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RESUMO

Este trabalho envolve o desenvolvimento de um modelo numérico capaz de avaliar
0 comportamento em regime permanente de um refrigerador doméstico que
operando segundo um ciclo por compressao a vapor utilizando R600a ou R134a
como gas refrigerante. Modelos separados foram desenvolvidos para cada um dos
guatro componentes do sistema de refrigeracao: compressor hermético alternativo,
tubo capilar adiabatico, condensador do tipo arame-sobre-tubos e evaporador roll-
bond. O modelo do compressor € baseado em uma abordagem semi-empirica que
leva em conta as eficiéncias volumeétricas e politropicas. O tubo capilar adiabatico
€ modelado por uma solucéo algébrica explicita conforme proposto por Hermes et.
al. (2010). Os trocadores de calor sdo modelados a parametros distribuidos,
considerando-se o escoamento do refrigerante como unidimensional ao longo de
um tubo aletado. Todos o0s modelos dos componentes sao validados
individualmente com dados experimentais retirados de trabalhos da literatura. Por
fim, os modelos matematicos dos quatro componentes séo integrados e resolvidos
iterativamente de forma a predizer o desempenho do sistema de refrigeracdo em

condicBes de operacao especificas.

Palavras-chave: refrigeradores domeésticos; modelagem térmica; simulagcdo numeérica;
condensador arame-sobre-tubos; evaporador roll-bond; escoamento bifasico; trocadores

de calor.
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1. INTRODUCAO

Atualmente na industria de refrigeracéo, as simulagdes numéricas se
consolidaram como ferramentas de projeto por permitirem desenvolver
produtos complexos e otimizados a custos e tempo reduzidos. Anterior as
simulagBes numericas, os sistemas de refrigeracdo eram projetados de
acordo com valores calculados com base em condi¢cdes de trabalho
estimadas. No entanto, o desempenho real do sistema pode, obviamente,
desviar-se dos valores calculados pois ndo existe um modelo exato utilizado
neste procedimento de projeto. A fim de desenvolver produtos com
desempenho préximo ao 6timo, o processo de desenvolvimento do protétipo,
teste de desempenho através de ensaios e modificacdes no projeto tém de
ser repetido diversas vezes, 0 que aumenta o custo e o tempo de

desenvolvimento do produto.

Com as simula¢cdes computacionais, as condi¢cdes de trabalho e os
parametros de projeto sdo fornecidos primeiramente, em seguida o
desempenho é previsto e finalmente os parametros de projeto sédo avaliados
com base na previsdo de desempenho. Se o desempenho previsto pela
modelagem ndo cumprir a exigéncia, os parametros de projeto sao
modificados e a simulagdo com os novos parametros é feita. O processo de
modificacdo dos parametros de simulacao é repetido por diversas vezes até
gue o conjunto de parametros mais apropriados € obtido. Portanto constroi-se
0 protétipo somente quando os parametros de projeto sao otimizados

computacionalmente, diminuindo assim custos e tempos.

Os requisitos para a simulacao séo 3: estabilidade numérica, rapidez e
precisdo. Tais requisitos entram em conflitos entre si, entdo cabe ao
engenheiro selecionar os melhores métodos e modelos a serem utilizados
para as simulacdes. As estratégias de modelamento dos componentes de
sistemas de refrigeracéo variam significativamente conforme a aplicacao, pois
0s modelos geralmente sdo desenvolvidos para problemas bem especificos e
definidos. Este trabalho tem o propdsito de desenvolver um modelo que possa

ser utilizado como ferramenta virtual de projeto, desta forma diminuindo o
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tempo e custos de desenvolvimento de um sistema de refrigeracao voltado a
aplicacbes domésticas.

1.1. Objetivos

Este trabalho tem por objetivo principal apresentar metodologia de
modelamento de um sistema de refrigeracéo por compressao a vapor que seja
capaz de simular e predizer o comportamento de refrigeradores domésticos
apresentando erros razoaveis. Os objetivos especificos sdo resumidos a

seguir:

Modelar matematicamente os 4 componentes basicos de um
sistema de refrigeracdo: Compressor, dispositivo de expanséo,
condensador e evaporador. A metodologia de modelamento
deve ser embasada por ampla pesquisa bibliografica sobre os
componentes;

. Implementar os algoritmos dos 4 componentes e do sistema
completo no programa EES de modo a ser capaz de predizer
parametros de desempenho quando fornecidas as condi¢des de
operacao do sistema;

" Validar os modelos dos 4 componentes através da utilizacao
de dados experimentais levantados na literatura. Os erros
relativos analisados ndo devem exceder 20% para que a
modelagem seja considerada suficientemente precisa;

" Propor uma configuracdo de um sistema de refrigeracéo

capaz de refrigerar um gabinete de 300L e analisar seu

desempenho para diferentes condicbes, utilizando a

metodologia desenvolvida neste trabalho.

1.2. Estrutura do trabalho

O trabalho esta dividido em topicos sucintamente descritos conforme a
estrutura a seguir.

Revisdo da literatura na qual sédo discutidos e apresentados métodos
de célculos do sistema e de seus componentes principais. No caso dos

trocadores de calor, atencéo especial é dada a descricdo de métodos semi-
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empiricos para o célculo dos coeficientes de transferéncia de calor e perda de
pressao pertinentes aos modelos do condensador e do evaporador.

No capitulo tratando da metodologia sdo apresentados os parametros
de entrada e as hip6teses simplificadoras adotadas para os modelos do
compressor, tubo capilar, trocadores de calor e sistema completo. Aplicam-se
as hipoteses simplificadoras de forma a derivar o conjunto de relacdes
matematicas de cada modelo e ao final mostra-se uma estratégia de

resolucéo do conjunto equacdes na forma de fluxogramas.

No item de validacdo sdo apresentados os dados experimentais
encontrados na literatura para cada componente, comparando-se estes dados
com os valores calculados através dos codigos implementados em EES

segundo metodologia descrita no capitulo anterior.

No capitulo de resultados séo apresentados, comparados e discutidos
os dados de desempenho obtidos pela simulacdo de dois sistemas de
refrigeracdo equivalentes sob diferentes temperaturas ambientes, um
operando com R134a e outro com R600a. Os sistemas possuem parametros

geometricos propostos pelo autor.

Em Conclusdes e Trabalhos Futuros, ha uma anélise final dos objetivos
atingidos neste trabalho, qual sua utilidade e recomendacdes para trabalhos

futuros.
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2. PESQUISA BIBLIOGRAFICA

2.1. Modelagem de Sistemas de Refrigeracdo por Compressao a Vapor

A acirrada competicdo global entre os fabricantes de sistemas de
refrigeracao cria demanda por produtos mais eficientes com custos reduzidos.
As simulagcdes numéricas comecaram a se tornar um topico atrativo de
publicacdo o setor de refrigeracdo por volta de 1980 (Chi & Didion, 1982;
Murphy & Goldschimidt, 1986; MacArtur & Grald, 1989), nos anos 90 foram
usadas amplamente para se avaliar alternativas aos CFCs (Jung &
Radermacher, 1991; Sami & Dahmani, 1996) e atualmente ainda sao usadas
como uma ferramenta efetiva de projeto para sistemas de refrigeragéo usando
fluidos refrigerantes ecologicamente corretos como o dioxido de carbono
(Pfafferott & Schimitz, 2004; Kim & Kim, 2002) e isobutano, como € o caso

deste trabalho.

De acordo com Ding (2007) ja foram publicados modelos para os mais
variados tipos de sistemas de refrigeracdo incluindo ar condicionados
residenciais, ar condicionados multi-evaporador, ar condicionados
automotivos, bombas de calor, refrigeradores domésticos e até sistemas de
refrigeracdo em containers. Como existem diversos tipos de sistemas de
refrigeracdo, cada modelo € desenvolvido de acordo com a aplicacdo do
sistema. Também € possivel utilizar as simulagdes numéricas para se detectar
e diagnosticar problemas no sistema de refrigeracéo, conforme proposto por
Yu (2002).

As simulacBes numéricas de sistemas de refrigeracdo podem ser
divididas em: regime permanente e transiente. As simulacdes de regime
permanente sdo utilizadas para se projetar o sistema e predizer o seu
comportamento sob as condi¢cdes de trabalho enquanto as simulacfes
transientes sdo utilizadas para projetar um sistema de controle e atuacao e
com menor frequéncia para avaliar o desempenho do sistema (Qiao et. al.,
2010). Uma simulacdo numérica ideal deve ser estavel, veloz e precisa e

genérica.
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Um sistema de refrigeragdo por compresséo a vapor possui quatro
partes principais: compressor, evaporador, condensador e dispositivo de
expansdo. Cada um destes componentes pode ser modelado por equacdes
matematicas que refletem o seus comportamentos termodindmicos. Para se
modelar o sistema, primeiro levanta-se o modelo de cada componente
separadamente e depois define-se as relacdes de como os componentes
estdo conectados entre si. Os estado termodinamicos em que o sistema
opera, condi¢cdes de entrada e saida dos componentes, sdo calculados
utilizando as equacgOes de conservacdo de massa, momento e energia

aplicadas a nivel do sistema. (Winkler et. al., 2008).

Os algoritmos que calculam os estados termodinamicos do sistema
sdo denominados system solvers e possuem duas estratégias de célculo:
global (simultanea) e modular (sucessiva). A estratégia global consiste em
calcular todas os componentes simultaneamente por métodos nao lineares
como o método de Euler, método de Newton-Raphson e o método de Runge-
Kutta. Ja na estratégia modular cada componente é calculado separadamente
antes de seguir para a proxima variavel, requerendo lacos de loop

condicionais e esquemas de iteracdes eficientes.

Segundo Qiao (2010) a estratégia recomendada para sistemas
simples é a modular pois nestes casos é facil de criar um sistema de iteracfes
eficientes. Este autor alerta que para ciclos de refrigeracdo mais complexos
(multiestagio por exemplo) é dificil se obter um esquema de iteracao eficiente

e portanto neste caso € vantajoso utilizar a estratégia global de calculo.

Concluimos entdo que a estratégia de modelamento e calculo de um
sistema de refrigeracao varia de acordo com a aplicacdo deste mesmo, pois
0os modelos sdo desenvolvidos com um proposito especifico de forma a
sacrificar a generalidade em prol de ganhos de estabilidade, velocidade e
acuracidade. A estratégia de calculo do sistema depende de quao complexo
sdo as interligacdes de seus componentes. Para sistemas simples é vantajoso

calcular as incégnitas sucessivamente.
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2.2. Modelagem do Compressor

Em sistemas de refrigeracdo baseados na compressao de vapor, o
compressor do tipo reciproco € o mais utlizado. Este componente é
responsavel diretamente por praticamente todo o consumo de energia de um
sistema de refrigeragdo. Sendo assim o desempenho dos compressores é um
dos principais parametros de interesse durante o projeto. A capacidade de
predizer o comportamento do compressor perante as mais diversas condicdes
de trabalho da informacdes valiosas ao projetista para buscar alternativas que
possam reduzir o consumo de energia do refrigerador e torna-lo mais eficiente
(Kim & Bullard, 2002).

Negréo et. al. (2011) recomenda modelar o compressor reciproco
considerando-o0 em regime permanente de operacgao, tanto para os calculos
de um sistema de refrigeracdo em regime permanente quanto para regime
transiente. Tal hipotese do compressor sempre estar em regime permanente,
mesmo quando o sistema passa por um periodo transiente, é valida pois o
tempo de resposta transiente no compressor € reduzido em relacao ao tempo

de resposta dos trocadores de calor.

Os modelos matematicos de compressores reciprocos existentes na
literatura diferem entre si de acordo com o nivel de detalhamento, sempre
buscando um balanco ideal entre esforco computacional e complexidade do
modelo para a aplicacdo desejada. Todos os modelos de compressores
reciprocos buscam de alguma forma relacionar as condicbes de operacao
(pressbes e temperatura de succao e pressdo de descarga) a parametros de
desempenho (vazdo massica, poténcia consumida e temperatura do fluido na

saida).

E importante que o modelo do compressor possa ser extrapolado para
condi¢cBes experimentais distintas das quais o modelo foi validado (Li, 2012).
A capacidade de extrapolacdo € fundamental para garantir convergéncia
durante as iteracdes do calculo do sistema completo, pois as condicbes
calculadas em algumas iteracdes podem estar fora do envelope de operacéo

fornecido pelo fabricante. Negrdo et. al. (2011) propde trés tipos de
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classificacdo dos modelos de acordo com a complexidade: Black-Box, Grey-
Box e White-Box.

Os modelos Black-Box sdo os modelos mais simples que existem e
consistem em ajustes polinomiais de dados experimentais afim de relacionar
os parametros de performance as condi¢des de operacao. Conforme modelo
proposto pela norma ARI Standard 540 (ARI 1991), sdo calculados os 10
coeficientes de um polinémio cubico bivariado através de um ajuste de curva
a dados experimentais, onde as variaveis sao a temperatura do evaporador e
a do condensador. Os coeficientes calculados pelo ajuste de curva néo
possuem significado fisico algum. Para cada um dos 3 parametros de
performance do compressor (vazdo massica, poténcia consumida e
temperatura do fluido na saida) é possivel ajustar um polinémio. De acordo
com Jahnig et. al. (2000) modelos deste tipo ndo possuem capacidade de

extrapolagéo e portanto devem ser evitados.

Os modelos Grey-Box, também conhecidos como modelos semi-
empiricos, sdo baseados em correlacdes termodinamicas simplificadas
contendo coeficientes desconhecidos calculados através de ajuste de curva a
dados experimentais. Nos modelos propostos por Negrao et. al. (2011) e
Jahnig et. al. (2000) as correlagbes termodinamicas sédo derivadas dos
conceitos de eficiéncia volumétrica e eficiéncia global do compressor. Negrao
(2011) propde que a eficiéncia volumeétrica esta associada de forma linear a
razao entre a pressao de descarga e de succao respectivamente, e que a
eficiéncia global do compressor esta relacionada a um valor de perda
constante e a uma eficiéncia isentropica. Ja Jahnig et. al. (2000) propde que
a eficiéncia volumétrica esta relacionada a dois coeficientes desconhecidos
com significado fisico: a parcela da perda de pressdo em relacdo a pressao
de succ¢do na entrada do compressor e o volume do espaco nocivo. Para a
eficiéncia global do compressor, Jahnig (2010) utiliza uma funcéo exponencial
de trés coeficientes que tem como parametro somente a pressao de succao.
Navarro et. al. (2007) desenvolve um modelo extremamente preciso (erros na
ordem de +3%) que requer um trabalhoso procedimento de levantamento de
10 parametros empiricos, todos com direta interpretacdo fisica. Segundo Li
(2012), os modelos semi-empiricos sdao 0s mais recomendados para as

16



simulagbes de regime permanente ou transiente, pois estes oferecem boa

precisdo e capacidade de extrapolagcéo a custo computacional reduzido.

Os modelos White-Box sdo os de maior complexidade, consideram
analises detalhadas do fluxo de refrigerante através das valvulas,
transferéncia de calor para o cilindro, perda de pressdo no pistdo, perdas
mecanicas por atrito, etc. De acordo com Negrdo (2011), os modelos que
utilizam simula¢des numeéricas baseadas em CFD podem ser inclusos nesta
categoria. Seu uso ndo é pratico para os calculo do compressor em um
sistema de refrigeracdo pois o esforco computacional e o nUmero de dados
de entrada sdo elevados, estando a maioria destes dados disponiveis
somente aos fabricantes. No entanto modelos deste tipo fornecem uma
poderosa ferramenta de projeto e otimizagdo do compressor reciprocos
devido ao elevado nivel de informac&o sobre o componente que € capaz de

fornecer.

Conclui-se entdo que para se escolher o modelo, deve-se determinar
a aplicacédo deste para garantirmos um bom balanco entre complexidade e
esforco computacional. Para projetos cujo objetivo € calcular o
comportamento do sistema sendo 0 compressor apenas mais um dos
componentes, recomenda-se a utilizacdo de modelos semi-empiricos. Para o
projeto em especifico do compressor, sdo recomendados os modelos White-

Box.

2.3. Modelagem do Tubo Capilar

O tubo capilar é o dispositivo de expansdo mais utilizado em
refrigeradores domeésticos. Seu diametro pode variar de 0,5 mm a 2,0 mm e
seu comprimento entre 2m e 6m. A principal vantagem dos tubos capilares
em relacdo aos demais dispositivos de expansdo € sua simplicidade
construtiva, refletindo em custos reduzidos de fabricacéo e instalacdo. Além
disso, os tubos capilares permitem que os compressores deem partida a baixo
torque, pois as pressbes do sistema de refrigeracdo se encontram

equalizadas quando o compressor esta desligado (Khan et. al., 2009).
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Nos tubos capilares, o refrigerante entra no estado liquido (ou em
titulos de vapor reduzidos) e se expande até atingir a pressao do evaporador.
Através deste processo, o tubo capilar é capaz de regular o vazao massica de
refrigerante. Apesar de sua simplicidade, modelar o fluxo de refrigerante
através do tubo capilar € extremamente desafiador, pois envolve fenbmenos
de turbuléncia, mudanca de fase, compressibilidade e condi¢des de equilibrio

metaestavel (Hermes et. al., 2010).

Segundo Hermes et. al. (2010), os tubos capilares podem ser
divididos em adiabaticos e nao-adiabaticos. Os tubos capilares adiabaticos
sdo considerados como isentalpicos enquanto que 0s n&o-adiabaticos
reduzem a entalpia do refrigerante. A reducao na entalpia visa diminuir o titulo
do refrigerante na entrada do evaporador e assim aumentar a capacidade de
refrigeracdo. Para este trabalho foi considerado a utilizagao de um tubo capilar
adiabatico.

Varias correlacdes foram propostas para predizer o fluxo de massa de
com base no estado termodinamico do fluido na entrada do tubo capilar, a
geometria do tubo e as propriedades do fluido refrigerante. Bansal e
Rupasinghe (1996) apresentam uma correlacdo que foi derivada utilizando
dados experimentais em conjunto com o teorema de Buckingham-,
conseguindo prever a vazao massica em +8%. Melo et. al. (1999) conduziu
um estudo experimental utilizando R-12, R134a e R600a como fluidos
refrigerantes escoando por tubos capilares sob diferentes condi¢cdes e
geometrias. Com os dados experimentais, Melo (1999) propds correlacdes
para cada um dos trés refrigerantes estudados. Alguns anos depois, Melo et.
al. (2010) propde um modelo algébrico semi-empirico capaz de calcular
explicitamente a vazdo massica para os refrigerantes R134-a e R600a,
utilizando apenas simples relacdes termodinamicas. Tal modelo é capaz de
prever 90% dos dados experimentais corretamente na faixa de erro £10% para

R134a e praticamente 100% dos dados na faixa de erro £15% para o R600a.

Existem ainda modelos que utilizam os principios de conservacao de
massa, momento e energia para calcular a vazdo massica através dos

capilares. Bansal e Rupasinghe (1998) desenvolveram um modelo
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matematico denominado CAPIL utilizando os principios fundamentais. Em seu
modelo, Bansal (1998) resolve simultaneamente as equacdes de conservacao
através da regra de Simpson e valida seu modelo com dados experimentais
de Wijaya (1992) e Melo et. al. (1999) obtendo erros na faixa de +10%.
Mezavila et. al. (1996) propde seu modelo CAPHEAT para calcular as vazdes
massicas de tubos capilares utilizando volumes de controle para discretizar o
dominio e o método de Runge-Kutta de quarta ordem para integrar
numericamente e obter a solucdo. Seu método é testado com dados
experimentais para R134a de Dirik et. al. (1994) e para R12 de Bittle et. al.
(1995) obtendo erros na faixa de £10%.

Quanto aos erros fornecidos pelos modelos, Melo et. al. (2010) afirma
gue erros de medicdo de 5% no diametro interno médio do tubo capilar
produzem erros de até 12,5% na vazdo massica pois m ~ d>°. Sendo assim
€ aceitavel um modelo que consiga predizer as vazdes massicas na ordem de
erro +10%. Para este trabalho foi escolhido o modelo que calcula
explicitamente a vazdo massica conforme proposto por Melo et. al. (2010) e
gue fornece erros na faixa de +15% quando se utiliza R600a. Este modelo foi
escolhido devido a sua simplicidade de implementacdo, velocidade

computacional e acuracidade.

2.4. Modelagem dos Trocadores de Calor: Evaporador e Condensador

Os trocadores de calor variam significamente entre si de acordo com
0 seus arranjos de fluxos e caracteristicas construtivas. Nos sistemas de
refrigeracdo, assim como em qualquer ciclo termodinamico, sdo necessarios
dois trocadores de calor fundamentais para o funcionamento do sistema, um
para absorver o calor da fonte fria (evaporador) e outro para rejeitar calor para
a fonte quente (condensador). Para escolher o tipo do evaporador e do
condensador usados neste trabalho, ponderou-se para a escolha de um
componente que seja facilmente encontrado nos refrigeradores produzidos
pela industria brasileira. Por fim foram escolhidos o tipo roll-bond para o

evaporador e o tipo arames-sobre-tubo para o condensador.

De acordo com Qiao et. al. (2010) os trocadores de calor podem ser

divididos quanto a sua modelagem em 4 grandes grupos: (a) modelo de
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parametros concentrados (lumped parameters model), (b) modelo por zonas
(moving boundary model), (c) modelo de parametros distribuidos (distributed
parameters model) e (d) tubo por tubo (Tube-by-tube).

Os modelos de parametros concentrados (a) séo os mais simples que
existem pois tratam o trocador de calor inteiro como um Unico volume de
controle. O coeficiente global de transferéncia UA € considerado como
constante bem como as propriedades termofisicas do refrigerante. Tal
hip6tese simplificadora pode implicar em erros razoaveis pois nao considera
fendmenos como a mudanca de fase que implicam em variacdes de presséo
superior e consequentemente variacdo das propriedades termofisicas. Qiao
(2010) recomenda que este método seja utilizado em analises qualitativas. Os
populares modelos e-NUT e LMTD (Log-Mean Temperatura Difference) estéo

inclusos nesta categoria.

Nos modelos por zonas (Willatzen et. al., 1998), o trocador de calor é
subdividido em zonas distintas de acordo com a fase do refrigerante.
Idealmente o modelo por zonas deve incluir quatro tipos de zonas: Regiao
supercritica (quando presente), regido de superaquecimento, regido de
saturacao e regiao de subresfriamento. Cada regido deste modelo € tratada
como se fosse um unico volume de controle. Neste volume de controle, o
coeficiente global de transferéncia de calor UA e as propriedades de
transporte do refrigerante sdo consideradas constantes ao seu valor médio.
Usa-se entdo algum método de parametro concentrado (como e-NUT) para
calcular a performance. Ao final somam-se os efeitos de cada zona de forma

a estimar a performance global do trocador de calor.

Nos modelos de parametros distribuidos (Quadir et. al., 2002), o
trocador de calor € subdividido em diversos volumes de controle
independentemente da fase do refrigerante. Para cada um dos volumes de
controle, calculam-se as propriedades termofisicas locais e parametros de
escoamento de acordo com as condicfes de entrada. Com estes dados,
determina-se o calor trocado e a variacdo da pressdo ao longo da
discretizacéo de forma a calcular o estado termodinamico de saida. Como os

volumes de controle s&o considerados como conectados em série entre si, as
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condicdes de entrada do volume de controle seguinte sao iguais as condi¢cdes
de saida de seu antecessor. Dessa forma, dada as condi¢Bes de entrada do
refrigerante no trocador de calor, podemos calcular suas condi¢des de saida
através dos célculos das discretizacdes seguindo os volumes de controle no

sentido do escoamento do refrigerante.

Os trés primeiros tipos (a, b e ¢) de modelos de trocador de calor
costumam tratar o circuito do refrigerante como sendo um tubo longo aletado.
Estes modelos estao baseados na hipétese de que o fluxo de refrigerante e o
fluxo de ar s&o uniformes ao longo do circuito. As ndo-simetrias resultantes de
geometrias complexas de escoamento e a distribuicdo n&o uniforme do ar
podem prejudicar a precisdo de modelos deste tipo devendo neste caso
utilizar o modelo Tube-by-tube (Qiao, 2010).

Nos modelos tubo-por-tubo (Domansky et. al., 1989), cada tubo pode
ser tratado como um unico volume de controle ou ent&o dividido em varios
subdominios de forma a levar em conta os efeitos de distribuicdo néo-
uniforme do escoamento externo de ar. O principal feito deste modelo é que
nele sdo considerados os efeitos dos arranjos de tubos, sendo capaz entéo
de predizer a performance de circuitos arbitrarios onde porventura haja ma
distribuicdo do refrigerante. Qiao (2010) afirma que modelos deste tipo sdo os
mais precisos e custosos computacionalmente dentre as quatro categorias

discutidas.

Para modelar os trocadores de calor deste trabalho, optou-se pelo
modelo de parametros distribuidos devido ao seu bom custo-beneficio entre
complexidade e esforco computacional para a aplicacdo desejada. Neste
trabalho sera considerada que a perda de pressdo para cada volume de
controle é dada pelo fator de atrito f do escoamento e que a condutancia
térmica é variavel. Para o calculo do fator f, serdo discutido as correlacfes
encontradas na literatura para os casos monofasicos e bifasicos. Para o
célculo da condutancia térmica, faz-se o uso da analogia de resisténcia
térmica e calcula-se a transferéncia de calor de acordo com as caracteristicas
de fendmenos como convecc¢ao natural, conveccao forcada e radiacdo. Os

modelos para calculo dos coeficientes de transferéncia de calor encontrados
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na literatura para cada tipo de trocador de calor serdo explorados nas secdes

seguintes.

2.4.1. CorrelacOes para o fator de atrito e perda de pressao

Para determinar a perda de pressdo ao longo de um volume de
controle, calcula-se o valor do fator adimensional de atrito f que aparece na
equacéo de Darcy-Weisbach principalmente através de correlacdes empiricas
encontradas na literatura. Estas correlagcdes empiricas diferem entre si de
acordo com o regime do escoamento, que pode ser laminar ou turbulento e

monofasico ou bifasico.

No caso de escoamento monofasico laminar em tubos, a funcédo
matematica que relaciona o fator de atrito ao niumero de Reynolds pode ser
deduzida algebricamente através do uso de hipoteses simplificadoras que
permitem resolver a equacao de Navier-Stokes. O procedimento de derivagao
desta relacdo é explicitado por Munson (1990) em seu livro de fundamentos

de mecanica dos fluidos.

Em regime de escoamento monofasico turbulento, ndo € possivel
deduzir equacdes algébricas devido a natureza aleatoria deste fenémeno e
portanto devemos contar com correlagbes empiricas. Colebrook (1939)
propde uma correlacao implicita baseada em dados experimentais que leva
em conta o numero de Reynolds e a rugosidade relativa. Churchill (1977)
propde uma correlacéo Unica capaz de cobrir as regides laminar e turbulenta.
Swamee (1976) desenvolve uma aproximacdo explicita da equacdo de
Colebrook-White.

Para os escoamentos bifasicos, Ould Didi et. al. (2002) avaliou o
desempenho de 7 correlacbes em comparacdo com dados experimentais de
5 fluidos diferentes nas condi¢cdes de evaporacdo. Concluiu-se neste estudo
gue as correlacdes propostas por Gronnerud (1979) e Friedel (1979) séo a
segunda e terceira melhores, respectivamente, quanto a precisdo de suas
previsdes. Tanto Gronnerud (1979) quanto Friedel (1979) utilizam o conceito

de fator multiplicador bifasico para deduzirem suas relacoes.
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O fator multiplicador bifasico € uma grandeza adimensional que
relaciona a razéo entre o gradiente da presséo no caso bifasico e o gradiente
da pressdo em um caso idealizado considerando escoamento monofasico das
fases liquida ou vapor. Tal procedimento, dependendo do autor, pode assumir
apenas as parcelas de liquido ou vapor da mistura bifasica ou ainda assumir
0 escoamento liquido mais vapor como apenas uma destas fases. Segundo o
procedimento de célculo para o multiplicador bifasico proposto por Friedel
(1979) é necessario conhecer-se os seguintes parametros: titulo do fluido,
razdo entre a densidade das duas fases, razao entre os fatores de atrito do
vapor e do liquido, nimero de Froude do escoamento homogéneo e nimero
de Webber da fase liquida. O modelo proposto por Gronnerud (1979)
considera os mesmos parametros com excec¢ao de precisar calcular o namero
de Webber e a razéo entre os fatores de atrito do vapor e do liquido. Awad e
Muzychka (2014) prop6e duas correlagdes que calculam os limites maximos
e a minimos possiveis para a perda de pressdo do fluido no estado
termodinamico de interesse. Este modelo propde a perda de pressdo como o

valor médio entre as perdas de pressao maxima e minima.

Neste trabalho escolheu-se utilizar a equacédo de Swamee (1976) para
predizer o valor do fator de atrito em regime monofasico turbulento pois esta
€ de facil implementacéo, precisa e considera a rugosidade dos tubos. Para o
célculo de f em regime monofasico laminar utiliza-se equacao deduzida por
Munson (1990). Nos casos de escoamento bifasico, seguiu-se a
recomendacdo de Ould Didi et. al. (2002) e optou-se pela correlacdo de

Gronnerud (1979) para o calculo do gradiente de pressao.

2.4.2. Correlacfes para o coeficiente de transferéncia de calor

Para calcular o desempenho dos trocadores de calor, consideramos
gue a condutancia térmica varia entre 0os volumes de controle. O modelo de
condutancia adotado considera somente as resisténcias convectivas externa
e interna, desprezando a resisténcia condutiva das paredes do trocador de
calor por esta possuir valor relativamente desprezivel. O fluxo de calor por
radiacdo é considerado em paralelo com o fluxo de calor por conveccao de

forma que o fluxo de calor total seja a soma destes dois.
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Nos calculos das resisténcias térmicas convectivas, considera-se a
geometria do elemento discretizado e também os coeficientes locais de
convecgao externa e interna. Os coeficientes de convecgao séo calculados
por correlacdes empiricas levantadas a partir de dados experimentais. Tanto
os modelos do evaporador quanto do condensador utilizam a mesma
correlacdo para o calculo da transferéncia de calor interna por conveccao
forcada em regime monofasico e a mesma equacao para a transferéncia de

calor por radiagao.

O coeficiente de transferéncia de calor por radiacdo é calculado
conforme proposto por Incropera et. al. (2011) considerando o trocador de
calor como um corpo cinza e aplicando a lei de Stefan-Boltzmann. O modelo
utilizado aqui néo considera fatores de forma e leva em conta somente a

emissividade, geometria e as temperatura da superficie e do ambiente.

O caso de conveccéo interna monofasico pode ainda ser subdividido
em dois regimes de escoamento. No caso laminar (Re<2300), Incropera et.
al. (2011) deduz um valor constante para numero de Nusselt em escoamentos
plenamente desenvolvidos, sendo este portanto independente do numero de
Reynolds. No caso turbulento, Dittus-Boelter (1930) propds uma correlacéo
gue utiliza os namero de Prandtl e Reynolds para calcular o nUmero de Nusselt
em escoamentos completamente turbulentos (Re>10.000). Posteriormente,
Gnielinsky (1979) propds uma correlacdo que considera também condicfes
de transicdo recomendada para numeros de Reynolds superiores a 2300.
Esta correlagéo inclui também efeitos da rugosidade do tubo através do fator
de atrito f. Desta forma optou-se por utilizar a correlacdo de Gnielinksy devido
a sua maior abrangéncia em termos de numero de Reynolds e por esta

considerar efeitos de rugosidade.

2.4.3. CorrelacOes para os coeficientes de transferéncia de calor de
condensacéao

O fendmeno de condensacdo vem sendo extensivamente estudado
sendo que diversas correlacdes foram levantadas com base em dados
experimentais e andlises tedricas. O coeficiente convectivo de condensacéo

€ altamente dependente do titulo e do fluxo massico, aumentando junto com
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estes. Diferentemente da condensacdo externa, a condensacao interna em
tubos € independente da diferenca de temperatura entre o fluido e a parede,
com excecdo dos escoamentos internos a baixo fluxo massico. A condi¢es
de baixo cisalhamento do vapor (baixo fluxo méssico), o processo de
modelamento da condensacdo interna requer a aplicacdo da teoria de
condensacao em filmes laminares. Chaddock (1957) e Chato (1962) propde

correlagbes capazes de modelar estes casos.

Neste trabalho serd considerado que a condensacao ocorrendo nos
trocadores de calor € em tubos horizontais de fluxo méassico elevado com a
predominéancia do padréo anular. Em parcela significativa das correlacdes
encontradas na literatura, o coeficiente de transferéncia de calor de
condensacado hrp € assumido como diretamente proporcional ao coeficiente
de transferéncia de calor através do filme liquido h; multiplicado por uma
constante . Para o célculo do coeficiente h; as correlagées costumam utilizar

a relagéo de Dittus-Boelter (1930).

Em 1998, Dobson e Chato propuseram uma correlacdo empirica

capaz de incluir os efeitos dos regime de escoamento estratificado-ondulado

kg
m2-s

kg
m2-s

(G < 500

) e anular (G > 500

) visando melhorar a abrangéncia da

correlacdo proposta por Chato (1962). Para o regime anular, o valor de g é
calculado como funcao do parametro de Martinelli considerando escoamento
turbulento das fases liquida e vapor (Xtt) e o valor de h; por Dittus-Boelter
(1930). Em regime estratificado-ondulado, calcula-se o valor de Nusselt do
escoamento bifasico por uma correlacdo que leva em conta diversos
parametro como o de Martinelli (Xtt), fracdo de vazio, nimero de Reynolds,

numero de Galileo e o niumero de Jakob.

Shah (1979) com base em 473 dados experimentais propds uma
correlacdo capaz de cobrir grandes intervalos de fluxos massico e diferentes
fluidos. Shah afirma que o valor de y deve ser calculado em funcéo do titulo
e da pressao relativa enquanto que h; é calculado por Dittus-Boelter (1930). O
erro médio obtido por Shah (1979) quando comparou seu modelo aos dados

experimentais foi de 15%. Moser et al. (1998) verificou a correlacdo de Shah
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(1979) usando 1197 pontos experimentais com 6 tipos diferentes de
refrigerantes e concluiu que o desvio médio desta correlacdo é de 14.37%.

Boissieux et. al. (2000) analisou a validade das correlacdes para
condensacao propostas por Shah (1979) e Dobson-Chato (1998) utilizando
dados experimentais de condensacao de misturas de refrigerante em tubos
horizontais lisos com diametro hidraulico variando de 3 a 7 mm e fluxo massico
variando de 25 a 800 kg/m? - s . Os desvios padrdes padrdes globais obtidos
para 0os modelos de Shah (1979) e Dobson-Chato (1998) foram
respectivamente 7,6 % e 9,1 %. No presente estudo escolheu-se utilizar a
correlacdo de Shah (1979) pois sua implementacdo é bem simples e direta e
seus resultados segundo a literatura sao satisfatérios.

2.4.4. Correlagdes para os coeficientes de transferéncia de calor
atraveés da ebulicdo convectiva

Chen (1966) € um dos primeiros a propor um método de previsédo do
coeficiente de transferéncia de calor para a ebulicdo convectiva interna em
tubos. Neste método, o coeficiente de transferéncia de calor é dado pela
adicdo da ebulicdo nucleada e conveccéo forcada. A contribuicdo da ebulicéo
nucleada é calculada pelo valor fornecido pela equacdo de ebulicdo em
piscina de Forster e Zuber (1955) multiplicado por um fator de supresséao de
efeitos de nucleacdo S. Este fator € calculado pela razdo entre o
superaquecimento efetivo e o superaquecimento total da parede, sendo seu
valor sempre inferior a unidade. Ja a contribuicdo de efeitos de convecc¢ao
forcada € dada pelo produto entre o coeficiente de transferéncia de calor
estimado segundo Dittus-Boelter (1930), assumindo o0 escoamento apenas da
parcela de liquido, e o fator de intensificacdo de efeitos convectivos, F. O fator
de intensificacdo F € sempre maior que um pois as velocidades do
escoamento bifasico sdo maiores do que a velocidade do escoamento

monofasico.

Liu e Winterton (1991) usam procedimento similiar ao de Chen (1966)
assumindo que o calor € trocado devido a contribui¢cdes da ebulicdo nucleada
e da conveccdo forcada. No entanto estes assumem um coeficiente

assintotico igual a 2. O coeficiente de transferéncia de calor devido a ebulicdo
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€ calculado pela relacdo proposta por Cooper (1984). Também é proposto
uma nova correlacdo para o fator de intensificagédo F, incluindo o namero de
Prandtl e a raz&o entre as densidades das fases liquida e vapor. Para o fator
S, eles sugerem que este é dependente do fator F e também do namero de
Reynolds da fase liquida. Liu et. al. (1991) comparou seu modelo com o
proposto por Chen (1966) utilizando dados experimentais e obteve um erro
médio global de 12,6% para seu modelo contra 16.9% do modelo de Chen
(1966).

Kandlikar (1990) e Shah (1976) propde correlagbes capazes de
calcular o coeficiente total de transferéncia de calor por ebulicdo convectiva
através de um fator multiplicador do coeficiente de transferéncia de calor da
fase liquida, sendo este calculado através da relacdo dada por Dittus-Boelter
(1930). Para calcular o fator multiplicador, Shah (1976) desenvolveu uma
equacao que utiliza como parametros de entrada o numero de conveccéao
(Co), numero de ebulicdo (Bo) e o numero de Froude (Fr). A exemplo de Shah,
Kandlikar (1990) utiliza os mesmos parametros de entrada, adicionando um
parametro dependente da natureza do refrigerante (Ffl) em seu calculo do
coeficiente multiplicador. O nimero de Froude (Fr) também incluido por Liu-
Winterton (1991) tem por objetivo capturar efeitos de estratificacdo do

escoamento.

Em 2006, Shah publica um artigo comparando os resultados
fornecidos pelas seis correlagcdes mais utilizadas para transferéncia de calor
através do mecanismo de ebulicdo convectiva e dados experimentais para
tubos horizontais e verticais para 30 fluidos. As correlacbes consideradas
foram: Shah (1976), Gungor-Winterton(1987), Chen (1966), Liu e Winterton
(1991), Steiner e Taborek (1992) e Kandlikar (1990). Neste trabalho os dados
experimentais cobrem pressdes reduzidas de 0,005 a 0,783 e fluxos massicos
de 28 a 11071 kg/m? - s. As correlacdes de Shah (1976) e Gungor-Winterton
(1987) foram as que melhor conseguiram prever os dados experimentais,
fornecendo desvios padrdes globais proximos a 17,5%. As quatro demais
correlacdes também forneceram resultados satisfatérios com desvios padrées

globais na faixa de 22 a 25 %. Para este trabalho, escolheu-se a correlacao
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de Liu-Winterton (1991) pela sua simplicidade de implementacdo e por
proporcionar resultados satisfatorios segundo a literatura.

2.4.5. Correlagdes para os coeficientes de transferéncia de calor por
conveccao natural do evaporador e do condensador

Nos Estados Unidos a maioria dos refrigeradores domeésticos, frost-
free, usam condensadores com conveccao forcada, enquanto na Europa e
também no Brasil, os condensadores arame-sobre-tubo com conveccédo
natural (acoplada a radiacdo) sdo amplamente usados (Tagliafico et. al.,
1997). Serd abordado portanto neste trabalho a conveccdo natural para

condensadores arame-sobre-tubo de uso mais amplo no Brasil.

Em 1997, Tanda e Tagliafico propuseram uma correlagcdo semi-
empirica para o calculo do coeficiente de transferéncia de calor por convecc¢éo
natural do ar em condensadores utilizando dados experimentais de 126
ensaios realizados em 42 diferentes tipos de trocadores de calor. Os
trocadores de calor sdo do tipo arame-sobre tubo, com diferentes parametros
geometricos como o diametro hidraulico do escoamento, diametro externo do
tubo, espacamento entre os arames, espacamento entre os tubos e a altura e
largura total. Em sua correlacdo, Tanda et. al. (1997) utiliza os nameros de
Rayleigh e os parametros geométricos como dados de entrada para se
calcular o numero de Nusselt da convecc¢ao natural. Os resultados obtidos por
esta correlacdo possuem um desvio padrao de 6 % em relacéo aos resultados
experimentais. Pela simplicidade e bons resultados deste modelo, decidiu-se

adota-lo.

Nos evaporadores do tipo roll-bond considera-se que a troca calor por
conveccao externa seja aproximada pelo caso da conveccao natural de uma
placa isotérmica vertical. Em seu livro, Incropera et. al. (2011) recomenda a
utilizacdo da correlacdo desenvolvida por Churchill e Chu (1976) para tais
condicdes. A correlacdo desenvolvida por Churchill e Chu (1976) consiste em
calcular o nimero de Nusselt da conveccdo natural usando como dados de
entrada os numeros de Rayleigh e de Prandtl avaliados na temperatura de
filme. Alamdari et. al. (1983) propde uma correlacdo proveniente da

combinacgao de outras duas correlagdes para a convecgao natural em regime
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laminar e turbulento. Em sua correlacdo, Alamdari (1983) relaciona o
coeficiente de transferéncia de calor por convecgao natural a diferenca de
temperatura em relagdo ao ambiente e a altura total do trocador de calor.
Escolheu-se utilizar a correlagéo de Churchill e Chu (1976) para o evaporador
pois esta se encontra consolidada na literatura sendo utilizada pela maioria

dos autores.
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3. METODOLOGIA PROPOSTA

3.1. Modelo do Compressor
3.1.1. Introducéo

O tipo de compressor de maior utilizagdo em sistemas de refrigeradores
domésticos sdo os compressores reciprocos devido a sua larga faixa de
aplicacdo e seu baixo custo de fabricacdo e manutencdo. Os compressores
reciprocos sao compressores volumétricos que elevam a pressao do fluido de
trabalho através da reducao do volume de uma camara por um pistao, ligado
a um mecanismo biela-manivela que recebe o conjugado mecanico produzido

por um motor elétrico.

No caso de refrigeradores, o compressor e motor elétrico encontram-
se contidos em uma mesma carcaca blindada de forma a evitar o vazamento
de fluido através de selagem mecéanica e também proporcionar a reducéo do
tamanho do sistema. Estes compressores sdo denominados de reciprocos
herméticos e sdo amplamente utilizados na refrigeracdo doméstica. A
principal desvantagem dos compressores herméticos esta no fato destes nao
poderem ser reparados pois sdo selados mecanicamente, recomendando-se
sua substituicdo quando o mesmo apresenta problemas. A figura 1 mostra a

vista deste compressor em corte.

Figura 1 — Compressor hermético reciproco
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Fonte: Tecumseh do Brasil Ltda. (2010)
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3.1.2. Modelagem Matemética do Compressor

O objetivo final da modelagem do compressor € de se obter relacdes
matematicas que permitam calcular a vazdo méssica de refrigerante m e a
poténcia consumida pelo compressor W através do estado termodinamico na
entrada do compressor (definido pela pressao e temperatura neste ponto) e a
pressao de descarga do refrigerante. Para este trabalho escolheu-se utilizar o
método semi-empirico proposto por Jahnig et. al. (2000), j& mencionado no
capitulo 2.

O modelo Jéahnig et. al. (2000) consiste na determinacdo de 4
parametros empiricos (g, AP, a e B) através do uso de dados experimentais
sob condi¢cbes padrdes de teste e técnicas de otimizacdo nédo-linear para
ajuste de curvas. Quanto maior o numero de dados experimentais, maior a
precisdo do modelo. Os quatro parametros sao levantados com base em
equacoes que calculam a eficiéncia volumétrica e isentropica do compressor

fornecidas para cada condicao de trabalho.

As seguintes hipoteses foram assumidas para o0 modelo aqui

desenvolvido:

e O compressor é opera em regime permanente;

e O compressor possui volume de espago nocivo, volume necessario
para acomodacéo das valvulas de succao e descarga e para permitir
expansao térmica dos componentes;

e O processo de aspiracdo e de descarga ocorre com o volume
especifico do fluido de trabalho constantes. Tal fato se deve as
pressbes e temperaturas de aspiracdo e de descarga serem
consideradas constantes;

e Os processos de expansdao e de compressdo S&80 Pprocessos
politrépicos onde P - v = cte.

e Nao ha troca de calor com o ambiente (compressor adiabatico),

%

portanto o indice politropico é dado por k = o avaliado na entrada do

compressor.
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3.1.2.1. Modelo da eficiéncia volumétrica

Os dois primeiros parametros empiricos do compressor a serem
levantados s&o a fragdo de volume do espago nocivo (¢) e a fracéo
adimensional da perda de pressdo na entrada do compressor (AP). A fragéao
de volume do espaco nocivo afeta o ponto de abertura da valvula de admisséo
e portanto a eficiéncia volumétrica. Ja a perda de pressdo na entrada do
compressor € causada pelas perdas devido a passagem do refrigerante pelo
interior da carcaca, dos dutos e das véalvulas do compressor. Sendo assim, a

pressdo de aspiragdo do compressor é calculada por Pys, = (1 — AP) * Peyap -

Embora € e AP possuam interpretagao fisica, estes devem ser
considerados como parametros de ajuste de curva pois no ajuste passam a
incorporar outros fenbmenos que ocorrem no compressor € nao sao levados
em conta no modelo, como por exemplo a transferéncia de calor interna do

motor para o refrigerante que causa diminui¢do da eficiéncia volumeétrica.

Para a avaliar o desempenho de um compressor quanto a vazao
massica temos que entender o conceito de eficiéncia volumétrica. O ciclo

termodinamico do compressor € ilustrado na figura a seguir.

Figura 2 — Ciclo Termodindmico ocorrendo dentro do compressor

Volume no cilindro

Pontos mortos

Superior Inferior

Fonte: Stoecker e Jabardo, 2002

Devido a presenca do volume de espacgo nocivo (V,,), necessario para

acomodar as valvulas, uma quantidade de refrigerante a presséo de descarga
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ird restar no volume de espac¢o nocivo. Como resultado a suc¢do ndo comeca
assim que o pistdo comeca a sair do ponto monto inferior (PMI) devido a
pressao dentro do cilindro ser maior do que a pressao de succdo, sendo
portanto o inicio da succ¢do quando a pressao do interior do cilindro se torna
inferior a pressdo de succdo. Portanto a vazdo de refrigerante pelo
compressor € menor do que a taxa de deslocamento volumétrica do
compressor. Sendo assim definimos o rendimento volumétrico do espaco

Nocivo 1., € fragdo de espago nocivo € como sendo:

V; -V, 1)
=100 -———9
Nen Vv, V.. [%]
Vs 2)
=100 ——[%)]
V3 - Ven

Combinando as duas equacgdes acimas obtemos:

v 3
nen=100—e-(v—1—1> )

en

Como o processo de aspiracdo e de descarga ocorre a temperatura e
pressdo constantes temos que:
Vi _ Vasp @
Ven a Vdesc

Ao considerarmos 0s processos de aspiracdo e descarga como

politrépicos, a seguinte relacao termodinamica é valida:

k
Vasp (Pasp )1/ (5)
Vdesc Pdesc

Portanto ao combinarmos as equacdes 3, 4 e 5 obtemos seguinte

relacéo:

Nen = 100 — & ((:Eﬂ)ﬂk - 1) ©)

desc

Conforme a definicdo de rendimento volumétrico do espaco nocivo
temos também que:

Vazdo volumétrica de Refrigerante m - Vuep (7)

Mlen = Taxa de deslocamento do Compressor - v RPM

camara "~ g0
Por fim chegamos a equacéo da eficiéncia volumétrica combinando as
Egs. (6) e (7) que relaciona o fluxo massico de refrigerante em funcao dos

estados termodinamicos na entrada e saida do compressor, do niumero de
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ciclos por segundo, do volume da camara de compresséo e do volume de
espaco nocivo.

k
mcaic = Il — & <<h>1/ — 1>l -M (8)

Pdesc Vasp * 60

3.1.2.2. Modelo da eficiéncia politrépica

Os parametros a e B estido relacionados com a eficiéncia politrépica
combinada do compressor, que considera a eficiéncia elétrica do motor e
outras ineficiéncias que ocorrem no compressor tal como as perdas
mecanicas por atrito. A eficiéncia combinada calculada através dos dados

experimentais € definida termodinamicamente pela seguinte relacéo:

Mpmedido " Weciclo,politrépico %)
PotComp

Ncomb,medido

A eficiéncia combinada também pode ser aproximada neste modelo
conforme a equacao:

B (10)

Pevap

Ncomb,calc = A +

Para avaliarmos o trabalho isentropico total desempenhado pelo
compressor em um ciclo, devemos calcular o trabalho necessario durante o
processo de compressdo subtraido do trabalho ganho na reexpansédo do
vapor do volume nocivo, ou seja:

4 2 (11)
Weiclo,politrépico = L Vdp — fl Vdp

Como o processo é politropico temos que P - vX = Cte. Calculando as
integrais e dividindo o trabalho pelo fluxo massico obtemos o trabalho
especifico politropico de um ciclo dado por:

(12)

k_
_ k l:)desc
Weiclo,politrépico — k—1 ) l:)asp "Vasp P -1
- asp

3.1.3. Algoritmo de Célculos para o Compressor

Para modelar e simular o compressor sd80 necessarios trés
procedimentos, sendo dois para realizar os célculos dos quatro parametros

empiricos (AP, €, a e ) e um para utilizar os parametros empiricos calculados
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de forma a predizer a performance do compressor (rh e W) fornecidas as
condicdes de trabalho. Os parametros empiricos relacionados a eficiéncia
volumétrica (AP e €) e a eficiéncia politropica (a e ) sdo levantados através
de um ajuste de curva com os dados experimentais coletados em condi¢cdes

padrdes de teste.

As condicdes padrbes de teste do compressor, usualmente fornecidas
pelos fabricantes de compressores, possuem como parametros a temperatura
de evaporagao (Teyap), temperatura de condensacao (T.,nq), Velocidade de
rotacdo do compressor (RPM), volume da camara de compressao (V), vazéo
massica medida (pedigo) € POténcia total consumida (Potcomp). As pressdes
de entrada e de saida no compressor sdo assumidas como as pressoes de
saturacdo as temperaturas de condensacdo e evaporacdo. O volume
especifico do refrigerante na entrada do compressor é calculado pela lei dos
gases ideais. Sendo assim, obtém-se o0 seguinte conjunto de relacbes

termodinamicas:

Pevap = Pt @ Tevap (13)
Peond = Psat @ Teond (14)
Pasp = (1—-AP)- Pevap (15)
Pgesc = Peond (16)
k= -2 sendoC,eC dicio d doaP an
=C sendo C,, e C, na condi¢do de vapor saturado a Py,

_ R Tentrada (18)

Vasp = P—
asp

Para levantar os parametros empiricos da eficiéncia volumétrica,
assume-se um valor inicial de AP e & de forma a calcular a vazdo massica
m.,. para cada condicdo de teste utilizando as relacdes termodinamicas
acima e a EqQ. (8). Uma vez calculada a vazado massica para cada teste,

podemos determinar os erros de acordo com as equacoes:

rhmedido - rhcalc EQ- 19

8relativo,rh -

Mpedido
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Calcula-se o desvio padrdo médio para o AP e € assumidos utilizando

a seguinte relagao:
Eq. 20

Z%\I=1 Srelativo,r'n (i)z
bm = N

Os préximos valores de € e AP sdo computados por um algoritmo que
usa o0 método métrico variavel para minimizacdo da funcao objetiva ¢, de
forma com que ao final das iteragdes, os valores de € e AP sdo os que
fornecem o melhor ajuste de curva. Tal procedimento encontra-se ilustrado na

Fig. 3.
Figura 3 — Algoritmo do modelo da eficiéncia volumétrica do compressor
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Fonte: elaborado pelo autor.
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Para levantar os parametros empiricos da eficiéncia combinada,
assume-se um valor inicial de a e B de forma a calcular a eficiéncia combinada
Ncomb,medido Para cada condicdo de teste utilizando as Egs. (9) e (12). A Eq.
(10) é usada para calcular Neomp caic- POr fim computamos o erro relativo de
cada teste e o desvio padrdao médio global associados aos valores de a e 3

assumidos inicialmente utilizando as seguintes relagdes:

__ Mealc " Weiclo,politrépico (21)
Ncomb,medido = P
Otcomp
5 __ Ncomb,medido ~ Ncomb,calc (22)

relativon —
Ncomb,medido

(23)

_ 2%11 Srelativo,n (i)z
cl)n - N

Novamente utilizamos o método métrico variavel para calcular os

proximos valores de a e B de forma a minimizar a fungdo ¢, até atingir os

critérios de convergéncia do método e obter os valores Otimos destes
parametros. Este procedimento é resumido através de um fluxograma pela
Fig. 4.

O terceiro procedimento apresentado aqui utiliza os parametros
empiricos calculados pelas regressfes nao-lineares das eficiéncias
volumeétrica e combinada de forma a predizer o desempenho do compressor
para condi¢cdes de entrada e saida fornecidas. Este procedimento consiste na
aplicacdo direta das relacdes termodinamicas (Eqgs. (13) a (18)) e das Egs.

(8), (10) e (12) conforme ilustrado pelo fluxograma da Fig. 5.
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Figura 4 — Algoritmo do modelo da eficiéncia combinada do compressor
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Figura 5 — Algoritmo do célculo de performance do compressor
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3.2. Modelo do Dispositivo de Expanséo

3.2.1. Introducéo

A principal funcéo de um dispositivo de expansao dentro de um sistema

hY

de refrigeracdo é de reduzir a pressdo do condensador a pressdo do
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evaporador para que a temperatura do fluido diminua. Outra importante
atribuicdo do dispositivo de expansdo € sua capacidade de regular a vazéo
massica de refrigerante que passa da zona de alta pressao para a zona de
baixa pressdo através de sua resisténcia ao escoamento. Em condigbes
ideais de operacado, a vazao de refrigerante deve ser proporcional a carga
térmica. E importante que o dispositivo de expansao regule esta vazdo de
forma com que mantenha um grau de superaquecimento na saida do

evaporador para evitar que entre liquido no compressor.

Os dispositivos de expansdo para sistemas de refrigeracdo sao
divididos em grandes grupos: do tipo restricdo de area fixa (Tubo capilar ou
de Oirificio) e de restricdo de area variavel (Valvula de expansao automatica,
termostatica e eletronica). Para sistemas de refrigeracdo de baixa escala
(Capacidade de refrigeracéo inferior a 5 kW) € usual se utilizar os tubos
capilares como dispositivo de expansao devido a simplicidade de construgéo
e baixo custo destes mesmos. A principal desvantagem dos capilares em
relacdo as valvulas de expanséo € sua capacidade limitada para regular o
fluxo de massa de refrigerante em resposta a variacbes operacionais do
sistema, como por exemplo a variagdo das temperaturas de condensacao e

evaporacao.

O tubo capilar consiste basicamente em um tubo de cobre trefilado com
diametro interno variando entre 0,5 e 2 mm e comprimento entre 1 e 6 m. Seu
nome capilar se deve ao fato da elevada relacdo L/D e ndo a efeitos de
capilaridade causado pela tensao superficial em diametros reduzidos. Apesar
da simplicidade construtiva, o projeto do capilar envolve fenébmenos de dificil
modelagem como turbuléncia, mudanca de fase, compressibilidade e regides

metaestaveis.

3.2.2. Modelagem Matematica do Tubo Capilar

Para a modelagem do tubo capilar no presente estudo foi utilizada uma
correlacdo proposta por Hermes e Knabben (2008) devido a sua simplicidade
e resultados satisfatérios fornecidos. Outros procedimentos de modelagem

foram analisados, no entanto a maioria destes requeria procedimentos
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iterativos, diferentemente do procedimento adotado que fornece a resposta
explicitamente.

Segundo a modelagem do tubo capilar proposta por Hermes (2008), as
seguintes hip6teses devem ser consideradas:

" O tubo capilar é adiabético, ou seja, ndo troca calor com o meio externo;

" O tubo capilar € linear, horizontal e possui area de secédo transversal
constante;

. O escoamento do refrigerante é considerado como compressivel e
viscoso na direcao axial do tubo;

" A perda de pressao localizada na entrada do tubo e na saida é
considerada como nula;

" A regiao bifasica do tubo capilar € homogénea;

" O processo de expansao do refrigerante € um processo isentalpico;

" A perda de pressédo devido ao aumento da velocidade de escoamento
do refrigerante é desprezivel, pois € reduzida quando compara a perda

de pressao devido a viscosidade.

O procedimento de modelagem do tubo capilar segue procedimento
indicado por C. Melo (2010) e descrito a seguir. A primeira etapa € a analise
infinitesimal de um pedaco do tubo, onde os principios de conservacao de
massa, momento e energia nos fornecem um sistema de equacdes
diferenciais ordinarias. Obtidas as E.D.O’s que governam o fendédmeno
modelado, simplifica-se estas equacdes através da aplicacdo das hipoteses
citadas e de manipulacfes algébricas de forma a obter a Eq. (24), na qual G
€ o fluxo massico (também denominado velocidade massica), D o diametro
hidraulico do tubo, f o fator de atrito e v 0 volume especifico.

(24)
dz = ﬂdp
f-G2-v
A equacdo acima pode ser integrada e reescrita como funcao de m de

acordo com a relacao abaixo:
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(25)

) T D5 ( fp'e dp)
m=———- [—-|— —
24/2 |f-L pi Y

Para o célculo da integral da equacao acima, divide-se o tubo capilar
em uma regido monofasica e outra regido bifasica. O volume especifico da
regido monofasica € obtido de forma direta. J& o volume especifico da regido
bifasica é aproximado pela relacdo proposta por Yilmaz e Unal (1996) e
correlacdo sugerida por Zhang e Ding (2004), onde vus € o volume especifico e

Pr a pressao avaliados no ponto de flash.

b (26)
v=a-+ F
a=v; (1-Kk) (27)
b=Uf'Pf'k (28)
k=1,63-105-p %72 (29)

O fator de atrito médio ao longo do capilar € aproximado pela relacao

abaixo, sendo y; a viscosidade do refrigerante no ponto de flash.

4-m "1 (30)

f=014——
D~ s

Utilizando as correlacdes acima para o volume especifico e para o fator
de atrito, calcula-se a integral da Eqg. (25) de forma a obter a relacéo final que
permite o célculo explicito da vazdo massica com base nos parametros

geométricos e as pressoes de entrada e saida.

1

) ml85.2-27 D485 P.—P P;—P b a'P.+b\1) 185
m={ - [ fy =t e+—-1n( £ )]} (31)
0,14 ug015-L vf a a2 a-Ps+b

3.2.3. Algoritmo de Célculo para o Tubo Capilar

O algoritmo dos procedimentos de calculos para a performance do tubo
capilar ndo requer iteracdes pois a equacao € explicita para a variavel de

interesse. A figura a seguir ilustra o fluxograma resumindo o procedimento:
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Figura 6 — Algoritmo do modelo do Tubo Capilar
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Fonte: elaborado pelo autor.
3.3. Modelo dos Trocadores de Calor

3.3.1. Introducéo

O evaporador € o0 componente diretamente responsavel pelo
resfriamento do gabinete de um refrigerador. Ele recebe liquido refrigerante
em temperatura reduzida e baixa pressao vindo do dispositivo de expansao e

através da absorcéo de calor do meio a ser refrigerado, vaporiza o refrigerante
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em seu interior. Os evaporadores sdo hormalmente feitos de aluminio, cobre
ou latdo, materiais de elevada condutividade térmica. Seus tubos podem ser
lisos ou montados com aletas de forma a elevar a &rea de troca de calor do
lado externo. Os tipos mais comuns encontrados séo de placa (roll-bond),
tubular e aletado.

Nos evaporadores de placa (roll-bond), ilustrado na Fig. 7, duas placas
de metal planas, geralmente feitas de aluminio, sdo sobrepostas e soldadas.
Uma das placas possui forma de tubos prensados enquanto a segunda é
plana de forma com que quando soldadas, formem um circuito no qual circula
o fluido refrigerante. A placa adiciona uma area de transferéncia de calor ao
evaporador. A superficie da placa € muitas vezes utilizada como suporte para
os alimentos. Sua vantagem é que apresenta custos reduzidos de fabricagao,
facil de limpar e degelar. Por isso € muito utilizado em refrigeradores
domesticos e, portanto, sera este o tipo de evaporador escolhido para se

modelar neste trabalho.

Figura 7 — Evaporador roll-bond

Fonte: Website da China Cooling

O condensador € o componente responsavel por rejeitar calor para o
ambiente implicando no resfriamento e condensacédo do refrigerante a alta
pressao proveniente do compressor. Nos condensadores resfriados a ar, o
calor é rejeitado para o ar atmosférico onde este esta instalado. Este tipo de
condensador pode ser resfriado tanto por conveccdo natural como por

conveccéao forcada.
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Quando comparado a um condensador a agua, o sistema arrefecido a

ar requer uma maior diferengca de temperatura entre 0 meio externo e o

refrigerante. Embora esta caracteristica o0s torne menos eficientes

energeticamente, seu projeto simples permite baixos custos de fabricagéo e
manutenc&o. E por esta raz&o que a maioria dos equipamentos residenciais
utilizam condensadores a ar. Desta forma o presente estudo envolve a
modelagem matematica de um condensador resfriado a ar por conveccao
natural do tipo arame-sobre-tubos, amplamente utilizado nos refrigeradores
domeésticos destinados ao mercado nacional e ilustrado na figura abaixo.

Figura 8 — Condensador do tipo arame-sobre-tubos
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Fonte: Website da Marcegaglia Ltda.

3.3.2. Modelamento matematico dos volumes de controle

O modelo dos trocadores de calor é baseado em hipdteses que
permitem simplificar o problema. J& que a simulacdo sera aplicada para o
célculo de um sistema, a principal preocupacdo do modelo € em predizer o
estado de saida do refrigerante com base nos dades de entrada e condi¢cbes

de contorno. Para o modelo de parametros distribuidos aqui adotado,
considerou-se as seguintes hipéteses:

O escoamento é unidimensional na dire¢do axial do tubo, plenamente
desenvolvido e esta na condicdo de regime permanente;

Os trocadores de calor sé&o do tipo tubo aletado;

As variacOes das energias cinética e potencial sédo despreziveis;
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" Considera-se somente a perda de pressao devido a viscosidade.
Sendo assim, a perda de pressdo local na entrada e na saida é
desprezada;

" Desconsidera-se a perda de pressao aceleracional causada pela
mudanca de densidade do fluido;

. A geometria interna e externa dos volumes de controle € constante ao
longo do trocador de calor;

" Os efeitos da adveccdo sao superiores aos de difusdo (O numero de
Péclet). Sendo assim, as propriedades termofisicas do refrigerante

variam somente na diregao axial.

O trocador de calor é discretizado em varios elementos de comprimento
Az conectados em série conforme a Fig. 9, sendo a condicdo de saida do
antecessor as condi¢cao de entrada do sucessor. Para cada elemento, calcula-
se a condicao de saida de acordo com as equac¢des constitutivas, que sao
derivadas da aplicacdo das hipoteses simplificadoras as equacOes de
conservacao. Os coeficientes de transferéncia de calor e de perda de presséo
séo considerados como constantes ao longo do volume de controle elementar
e seu valor é estimado com base na condi¢cdo de entrada. Utilizando estes
coeficientes e dados da geometria do volume de controle, calculamos a

condicao de saida com base nas equacfes constitutivas.

Figura 9 — Volume de controle de um elemento discretizado do tipo tubo aletado

Aext' Dint' Ax
P Pisq
hl hi-&-1
hext,i' hint,ir fi

Fonte: elaborado pelo autor.
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As equacdes de continuidade séo derivadas utilizando o teorema
de transporte de Reynolds. Para a conservacao da massa e da energia temos

que:
dMm 0 j T+ f T (32)
P . [ J— p . p . .
dt sistema at V.C. S.C.
e = o[ o0 @+ [ erp U )
dt sistema — ot v.c.e p s.c.e p
U2 (34)
e=u+ ——+g-z
2
Aplicando as hipoteses, obtemos:
My, = m; = m (35)
Qi (36)
hiy; =h; + al

Para determinar a perda de pressdao em cada volume de controle
devido ao atrito viscoso, utilizamos a equacéo de Darcy-Weisbach.
Az Pi- Uiz (37)

Pi+1:l)i_fi'ﬁ 5

O calculo do fluxo de calor trocado em cada volume de controle é
efetuado a partir do coeficiente global de transferéncia de calor e da diferenca

global de temperatura.

Qi = (UAgiobal)i " (T — T)) (38)

O valor do coeficiente global de transferéncia de calor é calculado
utilizando-se a analogia de resisténcias térmicas. Para o presente modelo
considera-se a resisténcia de radiacdo e convectiva interna e externa,
desprezando-se a resisténcia condutiva. Note que os efeitos da resisténcia

condutiva nas aletas sao levados em conta pelo valor da eficiéncia desta.
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Figura 10 — Circuito térmico equivalente de um elemento discretizado

Rrad
Rconvint
Thuido Texttubo Te
Rconvext

Fonte: elaborado pelo autor.

As resisténcias térmicas de conveccgao e de radiacdo sédo apresentadas

nas relagdes a sequir.

B 1 (39)
Rconvint B hint ' Aint
R _ 1 (40)
convext Naleta * hext " Aext
1 (41)
R -
rad hrad " Aext

A resisténcia equivalente e o coeficiente global de transferéncia de

calor sédo dados por:

Rrad'Rconvext (42)

Requivalente = Rconvint Rrad+ Reonvext

UAglobal = Requivalente_1 (43)

Com as equac0Oes deduzidas nesta secao, somos capazes de calcular
o estado do fluido na saida dos volumes de controle com base nos dados de
entrada. Sendo assim, o estado do fluido na saida do trocador de calor é
calculado marchando pelos volumes de controle no sentido do escoamento

até o ultimo elemento.
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3.3.3. CorrelacOes para o fator de atrito f e relacdo do coeficiente de
transferéncia de calor por radiacao para o Evaporador e Condensador

Tanto o evaporador quanto o condensador compartilham das mesmas
relacdes matematicas que calculam o fator de atrito de Darcy f e o coeficiente
de transferéncia de calor por radiagéo h,,4. Para os escoamentos laminares
monofasicos, o fator de atrito f é derivado da equacdo de Hagen-Poiseuille
dado por:

f=ﬁsex=00u1eRed<2300 (44)
Rep

Nos escoamentos monofasicos turbulentos, utilizamos a relacéo

proposta por Swamee e Jain (1976), sendo esta uma aproximacao explicita

da correlacdo de Coolebrok-White.

£ 5.74 >l‘2 (45)

= 0.25]lo +
f l 810 <3_7 Dine Red°'9

se x=0ou1l e Reg>2300

Para os escoamentos bifasicos, utilizamos a correlagdo proposta por
Gronnerud (1979). O fator de atrito de Darcy € calculado com base no
coeficiente de atrito da fase liquida a vazao massica m - (1 — x) corrigido por

um fator multiplicador do escoamento bifasico.

f= @ fig se 0<x<1 (46)
0.25
o2 = 1+(A_p> _ <pliq>_<.uvap> . (47)
? AL Fr pvap .uliq
Ap (48)
(30), = for b+ 4 (10 =210 £, 0)]
T
17 (49)
frr = 1se Fri, = 10u fr, = Fr;,°> +0.0055 - [lnFr ] sefFr, <1
lo

O calculo do coeficiente de transferéncia de calor por radiacéo é feito

assumindo que o trocador de calor se comporta como um corpo cinza. Note
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gue nao séo levados em conta os fatores de forma pois esta consideracao

lineariza o problema.

(Textiypo — Too) (50)
T, Teo

hiag =¢0
Xttubo

3.3.2. Correlagdes utilizadas para o modelo do Evaporador

O evaporador roll-bond deste modelo consiste em uma placa plana
isotérmica vertical onde o circuito do fluido refrigerante esta distribuido de
maneira uniforme na posigéo vertical conforme Fig. 11, desconsiderando-se
as regides curvas. A parcela da perda de presséo gravitacional foi desprezada
pois a altura H é reduzida e a tubulacdo é composta de segmentos verticais
com comprimentos similares por onde o fluido escoa alternadamente segundo
sentido ascendente e descendente. A troca de calor acontece tanto na
superficie anterior quanto posterior, sendo as taxas de transferéncia de calor
simétricas. A espessura da placa é considerada constante. A figura a seguir

ilustra o caso idealizado deste modelo.

Figura 11 — Dimensdes principais do evaporador roll-bond

W

n passes
Ta a

Tevap

£ B

— e e e

Entr'ada Saida

Fonte: elaborado pelo autor.
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O perfil transversal de cada passe do trocador de calor formado por um
tubo aletado € ilustrado a seguir.

Figura 12 — Sec¢éo transversal de um elemento discreto do evaporador

Laleta ,Dint, Laleta

L~

Yo o

e, espessura

Fonte: elaborado pelo autor.

Com as geometrias acima definidas, calcula-se o0s seguintes

parametros geométricos:

TC * Dintz (51)

e

Liotal = Npalsses W (52)
H-W (53)
T~ Dint

L _ total

aleta — 2
Atotal,aleta =2-(H-W- Liotal - Dint) (54)

No célculo do coeficiente de conveccéo externo h.,, do evaporador,
assume-se que seu valor seja constante ao longo de todo o trocador de calor.
Tal hipotese é feita para que possamos utilizar a equacéo de Churchill e Chu
(1975) no célculo do valor médio de Nusselt ao longo da placa. A temperatura
da superficie das placas (Texctupo) € considerada constante, sendo
aproximada por um superaquecimento de até 2 graus Celsius em relagéo
temperatura de saturacdo do evaporador. Esta aproximacao foi verificada
através de uma analise de sensibilidade do modelo final a este parametro e
constatou-se que o0s erros estdo na ordem de 1 % sendo portanto aceitaveis.
Os valores da condutividade térmica k,,. € do nimero de Prandtl Pr,,. séo
avaliados na temperatura de filme do ar.

kae (04 0.387 - Ray /6 ’ (55)
H "7 (1+ (0.559/Prs,)°/16)8/27

hexe =
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Text,tubo = Tsat,evap + oT Sendo 0<d8T<?2 (56)

O coeficiente de conveccdo interna h;,, € separado em regido
monofésica e regido bifasica. Em escoamentos laminares e monofasicos seu

nuamero de Nusselt é dado por uma constante.

Ki 57
fluido 1366 se x=0 ou 1 e Rey < 2300 &7)
Dint

hint =

Nos escoamentos laminares turbulentos utiliza-se a correlacao
proposta por Gnielinski (1979) em que o fator de atrito f € dado pela correlacao
de Swamee e Jain (1976), Eq. (45).

b = Kfiuido (f/8) - (Rep — 1000) - Pr (58)
int = T 11127 (f/8)/2 - (Pr2/? — 1)

sex=0oul e Req>2300

Para a regido bifasica utiliza-se a correlacéao para transferéncia de calor
através da ebulicdo convectiva no interior de tubos proposta por Liu-Winterton
(1991). Na equacao de Liu-Winterton (1991), o coeficiente de ebulicdo
nucleada € dado por Cooper (1984) e o coeficiente monofasico do liquido por
Dittus-Boelter (1930).

(59)
hine = J (o *$)? + (hq *F)°
) 0.35 (60)
F= l1+x-Pr“q-<p‘“‘ —1)]
Pvap
(61)

-1
S= (14055 F*'-Rep, ")
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p 1012 23 p 055 Cos 3 (62)
hnb = ISS ) (P ] ) 'ATsup ) (_ 10g10 P_) *Mmolar l
crit crit
ATsup = lexttubo — Tauido (63)
_ Kuido | _ 0.8 p,. 04 (64)

A eficiéncia da aleta mngety d0 volume de controle discretizado do
evaporador € calculada considerando a aleta como sendo plana, retangular e

de espessura reduzida (e < Lgjeta)-

(65)
tanh(m * L,jeta)

m - Ljjeta

Naleta =

66
2- hext (66)

kaluminio €

A area externa de troca de calor para um elemento infinitesimal € dada
pela parcela do seu comprimento em relacdo ao comprimento total
multiplicado pela area total da aleta dada pela Eq. (48). Sendo assim:

Az (67)

Aext = ) Atotal,aleta

Ltotal,tubo

O procedimento de célculo do estado do fluido na saida do evaporador

pode ser esquematicamente descrito através do seguinte fluxograma:
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Figura 13 — Algoritmo de célculos do evaporador
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Fonte: elaborado pelo autor.
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3.3.3. Correlagdes utilizadas para o modelo térmico do Condensador

O condensador deste estudo consiste em um tubo com varios passes
onde pares de arames sao soldados na direcédo ortogonal aos tubos de forma
a aumentar a superficie de transferéncia de calor. Os arames sao tubo
macic¢os de aco de diametro D,, soldados a um passo de distancia p,, entre
si. O passo de distancia entre os tubos é p;. O tubo por onde escoa o fluido
possui diametro interno D;,; € didmetro externo D,. O tubo € discretizado por
unidades elementares de comprimento p,, nos trechos retos, as curvas séao

desconsideradas. A figura a seguir ilustra a geometria do modelo:

Figura 14 — Geometria do Condensador

)
(L T
‘ '
) a0
( ) Jlljm &
(. .[
Al

Fonte: Bansal e Chin, 2003

De acordo com a geometria acima proposta, 0s seguintes parametros

geomeétricos sao derivados

(68)
Ntubos = E -1
w (69)
Narames = — — 1
Pw
w (70)
Ndiscretizagﬁes = — * Niubos
Pw
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Liubo = Ndiscretizacses * Pw (71)
Az = py (72)
Aext = Atubo t Aarame = T " Dext " Pw + 2 1Dy, " Py (73)

10+ Dipe” (74)
At = =%

O calculo do coeficiente de conveccao externa hg,, do condensador é
realizado através da correlacdo empirica de Tagliafico e Tanda (1997) que
considera o comprimento caracteristico e 0s passos entre os tubos e arames.
Diferentemente do evaporador, o condensador néo € considerado isotérmico,

sendo assim o coeficiente h.,, varia ao longo das discretizacdes.

Kar Ray\ %2 Dexe\>2°]  —Sw (75)
=—'0.66'< ) 41— 1—0.45'( )
hext H Dext H

.e(p

0.4 0.8 0.8 76
@ = (&) sy s+ (&) <L> sy L5 5,708 (76)
H H Text,tubo - Too
. = Pt — Dext (77)
© Dext
I Dy (78)
W= — ¥
Dyw

A eficiéncia da aleta também varia entre as discretizacbes, podendo
ser calculada por:

tanh (m : %) (79)

Naleta = o
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(80)

Para o calculo da resisténcia térmica global equivalente Requivalente d€
um volume de controle do condensador, adota-se 0 seguinte procedimento. A
conveccao externa natural da aleta e a radiagéo estdo associadas em paralelo
(Fig. 10), portanto calcula-se um coeficiente de transferéncia de calor externa

equivalente hg ;.

Requivalente = Rconvint + Rconvext // Rrad (81)

1 (82)
Rconvext // Rrag = ho A
out " Aext

hout = hrag + Naleta * Next (83)

No calculo do coeficiente de transferéncia de calor por radiacdo h, .4
(Eq. (50)) € necessario determinar-se a temperatura média do elemento de
discretizagédo T,, Visto que o0 arame esta a uma temperatura diferente do tubo.
A temperatura média da discretizacio T,, € dada pela média ponderada pelas
areas das temperaturas meédias do arame e do tubo multiplicada pelas

respectivas temperaturas. A temperatura do arame T,, € calculada de acordo

com a eficiéncia da aleta e a temperatura do tubo € dada por Text typo- S€NAO

assim:
Tp = MNaleta * (Text,tubo - Too) + T (84)
T, — (Tt Dext * Pw) - Text,tubo + (2 1Dy po)- Tp (85)
Az —

(T['Dext'pw)-l'(Z'T['Dw'pt)
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O coeficiente de conveccdo interna h;,, € distinto para as regides
monofasica e bifasica. Em escoamentos laminares e monofasicos seu nUmero
de Nusselt é dado por uma constante quando considera-se que a parede

interna do tubo € isotérmica em cada discretizacdo. Nos escoamentos

laminares turbulentos utiliza-se a correlacao proposta por Gnielinsky (1979).

Para a regido bifasica utiliza-se a correlacao para transferéncia de calor
no interior de tubos em condensacao proposta por Shah (1979). Na equagéo
de Shah (1979), o coeficiente monofasico liquido é dado por Dittus-Boelter

(1930) onde o numero de Reynolds considera toda a vazao escoamento na

fase liquida.
1.8 (86)
hine = W (1- X)O's ) hliq
0.8 0.5
Co = (1 _ 1) _(pvap> (87)
X Piig

Para iniciar os calculos do elemento de discretizacdo, assumimos um
valor razoavel de Tey tubo € hoye de modo a convergir o calculo da resisténcia

térmica global de transferéncia de calor Reqyivalente- D€ pOsse do valor de

Requivalente; Calculamos o calor trocado para o elemento discreto Q. Das

relacfes termodinamicas, resisténcia térmica e calor trocado temos que:

Q (88)

Text,tubo = Te + R
convext

Através da equacéao acima, é verificado se o valor inicial assumido para
a Texttubo €Sta proximo do valor calculado. Caso ndo, o proximo valor da
iteracéo de Tey tupo € Obtido através da Eq. (88). Procedimento similar se
adota para o coeficiente h,,;, sendo o valor assumido comparado ao valor

calculado através da Eq. (83). O seguinte algoritmo a seguir resume

esquematicamente os procedimentos de calculos do condensador:
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Figura 15 — Algoritmo de célculos do condensador
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3.4. Algoritmo de calculo do sistema

O algoritmo que calcula o sistema tem como objetivo conectar os
modelos de todos os componentes para avaliar o desempenho conjunto
destes sob condi¢cBes operacionais especificadas. As varidveis a serem
determinadas através do algoritmo de célculo global do sistema estao
relacionadas ao estado termodinamico do fluido nas entradas e saidas dos
componentes. A estratégia de calculo do sistema de refrigeracéo consiste em

assumir valores iniciais para as temperaturas de saturagao Teyap € Teong Para
0 grau de superaquecimento AT, na saida do evaporador de forma a ajustar

iterativamente os valores destes até que sejam satisfeitos os critérios de

convergéncia.

O primeiro critério de convergéncia baseia-se na conservacao da
massa do sistema e na hipétese de regime permanente. Primeiramente
assumem-se valores para as temperaturas de saturacdo no evaporador e
condensador e grau de superaquecimento. Calculam-se entdo os estados e
parametros de operagédo do compressor, condensador e tubo capilar. Ao final
comparamos o valor fornecido pelo modelo do compressor com 0 modelo do
capilar através do calculo do erro pela Eq. (89). Para o erro ser aceitavel, este
deve estar na faixa de 1%. Se a vazdo massica convergiu prossegue-se para
0 proximo critério de convergéncia, caso o erro ainda seja elevado calcula-se
o valor da proxima iteracao.

(89)

|mcom ressor rillca ilar|
Erroy = P P

min (mcompressorl mcapilar)

O segundo critério de convergéncia € baseado no principio de que ao
circular no sistema, o fluido deve retornar ao mesmo estado termodinamico
inicial pois trata-se de um ciclo. Quando satisfeito o primeiro critério de
convergéncia de conservacdo da massa, procede-se para o calculo do estado
do fluido na saida do evaporador. O grau de superaquecimento na saida do
evaporador calculado deve coincidir com o grau de superaquecimento na
entrada do compressor, sendo o erro calculado pela Eq. (90) e seu valor

aceitavel de 0,5 °C. Assim gue satisfeitos os dois critérios de convergéncia,
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tem-se todos os estados termodinamicos do sistema definidos e é possivel,
assim, retornar os parametros de desempenho para o usuério.
(90)

Erro = |AT, — AT,
ATsup SUP compressor SUP evaporador

Figura 16 — Algoritmo de célculos do sistema completo
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Fonte: elaborado pelo autor.
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4. VALIDACAO DOS MODELOS

4.1. Validagcao do modelo do Compressor

Com o objetivo de se testar e validar o modelo do compressor,
implementou-se um algoritmo através do programa EES (Engineering
Equation Solver) que calcula os parametros &, AP, « e f do compressor
conforme a metodologia descrita no item 1. Obtidos os 4 parametros do
compressor, calculamos as poténcias e fluxos massicos segundo o modelo e
comparamos estes resultados com dados experimentais para condicbes

similares, de forma a avaliar o erro relativo do modelo.

O compressor selecionado é fabricado pela Embraco, seu modelo é o
VEMX5C e opera com isobutano (R600a). Tal compressor possui poténcia de
1/5 de HP, compativel com as necessidades de refrigeradores domésticos, e
€ indicado para baixo torque de partida, mesma condi¢cdo do nosso sistema
de refrigeracdo visto que usaremos um tubo capilar como dispositivo de
expansdo. Os dados de teste deste compressor sdo apresentados na tabela

abaixo, sendo estes obtidos diretamente do fabricante.

Tabela 1 — Dados de teste para o Compressor Embraco VEMX5C

Condigao Tcond Tevap Poténcia do Compressor | m_medido
Y [°cl [kW] (£5%) [kg/h] (+5%)
1 35 -35 12 0,20
2 35 -30 14 0,28
3 35 -25 17 0,38
4 35 -20 19 0,50
5 35 -15 21 0,64
6 35 -10 22 0,80
7 45 -35 13 0,18
8 45 -30 15 0,26
9 45 -25 18 0,35
10 45 -20 21 0,47
11 45 -15 24 0,61
12 45 -10 26 0,77
13 55 -35 13 0,14
14 55 -30 16 0,22
15 55 -25 19 0,32
16 55 -20 23 0,44
17 55 -15 26 0,58
18 55 -10 29 0,74

Inicialmente, determinou-se para este compressor os valores de € e AP

gue forneciam o melhor ajuste de curva para o célculo da vazdo massica
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baseado no método do rendimento volumétrico. Tais valores foram calculados
pela rotina implementada no EES e resultaram em € = 0,03371 e AP= 0,2344.
Com estes valores, calculou-se a vazdo massica para cada teste conforme o
modelo do compressor. Os resultados obtidos, ja com os erros relativos
avaliados, encontram-se na Tab. 2.

Tabela 2 — Erros Relativos e vazdes méssicas no compressor Embraco VEMX5C

para diferentes condi¢des de teste.

Condicao T_cond T_evap m_medido rm_calculado Erro Relativo
[°cl [°cl [kg/h] (+5%) [kg/h] [%]
1 35 -35 0,2000 0,2119 5,93
2 35 -30 0,2800 0,2963 5,83
3 35 -25 0,3800 0,3960 4,21
4 35 -20 0,5000 0,5119 2,38
5 35 -15 0,6400 0,6462 0,97
6 35 -10 0,8000 0,7996 -0,05
7 45 -35 0,1800 0,1764 -2,00
8 45 -30 0,2600 0,2606 0,25
9 45 -25 0,3500 0,3600 2,86
10 45 -20 0,4700 0,4759 1,26
11 45 -15 0,6100 0,6098 -0,03
12 45 -10 0,7700 0,7636 -0,84
13 55 -35 0,1400 0,1350 -3,57
14 55 -30 0,2200 0,2190 -0,46
15 55 -25 0,3200 0,3181 -0,58
16 55 -20 0,4400 0,4342 -1,33
17 55 -15 0,5800 0,5681 -2,06
18 55 -10 0,7400 0,7214 -2,51

Nota-se nesta tabela que o erro relativo fornecido pelo fabricante para
a medicao da vazao massica é de 5 % e que o maior erro do modelo foi para
a condicdo 1 de 5,93 %. Observa-se também que 100 % dos dados calculados
encontram-se na faixa de erro de 6 %, considerada como aceitavel para este

tipo de modelagem.

Uma vez determinados € e AP, € necessario calcular os parametros a e
B a fim de se calcular a eficiéncia combinada do compressor através do
modelo. Para isso executa-se uma rotina programada em EES com o objetivo
de estimar as eficiéncias combinadas baseadas nos dados experimentais e a

regressédo da curva desta eficiéncia combinada. Através desse procedimento
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obteve-se a=0,7595 e 3=-10,31. Com estes valores calculou-se as poténcias
do compressor requeridas para cada condicao de catalogo de acordo com a
eficiéncia combinada fornecida pela equagéo da regresséo dos parametros a
e B. A comparagéao dos valores calculados de poténcia do compressor com 0s

valores de catalogo encontra-se na Tab. 3.

Tabela 3 — Erros Relativos e Poténcias do compressor Embraco VEMX5C para

diferentes condi¢des de teste

Condigao | T_cond T_evap W_medido W_calculado Erro Relativo
[°cl [°cl [kW] (£5%) [kw] [%]
1 35 -35 12,00 13,79 14,92
2 35 -30 14,00 15,71 12,21
3 35 -25 17,00 17,72 4,24
4 35 -20 19,00 19,74 3,89
5 35 -15 21,00 21,69 3,29
6 35 -10 22,00 23,49 6,77
7 45 -35 13,00 12,84 -1,23
8 45 -30 15,00 15,53 3,53
9 45 -25 18,00 18,24 1,33
10 45 -20 21,00 20,97 -0,14
11 45 -15 24,00 23,66 -1,42
12 45 -10 26,00 26,26 1,00
13 55 -35 13,00 10,93 -15,92
14 55 -30 16,00 14,49 -9,44
15 55 -25 19,00 17,97 -5,42
16 55 -20 23,00 21,44 -6,78
17 55 -15 26,00 24,90 -4,23
18 55 -10 29,00 28,31 -2,38

O maior erro produzido pelo modelo ocorreu na condicao de teste 13,
onde a poténcia do compressor esta sendo subestimada em 15,92 %. O
modelo foi capaz de predizer 83,3 % das poténcias na banda de erro £10 %,
0 que é suficiente para se afirmar que a modelo do calculo da poténcia do

compressor proporciona resultados satisfatorios.

E esperado que os erros para o célculo de poténcia consumida pelo
compressor sejam superiores aos erros para o calculo da vazdo massica. Tal
fato se deve a simplicidade do modelo de eficiéncia combinada em vista do
namero de fenbmenos envolvidos nédo inclusos como rendimento mecanico,

perdas por resisténcia elétrica e etc.
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4.2. Validagcao do modelo do Tubo Capilar

O modelo do capilar proposto por Melo (2008) foi avaliado através da
comparacao de seus resultados com dados experimentais da literatura. Tal
analise envolveu a comparacao da vazdo massica estimada tendo como
dados de entrada o comprimento L do tubo, o seu diametro interno D e as
pressdes do evaporador e do condensador.

Os dados experimentais utilizados para a validagdo do modelo de tubo
capilar adiabéatico foram obtidos para isobutano (R600a) por laboratdrios
independentes e foram levantados nas seguintes publicacdes: Schenk e
Oellrich (2013) e Mello (1999). O procedimento adotado para a validagdo do
modelo consiste em comparar as vazées massicas experimental e calculada
e avaliar os erros relativos. Para os experimentos de Schenk e Oellrich (2013),
as condicOes de teste e os dados experimentais sdo apresentados na tabela

abaixo.

Tabela 4 — Dados experimentais obtidos por M. Schenk e L. Oellrich (2013)

para diferentes condictes de teste de tubos capilares adiabaticos

Condicao | P_Cond | P_Evap | AT_subresf L D m_medido | m_calculado Erro
[kPa] [kPa] [°C] [m] | [mm] [kg/h] [kg/h] Relativo

(x1%) [%]

1 602 73 -13,11 3,93 | 0,692 1,5350 1,444 -5,93
2 452 69 -13,08 3,93 | 0,692 1,3790 1,251 -9,28
3 604 68 -8,25 3,93 | 0,692 1,3400 1,276 -4,78
4 449 69 -7,83 3,93 | 0,692 1,2800 1,074 -16,09
5 602 63 -13,11 3,93 | 0,611 1,1040 1,042 -5,62

6 453 58 -13,16 3,93 | 0,611 0,8460 0,906 7,06
7 602 61 -8,11 3,93 | 0,611 1,0000 0,915 -8,46
8 451 68 -8,00 3,93 | 0,611 0,8310 0,781 -6,04
9 600 83 -13,08 2,49 | 0,692 1,9200 1,842 -4,06
10 450 74 -12,92 2,49 | 0,692 1,6890 1,590 -5,86
11 601 88 -8,05 2,49 | 0,692 1,7730 1,617 -8,80
12 448 72 -7,75 2,49 | 0,692 1,4000 1,368 -2,29
13 601 71 -13,05 2,53 | 0,611 1,4570 1,319 -9,47
14 450 56 -12,92 2,53 | 0,611 1,1830 1,139 -3,72
15 602 71 -8,11 2,53 | 0,611 1,2650 1,161 -8,22
16 450 59 -7,82 2,53 | 0,611 1,0980 0,984 -10,39

65



Através da analise desta tabela observa-se que o maior erro se verifica
para o teste 4, com 0 modelo subestimando a vazdo massica em 16,09 %.
Entretanto vale destacar que o modelo € capaz de prever 87,5 % dos dados
dentro de uma faixa de erro de +10 %. E interessante destacar a simplicidade
do modelo e a precisédo obtida com reduzido custo, apesar da complexidade

envolvida durante o processo de expansao neste componente.

Os dados experimentais obtidos por Mello (1999) para os tubos
capilares operando com gas isobutano (R600a) séo listados na Tab. 5 junto

com as vazdes massicas estimadas e 0s respectivos erros relativos.

Tabela 5 — Dados experimentais obtidos por C. Mello (1999) para diferentes

condic@es de teste do tubo capilar adiabatico

Condicao | P_Cond | P_Evap | AT_subresf L D m_medido | m_calculado Erro
[kPa] [kPa] [°C] [m] | [mm] [kg/h] [kg/h] Relativo
(+0,03) [%]
1 721 97 4,2 293 | 0,77 2,00 1,91 -4,60
2 723 103 7,6 293 | 0,77 2,40 2,14 -10,88
3 727 104 12,0 2,93 | 0,77 2,50 2,40 -3,96
4 713 100 13,8 2,93 | 0,77 2,30 2,47 7,48
5 923 96 3,7 2,93 | 0,77 2,11 2,18 3,22
6 917 97 8,6 2,93 | 0,77 2,37 2,50 5,61
7 929 98 12,8 2,93 | 0,77 2,80 2,77 -1,14
8 1125 98 10,7 2,93 | 0,77 2,89 2,93 1,28
9 1119 98 15,7 2,93 | 0,77 3,15 3,20 1,68
10 729 96 51 2,01 | 0,77 2,71 2,43 -10,26
11 727 96 7,2 2,01 | 0,77 2,81 2,60 -7,51
12 726 97 10,5 2,01 | 0,77 2,94 2,84 -3,44
13 924 104 3,5 2,01 | 0,77 2,90 2,65 -8,55
14 925 104 6,9 2,01 | 0,77 2,89 2,95 1,94
15 923 105 10,0 2,01 | 0,77 2,99 3,18 6,42
16 920 99 14,5 2,01 | 0,77 3,67 3,49 -4,99
17 1126 96 3,3 2,01 | 0,77 3,14 2,98 -5,22
18 1120 98 7,6 2,01 | 0,77 3,31 3,34 0,88
19 1118 105 14,5 2,01 | 0,77 3,78 3,84 1,67

Para estes dados experimentais, o modelo foi capaz de prever 89,47 %
dos dados dentro da faixa de erro de +10 %. Portanto ao se analisar 0s erros
relativos inerentes a modelagem do tubo capillar, considera-se que o modelo
proposto por Mello (2010) é capaz de reproduzir o comportamento do tubo

capilar com precisao adequada para este trabalho.
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4.3. Validagao do modelo do Evaporador

Para a validacdo do modelo do evaporador ilustrado através do
algoritmo apresentado na Fig. 13, comparou-se dados calculados com
resultados experimentais da literatura. Neste procedimento o modelo
implementado em EES teve como dados de entrada o estado do fluido na
entrada do evaporador e seus parametros geomeétricos, a partir dos quais
calcula-se a taxa de calor trocada e o estado do refrigerante na saida.

Os dados experimentais utilizados para a validacdo do modelo do
evaporador foram retirados de um relatério de pesquisa de Melo, Silva e
Silveira (1998) em que utilizou-se R134a como fluido refrigerante. A
configuracéo do evaporador ensaiada consiste em um evaporador de aluminio
do tipo roll-bond disposto verticalmente, sendo portanto semelhante a
configuragdo modelada neste trabalho. As caracteristicas geometricas do
evaporador ensaiado encontra-se na Tab. 6.

Tabela 6 — Geometria do evaporador avaliado por Melo et. al. (1998)

Dimensodes do Evaporador
Altura (H) 0,48 m
Largura (W) 0,3m
Espessura (e) 1,5 mm
Comprimento do canal (Ltubo) 4,568 m
Diametro do canal (Dint) 10 mm

A Tab. 7 apresenta as condi¢cdes experimentais avaliadas por Melo et.
al. (1998) e os resultados experimentais, calculados e o erro relativo entre
eles. Estes resultados foram levantados para titulo na entrada do evaporador

de aproximadamente 0,32.

Tabela 7 — Condig¢bes operacionais do evaporador ensaiado por Melo et. al. (1998)

P_Entrada | h_Entrada m T gab | T _placa,eva medido calc
condiczo | “on | Tanel | e | FQ | ea |l | w) | P
1 121 88,6 2,91 -3,2 -19,5 43,7 37,9 -13,20%
2 123 88,6 1,38 -4,7 -20,2 37,6 34,7 -7,80%
3 124 88,6 2,38 -3,9 -19,9 39,8 36,1 -9,20%
4 122 88,0 1,53 -4,0 -19,8 39,9 36,1 -9,60%
5 120 88,4 0,93 -5,4 -20,3 37,0 33,6 -9,30%
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O modelo preve o calor trocado pelo evaporador com o erro médio de
-9,8 %, apresentando assim uma tendéncia de subestimar a quantidade de
troca de calor. Suguimoto (2011) analisa em seu trabalho o mesmo
evaporador sob as mesmas condi¢des de teste porém utilizando um modelo
gue considera o regime transiente e a conducao bidimensional de calor no
evaporador, obtendo um erro médio de -7 %. Sendo assim, considera-se que
as hipoteses e simplificagdes assumidas para o modelo do evaporador sao
razoaveis e que os parametros de desempenho deste componente sao
calculados com precisao satisfatoria.

4.4. Validagao do modelo do Condensador

A validacdo da metodologia proposta para o condensador,
implementou-se o algoritmo da Fig. 15 no programa EES e comparou-se 0s
resultados fornecidos pelo modelo com dados experimentais. Neste algoritmo,
fornecemos o estado do fluido na entrada do evaporador, os parametros
geometricos e a temperatura ambiente para calcular a taxa de troca de calor

e o estado na saida.

Os dados experimentais utilizados para a validacdo do modelo do
condensador foram retirados de Hermes (2000). A configuragdo geomeétrica
do condensador ensaiado é semelhante a configuracdo abordada neste
trabalho, um condensador arame-sobre-tubos fabricado em aco e disposto
verticalmente. Os ensaios foram realizados segundo a norma da NTB00048
(1992) utilizando o R134a como fluido refrigerante. Os parametros

geomeétricos do condensador ensaiado sdo sumarizados na Tab. 8.

Tabela 8 — Geometria do condensador avaliado por Hermes (2000)

Dimensdes do Condensador (Hermes, 2000)

Altura (H) 0,84 m
Largura (W) 0,47 m
Diametro do tubo interno (Dint) 3,34 mm
Diametro do tubo externo (Dext) 4,76 mm
Diametro do tubo do arame (Dw) 1,5 mm
Passo dos Arames (Pw) 4,52 mm
Passo dos Tubos (Pt) 56 mm
Numero de tubos (N_tubo) 15
Numero de par de arames (N_arames) 104
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A Tab. 9 indica as condi¢cfes para as quais o0 modelo foi avaliado e os

resultados experimentais, calculados e os erros relativos da comparagao.

Tabela 9 — Condicbes operacionais do condensador ensaiado por Hermes (2000)

Condigiio P_Ilil?;;a]da T_E[r:tcr]ada [kg/rﬁl\z_s] T_[°ag]1b Q_T‘:;ilido Ql_vt\:’allc Erro [%]
1 1180 74,9 46,3 32 79 83,26 5,39%
2 1553 89,7 56,4 43 88,8 96,7 8,90%
3 2005 102,6 70,1 54 98,3 114,8 | 16,79%

A partir da Tab. 9 conclui-se que o modelo proposto tende a
superestimar a taxa de calor trocada no condensador em média de 10,36 %.
Este valor pode ser considerado satisfatério baseando-se na complexidade

dos fendbmenos envolvidos.

69



5. RESULTADOS

Utilizando-se a metodologia proposta neste trabalho, simulou-se dois
sistemas de refrigeracdo de capacidade reduzida (~ 60 W) utilizados para
refrigerar um compartimento de 300 |. Um dos sistemas opera com R600a e
0 outro com R134a. A geometria do condensador arame-sobre-tubos e do
evaporador roll-bond utilizado é a mesma para os dois sistemas e seuas
caracteristicas sdo resumidas nas Tabs. 10 e 11.

Tabela 10 — Parametros geométricos do condensador simulado.

Geometria do Condensador

Diametro externo do tubo (Dext) 4,76 mm
Diametro interno do tubo (Dint) 3,36 mm
Diametro do arame (Dw) 1,5 mm
Passo entre os tubos (Pt) 40 mm
Passo entre os arames (Pw) 5mm
Numero de passes de tubos (Nt) 27
Numero de pares de arames (Nw) 106
Altura Total (H) 1,08 m
Largura Total (W) 0,53 m

Tabela 11 — Pardmetros geométricos do evaporador simulado.

Geometria do Evaporador

Comprimento do circuito do

. 6m
refrigerante (Ltubo)
Altura (H) 0,6 m
Largura (W) 04m
Espessura (e) 1,5 mm
Diametro do canal (Dint) 8 mm

O tubo capilar utilizado é adiabatico, possui diametro de 0,44 mm e seu

comprimento varia para os sistemas conforme indicado na Tab. 12.

Tabela 12 — Dimensdes dos tubos capilares utilizados nas simulaces

Tubos Capilares L (m) D (mm)
R600a 4 0,44
R134a 6 0,44
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Os compressores utilizados nos dois sistemas possuem poténcia
nominal de 1/8 HP e foram selecionados utilizando-se o catalogo virtual da
Embraco. O critério de escolha adotado para a selecdo dos dois
compressores foi a similaridade da capacidade de refrigeracédo destes sob a
condicao de check point do teste ASHRAE32, onde o evaporador se encontra
a -23,3 °C e o condensador a 55,5 °C. Escolhidos os compressores, fez-se o
levantamento dos 4 parametros dos modelos de eficiéncia volumétrica e de
eficiéncia combinada utilizando-se os cddigos do modelo semi-empirico. A
Tab. 13 resume os modelos de compressores utilizados e seus respectivos
dados de regresséo.

Tabela 13 — Modelo do compressores simulados e seus pardmetros de regressao

Modelo Embraco VEMZ5C Embraco VEMY3H

Gas Refrigerante R600a R134a

AP 0,08967 0,07405

€ 0,02312 0,03635

o 0,7797 0,7908

B -7,677 -20,7
Volume [cm”3] 4,9876 3,005
Rotacdo [RPM] 1600 1600
E":oTéé:ci; da 1,48% 5,15%

As temperaturas de operacdo simuladas e 0s parametros geometricos
do condensador e do evaporador foram selecionados de modo a serem
relativamente proximos aos valores para 0S quais 0s componentes foram
validados, evitando-se obter resultados para condicdes em que o erro do
modelo €é desconhecido. Para todas as simulacbes, adota-se uma
temperatura média do evaporador de -20 °C. A temperatura média do gabinete
€ assumida como 0 °C a exemplo dos resultados obtidos por Suguimoto
(2011) visto que ndo temos o modelo do envelope, componente responsavel
por isolar termicamente o gabinete do meio externo. Sdo escolhidas as
temperaturas ambientes de 15 °C e 27 °C de modo a simular o comportamento
dos sistemas de refrigeracdo em dias quentes e frios. As condicbes de

operacgao e dados de desempenho sao listadas na Tab. 14.
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Tabela 14 — Comparacéo entre os desempenhos dos sistemas de refrigeracédo
utilizando R600a e R134a

oot | R13aa R6003

T_evap [°C] -20 -20 -20 -20
T_amb [°C] 15 27 15 27

T_gab [°C] 0 0 0 0
Vazdo massica [kg/hr] 1,413 1,243 0,744 0,701
T_cond [°C] 28,87 34,38 27,49 35,01
AT _super [°C] 15,59 37,29 23,43 34,95
AT_sub [°C] 13,62 5,33 12,06 6,94
AP_cond [kPa] 2,4 3 3,5 3,9
AP_evap [kPa] 0,9 0,6 0,96 0,82
Q_evap [W] 71,03 61,2 68,16 62,12
Q_cond [W] 86,26 79,17 81,08 75,63
W_comp [W] 26,92 28,19 22,64 24,82
corp 2,64 2,17 3,01 2,5

Uma das principais diferencas entre as propriedades termofisicas do

R600a e do R134a esta na densidade destes dois refrigerantes. O R600a

possui densidade do vapor de 6,83 X8 ¢ densidade de liquido 562,44 % a

m3

15 °C enquanto que o R134 possui densidades de 23,76 % e 1243,40 % a
mesma temperatura. Sendo a perda de pressao diretamente proporcional ao
volume especifico do refrigerante, nota-se na Tab. 14 que a perda de presséo
nos trocadores de calor utilizando R600a € sempre superior a do trocador
utilizando R134a. O fato do volume especifico ser maior no R600a também
reflete em um maior volume da camara de compressao nos compressor

hermético deste refrigerante, fato constatado na Tab. 13.

Ao utilizar R600a, o tubo capilar possui comprimento inferior em relagéo
ao R134a. A reducdo do comprimento do capilar decorre do fato do R600a
proporcionar perdas de pressdo superiores devido ao seu maior volume
especifico e também devido a diferenca entre pressées de evaporacao e

condensacao do sistema ser inferior para o ciclo operando com R600a de
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forma a trabalhar entre as temperaturas estabelecidas (AP= 350 kPa para
R600a e AP= 650 kPa para R134a).

As taxas de calor trocadas no condensador e no evaporador séo
influenciadas apenas marginalmente pelo fluido refrigerante. Observa-se na
Tab. 14 que a diferenca de desempenho entre os trocadores de calor
utilizando R600a e R134a, medida pela taxa de calor trocada, difere no
maximo de 7 %. Tal fendbmeno pode ser explicado pelo fato da resisténcia
térmica externa dos trocadores de calor avaliados ser dominante durante a
transferéncia de calor (a resisténcia convectiva interna possui valor relativo
reduzido), principalmente durante a regido bifasica. Vale destacar que a
resisténcia térmica externa independe do fluido refrigerante, sendo funcao
apenas das propriedades termofisicas do ar na temperatura de filme. As Figs.
17 e 18 ilustram os ciclos simulados em diagramas P-h para os refrigerantes

R134a e R600a respectivamente, para o dia quente e frio.

Figura 17 — Pontos de operacéo do sistema de refrigeracdo no diagrama P-h para
0 R134a
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Figura 18 — Pontos de operacéo do sistema de refrigeracdo no diagrama P-h para

o R134a
10000; -
—Tamp = 27°C R600a
—a—Top = 15 °C
1000}
g
ﬁ 20°C /
Q L
0°C
100} /\
-20°C

10 ‘ ‘ ‘ ‘ ‘
200 300 400 500 600 700 800 900

h [kJ/kg]

Nestas figuras nota-se que em dias quentes eleva-se a presséo de

saturacdo no condensador e o titulo na entrada do evaporador. O grau de
superaquecimento na entrada do compressor ndo esta mudando pois para
todos os casos o fluido atinge equilibrio térmico com o gabinete que esta a 0
°C. A pressédo de saturacdo aumenta pois a temperatura do condensador
tende a subir de forma a acompanhar a temperatura ambiente. J& o titulo na
entrada do evaporador aumenta pois decresce o subresfriamento na saida do
condensador devido a maior temperatura de superaguecimento do
refrigerante na saida do compressor. Note também que a capacidade de

refrigeracdo apresenta valor reduzido em dias quentes.

As Figs. 19 a 22 ilustram a variacdo dos coeficientes de transferéncia
de calor interno ao longo dos trocadores de calor. Tais figuras fornecem
informacdes relevantes que permitem avaliar os comprimentos das regides
monofasica e bifasica, auxiliando no dimensionamento dos trocadores de
calor. No condensador, 0 vapor superaquecido proveniente do compressor
comeca a mudar de fase por volta de 0,1 do comprimento normalizado,

processo que finaliza entre 0,5 a 0,9 dependendo da temperatura ambiente.
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Nos dias quentes o comprimento da regido bifasica tende a ser superior e
portanto o condensador deve ser dimensionado principalmente levando-se em

conta esta condic¢ao critica.

Figura 19 — Coeficiente de conveccao interna ao longo do comprimento normalizado do

condensador para o sistema de refrigeracéo utilizando R134a
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Figura 20 — Coeficiente de conveccao interna ao longo do comprimento normalizado do

condensador para o sistema de refrigeragdo utilizando R600a
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No evaporador, o refrigerante expandido proveniente do tubo capilar
entra com titulo por volta de 0,25 e o processo de evaporacao finaliza entre
0,65 a 0,85 do comprimento normalizado. Nos dias frios, o comprimento da
regido bifasica tende a ser superior pois o titulo na entrada do evaporador é

inferior. Sendo assim, o evaporador deve ser dimensionado principalmente
levando-se em conta esta condicédo critica.

Figura 21 — Coeficiente de convecgéo interna ao longo do comprimento normalizado do

evaporador para o sistema de refrigeracéo utilizando R134a
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Figura 22 — Coeficiente de convecgéo interna ao longo do comprimento normalizado do

evaporador para o sistema de refrigeracéo utilizando R600a
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6. CONCLUSOES E TRABALHOS FUTUROS

Este estudo teve seus objetivos iniciais alcangados. Foram modelados
0s quatro componentes principais do sistema com precisdo satisfatoria. Estes
modelos foram combinados de forma a simular o comportamento de um

sistema de refrigeracgéo.

O modelo semi-empirico do compressor se mostrou preciso,
fornecendo erros da ordem de 5%, mesma ordem de grandeza dos erros de
medicao dos dados experimentais utilizados. Para o tubo capilar adiabatico
verificou-se que o modelo proposto por Hermes et. al. (2008) calcula
explicitamente a vazdo massica com erro médio de 5,2 % em relacdo aos
dados experimentais utilizados na validacdo deste trabalho. Tal preciséo €
julgada como satisfatéria no presente estudo dada a simplicidade deste
modelo em relacdo a complexidade dos fendmenos que ocorrem neste

componente.

Os modelos matematicos dos trocadores de calor sdo os que
apresentaram os maiores erros. O modelo do evaporador roll-bond subestima
a taxa de troca de calor deste em 9,8 % enquanto que o modelo do
condensador arame-sobre-tubos superestima em 10,4 %. Os erros destes
componentes sdo provenientes principalmente das hipoteses assumidas para
simplificar o problema. Para validar os modelos dos trocadores de calor,
encontrou-se dificuldade em levantar dados experimentais na literatura e por
isto utilizou-se reduzido namero de condi¢cdes para tal procedimento. Na
secado de resultados séo propostas, simuladas e comparadas com sucesso
duas configurac@es distintas de sistemas de refrigeracdo capazes de manter
refrigerado um compartimento de 300 L. A primeira configuracdo utiliza R134a
como gas refrigerante e a segunda R600a sendo as condicdes de operacdo

simuladas em um dia quente (27 °C) e um dia frio (15 °C).

Como recomendacéo para trabalhos futuros sugere-se a validacao do
modelo do sistema de refrigeracdo completo, operando com os 4
componentes principais € em regime permanente, através da comparacao

com resultados experimentais de um sistema real. Para isto, recomenda-se a
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implementacdo de um modelo do envelope do refrigerador de um sistema real
gue seja capaz de prever o calor trocado através das parades do gabinete do
refrigerador. A borracha de vedacéo da porta € responsavel por 25 % da carga
térmica e entdo também deve ser considerada. Para tornar o modelo
apresentado uma ferramenta de projeto sugere-se a implementacdo de uma
analise exergética do ciclo completo de forma a explicitar os componentes do

sistema indicados para uma analise de otimizacéo
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ANEXO I. Codigos Implementados no EES

"I INICIO DO CODIGO DO COMPRESSOR"

"IFuncao que calcula os parametros de entrada e de saida do compressor"
PROCEDURE Compressor(p_in;p_out;h_in;Refr$ : m_calc;h_out;w_iso;neta;w_comp;delta_S)
"Dados do compressor obtidos via regressao"
"IVEMZ5C"
DELTA p =0,07405
C =0,03635
a=0,7908
b =-20,7
"Dados do compressor fornecidos pelo fabricante"
RPM = 1600
V = 0,000003005
"Obtendo as demais propriedades termodinamicas"
p_succao=p_in*(1-DELTA_p)
X = QUALITY(Refr$;P=p_succao;h=h_in)
IF X <1 THEN
c_p=CP(Refr$;p=p_succao;x=1)
c_v=CV(Refr$;p=p_succao;x=1)
ELSE
c_p=CP(Refr$;p=p_succao;h=h_in)
c_v=CV(Refr$;p=p_succao;h=h_in)
Delta_ T superaquecimento = TEMPERATURE(Refr$;p=p_succao;h=h_in) -
TEMPERATURE(Refr$;p=p_succao;x=1)
ENDIF
k=c_p/c_v
R=8,314/MOLARMASS(Refr$)
T_evap = TEMPERATURE(Refr$;p=p_succao;h=h_in)
v_succao=(R*( T_evap+273,15))/p_succao
"Equacao do Modelo"
m_calc=((1+C-C*(p_out/p_succao)(1/k))*V*RPM/60/v_succao)
w_iso=k/(k-1)*p_succao*v_succao*((p_out/p_succao)((k-1)/k)-1)
neta = a+b/p_in
w_comp = ((m_calc)*w_iso*1000)/neta
h_out=h_in+w_iso
delta_S = ENTROPY (Refr$;p=p_out;h=h_out) - ENTROPY (Refr$;p=p_in;h=h_in)
END

"IFIM DO CODIGO DO COMPRESSOR"

"IINICIO DOS CODIGOS DO CONDENSADOR"

"IFuncao para calcular o fator de friccao f para escoamentos monofasicos usando a correlagao

de Blasius"
FUNCTION friction(Re)
rugosidade_rel = 0,0015
IF Re<2300 THEN
friction:= 64/Re
ELSE
"Swamee and Jain"
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friction:= 0,25/((LOG10(rugosidade_rel/3,7)+(5,74/Re™(0,9)))"2)
ENDIF
END

"IFuncéo para calcular o chute inicial do valor do coeficiente de conveccao externo total (rad +
conveccao natural)"
FUNCTION h_guess(p_t;d_w;k_aleta)
h_guess=18
REPEAT
m = sqgrt((4*h_guess)/(k_aleta*d_w))
neta = tanh(m*p_t/2)/(m*p_t/2)
h_guess = h_guess + 0,5
UNTIL neta> 0,9
END

"IRotina de célculos que retorna a perda de pressao [kPa/m] durante o escoamento em um
tubo de diametro D e o fator de friccdo f "
PROCEDURE Delta_P_Cond(P_in;h_in;m_dot_in;d_tubo;Refr$ : Delta_P)
delta x=1
"Verificando se o escoamento € mono ou bifasico e calculando a temperatura”
X := Quality(Refr$;P=P_in;H=h_in)
Temperatura:= Temperature(Refr$;P=P_in;H=h_in)
"Atribuido o valor da gravidade"
g:=9,81
"Célculo de dimensdes geométricas"
Area_int = (3,1415*d_tubo”2)/4
"CASO FOR MONOFASICO:"
IF (X>1) or (X<0) THEN
"Célculo das propriedades termofisicas"
Rho_homogeneo:= Density(Refr$;P=P_in;H=h_in)
Viscosidade:= Viscosity(Refr$;P=P_in;H=h_in)
"Célculo de parametros do escoamento interno"
V_liquido:= m_dot_in/(Rho_homogeneo*Area_int)
Re_escoamento:= (4*m_dot_in)/(3,1415*d_tubo*Viscosidade)
f friction:= friction(Re_escoamento)
"Célculo do Delta_P para regime monofasico de escoamento”
Delta_P:= (f_friction*delta_x*Rho_homogeneo*V_liquido”2/(2*d_tubo))*1e-3
ELSE
"CASO FOR BIFASICO:"
"Célculo das propriedades termofisicas"
Rho_liquido:= Density(Refr$;P=P_in;X=0)
Rho_vapor := Density(Refr$;P=P_in;X=1)
Rho_homogeneo:= Density(Refr$;P=P_in;h=h_in)
Viscosidade_liquido:= Viscosity(Refr$;P=P_in;X=0)
Viscosidade vapor:= Viscosity(Refr$;P=P_in;X=1)
IF Refr$ = 'R600a’ THEN
"Measurements of the surface tension for R290, R600a and R290/R600a mixture,
Katsuyuki Tanaka, Yukihiro Higashi"
Sigma:= 10°(-3)*49,44*(1-(Temperatura+273,15)/407,795)"1,22
ELSE
Sigma = SURFACETENSION(Refr$; T=Temperatura)
ENDIF
"Calculo da vaz&o méssica por area do escoamento total"
m_dot_area:= m_dot_in/Area_int
m_dot_area_lig:= (m_dot_in*(1-X))/Area_int
m_dot_area_vap:= (m_dot_in*(X))/Area_int
"Calculo de Delta_P_viscosidade"
Flag = 1 {escolher entre Friedel, Gronnerud e Awad and Muzychka}
IF (Flag = 1) THEN "Fator multiplicador bifasico por Friedel 1979"
"Calculo de parametros do escoamento interno"
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Re_liquido:= (m_dot_area*d_tubo)/(Viscosidade_liquido)
Re_vapor:= (m_dot_area*d_tubo)/(Viscosidade_vapor)
f_liquido:= friction(Re_liquido)
f_vapor:= friction(Re_vapor)
V_liquido:= m_dot_in/(Rho_liquido*Area_int)
"Calculo de Delta_P_liquido considerando toda massa como liquida"
Delta_P_liquido:= (f_liquido*m_dot_area”2)/(2*d_tubo*Rho_liquido)
"Calculo das Constantes da correlacédo de
Friedel"
E:= (1-X)"2+((X"2)*((Rho_liquido*f_vapor)/(Rho_vapor*f_liquido)))
F:= (X"0,78)*(1-X)"0,24
H:=
((Rho_liquido/Rho_vapor)*0,91)*((Viscosidade_vapor/Viscosidade_liquido)*0,19)*((1-
(Viscosidade_vapor/Viscosidade_liquido))*0,7)
Fr_h:=m_dot_area"2/(g*d_tubo*Rho_homogeneo”2)
We_|:= (m_dot_area™2)*d_tubo/(Sigma*Rho_homogeneo)
Phi_fr.= E+((3,24*F*H)/((Fr_h"(0,045))*(We_I*(0,035))))
Delta_P:= Phi_fr*Delta_P_liquido*0,001
f_friction:= Phi_fr*f_liquido
ENDIF
IF (Flag=2) THEN
"Fator multiplicador bifasico por Gronnerud 1979"
"Célculo de paréametros do escoamento interno"
Re_liquido:= (m_dot_area_lig*d_tubo)/(Viscosidade_liquido)
Re_vapor:= (m_dot_area vap*d_tubo)/(Viscosidade_vapor)
f_liquido:= friction(Re_liquido)
V_liquido:= (m_dot_in*(1-X))/(Rho_liquido*Area_int)
"Calculo de Delta_P_liquido considerando somente a fracao de massa liquida"
Delta_P_liquido:= f_liquido*delta_x*Rho_liquido*V_liquido™2/(2*d_tubo)*1e-3
"Calculo das Constantes da correlacao de Gronnerud"
Froude_liquido_total:= m_dot_area”2/(g*d_tubo*Rho_liquido”2)
IF Froude_liquido_total<1 THEN
friction_fr.=
(Froude_liguido_total”™(0,3)+0,055*(LN(1/Froude_liquido_total))"2)
ELSE
friction_fri=1
ENDIF

B = friction_fr*(X+4*(X"(1,8)-(X~10)*friction_fr"(0,5)))

A = ((Rho_liquido/Rho_vapor)*(Viscosidade_liquido/Viscosidade vapor)”(-0,25))-1

Phi_fr = 1+ B*A

Delta_P:= Phi_fr*Delta_P_liquido

f friction:= Phi_fr*f_liquido

ENDIF
IF (Flag=3) THEN

"Calculo de Acordo com Awad and Muzychka
(2005)"

Delta_P_Lower:= ((0,158*m_dot_area”1,75*(1-
X)™1,75*Viscosidade_liquido”0,25)/(d_tubo”1,25*Rho_liquido))*(1+(X/(1-
X))"0,7368*(Rho_liquido/Rho_vapor)”*0,4211*(Viscosidade_vapor/Viscosidade_liquido)*0,1053)
72,375

Delta_P_Upper:= ((0,158*m_dot_area”1,75*(1-
X)M,75*Viscosidade_liquido™0,25)/(d_tubo”1,25*Rho_liquido))*(1+(X/(1-
X))"0,4375*(Rho_liquido/Rho_vapor)"0,25*(Viscosidade_vapor/Viscosidade_liquido)*0,0625)"4

Delta_P:= ((Delta_P_Lower+Delta_P_Upper)*1e-3)/2

f friction:=1
ENDIF
ENDIF
END
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"IFuncao que calcula a resistencia térmica da aleta por elemento discretizado baseado em
correlacdo para conveccéo natural”
PROCEDURE
ResTerm_ext(P_in;h_in;T_t o;T _infinito;Refr$;d_t_o;d_t_i;p_t;d_w;p_w;numero_linhas;numero
_wires : h_o0;A _tot_dz;neta_aleta)
"Dados de entrada do problema"
P_atm = 100
k_aleta =53
"Propriedades termofisicas"
T_refri = TEMPERATURE(Refr$;P=P_in;h=h_in)
"Calculo de outros parametros geométricos"
H_altura = (numero_linhas-1)*p_t
W_largura = (numero_wires-1)*p_w
a_t i=((3,1415*(d_t_i*1000)"2)/4)*1e-6
"Calculo das areas para um elemento da discretizacao"
A t dz =3,1415*d t o*p_w
A_w_dz = 3,1415*2*d_w*p_t
A tot dz=A_t dz+A_w dz
"Calculo do chute inicial do valor de h,c que fornece €eficiencia de aleta 0,9"
h_chute = h_guess(p_t;d_w;k_aleta)
REPEAT
"Calculo da eficiencia das aletas"
m = sqgrt((4*h_chute)/(k_aleta*d_w))
neta_aleta = tanh(m*p_t/2)/(m*p_t/2)
"Célculo das temperaturas da parede do tubo, do wire e média"
T_w = neta_aleta*(T_t_o-T_infinito) + T_infinito
T bar dz=(A_t dz*T_t o+A w_dz*T_w)/A tot dz
"Célculo do valor de h da radiagéo"
h_r =0,88*5,67*10"(-8)*((T_bar_dz+273,13)*4-(T_infinito+273,13)"4)/(T_bar_dz-T_infinito)
"Célculo do valor de h da conveccao"
T filme = (T_t_o + T_infinito)/2
delta_T = abs((T_t_o - T_infinito))
"Célculo das propriedades termofisicas do Ar a temperatura do
filme"

Viscosidade = Viscosity(Air_ha;T=T_filme;P=P_atm)
Densidade = Density(Air_ha;T=T_filme;P=P_atm)
Condutividade_Ar = Conductivity(Air_ha;T=T_filme;P=P_atm)
Cp_Ar = Cp(Air_ha;T=T_filme;P=P_atm)*1000
Pr_1=Prandtl(Air_ha;T=T_filme;P=P_atm)
beta =VolExpCoef(Air_ha;T=T_filme;P=P_atm)
ni = Viscosidade/Densidade
alpha = Condutividade_Ar/(Densidade*Cp_Ar)
"Calculo do nimero de Rayleigh"
Ra_h = 9,81*beta*delta_T*H_altura*3/(ni*alpha)
"Calculo dos parametros necessarios para calcular Nu"
st=(p_t-d to)dto
sw=(p_w-d w)/d w
phi = (28,2/H_altura)™(0,4)*sw/(0,9)*st"(-1)+(28,2/H_altura)™(0,8)*(264/delta_T)"(0,5)*sw"(-
1,5)*st"(-0,5)
"Calculo de Nu"
Nusselt = 0,66*(Ra_h/d_t_0)"(0,25)*(1-(1-0,45*(d_t_o/H_altura)*(0,25))*exp(-sw/phi))
h_c = (Nusselt*Condutividade_Ar)/H_altura
"Calculo de h total"
h o=hr+h c
"Calculo da diferenca entre o chute o e valor calculado”
diff = abs(h_o-h_chute)
IF diff > 0,1 THEN
h chute=h o
ENDIF
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UNTIL diff < 0,1
END

"IFuncao que calcula a resistencia térmica interna do tubo por elemento discretizado baseado
em correlacdo para conveccao forcada e escoamento monofasico/bifasico”
PROCEDURE Resistint_tubo_condensador(P_in;h_in;T_t _o;m_dot _in;d_tubo;Refr$ : h_int)
"Verificando se o escoamento € mono ou bifasico"
X = Quality(Refr$;P=P_in;H=h_in)
"Determinando a temperatura do fluido"
Temperatura = Temperature(Refr$;P=P_in;H=h_in)
"Célculo de dimensbes geométricas”
Area_int = (3,1415*d_tubo”2)/4
"Calculo de Parametros do escoamento”
m_dot_area = m_dot_in/Area_int
"CASO FOR MONOFASICO:"
IF (X>1) THEN
Viscosidade_vapor = Viscosity(Refr$;P=P_in;h=h_in)
Re _d = (m_dot_area*d_tubo)/(Viscosidade vapor)
IF Re_d<2300 THEN
Nu_d = 3,66
k_vapor = Conductivity(Refr$; P=P_in;H=h_in)
h_int = (Nu_d*d_tubo)/k_vapor
ELSE
f = friction(Re_d)
Pr_vapor = Prandtl(Refr$; P=P_in;H=h_in)
Nu_d = ((f/8)*(Re_d-1000)*Pr_vapor)/(1+12,7*sqrt(f/8)*(Pr_vapor’(2/3)-1))
k_vapor = Conductivity(Refr$; P=P_in;H=h_in)
h_int = (Nu_d*k_vapor)/d_tubo
ENDIF
ENDIF
IF (X<-1) THEN
Viscosidade_liquido = Viscosity(Refr$;P=P_in;h=h_in)
Re_d = (m_dot_area*d_tubo)/(Viscosidade_liquido)
IF Re_d<2300 THEN
Nu_d = 3,66
k_liguido = Conductivity(Refr$; P=P_in;H=h_in)
h_int = (Nu_d*k_liquido)/d_tubo
ELSE
f = friction(Re_d)
Pr_liquido = Prandtl(Refr$; P=P_in;H=h_in)
Nu_d = ((f/8)*(Re_d-1000)*Pr_liquido)/(1+12,7*sqrt(f/8)*(Pr_liquido™(2/3)-1))
k_liguido = Conductivity(Refr$; P=P_in;H=h_in)
h_int = (Nu_d*k_liquido)/d_tubo
ENDIF
ENDIF
IF (X>0) and (X<1) THEN
FLAG_BIFASICO =2
"FLAG =1 Calculo do conveccao externa de acordo com Shah 1979"

"FLAG =2 Calculo do conveccéo externa de acordo com Shao e Granryd 1995"
"CASO FOR BIFASICO"

IF FLAG_BIFASICO = 1 THEN

Viscosidade_liquido = Viscosity(Refr$; P=P_in;x=0)

Condutividade_liquido = Conductivity(Refr$; P=P_in;x=0)

Re_d_lig = (m_dot_area*d_tubo)/(Viscosidade_liquido)

Pr_liquido = Prandtl(Refr$; P=P_in;x=0)

"Calculo do coeficiente de convecg¢éo considerando toda massa como liquido

de acordo a correlagdo de Dittus-Boelter (bifasico) e Monofasico"

IF Re_d_lig < 2300 THEN
h_liquido= 3,66*(Condutividade_liquido/D_tubo)

ELSE
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h_liquido:=
0,023*(Condutividade_liquido/D_tubo)*Re_d_lig™(0,8)*Pr_liquido”™(0,4)
ENDIF
P_critica = P_crit(Refr$)
P_relativa = P_in/P_critica
h_int = h_liquido*((1-X)"(0,8)+(3,8*X™(0,76)*(1-X)"(0,04))/(P_relativa)"0,38)
phi = h_int/h_liquido
ENDIF
IF FLAG_BIFASICO = 2 THEN
Viscosidade_liquido = Viscosity(Refr$; P=P_in;x=0)
Condutividade_liquido = Conductivity(Refr$; P=P_in;x=0)
Pr_liquido = Prandtl(Refr$; P=P_in;x=0)
h_Iv = Enthalpy(Refr$; P=P_in;x=1)-Enthalpy(Refr$; P=P_in;x=0)
cp_| = Cp(Refr$; P=P_in;x=0)
Densidade_liquido = Density(Refr$; P=P_in;x=0)
Densidade_vapor = Density(Refr$; P=P_in;x=1)
Re v=
((m_dot_area*D_tubo*X)/Viscosidade_liquido)*(Densidade_liquido/Densidade_vapor)*0,5
IF Re_v < 24000 THEN

delta_t parede = abs(Temperatura-T_t_0)

h_ int=
(Condutividade_liquido/D_tubo)*(15,9*Pr_liquido™(1/3)*(h_Iv/(cp_l*delta_t_parede))(1/6)*Re_v*
0,15)

ENDIF
IF Re_v > 24000 THEN

delta_t_parede = abs(Temperatura-T_t_0)

h_ int=
(Condutividade_liquido/D_tubo)*(0,084*Pr_liquido™(1/3)*(h_Iv/(cp_l*delta_t_parede))(1/6)*Re__
v"0,67)

ENDIF
ENDIF
ENDIF
END

"IFuncéo que célcula os parametros de entrada e de saida de um elemento de discretizacdo do
condensador "
PROCEDURE
Cond_dx(P_in;h_in;m_dot_in;T_infinito;Refr$;d_t_o;d_t_i;p_t;d_w;p_w;numero_linhas;numero_
wires : P_out;h_out)

T_t o= TEMPERATURE(Refr$;P=P_in;h=h_in) - 1

REPEAT

"Calculo da resisténcia térmica interna"

CALL
ResTerm_ext(P_in;h_in;T_t_o;T_infinito;Refr$;d_t_o;d_t_i;p_t;d_w;p_w;numero_linhas;numero
_wires : h_0;A tot _dz;neta_aleta)

R_aleta = 1/(neta_aleta*h_0*A _tot dz)

"Calculo da resisténcia térmica externa"

CALL Resistint_tubo_condensador(P_in;h_in;T_t o;m_dot_in;d_t i;Refr$ : h_int)

R_int=1/(h_int*3,1415*d_t_i*p_w)

"Célculo do coeficiente global de transferéncia de calor"

R_eq=R_aleta+R_int

U_eq = 1/(A_tot_dz*R_eq)

"Célculo do calor trocado durante o trecho de p_w"

T_entrada = Temperature(Refr$;P=P_in;H=h_in)

g_total = (T_entrada-T_infinito)/R_eq

"Célculode T_t oreal"

T_t_o_iteracao = T_infinito + (g_total*R_aleta)

Diff T t o=abs(T_t_o-T_t o_iteracao)

IF Diff T_t 0>0,05 THEN

T__t_o =T t o_iteracao
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ENDIF

UNTIL Diff T _t o< 0,05

"Calculo da perda de pressao"

CALL Delta_P_Cond(P_in;h_in;m_dot_in;d_t_i;Refr$ : Delta_P)
P_out = P_in - Delta_P*p_w
"Calculo da entalpia de saida do fluido refrigerante”

h_out = h_in - (g_total/m_dot_in)*0,001

END

"IFuncao que calcula os parametros de entrada e de saida do condensador "
PROCEDURE
Condensador(T_cond;h_in;T_infinito;m_dot_in;d_t_o;d_t_i;p_t;d_w;p_w;numero_linhas;numero
_wires;H_altura;W_largura : g_trocado;h_out;P_out)
"Dados de entrada termodinamicos do problema"

Refr$ = 'R134a’'

P_in = PRESSURE(Refr$; T=T_cond;x=1)

P_atm = 100
"Propriedades termofisicas"

k_aleta =53
"Calculo do numero de discretizacoes e comprimento do tubo"

N_disc = (W_largura/p_w)*numero_linhas

L_total = N_disc*p_w
"Definindo os primeiros valores do arrays"

P_cond[1] = P_in

h_cond[1] = h_in
"Calculando a malha"
DUPLICATE i=2;N_disc+1

CALL Cond_dx(P_cond[i-1];h_cond]i-
1];m_dot_in;T_infinito;Refr$;d_t_o;d_t_i;p_t;d_w;p_w;numero_linhas;numero_wires :
P_cond[i];h_cond[i])
END
"Calculo do carlos trocado durante o condensador"

g_trocado = (h_cond[1]-h_cond[N_disc])*m_dot_in

h_out = h_cond[N_disc]

P_out = P_cond[N_disc]
END

"IFIM DO CODIGO DO CONDENSADOR"

"IINICIO DO CODIGO DO TUBO CAPILAR"

"ICodigo para calcular a vazao massica de um tubo capilar baseado nas pressoes de entrada e
saida do fluido"
Function Capilar(Pc;Pe;h_Entrada;Diam;L;Refr$)
"Paramatros fixos da equacao de Mello"
c=0,14
d=0,15
"Obtendo as propriedades termodindmicas necessarias para os calculos"
T_Entrada = TEMPERATURE(Refr$;P=Pc;h=h_Entrada)
T_Sat = TEMPERATURE(Refr$;P=Pc;x=0)
Delta_T_SUB = abs(T_entrada - T_Sat)
P_Flash = PRESSURE(Refr$;h=h_Entrada;x=0)
Visc_Flash = VISCOSITY (Refr$;h=h_Entrada;x=0)
v_Flash = VOLUME(Refr$;h=h_Entrada;x=0)
"Calculo da vazao massica"
k = 1,63*10"5*(CONVERT(kPa;Pa)*P_Flash)(-0,72)
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a = v_Flash*(1-k)

b =v_Flash*(CONVERT(kPa;Pa)*P_Flash)*k

m_ponto = ((PI*(2-d)*2~(2*d-3)*Diam”(5-d))/(c*Visc_Flash”~d*L)*((Pc*1000-
P_flash*1000)/v_Flash+(P_Flash*1000-
Pe*1000)/a+b/a"2*LN((a*Pe*1000+b)/(a*P_Flash*1000+b))))*(1/(2-d))

Capilar = m_ponto
END

"IFIM DO CODIGO DO TUBO CAPILAR"

"IINICIO DO CODIGO DO EVAPORADOR"

"IRotina de célculos que retorna a perda de pressao [kPa/m] durante o escoamento em um
tubo de diametro D e o fator de fricgdo f "
PROCEDURE Delta_P_Evap(P_in;h_in;m_dot_in;d_tubo;Refr$ : Delta_P;f_friction)

delta x=1

"Verificando se o escoamento é mono ou bifasico e calculando a temperatura”

X := Quality(Refr$;P=P_in;H=h_in)

Temperatura:= Temperature(Refr$;P=P_in;H=h_in)

"Atribuido o valor da gravidade"

g:=9,81

"Célculo de dimensdes geométricas"

Area_int = (3,1415*d_tubo”2)/4

"CASO FOR MONOFASICO:"
IF (X>1) or (X<0) THEN

"Célculo das propriedades termofisicas"

Rho_homogeneo:= Density(Refr$;P=P_in;H=h_in)

Viscosidade:= Viscosity(Refr$;P=P_in;H=h_in)

"Célculo de parametros do escoamento interno"

V_liquido:= m_dot_in/(Rho_homogeneo*Area_int)

Re_escoamento:= (4*m_dot_in)/(3,1415*d_tubo*Viscosidade)

f friction:= friction(Re_escoamento)

"Célculo do Delta_P para regime monofésico de escoamento”

Delta_P:= (f_friction*delta_x*Rho_homogeneo*V_liquido”2/(2*d_tubo))*1e-3
ELSE

"CASO FOR BIFASICO:"

"Célculo das propriedades termofisicas"

Rho_liquido:= Density(Refr$;P=P_in;X=0)

Rho_vapor := Density(Refr$;P=P_in;X=1)

Rho_homogeneo:= Density(Refr$;P=P_in;h=h_in)

Viscosidade_liquido:= Viscosity(Refr$;P=P_in;X=0)

Viscosidade_vapor:= Viscosity(Refr$;P=P_in;X=1)

IF Refr$ = 'R600a’ THEN

"Measurements of the surface tension for R290, R600a and R290/R600a mixture,

Katsuyuki Tanaka, Yukihiro Higashi"
Sigma:= 10°(-3)*49,44*(1-(Temperatura+273,15)/407,795)"1,22
ELSE
Sigma = SURFACETENSION(Refr$; T=Temperatura)
ENDIF
"Calculo da vaz&o méssica por area do escoamento total"
m_dot_area:= m_dot_in/Area_int
m_dot_area_lig:= (m_dot_in*(1-X))/Area_int
m_dot_area_vap:= (m_dot_in*(X))/Area_int
"Calculo de Delta_P_viscosidade"
Flag = 2 {escolher entre Friedel, Gronnerud e Awad and Muzychka}
IF (Flag = 1) THEN "Fator multiplicador bifasico por Friedel 1979"



"Calculo de parametros do escoamento interno"”
Re_liquido:= (m_dot_area*d_tubo)/(Viscosidade_liquido)
Re_vapor:= (m_dot_area*d_tubo)/(Viscosidade_vapor)
f_liquido:= friction(Re_liquido)
f_vapor:= friction(Re_vapor)
V_liquido:= m_dot_in/(Rho_liquido*Area_int)
"Calculo de Delta_P_liquido considerando toda massa como liquida"
Delta_P_liquido:= (f_liquido*m_dot_area”2)/(2*d_tubo*Rho_liquido)
"Calculo das Constantes da correlacédo de
Friedel"
E:= (1-X)"2+((X"2)*((Rho_liquido*f_vapor)/(Rho_vapor*f_liquido)))
F:= (X"0,78)*(1-X)"0,24
H:=
((Rho_liquido/Rho_vapor)*0,91)*((Viscosidade_vapor/Viscosidade_liquido)*0,19)*((1-
(Viscosidade_vapor/Viscosidade_liquido))*0,7)
Fr_h:=m_dot_area"2/(g*d_tubo*Rho_homogeneo”2)
We_|:= (m_dot_area™2)*d_tubo/(Sigma*Rho_homogeneo)
Phi_fr:= E+((3,24*F*H)/((Fr_h"(0,045))*(We_I"(0,035))))
Delta_P:= Phi_fr*Delta_P_liquido*0,001
f_friction:= Phi_fr*f_liquido
ENDIF
IF (Flag=2) THEN
"Fator multiplicador bifasico por Gronnerud 1979"
"Célculo de parametros do escoamento interno"
Re_liquido:= (m_dot_area_lig*d_tubo)/(Viscosidade_liquido)
Re_vapor:= (m_dot_area vap*d_tubo)/(Viscosidade_vapor)
f_liquido:= friction(Re_liquido)
V_liquido:= (m_dot_in*(1-X))/(Rho_liquido*Area_int)
"Calculo de Delta_P_liquido considerando somente a fracao de massa liquida"
Delta_P_liquido:= f_liquido*delta_x*Rho_liquido*V_liquido™2/(2*d_tubo)*1e-3
"Calculo das Constantes da correlacao de Gronnerud"
Froude_liquido_total:= m_dot_area”2/(g*d_tubo*Rho_liquido”2)
IF Froude_liquido_total<1 THEN
friction_fr.=
(Froude_liquido_total”™(0,3)+0,055*(LN(1/Froude_liquido_total))"2)
ELSE
friction_fri=1
ENDIF

B = friction_fr*(X+4*(X"™(1,8)-(X~10)*friction_fr"(0,5)))

A = ((Rho_liquido/Rho_vapor)*(Viscosidade_liquido/Viscosidade vapor)”(-0,25))-1

Phi_fr = 1+ B*A

Delta_P:= Phi_fr*Delta_P_liquido

f friction:= Phi_fr*f_liquido

ENDIF
IF (Flag=3) THEN

"Calculo de Acordo com Awad and Muzychka
(2005)"

Delta_P_Lower:= ((0,158*m_dot_area”1,75*(1-
X)™1,75*Viscosidade_liquido”0,25)/(d_tubo”1,25*Rho_liquido))*(1+(X/(1-
X))"0,7368*(Rho_liquido/Rho_vapor)”*0,4211*(Viscosidade_vapor/Viscosidade_liquido)*0,1053)
72,375

Delta_P_Upper:= ((0,158*m_dot_area”1,75*(1-
X)M,75*Viscosidade_liquido™0,25)/(d_tubo”1,25*Rho_liquido))*(1+(X/(1-
X))"0,4375*(Rho_liquido/Rho_vapor)"0,25*(Viscosidade_vapor/Viscosidade_liquido)*0,0625)"4

Delta_P:= ((Delta_P_Lower+Delta_P_Upper)*1e-3)/2

f friction:=1
ENDIF
ENDIF
END
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"IFuncao que calcula a resistencia térmica da aleta por metro baseado em correlacdo para
conveccéao natural”
FUNCTION
ResisTermica_Aleta(T_evap;T_infinito;L_caracteristico;H;W;L_tubo;L_aleta;espessura;d_tubo;F
LAG_Nu)

"Calculo da temperatura média e do delta_T entre a aleta e 0 ambiente"

T_filme = (T_evap+T_infinito)/2

delta_T = (T_infinito-T_evap)

"Calculo das propriedades termofisicas do Ar a temperatura do filme"

P_atm = 100
{kPa}

Viscosidade = Viscosity(Air_ha;T=T_filme;P=P_atm)
Densidade = Density(Air_ha;T=T_filme;P=P_atm)
Condutividade_Ar = Conductivity(Air_ha;T=T_filme;P=P_atm)
Cp_Ar = Cp(Air_ha;T=T_filme;P=P_atm)*1000
Pr_1=Prandtl(Air_ha;T=T_filme;P=P_atm)
beta =VolExpCoef(Air_ha;T=T_filme;P=P_atm)
ni = Viscosidade/Densidade
alpha = Condutividade_Ar/(Densidade*Cp_Ar)
"Calculo do nimero de Rayleigh"
Ra = 9,81*beta*delta_T*L_caracteristico™3/(ni*alpha)
"Calculo do nimero de Nusselt"
IF (FLAG_Nu=1) Then
Nu_estavel = 0,52*Ra”(1/4)
"Calculo do coeficiente de conveccao natural h_nat"
h_nat= Nu_estavel*Condutividade_Ar/L_caracteristico
ENDIF
IF (FLAG_Nu=2) Then
Nu = (0,825+(0,387*Ra”\(1/6))/((1+(0,492/Pr_1)N(9/16))\(8/27)))"2
h_nat= Nu*Condutividade_Ar/L_caracteristico
ENDIF
"Calculo da resistencia termica da aleta"
Area_Aleta_linha = (2*H*W)/L_tubo-d_tubo
Condutividade_Al = 229 {W/m*K}
Eff aleta = eta_fin_straight_rect(espessura; L_aleta; h_nat; Condutividade Al)
ResisTermica_Aleta = 1/(Eff_aleta*h_nat*Area_Aleta_linha)
END

"IFuncéo que calcula a resistencia térmica interna do tubo por metro baseado em correlacéo
para conveccao forcada e escoamento monofasico/bifasico”
PROCEDURE Resistint_tubo_evaporador(P_in;h_in;m_dot _in;d_tubo;Refr$ :
ResInt_tubo;h_int)
"Verificando se o escoamento € mono ou bifésico"
X = Quality(Refr$;P=P_in;H=h_in)
"Determinando as propriedades termofisicas"
Temperatura = Temperature(Refr$;P=P_in;H=h_in)
Pr_liquido = Prandtl(Refr$; P=P_in; X=0)
Rho_liguido = Density(Refr$;P=P_in;X=0)
Rho_vapor = Density(Refr$;P=P_in;X=1)
Viscosidade_refri_liq = Viscosity(Refr$;P=P_in;X=0)
Viscosidade_refri_vap = Viscosity(Refr$;P=P_in;X=1)
Condutividade_refri_lig = Conductivity(Refr$;P=P_in;X=0)
"Célculo de dimensbes geométricas"
Area_int = (3,1415*d_tubo”2)/4
"Calculo de Parametros do escoamento”
m_dot_area = m_dot_in/Area_int
"CASO FOR MONOFASICO:"
IF (X=100) THEN
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Viscosidade_vapor = Viscosity(Refr$;P=P_in;h=h_in)
Re_d = (m_dot_area*d_tubo)/(Viscosidade_vapor)
IF Re_d<2300 THEN
Nu_d = 3,66
k_vapor = Conductivity(Refr$; P=P_in;H=h_in)
h_int = (Nu_d*d_tubo)/k_vapor
ELSE
f = friction(Re_d)
Nu_d = ((f/8)*(Re_d-1000)*Pr_liquido)/(1+12,7*sqgrt(f/8)*(Pr_liquido™(2/3)-1))
k_vapor = Conductivity(Refr$; P=P_in;H=h_in)
h_int = (Nu_d*d_tubo)/k_vapor
ENDIF
ENDIF
IF (X=-100) THEN
Viscosidade_liquido = Viscosity(Refr$;P=P_in;h=h_in)
Re _d = (m_dot_area*d_tubo)/(Viscosidade_liquido)
IF Re_d<2300 THEN
Nu_d = 3,66
k_liguido = Conductivity(Refr$; P=P_in;H=h_in)
h_int = (Nu_d*k_liquido)/d_tubo
ELSE
f = friction(Re_d)
Nu_d = ((f/8)*(Re_d-1000)*Pr_liquido)/(1+12,7*sqrt(f/8)*(Pr_liquido”(2/3)-1))
k_liquido = Conductivity(Refr$; P=P_in;H=h_in)
h_int = (Nu_d*k_liquido)/d_tubo
ENDIF
ENDIF
IF (X>0) and (X<1) THEN
"CASO FOR BIFASICO"
m_dot_area_liquido = m_dot_area*(1-X)
Re_d_lig = (m_dot_area_liquido*d_tubo)/(Viscosidade_refri_liq)
"Calculo do coeficiente de convecc¢ao considerando toda massa como liquido de
acordo a correlacéo de Dittus-Boelter (bifasico) e Monofasico"
IF Re_d_lig < 2300 THEN
h_liquido= 3,66*(Condutividade_refri_lig/D_tubo)

ELSE
h_liquido:=
0,023*(Condutividade_refri_lig/D_tubo)*Re_d_lig™(0,8)*Pr_liquido”™(0,4)
ENDIF

"Calculo do forced convection enhancement factor (F) e suppression factor (S)"
F_factor:= (1+X*Pr_liquido*(Rho_liquido/Rho_vapor-1))"(0,35)
S factor:= (1+0,055*F_factor®(0,1)*Re_d_lig™(0,16))"(-1)
"Calculo do fluxo de calor conhecido a temperatura da parede e a do ambiente"
Delta Ts=17
P_critica = P_crit(Refr$)
P_relativa = P_in/P_critica
Aux = -LOG10(P_relativa)
IF Refr$ = 'R600a’ THEN
M_molar = 58,12
ENDIF
IF Refr$ = 'R134a' THEN
M_molar = 102,03
ENDIF
h_nb = (55*Delta_Ts"(2/3)*P_relativa™(0,12)*(Aux)"(-0,55)*M_molar*(-0,5))"3
h_int = ((h_nb*S_factor)*2+(F_factor*h_liquido)*2)*(0,5)
ENDIF
ReslInt_tubo = 1/(h_int*3,1415*d_tubo)
END
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"IFuncao que calcula os parametros de entrada e de saida de um elemento de discretizagdo do

evaporador "
PROCEDURE
Evap_dx(P_in;h_in;m_dot_in;T_gabinete;T_evap;d_tubo;A rad;delta_x;R_aleta_linha;Refr$ :
P_out;h_out;T_out;Delta_P_metro;X_out;f friction;h_int)
"Calculo da resisténcia térmica interna”
CALL Resistint_tubo_evaporador(P_in;h_in;m_dot_in;d_tubo;Refr$ :
R_conv_tubo_linha;h_int)
"Calculo do coeficiente global de transferéncia de calor"
R_eq_linha = R_aleta_linha+R_conv_tubo_linha
"Calculo do calor trocado durante o trecho de delta_x por conveccao"
T_entrada = Temperature(Refr$;P=P_in;H=h_in)
IF T_entrada > T_gabinete THEN
g_trocado_conv =0
g_trocado rad =0
ELSE
g_trocado_conv = (delta_x/R_eq_linha)*(T_gabinete-T_entrada)
"Calculo do calor trocado durante o trecho de delta_x por radiacao"
g_trocado_rad = 5,67*10"(-8)*(A_rad*delta_x)*((T_gabinete+273,13)"4-
(T_evap+273,13)M4)
ENDIF
"Calculo do calor total trocado"
g_total = q_trocado_conv + ¢_trocado_rad
"Célculo da entalpia de saida do fluido refrigerante"
h_out = h_in + (q_total/m_dot_in)*0,001
CALL Delta_P_Evap(P_in;h_in;m_dot_in;d_tubo;Refr$ : Delta_P_metro;f_friction)
P_out = P_in - Delta_P_metro*delta_x
T _out = TEMPERATURE(Refr$; P=P_out;H=h_out)
X_out = QUALITY(Refr$; P=P_out;H=h_out)
END

"IFuncéo que calcula os parametros de entrada e de saida do evaporador"
PROCEDURE

Evaporador(P_entrada;h_entrada;m_dot_entrada;T_evaporador;T_gabinete;Refr$;L_tubo;W _la

rgura;H_altura;espessura;d_tubo : gq_trocado;h_out;P_out)
"Determinando as propriedades termodinamicas"
T_entrada = TEMPERATURE(Refr$;P=P_entrada;h=h_entrada)
X_entrada = QUALITY(Refr$;P=P_entrada;h=h_entrada)
"Parametros da simulagéo"
delta_ x = 0,01
"Escolhe a correlagédo usada para calcular o numero de nusselt para a conveccao natural”
FLAG_Nu=2
"Parametros calculados da geometria do evaporador fornecida"
L_caracteristico = H_altura
L_aleta = ((H_altura*W _largura)/L_tubo - d_tubo)/2
A_rad = (2*H_altura*W_largura)/L_tubo
"Calculo da resisténcia térmica da aleta"
R_aleta_linha =

ResisTermica_Aleta(T_evaporador;T_gabinete;L_caracteristico;H_altura;W _largura;L_tubo;L_a

leta;espessura;d_tubo;FLAG_Nu)

"Definindo os valores iniciais"
P_evap[l] = P_entrada
h_evap[1] = h_entrada
T_evap[l] = T_entrada
Delta_P_metro[1] =0
X_evap[1l] = X_entrada
f_evap[l]=0
h_int_evap[1]=0
L _evap[l]=0
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"Calculando a malha inteira de equacdes assumindo que as condi¢des de entrada de uma
cellla séo as de saida da anterior"
N_disc = L_tubo/delta_x
DUPLICATE i=2;N_disc
CALL Evap_dx(P_evap[i-1];h_evap]i-
1];m_dot_entrada;T_gabinete;T_evaporador;d_tubo;A rad;delta_x;R_aleta_linha;Refr$ :
P_evapli];h_evap[i];T_evapli];Delta_P_metro[i];X_evapli];f_evapl[i];h_int_evapli])
L_evap[i]=(delta_x*i)/L_tubo
END
"Calculo do calor trocado pelo evaporador"
h_out = h_evap[599]
P_out = P_evap[599]
g_trocado = (h_out-h_entrada)*m_dot_entrada
END

"IFIM DO CODIGO DO EVAPORADOR"

"lINICIO DO CODIGO PRINCIPAL”

PROCEDURE COD_PRINCIPAL(a :
Pressao[1];Pressao[2];Pressao[3];Pressao[4];Pressao[5];Entalpia[1];Entalpia[2];Entalpia[3];Enta
Ipia[4];Entalpia[5])
"Temperaturas de operacdo do sistema"
T evap=-20
T cond =35
T_superaguecimento = 20
T_infinito = 27
T _gabinete =0
"Definicdo do fluido refrigerante”
Refr$ = 'R134a’
Contagem_LOOP1 =0
Contagem_LOOP2 =0
10: Contagem_LOOP2 = Contagem_LOOP2 + 1
REPEAT
Contagem_LOOP1 = Contagem_LOOP1 + 1
"Calculo das press@es de saturacdo que o sistema opera"
P_evap = PRESSURE(Refr$; T=T_evap;x=1)
P_cond = PRESSURE(Refr$;T=T_cond;x=1)
"I COMPRESSOR"
"Dados de Entrada do Compressor"
h_in_compressor = ENTHALPY (Refr$;P=P_evap;T=T_evap+T_superaquecimento)
"Chamando a fungéo principal do Compressor"
CALL Compressor(P_evap;P_cond;h_in_compressor;Refr$ :
m_dot_compressor;h_out_compressor;w_iso;ETA_Compressor;w_comp;delta_S)
"Definindo os estados de entrada e saida do compressor"
Pressao[l] = P_evap
Pressao[2] = P_cond
Entalpia[1] = h_in_compressor
Entalpia[2] = h_out_compressor
"I CONDENSADOR"
"Dados de entrada geométricos do condensador"
d_t_0=0,00476
d_t i =0,00336
p_t=0,04
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d_w = 0,0015

p_w = 0,005

numero_linhas = 27

numero_wires = 106

"Calculo de outros parametros geométricos"

H_altura = (humero_linhas-0,5)*p_t

W_largura = (numero_wires-1)*p_w

a_t i=((3,1415*(d_t_i*1000)"2)/4)*1e-6

"Calculo do numero de discretizacoes e comprimento do tubo"

N_disc = (W_largura/p_w)*numero_linhas

L _total = N_disc*p_w

"Dados de entrada do condensador"

h_in_condensador =h_out_compressor

m_dot_condensador = m_dot_compressor

"Chamando a funcéo principal do condensador"

CALL
Condensador(T_cond;h_in_condensador; T_infinito;m_dot_compressor;d_t_o;d_t_i;p_t;d_w;p_w
;numero_linhas;numero_wires;H_altura;W_largura :
g_condensador;h_out_condensador;P_out_condensador)

"Definindo os estados de saida do compressor"

Pressao[3] = P_out_condensador

Entalpia[3] = h_out_condensador

"I TUBO CAPILAR"

"Dados de entrada geométricos do tubo capilar"

D_capilar= 0,6*CONVERT(mm;m)

L_capilar=5,5

"Dados de entrada do Capilar"

P_Entrada_Capilar = P_out_condensador

h_Entrada_Capilar = h_out_condensador

"Célculo da vazao méssica que o capilar produz"

m_dot_capilar =
Capilar(P_Entrada_Capilar;P_evap;h_Entrada_Capilar;D_capilar;L_capilar;Refr$)

"Definindo os estados de saida do capilar"

Pressao[4] = P_evap

Entalpia[4] = h_Entrada_Capilar

ERRO_m = ((m_dot_capilar-
m_dot_compressor)/MIN(m_dot_capilar;m_dot_compressor))*100

Tol Erro=5

Fator_Passo = 0,3

IF abs(ERRO_m)> Tol_Erro THEN

T _cond = (1-Fator_Passo*(ERRO_m/100))*T_cond

ENDIF
UNTIL abs(ERRO_m)<Tol_Erro

"I EVAPORADOR"

"Dados de Entrada para o Evaporador"

P_Entrada_evap = P_evap

h_Entrada_evap = h_out_condensador

m_dot_evap = m_dot_capilar

"Geometria do Evaporador fornecida pelo usuario”

L tubo=6

W _largura=0,4
H_altura= 0,6
espessura = 0,0015
d_tubo = 0,008
CALL

Evaporador(P_Entrada_evap;h_Entrada_evap;m_dot_evap;T_evap;T_gabinete;Refr$;L_tubo;
W_largura;H_altura;espessura;d_tubo : q_evaporador;h_out_evaporador;P_out_evaporador)
"Definindo os estados de saida do evaporador"
Pressao[5] =P_out_evaporador
Entalpia[5] = h_out_evaporador
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"Calculando o T_superaquecimento do evaporador”

T_superaquecimento_calc = TEMPERATURE(Refr$;P=P_evap;h=h_out_evaporador)-
TEMPERATURE(Refr$;P=P_evap;x=1)

"Calculando o erro do chute de T_superaquecimento”

ERRO_T = (T_superaquecimento_calc-T_superaquecimento)

"Determinando a tolerancia de convergencia"

Tol_Erro_T=1

T_superaquecimento = T_superaqguecimento_calc

T_subresfriamento = TEMPERATURE(Refr$;P=P_out_condensador;x=1) -
TEMPERATURE(Refr$;P=P_out_condensador;h=h_out_condensador)

IF abs(ERRO_T)>Tol_Erro_T THEN GoTo 10
END

"IFIM DO CODIGO PRINCIPAL”

a=0

CALL COD_PRINCIPAL(a:
Pressao[1];Pressao[2];Pressao[3];Pressao[4];Pressao[5];Entalpia[1];Entalpia[2];Entalpia[3];Enta
Ipia[4];Entalpia[5])
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