar nio-adiabatico num diagrama T-s.

Nesta figura, nota-se que a entropia ¢ reduzida 2 medida que a entalpia se reduz devido a transferéncia
de calor. Contudo, com a formagao de vapor e a expansio do escoamento, ha aceleragio e uma redugio abrupta

da pressio, principalmente na regiio de saida, onde a entalpia permanece praticamente constante (Figura 7.51).
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Assim, considerando que a entalpia nio varia e que a pressdo tem um forte gradiente negativo devido a
aceleracio do escoamento, pode-se concluir que a entropia aptresenta um maximo local, o que indica a blocagem

do escoamento.
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Figura 7.53 Representacio do escoamento através do tubo capilar nio-adiabitico num diagrama 4-s.

Na Figura 7.54 sio apresentados os perfis de temperatura para o tubo capilar e para a linha de sucgio. O
escoamento na regiao de entrada (adiabatica) se comporta de forma semelhante a descrita no item anterior. No
trocador de calot, contudo, obsetva-se uma redugio na inclinagio das curvas de temperatura ao longo do tubo
capilar devido a transferéncia de calor com a linha de sucgdo. As curvas mostrando o comportamento da
temperatura do refrigerante ao longo da linha de sucgio sao também apresentadas.

" A Figura 7.55 mostra os perfis de pressio para as trés situagdes simuladas. Nota-se uma aproximacio
nos perfis de pressio logo apds o inicio do trocador de calor, o que nio se observa na situagdo adiabatica. Os
petfis mantém-se bastante proximos até o ponto de blocagem. Isto se deve a aproximagio dos perfis de
feinperatura em face da transferéncia de calor para a linha de sucg¢éo (ver Figura 7.54).

A Figura 7.56 apresenta a variacio do titulo ao longo do tubo capilar. Como esperado, o titulo sofre uma
suave redugio logo do inicio da regido nio-adiabética para voltar a crescer com a proximidade da regido de saida.

A Figura 7.57 mostra os perfis de massa especifica ao longo do tubo capilar, onde observa-se que a
transferéncia de calor reduz a taxa de vaporizagio do refrigerante. A Figura 7.58 complementa as informagoes da

Figura 7.57 apresentando os perfis de velocidade ao longo do tubo capilar.
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Figura 7.54 Perfis de temperatura através do tubo capilar e da linha de sucgdo.
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Figura 7.55 Petfis de pressdo através de um tubo capilar nio-adiabatico.

Anilise da Influéncia da Convecgdo Natural na Regido de Entrada

Nas simulacdes anteriormente realizadas, considerou-se a regido de entrada do tubo capilar como
adiabitica. Contudo, observa-se que ha transferéncia de calor por convecgio natural entre esta parte do tubo

capilar e 0 ambiente externo, o que pode afetar o fluxo de massa através deste componente.
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Figura 7.56 Variacio do titulo ao longo de um tubo capilar nio-adiabitico.
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Figura 7.57 Varacdo da massa especifica 2o longo de um tubo capilar nio-adiabitico.
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Figura 7.58 Varia¢do da velocidade média ao longo de um tubo capilar nio-adiabatico.

Mezavila (1995) estudou o efeito da transferéncia de calor entre a linha de succio e o ambiente externo,
concluindo que ha uma pequena implicagio no fluxo de massa. Na situagdo em questio, a linha de sucgio esta
externamente isolada, de modo que este efeito pode ser desconsiderado. No entanto, nenhum estudo foi
realizado no sentido de caracterizar o efeito da transmissdo de calor na regido de entrada, oAqual sera apresentado
a seguir. Para tal, foram analisadas duas situa¢Ges: uma com 2 regiio de entrada adiabitica e outra com troca de
calor por convecgio natural. As simulacdes foram realizadas nas condigbes de operagdo descritas anteriormente

pata o caso 1, com uma malha computacional com 400 (100+300) volumes.

Na Tabela 7.12 sio apresentados os resultados obtidos. Observa-se que a transferéncia de calor
pr‘omove uma elevacio de 5% (0,1kg/h) no fluxo de massa e uma redugio de cerca de 5% no titulo na regido de
saida. Nio se observou qualquer efeito significativo na pressio critica e na temperatura na saida da linha de
suc¢do. Nota-se ainda que o efeito combinado do titulo e do fluxo de massa proporcionam uma variagao
significativa na capacidade de refrigeracio. Por exemplo, se o titulo na saida do evaporador for considerado igual

a unidade, tem-se um aumento de aproximadamente 7% na capacidade de refrigeragio.

Tabela 7.12 Resultados das simulagdes com a regido de entrada adiabatica e nio-adiabitica.

Regido de Entrada | Adiabatica Convecgio Diferenga Diferenga
‘ Natural Absoluta Relativa
Fluxo de Massa [kg/h] 1,865 1,954 +0,089 +4,77%
Pressio Critica [bar] . 1,288 1,289 +0,001 +0,07%
Titulo na Saida do Tubo Capilar [%)] 30,48 29,12 -1,36 -4.,46%
Temperatura na Saida da Linha de Succio [°C] 36,70 36,53 -0,17 -0,46%

Os resultados podem ser melhor compreendidos com auxilio do diagrama p-5 da Figura 7.59 e dos perfis
de tirulo da Figura 7.60. A Figura 7.59 mostra que a transferéncia de calor na regiio de entrada aumenta

levemente a quantidade de liquido na entrada do trocador de calor, o que justifica tanto o aumento de fluxo de
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massa como a reducio do titulo na saida. A Figura 7.60 deixa evidente que a parcela de liquido no escoamento

aumenta com o aumento da transferéncia de calor na regiio de entrada.

16
— Adiabdtica
""" Convecgio Natural
14 1
12 A
10 4
) .
£ | |liohade linha de
2 liquido saturado vapor saturado
g
=
= 6
4 4
2 -
O T T T ¥ T
0 50 100 150 200 250 300
Entalpia [k]/kg)

Figura 7.59 Comparacio em diagrama p-h dos casos com a regiio de entrada adiabatica e ndo-adiabatica.
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Figura 7.60 Variagio do titulo ao longo do tubo capilar para a regido de entrada adiabética e ndo-adidbanca.
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Anilise da Influéncia da Admissio de Liquido na Linha de Sucgio

Para analisar a influéncia da admissio de liquido na linha de sucgdo sobre o escoamento através de um
tubo capilar nio-adiabatico foram comparadas seis situagdes distintas, com titulos na entrada da linha de sucgio
variando de 0,75 a 1,0, passo 0,05, nas condi¢des de operagio descritas anteriormente para o caso 1, ou seja,
pressio de condensagio de 15,53bar, pressio de evaporagdo de 1,29bar e titulo na entrada do tubo capilar de
0,051. A regido de entrada foi considerada adiabitica e utilizou-se uma malha computacional com 400 (100+300)
. volumes. Os resultados sio apresentados na Tabela 7.13.

Nes\ta tabela, observa-se que a influéncia da admissio de liquido sobre o fluxo de massa, a pressio critica
e a temperatura na saida da linha de sucgdo € in6cua. Contudo, a entrada de liquido na linha de sucgio exerce
uma forte influéncia sobre o titulo na saida do tubo capilar. Este fendmeno fica ainda mais evidente no diagrama

p-# mostrado na Figura 7.61 para os casos com titulo na entrada da linha de sucgio de 1,0, 0,95, 0,90 e 0,80.

Tabela 7.13 Resultados das simula¢ées com admissio de liquido na lisha de sucgdo.

Titulo na Entrada da Linha de Sucgio 1,0 0,95 0,90 0,85 0,80 0,75
Fluxo de Massa [kg/h] 1,864 1,865 1,867 1,869 1,870 1,872
Pressdo Critica [bat] 1,279 1,281 1,282 1,283 1,284 1,287
Titulo na Saida do Tubo Capilar [%0] 30,48 . 25,84 21,12 16,41 12,16 8,13
Temperatura na Saida da Linha de Succio [°C] 36,70 36,70 36,62 36,52 36,48 36,34

A Figura 7.62 apresenta a variagio do titulo ao longo do escoamento através do tubo capilar, no trecho
final do capilar, para os casos com titulo na entrada da linha de sucgio de 1,0, 0,95, 0,90 e 0,80. Observa-se que a
admissio de liquido na linha de sucgio influencia apenas a regﬁo final do tubo capilar (~2% do comprimento
total), de modo que o fluxo de massa é pouco afetado. De fato, com a admissdo de liquido na linha de sucgio ha

uma forte transferéncia de calor do tubo capilar para o liquido, que acaba se evaporando rapidamente.
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Figura 7.61 Diagrama p-b para casos com admiss3o de liquido na linha de sucgﬁb.
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Figura 7.62 VariagZo do titulo ao longo do tubo capilar para os casos com admissdo de liquido na linha de sucgio.

Uma outra indica¢io de que o fenémeno ocotre localmente consiste na pequena influéncia exercida
sobre a temperatura na saida da linha de sucgio, como pode ser observado na Tabela 7.13. Se o titulo na entrada

da linha de succio fosse ainda menor, haveria influéncia sobre o fluxo de massa, evidentemente.

Anilise da Influéncia da Malha Computacional

Como ji mencionado, a2 matha computacional utilizada para o trocador de calor tubo capilar linha de
sucgiao foi dividida em dois dominios: malha uniforme para a regiio de entrada e malha nio uniforme para a
regido do trocador de calor, mais concentrada na regido de saida do tubo capilar onde os gradientes sdo bastante
elevados. Com o objetivo de verificar a independéncia entre a solugio obtida e a malha computacional utilizada,
difereﬁtes malhas foram avaliadas nas condi¢bes de simulagido descritas para o caso 1, ou seja, pressio de
condensagio de 15,53bat; pressio de evaporagio de 1,29bar e titulo na entrada do capilar igual a 0,051. Foram
testadas trés malhas com 100 (20+80), 250 (50+200) e 400 (100+300) volumes, todas com um fator de
concentragio de 3,5. Na Tabela 7.14 sio apresentadas as dimensdes da malha da regido de entrada (uniforme) e
do tltimo volume da malha do trocador de calor (no-uniforme).

Na Tabela 7.15 sio entio apresentados os resultados obtidos com as trés malhas descritas. Obsetva-se
que todas as malhas propiciaram praticamente os mesmos resultados. Observa-se também uma relagdo

. praticamente linear entre o tempo computacional e a malha empregada.

Tabela 7.14 Caracteristicas das malhas computacionais avaliadas.

Malha 100 250 400
Numero de volumes da regifio de entrada (adiabanca) 20 50 100
Numero de volumes na regiio nio-adiabatica 80 200 300
Dimensio do volume da malha uniforme [mm)] 134,47 52,14 25,81
Dimensio do Glamo volume [mm]} ’ 0,3243 0,1263 0,0837
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Tabela 7.15 Resultados obtidos para as malhas computacionais avaliadas.

Malha 100 250 400

-Fluxo de Massa [kg/h] 1,861 1,864 1.865
Pressdo Critica [bar] 1,290 1,287 1,288
Titulo na Saida do Tubo Capilar [%0] 30,63 30,52 30,48
Temperatura na Saida da Linha de Sucgio [°C] 36,77 36,71 36,70
Tempo Computacional [s] 5,9 15,7 23,7

A Figura 7.63 mostra a variagio do titulo ao longo de um tubo capilar para as malhas consideradas e
permite observar apenas uma pequena elevagio no titulo para a malha de 100 volumes, sem que o cémputo do
fluxo de massa seja comprometido (ver também a Tabela 7.15).

Desta analise, obsetva-se que 2 malha de 100 volumes representa satisfatoriamente o escoamento através
do tubo capilar com um custo computacional bastante reduzido. Isto foi possivel em virtude do uso de uma
matha nio uniforme para a regido do trocador de calor. Se uma malha uniforme de 100 volumes fosse utilizada,
os volumes possuitiam 4,5cm de comprimento, o que certamente ndo possibilitaria resultados tdo satisfatorios.
Por outro lado, se volumes de 1,0mm fossem utilizados (4500 volumes), como sugere Mezavila (1995), o tempo
computacional se elevaria absurdamente, principalmente devido ao processo iterativo para cilculo das

propriedades do escoamento em cada ponto do dominio.
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Figura 7.63 Comparagio da variagio espacial do titulo para as trés malhas avaliadas.

7.2.4 Modelo do Compressor e do Trecho Adjacente da Linha de Sucgido

A exemplo dos demais componentes, o modelo do compressor foi comparado com alguns resultados
obtidos pelo programa SLIM (Klein, 1998) nas condigdes apresentadas na Tabela 7.16. Deve-se esclarecer que as
condigdes de contorno necessarias (pressdes na sucgao e na descarga e temperatura do refrigerante na entrada do

trecho da linha de sucgdo) foram obtidas do préprio programa SLIM para as trés situagdes analisadas. Convém
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esclarecer que, nestas simulagdes, foi utilizada uma malha computacional de 200 volumes para o modelo do
trecho da linha de sucgio.

Os resultados obtidos através do modelo proposto sao comparados na Tabela 7.17 com os resultados do
programa SLIM. Pode-se observar que existe um razoivel nivel de concordancia entre os fluxos de massa, as
poténcias consumidas e as temperaturas do corpo previstas por ambos os modelos. Por outro lado, as
temperaturas do refrigerante na sucgio e na descarga do compressor apresentaram uma diferenga significativa,

superior a 10°C.

Tabela 7.16 Condi¢des de contorno utilizadas na validacio do modelo do compressor em regime permanente.

Condig¢io de Contorno : Caso 1 v Caso 2 Caso 3
Temperatura Ambiente [°C] 32,0 : 43,0 54,0
Pressdo na Entrada [bar] - 1,00 1,28 1,64
Pressdo na Saida [bar] ‘ 11,80 ' 15,53 20,05
Temperatura na Entrada {°C] 23,6 34,3 45,8

Para todas as situagdes avaliadas, o fluxo de massa calculado pelo modelo proposto é levemente superior
a0 estimado pelo progtama SLIM, acontecendo o mesmo com a poténcia consumida. Isto pode ser explicado
pela diferenca da temperatura na sucgio. Nota-se que a temperatura na sucgio estimada pelo modelo proposto é
cerca de 12°C inferior 4 temperatura estimada pelo programa SLIM. Logo, se a temperatura é menor, para uma

mesma pressio, a massa especifica é maior, o que aumenta tanto o fluxo de massa como a poténcia consumida.

Tabela 7.17 Comparagio com resultados do programa SLIM.

Grandeza Caso 1 Caso 2 Caso 3
Poténcia Consurmida [W] Modelo Proposto 77,8 84,4 93,2
Programa SLIM 69,7 77,6 81,5
Diferenga Absoluta +8,1 +6,8 +11,7
Diferenca Relativa [%] +11,6 +8,8 +14,4
Fluxo de Massa [kg/h] Modelo Proposto 1,56 1,89 2,36
Programa SLIM 1,46 1,78 2,21
Diferenca Absoluta +0,10 +0,11 +0,15
Diferenca Relativa [%] +6,7 +6,2 +6,8
Temperatura do Refrigerante no Passador de Sucgio [°C] Modelo Proposto 33,0 43,1 53,8
Programa SLIM 45,2 56,0 66,1
Diferenca Absoluta -122 -129 -123
Temperatura na Descarga do Compressor [°C] Modelo Proposto 86,1 98,8 112,7
Programa SLIM ' 74,9 89,7 102,6
: Diferenca Absoluta +11,2 +9,1 +10,1
Temperatura do Corpo [°C] Modelo Proposto 76,5 89,5 102,7
Programa SLIM 77,6 89,9 99,2
Diferenca Absoluta -1,1 -0,4 +3,5

Esta diferenca entre as temperaturas na sucgio deve-se aos diferentes métodos de solugio empregados.
Enquanto Klein (1998) utilizou um procedimento semi-analitico aproximado para integrar as equagoes
diferenciais ordinarias, mantendo as propriedades constantes e assumindo valores médios para as temperaturas
do tubo e do fluido, no modelo proposto, fez-se uso do método dos volumes finitos, de modo que as
propriedades e a temperatura foram calculadas em cada ponto do dominio. Desta forma, acredita-se que os
resultados estimados pelo presente modelo sejam mais realistas. Para corroborar esta afirmagio, deve-se notar

que, para o Caso 1, cuja temperatura ambiente é a mesma ualizada nos ensaios em calorimetro (32°C), a
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temperatura na sucgio ficou em torno de 33°C, que estd bastante préximo dos valores obtidos nos experimentos
apresentados no Capitulo 6 (36,8°C para o teste#8, de acordo com a Tabela 6.5). |

Uma outra diferenga significativa foi observada na temperatura de descarga. O presente modelo
apresentou valores cerca de 10°C superiores aos calculados pelo programa SLIM. Isto de deve possivelmente 4
superestimativa da taxa de transferéncia de calor para o refrigerante 20 longo do tubo de descarga no modelo
proposto, ja que também nio se observa uma boa concordincia com os resultados experimentais (Tabela 6.5).
Esta temperatura ndo é critica para o compressor, ji que nio afeta o fluxo de massa e tampouco a poténcia
consumida, 1;1as exerce grande influéncia sobre o escoamento no condensador. '

A Figura 7.64 mostra a distribui¢io de temperatura tanto para o refrigerante como para a parede do
 trecho da linha de sucgio, nas trés situagdes avaliadas. Em todos os casos observa-se que o refrigerante se aquece
praticamente até a temperatura ambiente a medida que se aproxima do compressor. A temperatura do tubo, por
sua vez, sofre uma redugio significativa 2 medida que se afasta do compressor, estabelecendo-se num nivel

bastante préximo da temperatura do refrigerante. Os perfis sio similares, porém em diferentes niveis de

ternperatura.
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Figura 7.64 Perfis de temperatura no trecho adjacente da linha de sucgio para os casos avaliados.

A Figura 7.65 mostra uma comparagio entre duas malhas computacionais com 50 e 200 volumes nas
condi¢des do caso 2 (ver Tabela 7.16). Nota-se que a2 malha exerce uma pequena influéncia sobre a temperatura
do tubo, mais intensa nas regides proximas ao compressor. Entretanto, o seu efeito sobre a temperatura do
refrigerante é pouco significativo. Esta comparagdo foi realizada para justificar o uso de uma malha menos

refinada nas simulagdes transientes, com o objetivo de reduzir o tempo computacional
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. Figura 7.65 Perfis de temperatura no trecho adjacente da linha de sucgdo para malhas com 50 e 200 volumes.

7.3 ANALISE INDIVIDUAL DOS COMPONENTES EM REGIME TRANSIENTE

7.3.1 Condig¢des Iniciais e de Contomo : | L

Nesta secdo, os modelos individuais dos componentes sio analisados para a condi¢io transiente de
operagio. Para tal, foram realizadas simulagées com condi¢Ses de contorno impostas, geradas com base nos
resultados de Klein (1998), para o regime permanente, e nos resultados dos ensaios de pu//-down, apresentados no
capitulo anterior. Por este motivo, foram realizadas apenas simulages referentes ao regtme transiente de partida.

Deve-se notar que mesmo nio sendo reais, as condigdes de contorno impostas permitem a avaliagao
qualitaﬁva do comportamento fisico dos modelos, além da analise da viabilidade da sua solugao.

De um modo geral, as condi¢des de -contorno utilizadas podem ser representadas matematicamente

através da seguinte equagao:

x=x'+(x°—x’).e’”' ' (7.1)
onde x° corresponde 20 valor inicial da variavel, calculado em fungio da pressio de equalizagio e da temperatura
ambiente; x* indica o valor final da variavel em regime permanente; e 2 é o coeficiente temporal. Nota-se que a
funcio é crescente para x°<x’ e decrescente para x°>x’, apresentando um comportamento assintético em relagio
a x’, como pode ser observado na Figura 7.66.

As condicdes iniciais utilizadas nestas simulagdes sio definidas pela temperatura ambiente de 43°C e
pressio de equalizagio de 4,9bar, o que corresponde a carga de 81g de refrigerante com 265ml de dleo no
sistema. Em todas as simulagdes transientes utilizou-se um incremento de tempo (#me-stgp) variavel com o
tempo, sendo igual a 0,1s durante os primeiros 10 segundos, passando entio para 1,0s até que a condigdo de

regime permanente fosse obtida.
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Figura 7.66 Comportamento da funcio genérica para as condigdes de contorno impostas (x°=0, xX’=2£7, a=10).

7.3.2 Modelo do Condensador

As condi¢des de contorno utilizadas na simulagio do condensador podem ser representadas por:

m, =1,78+(9-1,78).c”"

7, =1,78.(1=¢") (7.2)
T, =89,7+(T,, —89,7).e"

onde o tempo é dado em [s], o fluxo de massa em [kg/h] e a temperatura em [°C].

| Deve-se notar que optou-se pelo cilculo iterativo da pressio na entrada através da condi¢io de fluxo
prescrif.o na entrada deste componente. Salienta-se também que a condigio de fluxo de calor nulo foi utilizada
tanto na regido de entrada como na de saida, ja que a convec¢io nos lados interno e externo é dominante em
relacio a condugio de calor no tubo.

As Figuras 7.67 e 7.68 mostram respectivamente a variagio temporal dos fluxos de massa na entrada e
na saida e da temperatura do refrigerante na entrada do condensador, de acordo com 2 equagio (7.2). Convém
observar que, segundo as condi¢des de contorno impostas, os fluxos de massa entram em regime permanente
nos primeiros 30 segundos de operagio (ver Figura 7.67), e a temperatura do refrigerante na entrada em
aproximadamente 75 segundos (ver Figura 7.68).

Observa-se ainda que, nestas simulagdes, fez-se uso de uma malha computacional de 180 volumes, o que
equivale a volumes com 50mm de comprimento. Como pdde ser observado no inicio do capitulo, solugdes
independentes da malha foram obtidas, no regime permanente, para este grau de refino. Por simplicidade, o

modelo homogéneo de fragio de vazio foi utilizado.
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Figura 7.68 Temperatura do refrigerante prescrita na entrada do condensador.

A Figura 7.69 mostra a variagdo transiente das pressGes na entrada e na saida do condensador. Como 2
pressio de condensacio depende nio s6 da massa de refrigerante mas também da taxa de remogao de calor neste
componente, a pressio continua variando até que seja obtida a condigido de equilibrio térmico entre o fluido, o
tubo e o ambiente, mesmo que a massa de refrigerante nao mais varie. Nesta figura também & possivel observar

que a pressio de condensagio cresce -de 4,9bar (condigio inicial) até cerca de 11,4bar em poucos segundos,
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passando entdo a crescer a taxas menores até a condigio de regime permanente. Esta mudanga na inclinagio da
taxa de crescimento da pressdo com o tempo estd relacionada com o inicio do processo de condensagio. Deve-se
notar que a presséo de 11,4bar esta bastante préxima da pressdo de saturagdo correspondente i temperatura
ambiente de 43°C (11,1bar), que nos primeiros instantes € igual a temperatura da parede devido a capacidade
térmica do condensador. '

Ainda na Figura 7.69 observa-se que a pressio de condensagio cresce continuamente até atingir a
condicio de regime permanente. Evidéncias experimentais apresentadas no capitulo anterior mostram,
entretanto, ciue em sistemas de refrigera¢io com condensagao por convecgio natural, a pressao de condensagio
cresce nos instantes iniciais até um valor de pico para, entio, decrescer gradualmente até a condigio de regime
permanente. O comportamento aparentemente anémalo deve-se as condigdes de contorno impostas ao
problema, j& que numa condigio real, os fluxos de massa nio apresentam o comportamento assintético descrito
na Figura 7.67.

A Figura 7.70 apresenta a variagio transiente da perda de carga no condensador. Nos instantes iniciais,
quando os fluxos de massa s3o mais elevados e s6 ha vapot escoando, as perdas de carga sdo mais significativas’.
Apés alguns instantes, com o inicio da condensagio, 2 massa especifica da mistura aumenta, mas a viscosidade (e
o fator de atrito) também aumentam. O que se observa é que, apesar da redugido continua do fluxo de massa e a
elevacio da massa especiﬁca,' a perda de carga volta a crescer, possivelmente devido ao aumento do atrito. Apds
mais alguns instantes, a viscosidade nio mais se altera, de modo que a perda de carga volta a decrescer até a

condi¢io de regime permanente.
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Figura 7.69 Variacio transiente das pressdes na entrada e na saida do condensador.

Deve-se lembrar que a massa especifica do vapor ¢ significativamente menor que a do liquido e que a perda de carga é
diretamente proporcional ao quadrado do fluxo de massa e inversamente proporcional a massa especifica.
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Figura 7.70 Variagdo transiente das perdas de carga ao longo do condensador.

A Figura 7.71 mostra a variagao transiente da taxa de transferéncia de calor entre o refrigerante e o tubo
(interna) e entre o tubo e o ar (externa). Nota-se que a taxa interna apresenta um pico nos instantes iniciais, o que
se deve a0 elevado fluxo dé massa, decrescendo abruptamente até aproximadamente 100W, quando passa a
decair mais lentamente, pois o fluxo de massa nio mais varia. A taxa externa, por sua vez, cresce gradativamente
até a condicio de regime permanente, ji que depende da elevagio da temperatura do condensador e,
conseqiientemente, da sua inércia térmica. No regime permanente, como € evidente, as taxas interna e externa
sdo iguais.

A Figura 7.72 mostra a distribui¢io da temperatura do refrigerante para diversos instantes de tempo.
Nesta figura, observa-se apenas as regides de superaquecimento, com elevado gradiente de temperatura, e de
saturagdo, com temperatura praticamente constante. Em nenhum instante de tempo observou-se a existéncia de
uma regido de liquido sub-resfriado, mesmo que momentaneamente.

Nota-se ainda na Figura 7.72 que a fronteira de saturagdo migra em direcio a saida do condensador a
medida que o tempo aumenta. Isto ocorre devido 2 admissio de vapor cada vez mais quente, ja que a
temperatura na entrada aumenta com o tempo (condigdo de contorno). Desta forma, a quantidade de calor a ser
removida do refrigerante para que a condensagio tenha inicio é maior, de modo que o vapor superaquecido
passa a ocupar um comprimento cada vez maior do condensador, até a condicio de equilibrio. Assim, o que se
observa é a diminui¢io do comprimento da regido de saturagio ao longo do tempo. Como ¢ evidente, 2 medida
que o tempo aumenta, a temperatura também aumenta, ja que o refrigerante que entra no condensador estd cada
vez mais quente. .

Observa-se também que a inflexio no perfil de temperatura provocada pelas diferentes taxas de
transferéncia de calor na linha de descarga e na regido aletada nio é observada nos instantes iniciais, quando os

termos transientes sio significativos. Apos alguns instantes (1min), os termos transientes sao mais atenuados e a
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inflexdo aparece. Nota-se também que os perfis para os instantes 5mun e 30min j4 estio bastante proximos. A
partir de 30min, os petfis de temperatura praticamente nio variam.

Uma caracteristica interessante desta figura consiste no escoamento de refrigerante no instante de 1s,
quando hi apenas vapor superaquecido circulando. Neste instante, observa-se um re-aquecimento do

refrigerante 2 medida que este se aproxima da regido de saida.
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Figura 7.71 Vatiaco transiente das taxas de transferéncia de calor no condensador.
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Figura 7.72 Variagio da temperatura do refrigerante ao longo do condensador para diversos instantes de tempo.
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Este comportamento também foi observado por Xu (1996), que o associou com a variagio da energiav
cinética do refrigerante. Xu (1996) afirmou que, 2 medida que o fluido sofre uma desaceleragio (Figura 7.78), sua
"energia cinética é transformada em energia térmica, de modo que o refrigerante sofre um aumento de
temperatura. Esta explicagio, entretanto, nio é consistente, visto que a vatiagio da energia cinética é
insignificante quando comparada com as variag3es de entalpia e energia interna especifica (Figuras 7.73 e 7.74).
Uma possivel explicagio para este fenémeno consiste no atraso do transporte de energia associada com
a massa que entra no condensador. Observa-se que nos instantes iniciais, uma grande quantidade de massa entra
no condensz;dor, carregando consigo uma determinada quantidade de energia. Com o aumento da massa no
condensador, hi elevagio da pressio. No entanto, a velocidade do refrigerante nos instantes iniciais nio é
suficientemente grande, de modo que o refrigerante que entrou no condensador ainda esta préximo da regiao de
entrada. Assim, tanto a quantidade de movimento como a energia transportada pela massa de refrigerante ficam
concentradas na regido de entrada. Contudo, como a pressao se elevou e uma certa quantidade de refrigerante
escoou através do tubo capilar (imposigio da condigio de contorno), ha uma redugio da quantidade de
refrigerante na regido de saida. Assim, com o aumento da pressdo e a redugao da massa especifica, a temperatura
do refrigerante aumenta. Este fenbmeno nio esti relacionado com o trabalho de fluxo, mas com o aumento da
energia interna, como pode ser observado na Figura 7.73 para os instantes 1s e 5s.
Na Figura 7.73 sio apresentados os petfis de entalpia especifica, energia interna especifica e trabalho de
fluxo (w=».p) para os instantes 1s e 5s. No instante 1s, nota-se que os petfis de entalpia e energia interna sio

similares e que o trabalho de fluxo praticamente nio varia.
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Figura 7.73 Variagio da energia especifica ao longo do condensador nos instantes 1,0 e 5,0s.

Este comportamento corrobora a afirmagio anterior de que o efeito do trabalho sobre o aumento da
temperatura {ou da energia interna) é pouco significativo. Para o instante 5s, observa-se o surgimento do

fenémeno de re-aquecimento préximo 2 regiio de saida. Neste caso, o trabalho também aumenta, mas sua
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magnitude ainda é pequena. O ponto de minima energia interna especifica ocorre préximo 4 saida, como
esperado, j4 que neste instante o efeito da massa de refrigerante que entrou no condensador nos instantes
anteriores ja se refletiu nesta regiio.

A Figura 7.74 apresenta a variagio da energia cinética especifica ao longo do condensador para os
instantes de tempo de 1s e 5s. Nota-se que sua magnitude é da ordem de 10%]J/kg, enquanto a ordem de
grandeza da entalpia ou da energia interna é de 10%]/kg. Esta observagio permite concluir que o efeito da
variagio da energia cinética é‘insigniﬁcante sobre o fenémeno de re-aquecimento do refrigerante. Isto, sem

dtvida, derruba a hipétese de Xu (1996).
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Figura 7.74 Variacio da energia cinética a0 longo do condensador nos instantes 1,0s e 5,0s.

* A Figura 7.75 apresenta a distribuicio de entalpia especifica do refrigerante para diversos instantes de
tempo. A variagdo da entalpia nos instantes iniciais segue o comportamento ja comentado, enquanto que na
saturagao o comportamento ¢ sempre o mesmo.

A Figura 7.76 mostra a variagido do fluxo de massa ao longo do condensador para virios instantes de
tempo.- Nos primeiros instantes, a variagio de fluxo de massa é bastante acentuada, originando um acumulo de
massa no condensador e proporcionando um rapido aumento da pressio. Nota-se que no instante s, com a
presenga apenas de vapor superaquecido, o fluxo de massa apresenta um comportamento praticamente linear.
Apds alguns instantes, com o inicio do processo de condensacio e conseqiiente formacio de liquido, ocorre um
maior acumulo de massa na saida do condensador, fazendo com que a velocidade decresga para conservar a
massa (ver Figuras 7.77 e 7.78). No instante 5s observa-se um aumento no fluxo de massa até um ponto de
maximo, quando este passa a decair a taxas elevadas até a condigdo de saida. Uma possivel justificativa para este
comportamento consiste na variacio temporal da massa especifica devido a admissio de vapor a uma
temperatura mais elevada. Com a redugio da massa especifica, o fluxo de massa aumenta até o pico observado. A

medida que se aproxima da regido de saida, contudo, o refrigerante tem sua massa especifica reduzida, o que
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implica numa redugio do fluxo de massa até o bordo de saida do condensador. Nvos instantes de 10 e 15s,
observa-se que a taxa de transporte de massa pela fronteira dos volumes finitos € constantemente reduzida desde
a entrada até a saida do condensador. No instante 10s, contudo, a redugdo na regiio de saida é mais abrupta
devido 4 maior quantidade de massa presente nesta regido. Para tempos mais elevados, superiores a 1min,

observa-se que a variagio espacial do fluxo de massa deixa de existir, caracterizando o regime permanente.
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Figura 7.75 Variagio de entalpia ao longo do condensador para diversos instantes de tempo.
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Figura 7.76 Varia¢io do fluxo de massa ao longo do condensador para diversos instantes de tempo.
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A Figura 7.77 mostra a distribuigio de massa especifica 20 longo do condensador em diversos instantes
de tempo. Nos instantes iniciais, a distribui¢io de massa € praticamente constante. Com o inicio da condensagio
e conseqiiente formagio de liquido, a massa tende a aumentar, acumulando-se na regidio de saida do
condensador. Com a evolugio temporal da pressio, a distribuicdo de massa especifica também sofre variagio,
devido 4 variacio da diferenca entre os fluxo de massa na entrada e na saida do condensador. A distribuicio da
massa especifica esta relacionada com a taxa de transferéncia de calor nas diversas regides do condensador.
Nota-se ainda, nesta figura, que a massa especifica na saida do condensador cresce continuamente até o instante

" 1min, passando a decrescer até o condicio de regime permanente.

Deve-se observar que a diminui¢io da quantidade de refrigerante na regido de saida nio implica numa
reducio na massa total de refrigerante no interior do condensador, a qual cresce continuamente até a condigio
de regime permanente. A redugio da massa na regiio de saida estd associada a uma re-distribuigio da massa de

refrigerante ao condensador devido as diferentes taxas de transferéncia de calor neste componente.
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Figura 7.77 Distribuicio de massa especifica ao longo do condensador em diversos instantes de tempo.

A Figura 7.78 mostra os perfis de velocidade a0 longo do condensador para diversos instantes de tempo.
Nos instantes iniciais, nota-se que a velocidade varia de forma praticamenté linear, ja que ha apenas vapor
escoando. Para tempos maiores, nota-se que a velocidade decresce com taxas cada vez menores, ji que ha
aumento da massa especifica devido 4 condensagio do refrigerante. Nestes perfis, pode-se observar uma inflexio
devido ao inicio da saturacio. Também observa-se que a variagio da velocidade na regiio de escoamento bifasico

¢ linear devido 4 adogio do modelo homogéneo de fragio de vazio.
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Figura 7.78 Distribuicio de velocidade 20 longo do condensador em diversos instantes de tempo.

7.3.3 Modelos do Evaporador e do Gabinete

Para simular o modelo do evaporador fez-se uso das seguintes condi¢des de contorno:

,

m, =178.(1-¢"")

{p =129+ (p" —1,29).e7" 71.3)
b= 220 0314 (5 —0,31).e7
L My Ty

onde o tempo é dado em [s], o fluxo de massa em [kg/h], a pressio em [bar] e h representa a entalpia
normalizada. Deve-se notar que na regido bifisica (0 < h< 1), 2 entalpia normalizada é igual ao titulo. Na regido
de superaquecimento, contudo, este pardmetro ndo possui significado fisico. As entalpias do liquido e do vapor
saturado sio, evidentemente, calculadas em fungio da pressiao na entrada.

A variagio temporal das condi¢des de contorno descritas na equagao (7.3) para fluxo de massa, pressao e
entalpia do refrigerante prescritos na entrada do evaporador sio apresentadas respectivamente nas Figuras 7.79 2
7.81. Convém observar que, segundo as condigdes de contorno impostas, o fluxo de massa entra em regime
permanente apds 30 segundos de operagio, a pressio em aproximadamente 90 segundos e a entalpia
normalizada apds 120 segundos. Deve-se ainda salientar que uma malha computacional com 20 volumes foi
utilizada na solugio das paredes do gabinete e que o modelo homogéneo de fragio de vazio foi empregado.

A Figura 7.79 também mostra os resultados obtidos para o fluxo de massa na saida do evaporador em

cada instante de tempo. Nota-se que o fluxo de massa na saida tem um crescimento significativo logo nos

primeiros instantes, o que esta relacionado a redugio da pressio de evaporagio. Assim, o fluxo de massa na saida
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cresce até um maximo, passando a decrescer mais lentamente até o valor de regime permanente. Isto ocorre

devido a redugio da quantidade de massa no evaporador.
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Figura 7.79 Variacio transiente dos fluxos de massa na entrada e na saida do evaporador.

A Figura 7.80 mostra também a estimativa do modelo para a pressio do refrigerante na saida do
evaporador. Como pode ser observado, a pressio na saida apresenta o mesmo comportamento da pressio na

entrada, assumindo valores levemente inferiores devido a perda de carga neste componente (ver Figura 7.82).
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Figura 7.80 Varacio transiente das pressSes na entrada e na saida do evaporador.
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Na Figura 7.81 pode-se observar também a entalpia normalizada na regiio de saida do evaporador,
estimada pelo modelo proposto. Nota-se que hd uma variagdo intensa nos primeiros instantes, sendo que a
condigio de regime permanente € atingida apenas apés algumas horas (~6h), apresentando valores da ordem de
0,98. Este periodo transiente elevado deve-se a inércia térmica do evaporador e, principalmente, 4 inércia térmica
do gabinete. Nesta figura, observa-se ainda uma elevagio da entalpia até um miximo, seguida de uma redugio

gradual até a condigio de regime permanente (ndo representada nesta figura).
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Figura 7.81 Varacio transiente da entalpia normalizada na entrada e na saida do evaporador.

A Figura 7.82 mostra uma estimativa para a variagio transiente da perda de carga no evaporador. Como
pode ser observado, a perda de carga ¢ inferior nos instantes iniciais, quando a presenga de vapor no escoamento
ainda é bastante elevada e os fluxos de massa sio mais baixos. Apbs algumas horas, observa-se que o evaporador
fica totalmente preenchido de liquido, de modo que a perda de carga decresce lentamente até a condigio de
regime permanente. Nota-se que 2 variagio transiente € bastante longa devido a0 tempo necessirio para que o
evaporador fique completamente inundado.

A Figura 7.83 mostra as parcelas convectiva e radiativa da transferéncia de calor na placa evaporadora.
Nota-se que nas primeiras duas horas, a transferéncia de calor por radiagio é mais intensa que a transferéncia por
convecgio, ja que a temperatura da placa é reduzida mais rapidamente que as temperaturas do gabinete (ver
Figura 7.84) e que as superficies internas do gabinete (ver Figura 7.85). Como a placa esfria rapidamente,
assumindo temperaturas da ordem de 10°C, e as superficies internas do gabinete apresentam temperatura ainda
proximas da temperatura ambiente, em torno de 40°C, a transferéncia de calor por radiacio é intensa pois é
proporcional a diferenga das temperaturas elevadas a quarta poténcia. Neste instante, a temperatura do gabinete
ainda estid em torno de 35°C, mas a troca convectiva nio é tio intensa ja que depende da diferenca linear de

temperatura.
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Figura 7.82 Varagio transiente da perda de carga no evaporador.
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Figura 7.83 Variacio transiente das taxas de transferéncia de calor no gabinete.

Apbs algum tempo (~4h), as temperaturas da placa e do gabinete estdo préximas dos valores de regime
permanente, ou seja, respectivamente -20 e 10°C (ver Figura 7.84). Da mesma forma, as temperaturas das
superficies internas também estao em niveis mais reduzidos (~15°C, de acordo com a Figura 7.85), de modo que
as taxas de transferéncia de calor por convecgao apresentam-se mais elevadas que as taxas radiativas, mantendo

este comportamento até a condigao de regime permanente, onde nota-se que a radiagio ainda é responsavel por
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uma parcela significativa da energia que precisa ser removida do gabinete (~45%). A inflexio observada na curva
para taxa total, que corresponde ao ponto de maximo observado na curva para a parcela convectiva, indica o
momento no qual o evaporador fica totalmente preenchido com liquido. A partir deste ponto, a taxa convectiva
decresce levemente 3 medida que a diferenca de temperatura entre a placa evaporadora e o ar no interior do
gabinete também se reduz.

Ainda nesta figura, nota-se o abrupto ctrescimento das taxas de transferéncia de calor no evaporador,
“tanto por convecgio como por radiagao. Isto de deve a ripida redugio na temperatura da placa evaporadora em
comparagao com as temperaturas do ar no interior do gabinete e das superficies internas. Esta fato sugere que o
transiente do evaporador € pouco significativo se comparado 2o transiente do gabinete, ou seja, hd uma forte
indicagio de que o uso de um modelo quase-estitico nio implicaria em erros significativos para este componente
e, talvez, para todo o sistema.

Na Figura 7.84 sio entio apresentadas as temperaturas médias da placa evaporadora e do ar no interior
do gabinete até a condigdo de regime permanente. Nota-se que a temperatura da placa decresce rapidamente nos
instantes iniciais, devido ao inicio da saturacio. A medida que a diferenga de temperatura com o ar no interior do
gabinete e principalmente com as suas superficies internas diminuem, a transferéncia de calor diminui, de modo
que a temperatura da placa passa a decrescer mais lentamente até a condigio de regime permanente. A
temperatura do ar no interior do gabinete, por sua vez, decresce lentamente até a condi¢io de regime

permanente devido 2 inércia térmica do gabinete.
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Figura 7.84 Variacdo transiente das temperaturas médias da placa evaporadora e do gabinete.

Estas afirmagdes sdo corroboradas pelos resultados experimentais apresentados no capitulo anterior.
Como 2 influéncia transiente da placa é pouco significativa quando comparada com a influéncia transiente do
gabinete, algumas comparagdes podem ser realizadas com os resultados experimentais apresentados no capitulo

anterior. Nota-se que os valores de temperatura do gabinete apresentaram-se bastante proximos, entrando ambos
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em regime permanente apds aproximadamente 4 horas (ver Figura 6.9). J4 para as temperaturas da placa, nota-se
que o modelo proposto apresenta uma variagio menos abrupta no transiente inicial, ji que experimentalmente
observou-se uma queda até -10°C e numericamente até 10°C apenas. No regime permanente, contudo,
observou-se um bom nivel de concordéncia entre os resultados numéricos e expedmehtais (Figuras 6.12 e 6.13).
A Figura 7.85 mostra a variagio transiente das temperaturas das superficies internas do gabinete. Nota-
se que todas as superficies apresentam um comportamento semelhante e valores bastante préximos durante todo
o perfodo transiente, salvo pela temperatura da superficie posterior, que apresenta valores mais reduzidos devido

a proximidade do evaporador.
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Figura 7.85 Variacio transiente das temperaturas médias das superficies internas do gabinete.

~ A Figura 7.86 mostra a variagio espacial e temporal da temperatura da porta do gabinete. No instante
inicial, a parede encontra-se no valor da temperatura ambiente. A medida que o tempo passa e a temperatura do
ambiente interno diminui, observa-se uma redugdo na temperatura 2o longo da parede.

Até 1h, nota-se uma leve curvatura no perfil de temperatura, o que se deve a0 efeito transiente, ou seja, 2
inércia térmica do gabinete. Apés este instante, o efeito de curvatura deixa de ser significativo. Assim, os perfis se
aproximam de uma linha reta, até que apés 6h a condigio de regime permanente seja atingida. Os perfis para as
demais supetficies do gabinete sdo muito semelhantes aos obtidos para a porta, conforme sugere a Figura 7.85,
de modo que nio foram incluidos nesta andlise.

As Figuras 7.87 a 7.94 apresentam os campos de temperatura na placa evaporadora para diversos
instantes de tempo. A Figura 7.87 mostra a distribui¢do de temperatura na placa no instante de 5s. Nota-se que
apenas uma pequena regido, bastante préxima a0 bordo de entrada, sofre efeito da transferéncia de calor, de
modo que o liquido que entra na placa evapora rapidamente, como pode ser observado na Figura 7.103. Apbs
15s (Figura 7.88), nota-se que a regido termicamente afetada aumenta, ja que hi uma quantidade maior de liquido

no evaporador. Isto também pode ser observado com auxilio da Figura 7.89 (1min), onde nota-se um avango na
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fronteira de liquido, que ocupa praticamente toda a regido de entrada. Nesta figura, observa-se ainda que grande
parte da placa, praticamente toda regido 2 direita, mais afastada da entrada, ainda ndo sofreu efeito de
resfriamento. Contudo, observa-se um intenso gradiente de temperatura, que varta entre -10 e 40°C. Entretanto,
apés 10min (Figura 7.90) pode-se notar que toda a placa ja sofreu efeito de resfriamento e a quantidade de
liquido presente é maior, de modo que a fronteira de saturagdo avangou significativamente. Obsetva-se também
uma estratificagio de temperatura de -15 a 25°C. Nas Figuras 7.91 (1h), 7.92 (2h) e 7.93 (3h) pode-se observar
que a fronteira de saturagio migrou em diregio a regido de saida do canal. Observa-se também que os niveis de
temperatura foram reduzidos significativamente. A Figura 7.94 mostra a distribuigio de temperatura apés Gh,
quando 2 placa ji estd totalmente preenchida com liquido. Nota-se que a distribui¢io de temperatura observada é
muito semelhante aquela apresentada na Figura 7.26. A regido central é praticamente isotérmica, mas hd uma

diferenca entre esta e as regies superior e inferior, sendo da ordem de 6°C.

50
condigfo nicial

40 10min ——
) 30min
e
kel
3
& Lo 1h
c'/:l) 30 ~—
e
(%}
=
)
3 2h .
e 20 4 ~~
i .
g 3h
: 6h ™
<
&
g N
EE: 10 +

0 T T T T

0,0 0,2 0,4 0,6 0,8 1,0

Espessura Normalizada

Figura 7.86 Vanagio transiente do perfil de temperatura na porta do gabinete.

-As Figuras 7.95 a 7.102, por sua vez, apresentam os campos da patcela convectiva do fluxo de calor
sobre uma face da placa evaporadora para diversos instantes de tempo. A parcela radiativa, assumida uniforme,
nio foi apresentada. Nestas figuras, observa-se um aumento gradativo do fluxo de calor a medida que a
quantdade de liquido no evaporador aumenta e a fronteira de saturagio migra em dire¢io ao bordo de saida do
canal. Nos instantes anteriores ao primeiro minuto de simulagdo, representados nas Figuras 7.95, 7.96 e 7.97
para, respectivamente 5, 15 e 60s, observa-se que o fluxo de calor sobre a maior parte da placa é nulo. Apds
alguns instantes (Figuras 7.98 e 7.99), nota-se que o fluxo de calor apresenta um valor de pico, o que esta
relacionado com a elevada diferenga entre a temperatura da placa e as temperaturas do ar no interior do gabinete
e das superficies internas do gabinete. Com o gradativo preenchimento da placa com liquido (Figuras 7.99 a
7.102), o fluxo de calor torna-se mais uniforme e sua magnitude diminui, j4 que a diferen¢a de temperarura entre

a placa, o ar no interior do gabinete e as superficies internas também diminui.
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Figura 7.87 Campo de temperatura da placa evaporadora apés 5s.

Temperatura [°C]

0 5 10 15 20 25
x [em]

Figura 7.88 Campo de temperatura da placa evaporadora apds 15s.
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Figura 7.89 Campo de temperatura da placa evaporadora ap6s 1min.
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Figura 7.90 Campo de temperatura da placa evaporadora ap6s 10min.

213



ANALISE DE RESULTADOS

Temperatura [°C]

O 5 10 15 20 25
x [em]

Figura 7.91 Campo de temperatura da placa evaporadora apés 1h.
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Figura 7.92 Campo de temperatura da placa evaporadora ap6s 2h.
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Figura 7.93 Campo de temperatura da placa evaporadora ap6s 3h.
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Figura 7.94 Campo de temperatura da placa evaporadora ap6s 6h.
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Figura 7.95 Campo de fluxo de calor sobre a placa evaporadora apos 5s.
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Figura 7.96 Campo de fluxo de calor sobre a placa evaporadora ap6s 15s.
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Figura 7.97 Campo de fluxo de calor sobre a placa evaporadora ap6s 1min.
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Figura 7.98 Campo de fluxo de calor sobre a placa evaporadora ap6s 10min.
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Figura 7.99 Campo de fluxo de calor sobre a placa evaporadora ap6s 1h.
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Figura 7.100 Campo de fluxo de calor sobre a placa evaporadora ap6s 2h.
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Figura 7.101 Campo de fluxo de calor sobre a placa evaporadora apés 3h.
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Figura 7.102 Campo de fluxo de calor sobre a placa evaporadora apés 6h.
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Figura 7.103 Distrbuicio de temperatura do refrigerante ao longo do evaporador em diversos instantes de tempo.

Apbds 6h (ver Figura 7.102) o fluxo de calor apresenta-se praticamente uniforme sobre a placa,;:salvo_
pelas extremidades superior e inferior, onde hd uma estratificagdo significativa, com diferengas em torno de
35W/m?2, devido a0s motivos ja apresentados e discutidos.

A Figura 7.103 apresenta os perfis de temperatura do refrigerante para diversos instantes de tempo. Nos
instantes iniciais (até 1min), nota-se que a pequena quantidade de liquido tende a evaporar rapidamente, de modo
que a maior parte do evaporador é ocupada por vapor superaquecido. Apos este instante, observa-se que a
quantidade de liquido no evaporador aumenta gradativamente, de modo que a fronteira de saturagio se desloca
em direcio a saida do canal. Apds 6h, a placa fica completamente preenchida com liquido.

- Nota-se que na regido de saida ocorre um resfriamento do refrigerante devido 4 troca de calor com a
regido de entrada. Para o instante 1min, nota-se um comportamento interessante no petfil de temperatura. O que
ocorre é um resfriamento devido 4 troca de calor com a regido de entrada, seguido de um re-aquecimento devido
as trocas térmicas com a regido inferior da placa, que esta mais aquecida.

A Figura 7.104 mostra a distribuicio da entalpia especifica do refrigerante para diversos instantes de
tempo. Nos instantes iniciais, nota-se um aumento abrupto da entalpia logo na regido de entrada, permanecendo
constante 20 longo do canal até a regiio de saida. A medida que a regiio de saturagio aumenta, a zona
termicamente afetada também aumenta, afetando também o escoamento na regido de saida. Deste ponto em
diante, o perfil de entalpia vai se tornando cada vez mais linear, 2 medida que a fronteira de saturagio se
aproxima da regido de saida.

A Figura 7.105 mostra a variagdo do fluxo de massa ao longo do evaporador para diversos instantes de
tempo. Para 1s, quando o escoamento é de apenas vapor superaquecido, observa-se uma variagio mais intensa
entre os fluxos de massa na entrada e na saida do evaporador. A medida que os fluxos de massa aumentam a taxa

de variagio do fluxo de massa ao longo do evaporador diminui, permanecendo praticamente constante apds
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1min. Todos os perfis sdo praticamente lineares, ja que a quantidade de vapor no escoamento, nestes instantes, é
bem maior que a quantidade de liquido. A quantidade de liquido no interior do evaporador s6 aumenta algum

tempo depois, quando o regime permanente para o fluxo de massa ja fot atingido.
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Figura 7.104 Distribui¢io de entalpia ao longo do evaporador em diversos instantes de tempo.
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Figura 7.105 Distribuicio de fluxo de massa ao longo do evaporador em diversos instantes de tempo.

A Figura 7.106 mostra a distribuigio de massa especifica ao longo do evaporador para diversos instantes

de tempo. Para os instantes iniciais, quando hi predominio do escoamernto de vapor sobre o escoamento do
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liquido, 2 massa especifica permanece praticamente constante ao longo do evaporador. Observa-se ainda uma
redugio da massa especifica a0 longo do tempo devido 4 redugdo da pressio de evaporagio. A medida que a
quantidade de liquido no evaporador aumenta, a massa especifica volta a crescer, distribuindo-se mais

uniformemente a0 longo do canal. A distribuigdo de velocidades est4 apresentada na Figura 7.107.
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- Figura 7.106 Distribuigdo de massa especifica ao longo do evaporador em diversos instantes de tempo.
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Figura 7.107 Distribuico de velocidade a0 longo do evaporador em diversos inistantes de tempo.
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7.3.4 Modelo do Trocador de Calor Tubo Capilar — Linha de Sucgio

Para simular o tubo capilar em regime transiente foram utilizadas as seguintes condigSes de contorno:

r

p.=1553+(p" —1553)."

12, 1,29+(p" —1,29).7" (7.4)
f=2h e
L /'71' - b/

onde o tempo ¢ dado em [s], a pressio em [bar] e 4 representa a entalpia normalizada, conforme descrigao
anterior. Estas condi¢bes foram utilizadas tanto na simulagdo do tubo capilar adiabatico como do trocador de
calor tubo capilar — linha de sucgdo, sendo que foram necessirias condi¢des de contorno adicionais para a linha

de sucgio, dadas pela pressio, entalpia e fluxo de massa na entrada, como pode ser observado a seguir:

rﬂ‘i =1+
”'Zﬂw

1 Pue = P | )
o |

onde o tempo é dado em [s], o fluxo de massa em [kg/h], a pressio em [bar], a entalpia em [kJ/kg].

Deve-se notar que a pressio na linha de sucgio foi considerada igual a pressio de evaporagio, o fluxo de
massa na saida do capilé.r foi corrigido através de um fator multiplicativo e a-entalpia na entrada da linha de
succio foi considerada como sendo o maximo valor entre a entalpia do vapor saturado a pressio de evaporagio
e a entalpia na saida do tubo capilar. Isto foi adotado com o objetivo de evitar admissio de liquido na linha de
succio durante a simulacio transiente. Uma malha com 400 (100+300) volumes e fator de concentracio 3,5 foi
utilizada nestas simula¢des.

As Figuras 7.108 e 7.109 apresentam respectivamente as condi¢des de pressdo e entalpia prescritas no
tubo capilar. Na Figura 7.108, observa-se que as pressdes de sucgio e de descarga atingem a condigio de regime
permanente apés respectivamente 30 e 45s. Para a entalpia na entrada, indicada na Figura 7.109, observa-se que o
regime permanente é obtido apds aproximadamente 120s. Como as condigdes de contorno para a linha de
suc¢io dependem da solugio do escoamento através do tubo capilar, optou-se por apresenta-las juntamente com

os resultados.

Tubo Capilar Adiabatico — Comparagio entre os Modelos Transiente e Quase-Estatico

Optou-se por simular o tubo capilar adiabatico no regime transiente com o objetivo de melhor
caracterizar a influéncia dos termos transientes, ja que a grande maioria dos modelos disponiveis na literatura
consideram o escoamento como quase-estitico. Desta forma, comparou-se um modelo com os termos
transientes incorporados, conforme descrito no Capitulo 4, com um modelo quase-estitico, onde o
comportamento dinamico é definido apenas pela variagao temporal das condi¢io de contorno.

A Figura 7.110 mostra a variacio transiente do fluxo de massa através de um tubo capilar adiabatico para

os modelos transiente e quase-estatico. Para o modelo transiente, sio apresentados os fluxos de massa na entrada
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e na saida. Para o modelo quase-estitico, o fluxo de massa nio varia espacialmente. Nota-se nesta figura que os
fluxos de massa estimados por ambos os modelos apresentam valores bastante préximos, aproximando-se cada
vez mais no decorrer do tempo, evidentemente. Observa-se ainda que os fluxos de massa na entrada e na saida

estimados pelo modelo transiente sio bastante proximos em toda faixa transiente, inclusive no periodo inicial.
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Figura 7.108 Condig¢des de contorno de pressio prescrita na entrada e na saida do tubo capilar.
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Figura 7.109 Condicées de contorno de entalpia prescrita na entrada do tubo capilar.
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Ainda nesta figura, deve-se notar que o fluxo de massa cresce rapidamente até um ponto de méximo
local, decrescendo até um minimo local e voltando a crescer, a taxas cada vez menores, até a condigao de regime
permanente. O comportamento assintdtico deve-se indubitavelmente ao comportamento imposto pelas
condic¢des de contomo.

O vale observado nestas cutrvas deve-se 2 entrada de refrigerante bifdsico no tubo capilar e merece uma
atengio especial. Com a presenga de liquido, por um lado a viscosidade aumenta, aumentando o atrito e
reduzindo o fluxo de massa. Por outro lado, ha aumento da massa especifica do refrigerante, o que tende a
aumentar o ﬂuxo de massa. O ponto de minimo deve-se, entio, a a¢io conjunta destes dois fatores. Assim, como
o titulo na entrada do tubo capilar ainda é elevado nos instantes imediatamente ap6s o inicio da saturagio, o
efeito viscoso é predominante, de modo que o fluxo de massa fica reduzido. A medida que o titulo na entrada do
tubo capilar decresce e a diferenca entre as pressdes aumenta, o efeito da elevagio da massa especifica passa a ser
dominante, fazendo com que o fluxo de massa volte a crescer.

Um outro fato interessante é o comportamento do fluxo de massa fornecido pelo modelo quase-
‘estatico, que situou-se entre os valores do fluxo de massa na entrada e na saida estimados pelo modelo transiente,
como esperado. Contudo, no vale, o modelo quase estitico apresentou valores inferiores aos fluxos estimados
pelo modelo transiente, ji que o escoamento ‘reage’ imediatamente A variagio nas condigio de contorno (entrada
de refrigerante bifisico). Para o modelo transiente, hi um atraso na ‘rea¢io’ do escoamento devido aos termos

transientes.

fluxo de Massa [kg/h|

— Modelo Quase-Estitico
""" Modelo Transiente - Entrada
""""" Modelo Transiente - Saida
0,0 T T T

0 60 120 180 240

Tempo [s]
Figura 7.110 Varagio do fluxo de massa através do tubo capilar adiabdtico nos regimes transiente e quase-estitico.
A Figura 7.111 mostra a variagdo temporal da pressio de evaporagio utilizada como condigio de
contorno e das pressdes criticas estimadas pelos modelos transiente e quase-estatico. Observa-se que tanto para

o modelo transiente como para 0 quase-estitico as pressdes criticas sio levemente inferiores a4 pressio de

evaporagio até poucos instantes antes de 60s, quando ha a blocagem do escoamento. Para ambos os modelos,
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ap6s a blocagem, nota-se pequenas oscilagdes nas curvas de pressio critica, que podem ser explicadas pela

dificuldade de se estimar, com precisdo, o valor da pressdo critica numa regido onde o gradiente de pressio é
Cer * . -~

extremamente elevado’. Contudo, apesar das oscilagSes, nota-se que os valores calculados em ambos os casos

sio similares e que a blocagem do escoamento ocorreu praticamente no mesmo instante.

s

—— Pressiio de Evaporagio - Condigio de Contorno
Pressio Critica - Modclo Transiente
Pressio Critica - Modelo Quase-Estitico

Pressdo na Saida [bar]

0 30 60 90 120 150 180
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Figura 7.111 Variagdo da pressio na saida do tubo capilar adiabitico nos regimes transiente e quase-estitico.

A Figura 7.112 mostra a variagdo transiente das entalpias na entrada (condigdo de contorno) e na regiao
de saida, estimadas através dos dois modelos considerados. Nota-se, primeiramente, que os valores estimados
para a entalpia na saida pelos modelos transiente e quase-estatico estdo bastante proximos. Observa-se também
que a diferenca entre a entalpia na entrada e na saida é pequena nos instantes iniciais (escoamento isentﬁlpico),
aumentando gradativamente com o tempo a medida que as velocidades na saida se tornam cada vez maiores, até
o instante onde ocorre a blocagem do escoamento (proximo de 60s). A partir deste ponto, nota-se que nio ha
alteracdo significativa na diferenga entre as entalpias na entrada e na saida. B importante recordar que a redugio
na entalpia ocorre exclusivamente devido ao aumento da energia cinética do escoamento, ji que nio hi
transferéncia de calor (escoamento de Fanno).

As Figuras 7.113 e 7.114 apresentam o escoamento através do tubo capilar adiabatico respectivamente
em diagramas p-# e T-s para os dois modelos considerados, em diversos instantes de tempo. No diagrama p-/ da
Figura 7.113 fica evidente que nos primeiros instantes hi apenas vapor superaquecido escoando através do tubo
capilar (ver curva para 1s). Com o passar do tempo, ha admissao de refrigerante bifasico no tubo capilar mas a
condi¢io na saida ainda é de vapor superaquecido, j4 que o escoamento é praticamente isentalpico (ver curva

para 5s). Apbs mais algum tempo, o capilar fica completamente preenchido com refrigerante bifasico. A medida

" Deve-se recordar que o critério de blocagem adotado impde dp/dy—>-c0na regido de saida.
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que as pressoes de condensagdo e de evaporagio se afastam e o titulo na entrada diminui, a quantidade de liquido

aumenta, o que provoca o aumento do fluxo de massa.
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Figura 7.112 Variagio da entalpia na saida do tubo capilar adiabético nos regimes transiente e quase-estitico.

Deve-se observar que com o passar do tempo, os petfis de entalpia tornam-se curvos, o que se deve 20
aumento da velocidade na regiio de saida. A partir de 120s, ndo se observou qualquer variagio significativa nos
perfis de entalpia. Esta figura permite ainda obsetvar que existe uma pequena diferenga entre os perfis obtidos
através dos modelos quase-estitico e transiente. Como esperado, o modelo quase estitico forneceu petfis
préticamente isentalpicos até a blocagem do escoamento. O modelo transiente, contudo, apresentou um
aumento na entalpia nos instantes iniciais, o que se deve a inércia térmica do escoamento. Este fendmeno é
observado até o instante 15s, a partir do qual os efeitos transientes tornam-se desprezivets.

O diagrama T-s representado na Figura 7.114 torna mais evidente as diferencas entre os
comportamentos previstos pelos modelos transiente e quase-estatico nos instantes iniciais. No instante 1s, nota-
se que o modelo quase-estitico prevé uma redugio de temperatura enquanto o modelo transiente a mantém
proxima da condigio inicial. Para o instante 5s, nota-se uma diferenga razoavel nos niveis de temperatura obtidos
na regiio de saida. O modelo transiente apresenta temperaturas mais elevadas devido 2 inércia térmica. Apos este
instante, nota-se que os perfis sofrem uma alteragio gradual até a condigio de regime permanente. No instante
120s, os modelos apresentam resultados bastante semelhantes.

A Figura 7.115 mostra os perfis de temperatura 20 longo do tubo capilar estimados pelos modelos
transiente e quase-estitico em diversos instantes de tempo. No instante inicial (1s), nota-se que o modelo
transiente estima uma temperatura do refrigerante na regiio de saida superior 2 da regido de entrada devido a
inércia térmica do escoamento. O modelo quase-estatico, por sua vez, estima uma distribuicdo de temperatura
decrescente da entrada em direcio a saida. Isto ocorre porque a influéncia transiente, ou a ‘memoéria do

escoamento’ foi desconsiderada. Para o instante 5s, nota-se que ambos os modelos apresentam comportamentos
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semelhantes. Neste caso, a temperatura decresce ao longo do tubo capilar até um ponto de minimo, quando
entdo passa a decrescer a taxas menores devido a presenca exclusiva de vapor superaquecido no escoamento. A

partir de 10s, este efeito desaparece, de modo que os perfis de temperatura se alteram gradualmente até a

condic¢do de regime permanente.
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Figura 7.113 Diagrama p-b do escoamento através do tubo capilar adiabitico em diversos instantes de tempo.
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Figura 7.114 Diagrama T-s do escoamento através do tubo capilar adiabitico em diversos instantes de tempo.

228



ANALISE DE RESULTADOS

60

—
(=
!

”

Temperatura [°C]
8
|l

0 -
-10 4 .
— Modelo Transiente
""" Modelo Quase-Estitico
’20 T T 1 T
0,0 _ 0.2 04 0,6 0,8 10 .

Comprimento Normalizado

Figura 7.115 Petfis de temperatura para o tubo capilar adiabatico em diversos instantes de tempo.

A Figura 7.116 apresenta a variagdo espacial do titulo a partir do instante 5s. Nota-se que os perfis sio
semelhantes para todos os instantes de tempo, de modo que observa-se uma deformacio continua no petfil até a
condi¢do de regime permanente. Para o perfil no instante 5s observa-se uma pequena diferenga no titulo
calculado através dos diferentes modelos. A partir de 10s nota-se que os perfts obtidos pelés modelos transiente

e quase-estitico sdo muitos semelhantes. No perfil para 120s observa-se que os resultados sio coincidentes.

1,0 -

Titulo

02 9 — Modelo Transiente 120s
""" Modelo Quase-Estitico
0,0 T T T T
0,0 0,2 0,4 0,6 0,8 1,0

Comprimento Normalizado

Figura 7.116 Perfis de titulo para o tubo capilar adiabitico em diversos instantes de tempo.
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A Figura 7.117 mostra os perfis de pressio, para diversos instantes de tempo, obtidos através dos
modelos transiente e quase-estitico. O comportamento observado para a pressdo é similar ao observado para a
temperatura. Nos instantes iniciais, a pressdo cai linearmente pata ambos os modelos, cujos resultados
apresentam-se bastante proximos, ji que a influéncia transiente sobre a pressio € pequena. Apés alguns instantes,

observa-se a inflexio relativa ao re-superaquecimento do refrigerante. A partir deste ponto, nota-se que os perfis

tendem gradualmente para a condi¢do de regime permanente.
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Figura 7.117 Perfis de pressio para o tubo capilar adiabatico em diversos instantes de tempo.

Tubo Capilar Nio-Adiabatico — Modelo Quase-Estitico

- No caso do tubo capilar nio-adiabatico, sio apresentados apenas os resultados obtidos através de um
modelo quase-estitico, ja que o modelo transiente apresentou problemas de convergéncia. Deve-se notar que no
escoamento através do tubo capilar, os termos transientes sio, de fato, pouco significativos, como mostrado para
a situacio adiabitica.

A Figura 7.118 mostra a variagio transiente do fluxo de massa através do tubo capilar nio-adiabitco e a
condicio de contorno de fluxo de massa prescrito na entrada da linha de sucgio. Nesta figura, nota-se que o
fluxo de massa através do tubo capilar cresce rapidamente nos instantes iniciais até o ponto de maximo local, o
que esta associado 4 entrada de refrigerante bifésico no tubo capilar. Da mesma forma que o caso adiabitico, o
fluxo de massa decresce devido ao aumento do atrito até um ponto de minimo, voltando a crescer, porém a taxas
menotes, até que a condi¢io de regime permanente seja obtida.

Comparando os fluxos de massa previstos pelos modelos adiabitico (Figura 7.110) e do modelo nio-
adiabatico (Figura 7.118), pode-se concluir que a taxa de crescimento do fluxo de massa apds o inicio da
saturagdo € maior no Ultimo caso, ji que a transferéncia de calor para a linha de sucgio reduz o titulo,

aumentando a quantidade de liquido no escoamento, o que eleva o fluxo de massa. Observa-se que para o caso
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nio adiabético, o fluxo de massa atinge a condigio de regime permanente apds cerca de 180s, enquanto o caso
adiabitico leva 150s. O fluxo de massa na entrada da linha de sugdo apresentou as mesmas tendéncias do fluxo
de massa através do tubo capilar, ji que este foi obtido através de um fator multiplicativo varidvel com o tempo,
o que explica o ponto de miximo obtido. Nota-se que a vatiagdo transiente do fluxo de massa na linha de sucgio
apresentou-se similar 4 obtida para o evaporador (ver Figura 7.85).

A Figura 7.119 descreve a variagio temporal da pressdo na regido de saida do tubo capilar. Nesta figura,
sio apresentadas tanto a pressio de evaporagio (condi¢io de contorno) como a pressio critica (fungio do
escoamento)\. Nota-se que neste caso, a pressio critica permaneceu. inferior a pressio de evaporagio até
aproxir-nadamente 80s, até que ocorresse a blocagem do escoamento. Nota-se que, para o caso adiabatico, a
-blocagem ocorreu em torno de 60s. Esta figura também deixa evidente as oscilagdes observadas na pressio
critica, que se devem a dificuldade de estima-la com precisio em face do elevado gradiente de pressio.

Na Figura 7.120 sdo mostradas as entalpias na entrada e na saida do tubo capilar e da linha de sucgio.
Para o tubo capilar (linha continua), é possivel observar que nos instantes iniciais a entalpia na saida é maior que
a entalpia na entrada. Isto ocorre porque a linha de sucgdo, que ainda esta quente, transfere calor para o tubo
capilar, aquecendo-o. Nota-se que este comportaméntd_é antagbnico a0 comportamento observado no regime
permanente, ou seja, que o tubo capilar (quente) aquega a linha de sucgdo (fria). Isto ocorre apenas nos instantes

iniciais e se deve 2 inércia térmica da linha de sucgiio, como sera explorado mais adiante.

3,0

— Tubo Capilar
""" Linha de Sucgio

Iluxo de Massa na Iintrada |kg/hj

0,0 T =T T T T
0 60 120 180 240 300 360

Tempo [s)
Figura 7.118 Variacio do fluxo de massa através do tubo capilar ndo-adiabitico no regime transiente.

Nesta figura, observa-se ainda que, apds alguns instantes, a entalpia na saida passa a decrescer
rapidamente, assumindo valores inferiores aos apresentados pela entalpia na entrada. Com o passar do tempo,
nota-se que a diferenca entre a regifio de entrada e de saida tende a aumentar devido a transferéncia de calor para
a linha de sucgio. Deve-se notar ainda que, no regime permanente, a diferenca entre as entalpias na entrada e na

saida do tubo capilar é praticamente igual a diferenga entre as entalpias na entrada e na saida da linha de sucgio.
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A igualdade nio é verdadeira pois ha aceleragio do escoamento na regido de saida do tubo capilar. Nesta figura,
observa-se ainda a condigio de entalpia prescrita na entrada da linha de sucgio, conforme definido na equagio
(7.5). Este fato permite concluir que a condi¢io de saturagio atinge a regido de saida do tubo capilar no ponto

onde a linha pontilhada e a linha continua se separam.
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Figura 7.119 Varacio da pressio na saida do tubo capilar nio-adiabatico no regime transiente.
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Figura 7.120 Variacio da entalpia na entrada e na saida do tubo capilar e da linha de sucgio no regime transiente.
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As Figuras 7.121 e 7.122 representam respectivamente em diagramas p-» e T-5 o escoamento do
fefrigerante através do tubo capilar, em diversos instantes de tempo. Deve-se notar que nos instantes iniciais,
quando 2 linha de sucgio apresenta uma temperatura mais elevada, ocorre um aquecimento do refrigerante que
escoa através do tubo capilar. Nos instantes onde ha refrigerante bifasico na entrada do tubo capilar (curvas para
4 e 5s), observa-se que a transferéncia de calor da linha de sucgdo para o tubo capilar faz com que haja re-
superaquecimento do escoamento. Este aquecimento se deve 2 elevada capacidade térmica da linha de sucgio,

que leva mais tempo para se resfriar, passando a aquecer o capilar, exercendo um papel antagdnico aquele para o

qual foi projetado.
16
y 30s H
60s Os 15
14 10s
7,5s
12 Gs
10
S 8
'3
= 61 ; i
2 v d Ii'i
linha de linha de
liquido saturado vapor saturado -
0 T T T T T
0 50 100 150 200 250 300
Entalpia [k]/kg]

Figura 7.121 Diagrama p-b do escoamento através do tubo capilar ndo-adiabitico em diversos instantes de tempo.

~ Apbds alguns instantes. (a partit de 6s), o efeito da transferéncia de calor da linha de sucgio deixa de
ocorrer, havendo total preenchimento do tubo capilar com refrigerante saturado e, conseqiientemente, elevagio
do fluxo de massa. Numa condigﬁo proxima ao regime permanente (em torno de 300s), a linha de sucgio
apresenta temperaturas inferiores as temperaturas do tubo capilar, pois a influéncia transiente torna-se sem
efeito, de modo que o trocador de calor passa, entdo, a desempenhar seu papel de projeto, resfriando o tubo
éapilar e aquecendo a linha de sucgdo. Este comportamento pode ser melhor compreendido com auxilio das
Figuras 7.123 2 7.125.

A Figura 7.123 mostra as temperaturas do refrigerante no tubo capilar e na linha de sucgio para o
instante 1s. Nesta figura, observa-se que a temperatura do refrigerante decresce linearmente até o inicio do
trocador de calor. Neste ponto ocorre o contato com a linha de sucgio, cuja temperatura esti mais elevada
devido 2 sua maior capacidade térmica. Assim, o refrigerante que escoa através do tubo capilar se aquece. Na
linha de succio, o refrigerante que entra mais frio se aquece rapidamente devido ao contato com as paredes que
ainda estdo quentes. Com o afastamento da regido de entrada, o refrigerante sofre um resfriamento perdendo

calor para o tubo capilar.
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Figura 7.122 Diagrama T-s do escoamento através do tubo capilar ndo-adiabatico em diversos instantes de tempo.
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Figura' 7.123 Temperatura do refrigerante a0 longo do tubo capilar e da linha de sucgio no instante 1s.

A Figura 7.124 mostra as temperaturas do refrigerante para o tubo capilar e para a linha de sucgio no
instante 5s. Estas curvas apresentam um comportamento, no minimo, interessante. O refrigerante que escoa ao
longo da linha de succio apresenta uma elevacio de temperatura na regido de entrada, devido ao ganho de calor
das paredes, seguido de uma reducio de temperatura, associada 4 rejeicio de calor para o refrigerante escoando

através do tubo capilar. Este fato, associado ao efeito transiente, faz com que as curvas de temperatura se
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interceptem, como mostrado na Figura 7.124. Deve-se notar que nesta figura, a inflexdo do perfil estd
relacionada com o re-superaquecimento do refrigerante e nio com o inicio do trocador de calor, como na figura

anterior.
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Figura 7.124 Temperatura do refrigerante ao longo do tubo capilar e da linha de sucgio no instante 5s.

A Figura 7.125 mostra as temperaturas do refrigerante para o tubo capilar e para a linha de sucgio no
instante 10s. Nesta figura observa-se que o refrigerante escoando através do tubo capilar esti quente, rejeitando
calor para o refrigerante escoando através da linha de sucgdo. Este comportamento se mantém até a condigio de
regime permanente. '

A Figura 7.126 apresenta os perfis de temperatura do refrigerante para o tubo capilar nio-adiabatico em
diversos instantes de tempo. Nesta figura, pode-se notar o aquecimento sofrido pelo refrigerante devido a
transferéncia de calor com a linha de sucgdo nas curvas para 1, 4 e 5s. Na cutva para 6s o efeito de aquecimento
deixa de existir. A partir deste ponto, os perfis sdo similares e se alteram gradativamente até a condicio de regime
permanente.

A Figura 7.127 mostra os perfis de pressio para o tubo capilar nio-adiabatico em diversos instantes de
tempo. Nos primeiros instantes (1s), quando ha apenas escoamento de vapor superaquecido, a pressdo decresce
linearmente ao longo do tubo capilar. Apés alguns instantes (4 e 5s), com o inicio da saturagio, os perfis de
pressio decrescem rapidamente na regido bifisica, passando a decrescer mais lentamente na regido de vapor
superaquecido. A partir de Gs, observa-se que o tubo capilar esti completamente preenchido com refrigerante
bifisico, de modo que os perfis de pressio apresentam caracteristicas semelhantes, alterando-se lentamente até a
condigio de regime permanente.

A Figura 7.128 descreve os perfis de titulo para o tubo capilar nio-adiabitico em diversos instantes de
tempo. Nota-se que os petfis sio semelhantes para todos os instantes de tempo, de modo que se observa uma

deformacio continua no perfil até a condi¢io de regime permanente.
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Figura 7.125 Temperatura do refrigerante ao longo do tubo capilar e da linha de suc¢io no instante 10s.
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Figura 7.126 Perfis de temperatura ao longo do tubo capilar nio-adiabitico em diversos instantes de tempo.
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Figura 7.127 Petfis de pressio para o tubo capilar nio-adiabatico em diversos instantes de tempo.
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Figura 7.128 Perfis de titulo para o tubo capilar nio-adiabitico em diversos instantes de tempo.
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7.3.5 Modelos do Compzessor e do Trecho Adjacente da Linha de Sucgio

Para simular o comptessor, as seguintes condi¢des de contorno foram utilizadas:

p, =128+ (p° - 1’28)_6-1/50
P, =1553+ (p° - 15,53)1—//20 oo
T, =343 +,(T Y~ 34’3)‘6—1/100

am
onde o tempo é dado em [s], a pressio em [bat] e a temperatura em [°C].

" As variacdes transientes das condicdes de contorno para a temperatura presctita na entrada da linha de
sucgio e para as pressOes prescritas na sucgdo e na descarga do compressor sio apresentadas respectivamente
nas Figuras 7.129 e 7.130. Deve-se observar que, nesta simulagio, fez-se uso de uma matha computacional para o
trecho da linha de suc¢io com 50 volumes.

A Figura 7.129 apresenta a condigio de temperatura prescrita na entrada da linha de sucgdo e permite
observar que o regime permanente é atingido apds 600s. As condigdes de contorno para a pressio prescrita na
entrada e na saida do compressor sio mostradas na Figura 7.130, juntamente com as pressdes nas cimaras de
sﬁcgio e de descarga, calculadas pelo modelo. Nesta figura, nota-se que as pressdes na regiio de sucgio atingem
o regime permanente ap6s aproximadamente 180s, enquanto as pressdes na descarga levam em torno de 120s

para atingirem a condi¢io de regime permanente.

44
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Figura 7.129 Condices de contorno de temperatura prescrita na entrada do trecho adjacente da linha de sucgio.

Ainda na Figura 7.130 pode-se observar que as diferencas entre as pressdes na regido de descarga sio
bastante elevadas, principalmente no transiente inicial, quando o fluxo de massa é mais elevado e a massa
especifica é mais reduzida. As diferengas de pressio na regido de sucgio sio mais amenas, devidas 3s maiores
massas especificas e a0 fluxo de massa reduzido. As perdas de carga sio melhor visualizadas na Figura 7.131,

onde observa-se uma perda de carga maxima de aproximadamente 2,5bar no tubo de descarga.
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Figura 7.130 Variagio transiente das pressdes no compressor.
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Figura 7.131 Variagio transiente das perdas de carga na sucgdo e na descarga do compressor.

Este fato pode ser explicado da seguinte forma: nos instantes iniciais, quando a pressio de sucgao é

elevada e a pressio de descarga é reduzida, tem-se uma massa especifica elevada na sucgao e, conseqilentemente,

fluxo de massa elevado. Além disso, a massa especifica na descarga é pequena devido a sua reduzida pressio, se

comparada com os valores de regime permanente. Como a perda de carga na descarga tem relacio direta com o
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quadradb do fluxo de massa e relagiio inversa com a massa especifica, o ponto de maximo ocorre no momento
da partida.

Na Figura 7.132 pode-se obsetvar a vatiacio transiente do fluxo de massa na sucgio, do fluxo de massa
deslocado pelo pistio, e do fluxo de massa de refrigerante desprendido do dleo. Nota-se que, nos instantes
iniciais, os fluxos de massa crescem instantaneamente até um ponto de maximo, pois a variagio da rotagio do
motor elétrico com o tempo nio foi considerada. O valor méximo ocorre devido i elevada pressio de sucgio e,
conseqiientemente, elevada massa especifica, o que influencia diretamente o fluxo de massa deslocado pelo
cornpressor.\Como a massa deslocada pelo pistdo é muito elevada, os fluxos de massa aspirados do interior da
carcaca e da linha de sucgio também crescem. Com a elevagio do fluxo de massa no interior da carcaga, ha
reducio da massa especifica e da pressio, o que provoca desprendimento do refrigerante dissolvido no dleo.
Poéteriormente, com a queda na redugdo da pressio de evaporagdo, os fluxos de massa no compressor sio
atenuados. Convém observar que, no regime permanente, a taxa de desprendimento de refrigerante do dleo é
nula, pois 2 pressio e temperatura e, conseqiientemente, a solubilidade do refrigerante no 6leo, niio mais variam,
" como pode ser observado na Figura 7.133, que mostra a variagdo transiente da massa de refrigerante dissolvida

no dleo. O fluxo de massa do intetior da carcaga para o cilindro também se anula devido a hipétese de ‘caixa de

mistura’ na regido de sucgio.
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Figura 7.132 Vardagdo transiente dos fluxos de massa no compressor.

Na Figura 7.134 pode-se observar a variagdo da poténcia consumida pelo compressor ao longo do
tempo. O ponto de miximo observado nos primeiros minutos ocorre devido ao aumento da relagio de
compressio e também 2 reducio na pressio de sucgdo. Ou seja, a medida que a relagdo de compressio aumenta,
o torque no motor também aumenta. Ainda, 2 medida que a pressio de sucgdo decresce, a massa especifica
decresce, influenciando o fluxo de massa, que também ¢é reduzido. Assim, por um lado, a redugio do fluxo de

massa e da pressio de suc¢io tendem a reduzir o trabalho de compressio, e por outro lado, a redugio na massa
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especifica e o aumento da relagdo de compressio tendem a aumenti-lo, apresentando o ponto de maximo

observado.
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Figura 7.133 Variagio transiente da massa de refrigerante dissolvido no dleo.
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Figura 7.134 Varacio transiente da poténcia tedrica e real requendas pelo compressor.

Ainda nesta figura, nota-se que a poténcia teérica (politrépica) atinge rapidamente o regime permanente,
enquanto a poténcia real cai rapidamente nos primeiros minutos para, entio, decair a taxas cada vez mais suaves,

até a condigdo de regime permanente. Isto pode ser explicado pelo comportamento apresentado pela eficiéncia
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global do compressor a0 longo do tempo, como pode ser observado na Figura 7.135. Nos instantes iniciais, a
eficiéncia global apresenta um pico, decrescendo até um vale e voltando a crescer até a condigio de regime

permanente, de modo que a poténcia real apresenta o comportamento observado.
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Figura 7.135 Variagio transiente da eficiéncia global do compressor.

As Figuras 7.136 e 7.137 apresentam a evolugio das temperaturas do refrigerante e das partes internas
do compressor ao longo do tempo. O crescimento abrupto da temperatura de descarga (6) é explicado pela
elevada taxa de crescimento da pressio de descarga nos instantes iniciais. A temperatura do refrigerante no
passador de descarga (7) cresce a taxas menores, sendo da mesma ordem de crescimento da temperatura no tubo
de descarga. Nota-se ainda que nos instantes iniciais o refrigerante no tubo de descarga sofre um pequeno

resfriamento devido s trocas de calor com o refrigerante no interior da carcaga. Apés alguns instantes, o tubo se
aquece e as taxas de troca de calor diminuem, de modo que a temperatura no passador de descarga volta a
crescer. A temperatura do bloco, por sua vez, cresce mais lentamente nos instantes iniciais devido 2 elevada
capacidade térmica deste componente. Com o passar do tempo, esta temperatura se torna supetior as demais,
como esperado. Na sucgdo, o refrigerante contido na carcaga (r) ¢ aspirado para o filtro de suc¢ido juntamente
com refrigerante oriundo da linha de sucgio (1), o que eleva a temperatura do refrigerante no interior da camara
de succdo (3). Assim, nos instantes iniciais, o filtro de sucgio € aquecido tanto externamente, pelo refrigerante
presente no interior da carcaga, quanto internamente, pela mistura aspirada. Apés alguns instantes, a temperatura
do filtro de sucgio assume valores supetiores a do refrigerante na regido interna.

Nos instantes iniciais, a curva de temperatura correspondente a carcaga e a mistura 6leo-refrigerante
apresenta um minimo. Este fato é provocado pelo efeito da vaporizagio do refrigerante dissolvido no dleo, ja
que a carcaca e a mistura Sleo-refrigerante foram tratadas como um unico ponto nodal. Apesar de nio ser real,

este pequeno abaixamento da temperatura da carcaga, nos momentos iniciais de operagio do compressor afeta,
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mas de maneira pouco significativa, o resultado das simulagdes, exercendo um efeito mais significativo sobre as

temperaturas do tubo de descarga e do refrigerante na regido de descarga.
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Figura 7.136 Varagio transiente das temperaturas do refrigerante no interior do compressor.
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Figura 7.137 Vanagio transiente das temperaturas das partes internas do compressor.
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7.4 SIMULACAO INTEGRAD A DOS MODELOS DE COMPONENTES

Nesta segio, sio desctitos os motivos pelos quats a simulagio integrada dos modelos dos diversos
corﬁponentes nio foi realizada. Um problema consistiu nas descontinuidades nas interfaces entre o escoamento
monofisico e bifisico, devido ao fato das correlagdes empiricas utilizadas para quantificar os fatores de atrito e
os coeficientes internos de transferéncia de calor em cada regido fornecetem valores bastante distintos. No
condensador, por exemplo, o coeficiente de troca de calor nas regides de escoamento monofisico é da ordem de
2.102 W/m?K, enquanto na regido de mudanca de fase este coeficiente assume valores da ordem de 5.103
W/m2K. As descontinuidades exetcem forte efeito no processo iterativo de solugdo por substituicdes sucessivas,
onde o ponto nodal adjacente a fronteira de mudanga de fase recebe/libera quantidades diferentes de energia em
cada iteracao, de modo que o seu estado termodiniamico fica oscilando. Como as equagdes sdo resolvidas em
marcha, as oscilagdes perturbam o escoamento a jusante, impossibilitando a convergéncia.

As situacdes onde o efeito da singularidade torna-se critico sio o inicio do sub-resfriamento no

* condensador, o inicio do superaquecimento no evaporador e o inicio da saturagio no tubo capilar. No primeiro
caso, supondo-se que o ponto nodal na fronteira de mudanga de fase estd inicialmente saturado, a taxa de
femogio de calor é elevada, de modo que sua entalpia ¢ reduzida, passando para o estado de liquido sub-
resfriado. Na iteragio seguinte, a taxa de remogdo de calor é menor, pelo fato do ponto nodal estar sub-resfriado,
de modo que a entalpia calculada nio é tio pequena e seu estado termodinimico volta a ser saturado. Como o
ponto nodal oscila entre estes dois estados, as propriedades a jusante do escoamento sio alteradas e a
convergéncia nao é obtida. No evaporador, o efeito é bastante semelhante. O ponto saturado absorve energia e
superaquece. Na iteracio seguinte, a quantidade de energia calculada é menor, de modo que o superaquecimento
nio aparece. Da mesma forma observada no condensador, esta oscilagio altera as caracteristicas a jusante,
impossibilitando a con{rergéncia. A descontinuidade observada no inicio do escoamento bifasico no condensador
ndo ¢é critica sob o ponto de vista de convergéncia numérica, visto que a quantidade de energia iberada é maior
quando o ponto nodal passa para o estado de saturagio, de modo que nio ha risco deste retornar ao seu estado
termodinimico anterior. Estas observagdes também se aplicam ao calculo da tensdo de cisalhamento através de
um fator de atrito obtido de correlacdes empiricas que, de acordo com a regido do escoamento, assumem valores
bastante distintos, gerando problemas de convergéncia no computo da pressio. Este problema é mais acentuado
no modelo do tubo capilar.

Alérﬁ das descontinuidades associadas 2 transicio entre escoamento monofisico e bifisico, o trocador
de calor tubo capilar — linha de sucgio apresenta descontinuidades na fungao de corregiao do fluxo de massa pelo
erro de comprimento, conforme observado por Negrio & Melo (1999). Esta descontinuidade s6 aparece para
certos valores de sub-resfriamento e ocorre quando o flash-point, ou seja, o ponto onde inicia a formacio de
vapor, oscila entre a regido adiabitica e a regiio do trocador de calor para variagdes muito pequenas de fluxo de
massa, 0 que gera diferentes comprimentos de liquido e, conseqiientemente, diferentes erros de comprimento.
Segundo o trabalho de Negrio & Melo (1999), este problema é uma caracteristica intrinseca das fungdes
utilizadas para modelar o trocador de calor tubo capilar — linha de sucgo, sem qualquer solugdo conhecida.

O método atualmente utilizado para viabilizar a convergéncia numérica baseia-se numa média linear das
propriedades descontinuas (coeficientes de troca de calor e fatores de af_rito) entre o ponto nodal em questao e o

ponto nodal anterior, além de uma sub-relaxagio mais rigorosa, onde fatores da ordem de 0,5 sio utilizados para
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todas as propriedades do escoamento. Este procedimento mostrou-se eficiente a expensas de um acréscimo no
terhpo cbmputacional. Em situagSes onde as condigGes de contorno sio extremas, a sub-relaxagio precisa ser
restabelecida. Este fato ocasiona graves problemas na simulagio global do refrigerador, onde as condigdes de
contorno variam muito durante o periodo transiente. Apesar das descontinuidades prejudicarem localmente o
balango de energia na fronteira, estas niio exercem influéncia signiﬁéativa nos resultados de interesse, como
distribui¢io de massa, pressio e temperatura em cada instante de tempo.

| Outros procedimentos tais como ajuste de curvas mais ‘suaves’ na regido de descontinuidade, uso de
formulagio éxplicita na integragio das equagdes diferencias e até o uso de técnicas de ‘congelamento’ do ponto
nodal (Escanes e afi, 1995) foram empregados para minimizar o efeito das descontinuidades, mas sem sucesso.
De um modo geral, em todas as simulagdes, em algum instante no periodo transiente, surgiram oscilages nas
condigdes de entrada e/ou saida dos componentes, o que implicou em instabilidades numéricas que
impossibilitaram a convergéncia do programa nos pontos criticos, i.e. nas regides de descontinuidade. Acredita-
se que uma solugio para este problema consista no uso de modelos com fronteira moével (moving-boundary
Jformulation) associados a modelos /fumped, mais simplificados, conforme propéem Kuijpers ez a/i (1988), Grald &
MacArthur (1992), Wedekind & Stoecker (1967), Benedek & Drew (1998) e Willatzen e akii (1998). Esta
estratégia de modelagem, apesar de mais restritiva, jA que nio permite a anilise distribuida ao longo dos
trocadores de calor, garante a éonvergéncia dos modelos individuais, possibilitando assim a simulagdo global do
sistema com um custo computacional significativamente reduzido. Ao longo deste trabalho, 2 medida que os
problemas de convergéncia foram surgindo, optou-se por explorar com mais profundidade os modelos
individuais de componentes, ji que os modelos apresentaram um razoivel nivel de sofisticagio e intmeras
potencialidades, deixando a simulacio global como recomendagio para trabalhos futuros, principalmente pelo
simples fato de que os modelos mais simplificados podem ser facilmente obtidos destes que foram
desenvolvidos e explorados no decotrer deste trabalho.

Um outro problema encontrado neste trabalho, que também foi observado por Kuijpers ez a/ii (1988)
consiste no ‘desbalanco’ da massa devido aos processos iterativos para calcular as pressdes na entrada do
condensador e do evaporador. Como o procedimento de calculo das pressdes é aproximado, hi sempre um
residuo de fluxo de massa que, ao longo do tempo, tende a alterar significativamente a massa total de refrigerante
presente no sistema. Dos ensaios experimentais com diversas cargas de refrigerante apresentados no Capitulo 6,
pode-se observar a enorme influéncia desta variavel no comportamento integrado do sistema. Kuijpers et aki
(1988) sugerem que a massa seja corrigida alterando-se artificialmente a quantidade de refrigerante dissolvido no
dleo. Isto foi tentado, mas nio apresentou bons resultados. Uma possivel solugio consiste na utilizagio de um
método de solugdo conservativo (e.g. Método dos Volumes Finitos com acoplamento do tipo SIMPLE ou
derivados) que, apesar de uma maior custo computacional, garante a conservagdo das propriedades em todos os

pontos do dominio. Este problema também nio foi solucionado.
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8.1 GENERALIDADES

A caracterizacio do comportamento térmico de refrigeradores domésticos e de seus componentes
através de modelagem matemaitica e simulagio numérica contribuem, em muito, para o desenvolvimento de
produtos mais eficientes e com custo reduzido. O intuito deste trabalho foi desenvolver uma colegio de modelos
matemdticos capazes de representar o comportamento transiente de refrigeradores domésticos e de seus
componentes. Como caracteristica adicional, os modelos permitem a simulagdo individual dos componentes do
refrigerador na condicio de regime permanente, também de grande utilidade ao projeto e desenvolvimento de
novos produtos. Apesar dos modelos aplicarem-se a um refrigerador especifico, tipo a/-refrigerator (modelo SLIM
230 litros), a metodologia desenvolvida pode, com maior ou menor dificuldade, ser aplicada na simulagio de
componentes de outros refrigeradores.

Os modelos desenvolvidos, apesar de simplificados, representam o estado da arte no assunto em
questio. Sem duvida, este projeto nio seria vidvel sem as informagdes geradas por trabalhos anteriormente
realizados no Nucleo de Pesquisa em Refrigeragio, Ventilagio e Condicionamento de Ar (NRVA) da
Universidade Federal de Santa Catarina, tanto de cunho numérico como experimental. Estes trabalhos
permitiram a correta compreensio dos fenémenos pertinentes e a selegao dos aspectos fisicos relevantes ao
processo de modelagem. Desta forma, os modelos desenvolvidos puderam apresentar uma boa ponderagio entre

sofisticacio e custo.



CONCLUSOES

8.2 CONCLUSOES

O modelo do condensador arame-sobre-tubo, por ser distribuido, permitiu a analise da transferéncia de
calor e do escoamento do refrigerante HFC-134a em todo o dominio. Desta forma, pode-se caractetizar, para
determinadas condicées de contorno, a distribui¢io de fluxo de massa, temperatura, pressio e massa especifica
a0 longo do escoamento juntamente com o perfil de temperatura do tubo, em cada instante de tempo. Pode-se
determinar, também em cada instante, o inventario de massa neste componente bem como a quantidade de calor
rejeitada ao ambiente externo. O modelo foi comparado em regime permanente com os resultados de Klein
(1998), obtendo-se um razoavel nivel de concordincia. No regime transiente, o modelo do condensador foi
simulado com condicdes de contorno impostas, as quais permitiram uma andlise qualitativa do modelo proposto
e da viabilidade da sua solucio numérica.

O evaporador rv/-bond também foi modelado de forma distribuida, o que permitiu caracterizar tanto os
petfis de fluxo de massa, temperatura, pressio e massa especifica a0 longo do escoamento, como também o
campo de temperatura e de fluxo de calor a0 longo da placa evaporadora, em cada instante de tempo. O modelo
bidimensional de difusio de calor na placa é uma caracteristica inédita deste trabalho, mas tem como limitacio a
forte dependéncia entre a malha do fluido e da placa, o que faz com que os pontos de acoplamento precisem ser
informados individualmente ao cédigo computacional. A exemplo do condensador, tanto o inventirio de massa
como a capacidade de refrigeracio podem ser caractetizados em cada instante de tempo. O modelo do gabinete,
analisado conjuntamente com o modelo do evaporador, permitiu a determinagdo da evolugio temporal das
temperaturas das superficies externas e internas do refrigerador e da distribuicdo de temperatura no isolamento
térmico, além da temperatura do ar no interior do gabinete. Possibilitou também o estudo das trocas radiativas
entre as superficies internas do gabinete e o evaporador ao longo do tempo. Para o regime permanente, os
modelos foram comparados com os resultados experimentais de Melo ef /i (1998) e com resultados numéricos
obtidos do programa SLIM. Em ambos os casos, a comparagio se manteve dentro de niveis razoiveis. No
tegime transiente, as simulagdes foram realizadas com condi¢des de contorno impostas, as quais permititam a
analise qualitativa dos fenémenos pertinentes.

| Tanto para o condensador como para o evaporador, foram comparados os modelos de fragio de vazio
homogéneo, de Zivi (1964) e de Hughmark (1962) na condi¢io de regime permanente. Estas comparagdes
permitiram que fosse verificada a grande influéncia do modelo de fragdo de vazio sobre a distribuigdo de massa e
de velocidade ao longo do escoamento. Entretanto, observou-se pouca influéncia do modelo de fracio de vazio
sobre a distribuigdo de entalpia, i.e. sobre o comportamento térmico dos trocadores de calor. A escolha do
modelo mais adequado depende, sem duvida, da comparagio com resultados experimentais.

Um modelo matemiatico para simular o comportamento transiente de um trocador de calor tubo capilar
— linha de sug@o do tipo concéntrico foi também apresentado. Como potencialidades do modelo destacam-se o
cilculo dos perfis de pressdo e temperatura ao longo do trocador de calor em cada instante de tempo. O modelo
permite também o acompanhamento temporal do fluxo de massa através do tubo capilar. Comparacdes, em
regime permanente, foram realizadas com as previsdes do modelo apresentado por Mezavila (1995), quando
observou-se um razoavel nivel de concordincia. A anilise transiente, de cariter também inédito, foi realizada
através de condigdes de contorno impostas. A influéncia dos termos transientes na modelagem do escoamento

através do tubo capilar foi analisada a partir de um modelo adiabitico, da qual verificou-se uma pequena
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influéncia sobre o fluxo de massa. Assim, pode-se utilizar a aproximagio quase-estatica na simulagio do modelo
ﬁio-adiabética, de maior complexidade numérica.

O modelo do compressor foi dividido em dois sub-modelos: cimara de compressiao e carcaga. O
modelo da cimara de compressio baseou-se num processo politropico e o modelo da carcaga considerou a
transferéncia de calor entre as partes internas, a interagio entre 6leo e refrigerante e as perdas de carga na succio
e na descarga. Os parimetros empiricos necessarios a0 modelo foram obtidos 2 partir de uma série de ensaios
experimentais realizados num calorimetro de ciclo quente. Uma das potencialidades do programa consiste na
determina¢io da massa de refrigerante dissolvida no éleo do compressor em cada instante de tempo. Outra
caracteristica do modelo ¢ a sua capacidade de previsdo, ao longo do tempo, das temperaturas iniciais, das taxas
de troca de calor e das perdas de carga associadas com os diversos componentes internos do compressor. Para
caracterizar o comportamento transiente do compressor, fez-se uso de condi¢ées de contorno impostas as quais
petmitiram a analise qualitativa dos fenémenos pertinentes ¢ a anilise da viabilidade da sua solugdo numérica.

Em todos os modelos, a distribuicdo espacial e temporal de massa em cada componente pode ser
calculada com razoivel precisio, pois os modelos empregados nos trocadores de calor sio distribuidos e 2
interagio entre refrigerante e 4leo no compressor foi considerada. Uma metodologia alternativa foi empregada
na solugio das equagSes de conservagio aplicadas ao escoamento de refrigerante no condensador, no evaporador
e no tubo capilar, o que reduziu o custo computacional. |

A pressio de equalizagio do refrigerador, condigio inicial indispensavel, foi calculada através da carga de
refrigerante, do volume interno e da temperatura de equilibrio, de modo que as simulagSes podem ser realizadas
para diferentes condi¢des de carga, tendo como condigdo inicial apenas a temperatura ambiente.

Paralelamente ao trabalho de modelagem matematica, foram realizados ensaios experimentais para
caracterizar o comportamento do refrigerador no transiente de partida (ensaio de pu/l-down) e no transiente
periddico (ensaio de consumo de energia). A influéncia da carga de refrigerante nos parimetros operacionais do
refrigerador foi também investigada experimentalmente. Estes ensaios contribuiram para a compreensio dos
fenémenos fisicos relacionados ao comportameﬁto transiente do refrigerador. Os testes de determinagio de
carga possibilitam uma melhor compreensio da influéncia desta varidvel no comportamento do sistema e da
importancia da sua adequada estimativa. De um modo geral, subestima-se 2 influéncia da carga de refrigerante no

comportamento de sistemas de refrigeracio.

8.3 RECOMENDAGCOES PARA TRABALHOS FUTUROS

A principal sugestdo para trabalhos futuros nao podetia deixar de ser a simulagio integrada dos modelos
desenvolvidos e a sua posterior validagio em regime transiente contra os resultados experimentais apresentados.
Com a validacio experimental, pode-se, entdo, verificar se as correlagdes empiricas escolhidas sio também
satisfatorias durante a operagio transiente. Para tal, é necessario resolver tanto os problemas de descontinuidade
na transi¢io entre escoamento monofisico e bifasico no condensador, evaporador e tubo capilar, como aqueles
relacionados 4 singularidade matematica encontrada na fungio para a corre¢io do fluxo de massa na entrada do
tubo capilar. Os problemas de ndo conservacio da massa também merecem atengdo especial e devem ser
estudados com mais detalhes. Uma solugio para este problema poderia ser a utilizagio de um método

conservativo (e.g. algoritmo SIMPLE ou derivados), apesar do seu maior custo computacional (Garcia-
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Valladares et ali, 1998). O problema de descontinuidade na transigio entre o escoamento monofésico e bifasico
poderia talvez ser resolvido através de uma metodologia de fronteira mével (Grald & MacArthur, 1992), quando
cada regiio do escoamento (superaquecimento, saturagio e sub-resfriamento) ¢ tratada segregadamente. Esta
abordagem é bastante comum em modelos /mped, os quais raramente apresentam problemas de convergéncia. O
problema de singularidade matematica na fungio de corregdo do fluxo de massa pelo erro de comprimento do
tubo nio possui ainda solugio conhecida (Negtio & Melo, 1999).

A partir da simulagio integrada dos modelos, sugere-se, sobretudo, o estudo do comportamento do
tefrigerador no regime periédico e, conseqiientemente, o uso de técnicas alternativas de controle de capacidade
como, por exemplo, a utilizagio de compressores de velocidade varidvel. Um outro estudo interessante seria a
comparagio do comportamento transiente do refrigerador para diversos fluidos refrigerantes.

A simulagio do escoamento de fluidos alternativos, tais como refrigerantes naturais ou misturas
zeotrdpicas e azeotrdpicas, através dos componentes (e.g. tubo capilar) é uma linha de pesquisa que vem se
desenvolvendo exponencialmente nos ultimos anos.

Uma outra sugestio, que também depende da simulagdo integrada dos componentes, consiste na analise
do desempenho do sistema tanto atrévés de anilise energética (baseada na 12 lei da Termodinimica) como
exergética (baseada na 27 lei da Termodinimica). Como resultado, pode-se determinar quais componentes afetam
mais diretamente 2 eficiéncia global do refrigerador.

| Nos ensaios experimentais optou-se por niao medir o fluxo de massa para evitar alteragdes no volume
interno do sistema de refrigeracio. Esta informacio, contudo, é fundamental para um bom entendimento do
comportamento transiente do sistema, o que complementatia as informagdes necessitias para a validagio
" experimental dos modelos. Recomenda-se, portanto, uma anilise experimental do refrigerador envolvendo
medigdes de fluxo de massa.

Como evidenciado por Lunardi (1991) e Klein (1998), existe a necessidade de um estudo experimental
mais rigoroso para caracterizar a transferéncia de calor em condensadores do tipo arame-sobre-tubo, sendo esta
uma outra forte recomendagio para trabalhos futuros.

 Recomenda-se, também, um estudo mais rigoroso, numérico e/ou expetimental, da transferéncia de
calor através da regido da gaxeta, devido a sua forte influéncia sobre a carga térmica do refrigerador. Sugere-se
também o uso de modelos mais sofisticados para analisar a transferéncia de calor e de massa no interior do
gabinete, tendo em vista as limitagdes do modelo nodal utilizado. Seria também interessante estudar o fenémeno
de formagio de gelo na placa evaporadora, o que certamente afeta a transferéncia de calor neste componente.

Uma outra recomendagio consiste em se obter os parametros empiricos do compressor através de
experimentos realizados no préprio sistema e nio na bancada calorimétrica, 1e. a regressio dos parametros
empiricos do compressor durante toda a faixa transiente de operagio, a fim de evitar extrapolagdes nas curvas
obtidas. Recomenda-se também a extensio do modelo do compressor EM30HNR para os demais compressores
da familia Embraco-EM.

Para finalizar, recomenda-se a extensio dos modelos desenvolvidos para o refrigerador do tipo a/-
refrigerator, cuja produgdo anual e participagio no mercado é pouco significativa, para um modelo de refrigerador
com significativa produgio anual e, conseqientemente, maior impacto energético. Um exemplo seriam os

refrigeradores com dois ambientes internos: gabinete e freezer.
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8.4 COMENTARIOS FINAIS

Como autocritica ao trabalho realizado, chama-se a atengdo para as dificuldades encontradas na
simﬁlagio integrada dos modelos desenvolvidos para caracterizar a operagio transiente do refrigerador. O
objetivo inicial era nio sé reproduzir os ensaios de pu/l-down mas também os de consumo de energia.
Evidentemente, estes objetivos preliminares ndo foram cumpridos no tempo disponivel. Este fato, sem duvida,
representa uma forte limitagio deste trabalho, de modo que a mais importante sugestio para futuras
investigagdes consiste na simulagio integrada dos modelos desenvolvidos e posterior validagio contra os
resultados experimentais obtidos neste trabalho.

Este trabalho foi desenvolvido juntamente com a Multibris Eletrodomésticos S/A no ambito de um
convénio de colaboragio técnico-cientifica. A participagdo da indudstria ao longo do desenvolvimento de um
trabalho cientifico desperta tanto a preocupagio tecnolégica, de modo que o trabalho deve gerar conhecimento
- capaz de permitir 2 melhoria do produto, como a preocupagio social, que se manifesta na busca de um produto
ecologicamente correto e mais eficiente sob o ponto de vista termodinimico. Em todos estes aspectds, este
convénio permitiu o desenvolvimento de um trabalho voltado para as necessidades tecnolégicas da industria

nacional.
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APENDICE A
- COMPUTO DE PROPRIEDADES TERMODINAMICAS

Para o vapor superaquecido, as propriedades termodinamicas podem ser obtidas a partir de uma equagio
de estado, que correlaciona pressio, volume especifico e temperatura, e de uma equagio para o calor especifico a
volume ou a pressio constante, em fungio da temperatura. As propriedades da saturagio, contudo, exigem duas
equacOes adicionais: uma que correlacione a pressio de vapor com 2 temperatura e outra para determinar a
massa especifica do liquido saturado a uma dada temperatura de saturagao.

Assim, estas quatro equagdes, juntamente com algumas relagdes termodinimicas basicas, permitem o
cérhputé das propriedades do refrigerante para as regides de superaquecimento e de saturagio. Para o sub-
resfﬁ@ento, uma boa aproximacio consiste em utilizar as propriedades do liquido saturado i mesma
temperatura. Este método de cilculo foi utilizado neste trabalho, ao invés do ajuste polinomial comumente
- empregado em programas de simulagio, para garantir a continuidade das propriedades nas regides de vapor e
liquido saturado, onde o ajuste de polinérrlios, de um modo geral, apresenta singularidades. A seguir estio
descritas as equagdes fundamentais e a metodologia utilizada para calcular as propriedades termodinamicas do

refrigerante HFC-134a.
A.1 EQUACOES FUNDAMENTAIS

Equagio de Estado (Martin-Hou)

RT 2 A, + BT +C, exp{—£T.
S BT S (4T,

(’) - b) =2 (u - b)”

(A1)

onde

pd

T =T/T (A.2)
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Correlagdo para Calculo da Pressdo de Vapor
B E(F-T
ln(p,,)=A+?+CT+DT2+——(T—l/n(F—T) (A.3)
Cotrelagio para Célculo da Massa Especifica de Liquido Saturado

4
p1=p[+ZD"(1"“I:)”/3 (A4)

n=1

Correlagio para Cilculo do Calor Especifico a Pressao Constante
. T+CT?+C,T% +53
¢, =C+CT+CT" +C, +?- (A.5)
O calor especifico a volume constante pode ser calculado por:

¢ - =R » (A6

onde R é a constante universal dos gases.

A.2 EQUACOES PARA CALCULO DA ENERGIA INTERNA, ENTALPIA E ENTROPIA

Considerando 2 entropia especifica do vapor superaquecido como fun¢io da temperatura e do volume

especifico, seu diferencial total é dado por:

0 e
ds =\ T+ dv A7)
oT Ov|y
Da termodinamica sabe-se que:
_ 0 A8
" 8Ty, .
o7
T=— A9
25, (A9)
logo,
Os Os| 01 ¢,
— = =] == (A.10)
or|, o, eT| T
Das relacdes de Maxwell, tem-se que: |
0 %/
o P (A11)
Ovl, OT|,
Logo, substituindo as equagdes (A.10) e (A.11) na equagio (A.7), obtém-se a seguinte expressio:
a0
ds=¢,—+ L dy (A12)
T 0T},
De acordo com a Primeira Lei da Termodinamica, tem-se:
di =Tds — pdy (A13)
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Substituindo a equagio (A.12) na equagio (A.13), obtém-se:
5)
di=cdT + T—P' ~ 5l
: oT|,

ou,

2

di=c dl +z;—l:a—af(pv/T)} dy

”

(A.14)

(A.15)

Como a energia interna é uma propriedade de estado, a integragio da equagdo anterior torna-se

independente do caminho adotado. Como conseqiiéncia, pode-se integrar o primeiro termo da equagdo anterior

segundo uma linha isocérica, quando o segundo termo se anula. Ja a integragdo do segundo termo é realizada

segundo uma linha isotérmica, quando o primeiro se anula. O calor especifico a volume constante depende tanto

da pressio como da temperatura. Entretanto, quando a pressdo tende a zero, o vapor assume comportamento de

gas perfeito, de modo que este passa a depender apenas da temperatura. Assim, substituindo a equagio (A.5) na

equagio (A.14) e integrando o primeiro termo, obtém-se:

Jezar = (¢, - R)aT = j(q +C,T+C.T?+C,T +%-—R)JT =

2 3 4
=(C,-R)T+C, T—+C z C4£—+C5/nT+cte
3 4

Multiplicando a equagio (A.1) por v/T,

Py _ Rv C, T v
£ B, —k—
S =

c

e derivando a expressio antetior em relagdo a T, mantendo # constante, obtém-se:

o[ pv >~ A, C T\ £C, T v
aT(T),, Z[ T TM{ T,J T T Xp( T,H(v—b)"

5 -2
=-31A4,+ (1 ny? I—JC” exp[—k 1) T .
n=2 "rr I; (7} - b)

Substituindo a expressio acima no segundo termo da equagio (A.15) e integrando em v,

jzj—[%(pp/r)ldwj{ ;[A +(l+,é;l:)C eAPL ;H(y—l/;) }dﬂ:

gl Bl

dv (v- b)“_")
J (

mas

= + cle

v—b)' (1—n)
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(A1)

(A.18)

(A.19)

(A.20)
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Portanto, a integral em # do segundo termo da equagio (A.14) é dada por:

| JI;Z[ 0 (p0/T) ] du_—z[A +(1+/e;JC,,e>¢[—/%J](—”%;+m (A.21)

n=2 ¢
As constantes podem ser anuladas, pois se esta interessado apenas na variagio da energia interna em

relacio 4 referéncia, dada por 4. A integragdo da equagio (A.15) fornece:

2 3 4
+(C, —R)T+CZIZ—+C3%-+C4€-—+C5 T +

“ZS: A+ 141 |C | - L (=) A
2=2 ’ T: ' T, (1—'”)

A entalpia especifica ¢, entido, obtida da seguinte relagio:
h=i+ py (A.23)

De modo que:

2 3 4
h=4, +(pu RT)+CT+C,— L —+G T?+c TT+C InT +

5 (ﬂ _ b)(l—u)

-2l (TG AT

(A.24)

#=2
onde 4, corresponde ao estado de referéncia.
A entropia especifica é calculada pela integracdo da equagio (A.12). Assim, integrando o primeiro termo

desta equagio, obtém-se:

fer L =[(c;-R) —-—J’(——+c FCT+CT 45 R)ﬂ
T T T
(A.25)
T? T C,
=(C,-R)nT+C,T+C, +C —3————?+cz‘e
Derivando-se a equagio de Martin-Hou (A.1) em relagdo 4 T, mantendo » constante, obtém-se:
5B -
aT » (I/ - b) n=2 (D - b)
Integrando a expressio anterior em
5 _ b 1-u
J--g]% dv=Rin(v—b)+ Z [B” —(#/T,)C, exp(—kT,)] (—v—i—i— +cte (A.27)
I »=2 -n

As constantes podem ser anuladas, pois o interesse reside na variacio da entropia em relagio a
referéncia, dada por 5. A entropia é, entio, calculada por: '
T2 T C
s——-,ro+C1/nT+C2T+C3 ,—— 24
> T (A.28)
(r=0) < (v-8)”" |
+R =t > [B. —(#/T.)C, exp(—4£T, )| *——

n=2
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Neste trabalho, adotou-se o estado de referéncia proposto pela ASHRAE (1997), onde a entalpia e a
entropia do liquido saturado sdo nulas a 233,15K (-40°C).

A.3 PROPRIEDADES DO LIQUIDO SATURADO

Para calcular 2 energia interna, a entalpia e a entropia do liquido saturado, fez-se uso da equagio de
Clapeyron, que relaciona a pressiao de vapor, a temperatura de saturagio, o calor latente de vaporizagio e os

volumes especificos de liquido e vapor saturados, através da seguinte expressio:

a h
A — (A.29)
JI' T(V” - 7)/)
.. Explicitando a pressio na eqﬁagio (A.3) e derivando-a em relagio a temperatura,
, EWF-T
b _ 4 exp a+2icrepr +—(——-———2/n(F—T) =
ar dr T T
(A.30)

=[— B,+C+2DT+£—EF
T" - T

In(F - T)]e@[A + ? +CT+DT?+ LFT_ZL”(F - T)]

2

Substituindo a equagio anterior na equagio (A.29) e explicitanto-a para 4, tem-se que:

b, =, —v,)[—$+CT+2DT2:-E—%li/n(F—T)}e@I:A+—§+CT+DT2 +—E—(F,[;T)/ﬂ(F—T)]

(A.31)
<,

b,
5, = ?” (A.32)

As propriedades do liquido saturado sdo, entio, calculadas por:
by=h —b, (A.33)

b,

§=5,— ?/- (A.34)

A energia interna especifica do liquido saturado é, entio, calculada pela definicdo de entalpia dada pela
equagio (A.23). O volume especifico do vapor saturado ¢ calculado pela equagio de estado (A.1) para a pressio
de vapor e temperatura de saturagio. Ja o volume especifico do liquido saturado é obtido pelo inverso da massa

especifica calculada pela equagio (A.4).

A.4 METODO DE SOLUCAO

Para determinar a entalpia e a entropia, faz-se necessario calcular estas varidveis no eé?ado de referéncia
(-40°C) e, posteriormente, anuli-las. O algoritmo para cilculo dos valores de referéncia segue os seguintes
passos: i |
1. Fazer T=233,15K e 5,=5,=0
2. Calcular p, pela equagdo (A.3) e fazer p=p,
3. Calcular p; pela equagio (A.4) e obter o
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4. Calcular , pela equagio (A.1) através do método de Newton-Raphson

5. Calcular 4, pela equagio (A.24) !

6. Calcular 45 pela equagio (A.31) |

7.- Calcular /; pela equagdo (A.33) e fazer 4o = kb

8. Calcular 5 pela equagdo (A.302 .

9. Calcular s, pela equagio (A.28)

10. Cz}lcular 51 pela equagao (A.34) e fazer 5o =5

Como mencionado no Capitulo 5, a tabela de propriedades para o vapor ‘superaquecido foi gerada a partir
da pressio e da temperatura e a tabela para a saturagio foi gerada apenas em fung¢io da temperatura. O cilculo
das propriedades da saturagio a partir da temperatura segue os seguintes passos:

1. Calcular p, pela equagio (A.3) |

2. Calcular p;pela equagio (A.4) e obter o

3. Calcular » pela equagio (A.1) através do método de Newton-Raphson

4. Calcular 4, pela equacio (A.24) .b

5. Calcular 4; pela équac;io (A.31)

6. Calcular #; pela equagio (A.33) e fazer b= b

7. Calcular s pela equagio (A.32)
8
9

FULmOLY RTINS

. Calcular s, pela equagio (A.28)
. Calcular 5 pela equagio (A.34) e fazer o= 5
10. Calcular # e i a partir da equagio (A.23)

O cilculo ‘das propriedades do superaquecimentv em fungio do par gpressio/ temperatura segue Os
seguintes passos: _ i
1. Calcular » da equagdo (A.1) através do método de Newton-Raphson %
2. Calcular 4 pela equagio (A.23) % k
3. Calcular s pela equagio (A.29) |
4. Calcular { a partir da equagio (A.22)

A.5 DADOS DO REFRIGERANTE HFC-134A

Os coeficientes das equacdes basicas, as propriedades no ponto critico e as constantes necessarias 20
computo’ das propriedades termodinamicas do refrigerante HFC-134a foram extraidas do trabalho de Wilson &
Basu (1988). De acordo com este trabalho, as constantes para a equagio de estado (A.1), com p em [kPa], T em
[K] e » em [m3/kg], sao dadas por:

T: [K] R [k]/kg.K] b k
37425 81,4881629.10-3 0,3455467.103 5,475
Coeficiente ()2 ()s ()4 ()s
A -0,1195051 0,1447797.103 -1,049005.10-7 -6,953904.10-12
B 0,1137590.103 -0,8942552.10-7 0,0 1,269806.10-13
C -3,531592 0,6469248.10-2 0,0 -2,051369.10?
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COMPUTO DE PROPRIEDADES TERMODINAMICAS

Os coeficientes da correlagio para calculo da pressio de vapor (A.3), em [kPa], em funcio da

temperatura, em [K],

sao dados por:

A

B

C

D

E

F

24,8033988

-0,3980408.10*

-0,2405332.10-!

0,2245211.104

0,1995548

0,3748473.103

As constantes utilizadas na expressio para calcular a massa especifica do liquido (A.4) estio descritas na

tabela a seguir:
pe [kg/m?] Dy D: Ds D,
512,2 819,6183 1023,582 -1156,757 -789,7191

Sio indicadas, a seguir, as constantes da equagdo para calculo do calor especifico a pressio constante

(A.5), com T em [K]:

Cy

C

Cs

Cs

Cs

-0,5257455.102

0,3296570.10°2

2,017321.10

0,0

15,82170

As equagdes foram implementadas e os resultados obtidos comparados com os valores fornecidos por

Wilson & Basu (1988), quando comprovou-se um excelente nivel de concordancia.
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APENDICE B
CALCULO DA PRESSAO DE EQUALIZACAO

A pressio de equalizagio, que é condigdo inicial indispensavel a simulagdo transiente de um refrigerador

" domiéstico, depende do volume interno da unidade selada, da massa de refrigerante (HFC-134a) e de Sleo (Freol

022), da solubilidade entre estes dois componentes e da temperatura ambiente. O calculo da pressio de

equalizagio, realizado internamente pelo programa de simulagio, permite o estudo da influéncia da carga de
refrigerante no comportamento do refrigerador, o que representa uma outra potencialidade deste trabalho.

O computo da pressio de equalizagdo baseia-se no seguinte principio: conhecidos o volume interno da
unidade selada e o volume ocupado pela mistura Oleo/refrigerante, determina-se o volume ocupado pelo
refrigerante. A massa de refrigerante é determinada do mesmo modo. Com o volume e a massa, pode-se calcular
a massa especifica do refrigerante.

Assim, a partir da massa especifica do refrigerante e da temperatura ambiente, obtém-se a pressio do
refrigerante no interior do sistema (pressdo de equalizagio). Entretanto, como a solubilidade depende da pressio,
um procedimento iterativo de cilculo, conforme o indicado na Figura B.1, faz-se necessario.

Este procedimento foi estruturado de acordo com o cédigo computacional de Klein (1998). Os dados
de entrada sio o volume do sistema, o volume de bleo, a carga de refrigerante e a temperatura ambiente.

Para computar a massa especifica da mistura, utilizou-se a seguinte correlagdo empirica, fornecida por

Klein (1998):
pmi.r = 958-‘36 + 2’05.)'r - 0’66Tam/1 (Bl)

na qual a temperatura é dada em [°C] e a solubilidade do refrigerante no dleo, em [%o].




CALCULO DA PRESSAO DE EQUALIZAGAO

Entrada

Arbitar Pressdo de
Equalizagio

:

Caleular Densidade do
Oleo

:

Calcuiar Massa de
Oleo

'

Calcular Solubilidade

:

Calcular Massa de
Refngerante no Oleo

'

Calcuiar Densidade da
Mistura

'

Dererminar Volume -
de Refrigerante Livre

:

Deterrminar Massa de

Refrigerante Livre

'

Calcular Volume
. Especifico do Vapor

:

4

Cornigir Pressio de
Equalizagio

Pressio
Convergiu?

Figura B.1 Procedimento de cilculo da pressio de equalizagio do refrigerador.
A massa de dleo no intefipr do sistema é calculada por:

m,=V,p,

B.2)

onde a massa especifica do 6leo puro é obtida da equagio (B.1), anulando-se a quantidade de refrigerante

dissolvido. A grandeza 1/, representa o volume de leo no interior do sistema.

" A fragio missica de refrigerante no 6leo é calculada através da seguinte equagio obtida por Klein (1998)

a partir de dados fornecidos pelo fabricante do éleo:

' .}Ir = €XP(A +B/”Tamlz)
A=4,1358+0,9101p, —0,04069 p;

o

B=-0,8249—-0,1019 p, +0,002656 p,

]

onde a temperatura é dada em [°C], a pressio em [kgf/cm? e a fragdo missica (3) em [%0].
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CALCULO DA PRESSAO DE EQUALIZAGAO

A partir da fragio missica, pode-se determinar a massa de refrigerante dissolvida no dleo pela seguinte

equagao:

m, =m,——— B.4)

.
A partir das massas de refrigerante dissolvido e de 6leo, obtém-se a massa da mistura que, juntamente
com a massa especifica calculada pela equagio (B.1), permite o cilculo do volume da mistura através da seguinte
equagao:
m,+m
— 0 r
Vg =—7""" B-5)
pmi.r '

A massa e o volume de refrigerante livre no sistema na fase vapor sdo, entio, calculados por:

m,=m,, —m, : (B.6)

V;: = Vfa/ - Vmi.r b. (B7)

O volume especifico ¢, entio, obtido da seguinte relagio:

B-8)

Enfim, a partir do volume especifico, obtido da equagio anterior, e da temperatura ambiente, corrige-se
~ a pressio de equalizacio a partir da equagio de Martin-Hou (A.1).
Como a pressio foi obtida em fungio de parametros que dependem indiretamente de seu valor, deve-se

repetir este procedimento de calculo até que a pressio satisfaga o seguinte critério de convergéncia:

E, ={f2"2a| 19+ (B.10)

Pe
! P eq
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APENDICE C

CARACTERiSTICAS CONSTRUTIVAS DO REFRIGERADOR

REFRIGERADOR

Modelo: Consul SLIM 230 litros

Tipo: Al-Refrigerator

Fabricante: Multibras Eletrodomésticos S/A
Refrigerante: HFC-134a (1,1,1,2 Tetrafluoretano)
Carga de Refrigerante: 80,94g

Oleo: Freol a22 (Poliolester)

Volume de Oleo: 265ml

Volume Interno do Gabinete: 230 litros

Volume Interno da Unidade Selada: 2,3 litros

CONDENSADOR

Tipo: Arame Sobre Tubo
Material: Aco

Dimensdes

Comprimento da Linha de Descarga: 1,5m
Comprimento da Regiao Aletada: 7,5 m
Altura do Condensador: 84 cm

Largura do Condensador: 47 cm

Diametro Interno: 3,34 mm



CARACTERISTICAS CONSTRUTIVAS DO REFRIGERADOR

. Didmetro Externo: 4,76 mm
Nimero de Passes da Serpentina: 15
Espagamento entre os tubos: 56 mm
Numero de Aletas: 104

Didmetro das Aletas: 1,5 mm
Comprimento das Aletas: 85,5 cm

Volume do Filtro Secador: 0,011 litros

Propriedades Termofisicas
Massa Especifica: 7850 kg/m?

- Calor Especifico: 477 J/kg. K
Condutividade Térmica: 50 W/m.K
Emissividade: 0,92

EVAPORADOR

Tipo: Ro//-Bond

Material: Aluminio

Dimensdes

Altura: 48 cm

Largura: 30 cm

Espessura: 1,5 mm
Volume Interno: 0,14 litros

Comprimento do Canal: 4,568 m

Propriedades Termofisicas
 Massa Especifica: 2700 kg/m?

Calor Especifico: 879 J/kg K
Condutividade Térmica: 229 W/m.K
Emissividade: 0,90

GABINETE

DimenséGes

Altura Externa: 1,435 m

Altura Interna: 1,343 m

Largura Externa: 0,510 m

Largura Interna: 0,476 m

Profundidade Externa: 0,473 m
Profundidade Interna: 0,400 m

Espessura do Revestimento Externo: 0,6 mm

- Espessura Média do Isolamento:
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CARACTERISTICAS CONSTRUTIVAS DO REFRIGERADOR

Regido Superior: 37,4 mm
Regido Lateral: 36,4 mm
Regido Posterior: 47,0 mm
Regido Inferior: 39,0 mm
Regido da Porta: 47,0 mm
Espessura do Revestimento Interno: 4,0 mm
Comprimento da Gaxeta: 3,44 m
Distancia do\ Evaporador a Superficie Lateral Esquerda: 50,0 mm

Distancia do Evaporador a Superficie Superior: 40,0 mm

Propriedades Termofisicas
Revestimento Externo (A¢o Carbono):
Massa Especifica: 7850 kg/m?
Calor Especifico: 477 J/kg K
Condutividade Térmica: 50 W/m.K
Emissividade: 0,90
Isolamento (Poliuretano Expandido)
Massa Especifica: 29,4 kg/m3
Calor Especifico: 1200 J/kg.K
Condutividade Térmica:
Regido Superior: 0,020 W/m.K
Regiio Lateral: 0,020 W/m.K-
Regiio Posterior: 0,020 W/m.K
Regido Inferior: 0,020 W/m.K
Regio da Porta: 0,021 W/mK
Revestimento Interno (Poliestireno Alto Impacto):
Massa Especifica: 1050 kg/m?
Calor Especifico: 1350 J/kg.K
Condutividade Térmica: 0,16 W/m.K
Emisstvidade: 0,90

- TUBO CAPILAR

Tipo: Tubo de Segio Circular
Material: Cobre

Dimensdes

Comprimento do Tubo Capilar: 4,5 mm
Comprimento do Trocador de Calor: 1,945 m
Comprimento da Regiio de Entrada: 2,555 m

Diametro Interno do Tubo Capilar: 0,674 mm

269



CARACTERISTICAS CONSTRUTIVAS DO REFRIGERADOR

Diametro Externo do Tubo Capilar: 2,10 mm

Rugosidade do Tubo Capilar: 0,7 pm

Propriedades Termofisicas

Massa Especifica: 8930 kg/m?3

Calor Especifico: 379 J/kg. K

Condutividade Térmica: 332 W/m.K
- Emissividade: 0,95

LINHA DE SUCGAO

Tipo: Tubo de Segao Circular
Material da Linha de Sucgio: Aluminio

Material do Trecho da Linha de Sucgdo Adjacente ao Compressor: Cobre

Dimensdes

Comprimento Total da Linha de Sucgdo: 2,235 mm =
Comprimento do Trecho Adjacente ao Compressor: 29,0 cm
. Diimetro Interno: 4,80 mm

Diametro Externo: 6,12 mm

Propriedades Termofisicas do Aluminio

Massa Especifica: 2700 kg/m?

Calor Especifico: 879 J/kg K

A Condutividade Térmica: 229 W/m.K
Efrﬂssividade: 0,90

Propriedades Termofisicas do Cobre
Massa Especiﬁca: 8930 kg/m?

Calor Especifico: 379 J/kg.K
Condutividade Térmica: 332 W/m K
Emissividade: 0,92

COMPRESSOR

Modelo: EM30HNR

Tipo: Hermético Alternativo
Fabricante: EMBRACO S/A
Tensio/Freqiéncia: 220V / 60Hz

Dimensoes
Volume do Cilindro: 3,01 cm3
Volume Morto: 95 mm?3

Volume Interno: 2,0 litros
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CARACTERISTICAS CONSTRUTIVAS DO REFRIGERADOR

Volume de Oleo: 265 cm?

Massa de Oleo: 207,6 g

Massa do Compressor com Oleo: 7097,5 g

Capacidades Térmicas

Componente Massa [g] Material c[]/kg.K] Capacidade Térmica [J/K]
Oleo 207,60 Poliolester 1884 391,12
Bloco- 1339,19 Ferro Fundido 540 723,16
Carcaga 2579,11 Ago 477 1230,24
Rotor 131,00 Aluminio 896 117,38
496,00 Ago 477 236,59
Estator 493,00 Cobre 383 190,47
1612,19 Aco 477 766,99
Tampa do Cilindro* 46,62 Aluminio 896 47,77
Tubo de Descarga 25,74 Cobre 383 9,86
Mola do Bundy* 5,81 Ago 477 2,77
Filtro de Succio 46,33 Epoxi 1591 73,71
Sistema de Valvulas* 45,80 Aco 477 21,85
Batentes* 4,77 Epoxi 1591 7,59
Molas* 20,23 Ago 477 9,65
Parafusos Bloco* 20,85 Aco 477 9,95
Parafusos Motor* 23,26 Acgo 477 11,10

* Componentes incorporados ao bloco
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APENDICE D

( Inicio

ESTRUTURA DOS PROGRAMAS COMPUTACIONAIS

ler dados de entrada

-

gerar tabela de

propriedades do
HFC-1342

calcular 2 pressio de
equalizagio do sistema

gerar mathas
computacionais

L]

resolver condensador

incrementar tempo

estrimar condicoes de

calcular campos iniciais ¢

valores das vaniiveis em

condi¢Ses de
contomo
convergiram?

imprimir resultados

(

= ontor
=r+Ar contorno =0
NAO
ressio de
rf - - resolver tubo capilar fluxo de massa na SIM | resolver evaporador /
convergiu? SIM entrada convergiu? A gabinete
NAO

pressao de
evaporagio
" convergiu?

resolver compressor /

trecho da linha de sucgio

resolver linha de succio

tempo total de

simulacio? NAO

Figura D.1 Fluxograma do programa para simulacio global do refrigerador.




ESTRUTURA DOS PROGRAMAS COMPUTACIONAIS

[ Inicio

y

cileulo da distrbuigio de
pressio do refragerante |- -
(cm marcha)

calculo da distdbuicio de
fluxo de massa
(em marcha)

estimativa inicial parpressio
na entrada do condensador

calculo da distdbuigio de
entalpia total
{em marcha)

cileulo do titlo e verificagio
do estado termodinimico do
refrigerante cm cada volume

atualizagio das propriedades
termodinimicas ¢
termofisicas

atualizagio dos coeficientes
de tranferéncia de calor e
fatores de atrito

cilculo da distribuigio da
temperatura do tubo
(via TDMA)

cotregio da pressio .
pressdo convergiu?

(método das secantes)

tempo total de

simulagio? NAO

incrementa tfme-step

: | .

Figura D.2 Fluxograma do programa para simulagio do condensador.

.

¥

(=N

30 das taxas de

1 da plca
(via TDMA linha-por-tinha)

estimativa inicial para a calculo da distribuicio de calculo da distribuigio de czlculo da distribuigio de
pressio na entrada do fluxo de massa pressio entalpia total
cvaporador (£=7) {ponto nodal £+7) (ponto nodal £+7) {ponto nodal £+7)
varidveis do lizaczo dos coefi atualizagio das propriedad cileulo do titulo ¢
esce de iade calore ter nicas e verificagio do estado
SIM convergitam? fator de atrito termofisicas termodinimico
dltimo ponto nodal calculo do campo de Cfilgulo da temperatura cilculo da distabuicio de
média ¢ do >

fici de
trocz de calor da placa

it nas paredes do
gabinete (via TDMA)

troca radiativa de calor SIM|

anaves

NAO

radiosidades
convergitam?

cileulo iterativo das

diasidad

cilculo da doar

(via Gauss-Seidel)

SIM

P

no interior do gabinete

convergiram? SIM|

corregio da pressio
{método das secantes)

tempo total de
‘simulagzo?

incrementa tme-slgp

Figura D.3 Fluxograma do programa para simulagdo do evaporador e do gabinete.
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ESTRUTURA DOS PROGRAMAS COMPUTACIONAIS

Inicio

estimativa para o fluso de cilculo das p_mpn'cdzdes_m Eebt calcular fluxo de massa,
massa na entzada do canilar entrada da linha de sucgio PP entalpia ¢ temp da
P (#=N) parede em &
Gl dalinha de vasiiveis atualizar pmpricf!adcs_do
ST convergiram? 0 aravés da linha

de sucgio

cilculo do erro por

interpolagio linear do
critério de blocagem (Q=0)

corregio do fluxo de massa
{método das secantes)

cilculo do erro por
interpolagiio linear do

gradiente de pressio (p=p)
cilculo do erro por
lagdo linear do —

Apolag:

gradiente de pressio (p=p)

incrementa dnie-stgp

N cilculo dos propredades na R calcular fluxo de massa,
entrada do tubo capilar pran) pressio, entalpia ¢

k=0 T temperatua do tubo em &

s atualizar propriedades do

N <p? escoamento varidveis »
N final do tubo? <i0 PR} <P, NAO blocado? SIM convergiram? o através do tubo
capilar
SIM SIM SIM

fluxo de massa
convergiu?

tempo total de
simulagio?

" Figura D.4 Fluxograma do programa para simulagio do trocador de calor tubo capilar - linha de sucgio.

Inicio

cileulo dos coeficientes de
troca de calorda
linha de sucgao

cileulo do perfil de

temperatura do refrigerante

cileulo do perfil de

temperatura do tubo

da poténcia consumida

cileulo do fluso de massa e

célculo das temperaturas dos

cileulo da entalpia do
-

cilculo do fluxo de massa na

cileulo do fluxo de massa de

termofisicas do compressor

calor ¢ as perdas de carga

componentes intemos do g no interior da di dido do
entrada P .
compressot carcaga Sleo
atualizagio das propdedades <
< " peop . cilculo das raxas de troca de tempo total de
teeme X -
simulagzo?

NAO

incrementa lime-stgp

Figura D.5 Fluxograma do programa para simula¢do do comptessor e do trecho adjacente da licha de succio.
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APENDICE E

'REGRESSAO DOS PARAMETROS DO COMPRESSOR

Tabela E.1 Coeficientes das curvas ajustadas para os parimetros empiricos do compressor.

Grandeza Curva a b ¢ d ¢ f R’
n (6.41) -0,00033 -8,1.108 1,13.10-10 -3128,15 0,1434 -1,7.10°% 0,986049
s (6.41) -0,00044 1,7.107 1,05.10-10 -2076,60 -1,1325 4,16.10+ 0,882134
n, (6.41) -0,00305 -3,2.10° 4,97.10% -5964,99- 0,1676 4,15.10° 0,958578
UA, (6.41) -0,00051 -9,5.10¢ 1,57.10% -6605,96 3,0645 -0,00103 0,887665
UA.., 6.41) -0,00364 1,6.10° -5,20.10°8 -1616,33 -5,6726 0,00238 0,969102
UA.. 6.41) | -0,00079 -1,4.10-¢ 1,73.10° -4278,27 1,4920 -5,1.10+ 0,968591
UdAy, 6.42) 0,82412 341,66 - - - - 0,721412
UAy, 6.41) -0,00013 -2,2.10°% | -8,90.10-10 -922,90 -4,5801 0,00159 0,988593
UAu, (6.42) 0,56598 2166,51 - - - - 0,989866
UAu. 6.41) 0,00035 -8,7.10¢ 1,09.10-8 -4442,94 0,8908 -3,0.10+ 0,978497
K, (6.43) 0,31910 2,7233 -0,2126 - - - 0,746358
R, (6.43) 7,00215 -1,1092 0,2198 - - - 0,841604

Tabela E.2 Coeficientes das curvas ajustadas para os fatores de cotrecio para as temperaturas do corpo e na sucgio.

Grandeza 7,=/(T) UA.. = f(T.) UA.. = f(T)) x=g4(T,)
a -0,23842 -2,2941 6,94184 2,89926
b 1,23479 3,2965 -6,02145 -1,88885
R? 0,98483 0,99853 0,94713 0,93474




REGRESSAO DOS PARAMETROS DO COMPRESSOR

1,05

1,03 4

Valor Medido

1,02 4

1,01 4

Figura E.1 Expoente politrépico.”

T T T
1,02 1,03 1,04

Valor Ajustado

1,05

1,3

1,24

Valor Medido

1,0 4

0,9
09

Figura E.2 Fator de corregio do fluxo de massa.

T T

1.1 1,2
Valor Ajustado

55

50 4

45 4

Valor Medido

40 4

Figura E.3 Eficiéncia global do compressor [%0].

45 50
Valor Ajustado

" Em todas as figuras, as bandas referem-se 4 confiabilidade de 95%.
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REGRESSAO DOS PARAMETROS DO COMPRESSOR

Valor Medido

4

Valor Ajustado

Figura E.4 Coeficiente global de transferéncia de calor no bloco [W/K].

Valor Mcdido

Valor Ajustado

Figura E.5 Coeficiente global de transferéncia de calor no intetior da carcaga [W/K].

Valor Medido

© 28 v r -
28 30 32 34 36 38

Valor Ajustado

Figura E.G Coeficiente global de transferéncia de calor no exterior da carcaca [W/K].
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REGRESSAO DOS PARAMETROS DO COMPRESSOR

Valor Medido

08 Ly T : v .
0,8 1,0 1,2 14 1,6 1,8 20

Valor Ajustado

Figura E.7 Coeficiente global de transferéncia de calor no interior do filtro de sucgio [W/K].

1,4

Valor Medida

038 1,0 1,2 14
Valor Ajustado

- Figura E.8 Coeficiente global de transferéncia de calor no exteror do filtro de sucgio [W/K].

=3
3
=
& PR
< -
5 .
= -
-

£ 41

2

L)
0 v T v T
[ 2 4 6 8 10

Valor Apstado

Figura E.9 Fator global de perda de carga no filtro de sucgio (x106) [m-].
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REGRESSAO DOS PARAMETROS DO COMPRESSOR

Valores Medidos

T T T —r y T

2 3 4 5 6 7 8

Valores Azjustados

Figura E.10 Coeficiente global de transferéncia de calor no intetior do tubo de descarga [W/K].

Valores Medidos

T T T T T

2 3 4

Valores Ajustados

Figura E.11 Coeficiente global de transferéncia de calor no exterior do tubo de descarga [W/K].

Valores Medidos

T T T T T T

5 10 15 20 25 30 35 40 45

Valores Ajustados

Figura E.12 Fator global de perda de carga no tubo de descarga (x108) [m].
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- REGRESSAO DOS PARAMETROS DO COMPRESSOR

1,10 4

1,08 4

1,02

Fator de Corregio da Eficiéncia Global

1,00 4

0,98 - - T T +
0,98 1,00 1,02 L4 1,06 1,08 1,10

10nd

p do Corpo N la

Figura E.13 Fator de corregio da eficiéncia global.

1,4

1,3 4

Fator de Carregio do UA Interno ao Corpo

T y

r .
098 1,00 1,02 1,04 1,06 1,08 1,10

Temp do Corpo N lizada

Figura E.14 Fator de corregéo do coeficiente global de transferéncia de calor no interior da carcaga.

0,9 q
0,8 -
0,7 4
036 4 a

0.5 4

Fator de Corregao do UA Externo ao Corpo

0,4 4

43 T — T T
0,98 1.0 102 1,04 1.06 1,08 1,10

Temp 2 do Corpo N lizada

Figura E.15 Fator de corregio do coeficiente global de transferéncia de calor no exterior da carcaga.
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REGRESSAO DOS PARAMETROS DO COMPRESSOR

1,02

1,00 4

0,98 4

1,96

0,94

0,92 4

Fator de Correcio do Fluxo de Massa

0,90 4

0,88 . r . r v .
0,99 1,00 10 1,02 1,03 1,04 1,03 1.06
Temperatura na Entrada Normalizada

Figura E.16 Fator de correcio do parimetro multiplicativo do fluxo de massa.
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