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RESUMO

VILELA, T. S. Simulacéo de refrigerantes alternativos em um sistema de
ar condicionado automotivo. Escola de Engenharia de Sdo Carlos, Universidade
de S&o Paulo. Sao Carlos. 2012.

No Protocolo de Montreal (1987) e no Protocolo de Kyoto (1997), foram
estabelecidas medidas para diminui¢éo significativa da utilizagéo de substancias que
agridem a camada de 0z06nio — no primeiro — e contribuem para o efeito estufa — no
segundo. Os fluidos utilizados em sistemas de refrigeracdo compreendem, em sua
maioria, entre 0s compostos quimicos restringidos nos dois protocolos. Logo, exige-
se cada vez mais estudo de novos produtos ndo nocivos ao meio ambiente que
sejam viaveis para utilizacdo. Nesse sentido, devido a crescente exigéncia de
conforto no setor automotivo, refrigerantes alternativos foram analisados para a
aplicacdo em um sistema de ar condicionado deste segmento. Através de
simulac6es computacionais a partir do modelo matematico desenvolvido por Mamani
(1997), foi possivel a avaliacdo do desempenho dos refrigerantes R1234yf, R290
(propano), R600a (isobutano) e comparagdo com R134a e R12. O sistema €
composto por condensador de microcanais, evaporador de tubo-aletas, compressor
com deslocamento variavel e valvula de expansao termostatica. Diferente do modelo
matematico original, neste trabalho foi utilizada a correlagdo desenvolvida por
Cavallini et al. (2006) para o coeficiente de transferéncia de calor local e queda de
pressdo na regido de condensacdo em microcanais. Como resultado, os
hidrocarbonetos tiveram melhor desempenho quando comparadado ao R-1234yf e o
isobutano obteve melhor coeficiente de eficicia, caracteristica mais importante em
sistema automotivo pois leva a menor poténcia de compresséao, afetando menos o

desempenho do motor.

Palavras-chave: Ar condicionado. Automoveis. Refrigerantes alternativos.

Simulacao. Sistemas frigorificos.



ABSTRACT

VILELA, T. S. Simulation of alternative refrigerants in automotive air
conditioning system. Escola de Engenharia de Sao Carlos, Universidade de Séao
Paulo. Sao Carlos. 2012.

At Montreal Protocol (1987) and at Kyoto Protocol (1997), many actions were
established in order to provide significant decreasing of the use of substances that
deplete the ozone layer — the former — and increase the greenhouse effect — the
latter. The fluids used in refrigeration systems are within those that were restricted in
both protocols. Thus, it is necessary the study of new products, with no
environmental damage, that are feasible to use. Due to growing demand for comfort
in automotive industry, alternative refrigerants were analysed in an automotive air
conditioning system. Through computational simulations from the mathematical
model developed by Mamani (1997), the performances of the refrigerants were
evaluated for R1234yf, R290 (propane), R600a (Isobutane) and comparison was
made with R134a and R12. The system consists of microchannel condenser, finned-
tube evaporator, variable displacement compressor and thermostatic expansion
valve. Differently from the original mathematical model, this study used the
correlation developed by Cavallini et al. (2006) for the local heat transfer coefficient
and pressure drop for condensation in microchannels. As a result, the hydrocarbons
had better performance compared to R-1234yf and Isobutane had the best coefficient
of performance, what is an important characteristic for automotive system as less

compression power is needed, affecting less the engine performance.

Key words: Air conditioning. Automobiles. Alternative refrigerants. Simulation.

Refrigeration systems.
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1 INTRODUCAO

1.1 Consideracdes gerais e objetivos

A refrigeracdo é de suma importancia para garantir a remoc¢ao de calor
e manutencao da temperatura em diversas aplica¢gdes, as quais podem ser
citadas: refrigeracao industrial, a fim de proporcionar o processamento e
conservacao de alimentos, transferéncia de calor em industrias quimicas,
petroquimicas, petréleo, construcao e manufatura, ar condicionado industrial
e residencial, a fim de proporcionar o conforto térmico necessério, além do ar
condicionado em veiculos. De acordo com Stoecker e Jones (1985), a mais
difundida aplicacdo de refrigeracéo € o processo de condicionamento de ar,
cujo objetivo é controlar a temperatura, umidade, nivel de contaminacao e
distribuicdo, garantindo conforto dos ocupantes do recinto.

Dentre as aplicacdes de condicionamento de ar em veiculos, as de
automoveis sdo as mais utilizadas. Os principais componentes presentes
neste sistema sao: compressor alternativo, condensador, valvula de
expansao termostatica e evaporador. O compressor € movido pelo motor do
veiculo, acionado por uma polia solidaria a seu eixo e ligada através de
correia a uma polia solidaria ao virabrequim do motor, o que mantém fixa a
relacdo de transmissdo. Uma embreagem permite o acoplamento do sistema
guando o passageiro aciona o botédo na cabine.

E interessante observar que algumas particularidades estéo presentes
neste tipo de aplicacdo, como por exemplo, a grande transitoriedade do
regime de trabalho do motor do automdével, que ocasiona uma grande
variacdo na rotacdo do compressor, além das oscilacdes de velocidade do
carro, ocasionando intensa variacdo da vazao de ar externo sobre o
condensador, que fica posicionado a frente do veiculo. Aliado a isso, também
€ importante citar as frequentes mudancas sobre a carga térmica do sistema,
gue sao devidas, principalmente, a incidéncia de radiacéo solar através dos
vidros transparentes, ao calor proveniente da conducao através das paredes

devido ao calor gerado da combustdo no motor, a infiltragédo de ar externo



20

pelas janelas e sistema de recirculacdo de ar, ao calor emitido pela
transpiracéo das pessoas.

O fluido refrigerante é o que sofre as diversas transformacdes de
estado durante o ciclo de compressao a vapor, permitindo a transferéncia de
calor do recinto interno para o externo. De acordo com Bandarra Filho
(2011), o mais empregado hoje em dia para o aplicacdo automotiva é o
hidrofluorcarbono R134a. No entanto, de acordo com Karagoz e Yilmaz et al.
(2004), este fluido possui GWP* de 1300, sendo um dos Gases do Efeito
Estufa que, conforme estabelecido pelo Protocolo de Kyoto (1997), deve ter
sua utilizacao reduzida significativamente nas proximas décadas. Sendo
assim, os principais candidatos para sua substituicdo sdo: o refrigerante
artificial HFO-1234yf, os hidrocarbonetos butano e propano e os refrigerantes
naturais dioxido de carbono (CO;) e amdnia(NHs3).

Este trabalho compreende do estudo de refrigerantes alternativos ao
R134a para aplicacdo em sistema de ar-condicionado automotivo. Com base
na viabilidade da aplicacéo, alguns destes foram selecionados e simulaces
computacionais foram feitas a fim de comparacéo do desempenho dos

mesmos.

! Potencial de Aquecimento Global (em inglés, Global Warming Potential) € uma medida de como
uma determinada quantidade de géas do efeito estufa (GEE) contribui para o aquecimento global.
Compara-se 0 gas em questdo com a mesma quantidade de didxido de carbono (cujo potencial €
definido como 1).
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2 FUNDAMENTOS

2.1 Ciclo Ideal de Refrigeracéao por Compressao de vapor

O ciclo termodinamico mais utilizado em refrigeracao e ar condicionado é o de
compresséo de vapor. O ciclo ideal consiste em quatro processos conforme descrito
abaixo:

1-2 Compresséao isoentropica em um compressor

2-3 Rejeicao de calor a pressao constante em um condensador

3-4 Estrangulamento em um dispositivo de expansao

4-1 Absorcao de calor a presséo constante em um evaporador

Os estados de 1 a 4 e os processos descritos acima podem ser observados
graficamente através do diagrama pressao-entalpia mostrado na Figura 2.1.

O fluido refrigerante entra no compressor no estado 1 como vapor saturado e
€ comprimido isoentropicamente até o estado 2, que esta na pressao de
condensacao e como vapor superaquecido. O fluido entdo entra no condensador
onde se retira calor a pressao constante de modo que seja resfriado até a
temperatura de saturacdo quando se inicia o processo de mudanca de fase até o
estado 3 de saida, que é liquido saturado a mesma pressdo. Passando pela valvula
de expanséo o refrigerante realiza o processo 3-4 a entalpia constante e entra no
evaporador no estado 4, como mistura liquido-vapor de baixo titulo. Por fim, o
refrigerante absorve calor do meio e € completamente evaporado até o estado 1 de

vapor saturado, completando o ciclo.
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(kPa)

i (kdkg)

Figura 2-1 Diagrama pressao-entalpia do ciclo ideal de refrigeracdo por compresséo

de vapor

A capacidade frigorifica é a taxa de calor retirada do meio pelo evaporador e é

calculada da seguinte forma:
Q. = mf(ll - '4)
A poténcia de compresséo € calculada através da relacgéo:
We=mi(i, i)
A capacidade de condensacéo é calculada como:
Q. = mr('a _'2)

O coeficiente de desempenho € calculado através da equacao:

cop="e bl

wo bk

c
2.2 Ciclo Real de Refrigeracao por Compresséo de vapor

O ciclo real de refrigeracao por compressao difere do ciclo ideal em razao das
irreversibilidades presentes, que se devem ao atrito do fluido e transferéncia de calor
de ou para as vizinhancas.

Diferentemente do ciclo ideal, no ciclo real o vapor entra no compressor no

estado superaquecido. Isto € necessario devido a dificuldade de se controlar de
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modo preciso o estado do fluido na saida do evaporador. Assim, o
superaquecimento garante que nenhum liquido entre no compressor, evitando, pois,
a diminuicao da eficiéncia e da vida util do compressor. Como resultado do
superaquecimento ha um aumento na poténcia de compressao devido ao aumento
do volume especifico.

O processo de compresséo real envolve efeitos de atrito que aumentam a
entropia e a transferéncia de calor, ndo sendo, portanto, um processo isoentrépico,
diminuindo a eficiéncia.

Ao final do processo de condensacgdo hd um sub-resfriamento antes da
entrada na valvula de expanséo.

As perdas de carga também estdo presentes em todo o sistema,
principalmente nos tubos dos trocadores de calor e nas linhas que ligam os
componentes. Assim, tanto a pressédo de condensacéo quanto a de evaporacao néao
se mantém constantes, diminuindo ao longo dos trocadores.

As diferencas entre os ciclos ideal e real podem ser comprovadas analisando
a Figura 2.2 abaixo.

Cido Real
Sub-resfriamanto

o*

Pressao MPa

—

Entalpia kJ/Kg

Figura 2-2 Diagrama pressao-entalpia do ciclo real de refrigeracdo por compressao
de vapor

2.3 O sistemade ar condicionado automotivo

O sistema de ar condicionado automotivo é composto pelos seguintes

componentes principais: compressor, condensador, evaporador, valvula de
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expansao termostatica. Além destes, também ha um filtro secador antes da véalvula
de expansédo, um separador de liquido antes do compressor e as linhas de fluido que

conectam o0s componentes.

2.3.1 Compressor

O compressor dos sistemas de ar condicionado € responsavel pela
compressao de vapor superaquecido na pressao de evaporacao até a pressao de
condensacao. Nos sistemas automotivos, o trabalho realizado pelo compressor
provém da combustdo do motor que transmite 0 movimento através de uma relacéo
fixa através de polia. Assim, a otimiza¢do do compressor resulta em menos trabalho
necessario do motor e maior economia de combustivel. Além disso, procura-se a
minimizacédo de ruidos para melhorar o conforto.

O tipo de compressor mais utilizado atualmente é de deslocamento variavel,
de modo que ha uma adaptacédo da taxa de fluido deslocada de acordo com a carga
térmica do sistema e rotacdo do compressor, aumentando o deslocamento para
altas cargas térmicas ou baixas rotacdes e diminuindo para baixas cargas térmicas
ou altas rotacoes.

Essa adaptacéo é possivel gracas a valvula compensadora de vazdo (MFCV
— Mass flow compensation valve), que a partir do monitoramento da presséao de
descarga, controla a passagem de refrigerante do céarter para a camara de aspiracao
de modo a manter a pressao de aspira¢do constante. Quando ha um alivio da
pressao do carter, o angulo do disco oscilante (Figura 2-3) aumenta, aumentando o
deslocamento do compressor e a vazao. De modo analogo, quando ha um aumento
da pressao do cérter, ha uma diminuicdo do angulo, diminuindo o deslocamento e a

vazao.
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succdo
Baixa pressao @

Alta pressao

Vélvula m

Baixa pressao

Carter

embrana

Figura 2-3 Compressor de deslocamento variavel

2.3.2 Condensador

O condensador é responsavel pela remocéao do calor do fluido refrigerante

para o ambiente externo, transformando vapor superaquecido em liquido sub-

resfriado.

Na busca constante por eficiéncia, baixo custo e peso em sistemas

automotivos, necessita-se de maior desempenho em menor volume. Para isso, uma

boa configuracéo para esta finalidade é a de um trocador de calor de microcanais e

fluxo paralelo. O trocador utilizado para simulacéo neste trabalho é feito de tubos de

aluminio com canais internos da ordem de 1mm.

Entrada =

Saida -

ha I

{

Resfriamento

—I -
J‘

Condensacdo

JI Sub-resfriamento

TTTTTITHTTT :|||__-..ﬂ (micro canais)

i

(ANANANARNANANER) " hm

wc

Figura 2-4 Esquema do condensador de microcanais e fluxo paralelo
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2.3.3 Evaporador

O evaporador é responséavel pela remocéao do calor do ambiente refrigerado
pela evaporacéo do fluido refrigerante, tendo como estado de saida vapor
superaquecido.

O tipo de evaporador modelado por Mamani (1997) e testado por lanella

(1998) é do tipo tubo-aletas, e é 0 que sera utilizado para simulacdo neste trabalho.

Entrada 2 LC[IIITTILIILLL 0 A RO ABIAEA 1 e € S R | R
Saida/Entrada 7
Circuito 2
Saida/Entrada ¢ _Circuito3
' Saida/Entrada 7
Circuito 4

e

Figura 2-5 Evaporador de tubo-aletas

2.3.4 Valvula de Expansao Termostatica

Para expansdo do fluido refrigerante apés a saida do condensador utiliza-se
um dispositivo de expansao que é uma valvula termostatica de equalizacao externa.
A sua funcdo compreende em abaixar a presséo até a de evaporacao, mantendo
certo de grau de superaquecimento na saida do evaporador para as diversas

condicdes de carga térmica do sistema.
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Figura 2-6 Corte transversal da valvula de expansao termostética

2.4 Revisao de Transferéncia de Calor e Massa e Mecanica dos

Fluidos

2.4.1 Coeficiente Global de Transferéncia de calor

O coeficiente global de transferéncia de calor combina os efeitos de
conveccao e conducdo, principais responsaveis pela transferéncia de calor nos
trocadores. A taxa de transferéncia de calor por unidade de area é definida pela

equacao:
dQ
d_A:u(rq -T,) (2.1)
Com analogia a um sistema elétrico, estabelece-se que:
n 1 _ 1
total — U|A| - UeAe (2.2)
Riotal = —1 +R, . +R +R + —1 (2.3)

77 hAI tubo contato incrust 77 h Ae

i e''e
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Se a superficie interna do tubo for aletada, entdo n;<1, caso contrario, ni=1

A eficiéncia da superficie externa € expressa por:

%(1_77a):%+%77a=06+/177a (2.4)

Neste estudo a resiténcia térmica de contato R¢ontato NA0 Sera levada em conta

1. =1-

em vista da sua pequena significancia no coeficiente global perante os outros
fatores.

A resisténcia térmica do tubo Ry, € expressa, como:

Inﬁ

eparede rint (2.5)

R - ju—
uee ktubo X A\n 2ktubo XTTX L

Uma vez que a parede do tubo é pequena e sua condutividade térmica bem
alta, despreza-se também esta resisténcia.

O acumulo de sujeira dentro da tubulacdo gera inscrustacfes que altera o
valor de U. Supondo que a aplicacao pratica deste trabalho de simulacdo seria em
equipamentos novos que nao possuem deposicao de materiais, despreza-se o efeito

deste fator.

2.4.2 Método NUT e a Efetividade do Trocador &

O Numero de Unidades de Transferéncia NUT € um parametro adimensional

gue € amplamente utilizado para analise de trocadores de calor e € definido como:

UA
NUT = C_ (2.6)

min
A efetividade ¢ é a raz&o entre a taxa real de transferéncia de calor para um

trocador de calor e a taxa maxima de transferéncia de calor possivel:
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A méaxima transferéncia de calor entre dois fluidos ocorreria em um trocador
de calor de correntes contrarias com area de troca infinita.
Define-se a razdo das capacidades térmicas dos fluidos do trocador como:
C — Cmin
r C (2.8)

max

Onde: ) ] . .
C.n= mm(CIO,Cf ): min(mq Cpqr M1 cpf) (2.9)

C. = max(Cp,Cf ): max(Mq C,,, M1 C ;) (2.10)
A efetividade € funcéo direta do NUT, da razdo das capacidades térmicas Cr

e do arranjo do escoamento, ou seja:

g = f(NUT,C,,arranjo) (2.11)

Segundo Incropera e De Witt (2003, p.465) para trocadores de calor de passo
simples, correntes cruzadas e sem mistura® em ambos os fluidos, a equacgéo que

relaciona a efetividade é:

g=1-exp Cix NUTO’ZZ[exp (— C, x NUT°’78)—1] (2.12)

.
Para trocadores de passo simples, fluxo cruzado e com mistura de um dos
fluidos, Shah® (1985 apud MAMANI, 1997, p. 15) chegou na seguinte relacéo, para

guando Cn,, associado ao fluido com mistura e Cpax associado ao sem mistura:

? Define-se mistura em um fluido quando diferentes correntes do mesmo se misturam ao longo do

trocador de calor. Nao ha mistura quando h& presenca de canais que separam o0 escoamento.
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e=1-exp —Cix{l—exp(— C, x NUT) (2.13)

r

Para um trocador trabalhando com mudanca de fase, tem-se que C,=0, uma
vez que Cnax tende a infinito. Logo, tem-se que a equacédo para efetividade é:

e=1—exp(—NUT) (2.14)

Para o condensador do sistema de ar condicionado ha trés regides distintas,
uma de resfriamento, uma de condensacao e outra de sub-resfriamento. Para o
evaporador ha duas regides, uma de evaporacao e uma de superaquecimento.
Como no condensador ndo ha mistura em ambos os fluidos, utiliza-se a equacao
2.12 para célculo da efetividade nas regides monofasicas do mesmo. Ja no
evaporador ha mistura no lado do ar, logo, a equacéo 2.13 é utilizada para a regiao
monofasica. A equacdo 2.14 é utilizada no célculo nas regibes bifasicas para os dois

trocadores.

Tabela 2-1 Relag8es ¢ =f(NUT,C,,arranjo) para o condensador

Regido Relacao Eq.

1
Resfriamento &, =1-exp {C—x NUTlco'zz[exp (— C, x NUTlc°‘78)—1} (2.15)

r

Condensagao &, =1—-eXp(—NUT,,) (2.16)

1
Sub-resfriamento & =1-exp {C—X NUT3C°’22[exp (— C, x NUT360‘78)—1} (2.17)

r

® SHAH, R. K. Compact Heat Exchangers, Handbook of Heat Transfer. [S.l.]: W.M. Rohsenow,
McGraw Hill, 1985.
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Tabela 2-2 Relacg8es ¢ =f(NUT,C,,arranjo) para o evaporador

Regido Relacao Eq.
Evaporag&o Eon =1—Xp(=NUT,) (2.18)
1
Superaguecimento oz =1—eXD{—C—><{1—e><|0(—cr x NUTevZ)} (2.19)

2.4.3 Perda de Carga no Interior dos Dutos

O estudo da perda de carga nos dutos dos trocadores de calor € muito
importante porque a variacdo de presséo nestes afeta diretamente o desempenho
do sistema. No evaporador a pressao de saida influencia diretamente na vazéo e
eficiéncia do compressor; no condensador, a queda de pressao diminui o coeficiente
de transferéncia de calor interno.

Através da equacédo da conservacdo da quantidade de movimento avaliam-se
as perdas resultantes dos efeitos de atrito, aceleracéo do fluido, variacdo do volume
especifico médio e efeito da gravidade. Uma vez que os tubos estao na horizontal,

este ultimo efeito € nulo. Assim, tem-se equacéo:

&) (@) (@)
- = X +| — +| —
dZ (dz atrito dZ aceleracao dZ gravidade (2:20)

Com a mudanca do volume especifico, os efeitos de aceleracdo podem

causar aumento ou queda de pressdo. Para mudanca de fase, este efeito € dado

2 2 2 2
(%j =G2 Xs n (1_Xs) _|: Xe + (1_Xe) i| (2.21)
aceleracédo

dz Pvéns P (l_ghs) Pvéne P (1_8he)

por:

A fragao de vazio homogénea “gy” utilizada em 2.21 é dada por:
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1

— 2.22
1{% (il X)p\,} (2.22)
u X p

Assumindo que as velocidades na interface da porcao liquida e gasosa sao

&y =

iguais, tem-se que a razao u,/u; =1.
A componente monofasica do atrito na parede do tubo pode ser assim

representada:

dp ~ G?
(_ Ej atrito a 2Cf o) D (2.23)

monofasico h

O efeito de atrito na mistura liquido-vapor € obtido a partir do produto da
perda de carga monofasica pelo fator chamado “multiplicador bifasico”, ®?, expresso

pela equacéo:

dp . G?
—(Ejam =g x2C, oD (2.24)

bifasico I ="h

Cavallini et al. (2006) elaboraram uma correlagéo para perda de carga para
condensacdo em microcanais em varios diametros e Matkovic et al. (2009)
descobriram gque esta prevé com boa precisdo o comportamento em microcanais de
0,96mm, diametro praticamente igual ao usado neste trabalho, de 1mm. Logo, sera
usada esta correlacdo para a regido bifasica do condensador, que é dada da

seguinte forma:

Tabela 2-3 Correlagéo para avaliar o multiplicador bifasico @ no condensador

Autor Correlagcéo Eq.
#? =7 +3595x F xH x(1-E)" (2.25)
W =1,398x p,
(2.26)
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0,2
Z=@0-xf+ xz(ﬂ] X [ﬂJ
2.27
Cavallini et al. Py H (2.27)
(2006)
F = Xo,gszs(l_ X)o,414
(2.28)
1132 0,44 3,542
H= [ﬂ} X(&j x(l_ﬂj
Py H 4y (2.29)
0,2
C, =0,046><[G>< Dh] (2.30)
Hy
O entranhamento de liquido “E” da equagéo 2.25 é dado por:
i 2
E =0,015+0,44log (pVCJx(ﬂ' XUVJ x10* (2.31)
A o
Py = P _1+ M:l (2.32)
L X

Para o evaporador foi utilizado a correlacéo de Jung e Radermacher,

desenvolvida para evaporadores com diametro de tubo similares ao utilizado neste

trabalho.
Tabela 2-4 Correlagéo para avaliar o multiplicador bifasico ®’ no evaporador
Autor Correlacao Eq.
@7 =30,79x"%(1— x)**"" p, " (2.33)
Jung e
Radermacher _p (2.34)
pr - p_ '
c
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Nas zonas de resfriamento e sub-resfriamento do condensador o fluido se
encontra no estado monofasico. Para calculo da perda de carga em tubos nesta
condicdo, diversas correlacdes foram desenvolvidas e Yang e Webb (1996)
verificaram que o coeficiente de atrito nos trocadores de calor de tubo plano com
microcanais e micro aletas é 36% superior ao do tubo liso circular, ao passo que no
trocador de microcanais sem micro aletas é 14% superior. Esse fato leva a evitar as
correlagdes comuns do tipo Blasius (1908, apud INCROPERA ; WITT ,1990), usadas
em trocadores de calor de tubos lisos de secéo circular.

O coeficiente de atrito em tubo plano com microcanais e micro aletas € dado
pela seguinte equacao:

C e =0,0814Re 2% (2.35)

fmicro

O coeficiente de atrito em tubos com microcanais sem micro aletas é:

C roiano = 0,0676 Re 07 (2:36)

ftplano

Para a queda de pressao na regido superaquecida do evaporador utilizou-se
a correlacao de Blasius, considerando vapor saturado a pressao de evaporacao.

2.4.4 Coeficiente de Transferéncia de Calor Interno
O estudo do coeficiente de transferéncia de calor € um topico chave para o
desempenho dos trocadores, por isso sera bem detalhado. Ser& avaliado os

coeficientes para o condensador de microcanais e fluxo paralelo e evaporador de

tubo-aletas.

2.4.4.1 Escoamento Monofasico

As duas regides monofasicas presentes no condensador séo: resfriamento,
com refrigerante no estado de vapor superaquecido e sub-resfriamento, com

refrigerante no estado liquido. Ja no evaporador ha apenas uma regiao monofasica,
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que é aregido de superaqguecimento onde o fluido se encontra no estado de vapor
superaquecido.

Existem diversas correlacdes para calculo do coeficiente de transferéncia de
calor monofasico em regime turbulento. Uma correlacéo relativamente simples foi
proposta por Dittus e Boelter (1930 apud INCROPERA e DE WITT, 2003, p. 350):

Tabela 2-5 Correlacéo para o nimero de Nusselt em escoamento monofasico

Autor Correlagéo Eq.

4

Nu, = 0,023Rex Pr"

Dittus e Boelter 0,7<Pr<160 % >10 Re>10000

(1930) (2.37)

n=0,3 para resfriamento

n=0,4 para aquecimento

A partir desta correlacdo avalia-se o numero de Nusselt para este
escoamento. Em seguida, calcula-se o coeficiente de transferéncia de calor por
conveccao a partir da equacao:
~ Nuxk (2.38)
D

h

2.4.4.2 Escoamento Bifasico

Para o escoamento bifasico com transicao de liquido para vapor que ocorre
no evaporador, seguiu-se a correlacéo de Klimenko* (1988 apud MAMANI,1997, p.
26), que foi testada por AWF(1995) no estudo de um evaporador automotivo similar
ao simulado neste trabalho.

* KLIMENKO, V. V. A generalized correlation for two-phase forced flow heat transfer. International
journal of heat and mass transfer, 31, n. 3, 1988. 541-552.
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Tabela 2-6 Correlacdo para coeficiente de transferéncia de calor h, para a regido bifasica no

evaporador
Autor Correlacao Eq.
0,2 0,09
I1:0087Re%6Pn(£1] (ELJ KEL]
P K, D,
my P O
. Um = 1+x —— D =/——
Klimenko (1988) A, p, l: (Pv H L g(P| —Pv) (2.39)
Rem — umDL
H
P

Para a regido bifasica do condensador, utilizou-se a correlagédo de Cavallini et

al. (2006), que sera conforme tabela abaixo.

Tabela 2-7 Correlagéo para o nimero de Nusselt para regido bifasica no condensador de microcanais

Autor Correlagéo Eq.
0,5
T
IOICpI D
h(X) _ 'fl (2.40)
T
T"=56"xPr, 5*<5 (2.41)
Cavallini et al. o
T"=5Pr+In 1+Pr,><(—— J 5<6" <30 (2.42)
(2006) 5 |
. 5"
T :S{Pr|+In(1+5Pr,)+O,495xln(%J} 5" >30 | (2.43)
|
0,5
5 = (%j Re, <1145 (2.44)
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5*=00504xRe,s  Re, >1145 (2.45)
Dh
Re, =G(1— x)1-E)x— (2.46)
dp
b= (Ejatrito (2'47)
bifasico

2.4.5 Coeficiente de Transferéncia de Calor Externo

Para o célculo do coeficiente de transferéncia para o lado do ar utiliza-se o

fator de Colburn (ja), oriundo da relacao:

2
Jar = Star Prar3
st = NVar

“  Re, Pr,

(2.48)

(2.49)

Com a avaliagdo do numero de Nusselt (Nuy), calcula-se o coeficiente de

transferéncia de calor (hy) pela equagéo:

_ Nuar X kar

har
D

har

(2.50)

As correlacdes existentes para determinar o fator de Colburn (ja), sao funcdes

do numero de Reynolds, dado pela equacdao:

har

zuhar

Re

ar

_GarxD

(2.51)
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G, = =p.V (2.52)

A correlacdo utilizada para o fator de Colburn (ja), foi a proposta por AWF

(1995) que foi testada em evaporadores automotivos.

Tabela 2-8 Correlacdo para o fator de Colburn j para o evaporador

Autor Correlacao Eq.
Re -0,39
AWF (1995) ] =091 —— (2.53)
. l(1000)

Para o condensador de microcanais e fluxo paralelo, AWF (1995)

desenvolveu a correlacdo que também foi adotada neste modelo.

Tabela 2-9 Correlagéo para o fator de Colburn j para o condensador

Autor Correlacao Eq.

AWF (1995) j=0,91Re®® (2.54)
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3 REVISAO DA LITERATURA SOBRE REFRIGERANTES

3.1 Revisao historica

De acordo com Calm e Didion (1998), os primeiros refrigerantes foram
introduzidos na década de 1830, com a invencdo da maquina de compressao a
vapor por J. Perkins, em 1834. Sua maquina foi projetada para utilizar éter como
refrigerante. No entanto, o primeiro a ser utilizado foi um solvente destilado da
borracha chamado caoutchoucine. A Tabela 3-1 cita os principais refrigerantes
utilizados no século XIX.

Tabela 3-1 Introducéo histérica dos refrigerantes (CALM e DIDION, 1998, p.309)

Year  Refrigerant (/absorbent) Chemical formula or

makeup
18305  Caoutchoucine Distillate of india rubber
Sulfuric {ethyly ether CH,-CH;-0-CH,-CH,
1840s  Methyl ether (R-E170}) CH:.~0O-CH,
1850  Waterfsulfuric acid HO/H 50,
1856 Ethyl alcohol CH:-CH,-0OH
1859  Ammonia‘water NH+H-D
1866  Chymogene Petrol ether and naphtha
{hydrocarbons)
Carbon dioxide (o
1860 Ammonia (R-717) NH
Methyl amine (R-630) CH+{NH:)
Ethyl amine (R-631) CHs—CHa(NH )

1870 Methyl formate (R-611) HCOOCH,
1875 Sulfur dioxide (R-T64) 50
1878  Methy] chloride (R-40; CH.Cl

1870s  Ethyl chloride (R-160) CH-CHACl
1891 Blends of sulfurc acid H:SU4. CJH“J. {~1H|:.
with hydrocarbons {CH4)-CH-CH »
1900s  Ethyl bromide (R-160B1) CH,—CH.Br
1912 Carbon tetrachloride CCly
Water vapor (R-718) H-O
19205 Isobutane (R-600a) {CH.)+CH-CH -
Propane (R-209() CH;-CH,-CH;
1922 Dielene (R-11300° CHCI=CHC}
1923 Gasoline Hydrocarhons
1925 Trielene (R-1120) CHCI=CCI,

1926 Methylene chlonde (B-30) CH.Cl.

" Blend of ris- and rrans-1.2-dichloroethene isomers.
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Quase um século mais tarde, acelerado pelo crescimento pos Primeira Guerra
Mundial, W. H. Carrier e R.W. Waterfill® ( 1924 apud CALM e DIDION, 1998, p.309 )
pesquisaram intensamente varios refrigerantes, entre eles didéxido de carbono,
diéxido de enxofre, tetracloreto de carbono, aménia e agua. Os dois ultimos
combinados necessitavam de varios estagios de compressao para as condigdes
pretendidas e possuiam baixa eficiéncia, o dioxido de carbono dependia do ciclo e
do subresfriamento, didxido de enxofre ndo era seguro e o tetracloreto atacava
metais em ambiente Umido. Assim, o melhor selecionado foi o dicloroetileno
(R1130), que passou a ser bastante utilizado.

Nesta época ja se conhecia a viabilidade do uso de hidrocarbonetos como
refrigerantes, sendo utilizado principalmente o propano (R290). Sua principal
desvantagem, porém, é a alta inflamabilidade. As empresas que vendiam este
composto utilizavam com propaganda a fato dele n&o ser corrosivo nem téxico,
promovendo o produto sobre outro refrigerante também muito utilizado, a ambnia
(R717).

Ainda a procura de um composto ideal, alguns anos mais tarde, Thomas
Midgley® (1937 apud CALM, 2008, p.1125) fez uma anélise da tabela periédica a
procura de elementos com propriedades desejaveis para um refrigerante, como alta
volatilidade, boa estabilidade, baixa toxicidade. Por eliminacdo, sobraram 8
elementos plausiveis, sendo que 7 ja haviam sido usados anteriormente. O elemento
inédito era o flior. Foram criados, assim, novos compostos que continham o
elemento e realmente suas propriedades foram melhoradas. Em 1931, iniciou-se a
producdo do R12, dando origem assim a familia dos clorofluorcarbonos que
praticamente dominaram o setor de refrigeracao durante quase todo o século.

Na década de 1970 foi descoberto o primeiro problema ambiental global, a
destruicdo da camada de 0z6nio, causada pelos elementos cloro e bromo que
catalisam a reacao que desfaz o gas 0z6nio da camada superior da estratosfera,

desfazendo assim a camada protetora que filtra a radiacao ultravioleta proveniente

® Carrier, W. H., Watertill, R. W., Comparison of thermodynamic characteristics of various refrigerating
fluids. Refrigerating Engineering, June, 1924.

6 Midgley, T. Jr, From the periodic table to production. Industrial and Engineering Chemistry, 29,
n. 2,1937. 239-244.
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do sol. Molina e Rowland’ (1974 apud CALM e DIDION, 1998, p.311) descobriram
que a principal fonte de cloro na ozonosfera eram os CFC’s utilizados como
refrigerantes.

A fim de comparar o potencial de degradacao da camada de 0z6nio de cada
substéancia, existe o indice denominado ODP (do inglés, Ozone Depletion Potential)
gue indica a capacidade do refrigerante em contribuir para a destruicao do ozonio,
sendo o valor maximo 1, que é€ relativo ao gas CFC R-11.

Em 1987 foi assinado o Protocolo de Montreal, um acordo internacional onde
0s mais de 150 paises participantes se comprometeram na reduc¢do do consumo dos
gases com ODP alto, sendo eles: R-11, R-12, R-113, R-114, R-115, halon-1211,
halon-1301, halon-2402. A meta estabelecida foi de completo banimento dos CFC’s
até 1996.

A partir do acordo, todos os tipos de sistemas de refrigeracdo que até entéo
usavam gases CFC’s necessitaram de substitutos. Foi a partir dai que entraram no
mercado os chamados hidroclorofluorcarbonos (HCFC’s), como o R-22, amplamente
utilizado em sistemas de refrigeracdo residencial e comercial, e 0s
hidrofluorcarbonos (HFC’s), como o R-134a, muito utilizado em sistemas de ar
condicionado automotivo. Como mostra a Figura 3.1, o valor de ODP para o primeiro

€ baixo e para o segundo € nulo.

CFC 1" B I
12 !

1
HCFC 22

HFC R

143a 4
1523 3
125

R 23

R 118 1
R 218 1

R 160

R 181

R 170

R 290

R 600

1 0.76 05 025 0 3000 6000 9000 12000
ODP(Relative to CFC11) GWP(Relativeto CO,)

Figura 3-1 Comparac¢édo de ODP e GWP para refrigerantes puros. (KUMAR e RAJAGOPAL, 2007,
p. 3055)

" MOLINA, M. J.; ROWLAND, F. S. Stratospheric sink for chlorofluoromethanes: Chlorine atom
catalyzed destruction of ozone. Nature, n. 249, p. 810-812, 1974.
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A manutencdo da temperatura média global é resultado do efeito estufa,
processo por meio do qual gases da atmosfera absorvem a radiagéo infravermelha
emitida pela superficie terrestre. Este processo € fundamental para existéncia da
vida na Terra. Entretanto, estudos mostram que a temperatura média global tem
aumentado significativamente nas ultimas décadas. (BROHAN, KENNEDY, et al.,
2006). A principal justificativa para este aumento de temperatura é dada pelo
aumento dos gases do efeito estufa acumulados na atmosfera, que intensificam o
fendbmeno. Em 1997, o Protocolo de Kyoto veio justamente propor medidas para
diminuicdo da producdo destes gases, que sao: dioxido de carbono (CO), metano
(CHy,), 6xido nitroso (N2O), hidrofluorcarbonos (HFCs), perfluorcarbonos (PFCs),
hexafluoreto de enxofre (SFg).

O indice GWP (em inglés, Global Warming Potential) € uma medida de como
uma determinada quantidade de géas do efeito estufa (GEE) contribui para o
aquecimento global. O GWP é a razéo entre o efeito de aquecimento de uma
guantidade do gas em guestdo em um periodo de 20 anos e a mesma quantidade

de diéxido de carbono, cujo potencial € definido como 1.

fourth generation

2010-

global warming

zero/low ODP, low GWP,
short 1, high efficiency

third generation
1990-2010s
ozone protection
(HCFCs), HFCs, NH,,
H,0, HCs, CO,, ...

second generation
1931-1990s
safety and durability
CFCs, HCFCs,
HFCs, NH,, H.0, ...

© 2006.03 James M. Calm

Figura 3-2 Progressao dos refrigerantes. (CALM, 2008)

Como pode ser observado na Figura 3-1, o R-22 possui GWP del700, que é
consideravelmente alto. Quanto ao R-134a, o GWP é de 1300, portanto, também
alto. Logo, concluimos a grande necessidade do estudo de compostos alternativos
para diminuir as emissdes de produtos nocivos ao meio ambiente, sejam prejudiciais

a camada de ozo6nio ou intensificadores do efeito estufa. Observando a Figura 3-2, é
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possivel notar as diferentes geracdes de fluidos refrigerantes durante os séculos XIX
e XX, porém, para o século XXI os substitutos ainda séo incertos.

3.2 Refrigerantes alternativos selecionados para simulagéo

Em sistemas de ar condicionado automotivo o fluido mais utilizado € o HFC-
134a, sendo ele, portanto, o alvo de comparacéo.

Os refrigerantes naturais passiveis de analise sdo: propano (R290) e
isobutano (R600a), que conforme € observado na Figura 3-1, possuem GWP e ODP
iguais a zero. Dioxido de carbono (CO,) e amoénia (NH3) ndo serdo analisados
porque suas aplicacdes envolvem algumas particularidades: o primeiro s6 é viavel se
trabalhar em um ciclo transcritico, que foge da aplicacado do programa de simulacéo;
0 segundo, envolve mais de um estagio de compressao, que também foge da
aplicacao neste trabalho. Também hé o R-1234yf, que € produzido artificialmente.

Wongwises, Kamboon e Orachon (2006) fizeram uma anélise experimental
em um sistema de ar condicionado automotivo testanto varias misturas de propano,
butano e isobutano, chegando na proporc¢ao ideal 50%, 40% e 10%,
respectivamente. Todas as misturas obtiveram valores de COP superiores ao do
R134a. O dleo lubrificante utilizado foi o PAG (Polialquileno Glicol), o mesmo
utilizado com R-134a.

Lee e Jung (2012) fizeram ensaios com o R-1234yf e chegaram que para o
novo composto o COP é 0,8%-2,7% menor que o R-134a. Além disso, sua
capacidade frigorifica é até 4% menor. A carga de refrigerante também é 10%-11%
menor. A sua vantagem € o aproveitamento do mesmo sistema, sendo este
composto muito menos agressivo ao ambiente porque possui GWP no valor de 4.

A principal desvantagem tanto dos hidrocarbonetos quanto do R-1234yf é a
caracteristica inflamavel. Desde o comeco do século XX quando ja se usava
propano e butano, este era o principal freio para o uso continuo dos mesmos, uma
vez que acidentes aconteciam.

No entanto, a proposta deste trabalho é analisar os desempenhos em um

sistema ja existente e mostrar a viabilidade para uso. Espera-se que 0
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desenvolvimento de novas tecnologias permita o aumento da seguranca de sistemas
de compresséo a vapor utilizando fluidos inflaméveis, minimizando, assim, os danos.
Analisaremos a seguir o modelo matematico que envolve o programa de

simulacédo e seguiremos para analise e comparacao.
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4 MODELO MATEMATICO

4.1 Modelo do Compressor

O modelo do compressor foi desenvolvido por Mamani (1997) e aprimorado
por lanella (1998), sendo baseado em um compressor SANDEN SD7V16 de
deslocamento variavel. Este compressor foi desenvolvido para operacdo com
regrigerante R-134a, no entanto, neste estudo também utilizaremos este modelo
para simulacdo com outros tipos de refrigerantes, a fim de avaliar o desempenho no
mesmo sistema.

A vazdo de refrigerante deslocada pelo compressor é dada pela seguinte
relacao:

DV L Jpm

™= e0 @)

asp

_THe
DV—4D xLxz 4.2)

Para um compressor de deslocamento fixo o rendimento volumétrico do

espaco nocivo é fungao da fragao do espaco nocivo €, como segue:
P, |" (4.3)

O rendimento volumétrico real para o compressor em estudo depende de
outros fatores, como deslocamento e rotagdo. Assim, Mamani (1997) propde a
introducé&o de um fator multiplicativo f;, que incorpora a influéncia destas variaveis, e

a equacao para o rendimento se torna:



nv_real =41- €n

asp

~1|¢x f,(rpm,DV)

(4.4)
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A funcéo f; pdde ser obtida a partir dos dados de catalogo do compressor

(Tabela 4-1) da qual foi feita uma regressdo multipla pelo método dos minimos

quadrados. Apesar de Mamani (1997) ter feito uma regressao e lanella (1997) té-la

refeito em seu trabalho, ainda havia erros a serem minimizados. Neste trabalho foi

feita entdo uma nova regressao para f1(rpm,DV) com a variavel “rpm” até quarta

poténcia e variavel “DV” até terceira poténcia, o que fez minimizar os erros dentro da

faixa desejada. O resultado da regressdo é mostrado na equacgéo 4.6.

Tabela 4-1 Caracteristicas do compressor SANDEN SD7V16F

Vélocidade do Compressor (rpm)

750 1000 | 1800 | 3000 4000 5000 | 6000 7000
0 (keal/h) 2301 3141 | 5526 | 7298 | 7553
Okw) 2.675 3.652 | 6.452 | 8.486 | 8.782
100% | Hypy (kw) | 1.094 1.455 | 2.732 | 4.683 | 5.982 F
Ny (%) 69.8 71.6 | 70 55.5 43
‘(163&; Ccop 2.445 2,509 | 2.351 | 1.811 1.468
\ Td (°C) 80 79.1 | 85.2 91.7 97.9
O(keal/h) 1600 2166 | 3955 | 6130 | 7353 8273
0 (kw) 1.861 | 2519 4599 [ 7.127 | 8549 | 9.619
‘ 5% ‘n-m, (kw) | 0791 | 1.045| 1.93 | 3332 | 4443 | 5416 |
i |n\ (%) \ 64.9 658 | 66.8 | 62.1 55.9 50.3
(123 cc) ECOP | 2352 | 241 | 2382 2139 | 1924 | 1.776
‘ Td (°C) 795 782 | 824 | 87.2 938 | 96.2
0 (kcal/h) 2320 | 3918 5121 5857 | 6732
0 (kw) 2697 | 4.555 | 5954 | 6.81 | 7.827
Wyear (KW) 1.169 | 2.064 | 2.77 3.393 | 4.07 T
(%) 58.1 | 589 7 528 | 50.5
cop 2306 | 2206 | 2.149 | 2007 | 1.923 |
Td (°C) 80 79.5 86.7 89.8 | 86.7 ]
0 (keal) 1648 | 2065 | 2598 | 3297 3688
Okw) 1916 | 2401 [ 3.021[ 3.834 | 4288
o (KW) 1.022 | 1.365 | 1.778| 2.192 | 2.557
ln‘ ) 40.7 383 386 | 4038 39.1
(50 cc) 'C()p 1.874 1.759 1.699 | 1.749 1.676
I'I'd (°C) 87.7 89.8 93.2 95.7 97

Condigdes de teste:

Py = Pressio de descarga

P,= Pressio de aspiragio

AT =

Py/P,=15/2 bar.

10 °C Superaquecimento do vapor

AT, = 6 °C Subresfriamento do liquido antes da V.E
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77v_regress€0 (rp m, D\/) . Uv_regresséo(rpm’ DV)

f1(rpm,DV) =

nv_reg ressé®d

Ty (P ! Pasp )tabela4—1

0,7617 (4.5)

(rpm,DV) = (p00+ p10*DV + p0l*rpm+ p20*DV?
+p11*DV*rpm+ p02*rpm* + p30*DV° +

(4.6)

P21*DV?*rpm+pl12*DV*rpm® + p03*rpm’ +
pP31*DV? *rpm+ p22* DV A2*rpm™2+ p13* DV * rpm"3

+p04*rpm™4)
Onde:
p00= 1.366 ;
pl0= -0.01474 ;
pOl= -0.00103 ;

p20= 8.071e-005 ;
pll=1.791e-005 ;
p02= 2.21e-007 ;
30=-1.075e-007 ;

DY

p21=-8.189¢e-008 ;
pl2=-2.864e-009 ;
p03=-1.868e-011 ;
p31= 9.954e-011;
p22= 6.348e-012 ;
pl3=1.443e-013 ;
p04= 5.069e-016;

s
e
o

_
.
,44,/,44445;'4,
=

o

R
=

T

Figura 4-1 Curva de rendimento volumétrico (N, regresszo=(rpm,DV)) obtida por regresséo multpla pelo
meétodo dos minimos quadrados a partir da Tabela 4-1
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A regressao foi obtida para valores constantes de Pasp, Pq, €n, N. O rendimento

de compresséo adiabatica € dado pela equacao:

Nea = W B S 4.7)
W real IZI B Il
Mo = m, (.IZS - Il) (4.8)
W real

Pelos dados fornecidos pelo fabricante do compressor utilizado, lanella (1998)

chegou que:

7., =—0,0000411x rpm+ 0,86 (4.9)

A entalpia do refrigerante na saida do compressor é dado por:

(4.10)

7708.

A partir dos estados de admisséo e de descarga do compressor obtém-se as
entalpias i; e ixs. O grau de superaquecimento AT,s do estado 1 foi fornecido pelo
fabricante.

Obtém-se entdo a temperatura da saida do compressor que € funcéo de Pq €

O coeficiente de desempenho deste sistema frigorifico é avaliado pela

equacao:

COP = Qevap = ?1 _ i_4 (4.11)
W real |2 B Il
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4.2 Modelo do Condensador

O condensador € constituido de trés regides: regido de resfriamento, regiao
de condensacdo e regidao de sub-resfriamento. Para cada uma destas existe um
coeficiente global de transferéncia de calor avaliado de acordo com a Equacéo 2.3.
As aletas foram modeladas como retangulares e sua eficiéncia pode ser avaliada

com a seguinte equacao:

tanh Ha [20y

2 \ k,t,
a = (4.12)
77 a 2har
2 \ k.t

a-a

O coeficiente de transferéncia de calor do lado do ar é calculado através do
fator de Colburn conforme Equacao 2.48.

Em cada regido, avalia-se a efetividade € conforme a Tabela 2.1.

O comprimento de uma regido é definido pela superficie interior total de troca
desta regido, Ajc (para j=1,2 ou 3), considerando o numero de tubos por passo,

Ntubos.
Aijc

L =—F—
pitNtubos

Jjc

(4.13)

Neste trabalho, foi feita a discretizacdo do condensador em areas pequenas,
de modo que o balanco de energia fosse aplicado em cada volume de controle,
podendo assim avaliar localmente as propriedades do refrigerante e o coeficiente de

transferéncia de calor em cada regido.
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4.2.1 Regido de Resfriamento

Segundo a correlacéo de Dittus e Boelter (1930) mostrado na Equacéo 2.37,
avalia-se o numero de Nusselt Nusc , para cada temperatura local desde a

temperatura de saida do compressor até temperatura de saturacgao.
h Nu

¢ n —
D,

O coeficiente global U;. , € entdo calculado pela equagéo 2.3, a partir de hic

Ic_n x kv_n

(4.14)

e har, que é calculado pela equacéo 2.50.

A vazdo de ar em cada é&rea discretizada é dada por:

m. = Mar (4.15)
ar_n
ndivisﬁes_lc
As capacidades térmicas séo avaliadas abaixo. Cajc (j=1,2,3) ndo varia para
cada area discretizada pois a vazao de ar € a mesma (M ) € a temperatura do ar

de entrada € sempre a mesma.
Carlc = C’par Mar_n (4.16)

C

=Cprye_n Mr (4.17)

relc_n
A area Aa é calculada a partir da divisdo em ngiisses da superficie interior total

de troca de calor, A,.

Aa = _A (4.18)

nd ivisdes_1c

O NUT¢ n € calculado a partir de U;c , e Aa:

U, ,xAa
NUT, , = (—:— (4.19)

min

A efetividade €1 , € calculada pela equacéo 2.15. Assim, Tcond1 n € Tasci n

podem ser calculados:
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(Tcondlc_n—l - Tae_cond)

Tcondlc_n = Tcondlc_nfl - glc_nCmin C (4-20)
relc_n
(Tcondlc n _Tae cond)
Tascl_n = Tae_cond + glc_nCmin _C — (4-21)
arlc
Pela conservacao da energia do lado do fluido refrigerante, tem-se:
Qlc =Mr Cpac (Tcond_e _Tscondlc) (4.22)

A queda de presséo local nesta regido é avaliada de acordo com a Equacédo

2.23 e adotando o coeficiente de atrito de acordo com a Equacéao 2.36.

P =P, - Aplc_n (4.23)

condlc_n condlc_n-1

4.2.2 Regiao de Condensacéo

O volume especifico do refrigerante nesta regido diminui desde um valor para
o estado de vapor saturado até um valor para liquido saturado. Resultado desta
variacdo, o coeficiente de transferéncia de calor também varia e este € avaliado
atraves da Equacéao 2.40.

O coeficiente global Uy , € entdo calculado a partir de hye , € hay, pela
equacéo 2.3.

A vazdao de ar em cada area discretizada é dada por:

m ' _ m,, (4.24)

ar_n
n,. .
divisdes_2c

As capacidades térmicas sao avaliadas abaixo.

Car2c = Cpar Mar_n (4.25)

C:reZC_n = Cpr2c_n Mr —> 0 (4.26)
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A area Aa é calculada a partir da divisdo em ngivisses da superficie interior total
de troca de calor, A.

Aa = A (4.27)

r]diviS(”)eSZC

O NUT n, € calculado a partir de Uy , e Aa:

UZc n XAa
NUT,, = (—:— (4.28)

min

A efetividade ¢, , € calculada pela equacéo 2.16. ASSim, Tcond2 n € Tasc2 n

podem ser calculados:

(TcondZC_n—l _ Tae_cond )

Xp = Xpq — 820_nCmin . (4.29)
IIv_nrnr
T d2c_n-1 —T d
Tascz_n :Tae_cond +‘920_nCmin ( = C_E: == ) (4-30)
ar2c
Pela conservacao da energia do lado do fluido refrigerante, tem-se:
Qe =Mr iy (4.31)

A queda de pressao local nesta regido é avaliada de acordo com a Equacéo
2.24, adotando o coeficiente de atrito de acordo com a equacéo 2.30 e 0
multiplicador bifasico de acordo com a equacao 2.25.

P - PcondZC_nfl - Ap2c:_n (4.32)

cond2c_n

A temperatura de saturacdo decresce em funcdo da queda de pressédo. Esta

variagao é avaliada por:

T

cond2c_n

= Tsat(PcondZC_n) (4'33)
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4.2.3 Regiao de Sub-resfriamento

O liguido encontra-se sub-resfriado nesta regido. Através da Equacao 2.37

avalia-se 0 Nusc p.

h _ Nu3c_n X kv_n
3c_n — (4.34)
— Dh
O coeficiente global Uz , € entdo calculado a partir de hsc , € hy, pela
equacao 2.3.
A vazao de ar em cada é&rea discretizada € dada por:
m. o= Mar (4.35)
ar_n
ndivis()es_Sc
As capacidades térmicas sdo avaliadas abaixo.
Car3c = Cpar Mar_n (4.36)
Cre3c_n = Cpr3c_n my (4.37)

A &rea Aa é calculada a partir da divisdo em ngivisses da superficie interior de
troca de calor, A..

ra=—A (4.38)

r]d ivisGes_ 3c

O NUT3_j, € calculado a partir de Us; e Aa:

U, ,xAa
NUT,, , = —©c (4.39)

min

A efetividade €3¢  é calculada pela equagéo 2.15. Assim, Tconds n € Tasc3 n

podem ser calculados:
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(TCOI’ld3C n—1 _Tae cond)
T 83c_nCmin — ~ (4.40)

re3c_n

T

cond3c_n

=T

cond3c_n-1

(TcondSC n _Tae cond)
TascS_n = Tae_cond + 83c_nCmin _(: = (4-41)

ar3c

Pela conservacédo da energia do lado do fluido refrigerante, tem-se:

Q3c =My Cpr3c (Tscond2c _Tscondsc) (4.42)

A queda de pressao local nesta regido é avaliada de acordo com a Equacéo

2.23 e adotando o coeficiente de atrito de acordo com a Equacéao 2.36.

R Pond3c_n—1 _Apsc_n (4.43)

cond3c_n — 'c

4.3 Modelo do Evaporador

Como ja foi citado anteriormente, este modelo considera um evaporador de
tubo-aletas, como na Figura 1.5.

Existem duas regibes, a de evaporacao e a de superaquecimento. Em cada
regido ha um coeficiente de transferéncia de calor médio he, do lado do refrigerante
e coeficiente global Ue,.

Para o evaporador € necessario um método que avalia a eficiéncia
equivalente de uma aleta circular, chamado equivalente anular, pois diferente do
condesador as aletas sdo do tipo placas com tubos circulares.

Segundo Shah® (1985 apud MAMANI, 1997, p. 47) o rendimento da aleta é:

tanh(¥)
Ta =T (4.44)

® SHAH, R. K. Compact Heat Exchangers, Handbook of Heat Transfer. [S.l.]: W.M. Rohsenow,
McGraw Hill, 1985.
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Onde:

¥ =m, horexp(0,13m0h0—1,3863 (4.45)
. C,, (4.46)

b,
h -1 +§ (4.47)

(o f 2

| _b.—b, (4.48)

f 2

on (4.49)
mo — ar
ko

O coeficiente de transferéncia de calor do ar seco h, é avaliado pelo fator de
Colburn pela equagéao 2.50.

Em sistemas de ar condicionado automotivos as aletas do evaporador ficam
umidas devido a temperatura inferior a do ar externo, o que contribui para aumento
da transferéncia de calor no lado do ar. Logo, considera-se um fator dado por
Domanski e Didion (1985 apud MAMANI,1997, p.48) como e segue:

iIva (W — W, )
Cpa(Taeev - Tag )

Tae ev € @ temperatura de entrada do ar, T,y € a temperatura de orvalho na

harh = har 1+ (4.50)

superficie exterior do trocador, iy, € a entalpia de vaporizacdo da dgua, w é a
umidade absoluta do ar e ws é a umidade absoluta na saturacéo, para a temperatura

de entrada do ar.

4.3.1 Regido de Evaporacgao

O coeficiente de transferéncia de calor local para a regido bifasica é avaliado
de acordo com a Equacéo 2.39. Avalia-se entdo o coeficiente médio h..em seguida

o coeficiente médio global U .. pela Equacéo 2.3.
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Aplicando a equacéo da conservacéo da energia entre a entrada do
evaporador com titulo x e o fim da regido de evaporagédo onde o vapor € saturado,

tem-se:

Qevl = mr(l_ Xe)(il T |5)

(4.51)
A superficie de troca necesséria para a regido é avaliada como:
Qus
Aievl = = (4.52)
Uen (Teaev1 _Tevl)
A vazao de ar nesta regido é dada como:
_ Aen |
Mo, = Ae: Mar (4.53)
Calcula-se 0 NUTe,1 pela expresséo seguinte:
Ue
NUT,, = 2ot B (4.54)

Cpar Mar

Avalia-se a efetividade €1 pela equagéo 2.18.
Aplicando a equacédo da conservacao da energia para o lado do ar, encontra-

se a temperatura de saida do lado do ar.
Tasevl = Taeevl ~Sen (Taeevl _Tevl) (455)

A queda de pressao ao longo do comprimento da regido Ape,: € avaliada de
acordo com a equacao 2.24, considerando o multiplicador bifasico da equacao 2.33
e o0 coeficiente de atrito pela forma de Blasius . A temperatura de saturacao que

entra na regido superaquecida avalia-se da seguinte forma:

Tev2 :Tsat(pevl _Apevl) (456)
4.3.2 Regido de Superaquecimento
Avalia-se o coeficiente de transferéncia de calor médio he.e em seguida o

coeficiente global U..., para a nova presséo de entrada da regido.

A vazao de ar resultante & Mgrev2=Mar-Marev1. AS capacidades térmicas sao:
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Carev2 = Cpare\/z Marev2 (4.57)

Creev2 = Cpev2 my (4.58)

Avalia-se entdo o coeficiente global U..., de acordo com a Equagao 2.3. A

efetividade €e,, € avaliada segundo Equacao 2.19, onde:

NUTevZ _ Uevz A‘ievz (4.59)
ev2 — I:)it I—ev2 = I:)it(l—e o I—evl) (4.60)

Pela conservacdo da energia para o lado do fluido refrigerante:

Qevz =Mr Cpey Tsrev2 _Terev2) (4.61)

T

asev2

Taeev2 + Qevz (4'62)
Marev2 C par

A queda de pressao nesta regido é avaliada de acordo com a Equacédo 1.21 e
adotando o coeficiente de atrito de acordo com a Equacédo 1.30. A pressédo de saida
entdo é:

Pevz = Pevz — APey2 (4.63)

4.4 Modelo da Valvula

Inicia-se a modelagem com o célculo da vazao massica que passa pela

vélvula através do balanco de energia no lado do refrigerante do evaporador:

m, = _Qevﬁp (4.64)
i, —i,
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Assume-se gque a valvula é um orificio onde ocorre uma vena contracta.
Admite-se ainda que s ocorre vaporizacao apos o orificio. Assim, a vazao para

valvula totalmente aberta — condicdo cujos dados sao encontrados no catalogo — é:

: (4.65)
Mrmax = Cy Ab\/zlol (p3 - p4)
sendo que Cq4 € 0 coeficiente de descarga e A, a area do orificio da valvula.

Define-se ka como sendo:

_ (4.66)
k,=C, A2
Substituindo:
m

K i (4.67)

T \/pl(ps_ p4)

Como ka independe de Ap € Mimax, Obtém-se a relacao:
ky = f(Toa) (4.68)

evap

Com os dados do catalogo € possivel obter a curva da equacao 4.68. Assim,
conhecendo p; e (ps-ps), avalia-se mmax para valvula totalmente aberta.
Quando a valvula termostatica com bulbo opera parcialmente aberta, as

pressfes atuantes definem a abertura. No equilibrio, tem-se

Pouibo = pevap + Pmola (4.69)

A valvula escolhida ndo possui bulbo, mas possui a pressao do fluido atuando
sobre o diafragma. Como a pressao do fluido é funcéo da temperatura de saida do

evaporador, tem-se que:
pbulbo = psat(TeVap + ATsat) (470)

Sem superaquecimento, a pressao na mola € zero e a valvula se mantém
fechada.

A vazdao de refrigerante para a valvula parcialmente aberta é:
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- ' mela - pmola min (4'71)
My = Mrmax =
pmola_max T pmola_min
Onde:
Prota = psat(Tevap + ATsa)_ psat(Tevap) (4.72)
Prota_min = psat(Taj +ATsai)_ psat(Taj) (4.73)
Prota max = Peat Ta; + ATsamae )= PoaclTay) (4.74)

4.5 Transferéncia de calor nas linhas

Nas linhas de que conectam os componentes entre si ocorre transferéncia de
calor de ou para o meio.
Admitindo Tinfinite @ temperatura do ambiente exterior as linhas e assumindo

gue se mantém constante, aplica-se a Lei de Newton de resfriamento:

®=U(T,-T,) (4.75)
(4.76)
oldTm :_d(dAT) _OP _ P a1
z z ' '

mc, mc,

Através de separacdo de variaveis, obtém-se:
(4.77)

In(Als) - —P—L( OLlUdzj
AT, mc, L

Considerando U = _[OL%Udz o coeficiente médio global de transferéncia de

calor e substituindo na Equacao 2.67, tem-se:

ATS :Too _Tm,s —exp| — PL U (4.78)
AT, T_-T



Logo, obtém-se a taxa:

Q =mc, (AT, —AT,)=U Ax AT,
AT _ AT, AT,

" (AT
In
AT,

60

(4.79)
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5 SIMULACAO

O cdbdigo fonte do programa utilizado para simulacdo esta localizado no
ANEXO I. O programa utilizado para compilacgao foi o Engineering Equation Solver
(EES), um software que possui como principal vantagem as propriedades
termodinamicas e de transporte de uma grande variedade de substancias, inclusive
as dos refrigerantes a serem analisados.

O modelo matematico descrito no capitulo 4 compreende em um sistema de
equacdes néo lineares, que tem com solucéo o ponto de operacédo do sistema de ar
condicionado para as condi¢des especificas de entrada, em regime permanente.

Através de um método iterativo por substituices sucessivas, encontra-se a
condicao de equilibrio. Os valores de temperatura de condensacéo,
superaquecimento na saida do evaporador e volume deslocado do compressor sao
adotados inicialmente de modo arbitrario. A cada iteracao eles sédo atualizados até
gue a convergéncia a um valor final seja atingida. Na Figura 5-1 encontra-se o

diagrama de fluxo da solucéo do programa.



ENTRADA DE DADOS:

Trocadores de calor: Geometria, linhas de conexéo,
Tae_cond, Va, Tae_evap, marev, Tevap, ATsc

Compressor: Geometria, rpm, ns(rpm,DV),

TXV: ka, Atsa, Atsamax

v

VALORES PARA

INICIALIZAGAO: <
Tcond, ATsa, DV

Atualizar
Tcond

v

COMPRESSOR

v

‘ LINHA DE DESCARGA ‘

CONDENSADOR

SIM
h 4

LINHA DE LiQUIDO

v

VALVULA DE EXPANSAO
TERMOSTATICA
emr=|mrcalc-mr|/mrcalc

Atualizar
ATsa

SIM
v

EVAPORADOR
eATsa=|ATsacalc-ATsa|/ATsacalc

Atualizar
DV

Figura 5-1 Diagrama de fluxo da solugéo do sistema frigorifico pelo método de substituicdes

SIM
v

LINHA DE SUCCAO

v

DADOS DE SAIDA:
Qr, Qcond, mr, COP, W

FIM

sucessivas
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6 RESULTADOS

Os fluidos refrigerantes simulados foram: R134a, R290 (Propano), R600a
(isobutano), R-1234yf e também o antigo R-12, gas CFC que ja foi muito usado
neste tipo de aplicacéo.

As comparacdes dos resultados serao feitas com base nos parametros de
desempenho do sistema, como capacidade frigorifica, coeficiente de eficacia, taxa
de rejeicdo de calor no condensador, poténcia de compressao, todos em funcéo da
variacdo das condi¢cdes de entrada, como a rotacdo do compressor e temperatura de
ar na entrada do evaporador.

Inicialmente, foi feita uma comparacdo com o modelo matemético original,
criado por Mamani (1997) e implementado por lanella (1998). Em seguida, foi
utilizado o modelo de Cavallini et al. (2006) através da discretizacdo da area do

condensador. Os graficos serao feitos para estas 2 situacoes.

6.1 Coeficiente local de transferéncia de calor por convecc¢ao
Primeiramente vamos analisar o coeficiente de transferéncia de calor local na

regido bifasica do condensador.

h(x)
14000
12000
__ 10000
&
£ 8000 —&—|sobutano (R600a)
~
E. 6000 == Propano (R290)
< 4000 R12
2000 ——R1234yf
0 PRSI NEN XX ”
I O N H O Nt O Hd 00— MO0 O MmO OINN~NINS
N N OO MmO W O mMmuwuwooaANWO AN O dANLOWL ANOINTIDN
MDNICRAAATINNN LTSN ON R %0
Qe Qococococodocooo oo oooo
dOOOO

Gréfico 6-1 Coeficiente de transferéncia de calor por conveccao na regido de condensacao em
fung&o do titulo X. Tevap=1°C, Marevap=500Ka/N, Tarcond=35°C, Tarevap=20°C, Varcond=10m/s, Rotag&do do
compressor=3000rpm. Modelo com discretizacao.
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O coeficiente varia em fungéo do titulo na regido saturada e decresce
rapidamente. Analisaremos entéo o efeito da utilizagdo deste coeficiente local no

desempenho do sistema.

6.2 Efeito darotacado do compressor

Como foi comentado anteriormente, a principal funcdo do compressor de
deslocamento variavel é a de ajuste da vazao do sistema de acordo com variacdes
de carga térmica e rotacdo. Analisaremos, portanto, a influéncia da rotacéo sobre
algumas variaveis do sistema para cada fluido.

Os valores para temperatura de evaporacao do sistema R134a variam entre
0°C e 1°C segundo o fabricante. Assim, para analise do comportamento dos fluidos
desejados, foi utilizado para todos o valor de 1°C. E importante ressaltar que os
resultados seguintes mostram duas condi¢des distintas de simulag&o: na primeira foi
utilizado o modelo sem a discretizacao do condensador, ou seja, o0 modelo original
com a modificacdo do modelo do compressor feita neste trabalho, enquanto na
segunda houve a discretizagdo, com implementacédo do modelo de Cavallini et al.
(2006). Como o R-1234yf ndo chegava a convergéncia na simulagdo com
discretizacéo para as condi¢des do ar de entrada usadas no modelo sem
discretizacdo, foi necesséria a diminuicdo da temperatura do ar entrada no
condensador e aumento da velocidade do ar. Assim, chegou-se a convergéncia e a
comparacao pode ser feita entre os refrigerantes para este modelo. No entanto, a
comparacao entre o modelo sem discretizacdo e o modelo com discretizagao nao
pode ser feita devido a esta diferenca nas condi¢des de entrada do ar do

condensador.
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6.2.1 Vazéo de refrigerante

Vazao de refrigerante

0,035
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Grafico 6-2 Vazao de refrigerante vs rotacdo do compressor. Tevap:1°C, mare\,ap:500kg/h,Tarcond:40°C,
Ta,e\,ap:20°C, Vargng=3m/s. Modelo sem discretizacéo.

Vazao de refrigerante
0,03
0,025 X X X X
X X ) § x X
% 0,02 @ Isobutano (R600a)
3
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Grafico 6-3 Vazao de refrigerante vs rotacdo do compressor. Tevap=1°C, mare\,ap=500kg/h,Tarcond:35°C,
Ta,evap:ZO"C, Vargng=10m/s. Modelo com discretizacao.

Observa-se nos graficos 6-2 e 6-3 que a vazdo se mantém praticamente
constante para toda faixa de rotagcdo. Como visto no capitulo 2, no sistema real isto é
possivel gracas a valvula compensadora de vazao. Os hidrocarbonetos possuem
vazoes bem menores devido as baixas densidades a presséo de aspira¢ao do

compressor. Os dois modelos mantém o mesmo comportamento do sistema.
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6.2.2 Efeito frigorifico

Efeito frigorifico
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Grafico 6-4 Efeito frigorifico vs rotagdo do compressor. Te\,apzloc, mare\,ap:SOOkg/h,Ta,cond:40°C,
Ta,e\,ap:20°c, Vargng=3m/s. Modelo sem discretizacdo

Efeito frigorifico
300
= 250
=
S
e
o 200 @ Isobutano (R600a)
(5]
:'g' 150 ¥ ¥ ¥ ¥ ¥ M Propano (R290)
20
£ 100 X X P X X R12
s X R1234yf
o 50
X R134a
0
1500 2250 3000 3750 4500
RPM

Gréfico 6-5 Efeito frigorifico vs rotag&o do compressor. Teyap=1°C, Mareyvap=500Kg/N, T arcond=35"C,
Tare\,ap:ZO"C, Varqng=10m/s. Modelo com discretizacao

Observando os gréficos 6-4 e 6-5, nota-se que 0s maiores efeitos frigorificos —
diferenca entre as entalpias dos estados de saida e entrada do evaporador — sédo

dos hidrocarbonetos propano e isobutano.



6.2.3 Capacidade de refrigeracao

Capacidade de refrigeracao
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Gréafico 6-6 Capacidade de refrigeracéo vs rotag&o do compressor. Teyap=1°C,
mare\,ap:SOOkg/h,Tarcond:40°c, Ta,evap:20°C, Varqng=3m/s. Modelo sem discretizagéo
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Gréfico 6-7 Capacidade de refrigerag&o vs rotacdo do compressor Te,q,=1°C,
Marevap=500KG/N, T arcona=35"C, Tarevap=20°C, Vareng=10m/s. Modelo com discretizacao.
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A capacidade de refrigeracdo é o produto da vazao pelo efeito frigorifico. No
grafico 6-6 nota-se que o propano possui melhor capacidade de refrigeracdo, apesar
de possuir vazao baixa. Ja no grafico 6-7 ele ja ndo € o maior. Isso se deve a
diferenca na vazao devida as diferencas nas condi¢cdes de entrada, como a
velocidade maior do ar que exige menor vazao do refrigerante propano. As piores
capacidades s&o de R12 e R1234yf. E interessante observar que as elas se mantém

constantes para toda faixa de rotacéo.

6.2.4 Poténcia de compressao

Poténcia de compressao
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Grafico 6-8 Poténcia de compressao vs rotagdo do compressor. Teyap=1°C,
Moarevap=500KA/N, T arcond=40°C, Tarevap=20°C, Varg,na=3m/s. Modelo sem discretizagdo

Poténcia de compressao
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Grafico 6-9 Poténcia de compress&o vs rotagdo do compressor. Teyap=1°C,
Marevap=D00KG/N, T arcond=35"C, Tarevap=20°C, Vareong=10m/s. Modelo com discretizacéo
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A poténcia de compressdo aumenta com 0 aumento da rotacao
principalmente devido a diminuigcdo da eficiéncia de compresséo adiabatica. Isso
ocorre uma vez que as irreversibilidades aumentam com a rotacdo. De acordo com o
gréafico 6-8 o propano é refrigerante que necessita maior poténcia de compressao
nessas condi¢des, diferentemente do outro hidrocarboneto que esta entre as
menores, junto com o CFC-12 e o HFO-1234yf. J& no grafico 6-9 o cenario muda

devido as diferencas nas vazfes que se alteraram.

6.2.5 Coeficiente de Eficacia
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Grafico 6-10 Coeficiente de eficcia vs rotacdo do compressor. Tevap:1°C,
Marevap=500KG/N, T arcond=40°C, Tarevap=20°C, Vareong=3m/s. Modelo sem discretizacao.
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Grafico 6-11 Coeficiente de eficacia vs rotagdo do compressor. Teysp=1°C,
Marevap=500KG/N, T arcond=35°C, Tarevap=20°C, Vareong=10m/s. Modelo com discretizacao.
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O coeficiente de eficacia é obtido pela razdo entre a capacidade de
refrigeracao e a poténcia de compresséo. Os hidrocarbonetos possuem melhores
COP's quando comparado ao R-1234yf.

6.2.6 Calor rejeitado no condensador

Calor rejeitado
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Grafico 6-12 Calor rejeitado vs rotagdo do compressor. Teyap=1°C, Marevap=500Kg/N, T arcona=40°C,
Ta,e\,ap:20°C, Vargng=3m/s. Modelo sem discretizacgéo.
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Grafico 6-13 Calor rejeitado vs rotagdo do compressor. Tevap:1°C, mare\,ap:500kg/h,Tarcond:35°C,
Tarevap:20°C, Varqng=10m/s. Modelo com discretizacao.

O calor rejeitado no condensador aumenta com a rotagao porque a
temperatura de descarga do compressor também aumenta com a rotacéo devido ao
afastamento do processo de compressao reversivel, comentado anteriormente.

Assim, maior sera a entalpia na entrada do condensador, aumentando a rejeigao.
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6.3 Efeito da temperatura de evaporacéao

E necessario avaliarmos o comportamento do sistema com a temperatura de
evaporacao, pois o aumento desta implica em um aumento da carga térmica do
sistema, que deve ser acompanhado por um aumento na capacidade frigorifica

devido a atuacéo da valvula compensadora de vazao do sistema real.

6.3.1 Vazao derefrigerante

Vazao de refrigerante
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Gréfico 6-14 Vazao de refrigerante vs temperatura de entrada do ar no evaporador. Tevap:1°C,
marevap:SOOkg/h,Ta,cond:40°C, Ta,evap:20°C, Vareng=3m/s. Rotacdo do compressor=2500rpm. Modelo
sem discretizacgéo.
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Gréfico 6-15 Vaz&o de refrigerante vs temperatura de entrada do ar no evaporador. Teyap=1°C,
mare\,ap:SOOkg/h,Ta,cond:35°C, Ta,e\,ap:20°C, Vargng=10m/s. Rotacdo do compressor=3000rpm. Modelo
com discretizacgéo.



Como pode ser observada nos gréficos 6-14 e 6-15, a vazao de refrigerante

aumenta com o aumento do ar no evaporador. Os maiores valores sdo alcancados

pelo R1234yf.

6.3.2 Capacidade de Refrigeracéao

Capacidade de refrigeragao
5
4,5 ) g—
4 ¢
235 % ¢ x
g 3 . .
X
2,5 , 7o\
, |2 %
) 4
1,5
15 17 19 21 23 25 27
Tear,,,, [°C]

@ Isobutano (R600a)

M Propano (R290)
R12

X R1234yf

K R134a

72

Grafico 6-16 Capacidade de refrigeracdo vs temperatura de entrada do ar no evaporador. Te\,apzl"C,
Moarevap=500KG/N, T arcond=40°C, Tarevap=20°C, Varg,na=3m/s. Rotagdo do compressor=2500rpm. Modelo
sem discretizacao.
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Gréfico 6-17 Capacidade de refrigeragéo vs temperatura de entrada do ar no evaporador. Teysp=1°C,
mare\,ap=500kg/h,Ta,cond=35°C, Ta,e\,ap=20°C, Vareng=10m/s. Rotagcdo do compressor=3000rpm. Modelo
com discretizacgéo.
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Como ha um aumento da carga térmica do sistema devido ao aumento da
temperatura no ar do evaporador, o sistema responde no sentido de aumentar a
vazao para que se aumente a capacidade de refrigeracdo, como nota-se nos
gréaficos 6-16 e 6-17.

6.3.3 Poténcia de compressao
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Gréfico 6-18 Poténcia de compressao vs temperatura de entrada do ar no evaporador. Te\,ap:1°C,
marevap:500kg/h,Tarcond:40°C, Tarevap:ZO"C, Vareng=3m/s. Rotacdo do compressor=2500rpm. Modelo
sem discretizacgéo.
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Gréfico 6-19 Poténcia de compresséo vs temperatura de entrada do ar no evaporador. Tey,p=1°C,
Marevap=500KG/N, T 2rcond=35"C, Tarevap=20°C, Vareong=10m/s. Rotacdo do compressor=3000rpm. Modelo
com discretizacéo.



A poténcia de compressdo aumenta conforme a temperatura do ar
principalmente devido ao aumento da vazao, ja que as entalpias de entrada e saida

do compressor quase ndo se alteram com temperatura do ar no evaporador. Nos
grafico 6-18 e 6-19 observa-se que propano e R134a consomem maior energia na

compressao.
6.3.4 Coeficiente de eficacia
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Gréafico 6-20 Coeficiente de eficacia vs temperatura de entrada do ar no evaporador. Te,q,=1°C,
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mare\,ap:500kg/h,Ta,cond:40°C, Ta,evap:20°C, Vargng=3m/s. Rotacdo do compressor=2500rpm. Modelo
sem discretizacao.
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Grafico 6-21 Coeficiente de eficacia vs temperatura de entrada do ar no evaporador. Te,q,=1°C,

Marevap=500KG/N, T arcond=35"C, Tarevap=20°C, Vareong=10m/s. Rotagdo do compressor=3000rpm. Modelo
com discretizacéo.



O coeficiente de eficacia também é funcdo da temperatura no evaporador.
Nos graficos 6-20 e 6-21 observa-se que os maiores desempenhos sdo do R-12 e

isobutano, para temperaturas acima de 20°C.
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7 CONCLUSOES E RECOMENDACOES

Este trabalho foi motivado pelas atuais necessidades por um fluido
refrigerante que seja ecologicamente viavel e ainda atenda exigéncias de eficiéncia,
capacidade frigorifica, custo, toxicidade, inflamabilidade. Para aplicagéo frigorifica
automotiva, os principais refrigerantes alternativos analisados foram propano,
isobutano e R-1234yf. O desempenho foi comparado com o R-134a, em processo de
substituicdo, e com o R-12, que por ser um gas CFC, ja ndo é mais aplicado.

Comparando apenas capacidade de refrigeracdo para 0 mesmo sistema e
mesmas condi¢cdes em que € usado o0 R134a, chega-se ao resultado que o propano
é o melhor refrigerante alternativo. No entanto, ele necessita de muito mais energia
no processo de compressao. Assim, outro candidato se destaca no quesito eficiéncia
energeética, o isobutano, com valores de COP mais altos. Um maior coeficiente de
eficacia implica em menor poténcia de compressao para a mesma capacidade
frigorifica. Para um sistema automotivo onde o movimento do compressor € gerado
pelo motor, é importante que se tenha a menor poténcia de compressao possivel,
pois isso implicard em uma menor carga sobre o motor, prejudicando menos o
desempenho.

Entretanto, ambos s&o hidrocarbonetos parafinicos de cadeia curta, ou seja,
sdo excelentes combustiveis e, portanto, inflamaveis. Isto ndo impede o seu uso,
pois num sistema de compressao a vapor automotivo ndo séo atingidas temperatura
e pressao suficientes para auto-ignicdo destes compostos. De qualquer modo, a
atencao deve ser redobrada quanto a seguranca, a ponto de minimizar o indice de
acidentes se houver vazamentos.

O outro candidato estudado foi 0 R-1234yf. Ele possui um desempenho
abaixo dos hidrocarbonetos. Em comparacéo aos dois, sua vantagem é ser menos
inflamavel, com menores riscos de acidentes. No entanto, este que é produzido
artificialmente, € mais caro quando comparado ao propano e isobutano, constituindo
outra desvantagem.

Conclui-se, pois, que ha alternativas viaveis para substituicdo do R-134a, e
este trabalho mostrou os hidrocarbonetos como melhor solugéo, destacando o

isobutano devido ao maior coeficiente de eficacia.
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Com relacdo ao modelo matematico, houve uma maior aproximacao do
modelo real com a aplicagdo do modelo de Cavallini et al. (2006) para os
microcanais do condensador, pois avalia-se localmente as propriedades e equacdes
pela divisdo do trocador em areas menores. O proximo passo para trabalhos futuros
podera ser a aplicacdo deste processo para o evaporador e também para as linhas
de fluidos. Também podera ser simulado um evaporador de microcanais, que é a

tendéncia atual para se obter boa capacidade frigorifica em menor volume.
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ANEXO |

Listagem do Programa de Simulacao
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Segue a listagem do programa de simulacdo desenvolvido por MAMANI
(1997) e atualizado por IANELLA (1998), elaborado no ambiente do “software” EES

(Engineering Equation Solver). O modelo do compressor contém uma funcéo para o

rendimento volumétrico desenvolvida neste trabalho. O modelo do condensador

contém um processo de discretizacdo da &area e aplicagdo do coeficiente de

transferéncia de calor local.

{HHHH T R R R )

{***************************M O D E LO DO CO M P R ESSO R*******************************************}

{HHHH T R R R R R )

PROCEDURE COMPRESSOR (Tcond,Tevap,dtsa,rpm,factor : despis, vazao, Tecond, h2, hl,
rendvol, pcond)

Pcond:=PRESSURE(R1234yf, T=Tcond,x=0)
Pevap:=PRESSURE(R1234yf, T=Tevap,x=1)

zcil:=7 {nimero de cilindros }

cn:=1.15 {coeficiente politropico de compressao}

pen:=0.05 {relacao de espaco nocivo}

dpista0:=0.0293 {diametro do pistao[m]}

despis:=0.0342*factor {deslocamento do pistdo [m]}
vdeslo:=(pi/4)*dpistao”2*zcil*despis {cilindragem do compressor [m”3]}
rc:=pcond/pevap

v11:=vdeslo*1000000

p00 = 1.366 ;

pl0= -0.01474 ;
pO0l1 = -0.00103 ;
p20 = 8.071e-005 ;
pll = 1.791e-005 ;
p02 = 2.21e-007 ;
p30 =-1.075e-007 ;
p21 =-8.189e-008 ;
pl2 =-2.864e-009 ;
p03 =-1.868e-011 ;
p31l = 9.954e-011 ;
p22 = 6.348e-012 ;
pl3 = 1.443e-013 ;
p04 = 5.069e-016 ;

poly 34 =(p00 + p10*v11l + pOl*rpm + p20*v1172 + p11*v11*rpm + p02*rpm~2 + p30*v11~3 +
p21*v1172*rpm + p12*v11*rpm”2 + p03*rpm”3 + p31*v1173*rpm + p22*v11"2*rpm”2 +
pl3*v11l*rpm”3 + p04*rpm~4 )/0.7617 ;
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rendvol:=(1-pen*((rc*(1/cn))-1))*poly_34

roadm:=1/(VOLUME(R1234yf, T=Tevap + dtsa,P=Pevap))
vazao:=vdeslo*(rpm/60)*roadm*rendvol

h1l:=ENTHALPY(R1234yf, T=Tevap+dtsa,P=Pevap)

s1:=ENTROPY(R1234yf, T=Tevap+dtsa,P=Pevap)
h2s:=ENTHALPY(R1234yf,P=Pcond,S=s1) {Entalpia isoentrépica da saida do compressor}
etas:=-0.0000411*rpm+0.86

h2:=((h2s-h1)/etas)+h1l {Entalpia real de saida do compressor}

Tecond:= TEMPERATURE(R1234yf,P=Pcond,H=h2) {Temperatura de saida do compressor}

END
{################################################################################}

{rrrrrkkkikkkakM[ODELO DO CONDENSADQR* }
{HHHH R R R )

{***********P ERDAS DE CARGA*****************}

{HH R T R T
{queda de pressédo na regido bifasica}
{HHH T T R

PROCEDURE DPBIFASE(m,x_n,x_n_1,G,Tsat,Dht,dpdz_f _n,da,ntubos,pit:
epsh_n,dpac_n,dpbf_n,dpbi_n)

Psat=PRESSURE(R1234yf, T=Tsat,x=0)
rol=1/(VOLUME(R1234yf, T=Tsat,x=0))
rov=1/(VOLUME(R1234yf, T=Tsat,x=1))
mil=VISCOSITY(R1234yf, T=Tsat,P=Psat+0.001)
miv=VISCOSITY(R1234yf, T=Tsat,P=Psat-0.001)

{Queda de presséo por atrito}
dl=da/(ntubos*pit)
dpbf_n=dpdz_f n*dl

{Queda de presséo por aceleracéo}

epsh_n=1/(1+((1-x_n)/x_n)*(rov/rol) ) "fracdo de vazio homogénea"
epsh_n_1=1/(1+((1-x_n_1)/x_n_1)*(rov/rol) )
dpac_n=-G"2*((1-x_n)"2/(rol*(1-epsh_n))+x_n"2/(rov*epsh_n)-((1-x_n_21)"2/(rol*(1-
epsh_n_1))+x_n_172/(rov*epsh_n_1)))

{Queda de presséo total}
dpbi_n=(dpbf_n+dpac_n)/1000

END

(R T R T T R T R T R
{queda de presséo por atrito do refrigerante liquido}
(R T R T T T R T R

PROCEDURE DPLIQUIDO (G, Tsat,Dht,da,pit,ntubos : dpl_n)
dl=da/(ntubos*pit)

Psat=PRESSURE(R1234yf, T=Tsat,x=0)
rol=1/VOLUME(R1234yf, T=Tsat,x=0)
mil=VISCOSITY(R1234yf, T=Tsat,P=Psat+0.001)
Re=G*Dht/mil



fc=0.0676*Re"(-0.22)
dpl_n=(2*dL*c*G"2/(rol*Dht*1000))

END

{BHHHHEHHEHHEHH TP )
{queda de presséo por atrito do refrigerante vapor}
{BHHHHEHHEHHEHH PP )

PROCEDURE DPVAPOR (G, Tsat,Dht,da,pit,ntubos : dpv_n)
di=da/(ntubos*pit)

Psat=PRESSURE(R1234yf ,T=Tsat,x=0)
rov=1/VOLUME(R1234yf ,T=Tsat,x=1)
miv=VISCOSITY(R1234yf ,T=Tsat,P=Psat-0.001)
Re=G*Dht/miv

fc=0.0676*Re"(-0.22)

dpv_n=(2*dI*fc*G"2/(rov*Dht*1000))

END

{HHH T R
{Propriedades do ar}
{HHH T T R

PROCEDURE PROPSAR (Tai, Pai : rhoar,miar,cpar,kar)
rhoar=1/VOLUME(AIir,T=Tai,P=Pai)

miar= VISCOSITY(Air, T=Tai)
cpar=SPECHEAT(Air,T=Tai)

kar=CONDUCTIVITY(Air, T=Tai)

End

{HHH T R R R R
"Procedure para Célculo do entranhamento de liquido"
{HHH B R

PROCEDURE Entrain(rho_G,x_n,rho_L,mu_L, j_G_n,sigma : E_0,E_n,rho_gc_n)
E_0=x_n*0.001
rho_gc_n=rho G* (1 + (1 -x_n)*E_0/x_n)

10:
E_n=0.015 + 0.44*log10((rho_gc_n/ rho_L )*(mu_L* j_G_n/ sigma)*2*1e4)
if (E_n<0) then

E_n=0
Else
if (abs(E_n-E_0)>0.0001) then
E_O=E_n
Goto 10
Else
if(E_n>0.95) then
Endif
Endif
Endif

END
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(M R R T )
" Procedure para Calculo da espessura do filme - Cavallini 2006"
{HHHEH A )
PROCEDURE DELTA(Re_L_n: delta_m_n)
if (Re_L_n<=1145) then
delta m_ n=(Re_L n/2)*0.5
else
delta_m_n = 0.0504*Re_L_n”" (7/8)
endif

END

(M R T R R
"Procedure para Calculo da temperatura adimensional T+ - Cavallini 2006"

{BHHHHEH T R HE )
PROCEDURE TEMPERATURA(delta_m_n,Pr_L: T_m_n)

if delta_m_n<=5 then
T_m_n=delta_m_n*Pr_L
else
if delta_m_n>5 then
If delta_m_n<30 then

T m_
Else
if del
endif
endif
endif
endif
END

(M R R T R R
"Procedure de calculo do coeficiente de transferéncia de calor do refrigerante local (hrc2_n) do
microcanal em funcgéo do titulo (x) e do entranhamento de liquido (E)"

R R O T R T P P B T I R B T R BT}
PROCEDURE
hrc2(x_n,G,Tscondl1,Pscondl,vazao,ntubos,Dht,Aci,O:E_n,rho_gc_n,phi_LO_n,f LO,dpdz_f n,tau_i
n,Re_L n,Pr_L,delta_m_n,T_m_n,hrc2_n,Nuc2_n)

mu_G=VISCOSITY(R1234yf, T=Tscond1,P=Pscond1-0.001)
cpvc=SPECHEAT(R1234yf, T= Tscond1,P=Pscond1-0.001)
kvc=CONDUCTIVITY(R1234yf, T= Tscond1,P=Pscond1-0.001)
rho_G=1/VOLUME(R1234yf, T=Tscond1,x=1)
mu_L=VISCOSITY(R1234yf, T=Tscond1,P=Pscond1+0.001)
c_pl=SPECHEAT(R1234yf, T= Tscond1,P=Pscond1+0.001)
klc=CONDUCTIVITY(R1234yf, T= Tscondl,P=Pscond1+0.001)
rho_L=1/VOLUME(R1234yf,t=Tscond1,x=0)
j_G_n=G*x_n/rho_G

sigma=SURFACETENSION(R1234yf, T=Tscond1)
Psat=P_SAT(R1234yf, T=Tscond1)
Pcrit=P_CRIT(R1234yf)

pr=Psat/Pcrit

"Célculo do entranhamento de liquido"



CALL Entrain(rho_G,x_n,tho_L,mu_L, j_G_n,sigma: E_0,E_n,rho_gc_n)

"Célculo do multiplicador bifasico PHI - Cavallini 2006"

W=1.398*pr

Z n=(1-x_n)*2 + (x_n"2)*(rho_L/rho_G)*(mu_G/mu_L)"0.2
F_n=(x_n"0.9525)*((1-x_n)"0.414)
H=((rho_L/rho_G)*1.132)*(mu_G/mu_L)"0.44*(1-mu_G/mu_L)"3.542

phi_LO_n=Z n+3.595*F_n*H*(1-E_n)"W

"Calculo da perda de carga por atrito- Cavallini 2006"
f LO=0.046*(G*Dht/mu_L)"(-0.2)

dpdz_f n=phi_LO_n*2*f LO*G"2/(Dht*rho_L)

"Calculo da tenséo de cisalhamento "
tau_i_n=dpdz_f n*Dht/4

"Céalculo do Nimero de Prandtl"
Pr_L=mu_L*c_pl/klc

"Célculo do Namero de Reynolds "
Re L_n=G*(1 - x_n)*(1 - E_n)*Dht/ mu_L

"Célculo da espessura do filme "
CALL DELTA(Re_L_n: delta_m_n)

" Célculo da temperatura adimensional T+ "
CALL TEMPERATURA(delta_m_n,Pr_L:T_m_n)

"Célculo de hcr2 - Cavallini 2006 "

hrc2_n=rho_I*c_pl*(tau_i_n/rho_I)"0.5/T_m_n
Nuc2_n=hrc2_n*Dht/klc

END

{HHHH R R R )

"Discretizacdo da zona de resfriamento do condensador”

{HHHH T R R R )

PROCEDURE
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Qcre(Pcond,G,Dht,pit,ntubos,Aci,mar,cpar,harc,alpa,lamda,xil, Tecond,Tai,Tcond,vazao,Ai:Tscondl1,P

scond1,Acondl,Qce,marl,dpv,Ulc_n,hrcl_n)
$Arrays ON

ndiscret=100
da=Ai/ndiscret

Tcond1[0]=Tecond
Pcond1[0]=Pcond
qq[0]=0

gf[0]=0

m=0

mf[0]=0

mag=vazao
Tsatl[0]=Tcond
cpf=cpar



20:

m=m+1

DUPLICATE N=1,m

cpg[n]=SpecHeat(R1234yf, T=Tcond1[n-1],P=Pcond1[n-1])

cpg=cpq[n]

kvc[n]=Conductivity(R1234yf, T=Tcond1[n-1],P=Pcond1[n-1])
mivc[n]=Viscosity(R1234yf, T=Tcond1[n-1],P=Pcond1[n-1])
Prvc[n]=mivc[n]*(cpq[n]*1000)/kvc[n]
Revc[n]=(vazao/ntubos)*Dht/(Aci*mivc[n])
Nul[n]=0.023*(Revc[n])"0.8*(Prvc[n])"0.3 {Dittus-Boetter resfriamento}
hrc1[n]=Nul[n]*kvc[n]/Dht

hrc1_n=hrc1[n]

Ulc[n]=1/((1/hrc1[n])+1/(harc*(alpa+xil*lamda)))
Ulc _n=Ulc[n]

mf[n]=(mar/ndiscret)
Ccarl=cpf*mf[n]
Ccrel=cpg*mq

If (Ccarl<Ccrel) then

Cminl =Ccarl

Cmax1 =Ccrel
Else

Cminl =Ccrel

Cmax1 =Ccarl
Endif

CCR1=Cminl/Cmax1

NUT1n=U1c[n]*da/(1000*Cmin1)
eps1[n]=1-exp((1/CCR1)*NUT1n"0.22*(exp(-CCR1*NUT1n"0.78)-1))

Tcondl[n]= Tcondl1[n-1] - Cminl*epsl[n]*(Tcondl1[n-1]-Tai)/(mg*cpq)
Tascl[n]=Tai + (epsl[n]*Cminl*(Tcond1[n]-Tai))/(mf[n]*cpf)

Tcond1n=Tcond1[n-1]

Tascln=Tascl[n]
gqg[n]:=-mqg*cpg*(Tcondl1[n]-Tcond1[n-1])
gf[n]:=mf[n]*cpf*(Tascl[n]-Tai)
marl=mf[n]*(n-1)

call DPVAPOR(G,Tcond,Dht,da,pit,ntubos : dpv_n)
dpv[n]=dpv_n
Pcondl[n]=Pcondl[n-1]-dpv_n
Pcond1_n=Pcond1[n-1]
Tsatl[n]=T_sat(R1234yf,P=Pcond1[n])
Tsatl_n=Tsatl[n-1]

END

if(Tcond1n>Tsatl_n) Then
Goto 20

Else
Tscond1=Tcondln
Pscond1=Pcondl_n
Qce=mqg*cpqg*(Tecond-Tscondl)
dpv=Pcond-Pscond1l

Endif

86



87

Acondl=n*da
END

{BHHHHEHHEHHEH T )
"Discretizacdo da zona de saturacdo do condensador"

{BHHHHEHH TP T )
PROCEDURE Qcsat(Att,harc,alpa,lamda,xil,L,pit,G,Tcond,Pcond,vazao,ntubos,Dht,Aci,A0,O,
mar,cpar,marl,Tscond1,Pscondl,Tai,Pai,Acondl,Ai:Tscond2,Pscond2,Acond2,Qco,mar2,hrc2_n,U2c
_n,dpbi)

$Arrays ON

ndiscret=50

da=Ai/ndiscret

qq[0]=0

gf[0]=0

m=0

mf[0]=0

x[0]=0.99

X_n=0.99

call hrc2( x_n,G,Tscondl,Pscond1,vazao,ntubos,Dht,Aci,O :
E_n,rho_gc n,phi LO n,f LO,dpdz_f n,tau_i n,Re L n,Pr_L,delta_ m_n,T_m_n,hrc2_n,Nuc2_n)
Pcond2[0]=Pscond1

Tcond2[0]=Tscond1

Ai_micro=pi*Dht*L

mg=vazao

cpf=cpar

30:
m=m+1
DUPLICATE N=1,m
if (x[n-1]>0) Then
cpqg[n]=SpecHeat(R1234yf, T=Tcond2[n-
1],P=Pcond2[n-1]-0.001)
cpg=cpq[n]
mf[n]=(mar/ndiscret)

"Lado do refrigerante - Cavallini 2006 - condensador de microcanais”

call hrc2 ( x_n,G,Tscondl,Pscondl,vazao,ntubos,Dht,Aci,O : E_n, rho_gc_n, phi_LO_n,f LO,
dpdz_f n,tau_i n,Re_L n,Pr_L,delta_ m_n,T_m_n,hrc2_n,Nuc2_n)

E[n-1]=E_n
rho_gc[n-1]=rho_gc_n
phi_LO[n-1]=phi_LO_n
dpdz_f[n-1]=dpdz_f n
tau_i[n-1]=tau_i_n
Re_L[n-1]=Re_L n
delta_m[n-1]=delta_m_n
T _m[n-1]=T_m_n
hrc2[n-1]=hrc2_n "Coeficiente de transf. de calor por convecgdo em 1 microcanal”

"Coef. global na zona de condensac¢éo”
U2c[n-1]=1/(1/(O*hrc2[n-1]*Ai_micro/Att)+1/(harc*(alpa+xil*lamda))) {kW/m"2/K}
U2c_n=U2c[n-1]

hig[n]=Enthalpy(R1234yf, T=Tcond2[n-1],x=1)-Enthalpy(R1234yf, T=Tcond2[n-1],x=0)
hig=hlg[n]

dtco[n]=(Tcond2[n-1]-Tai)/(1+(hrc2[n-1])/harc)*(Ai_micro/A0))



hivp[n]=hlg[n]+(3/8)*cpg*dtco[n]
hivp_n=hlvp[n]

"Discretizacéo das areas e-nut"
Ccarl=cpf*mf[n]

Ccrel=cpg*mq
If (Ccarl<Ccrel) then

Else

Endif

NUT2[n]=U2c[n-1]*da/(Cmin1*1000)
eps2[n]=1-exp(-NUT2[n])

X[n]= x[n-1] - Cminl*eps2[n]*(Tcond-Tai)/(mg*hlg)

Cminl =Ccarl
Cmax1 =Ccrel

Cminl =Ccrel
Cmax1 =Ccarl

CCR1=Cminl/Cmax1

Tasc2[n]=Tai + (eps2[n]*Cminl*(Tcond-Tai))/(mf[n]*cpf)

qq[n]=-mqg*hlg*(x[n]-x[n-1])
gffn]J=mf[n]*cpf*(Tasc2[n]-Tai)
X_h=x[n]

X_h_1=x[n-1]
mar2=mf[n]*(n-1)
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call DPBIFASE(m,x_n,x_n_1,G,Tcond,Dht,dpdz_f _n,da,ntubos,pit: epsh_n,dpac_n,dpbf_n,dpbi_n)

dpbi[n]=dpbi_n

dpac[n]=dpac_n

dpbf[n]=dpbf_n

epsh[n]=epsh_n
Pcond2[n]=Pcond2[n-1]-dpbi_n
Pcond2_n=Pcond2[n-1]
Tcond2[n]=T_sat(R1234yf,P=Pcond2[n])
Tcond2_n=Tcond2[n-1]

endif

END
if(x_n>0) Then

Else

Endif

END

Goto 30

Tscond2=Tcond2_n
Pscond2=Pcond2_n
dpbi=Pscond1-Pscond2

Qco=mg*hlvp_n

Acond2=Acondl+n*da

{HHH B T R R R T R
"Discretizacdo da zona de sub-resfriamento do condensador"
{HHH T R R R
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PROCEDURE
Qcsre(Tscond2,Acondl,Acond2,Pscond2,G,Dht,pit,ntubos,Aci,mar,cpar,harc,alpa,lamda,xil,Tai,Tcon
d,vazao,Ai:Tscond3,Pscond3,Acond3,Qcs,mar3,dpl,U3c_n,hrc3_n)

$Arrays ON

ndiscret=100
da=Ai/ndiscret
Acond3=Ai-Acond1-Acond2
Tcond3[0]=Tscond2
Pcond3[0]=Pscond2
qq[0]=0

gf[0]=0

m=0

mf[0]=0

mg=vazao

cpf=cpar

40:
m=m+1
DUPLICATE N=1,m
cpg[n]=SpecHeat(R1234yf, T=Tcond3[n-1],P=Pcond3[n-1]+0.001)
cpg=cpq[n]
klc[n]=Conductivity(R1234yf, T=Tcond3[n-1],P=Pcond3[n-1]+0.001)
milc[n]=Viscosity(R1234yf, T=Tcond3[n-1],P=Pcond3[n-1]+0.001)
Prlc[n]=milc[n]*(cpq[n]*1000)/KIc[n]
Relc[n]=(vazao/ntubos)*Dht/(Aci*milc[n])
Nu3[n]=0.023*(Relc[n])"0.8*(Prlc[n])"0.3
hrc3[n]=Nu3[n]*klc[n]/Dht
hrc3_n=hrc3[n]
U3c[n]=1/((1/hrc3[n])+1/(harc*(alpa+xil*lamda)))
U3c_n=U3c[n]
mf[n]=(mar/ndiscret)
Ccarl=cpf*mf[n]
Ccrel=cpg*mq
If (Ccarl<Ccrel) then
Cminl =Ccarl
Cmax1 =Ccrel
Else
Cminl =Ccrel
Cmax1 =Ccarl
Endif
CCR1=Cminl/Cmax1l
NUT3n=U3c[n]*da/(Cmin1*1000)
eps3[n]=1-exp((1/CCR1)*NUT3n"0.22*(exp(-CCR1*NUT3n"0.78)-1))

Tcond3[n]= Tcond3[n-1] - Cminl*eps3[n]*(Tcond3[n-1]-Tai)/(mg*cpq)
Tasc3[n]=Tai + (eps3[n]*Cminl1*(Tcond3[n]-Tai))/(mf[n]*cpf)

Tcond3n=Tcond3[n]

Tasc3n=Tasc3[n]
gq[n]:=-mg*cpg*(Tcond3[n]-Tcond3[n-1])
gf[n]:=mf[n]*cpf*(Tasc3[n]-Tai)

mar3=mf[n]*(n-1)

call DPLIQUIDO(G,Tcond,Dht,da,pit,ntubos : dpl_n)
dpl[n]=dpl_n

Pcond3[n]=Pcond3[n-1]-dpl_n
Pcond3_n=Pcond3[n-1]
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Tsat3[n]=T_sat(R1234yf,P=Pcond3[n])

END
if(Acond3>0) Then
if(m*da<Acond3) Then

Goto 40

Else
Tscond3=Tcond3n
Pscond3=Pcond3_n
Qcs=mg*cpg*(Tscond2-Tscond3)
dpl=Pscond2-Pscond3

Endif

Else
Tscond3=Tscond2
Pscond3=Pscond2
Qcs=0
dpl=0

Endif

END

{HHHHHHH R R R ######}
{********************CONDENSADOR *% *k*k *% *% *k*k *k*k *% *% *% *% *k*k * }
{HHHHHH R R R

PROCEDURE CONDENSADOR
(Tai,Pai,Va,Tcond,Tecond,vazao:hrcl_n,hrc2_n,hrc3_n,Ulc_n,U2c_n,U3c_n,Lenf,Lcond,Lsre,Qce,Qc
0,Qcs,dpv,dpbi,dpl, Tscond,Pscond,Qcond )

Pcond=PRESSURE(R1234yf, T=Tcond, x=0)

kAI=202 { [W/mK] Coefciente de condutividade térmica do aluminio}
rhoAl=2702 { [kg/m"3] Massa especifica do aluminio}
grav=9.81 { [m/s"2]}

(BT R R R R R R R R )
{Informacg&o geométrica do condensador}
(BT R R R R R R R R )

tweb=0.00025 {[m] Espessura da parede do tubo}

twall= 0.00025 {[m] Espessura da parede entre 0os microcanais}

Hfin= 0.0086 { [m] Altura da aleta do condensador}

tfin= 0.000127 {{[m] Espessura da aleta}

pfin= 720 {aletas/m Distribuicdo das aletas ao longo do comprimento}
Dh=0.001 { [m] Didmetro hidraulico do microcanal}

O= 16 {[canais/tubo] NUmero de microcanais no tubo}

L=0.568 { [m] Comprimento do condensador}

Ntubos= 7

Npasos= 5

{BHEHHEHH )
{Célculo dos parametros geométricos do condensador}
{HHHH B R A T}

hext= Dh+2*twall
hint= Dh



wc= 2*twall + (O-1)*tweb+O*Dh
wi=wc-2*twalll

{Perimetro exterior do tubo}
pet= 2*(wc-hext)+pi*hext

{Perimetro interior do tubo}
pit=2*(wi-hint)+pi*hint+2*hint*(O-1)

{Area transversal interior e exterior do tubo}
Aci= hint*(wi-hint)+(pi/4)*hint*2-tweb*hint*(O-1)
Aet=hext*(wc-hext)+(pi/4)*hext"2

{Area frontal do condensador}
Hc=Ntubos*Npasos*(hext+Hfin)-Hfin
Arfr=L*Hc

{Superficie interior de cada tubo}
Att= pit*L

{Superficie exterior de cada tubo}
Ap=pet*L

{Superficie interior de troca dos tubos por passo}
Ai=Att*Ntubos*Npasos

{Superficie exterior de troca dos tubos por passo}
Apt=Ap*Ntubos*Npasos

{Numero de aletas por linha}
Na=pfin*L

{Superficie total das atletas}
Aff=2*Hfin*wc*Na*(Ntubos*Npasos-1)

{Superficio de troca de calor no lado do ar}
AO=Apt+Aff

{Comprimento entre eixos de tubos}
Car=(Hc-(Ntubos*Npasos*hext*0.5))/(Ntubos*Npasos-1)

{Area livre de passo minimo no lado do ar}
Aca=L*Hc-L*hext*Npasos*Ntubos-hfin*tfin*Na*(Npasos*Ntubos-1)

{Diametro Hidraulico para o fluxo de refrigerante}
Dht=4*Aci/Pit

{Diametro hidraulico para o fluxo de ar}
Dhe=4*Aca*wc/A0

{Parametros geométricos}
alpa=Ap/Att
lamda=Aff/Ai

{HHHH B R A T}
{Calculo das propriedades do refrigerante}

{HHHH B R A T}
mivc=VISCOSITY(R1234yf, T=Tcond,P=Pcond-0.001)
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cpvc=SPECHEAT(R1234yf, T= Tcond,P=Pcond-0.001)
kvc=CONDUCTIVITY(R1234yf, T= Tcond,P=Pcond-0.001)
rovc=1/VOLUME(R1234yf, T=Tcond,x=1)
milc=VISCOSITY(R1234yf, T=Tcond,P=Pcond+0.001)
cplc=SPECHEAT(R1234yf, T= Tcond,P=Pcond+0.001)
klc=CONDUCTIVITY(R1234yf,T= Tcond,P=Pcond+0.001)
rolc=1/VOLUME(R1234yf,t=Tcond,x=0)

{HH R R T R
{Calculo dos coeficientes de transferéncia de calor}
{HH R R T R

{No lado do ar}
CALL PROPSAR(Tai,Pai : rhoar,miar,cpar,kar)

mar=rhoar*Va*Aca
Prar=miar*(cpar*1000)/kar
Rear=rhoar*Va*Dhe/miar
jar=0.91*Rear”\(-0.5)
Nuar=jar*Rear*Prar*(1/3)
harc=Nuar*kar/Dhe

{calculo da eficiéncia das aletas}
mm2l1=sqrt(2*harc/(Kal*tfin))
xil=tanh(mmZ1*Hfin/2)/(mm21*Hfin/2)

{HHHHH R )
{Calculo do fluxo de calor no condensador}

{HHHHH R )
"Velocidade massica nos microcanais"
G=(vazao/ntubos)/Aci

"Zona de resfriamento”

CALL
Qcre(Pcond,G,Dht,pit,ntubos,Aci,mar,cpar,harc,alpa,lamda,xil,Tecond,Tai,Tcond,vazao,Ai: Tscondl1,P
scondl1,Acondl,Qce,marl,dpv,Ulc_n,hrcl_n)

Lenf=Acond1/(Pit*Ntubos)

"Zona de condensacgéao”

CALL Qcsat(Att,harc,alpa,lamda,xil,L,pit,G,Tcond,Pcond,vazao,ntubos,Dht,Aci,A0,O,
mar,cpar,marl,Tscondl,Pscondl,Tai,Pai,Acondl1,Ai:Tscond2,Pscond2,Acond2,Qco,mar2,hrc2_n,U2c
_n,dpbi)

Lcond=Acond2/(Ntubos*pit)

"Zona de subresfriamento”

CALL
Qcsre(Tscond2,Acondl,Acond2,Pscond2,G,Dht,pit,ntubos,Aci,mar,cpar,harc,alpa,lamda,xil,Tai, Tcon
d,vazao,Ai:Tscond3,Pscond3,Acond3,Qcs,mar3,dpl,U3c_n,hrc3_n)

Lsre=L*Npasos-Lcond-Lenf

Tscond=Tscond3

Pscond=Pscond3

"Calculo do calor trocado total”
Qcond=Qcs+Qco+Qce
END
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{HHHHHH R A R

HARHHHHHHH)
[rormmre s MODELO DA
VALV L ASS S o o X s

(B R R
HHHHHHHHHHH

PROCEDURE VALVEXPA(Tscond,Tevap,Tcond,dtsa,Pscond:mrcal,mr,fmr)
Pcond=P_sat(R1234yf, T=Tcond)

Pevap=PRESSURE(R1234yf, T=Tevap,x=1)

rol=1/VOLUME(R1234yf, T=Tscond,x=0)

dp=(Pscond-Pevap)

kcal=(5.6369e-5+1.3575e-7*tevap)*1.6

mrcal=kcal*sqrt(rol*dp)

{***calculo da valvula con fechamento parcial****}

Ta=0

dtsi=2

dtsm=16

Pm=PRESSURE(R1234yf, T=Tevap+dtsa,x=1)-PRESSURE(R1234yf, T=Tevap,x=1)
Pmmin=PRESSURE(R1234yf, T=dtsi+Ta,x=1)-PRESSURE(R1234yf, T=Ta,x=1)
Pmmax=PRESSURE(R1234yf, T=dtsm+Ta,x=1)-PRESSURE(R1234yf, T=Ta,x=1)
fmr=(Pm-Pmmin)/(Pmmax-Pmmin)

mr=mrcal*fmr

END

{HHHH T R R R R
{7( ** *kkkkkkkkkk ** M O D E LO DO EVAPO RADO R***************************************************}
{HHHH R R R )

PROCEDURE CCEVAPO(Cear2,Cere2,Aevap2,Uevap2:Cmin2,Cmax2,Nutevap2,CCRRe2,epse?2)
If (Cear2<Cere2) then
Cmin2=Cear2
Cmax2=Cere2
Nutevap2=Uevap2*Aevap2/(Cmin2*1000)
CCRRe2=Cmin2/Cmax2
epse2=1-exp(-(1-exp(-Nutevap2*CCRRe2))/CCRRe2)
Else
Cmin2=Cere2
Cmax2=Cear2
Nutevap2=Uevap2*Aevap2/(Cmin2*1000)
CCRRe2=Cmin2/Cmax2
epse2=(1/CCRRe2)*(1-exp(-CCRRe2*(1-exp(-nutevap?))))
Endif
End

(R T R T T R T R T R
{Propriedades do ar}
(R T R T T T R T R

PROCEDURE PROPSAR (Tai,Pai:rhoar,miar,cpar,kar)
rhoar=1/VOLUME(AIr, T=Tai,P=Pai)

miar=VISCOSITY (Air,T=Tai)
cpar=SPECHEAT((Air,T=Tai)
kar=CONDUCTIVITY(Air, T=Tali)

End



{HH R R T R
{Queda de presséao da zona de evaporacao do refrigerante JUNG & RADEMACHER}
{BHHHHEHHEH P )

PROCEDURE DPBIFA (Tsat,G,D,L:dpev)
Psat=PRESSURE(R1234yf, T=Tsat,x=1)
Pcrit=P_crit(R1234yf)
Pred=Psat/Pcrit
kk=0
filosum=0
50:
x=kk/10
fil02=30.79*x"1.323*(1-x)"0.477*Pred”(-0.7232)
filosum=filosum+filo2
If (kk<10) Then

kk=kk+1

Goto 50
Else

filo2m=filosum/kk

EndIf

mil=VISCOSITY(R1234yf, T=Tsat,P=Psat+0.001)
rol=1/VOLUME(R1234yf, T=Tsat,x=0)
Rel=G*D/mil

If (Rel<2300) Then
cf=16/Rel

Else
cf=0.046*Rel™(-0.2)

Endif

dp=(2*cf*G"2*L*filo2m)/(D*rol)

{HHH B A T}
{aumento de pressao por aceleracdo. considerando um padrao de escoamento homogéneo}
{BHEHHEHHEHHE )

rov=1/VOLUME(R1234yf, T=Tsat,x=1)

miv=VISCOSITY(R1234yf, T=Tsat,P=Psat-0.001)

xtte2=0.021*(rov/rol)*(mil/miv)"0.25

xtts2=46.765*(rov/rol)*(mil/miv)~0.25

alpae=1/(1+xtte2/(1/2.375))

alpas=1/(1+xtts2"(1/2.375))

dpac=G"2*((0.1"2/(rov*alpas)+0.9"2/(rol*(1-alpas))) - (0.972/(rov*alpae)+0.172/(rol*(1-alpae))))*L
dpev=(dpac+dp)/1000

End

(T T T BT T T R R
{Queda de Presséo da fase vapor do refrigerante no evaporador}
(R T R T T T R T R

PROCEDURE DPMONO(Tsat,G,D,L:dpm)
Psat=PRESSURE(R1234yf, T=Tsat,x=1)
ro=1/VOLUME(R1234yf, T=Tsat,x=1)
mi=VISCOSITY(R1234yf, T=Tsat,P=Psat-0.001)
Re=G*D/mi

If (RE<2300) Then
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cfm=16/Re
Else
¢fm=0.079*Re”(-0.25)
Endif
dpm=(2*cfm*G”2*L)/(D*ro*1000)
END

{BHHHHEHHEH I )
{Procedimento de célculo do Evaporador}
{HH R R T R

PROCEDURE EVAPORADOR (h4,vazao,Tevap,tea,marev,umed :
hrevl,Levapl,Levap2,Uevapl,Uevap2,Tasevap2,dpev,dpm,Qevap,tsevap2,tevap2,jae)

{GEOMETRIA DO EVAPORADOR}

bi=0.008{Diametro interno do tubo[m]}
be=0.010{Diametro externo do tubo[m]}
n1=624{No. de aletas/m}

delta=0.0002 {espessura da aleta [m]}
Ic=0.263{Comprimento to evaporador[m]}
hc=0.228{Altura do evaporador[m]}
pc=0.080{Profundide do evaporador [m]}
nt=12 {Numero de tubos}

nf=4 {Numero de linhas}

car=0.0254 {Distancia emtre eixos dos tubos [m]}
k=202.4 {Condutividade das aletas [w/m K]}

{No. de Colunas do evaporador}
nc=>5

{Perimetro interno e externo do tubo}
pit=pi*bi

pet=pi*be

{Area transversal interior e exterior do tubo}
aci=(pi/4)*bir2

aet=(pi/4)*be"2

{Area frontal por linha}
arfr=lc*hc/nf

{Comprimento de troca em cada tubo}
le=lc

{Superficie interior de cada tubo}
att=pit*le

{Superficia das aletas por linha}
aff=(2*n1*Ic/nf)*(pc*hc-nf*nt*aet)

{Superficie exterior de troca de um tubo}
ap=pet*le*(1-delta*nl)

{superficie interior de troca por linha}
ai=att*nt

{A superficie de troca externa por linha total e a superficie das aletas}
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{de uma linha mais a superficie exterior de troca dos tubos da fila}
ao=ap*nt+aff

{Area exterior livre de passo minimo por linha}
ace=(Ic-delta*n1*Ic)*(hc/nf-5*be)

{diametro hidraulico do conduto}
dht=4*aci/pit

{Diametro hidraulico para o ar numa linha}
dhe=4*ace*pc/ao

{calculo de alpa}
alpa=ap/att

{calculo de lambda}
lambda=aff/ai

{DADOS NECESSARIOS PARA O TESTE DO MODELO}
maf=marev/nf {vazao de ar que atravessa o evaporador por linha [kg/s]}
patm=101.3 {Pressao atmosferica}

graved=9.81 {aceleracao da gravidade}

tensao=12.58*0.001 {tensao superficial assumida N/m}

{CALCULO DOS COEFICIENTES DE TRANSFERENCIA DE CALOR}

{No lado do Ar imido}

Pevap=PRESSURE(R1234yf,x=0,T=Tevap)

wea=HUMRAT(AirH20,T=Tea,P=patm,R=umed) {umidade absoluta do ar [kg vapor/kg ar seco]}
miae=VISCOSITY(AirH20,T=Tea,P=patm,w=wea) {viscocidade do ar umido [kg/m s]}
reae=(maf/ace)*dhe/miae {numero de reynolds do ar}
cpae=SPECHEAT(AirH20,T=Tea,P=patm,w=wea) {capacidade calorifica [kj/kg K]}
kae=CONDUCTIVITY(AiIrH20,T=Tea,P=patm,w=wea){condutividade [W/m K]}
prae=miae*cpae*1000/kae {Numero de prant do ar imido}

jae=0.0104*(reae/1000)"0.39 {Coeficiente de Colburn}

stanae=jae/(prae”(2/3)){Numero de Stanton do ar no evap}

hase=stanae*cpae*maf/ace {cef. de transf. de calor do ar seco [kW/ m2 K]}

hwg=ENTHALPY (Water,T=tea,x=1)

hwf=ENTHALPY (Water,T=tea,x=0)

hwfg=hwg-hwf {entalpia de vaporizacao da agua a Temp. de entrada do ar}
tdwae=DEWPOINT(AiIrH20,T=tea,P=patm,w=wea) {temperatura de orvalho do ar}
weas=HUMRAT (AirH20,T=tdwae,P=patm,R=umed) { umidade absoluta a T de orvalho do ar}
factorh=1+(hwfg/cpae)*(wea-weas)/(tea-tdwae) {fator que multiplica o coef. de transf. seco}
hahe=hase*factorh*1000{coeficiente de transferencia de calor imido no lado do ar [w/m2 K]}

{No lado do refrigerante}

mirle=VISCOSITY(R1234yf, T=tevap,P=pevap+0.001)
cprle=SPECHEAT(R1234yf, T=tevap,P=pevap+0.001)
krle=CONDUCTIVITY(R1234yf, T=tevap,P=pevap+0.001)
mirve=VISCOSITY(R1234yf, T=tevap,P=pevap-0.001)
cprve=SPECHEAT(R1234yf, T=tevap,P=pevap-0.001)
rorle=1/(VOLUME(R1234yf, T=tevap,x=0))
krve=CONDUCTIVITY(R1234yf, T=tevap,P=pevap-0.001)
rorve=1/(VOLUME(R1234yf, T=tevap,x=1))
h1=ENTHALPY(R1234yf, T=tevap,x=1)
h5=ENTHALPY(R1234yf, T=tevap,x=0)

{Zona de evaporacao}

xx=(h4-h5)/(h1-h5)
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prrle=mirle*1000*cprle/krle
umix=(vazao/(nf*aci*rorle))*(1+xx*((rorle/rorve)-1))
laplace=sqgrt(tensao/(graved*(rorle-rorve)))
rerev=umix*laplace/(mirle/rorle) {numero de Reynolds de la Mixtura}
hrev1=0.087*(rerev™0.6)*(prrle”0.1667)*(rorve/rorle)™0.2*(krve/krle)*0.09*(krle/laplace) {w/m2 K}
{Zona de superaquecimento}

Rev2=(vazao*dht)/(nf*Aci*mirve)

Prve2=mirve*cprve*1000/krve

Nuev2=0.023*Rev2°0.8*Prve2°0.4

hrev2=Nuev2*krve/Dht

{calculo da eficiencia da aleta}

rr=car/be

bes=0.525*car

If=(bes-be)/2

hh=If+(delta*0.5)

mm=sqrt(2*hahe/(k*delta))
fiefi=mm*hh*rr*(exp(0.13*mm*hh-1.3863))
efialeta=(tanh(fiefi))/fiefi

{calculo do coeficiente global de trova de calor do evaporador}
{Zona de evaporacéo}
uevapl=1/((1/hrevl)+(1/(hahe*(alpa+tefialeta*lambda)))) {w/m2 K}
{Calculo do calor absorvido pelo evaporador}
Qevapl=(vazao/nf)*(1-xx)*(h1-h5)
Aevapl=Qevapl*1000/(uevapl*(Tea-Tevap))
Levapl=Aevapl/(pi*bi)
nutevapl=uevapl*Aevapl/(cpae*1000*maf)
epsevapl=1-exp(-nutevapl)
Tasevapl=Tea-epsevapl*(Tea-Tevap)

Ge=vazao/(nf*Aci)

CALL DPBIFA (Tevap,Ge,bi,Levapl:dpev)

{Zona de superaquecimento}

Call PROPSAR (Tasevapl,Patm:rhoar2,miar2,cpar2,kar2)
Levap2=nt*Le-Levapl
uevap2=1/((1/hrev2)+(1/(hahe*(alpatefialeta*lambda)))) {w/m2 K}
Aevap2=Levap2*pi*bi

maf2=maf

Cear2=cpar2*maf2

Cere2=cprve*(vazao/nf)

CALL CCEVAPO (Cear2,Cere2,Aevap2,Uevap2:Cmin2,Cmax2,Nutevap2, CCRRe2,epse2)
Tevap2=TEMPERATURE (R1234yf,P=Pevap-dpev,x=1)
Tsevap2=Tevap2-epse2*Cmin2*(Tevap2-Tasevapl)/Cere2

CALL DPMONO (Tevap2,Ge,bi,Levap2:dpm)
Psevap2=Pevap-dpev-dpm

Qevap2=Cere2*(Tsevap2-Tevap2)
Tasevap2=Tasevapl-Qevap2/Cear2

{Capacidade total do evaporador}

Qevap=nf*(Qevapl+Qevap2)

END

{HHHHHH R R R
HHH T )

{**SUBPROGRAMA DE TROCA DE CALOR NAS LINHAS*******}

{HHHHHH T R R R R
HHHHHH )

PROCEDURE QLINHAS (d,L,tavg,Pavg,vazao,n,kk:tsduto,qduto,Umduto,hiduto,hcev)

{Calculo do coeficiente de transferencia de calor no lado do ar}
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Tsup=Tavg+(-1)"(kk)*1

wind=3.6

C=11.58

k=CONDUCTIVITY(R1234yf, T=Tavg,P=Pavg)

cp= SPECHEAT(R1234yf, T=Tavg,P=Pavg)*1000

mi=VISCOSITY(R1234yf, T=Tavg,P=Pavg)

pr=mi*cp/k
hcev=C*(1/d)"0.2*(1/(tavg+17.8))"0.181*(abs(Tavg-Tsup))"*0.266*(1+0.7935*wind)"0.5

{calculo do coeficiente de transferéncia de calor interno}
Reduto=4*vazao/(pi*d*0.001*mi)
Nuduto=0.023*Reduto”™(4/5)* Pr*n
hiduto=Nuduto*k/(D*0.001)

{calculo do coeficiente global}
Umduto=1/(1/hiduto+1/hcev)

dtin=tsup-tavg
dtout=dtin*exp(-pi*d*0.001*L*Umduto/(vazao*cp))
Tsduto=Tavg+dtout
gduto=Umduto*pi*0.001*L*(dtout-dtin)/In(dtout/dtin)
End

{HHHHHHH R R R )
{*********************SU B PROG RAMA P R I NCI PAL****************************************************}
{HHH R R )
PROCEDURE SISTEMA (Tai, Pai, Va, rpm, tea, marev, umed: dtsa, Tcond, Tevap, vazao, tecond,
Ulc _n, U2c_n, U3c_n, Lenf, Lcond, Lsre, Qcond, Tscond, mrcal, mr, h4, hrevl, Levapl, Levap2,
Uevapl, Uevap2,dpv,dpbi,dpl,Tasevap2, dpev, dpm, Qevap, tsevap2, tevap2, supa, factor, jae)
Tcond=50

Tevap=1

dtsa=4.9 {Superaquecimento na entrada ao compressor [C]}

factor=0.39

80:

CALL COMPRESSOR (Tcond,Tevap,dtsa,rpm,factor:despis,vazao, Tscomp,h2,h1,rendvol,Pcond)
CALL QLINHAS(12.5,1.5,Tscomp,Pcond,vazao,0.3,1:Tecond,qcduto,Umduto,hiduto,hcev)

CALL
CONDENSADOR(Tai,Pai,Va,Tcond,Tecond,vazao:hrcl_n,hrc2_n,hrc3_n,Ulc_n,U2c_n,U3c_n,Lenf,L
cond,Lsre,Qce,Qco,Qcs,dpv,dpbi,dpl, Tscond,Pscond,Qcond )

If (Lsre<0) Then
Tcond=Tcond+0.2
GoTo 80

Endif

CALL VALVEXPA (Tscond,Tevap,Tcond,dtsa,Pscond : mrcal,mr,fmr)

fvaz=abs((vazao-mr)/vazao)
If (fvaz>0.01) Then
If (vazao>mr) Then
dtsa=dtsa+0.0025

GoTo 80

Else
dtsa=dtsa-0.0025
GoTo 80

Endif

Endif



h4=ENTHALPY (R1234yf, T=Tscond,x=0)

CALL EVAPORADOR (h4,vazao,Tevap,tea,marev,umed :
hrevl,Levapl,Levap2,Uevapl,Uevap2,Tasevap2,dpev,dpm,Qevap,tsevap2,tevap2,jae)

Pevap2=PRESSURE(R1234yf, T=Tsevap2,x=1)

CALL QLINHAS(19,0.5,Tsevap2,Pevap2-0.001,vazao,0.4,2 : Tecomp,geduto,Umduto,hiduto,hcev)
supa=tecomp-tevap
fsupa=abs (dtsa-supa)

If (fsupa>0.05) Then
If (dtsa>supa) Then
factor=factor-0.002
GoTo 80
Else
factor=factor+0.002
GoTo 80
Endif
Endif

END
{HHHH T R R )

{7(7(7( *kkkkkkkkkk *kkkkk KPROGRAMA PRINCIPALK *kkkkkkkkkkk *kkkkk *kkkkkk *% }
{HHHH R R R )

Tai=35 {temperatura de entrada do ar no condensador [C]}

Pai=101.3 {Presséo de entrada do ar no condensador [C]}

{Va=8 {Velocidade do ar na entrada ao condensador [m/s]}

marev=0.139 {Vazao de ar que atravessa o evaporador [kg/s]}

{tea=20} {Temperatura de entrada do ar no evaporador [C]}

umed=0.6 {Humedade relativa do ar [%/100]}

{rpm=3000} {NUmero de revolu¢des do compressor [rev/min]}

CALL SISTEMA (Tai, Pai, Va, rpm, tea, marev, umed: dtsa, Tcond, Tevap, vazao, tecond, Ulc_n,
U2c_n, U3c_n, Lenf, Lcond, Lsre, Qcond, Tscond, mrcal, mr, h4, hrevl, Levapl, Levap2, Uevapl,
Uevap2,dpv,dpbi,dpl, Tasevap2, dpev, dpm, Qevap, tsevap2, tevap2, supa, factor, jae)

dpevap=dpev+dpm

Pevap=PRESSURE(R1234yf, T=Tevap, x=1)
Pcond=PRESSURE (R1234yf, T=Tcond,x=0)
hentcomp=ENTHALPY(R1234yf, T=(Tsevap2), x=1)
hsaicomp=ENTHALPY (R1234yf, T=Tecond, P=Pcond)
cop=(hentcomp-h4)/(hsaicomp-hentcomp)
Pcomp=vazao*(hsaicomp-hentcomp)
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