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Resumo

IANELLA, M.R. (1998). Avaliagdo Tedrico-experimental de um sistema de ar
condicionado automotivo. Sio Carlos, 1998. 139 p. Dissertacao (Mestrado) —
Escola de Engenharia de S#o Carlos, Universidade de S3o Paulo.

O aumento das exigénecias de conforto e da competitividade no setor
automotivo, associado & recente substituigho dos refrigerantes CFC’s por alternativos
ngo prejudiciais & camada de ozénio, tem levado a indéstria automobilistica a um
constante processo de desenvolvimento © melhoria dos sistemas de ar condicionado
para automéveis. Nesse sentido, foi ensaiado, em uma bancada de testes, um
equipamento de ar condicionado que envolvia algumas das tecnologias recentemente
desenvolvidas para melborar a eficiéncia e o desempenho desses sistemas, que sa0 ©
condensador de microcanais de fluxo paralelo e o compressor de deslocamento
continuamente varidvel. O equipamento inclufa também um evaporador de tubos e
aletas de aluminic e uma véalvula de expansio termostatica, enfre outros. Viérios
ensaios de desempenho foram realizados, permitindo uma analise paramétrica do
comportamento do sistema em fungdo de algumas varidveis controladas: temperatura
e vazio de ar no evaporador, temperatura do ar de condensagdo ¢ rotacdo do
compressor. Tal andlise permitiu um conhecimento detathado do comportamento do
sistema e, em especial, do funcionamento do seu controle de capacidade. Também
foi feita uma analise dos efeitos do inventario de refrigerante no desempenho do
circuito frigorifico. Esses estudos serviram para a validagio do modelo matematico
de simulacdo desenvolvido por Mamani (1997), baseado no mesmo equipamento. A
comparacio dos resultados indicou uma grande proximidade entre o0s resultados
experimentais e os obtidos através da simulagio, 0 que permite concluir que ©
referido modelo pode ser utilizado como uma boa ferramenta para a inddstria
automobilistica no momento do projeto e desenvolvimento de sistemas de ar
condicionado para cabines de veiculos.

Palavras-chave: ar condicionado, automéveis, sisternas frigorificos, ensaios,
simulagédo
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Abstract

IANELLA, M.R. (1998). Theoric-experimental evaluation of an automotive air
conditioning system. S@o Carlos, 1998. 139 p. Dissertacgio (Mestrado) — Escola
de Engenharia de SZo Carlos, Universidade de Sac Paulo.

The increasing on comfort requirements and competitiveness in the
automotive field besides the substituition of CFC’s refrigerants by other non harmfull
to the stratosphere ozone layer has forced the automotive industry to constantly
develop and improve air conditioning systems used in automobiles. In this study,
tests of an air conditioning equipment which envolves some tecnologies developed
recently to improve their eficiency and performance (a multiflux microchannel
condenser and a continuously variable displacement compressor) has been
accomplished. The systern comprised also an aluminum fin and tubes evaporator and
a thermostatic expansion valve. Several performance tests were carried out in order
to provide a parametric analysis of the system behaviour as a function of some
controled parameters, namely air temperature and air flux at the evaporator, air
temperature at the condenser and compressor rotational speed. Such anlysis showed a
detailed understanding of the system behaviour and specially the operations of the
capacity control. An analysis of the effects of refrigerant charge in the system has
also been performed. Such studies have contributed to the validation of a
mathematical simulation model, developed by Mamani (1997), which was based on a
similar system. Comparisons of the results indicated a great consistency among the
experimental and simulation results, what makes the model a good design and
devepment tool for the automotive industry.

Key words: air conditioning, automobile, refrigeration systems, simulation, tests
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CAPITULO I - Introducdo

1.1 Consideracdes Gerais e Objetivos

A refrigeracfio vem, ao longo dos anos, adquirindo maior importancia em nossa
sociedade em virtude das crescentes exigéncias das pessoas em relacfio ac conforto e
da diversificagdo das necessidades de seu emprego. Suas aplica¢Oes, tais como
refrigeracio doméstica, ar condicionado, conservagdo de alimentos, em transportes,
na industria, entre ouiras, proporcionam uma contribui¢dc vital para a nossa
qualidade de vida. De acordo com STOECKER & JONES (1985), o ar-condicionado
¢ a aplicagdo mais disseminada da refrigeracio e pode ser definido como ¢ processo
de condicionamento de ar cujo objetivo € controlar a sua temperatura, umidade, nivel
de contaminacdo e distribuigiio, proporcionando conforto acs ocupantes do recinto
climatizado. Uma das formas mais comumente empregadas é a climatizagio de
cabines de veiculos (trens, carros, caminhdes, avides, etc.), dentre as quais se destaca
o ar-condicionado para automéveis devido ao grande nimero de unidades
produzidas. Este setor constitui o objetivo do presente estudo.

O ar-condicionado automotivo apresenta algumas particularidades em relagéo a
maioria das outras aplicacdes, dentre as quais destaca-se o alto grau de
transitoriedade das suas condicdes de operagfo. Esses trapsitdrios incluem a
temperatura do compartimento de passageiros, vazio de ar através do evaporador e
condensador e a rotacfio do compressor.

As principais fontes de carga térmica de um sistema de ar condicionado de
veiculos correspondem 2 radiagdo solar através dos vidros, infiltracdo de ar exterior

pelas frestas e pelo sistema de renovagdo de ar, conduc8o através das paredes ou do
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teto e caler liberado pelos corpos das pessoas, compartimento do motor e
instrumentos. Dessa forma, devido 4 grande érea envidracada, limitado volume
interno e isolamento térmico da cabine relativamente reduzido, a carga térmica do
sistema apresenta uma elevada intensidade, estando significativamente exposta as
condicdes exteriores, o que justifica as oscilagSes da temperatura interna do
compartimento. A esses aspectos deve-se acrescentar o fato de a vazdo de ar através
do evaporador, bem como a quantidade de ar proveniente do exterior serem varidveis
ajustadas pelo passageiro segundo seus critérios de conforto, o que também afeta a
carga térmica.

As variacSes na rotagdo do compressor sfo devidas ao seu acionamento pelo
motor do veiculo, cuja rotaciio é dependente da velocidade ¢ da marcha em que o
automoével se encontra. O acionamento € feito por meio de uma correia que une a
polia do compressor 4 polia motora situada no eixo de manivelas, sendo fixa a
relacdo de transmissfo. Contudo, o compressor somente ¢ acionado quando a
embreagem situada no interior de sua polia € ativada, 0 que ocorre no momento em
que o passageiro liga o sistema de ar condicionade. A embreagem ¢ desativada no
momento em que ¢ sistema é desligado ou através de um sinal elétrico enviado por
algum outro dispositivo de controle ou seguranga, como por exemplo pressostatos ou
termostatos.

Outro fator afetado pela velocidade do veiculo é a vazio de ar através do
condensador, que fica posicionado na parte dianteira do veiculo, imediatamente atras
da grade de entrada de ar.

Dssas caracteristicas tomam o controle climético de um veiculo para
passageiros um problema complexo. Uma das solugdes mais eficazes e criativas
encontradas para compensar essas variagdes foi o desenvolvimento de compressores
com controle de deslocamento volumétrico, que correspondem ao tipo de compressor
utilizado no sistema a ser estudado neste trabalho e que serd apresentado mais
detalhadamente no capitulo 2.

Outra particularidade desse tipo de equipamento ¢ que utiliza o motor do
veiculo para seu acionamento, aumentando o consumo de combustivel, 0 que se torna

mais significative no caso de automdveis com motores de baixa poténcia. Entretanto,
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a medida que aumentam as necessidades de economia de combustivel, reduzem-se o
tamanho e peso dos veiculos e a poténcia disponivel dos motores. Isto exige que os
sistemas de ar condicionado tenham dimensdes cada vez mais restritas e,
simultaneamente, maiores eficiéncias para premitir que as demandas térmicas sejam
satisfeitas sem grandes exigéncias de poténcia dos motores. Isto requer um continuo
desenvolvimento de novas tecnologias que se adaptem aos diversos modelos e
caracteristicas de veiculos, que se multiplicam na medida das exigéncias do mercado.
QOutro aspecto que deve ser observado é que a recente substituigdo dos
refrigerantes CFC’s, normalmente empregados em circuitos frigorificos, por
refrigerantes alternativos, ndo prejudiciais 4 camada de oz6nio, também atingiram o
setor automobilistico. Isto vem obrigando as industrias a desenvolverem
continuamente novos sistemas e componentes gque se adaptem aos novos
refrigerantes sem apresentarem perda de desempenho e durabilidade do equipamento.
Diante desse cenario de constantes mudancas ¢ inovacdes, torna-se interessante

e, até mesmo, imprescindivel para a industria automotiva dispor de uma ferramenta
de projeto que the possibilite uma maior agilidade durante o desenvolvimento de
novos sistemas ¢ componentes, reduzindo assim o tempo total do ciclo de projeto.
Atualmente faz-se necessirio um grande numero de testes durante a fase de
desenvolvimento de um novo sistema, o que implica em tempo excessivo e elevado
custo. Com esse objetivo, MAMANI (1997) desenvolven, no Laboratério de
Refrigeragio do Departamento de Engenharia Mecénica da USP - Sao Carlos, um
modelo de simula¢io de um circuite frigorifico automotivo em regime permanente,
que foi ajustado com base no sistema que equipa o veiculo SE47-Ibiza, fornecido
pela empresa espanhola ELECTRO AUTO S.A., fabricante do equipamento. Este
sistema compreende alguns componentes que caracterizam o estado da arte em
termos de refrigeragio automotiva - o compressor de deslocamento variavel e o
condensador de microcanais, além de componentes convencionais como evaporador
de tubos e aletas de aluminic, valvula de expansio termostatica, filtro desidratador e
separador de liquido. O presente trabalho busca, através de um estudo experimental
em uma bancada de ensaios, levantar o desempenho desse equipamento, analisando o

comportamento do sistema, reproduzindo em laboratério as diversas condigdes de
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operagio a que o sistema de ar condicionado é submetido. Nesse sentido, o presente
estudo tem como finalidade proporcionar uma referéncia para a validagdo do modelo
desenvolvido por MAMANI (1997) e, também, possibilitar um melhor conhecimento
do funcionamento e do comportamento das novas tecnologias empregadas no
equipamento ensaiado.

E de esperar, portanto, que os resultados fornecidos por esse trabalho
contribuam para proporcionar uma maior agilidade e confianca & indastria
automotiva no momento do projeto, desenvolvimento ¢ adaptagio de sistemas de ar
condicionado, reduzindo, assim, a necessidade de intimeros ensaios de desempenho
para cada nova configuracdo do sistema. Essas condi¢des tornam-se imprescindiveis

a medida que a indistria automobilistica se torna mais competitiva e exigente.
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CAPITULO 2 — Fundamentos

2.1 Introducio

Neste capitulo s8c apresentadas as caracteristicas e os principios de
funcionamento de sistemas de ar condicionado para aplicages automotivas. Esse
tipo de sistema utiliza, como principio basico, o ciclo de compresséo a vapor. Dessa
forma, para uma adequada compreensio dos fendmenos e consequente melhor
interpretacio do comportamentc do sistema automotivo, € necessario um profundo
conhecimento do ciclo de compressfio a vapor. Por esse motivo, € apresentado, a
seguir, um resumo dos seus principios de funcionamento, seguido de uma descrigdo
detalhada dos sistemas automotivos, dando especial atenc@io aquele utilizado nos

ensaios conduzidos neste trabaltho.

2.2 O Ciclo Basico de Refrigeracido por Compressio a Vapor

O ciclo de compressio a vapor € o mais difundido nas aplicagdes em sistemas
de refrigeracio e ar condicionado. Neste ciclo, o vapor de um fluido de trabalho
(fluido refrigerante) é comprimido, a seguir condensado a alta temperatura e pressio
através da rejeicio de calor para o meio, depois expandido até patamares inferiores
de pressdo e, finalmente, evaporado a baixa temperatura através da froca de calor
com o ambiente a ser resfriado. As Figura 2-1 ¢ 2-2 ilustram o ciclo bésico de

COmMpressao a vapor.
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Figura 2-1 Ciclo bésico de compressio a vapor

Pressao kPal

Expansde

—

Evaporacao

L

Entalpia kJ/kgl

Figura 2-2 Diagrama pressdo-entalpia do ciclo basico de compresséo a vapor

Os processos envolvidos no ciclo basico de compressio sio idealizados, pois
desconsideram-se as irreversibilidades existentes nos processo reais. Conforme
esquematizado nas Figuras 2.1 e 2.2, os processos basicos sdo os seguintes:

1-2  Compressdo isoentrépica desde o estado de vapor saturado até a pressdo de
| condensagio.
2-3  Rejeicdo de calor a pressdio constante resfriando o vapor e entdo
condensando-o.
3-4  Expansio adiabatica do liquido saturado até a pressao de evaporagéo.
4-1  Evaporagdo a pressdo constante até o estado de vapor pela remocéo de calor

do meio a ser resfriado.
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No que se refere ao desempenho de um sistema frigorifico baseado no ciclo

de compresséo a vapor, 0s principais pardmetros s@o os seguintes:
- Capacidade frigorifica: Taxa de calor retirado do meio a ser resfriado:
Qe= (i~ i, )m, D)
- Poténcia de compressio: Poténcia transferida ac refrigerante durante o processo de
compressio:
W o= {i, ~i, }m, (2-2)

- Capacidade de condensacdo: Taxa de calor rejeitado no condensador. Corresponde

a soma da capacidade frigorifica e da poténcia de compressio:

Qc= (i, —i,)m, (2-3)

- Coeficiente de eficacia: Relaco entre a capacidade frigorifica (o que se deseja) e a
poténcia de compressao (o que se gasta):

9 _i-i,
|74

i, —i,

COP = (2-4)

2.3 O Ciclo Real de Compressio a Vapor

O ciclo real de compresso a vapor apresenta algumas diferen¢as com relacio
ao ciclo basico, como resultado das ineficiéncias de alguns dos processos envolvidos
e de alteracdes de ordem pratica. As principais diferengas sdo as perdas de carga
presentes nos trocadores de calor, o sub-resfriamento do liquido que deixa ©
condensador e o superagquecimento do vapor que deixa o evaporador ¢ afinge a
aspiragio do compressor, conforme pode ser visto na Figura 2-3. Ao contrario do
ciclo basico, em que se despreza a perda de carga nos trocadores, no ciclo real o
atrito provoca uma perda de carga no escoamento do refrigerante nas distintas linhas,
fazendo com que os processos de evaporacéo e condensago ocorram a pressdes nio
constantes. O sub-resfriamento do refrigerante na saida do condensador garante que
somente liquido chegue ao dispositivo de expansio. O superaquecimento do vapor

que deixa o evaporador tem como finalidade evitar que refrigerante liquido atinja a
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aspiracdo do compressor, o que poderia danifica-lo. Outra diferenca é o fato de o
processo de compressdo ndo ser isoentropico em virtude das trocas de calor ocorridas

com o meilo e das irreversibilidades existentes.

Sut-resfriamenta Ciclo real

N\

N —

Pressao [kPal

Superaguecimenic

Entalpia [kJ/kg)

Figura 2-3 Diagrama presséo-entalpia do ciclo real de compressio a vapor

No caso de sistemas de ar condicionado de automéveis, as cargas térmicas
s@o bastante elevadas devido, principalmente, a radiagio solar, o que exige vazdes de
refrigerante relativamente elevadas e consegiientes altas perdas de carga, ndo
somente nos trocadores, mas também nas linhas de conexfio. Além disso, as
constantes mudancas nas condi¢Bes operacionais nesse tipo de sistema, anteriormente
mencionadas, afetam o comportamento do sistema, conforme podera ser verificado
posteriormente neste trabatho. Como exemplo, as irreversibilidades do processo de
compressdo mostram-s¢ intimamente relacionadas as variagBes na rotagdo do
compressor, fazendo com que a curva de compressdo se afaste em maior ou menor
grau da curva de compressdo isoentrépica. As variagdes das condicdes do ar na
entrada dos trocadores também podem alterar significativamente as temperaturas de
condensacdo e evaporagdo, bem como a poténcia de compressio e,

consequentemente, o coeficiente de eficécia do sistema.



Capitulo 2 - Fundamentos 9

2.4 O Sistema de Ar Condicionado Automotivo

2.4.1 Introdugio

Conforme mencionado anteriormente, os sistemas de ar condicionado para
aplicagBes automotivas possuem diversas particularidades que o diferenciam dos
sistemas frigorificos convencionais. Por esse motivo, nesta segdo ¢ apresentada, sob
uma perspectiva histérica, uma descricio dos principais componentes e fluidos de
trabalho utilizados nesses sistemas, além de algumas consideragBes sobre a
importincia da carga de refrigerante no circuito. Uma atencfio especial é dada a
discussdo sobre as caracteristicas do tipo de sistema utilizado nos ensaios. Uma
busca bibliografica relativamente extensiva foi efetuada, procurando propiciar um
suporte para o desenvolvimento deste trabalho. Entretanto, poucos sdc os trabalhos
cientificos produzidos nessa area, sendo que a maior parte das pesquisas sdo
desenvolvidas dentro da propria indGstria automotiva, nfo divuigadas no meio
cientifico. Os poucos trabalhos publicados sfio, na maioria das vezes, superficiais e
pouco descritivos, podendo ser encontrados em publicacBes de entidades do setor,
como, por exemplo, a SAE (Society of Automotive Engineers) e informaces
técnicas dos fabricantes.

O desenvolvimento do ar-condicionado para automdveis originou-se, segundo
TOYODA & HIRAGA (1990), no sudoeste dos Estados Unidos. Os primeiros
sistemas foram desenvolvides por uma empresa independente para equipar alguns
modelos de carros na década de 40. Somente em 1952, surgiram os primeiros
veiculos equipados com ar-condicionado de fabrica, produzidos pela Chrysler. Desde
entdo, inGimeros aprimoramentos e inovagdes vém sendo introduzidos no controle
climético de cabines de veiculos visando a eficiéncia do sistema e o conforto dos
ocupantes do veiculo. Essas inovagdes tornam-se mais prementes na medida em que
as necessidades de reducao no consumo de combustivel e tamanho dos automoveis
impdem que os equipamentos de ar condicionado sejam cada vez menores € mais
eficientes.

Recentemente, um novo desafio foi imposto & engenharia de climatizacfio

automotiva: desenvolver um sisterma de ar-condicionado, no qual o refrigerante
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CFC-12, até entdio utilizado, fosse substituido por um alternativo ndo nocivo a
camada de ozdnio, sem prejuizo no desempenho, confiabilidade e durabilidade do
equipamento. A necessidade dessa substituicdio surgiu como conseqgiiéncia da
assinatura do Protocolo de Montreal em 1986, que determinou a reducio progressiva
na producio ¢ consumo de refrigerantes CFC, incluindo ¢ CFC-12, culminando com
a interrup¢o de sua produgio em janeiro de 1596 nos paises industrializados e em
2006 nos paises com consumo anual inferior a 300 gramas por habitante, agrupados
no artigo 5 do Protocolo.

Nas secdes seguintes sdo apresentados um breve histdrico e o atual estigio do
desenvolvimento de sistemas de ar condicionado automotive no que diz respeito a

refrigerantes, lubrificantes e componentes.

2.4.2 Refrigerantes e Lubrificantes

Apds a assinatura do Protocolo de Montreal, também a indlstria
automobilistica fol obrigada a desenvolver intensas pesquisas na busca por novos
refrigerantes que apresentassem um desempenho similar ao CFC-12, refrigerante até
entdo utilizado nos sistemas de ar condicionado automotivos. O novo refrigerante
deveria satisfazer diversos critérios, tais como reduzido impacto ambiental,
propriedades termodindmicas adequadas que proporcionassem um bom desempenho
frigorifico e compatibilidade com materiais e lubrificantes. Ap6s varios estudos, o
refrigerante que se mostrou mais adequado foi o HFC-134a, porém, antes de sua
aceitaglo definitiva, diversos ensaios de desempenho e compatibilidade foram
realizados.

BATEMAN (1990) realizou varios testes com o HFC-134a e concluiu ser este
o refrigerante mais adequado para substituir o CFC-12 em sistemas de ar
condicionado automotivo. No¢ entanto, dependendo do sistema, algumas
modificagGes deveriam ser efetuadas para garantir aceitiveis niveis de desempenho
frigorifico e durabilidade do sistema. Quanto 4 compatibilidade com os materiais
usados, as mangueiras de conexfio usadas com o CFC-12 mostraram-se adequadas
para o HFC-134a, porém os elastdmeros (“O-rings” ¢ gaxetas) e dissecantes

deveriam ser substituides por outros j& disponiveis no mercado. Concluiu-se também
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que alguns tipos de glicdis polialcalinos (PAG’s) eram os melhores lubrificantes
disponiveis até o momento para o usc com o HFC-134a.

Uma das principais caracteristicas necessarias para um oleo de lubrificacéo €
a solubilidade no refrigerante. Essa caracteristica ¢ a que permite que o 6lec se
dissolva no refrigerante, percorra todo o circuito ¢ retome para O COMpIESSOL.
Lubrificantes com baixa solubilidade podem se depositar em alguns pontos das
linhas, acumulando-se gradativamente, o que pode prejudicar o desempenho do
sistema e comprometer a lubrificacio do compressor.

Os lubrificantes 4 base de PAG’s foram introduzidos no mercado de ar
condicionado automotivo em virtude de os éleos minerais, normalmente utilizados
como lubrificante em sistemas com CFC-12, ndo serem adequados para sistemas
operando com HFC-134 devido a sua pobre solubilidade no refrigerante. Além disso,
lubrificantes devem apresentar boa estabilidade térmica, hidrolitica e oxidativa.

AZAMI et al (1990) testaram o comportamento de tr€s tipos de lubrificantes
para sistemas de ar condicionado automotivo: glicol-polialcalino (PAG), poliol-éster
e lubrificantes quimicos fluorados, apresentando dados quantitativos a respeito de
cada tipo testado. O objetivo desse estudo foi fornecer dados para uma definico
mais criteriosa do lubrificante a ser utilizado com o HFC-134a.

EL-BOURINI et al (1990) realizaram testes comparativos de desempenho
térmico entre sistemas providos com o HFC-134a e com o CFC-12. Os testes foram
efetuados utilizando calorimetros, tinel de vento veicular e na estrada, observando-se
um desempenho inferior para o HFC-134a, principalmente a baixas velocidades e em
condigdes de marcha lenta. Contudo, o sistema alternativo mostrou-se adequado apos
sofrer algumas modificacdes como, por exemplo, a substituicdo do condensador de
serpentina por um com capacidade de troca de calor 30% superior, no caso, o
condensador de multifiuxe {(ou fluxo paralelo).

Segundo o estudo comparativo de MIGNOT & HENON (1995), o HFC-134a
caracteriza-se por apresentar algumas propriedades que o diferenciam do CFC-12. As
propriedades de transporte como calor especifico, viscosidade e condutividade sdo
mais favoraveis para o0 HFC-134a. Entretanto, sua temperatura de saturagiio ¢ inferior

3 do CFC-12 para as mesmas pressdes de condensacdo, o que implica em
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temperaturas de condensagfic inferiores e consequentemente queda na diferenca
média de temperatura entre o fluido refrigerante e o ar externo. Essa queda implica
numa reduco na fransferéncia de calor, que supera o ganho de desempenho
resultante de propriedades de fransporte mais favoraveis, provocando, assim, wma
queda na taxa de calor rejeitado no condensador. Resultados numéricos mostraram
que o uso do HFC-134a pode reduzir o desempenho de um condensador em até 20%
quando comparado ao CFC-12 para os mesmos niveis de presséo.

STRUSS et al (1990) fizeram uma comparagio, em veiculos localizados em
tunel de vento, do desempenho de ambos refrigerantes utilizando varios trocadores.
Seus resultados também mostraram um desempenho inferior para o HFC-134a, além
de pressdes de descarga mais altas. Sugeriu-se a compensacio de tais inconvenientes
por meio de ajustes no dispositivo de expansdo, do aumento da capacidade do
condensador (aumento da 4rea ou troca do condensador) ou de um incremente na
vazdo do ar de condensagio.

Dessa forma, apds muitas pesquisas, 0 HFC-134a foi definitivamente adotado
como © refrigerante substituto ao CFC-12 e os lubrificantes PAG foram
reconhecidos, até o momento, como o mais adequado para o uso com tal refrigerante.
Todos os automoveis atualmente saem da linha de producfo equipados com sistemas
que utilizam a mistura HFC-134a/PAG e condensadores mais eficientes para

compensar as perdas devidas a substituigiio do refrigerante.

2.4.3 Condensader

O condensador ¢ o componente responsavel pela rejeicdio de calor do fluido
refrigerante para o meio exterior, envolvendo o processo de condensacfio do fluido
refrigerante. Durante anos, os trocadores de tubos de secfo circular e aletas de
aluminio foram os mais utilizados em sistemas de ar condicionado. Seu baixo custo,
alta confiabilidade e ficil fabricac3o eram os atrativos que compensavam suas
limitacdes de desempenho. Contudo, no que se refere aos sistemas automotivos, as
regulamentacdes quanto a economia de combustivel ¢ as novas tendéncias estilisticas
tornaram os veiculos menores e mais aerodinimicos, 0 que reduziu O espaco

disponivel para os equipamentos de ar condicionado e também a vazdo de ar através
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do radiador ¢ do condensador. Esse fatores, associados a maiores cargas térmicas,
resultantes do constante aumento da area total envidragada do veifculo, além da
necessidade de adaptacfio aos novos refrigerantes, obrigaram a inddstria automotiva a
desenvolver novos tipos de condensadores, que fossem mais eficientes, menores e
mais leves que os convencionais. Por esse motivo, diversos tipos foram
desenvolvidos ac longo dos anos no sefor automotivo, denire os quais, podemos

destacar os seguintes:

1 - Condensador de tubos ¢ aletas de aluminio. Possui, como padrfo construtivo,
tubos de cobre de secfo circular, em geral com didmetro de 3/8”, e aletas de aluminio
estampadas em forma de placas, cujo colarinho pode ser do tipo sdlido (sem
divisbes) ou do tipo partido. Suas vantagens sfc o baixo custo, a facilidade ¢
versatilidade na construciio e a confiabilidade, apresentando, entretanto, wm baixo

desempenho térmico.

2 - Condensador de tubos de pequeno didmetro e fluxo paralelo. COX et al (1989)
apresentaram este tipo de condensador como um substituto potencial aos de tubos e
aletas convencionais, porém com melhor desempenho (Figura 2-4). Os tubos
possuem diametro menores, entre 6 ¢ 8 mm, visando uma maior area de troca de
calor por unidade de volume e sio dispostos em linha com a finalidade de reduzir a
resisténcia ao escoamento de ar. As aletas sdo mais finas com colarinho do tipo
sOlide e o distribuidor, de fluxo paralelo, visando uma menor perda de carga e
melhor distribuigio do refrigerante. Essas caracteristicas permitem uma boa troca de

calor num volume mais compacto, reduzindo também a carga de refrigerante do
circuito.

3 - Condensador de serpentina de tubos planos (Figura 2-5). E constituido
basicamente por dois elementos, um tubo plano de aluminio extrudado de dimensdes
da ordem de 5x35 mm com multiplas passagens internas de refrigerante e aletas de

aluminio do tipo “louver”. O tubo € dobrado na forma de serpentina ¢ as aletas séo

montadas nos espagos entre a serpentina e soldadas s paredes do tubo.
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Tubo plano

Aleta “louver”

Figura 2-5 Condensador de serpentina de tubo plano

4 - Condensador de fluxo paralelo PF™ Modine (Figura 2-6). Desenvolvido pela
empresa Modine Manufactoring Co., € constituido por tubos planos, distribuidores
cilindricos e aletas do tipe “louver” ou veneziana. Os tubos, de dimens6es da ordem
de 2x15 mm, sfo soldados por brazagem aos distribuidores e possuem, 1no seu
interior, espacadores ondulados com as cristas em contato com as paredes do tubo,
cuja finalidade ¢ melhorar a transferéncia de calor e aumentar a resisténcia a altas
pressdes. As aletas sdo dispostas nos espagos entre os tubos no formato de serpentina

e os distribuidores cilindricos permitem um fluxo paralelo de refrigerante.
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Tubo plano

Figura 2-6 Condensador de fluxo paralelo PF™ Modine

5 . Condensador de microcanais de fluxo paralelo (Figura 2-7). Este tipo de
condensador é muito similar a0 PF™ Modine. Neste case, os tubos, também de
aluminio, sfo extrudados com diversos canais internos de dimensdes reduzidas - da
ordem de 1 mm de difmetro (microcanais)- podendo apresentar seccdes de diversas

formas geométricas (circular, quadrada, triangular, com microaletas, etc.).
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Figura 2-7 Esquema do condensador de microcanais de fluxo paralelo

COX et al (1989) realizaram testes comparativos entre condensadores de

fluxo paralelo de pequenos didmetros (tipo 2) e condensadores tradicionais de tubos ¢
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aletas (tipo 1). Varias configuractes de ambos os tipos foram testadas e os resultados
comprovaram que o condensador de pequenos didmetros apresenta menor perda de
carga no lado do ar e no lado do refrigerante, exibindo caracteristicas de transferéncia
de calor equivalentes e, at€ mesmo, superiores. Além disso, apresentam uma reduco
de cerca de 30% no peso e de 15% no volume intermo em relagfio ao de tubos e aletas
convencional, possibilitando uma diminuicio de 15% na carga de refrigerante do
circuito.

STRUSS et al (1989) conduziram ;ansajos de desempenho para dois tipos de
condensadores: um de fluxo paralelo PF™ Modine (tipo 4) ¢ o outro de serpentina
(tipo 3). Os testes foram realizados em quatro veiculos diferentes em tinel de vento
veicular, trocando-se somente os condensadores. Os resultados mostraram que 0s
sistemas equipados com condensador de fluxo paralelo requerem uma carga de
refrigerante em torno de 25 % menor que aqueles equipados com condensador de
serpentina, apresentando peso e volume inferiores e mesmo desempenho térmico.

SUGIHARA & LUKAS (1989) confirmam o bom desempenho do
condensador de fluxo paralelo PF™ Modine, indicando suas qualidades, como melhor
transferéncia de calor, menor perda de carga em ambos os lados, do refrigerante e do
ar, menor carga de refrigerante e reduzidos peso e tamanho.

A substituicio dos tradicionais condensadores de serpentina pelos de fluxo
paralelo, como uma forma de compensar a perda de desempenho, quando da
substituicdo do refrigerante CFC-12 pelo HFC-134a também foi aconsethada por
EL-BOURINI & ADACHI (1990} e STRUSS et al (1990).

2.4.4 Evaporador

O evaporador € 0 componente responsavel direto pelo efeito de refrigeracéo
em um sistema frigorifico. Em seu interior, o fluido refrigerante evapora-se, trocando

calor com o ar que o atravessa. No setor automotivo utilizam-se, basicamente, trés

tipos de evaporadores:

1 - Evaporador de tubos e aletas (Figura 2-8a). Constituido por tubos de cobre ou
aluminio e aletas de aluminio em forma de placas, € o tipo de evaporador mais

largamente utilizado em ar-condicionado. Suas principais caracteristicas sdo a
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fabricacdo relativamente facil, que nfo requer tecnologia nem equipamento
avancado, e o fato de poder ser projetado livremente de forma a se ajustar ao espago

disponivel. Contudo, possui um baixo desempenho por unidade de volume.

2 - Evaporador de serpentina (Figura 2-8b). E composto por um tubo continuo de
aluminio achatado com multiplas passagens internas independentes e dobrados em
forma de serpentina. As aletas, também de aluminio, sZo inseridas entre as dobras do
tubo e soldadas por brazagem as paredes. Apresenta os mesmos atrativos que o de

tubos e aletas, porém com um desempenho superior.

3 - Evaporador de placas (Figura 2-8c). Neste tipo, placas metalicas sao conformadas,
formando canais internos por onde passa o refrigerante, que € distribuido pelos canais
através de distribuidores na parte superior ¢ recolhidos em coletores inferiores. Os
tubos sdo soldados por brazagem as aletas onduladas. O escoamento em geral € do
tipo corrente cruzada. Seu projeto € limitado as formas da matriz de conformagio,
mas seu custo de fabricagdo pode ser reduzido pela producdo em larga escala. Possui
o melhor desempenho dentre os trés tipos e, por isso, sua utilizacdo vem aumentando

significativamente nos ultimos anos.

a) Tubos e aletas b) Serpentina ¢) Placas

Figura 2-8 Tipos de evaporadores utilizados na indiistria automotiva

NAKAZAWA et al (1984) apresentaram um evaporador do tipo serpentina
com algumas caracteristicas otimizadas quanto ao espacamento entre aletas e entre
tubos e espessura das aletas. Seu desempenho foi entio comparado ao dos
evaporadores acima citados. Foi observado que, quando ensaiados com o mesmo

soprador, o evaporador de serpentina otimizado possuia a maior capacidade de
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refrigeraciio por unidade de 4rea frontal, cerca de 11% superior ao de serpentina
convencional, aproximadamente igual ao de placas para altas vazdes de ar ¢ um
pouco superior para baixas vazdes. Os evaporador de tubos e aletas mostraram uma
capacidade bastante dependente das suas configuracBes, porém sempre inferior ao de
serpentina otimizado e, em geral, também inferior ao de placas.

KUROSAWA & NOGUCHI (1987) realizaram testes comparando o
desempenho de vérios evaporadores do trés tipos citados anteriormente, inclusive um
novo modele de placas de contra-corrente. As capacidades, quando medidas para as
mesmas vazdes de ar, mostraram uma nitida vantagem para os trocadores de placas,
seguidos pelos de tubos ¢ aletas, a0 mesmo tempo em que se observou uma clara
desvantagem para os do tipo serpentina. Entretanto, como as perdas de carga no lado
do ar sdo distintas para cada evaporador, as capacidades também foram levantadas
através de ensaios utilizando mesmo soprador. Neste caso, os evaporadores de placas
apresentaram uma capacidade por unidade de volume 10%, em média, superior aos
de serpentina e 20 superior ao de tubos e aletas. O modelo de placas de contra-

corrente mostrou um desempenho 4% superior ao modelo de correntes cruzada.

2.4.5 Compressor

O compressor ¢ o componente responsivel pela compressio do gas
refrigerante desde a pressio de evaporacdo até a de condensacdo, promovendo a
circulacio de refrigerante pelo circuito. O processo requer a introdugéc de trabalho,
que, no caso de sistemas automotivos, provém do motor do veiculo. Para satisfazer as
crescentes necessidades de conforto e economia de combustivel nos veiculos
equipados com ar-condicionado, muitos compressores foram desenvolvidos ao longo
dos anos buscando melhorar o desempenho e a eficiéncia e reduzir o nivel de rufdo.
Alguns tipos surgiram e rapidamente desapareceram do mercado, enquanto outros
permaneceram ou ressurgiram e ainda se mantém em continuo desenvolvimento e

aprimoramento. Dentre 0s tipos existentes, podemos destacar os seguintes:

1 - Compressor radial de pistes. Apresenta os cilindros dispostos radialmente em
torno do eixo, que funciona como girabrequim. Foi introduzido no mercado norte-

americano na década de 70 e sua produgfo est4 praticamente extinta.
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2 — Compressor de pistdes axiais tipo “Swashplate”. Possui um disco (swash plate)
posicionado concentricaraente ao eixo e com um determinado 4ngulo de inclinacéo,
no qual sfo fixados os pistdes, que sdo distribuidos em intervalos iguais em torno do
eixo, de modo que a compressio seja axial. Foi o principal tipo produzide pela
inddstria automotiva na década de 60 até meados da década de 80 e hoje apresenta

um modelo com contrele de deslocamento.

3 - Compressor de pistdes axiais tipo “Wobbleplate” (Figura 2-10). Seu mecanismo
de funcionamento é muito similar ao “Swashplate”, porém, neste caso, os pistdes sfo
posicionados apenas na parte superior do disco (wobble plate). Foi criado na década
de 50 e renasceu nos anos 70 com tamanho e peso reduzidos. Na década seguinte, foi
introduzida uma nova versio com 7‘ci1ind.ros, que, na atualidade ¢ um dos principais
tipos de compressores produzidos. Atualmente seu principal atrativo € possibilitar o
controle de deslocamento e, consequentemente, a capacidade, caracteristica
introduzida nas novas versdes desse compressor. Pelo fato de corresponder ao tipo de
compressor utilizado nos ensaios do presente trabalho, sua descricio mais detalhada

sera feita mais adiante.

4 — Compressor rotativo de palhetas. Pode apresentar dois tipos de caracteristica
construtiva: a convencional, na qual um rotor gira excentricamente no interior de
uma cdmara cilindrica; e a mais utilizada em sistemas automotivos (Figura 2-9), com
o rotor coaxialmente a uma cdmara oval. Em ambos os tipos, cada cémaras de
compressdo € formada pelo espago entre duas palhetas consecutivas, o rotor € a
parede da cAmara. Foi introduzido no Japfc no inicic da década de 80 e
posteriormente na Europa e EUA. Atualmente, pode ganhar maior importéncia por
meio de sua nova versdo com controle continuc de deslocamento, apresentada por
NAKAJTIMA & HILL (1990), que possui as vantagens de ser mais compacto ¢

silencioso gue os outros tipos com controle de deslocamento.

5 - Compressor “Scroll” ou caracol. Foi introduzido no mercado automobilistico no
inicio dos anos 80 e vem provande sua competitividade devido a sua operacio suave

e silenciosa. Também possui versdes com deslocamento variavel.
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Figura 2-9 Compressor de palhetas - Vista em corte

Segundo TOYODA & HIRAGA (1990), os compressores “Wobbleplate” ¢
“scroll” ocupam, atualmente, uma posi¢io privilegiada no mercado, sendo sua
producdo correspondente 4 quase totalidade dos compressores fabricados desde o

inicio da década.

2.4.5.1 O Compressor “Wobbleplate”

Nesta secio sdo descritos brevemente os mecanismos e principios de
funcionamento do compressor “Wobbleplate” de deslocamento fixo (Figura 2-10), a
partir do qual se originou o compressor de deslocamento continuamente varidvel, que

corresponde ao tipo de compressor utilizado neste trabalho.
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Figura 2-10 Vista em corte de um compressor “Wobbleplate” de deslocamento fixo
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Trata-se de um compressor de pistdes axiais, cujo principio de funcionamento
consiste na conversio do movimento rotativo de seu eixo em um deslocamento axial
dos pistdes. Isso & conseguido através do emprego de um disco (wobble plate) no
qual s#o conectadas, de forma distribuida ac longo do perimetro do mesmo, as bielas
dos pistdes de modo que O seu curso seja axial. O disco é posicionado
concentricamente ao eixo e apoiado sobre uma superficie (rotor-came) solidaria ao
eixo com um angulo de inclinacdo fixo. O contato entre as superficies é realizado por
meio de um rolamento axial de agulhas. Uma engrenagem anti-rotagio impede que 0
disco gire, premitindo scmente um movimento de nutagio em tormo do eixo 3 medida
que o rotor-came gira apoiado em sua superficie. Esse movimento ¢ o responsavel

pelo deslocamento alternado dos pistdes.

2.4.5.2 O Compressor de Deslocamente Continuamente Variavel

O compressor com controle de deslocamento surgiu com a finalidade de
eliminar alguns inconvenientes tipicos de sistemas equipados com COMPIEssOres de
deslocamento fixo, para os quais o ajuste as condigdes de carga é conseguido através
do engate e desengate da embreagem do compressor. Esse sistema liga-desliga gera
uma descontinuidade no funcionamento do ar-condicionado, produzindo oscilagdes
térmicas indesejadas, além de uma sensagio de desconforto para o passageiro devida
a0 solavanco no motor do veiculo quando do engate e desengate do compressor

O primeiro compressor de deslocamento variavel surgiu em 1985 e, segundo
SKINNER & SWADNER (1985), representou a maior transformaco em {ermos de
tecnologia de ar-condicionado automotivo nas ultimas décadas. Tratava-se do
compressor V-5 de cinco cilindros desenvolvido pela General Motors, baseado no
principio do compressor “Wobbleplate”, desenvolvido na década de 50. Segundo os

referidos autores, apresentava as seguintes vantagens:

- Operacio continua, evitando a ciclagem do motor;
- Menores oscilagdes na temperatura de descarga;
- Melhor desumidificag@o do ar da cabine;

- Economia de combustivel.
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O principio de funcionamento desse tipo de compressor consiste na variagdo
do curso dos pistdes de forma a permitir uma adaptacio da taxa de deslocamento
voluméirico as condicdes de carga térmica do sistema e rotagdo do cOmPressor.
Desse modo, 4 medida que se aumenta a carga térmica ou diminui a rotagéo,
aumenta-se o deslocamerito ¢ vice-versa.

Posteriormente outras empresas desenvolveram seus proprios compressores
de deslocamento varidvel, como & o caso da empresa japonesa SANDEN, que criou ©
compressor SDV716 (Figura 2-11), utilizado nos ensaios deste trabatho, cujos
principios de funcionamento sao 0s mesmos do compressor V-5 da General Motors.
Trata-se de um compressor de 7 cilindros tipo “Wobbleplate”, com deslocamento
variavel, desenvolvido para satisfazer, segundo TAKAI et al (1989), os seguintes
requisitos:

- Grande faixa de controle de capacidade, eliminando a ciclagem da embreagem &
suas consequéncias indesejadas.

- Protecio quase perfeita contra o congelamento do gvaporador;

- Confiabilidade em quaisquer condigdes dentro do campo de operacio;

- Operagio silenciosa;

- Tamanho e peso reduzidos.
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Figura 2-11 Compressor SDV716 -SANDEN

A diferenca bésica entre este tipo de compressor e O COMPIESSOr

“Wobbleplate” de deslocamento fixo € que, neste caso, o rotor-came foi dividido em
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duas partes: uma fixa ao eixo, o brago-rotor, € outra mével, o prato-came, que s80
interligadas entre si por um pino articulado. Dessa forma, o prato-came possul um
movimento com dois graus de liberdade: rotacdo solidéria ao brago-rotor e regulagem
do angulo de inclinacdic em torno do pino articulado. Como esse angulo é transmitido
a0 disco no qual sdo fixadas as bielas, o curso dos pistdes € ajustado em funco do
mesmo. Assim, 4 medida que se aumenta o dngulo, aumenta-se o deslocamento dos
pistdes e, inversamente, quando se diminui o &ngulo, reduz-se ¢ deslocamento.
Esse controle do angulo de inclinagdo é conseguido através do ajuste do diferencial
entre as pressdes do carter e da sucgdo de maneira que esta se mantenha constante. A
pressdo de sucgio atua na parte superior dos pistdes durante o processo de aspiracéo
(ver Figura 2-12), gerando um momento em tomo do pino articulado no sentido do
aumento do 4ngulo, enquanto a pressfo do cirter exerce uma forga de sentido oposto
na parte inferior dos pistdes, gerando uma tendéncia de diminui¢ao do deslocamento.
O momento produzido pela pressio de descarga e pela presséo do carter no pistio
durante a descarga ¢ desprezivel, uma vez que o brago de forca em relacdio ao pino
articulado é pequeno. Dessa forma, a posicdo de equilibrio ocorrera no momento em
que houver um equilibric dos rnomentos gerados em torno do pino. Quando ocorre
um aumento da carga térmica, elevam-se a pressdo de evaporagdo e,
consequentemente, a de sucgdo. O aumento desta gera um desequilibrio de momentos
no disco, levando o compressor a uma posigio de maior deslocamento. Isto produz
um aumento na vazio de refrigerante, que, por sua vez, induz uma reducdo nas
pressdes de sucgdo e de evaporagdo, procurando restabelecer seus valores iniciais.
Efeitos opostos ocorrem quando da diminui¢do da carga térmica. Neste caso, 0
controle de capacidade opera no sentido de evitar a formagc&o de neve no evaporador.
Isto é possivel uma vez que a pressdo e a temperatura de evaporacdo sdo mantidas
aproximadamente constantes, néo atingindo, portanto, valores suficientemente baixos

a ponto de permitir a formagéo de neve nas aletas.
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Figura 2-12 Compressor wobbleplate de deslocamento varidvel — esquema da atuagdo das pressoes

Entretanto, a variacio da vazdo de refrigerante gera, em principio, outro
inconveniente. A medida que se aumenta a vazio, eleva-se também a perda de carga
nas linhas entre o evaporador e a aspiracic do compressor, do que resultaria um
acréscimo na pressdo de evaporagio. Para solucionar este problema, ¢ compressor
SDV-716 ¢ provido de uma vélvula de controle de compensago de vazio - MFCV
(“mass flow compensation valve”). Trata-se de uma vélvula de fole (Figura 2-13)
que controla o ponto de ajuste da pressdo de aspiragdo através do sensoreamento da
pressio de descarga, dado que se pode estabelecer uma relagéo entre esta ¢ a vazio de
refrigerante. Embora varios fatores exercam influéncia sobre a pressdo de
condensagio, como, por exemplo, temperatura e vazdo de ar no condensador, pode-se
dizer que, para as mesmas condicdes, a pressdo de descarga aumenta com 0 aumento

da vazio de refrigerante. Assim, quando ocorre um aumento na carga térmica, eleva-
| se a vazio e a pressio de descarga e, entdio, a valvula permite um sangramento de
refrigerante do carter para a cimara de succfo, diminuindo o diferencial de pressao.
Isso leva a um aumento do deslocamento dos pistdes, proporcionando um pequeno
aumento na vazio e, logo, uma queda nas pressdes sucgdo, permitindo que a presséo
de evaporacdo se mantenha constante. O ajuste da valvula é feito de forma a permitir
uma queda de 5 kPa na pressdo de aspiragho para cada acréscime de 100 kPa na

pressdo de descarga.
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Figura 2-13 Vilvula de controle de compensacio de fluxo MFCV

2.4.6 Dispositivo de Expansao

A funcéo do dispositivo de expansdo em um sistema frigorifico & promover a
reduciio da pressio do refrigerante desde os niveis de condensagdo até os de
evaporagio. Nos sistemas de ar condicionado automotivo, esse dispositivo pode ser
uma valvula de expansio termostatica (VET) ou um tubo de orificio.

A VET é o dispositivo utilizado pela maicria dos fabricantes. O seu principio
de funcionamento consiste em ajustar a vazdo de refrigerante para as distintas
condigdes de carga. O controle ¢ feito pelo superaquecimento do refrigerante na saida
do evaporador. Dessa forma, a VET opera no sentido de permitir uma maior vazio de
refrigerante mediante o aumento da abertura do seu orificio na medida em que se
aumenta o superaquecimento. Um bulbo (Figura 2-14) parcialmente cheio com
refrigerante liguido ¢ posicionado de forma que a temperatura do fluido interno seja
aproximadamente igual & temperatura do gas na saida do evaporador. A pressio
desse fluido atua sobre a superficie superior de um diafragma que controla a abertura
da valvula enquanto a pressio no evaporador age sobre sua superficie inferior. A
forca exercida por uma mola na haste da valvula age no sentido de manter a valvula
fechada. Para que a valvula se abra, é necessdrio que a pressdo na parte superior do
diafragma seja maior que a pressdo na regido inferior, o que ¢ conseguido quando o

refrigerante na saida do evaporador esteja superaquecido.
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Figura 2-14 Esquema do diafragma da vélvula de expansdo termostatica (STOECKER & JONES
(1985))

Dessa forma, em uma condiciio de equilibrio, as forcas no diafragma

obedecem a seguinte relagfo:
Pbulbo = Pevap + Pmala (2'5)

onde Pbu]bo = Psaraevap + ATG&) (2’6)

A vélvula mostrada na Figura 2-14 é do tipo de equalizagdo interna, na qual
pressdo na entrada do evaporador ¢ transmitida & regifio inferior do diafragma.
Entretanto, em sistema nos quais a perda de carga no evaporador ¢ significativa, isso
tora-se um inconveniente, pois, nestes casos, a pressdo na saida do evaporador, onde
deve ser medido o superaguecimento, sera significativamente menor que a presséo na
entrada do evaporador. Para solucionar essa distorciio utiliza-se o sistema de
equalizacio externa, no qual a pressdo na saida do evaporador ¢ transmitida a
superficie inferior do diafragma.

Sistemas de ar condicionado automotivos, em geral, utilizam a VET de
equalizagdo externa pelo fato de apresentarem altas perdas de carga no evaporador
proporcionadas pelas altas vazdes de refrigerante. Figura 2-15 mostra uma vista em
corte da valvula utilizada no presente trabalho. A vantagem da VET sobre os tubos
de orificic € que apresentam um melhor ajuste &s condi¢bes de carga térmica, uma

vez que possuem um controle da vazo de refrigerante baseado no superaguecimento.



Capitulo 2 - Fundamentos 27

BULBD
MEMBRARA

LINAA DE
LSBIRALAD

8104 GO

EvABDRADOF
—

ENTRADA N&
VALVULE DE FYPANSAD

ENTRADA O
EVAPORACCR

Figura 2-15 Vista em corte da valvula de expansio termostatica automotiva EGELHOF

Os tubos de orificio sio muito utilizados na indistria automotiva norte-
americana. Suas vantagens sdc baixo custo, facil manutengdo e robustez de
montagem, evitando, assim, o surgimento de problemas como vazamentos, quebras
ou falhas. Porém, apresenta uma regulagem fixa da vazio para um dado diferencial
de pressdes. A Figura 2-16 mostra o esquema de um tubo de orificio utilizado no

setor automotivo.

Figura 2-16 Tubo de orificio utilizado em ar-condicionado automotivo (HERNANDEZ NETO
(1998))

2.5 Carga de Refrigerante

A quantidade de refrigerante com a qual um sistema frigorifico deve operar

possui uma significativa influéncia no seu desempenho. Dessa forma, ¢ importante a
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determinacdo do inventario otimo de refrigerante, que, em geral, € expressc por uma
faixa dentro da qual o sistema opera adequadamente. Entretanto, a determinacio
dessa faixa ideal representa uma tarefa ndo muito simples, pois é dificil estima-la
com precisdo, sendo, para isso, necessirio executar ensalos experimentais de
desempenho. Nas segBes seguintes sfio apresentados os efeitos da carga de
refrigerante no comportamento do sistema e também os critérios utilizados na sua

determinac3o.

2.5.1 Efeito da Carga de Refrigerante

O dispositivo de expansdo possui um papel muitc importante dentro de um
circuito frigorifico no que se refere ac seu sistema de controle, dado que uma de suas
fungBes € regular a vazdo de refrigerante que & enviado ao evaporador. Os
dispositivos mais comumente empregados em sistemas de ar condicionado sfo 0s
tubos capilares, os tubos de orificio e as vélvulas de expansfio termostaticas. No
entanto, para um desempenho adequado do sistema, € necessirio que somente
liquido, com um certo grau de sub-resfriamento, atinja a entrada do dispositivo de
expansio, permitindo que o refrigerante se expanda apropriadamente e saia do
evaporador com um determinado grau de superaquecimento.

Quando a guantidade de refrigerante no circuito € reduzida, comecam a surgir
bolhas na linha de liquido, principalmente em sistemas ndo dotados de reservatério
de liquido. Dessa forma, refrigerante nfo condensado chega até o dispositivo de
expansdo, o que afeta a sua operacfo, causando uma redugdo na capacidade de
refrigeracdo. Simultaneamente, o superaquecimento eleva-se, produzindo
temperaturas demasiadamente altas na descarga do compressor, 0 que pode provocar
uma deteriora¢fio prematura do mesmo.

Por outro lado, quando a carga de refrigerante no circuito é excessiva, o
refrigerante em excesso se concentra na parte inferior do condensador, o que acarreta
numa reduc@o na regifio de condensagfio. Neste caso, para que se mantenha a
capacidade de rejeicio de calor do condensador, ocorre um aumento na temperatura e
pressdo de condensaglo, que, por sua vez, resulta num aumento da vazdo de

refrigerante, em virfude do aumento da diferenca de pressfio no dispositive de



Capitulo 2 - Fundamentos 29

expansdo. Neste caso, existe o risco de refrigerante liquido deixar o evaporador e
atingir a aspira¢@o do compressor, podendo causar sérios danos ac mesmo. Além
disso, altas pressBes de descarga, requerem uma maior poténcia de compressio, o que
implica numa diminuicdo do COP do sistema e da vida util do compressor.

Sisternas que operam com tubos capilares ou tubos de orificic sfio mais
sensivels as variagOes na carga de refrigerante, peis no possuem wm ajuste para o
controle da vazdo, ficando completamente suscetiveis as pressdes de condensacio e
as condigdes do refrigerante na sua entrada. Por isso, nesses casos, a carga de
refrigerante ideal situa-se dentro de uma faixa bastante estreita. J4 nos sistemas
dotados de valvulas de expansiic termostaticas essa faixa é mais ampla, pois a
valvula contrela, dentro de um certo limite, a sua abertura, de forma a manter um
grau de superaquecimento aproximadamente constante, reduzindo assim os riscos
acima citados.

Um estudo experimental mostrando os efeitos da carga de refrigerante para
distintos dispositivos de expansio foi apresentado por FARZAD & O’NEAL (1991).
Seus ensaios foram realizados em uma unidade de ar condicionado residencial, que
foi carregada com CFC-12, efetuando-se incrementos de 5% de carga de refrigerante
dentro da faixa de —20% a 20% da carga total pré-definida, de forma a cobrir todas as
eventuais condiges de operacfo. Os dispositivos de expansdo utilizados foram o
tubo capilar e a valvula de expansfio termostética e os pardmetros avaliados foram a
capacidade frigorifica, poténcia de compressdc e eficiéncia energética. Seus
resultados indicaram que os parfmetros de desempenho da unidade com tubo capilar
mostraram-se mais sensiveis as condi¢Bes de carga de refrigerante que o sistema com
VET. Comec exemplo, pode-se citar a capacidade, que, para o tubo capilar,
apresentou uma reduc@o de 28% para uma carga de —20%, enquanto que, para 2 VET,

as alteracdes foram sempre infericres a 5% para todo o intervalo ensaiado.

2.5.2 Determinacio da Carga de Refrigerante

Conforme mencionado anteriormente, para uma determinacfio precisa da
carga de refrigerante de um sistema frigorifico, é necessaric um levantamento

experimental dos parfmetros de desempenho do sistema em funcfio da carga de
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refrigerante, o que se estende também para o caso de circuitos frigorificos
automotivos. Em geral, os critérios utilizados na definicdo da carga de refrigerante
para sistemas automoetivos e convencionais sdo muito similares entre si.

STRUSS et al. (1990) apresentaram distintos métodos para a definicio da
carga de refrigerante para diferentes sistemas automotivos, com o objetivo de avaliar
os seus desempenhos conforme o refrigerante utilizado, CFC-12 ou HFC-134a.
Procurou-se identificar a carga minima com a qual o sistema operaria efetivamente e
também a quantidade de sobrecarga necessaria. Para os equipamentos dotados de
tubo de orificio, a carga minima foi definida como a menor carga que produziria a
menor temperatura do ar na saida do evaporador. A sobrecarga foi calculada
subtraindo-se a carga minima da carga recomendada no manual de servigo do
veiculo. Essa sobrecarga foi utilizada para os ensaios dos equipamentos fora de série,
quando testados com o CFC-12. Para o veiculo com VET e CFC-12, a carga minima
foi definida como sendo aquela com a qual o visor de liquido se apresentava livre de
bolhas. Isto garantia que somente liquido chegasse 4 valvula. A sobrecarga foi obtida
da mesma forma que a descrita acima. A minima carga foi obtida carregando-se o
sistema com refrigerante até que se obtivesse um sub-resfriamento de 0,5° C na saida
do condensador e um superaquecimento de 2,7 a 4.0° C na saida do evaporador. Os
testes acima foram feitos com o veiculo a uma velocidade de 48 km/h e ar frontal 2
temperatura de 43° C e umidade relativa de 50%.

EL-BOURINI et al (1990), em suas investiga¢des da aplicagdo do HFC-134a
em ar—condicionado automotivo, caracterizow o imventirio de refrigerante como a
quantidade minima que proporcionasse a auséncia de bolhas no visor de liquido mais
uma sobrecarga de 150g. O sistema ensaiado utilizava vilvula de expansio
termostatica como dispositivo de expansfo e os testes foram realizades a uma
temperatura ambiente de 43°C e em condicOes de maxima carga térmica e méximo
fluxo de ar.

COLMERY et al (1995) determinaram a carga minima para um sistema
automotivo com VET através do critério do visor de liquido e definiram a sobrecarga

como sendo igual 4 quantidade de refrigerante correspondente & capacidade do

reservatorio de liquido.
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CAPITULO 3 — Procedimento Experimental

O experimento teve como finalidade realizar ensaios de desempenho do
sistema de ar condicionado que equipa o veiculo SEAT-Ibiza, versdo 1.6 a gasolina,
produzido pela empresa ELECTRO AUTO S.A. Os ensaios foram realizados em uma
bancada de testes montada e instrumentada de forma a permitir o levantamento de
alguns pardmetros de desempenho, cuja avaliacio constitui um dos objetivos deste
trabalho. Anteriormente 4 execugfio dos ensaios propriamente ditos, foi necesséria a
determinacéo da carga ¢tima de refrigerante com a qual o comportamento do sistema
deveria ser avaliado. Os detalhes do equipamento ensaiado, bancada experimental,
instramentacio e metodologia utilizada na determinagiic da carga de refrigerante, nos

testes e na analise dos resultados s3o apresentados a seguir.

3.1 Equipamento Ensaiado

Como observadc anteriormente, o equipamento testado no presente trabalho
foi o sistema de ar condicionado que equipa o veiculo SEAT-Ibiza vesdo 1.6 a
gasolina. O circuito frigorifico do referido sistema opera com refrigerante HFC-134a

e seus componentes sfg descritos a seguir.

3.1.1 Compressor

Fabricante/modelo: SANDEN SDV716 (Figura 2-11)

Descri¢dio: Trata-se de um compressor tipo “Wobbleplate” de deslocamento variavel
dotado de valvula de compensagdo de vazdo. Opera com refrigerante HFC-134a ¢
lubrificante PAG. E dotado de sete cilindros, apresentando um deslocamento

volumétrico minimo de 10 cm® e méximo de 161 cm’ . A embragem ¢ instalada na



Capitulo 3 — Procedimento Experimental 32

polia do compressor e alimentada por uma tensdo de 12 Volts cc.

3.1.2 Condensador

Fabricante/modelo: SANDEN MFC-2058AE
Descricdo: Condensador de microcanais de fluxo paralelo fabricado em aluminio

extrudado (Figura 2-7). Dimensdes frontais de 360x580 mm.

3.1.3 Evaporador

Fabricante: SANDEN

Descrigdo: Evaporador de tubos e aletas de aluminio, montado juntamente com o
ventilador em uma carcaca de plastico injetado. Possui, na sua entrada, um
distribuidor de refrigerante, cuja funco é propiciar uma distribuico uniforme de
refrigerante para os distintos circuitos. Capacidade frigorifica nominal de 5,4 kW

para uma vazio maxima de ar de 600 kg/h.

3.1.4 Valvula de Expansio

Fabricante/modelo: EGELHOF TCD-2 (Fig.2.11)

Descrigdio: Valvula de expansio termostatica com capacidade nominal de 7 kW,

3.1.5 Outros Componentes

Além dos componentes principais do circuito frigorifico, descritos acima,
outros compontentes do sistema original foram incorporados na montagem da

bancada de ensaios:

Reservatorio de liquido/filtro desidratador
Fabricado em ago, utiliza como material secante o gel com tamanho de poros XH-9,

proprio para o R-134a.

Separader de liguide

Trata-se de um pequeno separador acoplado na mangueira que liga ¢ evaporador 20

COMpressor.

Mangueiras de conexio

Trata-se de mangueiras flexiveis de borracha com quatro capas de revestimento mais



Capitulo 3 — Procedimenio Experimental 33

uma camada interna (barreira de nylon) que cumprem as normas de permeabilidade.
As partes rigidas (terminais e conexdes) sdo de aluminio.
Ventilador do condensador

Dois ventiladores axiais alimentados por corrente continua e tensio de 12 volts.

Ventilador do evaporador

Trata-se de um ventilador radial incorporado & carcaga do evaporador e alimentado

por corrente continua e tenséo de 12 volts.

3.2 Descricdo da Bancada Experimental

A bancada de ensaios foi montada de forma a poder simular as distintas
condi¢des de operagiio &s guais o ar-condicionado do veiculo ¢ submetido. Nesse
sentido, diversas adaptacdes foram necessdrias na montagem do equipamento para
permitir o ajuste das seguintes varaveis: rotago do compressor, temperatura e vazao
do ar que atravessa o evaporador e temperatura do ar que atravessa o condensador.
Dessa forma, utilizaram-se alguns equipamentos auxiliares com a finalidade de
substituir componentes do veiculo que nfo puderam ser incorporados a bancada e
também com a funcdio de ajustar as varidveis mencionadas. A Figura 3-1 mostra o
esquema de montagem da bancada experimental, incluindo os componentes do
circuito frigorifico, de controle e de instrumentacdo. Os componentes auxiliares

utilizados sfo descritos na Tabela 3-1.

Tabela 3-1Componentes auxiliares utilizados na bancada de ensaios

Componente Fabricante Descricédo
Motor elétrico principal WEG Motor de indugio trifisico, 10 cv, 220V
Motor elétrico secundaric GE Motor de indugfo trifésico, 3 cv, 220V
Variador de frequéncia DANFOSS Modelo VTL-3011.
Bateria elétrica DELCO 12V, capacidade 45 Ah
Alternador BOSCH Corrente: 50 A
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Resisténcias elétricas ELTERM Resisténcias elétricas aletadas. Alimentagfio: 220 V,
do condensador Poténcia total: 6kW
Resisténcias elétricas i Resisténcias elétricas tubulares. Alimentacio: 110V,
do evaporador Poténcia total: 600 W
Variac 1 STP Variador de voltagem. Alimentagdo: 220 V.
DBoténcia 6 kW
Variac 2 STP Variador de veltagem. Alimentagfo: 220V,
Poténcia: 3 kW
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Figura 3-1 Esquema de montagem do circuito frigorffico e instrumentacéo
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Conforme pode ser observado na Figura 3-1, o compressor € acionado por um
motor elétrico (motor principal), que substitui a funcfio do motor do veiculo. Um
variador de frequéncia foi instalado na alimentacio do motor, permitindo, desse
modo, simular todas as condicBes de rotacdo encontradas na aplicacio real do
equipamento. A transmissfo entre o motor e o compressor € feita por meio de uma
uma conexdo do tipo polia-correia, original do sistema, com relagio de transmissdo
de 1:1,25. Deve-se lembrar que a polia do compressor incorpora a embreagem que
deve ser acionada para que ocorra a transmissio de movimento ac compressor. A
embreagem € alimentada pela bateria elétrica e acionada através de um disjuntor,
instalado exclusivamente para esse fim.

Na instalacdo do condensador, foi construido um tinel de vento que
possibilitasse o ajuste ¢ medigo das caracteristicas do escoamento de ar. O tinel foi
fabricado em madeira compensada e montado sobre uma estrutura metalica a uma
altura de 80 cm do solo. Em seu interior, foram alojados ¢ condensador, o ventilador,
uma tela retificadora de fluxo e uma bateria de resisténcias elétricas. O condensador ¢
o ventilador foram acoplados juntos em um mesmo suporte, da mesma forma que no
veiculo, conforme pode ser visto nas Figuras 3-2 e 3-3. O motor elétrico do
ventilador também foi alimentado pela bateria elétrica. A tela retificadora de fluxo,
posicionada a montante, teve como funcio uniformizar o escoamento de ar,
permitindo uma maior precisdo nas medicdes de sua vazdo e temperatura (ver segéo
3.3). Para o ajuste da temperatura do ar no condensador, utilizou-se a bateria de
resisténcias eléiricas, instalada na entrada do tinel. O ajuste da poténcia fornecida ao
ar pelas resisténcias foi obtido por meio de um variador de voltagem (Variac 1).

O evaporador foi montado, conforme o sistema original, dentro da carcaca
pléstica na qual também estava instalado o ventilador do evaporador, posicionado a
montante (Figura 3-4) e alimentado pela bateria elétrica. Com a finalidade de
conseguir um controle mais acurado e permitir a medida da vazio de ar através do
gvaporador, construiu-s2 um pequeno duto de chapa de ago galvanizado, que foi
conectado & entrada de ar da carcaga de plastico. Em seu interior, instalou-se um
damper (valvula borboleta) para o controle da vazio, uma tela para retificar o fluxo

de ar e resisténcias elétricas para aquecé-lo. Para a obtencio de temperaturas abaixo
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da temperatura ambiente, foi necessario promover uma recirculagio do ar que safa do
evaporador. Para isso, outro duto, neste caso flexivel, foi acoplado a saida da carcaca
(descarga do evaporador) com a extremidade oposta posicionada proxima 2 entrada
de ar do primeiro duto, a uma distdncia que podia ser ajustada. O ajuste dessa
distdncia permitia uwm balanceamento entre a quantidade de ar externo e ar
recirculado (a baixa temperatura). Dessa forma, para a obtencfio de temperaturas
acima da ambiente, utilizou-se a poténcia dissipada pelas resisténcias, ao passo que,
para temperaturas abaixo da ambiente utilizou-se o ajuste da distancia entre a saida
do duto flexivel e a entrada do duto rigido conectado a carcaga de plastico. Para o
controle da poténcia dissipada nas resisténcias, foi utilizado um variador de voltagem

(variac 2).

Figura 3-2 Vista externa da montagem do conjunto ventilador/condensador

Figura 3-3 Vista interna do duto com o condensador ao fundo
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A valvula de expansdo, conforme pode ser visto na Figura 3-4, foi instalada

jumto & carcaga do evaporador, de acordo com a montagem original.

Figura 3-4 Conjunto carcaga-evaporador e valvula de expansdo

Na linha entre o condensador e a valvula de expansdo, foram instalados o
filtro desidratador ¢ um visor de liquido, através do qual observava-se o estado do
refrigerante na saida do condensador, e 0 medidor de vazio.

Deve-se observar que, por uma questio de espaco fisico, as linhas de conexio
foram montadas de forma diferente a original, de modo a viabilizar a instalacfo de
todos os componentes e dos instrumentos de medida. Dessa forma, vérios
prolongamentos de linha foram utilizados. As mangueiras flexiveis foram utilizadas
somente na aspiracdo do compressor, trecho ao qual estava acoplado o separador de
liquido, e na descarga do compressor para evitar a transmissic da vibracfio ao outros
componentes. Nos prolongamentos, foram utilizados tubos de cobre de didmetro 3/8”
(linha de liquide) e 1/2" (linha de vapor).

O alternador de automével fol usado para recarregar a bateria elétrica sendo

actonado por um motor elétrico (motor secunddrio).
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3.3 Instrumentacfio

Nesta secdo ¢ descrita a instrumentacZo utilizada nos ensaios, incluindo os
sensores e o sistema de aquisi¢dio utilizados. A finalidade da instrumentacfo foi
possibilitar o levantamento do desempenho do sistema, por meio da medidas das
condi¢des de escoamento do refrigerante ao longo dos componentes principais do
sistema (compressor, condensador, evaporador e valvula), ¢ do ajuste das condicGes
de escoamento do ar através dos trocadores e da rotagdio do compressor, que
constituiram os pardmetros independentes dos ensaics. Para a medida de temperatura,
pressdo ¢ vazdo de refrigerante foram utilizados transdutores, cujos sinais de saida
eram enviados a um sistema de aquisicdo microprocessado, lidos e arquivados em umn
computador pessoal. Deve-se observar, porém, que, para algumas medidas, ndo
houve grande preocupagdo quanto 2 precisdo, como ¢ o caso das vazbes ¢
temperatura do ar, rotacdo do compressor e inventario de refrigerante no circuito
frigorifico, uma vez que as mesmas nfo foram utilizadas nos célculos dos pardmetros
de desempenho do sistema, representando apenas as condi¢es paramétricas de
ensaio. Nesses cascs, ¢s valores indicados na apresentacdo dos resultados, no

Capitulo 4, correspondem aos valores nominais de ajuste (valores arredondados).

3.3.1 Temperatura

Para as medidas de temperatura foram utilizados termopares tipo “T” (cobre-
constantan), que se mostraram adequados as aplicacBes deste trabalho por
apresentarem uma faixa de utilizacdo compativel com os valores tipicos dos ensaios e
possuirem uma exatiddo adequada para os objetivos deste trabalho.

Termopares utilizados:
Fabricante/tipo: OMEGA — tipo “T”
Faixa de utilizacdo: -184 Ca 270 C
Precisdo associada ao sistema de aquisigdo: 0.4°C para as medidas no lado do
refrigerante e 0.7°C para as medidas no lado do ar (ver Apéndice I).
A seguir sfo descritos os pontos de medida de temperatura, que podem ser

visualizados na Figura 3-1.
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3.3.1.1 Lado do refrigerante

Os termopares foram posicionados na entrada e saida dos componentes
principais de forma a possibilitar o cdlculo da entalpia do refrigerante nesse pontos.
Sua instalagdio foi feita utilizando-se um poco inserido no escoamento, conforme

esquematizado na Figura 3- 5.

Termopar

Capilar

Escoamento

o
e

™ Tubo de cobre
Figura 3- 5 Esquema de montagem dos termopares

Pontos de medico de temperatura (ver Figura 3-1):

-  Tecomp: Entrada (aspiragiio) do compressor

- Tscomp: Saida (descarga) do compressor

- Tewna: Entrada do condensador

- Tsema:  Saida do condensador

- Teyav: Entrada da vélvula de expansio

- Teesp: Intrada dc evaporador (corresponde a mesm.a medida da saida da
valvula)

- TSevap:  Saida do evaporador

3.3.1.2 Lado doar

As medidas de temperatura do ar tiveram como finalidade estabelecer as
condigdes de simulacdo de carga térmica (temperatura e umidade do ar no
evaporador) e ambientes (temperatura do ar no condensador). Como o escoamento de
ar ndo ¢ uniforme 20 longo de uma se¢do do duto, utilizaram-se malbas de
termopares (Figura 3-6) conectados em paralelo de forma a obter a média das

temperaturas na sec¢fo transversal do duto. Para 2 medida da temperatura de bulbo
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Umido na entrada do evaporador, TBU,y,, utilizou-se um termopar envolvido em
uma mecha de algodfo timido.

Os pontos de tomada de temperatura no ar foram os seguintes:

- Tar-econg: Entrada do condensador - malha com 12 pontos

- Tar-segng: Saida do condensador - malha com 12 pontos

- Tar-eeysp: Entrada do evaporador - malha com 4 pontos
- Tar-sevap: ~ Saida do evaporador - malha com 6 pontes
- TBUeyap: Temperatura de bulbo imido na entrada do evaporador
Termopares
%! \\
<>

Figura 3-6 Desenho esquematico de uma malha de termopares

3.3.2 Pressio

As medidas de pressdo foram tomadas no escoamento de refrigerante com a
finalidade de determinar as pressdes de evaporacio e de condensacio, perda de carga
nos trocadores e relacio entre pressdes no compressor, além de caracterizar o estado
do refrigerante. Nesse sentido, os transdutores de pressdo foram instalados nos

seguintes pontos (ver Figura 3-1):

- Pasp ou Pecomp: Aspiragdo do compressor

- Py ou Pscomp: Descarga do compressor. Corresponde 4 mesma medida na entrada do
condensador, Pecond, pois a distdncia e, logo, a perda de carga sdo
pequenas entre estes dois pontos

- PScond: Saida do condensador
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- Peevap: Entrada do evaporador

- Psevap: Saida do evaporador.

Transdutores utilizados:

- Linha de baixa pressao (Pecomp, Peevap € PSevap):
Modelo: AKX 33
Faixa de operagéo: -la 12 bar
Saida: 4a20mA
Exatiddo - 1% do fundo de escala

- linha de alta pressio (PScomp € PScona):
Modelo: AK 33
Faixa de operaciio: 0a20 bar
Safda: 4a20mA
Fxaridéo*: 1% do fundo de escala
Fabricante: DANFOSS

3.3.3 Vazdoe de Refrigerante

Utilizou-se um medidor do tipo efeito Coriollis, que apresenta uma otima
acuracidade. Este instrumento é composto por um sensor, que foi posicionado na
linha de liquido entre o filtro desidratador e a vélvula de expansio, € um conversor
de sinais, que recebe o sinal emitido pelo sensor e o envia ao sistema de aquisicdo.
Descrigéo do instrumento:

Fabricante: DANFOSS

Modelo:  Sensor: Mass 2100
Conversor de sinais: Mass 3000

Satda: 4a20mA

Exatidao: 0,15% da leitura

" Ver Apéndice [
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3.3.4 Vazio de ar

As vazdes de ar no condensador ¢ no evaporador foram obtidas através da
medida das velocidades do escoamento do ar nos .respectivos dutos. Para isso foi
utilizado um tubo de Pitot com leitura eletronica. Para garantir uma methor exatidao,
para cada medid"a: foram feitas medicdes em vérias posicdes ao longo da segdo do

duto.

Instrumento utilizado:

Fabricante:  Alnor

Modelo: ElectroManometer 8530D-1
Exatiddo: 5 % da leitura

3.3.5 Rotacio

O valor da rotacio do compressor foi obtido multiplicando-se a rotacdo do
motor elétrico, indicada no display do variador de frequéncia, pela relagdo de
transmissdo. Entretanto, para garantir a confiabilidade desse valor, foi feita uma

calibracio utilizando-se um tacdmetro analégico, conforme descrito no Apéndice L.

3.3.6 Massa (ou Inventirio) de Refrigerante

A massa de refrigerante introduzida no sistema foi medida utilizando-se uma
balanca digital com as seguintes caracteristicas:
Fabricante/modelo: TIF 9010
Capacidade: 34 kg

Exatiddo: 2% da leitura (Dado de catdlogo)

3.3.7 Sistema de Aquisiciio

O sistema de aquisicio tem por finalidade receber os sinais elétricos emitidos
pelos distintos transdutores, tratd-los e envid-los ao computador de forma que possam
ser lidos e gravados, automatizando, dessa forma, a aquisi¢do de dados. O sistema
utilizado € composto per terminais de conexdes, placas conversoras analégico-digital

e software de aquisicio de dados. A fungfo dos terminais de conexfio é servir de
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interface entre o meio e o computador. E neles que foram conectados os terminais
dos transdutores de temperatura, pressdo e vazio de refrigerante. Foram utilizados
trés terminais, dois para as medidas de temperatura e um para as medidas de pressdo.
Nos terminais de temperatura, estd incorporada uma placa termostatica, que serve
como referéncia para os termopares, substituindo o banho de gelo normalmente
utilizado para essa finalidade. O sistema realiza uma medig8o periodica da
temperatura dessa placa, compensando variagGes da temperatura ambiente. As placas
A/D, instaladas na CPU do computador, recebem os sinais analogicos dos
transdutores e convertem-nos em sinais digitais que possam ser interpretados pelo

computador. Abaixo segue uma descrigdo do sistema de aquisi¢éo utilizado:

- Sistema de aquisig&o:
Fabricante: Strawberry Tree Inc.
Placas: 2 placas modelo DynaRes 16 de 12 bits com 16 entradas anal6gicas
Painéis: 2 painéis modelo T71-TC, com 8 entradas para temperatura
1 painel modelo T71-GP, com 8 entradas analogicas comuns

Software: WorkBench PC-v. 2.1

- Computador: IBM PC 486 DX, 66 Mhz.

3.4 Metodologia

3.4.1 Ensaios

A finalidade dos ensaios foi possibilitar o levantamento do desempenho do
sistema sob diversas condigdes de operacfo. Os principais pardmetros de
desempenho avaliados foram a capacidade de refrigeracdo, Qe, o calor rejeitado no
condensador, Qc, a poténcia de compressio, W, e o coeficiente de eficacia, COP.
Porém, outros pardmetros foram abordados como, por exemplo, as pressdes de
evaporacio e condensacdo, superaquecimento na saida do evaporador, sub-
resfriamento do liquido na saida do condensador, etc., cujos resultados serdo

apresentados mais adiante. Para a caracterizacdio das condicdes de ensaio foram
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controladas as seguintes variaveis: rotagdo do compressor, temperatura e vazao do ar
na entrada do evaporador e temperatura do ar na entrada do condensador.

A rotagdo do compressor foi ajustada com a finalidade de simular as
variacdes encontradas no veiculo trafegando a diferentes velocidades. Esse controle
foi obtido através de um ajuste programado no variador de frequéncia, no qual
estipulava-se a rotagdio que o variador deveria imprimir ac motor elétrico. Dessa
forma, a rotagdo do compressor era obtida multiplicando-se o valor da rotagio
indicada no painel do variador pela relacio de transmisséo (1,25) entre 0 motor € o
compressor. A calibractio dos valores obtidos por esse célculo é apresentada no
Apéndice 1. Os valores da rotacdo compressor utilizados nos ensaios foram 1300,
2250, 3000, 3750, 4500 = 5250 rpm.

As condi¢des do ar na entrada do evaporador representam as condicSes de
carga térmica imposta ao sistema. A temperatura do ar, Talc.evs, foi variada
ajustando a tensfio de saida no variac 2 até a obtencfo do valor de temperatura
desejado, lido na tela do computador. Os valores utilizados foram 15, 20, 25,30 e
35°C. A vazio de ar, Myrevep, f0i controlada por meio do ajuste da posigdo do
damper na entrada do duto do evaporador. Foram utilizados trés posicdes distintas do
damper, correspondendo a trés niveis de vazdo do ar: baixa, média e alta vazdo. Os
valores dessas vazdes foram obtidos multiplicando-se a velocidade do escoamento,
medida com o tubo de Pitot, pela area da secfo do duto. Os valores calculados foram
os seguintes: 200, 350 e 500 kg/h. A umidade do ar no evaporador, que também
corresponde a um dos fatores influentes na carga térmica, ndo foi controlada, porém
foi medida através da temperatura de bulbo timido, TBUevap.

A temperatura do ar na entrada do condensador, Tare.cond, representa a
condi¢do do ar ambiente que atinge a frente do veiculo. Seu ajuste foi obtido de
forma analoga a da temperatura no evaporador, regulando a voltagem de saida do
variac 1. Os valores utilizados foram 30, 35 e 40 °C.

Deve-se observar que a velocidade do ar no condensador, Varee, ndo foi
variada devido a dificuldades no ajuste. Por esse motivo, em todos os ensaios,
somente uma velocidade foi utilizada: 3 m/s, que corresponde & velocidade

proporcionada pelo ventilador original do veiculo montado na referida bancada.
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A Tabela 3-2 apresenta um resumo das condig¢des utilizadas nos ensaios.

Tabela 3-2 Resumo das condicdes de ensaio utilizadas

Parametro Valeres - | Unidade
ot 1500, 2250, 3000, 3750, 4500 e 5250 Tpm
Tareevap 15, 20, 25, 30,35 °C
Mlar-evap 200, 350, 500 Kgh
Tare-cond 30, 35, 40 °C
Vareond 3 m/s

Os ensaios foram executados de forma a permitir avaliar a influéncia de cada
um dos pardmetros variados (variaveis independentes) no desempenho do sistema.
Para isso, foram realizadas varias sequéncias de ensaios, nas quais variava-se apenas
um pardmetro por vez, mantendo-se 0s outros constantes.

Para cada teste, escolhidas e ajustadas as condicdes de ensaio, foi necessarnio
aguardar a estabilizagdo do sistema, monitorando os valores lidos na tela do
computador. Obtida a estabilizagfo, inciava-se a aquisicio de dados. O sistema de
aquisicio foi ajustado de forma a gravar uma leitura (conjunto de medidas de todas as
variaveis) a cada 5 segundos, utilizando uma frequéncia de aquisicdo de 120 Hz. Os
resultados de cada teste foram extraidos da média de 100 leituras consecutivas, ou
seja, da média dos valores lidos em um intervalo de 500 segundos.

Entretanto, antes do inicio dos testes de desempenho, foi necessario
determinar a carga de refrigerante com a qual o sistema deveria ser ensaiado, através

dos procedimentos descritos a seguir.

3.4.2 Determinaciio da carga de refrigerante

Para a determinacfo da carga ideal de refrigerante a ser utilizada nos ensaios
de desémpenho do equipamento ensaiado, distintos critérios foram utilizados. Como
o0s objetivos iniciais deste trabalho nio incluiam o estudo dos efeitos da carga de
refrigerante no comportamento do sistema, procurou-se inicialmente carregar o

sistema com uma quantidade de refrigerante que proporcionasse um desempenho
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similar a0 obtido em ensaios preliminares realizados pelo fabricante com o
equipamento original. Embora o fabricante especificasse a faixa adequada para a
carga de refrigerante, a mesma nfo pode ser aplicada ao equipamento a ser testado,
uma vez que o comprimento das linhas diferia em relacio ao sistema original devido
as caracteristicas de montagem da bancada de ensaios. Dessa forma, o sistema foi
carregado gradualmente com refrigerante, observando-se seu comportamento, em
particular, os valores das pressdes e temperaturas no lado do refrigerante. Foi
observado que o pardmeiro mais sensivel ao acréscimo do inventario de refrigerante
era a pressio de condensacdo. Por esse motivo, este parfmetro foi assumido como
determinante na definicao da quantidade de refrigerante a ser adicionada ao sistema.
As condigdes de operagfo utilizadas nessa fase foram as seguintes:

rot = 3000 rpm

Tare evap = 25°C

Mar-evap = 00 kg/h

Tare ¢ong =40 °C

Vareene = 3 m/s

A carga total adicionada ao sistema foi de 1150 gramas de HFC-134a. A partir dai,
varios testes foram realizados com essa configuracio. Entretanto, apds uma
avaliagdo mais criteriosa dos resultados, percebeu-se que o sub-resfriamento era
excessivo na saida do condensador, muito superior aos valores obtidos nos ensaios
do fabricante e os normalmente encontrados em qualquer sistema frigorifico. Esse
fato denotava a existéncia de uma extensa regifio de sub-resfriamento no
condensador, o que implicava numa reducio da area de condensacdo, prejudicando,
consequentemente, seu desempenho, uma vez qgue esta regifio € a que predomina na
transferéncia de calor com o ar. O resultado maijs evidente eram as pressdes de
condensagdo elevadas. Por esse motivo, procurou-se entio definir uma carga de
refrigerante mais apropriada para, a partir dai, estudar o desempenho do
equipamento. Uma referéncia inicial a ser considerada foi a quantidade de
refrigerante indicada pelo fabricante para o equipamento original. Contudo, conforme
mencionado anteriormente, as linhas de refrigerante no circuito da bancada

experimental sdo mais longas que as do circuito original, o que implica numa massa
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adicional de refrigerante. Como a densidade do refrigerante liquido é muito superior
a do vapor, a massa adicional no circuito ensaiado se concentrava na linha de liquido,
o que permitia calcular ¢ volume adicional da mesma e, entfio, a massa adicional de
refrigerante no circuito ensaiado. Os valores encontrados foram os seguintes:

Carga sugerida pelo fabricante = 800 gramas

Carga adicional = 200 gramas

Carga total = 1000 gramas

O passo seguinte foi realizar 0s ensaios experimentais para a identificacdo da
carga ideal de refrigerante, avaliando simultaneamente a adequacfo da carga indicada
acima. O procedimento adotado foi retirar gradualmente pequenas quantidades de
refrigerante do sistema até o momento em que o visor de liquido apresentasse a
ocorréncia de bolhas, 0 gque corresponderia a condicfo de minima carga do sistema,
levantando o comportamento do sistema para cada ponto. Os valores de carga
analisados foram os seguintes: 1150, 1050, 1000, 950, 200, 850, 800, 750 e 650
gramas de HFC-134a. Cs pardmetros avaliados foram, essencialmente, a capacidade
de refrigeragdo, Qe, o coeficiente de eficacia, COP, ¢ o sub-resfriamento, AT, A

andlise dos resultados sera apresentada no Cap. 4.

3.4.3 Calculo dos Resultados de Desempenho

Os pardmetros de desempenho do sistema, como capacidade frigorifica,
poténeia de compressdo, calor rejeitado no condensador e coeficiente de eficacia
foram calculados utilizando-se as grandezas medidas no lado do refrigerante. Esse
método foi utilizado devido ao fato das medidas realizadas no lade do refrigerante
serem mais acuradas que as obtidas no lado do ar. As grandezas medidas e calculadas
no lado do ar foram utilizadas mais com carater ilustrativo e comparativo que
efetivamente na avaliagdo do desempenho do sistema. As propriedades
termodinimicas dos fluidos envolvidos foram calculadas utilizando-se o programa
EES (Engineering Equarion Solver). A seguir séio descritas as equagdes utilizadas nos

calculos dos parametros:
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Capacidade Frigorifica, Qe:

0, =m, -(ism = ): mr.(isew - f%} (3-1)

onde (i o =1, ): (z' s —i, ): efeito de refrigeracdo (3-2)
evap “evap evap val N

As igualdades acima siZo validas pois supbe-se que o processo de expansio na

valvula seja isoentalpico, no qual despreza-se a troca de calor com o meio.

Calor rejeitado no condensador, Qc:

QC = mr ‘(iecond - fScona’) (3“3)
Potépcia de compressigo, W:
W = mr ‘(jSCOM‘D - iecorrrp ) (3—4)
onde (z's —1i, ) )== trabalho de compressio (3-5)
camp e,

Observe-se que estes sdo a poténcia € o trabalho efetivamente transferidos ao

refrigerante e ndo devem ser confundidos com a poténcia e o trabalho de eixo.

Coeficiente de eficacia, COP:

() I‘ com _i Eve]
COP::“_?:_.'U__&_E,_ (3-6)
Wi Seomp ™~ Loy -

Coeficiente de compressio politrépica, n:

-l
Ty SR
T comp - P comp (3-7)
ecomp ecamp

Pressio de evaporacio, Pevap:
Na anélise dos resultados, a pressdo de evaporagfio serd representada pela

pressdo na saida do evaporador, Pseyp. Embora nfo corresponda ao valor real da
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pressdo de evaporacdio, & pressdo na saida do evaporador indica qualitativamente o
comportamento de Pevap. O valor real da pressdo de evaporacdo nio foi calculado
pois a pressdo Pe.y,p correspondia a pressio antes do distribuidor e ndo na entrada do
evaporador propriamente. Como a queda de pressdo no distribuidor € bastante
significativa, nfo foi possivel estimar a pressiio de evaporacgio utilizando a média das

pressdes na entrada e saida do evaporador.

Pressio de condensaciag, Pegpat

A pressio de condensagio foi calculada como a média entre as pressdes na

entrada e saida do condensador:
+
Econd P‘Scorxd

Peond = 5

(3-8)

Superaquecimento:

Corresponde & diferenga entre a temperatura na saida do evaporador € a

temperautura de saturacdo a presso de saida do evaporador:

ATsa = Tsevap - Tsat (PSMP ) (3'9)

Sub-resfriamente:

Diferenca entre a temperatura de saturago 2 pressio de saida do condensador

e a temperatura na saida do condensador:

AT = Tog (Pscm, )_ T, (3-10)

Diferenca de Temperatura Média Logaritmica:

AT _ Tare_evap ~Tars_ppep G11)
ey Tar e—evap T evap
Tar s—evap T evap
ATm cond = Tare—cana’ - Tars—cond (3_12)
ln( Tar, e—cond Tcond J
Tar s—cond ~ Tcond
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A tabela abaixo apresenta as incertezas propagadas nos resultados dos

principais pardmetros de desempenho devido as incertezas nas medigdes. O

procedimento utilizado no célculo das mesmas pode ser encontrado no Apéndice II.

Tabela 3-3 Incertezas Propagadas

Parimetro Qe Qc W COP
Incerteza 1,6% 1.3% 3.1% 3.6%
YRIRINNG
Incerteza 1.7% 1 4% 4.9% 5.1%
maxima
Intervalode | oq, 05% 95% 95%
confianca
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CAPITULO 4 — Andlise dos Resultados

4.1 Introducio

Os ensaios foram realizados com a finalidade de estudar o desempenho do
sistema de ar condicionado sob diversas condigdes de operagio. Para isso foi feito
um estudo paramétrico da influéncia de cada variavel representativa da carga térmica
e das condicOes ambiertes no comportamento do sistema. Previamente ao estudo
mencionado, foi feita wma andlise da influéncia da carga de refrigerante no
desempenho do sistema, o que redundou na determina¢do da carga ideal de
refrigerante a ser utilizada nos referidos ensaios. Nesse sentido, sdo apresentados ¢
comentados, inicialmente, os resultados obtidos para distintas cargas de refrigerante
e, posteriormente, a influéncia da rotagdo do compressor, lemperatura vaz3o do ar
no evaporador e temperatura do ar no condensador nos pardmetros de desempenho
do sistema. Os principais pardmetros avaliados foram a vazdo de refrigerante,
capacidade frigorifica, taxa de rejeicdo de calor no condensador, poténcia de
compressdo e coeficiente de eficdcia. Entretanto, ao longo das discussdes sdo
apresentados o comportamento de diversos ouftros pardmetros, que auxiliaram na

compreensdo do comportamento do sistema.

4.2 Determinacio e Efeito da Carga de Refrigerante

Conforme mencionado na segio 3.4.2, varios ensaios foram realizados para a
determinacdio da carga de refrigerante ideal. Os principals parametros considerados

foram capacidade frigorifica, coeficiente de eficacia e sub-resfriamento do liquido na



Capitulo 4 — Andlise dos Resultados 52

saida do condensador.

A capacidade frigorifica representa um fator importante a ser considerado na
determinaciio da carga, pois se traduz na efetividade com que o sisterna retira calor
do ar, promovendo seu resfriamento, objetivo principal de um equipamento de ar
condicionado. A Figura 4-1 apresenta a capacidade frigorifica, Qe, em funcfo da

carga de refrigerante para duas condi¢des distintas de operacédo.

Qe x Carga de refrigerante i
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Figura 4-1 Capacidade frigorifica x carga de refrigerante para distintas condicdes do ar no
evaporador e condensador, Myevay=>00 kg/h , Vare,=3 mvs e rot=3000 rpm.

Pelo gréfico, pode-se notar que a carga de refrigerante exerce pouca
influéncia na capacidade de refrigeragio, ndo possibilitando, desse modo, a
identificacio de uma tendéncia clara que permita a defimicdo da carga ideal. As
dispersdes encontradas podem ser explicadas pelas incertezas nas medigdes e pela
falta de um controle preciso em alguns parémetros de entrada, como as condicdes do
ar na entrada dos trocadores e as condigbes ambiente. Essa independéncia da
capacidade em fungo da carga no intervalo ensaiado justifica-se pelas caracteristicas
do sistema e, mais especificamente, pelas caracteristicas o COMPpIessor, que ¢ dotado
de um sistema de conrrole de capacidade. Este recurso permite que 0 COMPIessor
ajuste a vazio de refrigerante de forma a manter a pressio de evaporag8o constante
para quaisquer condiges. Dessa forma, no caso em que as condicbes de carga
térmica sdo constantes, 0 compressor produz uma vazdo constante (ver Figura 4-2),

mesmo para diferentes cargas de refrigerante, uma vez que a pressdo e, logo,
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temperatura de evaporacdo se mantém também invaridveis, conforme pode ser
observado na Figura 4-3. Consequentemente, a capacidade térmica sofrerd pouca
alteraco, como foi verificado. Pode-se concluir, portanto, que a carga calculada de
1000g indicada na se¢do 3.4.2 encontra-se dentro de uma faixa adequada de

desempenho segundo o critério da capacidade frigorifica.

Vazao x Carga de refrigerante
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Figura 4-2 Vazdo de refrigerante x carga de refrigerante para distintas temperaturas do ar no
evaporador, Mayevap=300 kg/h, Tare,,¢=40°C, Vare,=3 m/s e rot=3000 rpm
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Figura 4-3 Presso na safdz do evaporador x carga de refrigerante para distintas temperaturas do ar
no evaporador, May.evsp=500 kg/h, Tal.ng=40°C, Varey:=3 ms e rot=3000 rpm.
Qutro pardmetro importante na definicBo da carga de refrigerante € o
coeficiente de eficicia, COP, na medida em que representa o rendimento do ciclo

termodinamico. O comportamento do COP em funcfio da carga de refrigerante pode



Capitulo 4 — Andlise dos Resuitados 54

ser visto na Figura 4-4 para diferentes temperaturas do ar na entrada do condensador.
Assim como a capacidade frigorifica, o COP sofre pouca ou nenhuma alteragéo para
diferentes cargas de refrigerante, exceto para condigdes de carga acima de 1050
gramas, quando se pode notar uma sensivel detericrag@io. Esse comportamento ocorre
porque a pressdio de condensacfio também se mantém praticamente invariavel na
mesma faixa, conforme pode ser visto na Figura 4-5, o que proporciona uma poténcia
de compressio e, consequentemente, wmn COP constantes. Portanto, toda a faixa
ensaiada abaixo de 1050 gramas pode ser considerada adequada segundo o critério

do COP, incluindo-se ai, a carga estimada de 1000 gramas.

COP x Carga refrigerante
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Figura 4-4 COP x carga de refrigerante para distintas temperaturas do ar no condensador,
Talevay=23°C, Mar-evap=200 kg/h, Valms=3 m/s e rot=3000 rpm.
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Figura 4-5 Pressiio de condensacfio x carga de para distintas temperaturas do ar no condensador,
Talevap=25°C, Mar-evap=300 kg/h, Var =3 /s e rot=3000 rpm.
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Conforme mencionado antericrmente, uma carga excessiva de refrigerante
pruduz um sub-resfriamento excessivo no condensador, prejudicando a eficiéncia do
trocador. Este fendmeno pode ser visualizado na Figura 4-6, que apresenta o grau de
sub-resfriamento em funcio da carga para diferentes temperaturas do ar no
condensador. Pode-se motar que para cargas inferiores a 900 gramas o sub-
resfriamento apresenta valores bastante baixos e aproximadamente constantes,
conforme também se observa na Tabela 4.1. Para cargas acima desse ponto, o sub-
resfriamento aumenta sensivelmente com a quantidade de refrigerante no sistema.
Essa difereng¢a de comportamento para as distintas cargas pode ser explicada se
considerar-se que, nos casos para carga abaixo de um determinado valor
(aproximadamente 900 gramas), o reservatério de liquido n#oc estd completamente
cheio. Neste caso, um acréscimo de refrigerante simplesmente aumenta o nivel de
liquido no reservatério, nio afetando o condensador. A partir de uma determinada
carga, todo acréscimo de refrigerante se acumulard na regido inferior do
condensador, elevando, dessa forma, o sub-resfriamento. Valores normalmente
utilizados para o sub-resfriamento variam em tomo de 5°C, o que permite concluir
que a quantidade de 1000 gramas representa um valor bastante adequado para a carga
de refrigerante.

Observando as figuras apresentadas, verifica-se uma grande diferenca no
desempenho do sistema para uma carga de 1150 g. Neste caso, € nitida a ocorréncia
de uma “inundacio” do condensador, induzindo uma sensivel elevagfio na pressdo de
condensag:ﬁo?; 0 que provoca um awmento na poténcia de compressdo e consequente
reducdo no 'COP. Além disso, pressbGes maiores tendem a proporcionar maiores
vazBes de refrigerante através da valvula de expansdo e induzem a vélvula de
compensacdo de vazdo a atuar no sentide de reduzir a pressdo de aspiragfo, como

visto na Figura 4-3.

Tabela 4.1 Sub-resfriamento [°C] para distintas temperaturas do ar no condensador

Temp. Carga de refrigerante [gramas]

Ar[°Cl| 4150 1050 1000 950 900 850 800 750 650
30 16,09 8,17 4,00 1,53 2,00 1,89 0,53 1,08 0,05
25 18,54 8,89 477 3,52 2,24 1,40 1,37 113 0,86
40 2288 | 11,05 6,55 5,51 2,62 1,09 0,85 0,70 0,53
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Figura 4-6 Sub-resfriamento x carga de para distintas temperaturas do ar no condensador,
Targ;=25°C, Marovap =300 kg/h, Vare,=3 m/s e rot=3000 rpm.

Pode-se concluir, dessa forma, que a carga estimada de 1000 gramas mostrou-
se bastante adequada de acordo com os critérios de desempenho destacados acima,
podendo, portanto, ser utilizada como referéncia na andlise do comportamento do
equipamento estudado.

QOutra referéncia que poderia ser utilizada seria o da soma da carga minima
(aquela com a qual o visor de liquido apresenta a auséncia de bolhas) com a
sobrecarga correspondente a capacidade do reservatdrio de liquido. A carga minima
encontrada, conforme os ensaios experimentais, foi de 650 gramas e a capacidade do
reservatorio calculada entre 300 ¢ 350 gramas. Desse modo, a carga ideal calculada
por esse método seria de 950 a 1000 gramas, o que se mostra bastante compativel

com o valor obtido anteriormente.

4.3 Desempenho do Sistema

4.3.1 Efeito da rotagio do compressor

O compressor € o “coracdo” de um sistema de compressdo a vapor, pois € o
responsavel direto peia circulagiio de refrigerante no circuito. Os fatores que

determinam a vazdo deslocada sfo as caracteristicas geoméiricas do compressor,
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como didmetro e curso dos pistdes no caso particular de compressores alternativos, a
sua rotacfo e as condicdes do refrigerante na aspirac@o e na descarga do compressor.

No caso de sistemas de ar condicionado convencionais (nfo automotivos), a
rotagdo do compressor é um pardmetro fixo, dependente da rotagio do motor elétrico
de acionamento, que por sua vez esta relacionada a frequéncia da rede elétrica em
que estd ligado. Entretanto, no caso de sistemas de ar condicionado veiculares,
conforme mencionado anteriormente, a rotagio do compressor € varidvel, estando
vinculada a4 do motor do wveiculo. Desse modo, a vazdo deslocada e,
consequentemente, seu desempenho térmico (capacidade de refrigeracio) se
apresentam estreitamente dependentes da velocidade do veiculo quando o
compressor utilizado for do tipo deslocamento fixo. Nesses casos, para o ajuste da
capacidade do sistema &s condicbes de carga térmica, faz-se necessario um controle
do tipo liga-desliga do compressor, cujos inconvenientes ja foram comentados. Por
esse motivo foi desenvolvido o compressor de deslocamento variavel, cujo objetivo €
ajustar a capacidade frigorifica do sistema as condigbes de carga térmice,
independentemente da velocidade do veiculo e, logo, da rotagdo do compressor. Em
outras palavras, as eventuais variacdes na rotagfo do compressor ndo devem alterar a
capacidade de refrigeragio do sistema quando as condicdes de carga térmica forem
constantes, possibilitando que as condicGes do ar no interior da cabine também se
mantenham constantes.

No caso do equipamento ensaiado, a manutencio da capacidade frigorifica
para diferentes rotagdes sob condigdes fixas de carga térmica ¢ obtida por meio da
atuaciio do compressor, que ajusta o deslocamento dos pistdes de forma a produzir
uma vazdo de refrigerante que proporcione uma pressdo de evaporagio
aproximadamente constante. Um auwmento na rotacdo produz, em principio, um
acréscimo proporcional na vazdo de refrigerante, o que tenderia a um decréscimo na
pressio de evaporacdo ¢, logo, na pressdo de aspiracdo. Tal tendéncia gera um ajuste
no curso de deslocamento dos pistdes, diminuindo-o de forma a restabelecer a
pressio de aspiracdo e, consequentemente, a vazio inicial. Quando analisado pelo
ponto de vista da transferéncia de calor no evaporador, pode-se esperar que, para
condicdes fixas de carga térmica e pressdo (e temperatura) de evaporacio, a vazéo de

refrigerante também se apresente aproximadamente constante para que a capacidade
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frigorifica se mantenha invariavel. Embora o cenario qualitativo descrito acima seja
o ideal, o comportamento real somente pode ser verificado através dos ensaios,
conforme apresentado nas figuras a seguir. Assim, o efeito da rotagdo sobre a vazio
de refrigerante, ilustrado na Figura 4-7, confirma as afirmagdes feitas acima no
sentido de uma vaziio praticamente constante. As pequenas variagdes observadas
podem ser consideradas despreziveis em face da larga faixa de variaco da rotagdo ¢

das incertezas associadas.
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Figura 4-7 Vazéio de refrigerante X rotacdo do compressor. Tares,=20°C, Mycvey™>00 ke/h,
Tar:ond=4oocg Varcun&”_‘:)’ m/s.

Para uma analise mais detalhada da atuagdo do compressor e das
consequéncias da variac@io da rotago na capacidade do sistema, deve-se analisar as
pressdes de evaporagdo e de aspiragio. Conforme verificado na Figura 4-8, houve
uma leve queda da pressdo de aspiragdio (menor que 5%) com a rotacdo, 0 que
poderia significar uma atuagio da valvula de compensagéo. Entretanto, como
discutido anteriormente, essa valvula atua para compensar um aumento na vazdo de
refrigerante, monitorando a pressio de descarga. Como ndo foi verificado nenhum
aumento significativo da vazio e da pressdo de descarga (Figura 4-9), isto indica que
ndo houve uma atuagio da valvula de compensagio. Isso pode ser decorrente dos
efeitos dindmicos resultantes do aumento da rotacio. Segundo TOJO et al (1990),
compressores desse tipo requerem maiores diferenciais de pressao entre o carter ¢ a
aspiracdo para maiores rotagdes. Nesse caso, para a manutencio de uma vazdo de
refrigerante constante, foi necessaria uma pequena diminuigio da pressdio de

aspiracio, aumentando o diferencial de pressio. No entanto, essas pequenas
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variagGes na presséo de evaporagdo tambem s&o despreziveis, nfo se traduzindo em
reais alteracdes no efeito de refrigeracgo, conforme pode ser visto na Figura 4-10. A
constancia no grau de superaquecimento (Figura 4-1 1) também ajuda a explicar esse
comportamento. Portanto, uma vez que a vazio de refrigerante e o efeito de
refrigeracio permanecem aproximadamente constantes, a capacidade frigorifica sofre

pouca alteracdo com a rotagéo, como se nota na Figura 4-12.
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Figura 4-8 Pressdona saida do evaporador x rotacdo do cOmMpressor. TaTevap=20°C, Myr.evgp=300 kg/h,
Tarcomi=4ooca Va-rcond=3 mJ"S.
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Figura 4-9 Pressdo de descarga x rotagiio do compressor para Tar.,=20°C, Myrova=500 kg/h,
TaIcond=4ODC3 Va-rcqnd=3 m/s.
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Figura 4-10 Efeito de refrigeracio x rotagdo do cOmPressor. Tareysy=20°C, Mgrevap=500 kg/h,
Tarpa=40°C, Valeone™=3 M.
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Figura 4-11 Superaguecimento X rotagio do COmMpressor. Tare.,=20°C, Mlar-evap=3 00 kg/h,
Tarcond—40 C, Varond™ =3 m/s.

Entretanto, o aumento da rotagdo do cOmpressor altera os mecanismos fisicos
do processo de compressdo do vapor. Maiores velocidades na compressdo implicam
em maiores irreversibilidades, uma vez gue ocorre um afastamento do processo
quasi-estdtico, condi¢do ideal para que uma compressao seja reversivel. Esse fato
produz uma elevagéo na temperatura de descarga (Figura 4-13), gerando,
consequentemente, um aumento na poténcia de compressio € Do calor rejeitado no
condensador como pode ser observado na Figura 4-12. Dessa forma, a poténcia de
compressio apresentou um aumento de cerca de 11% para cada elevacdo de 1500

rpm na rotacao.
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Deve-se lembrar que a taxa de rejeicio de calor corresponde
aproximadamente a soma da capacidade frigorifica e poténcia de compresséo, 0 que
justifica o seu aumento, como pode ser verificado na Figura 4-12. Porém, analisando
exclusivamente o condensador, o referido aumento € consequéncia da elevacio da
temperatura de descarga, que acarreta num aumento na temperatura na entrada do

condensador.
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Figura 4-12 Capacidade frigorifica, calor rejeitade no condensador e poténcia de compressiio em
fun¢do da rotagio do compressor para Tare,,=20°C, Marev;=300 kg/h, Tar.,,~40°C,

Vareong=3 m/s.
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Figura 4-13 Temperatiwa de descarga x rotaco do compressor para Tare.,=20°C, Mar.evap=>00 kg/h,
Tm‘cund=4oocg \[a-rccmd=3 m/s.
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Se a compressio fosse considerada um processo reversivel com transferéncia
de calor (processo politrépico), como proposto no modelo matematico que sera
discutido posteriormente, o aumento na temperatura de descarga poderia ser
associado a uma elevaciio no coeficiente de compressic politropica, n, como
ilustrado na Figura 4-14. Essa relacdo direta entre a temperatura de descarga € o
coeficiente politrépico, neste caso, ¢ possivel dado que a pressdo de descarga
também se manteve aproximadamente constante (Figura 4-15). Isto significa que 2
elevagdo na temperatura de descarga e, consequentemente, na poténcia de
compressio ¢ devida exclusivamente ao aumento no coeficiente politrdpico

equivalente. A Figura 4-16 ilustra o comportamento da curva de compressdo para

distintas rotagdes.
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Figura 4-14 Coeficiente politrépico x rotagdio do compressor para Tlevap=20°C, Marevap=>00 kg/h,
Tar ona=40°C, Var,,«=3 m/s.
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Figura 4-15 Pressdo de descarga x rotagdo do compressor para Tareg;=20°C, Mar.eve;=500 kg/h,
Tarn=40°C, Varegs™3 m/s.
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Figura 4-16 Comportamento da curva de compressdo

Como consequéncia do aumento na poténcia de compressdo

capacidade frigorifica constante, © coeficiente de eficacia, COP, soffe uma

deterioracdo, conforme mostrado na Figura 4-17.
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Figura 4-17 Coeficiente de eficicia x rotacBo do compressor para Tarevp
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4.3.2 Efeito da temperatura do ar na entrada do evaporador

A temperatura do ar na entrada do evaporador constitui ¢ principal parametro
associado a carga térmica aplicada ao sistema de ar condicionado. Temperaturas
elevadas do ar aumentam a transferéncia de calor entre o mesmo e o refrigerante, em
virtude do aumento da diferenca média de temperatura entre os dois fluidos. No caso
do presente sistema, esse fendmeno torna-se mais evidente, uma vez que o controle
de capacidade do compressor procura ajustar a vazdo de refrigerante, mantendo a
pressio (e temperatura) de evaporagio constante para todas as condi¢des de carga
térmica, 0 que ndo ocorre em sistemas ndo dotados desse controle, nos quais um
aumento na temperatura do ar produz uma elevagio na temperatura de evaporacio.
Entretanto, como pode ser visto na Figura 4-18, a pressdo de evaporagdo ndo se
manteve constante como esperado nos ensaios realizados. Por outro lado, a presséo
na aspiragio do compressor apresentou uma leve queda com o aumento da carga
térmica, o que j era previsto devido & atuacfo da valvula de compensacgo de vazéo,
conforme descrito na Secdo 2.4. O aumento na temperatura do ar produz um aumento
na vazio de refrigerante (Figura 4-19) como resultado da atuacio do sistema de
controle de capacidade. Isto, por sua vez, gera uma elevagdo na perda de carga na
linha entre a saida do evaporador e a aspiracfio. No sistema original, a valvula de
compensacdo atua permitindo uma redugdo na pressiio de aspiragfio de forma a
manter constante a pressio de evaporagfo, compensando, assim, o aumento da perda
de carga devida ac aumento da vazdo. No entanto, no circuito montado na bancada
experimental, as linhas de conex@o sio mais longas que mo circuito original,
apresentando, dessa forma, maiores perdas de carga. Portanto, embora tenha ocorrido
uma reducfio na pressdo de aspirago, a mesma n#o foi suficiente para compensar as
perdas na linha de aspiracfio, uma vez que a vélvula de compensagéo fol projetada
para compensar as perdas nas linhas do circuito original, bem menores que no
circuito ensaiado. Deve-se lembrar que a vélvula de compensagio atua baseada na
pressio de condensacdo, apresentada na Figura 4-20. Maiores pressGes de

condensacdo estdo associadas a malores cargas termicas e, consequentemente,
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maiores vazdes, o que leva a valvula a atuar para compensar as perdas de carga na

linha de aspiragéo.
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Figura 4-18 Press#o na saida do evaporador e pressdo de aspiracéio em fungio da temperatura do ar
no evaporador. Merevap™2 00 kg/h, Tare.=40°C, Var =3 m/s, rot=3000 rpm.
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Figura 4-19 Vazdo de refrigerante X temperatura do ar no evaporador. Mge..,=500 kg/h,
Tareong=40°C, Vare,g=3 m/s, rot=3000 rpm.
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Figura 4-20 Vazio de refrigerante x temperatura do ar mno evaporador. My.e..,=500 ke/h,
Tarcond=400'cn Var =3 m/s, rot=3000 Ipm.

A influéncia da temperatura do ar na capacidade frigorifica, poténcia de
compressio e calor rejeitado no condensador € apresentada na Figura 4-21.
Evidentemente, a capacidade sofreu um aumento com a temperatura do ar (de 8 a
15% para cada 5°C de aumento da temperatura do ar), como consequéncia das
maiores vazdes de refrigerante e, em menor escala, do efeito de refrigeracéio (Figura
4-22), que se elevou devido ao aumento da pressdo de evaporagdo e do
superaquecimento (Figura 4-23). Este, por sua vez, apresentou uma elevacfo bastante
acentuada com a temperatura do ar. Isto ocorre porque a valvula de expanséo, para
permitir maiores vazdes, necessita de majores graus de superaquecimento,
aumentando, desse modo, a sua abertura, como ilustra a Figura 4-24. O reflexo do
aumento da capacidade frigorifica nas condi¢@es do ar na safda do evaporador pode
ser observado na Figura 4-25, onde se nota um acréscimo na temperatura de saida
sempre inferior a0 aumento na temperatura de entrada. Isto pode ser explicado pela
nio linearidade do aumento na capacidade com a temperatura de entrada do ar.
Entretanto, uma melhor avaliacdo da umidade do ar seria necessaria para uma

afirma¢do mais categdrica a respeito.
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Figura 4-21 Capacidade frigorifica, calor rejeitado no condensador e poténcia de compressio em
funciio da temperatura do ar no evaporador. Myr.ev;—>00 kg/h, Tar,a=40°C, Var png=3
m/s, rot=3000 rpm.
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Figura 4-22 Efeito de refrigeracdo x temperatura do ar no evaporadol. My e.;—500 kg/h,
Tareop=40°C, Varees=3 mv's, rot=3000 rpm.

Observa-se ainda na Figura 4-21, um sensivel aumento na poténcia de
compressio, que, neste caso, além da vazdo de refrigerante, teve a contribuicio do
aumento do superaquecimenio e da pressic de condensac@o. O coeficiente de
compressdo politropica equivalente ndo sofreu alteracdo com o aumento da
temperatura do ar, conforme se observa na Figura 4.26. Em ouftras palavras, a
variagio do deslocamento dos pistdes e, consequentemente, da vazao, ndo altera as

caracteristicas da curva de compresséo.
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Uma vez que a poténcia de compressdo sofreu uma elevagio
proporcionalmente maior que a capacidade frigorifica, o coeficiente de eficicia deve
experimentar uma reducdo, que ficou na faixa de 2 a 6% para um aumento de 5°C na

temperatura do ar, Come mostrado na Figura 4-27.
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Figura 4-23 Superaquecimento X temperatura do ar no evaporador. May-evey =200 kg/h, Tare~40°C,
Var =3 m/s, rot=3000 rpm.
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Figura 4-24 Curva caracteristica de uma vélvula de expanso termostatica
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Figura 4-25 Temperatura do ar na saida x temperatura do ar na entrada do evaporador. My.,.;=500
kg/h, Tarme=40°C, Varg,s=3 m/s, rot=3000 rpm.
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Figura 4-26  Coeficiente politrépico x temperatura do ar no evaporador. My.e, =500 kg/h,
Tar0g=40°C, Var,,,¢=3 m/s, rot=3000 rpm.
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Figura 4-27 Coeficiente de eficdcia X temperatura do ar no evaporador. Muewy=500 kg/h,
Tt oni=240°C, Varee=3 m/s, rot=3000 rpm.

4.3.3 Efeito da vazio de ar no evaporador

Nesta secdo é apresentado o comportamento do sistema frente ao aumento da
vazio de ar no evaporador. Contudo, insuficientes tesies foram feitos para essa
anélise com a carga de refrigerante de 1000 gramas, utilizada no estudo até o
presente momento. Por esse motivo, para a realizagéo da referida analise, utilizaram-
se dados obtidos com o sistema carregado com 1150 gramas, configuragio com a
qual foram realizados intimeros testes. Os pardmetros fisicos considerados na analise
podem ser afetados pela carga de refrigerante no sistema. Entretanto, seu
comportamento qualitativo ndo € significativamente afetado, o que justifica a
discussio dos efeitos da vazio de ar com base num inventario de 1150 gramas.

A vazio de ar no evaporador constitui outro importanie fator influente na
carga térmica do sistema, na medida em que maiores vazoes de ar proporcionam uma
maior transferéncia de calor devido ao aumento no coeficiente de transferéncia de
calor convectivo. Além disso, com o aumento da vazdo, diminui a queda de
temperatura do ar através do evaporador, proporcionando temperaturas mais elevadas
na saida. Assim, aumenta-se a diferenca média de temperatura entre o refrigerante e

o ar, do que resulta num incremento na transferéncia de calor. Portanto, diante de um
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aumento na vazdo de ar, o sistema responderd de forma similar ao aumento na
temperatura do ar,

A elevacio da temperatura do ar na saida do evaporador como resultado do
aumento da vazio de ar pode ser verificado na Figura 4-28. Conforme observado
anteriormente, isso acarreta num acréscimo na diferenca média de temperatura entre
o ar e o refrigerante, contribuindo para o aumento da carga térmica do sistema
frigorifico. Uma forma de quantificar a referida diferenca de temperaturas ¢ atraves
da Diferenca de Temperatura Média Logaritmica, AT),, cujos valores aproximados
sio mostrados na Figura 4-29. A resposta do sistema de controle do compressor a
elevagio da carga térmica consiste no aumento da vazdo de refrigerante (Figura
4-30), permitindo a obtencio da capacidade frigorifica necessaria (Figura 4-31).
Além do efeito da vaziio, a elevagfio na capacidade também ¢ resultado do aumento
no efeito de refrigeracio proporcionado pela elevacio do superaquecimento na saida

do evaporador, apresentado na Figura 4-32.
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Figura 4-28 Temperatura do ar na saida x vazéio de ar no evaporador. Tar, vmp=25°C, Tar,,=40°C,
Var  ,4=3 m/s, rot=3000 rpm.
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Figura 4-29  ATipewp X Vazao de ar no evaporador Tal,ea;=25°C, Tatoong=40°C, Var =3 m/s,
rot=3000 rpm.
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Figura 4-30 Vazlo de refrigerante x vazio de ar no evaporador. Taleewm=25°C, Tar,.~40°C,
Vare =3 m/s, rot=3000 rpm.
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Figura 4-31 Capacidade frigorifica, calor rejeitado no condensador e poi€ncia de compressdo x
vazio de ar 00 evaporador. Tare ..,=25°C, Tar,=40°C, Var,,¢=3 mys, rot=3000 rpm.
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Figura 4-32 Superaquecimento x vaz#o de ar no evaporador. Taleev,=23°C, Taren—40°C,
Varene=3m/s, tot=3000 rpm.

Conforme observado anteriormente, 0 aumento da carga térmica, seja em
virtude da elevagio da temperatura do ar ou seja em fungdo do aumento na vazéo de
ar, induz uma elevacfio na poténcia de compressio e, consequentemente, uma
deterioraco na eficiéncia energética do sistema, como pode ser visto através do

comportamento do COP na Figura 4-33.
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Figura 4-33 Coeficiente de eficdcia x vazdo de ar no evaporador. Taleew,=25°C, Tarew=40°C,
Var =3 m/s, rot=3000 rpm.

4.3.4 Efeito da temperatura do ar de condensacéio

A temperatura do ar na entrada do condensador representa as condicdes do ar
externo as quais o veiculo estd submetido. Néo tendo relagfio direta com a carga
térmica, deve apresentar pouca influéncia na capacidade do sistema ensaiado,
conforme observado na Figura 4-34 para distintas temperaturas do ar no evaporador.
Nota-se que a capacidade permaneceu praticamente inalterada com o aumento da
temperatura do ar € nenhuma tendéncia foi observada. Para compreender melhor esse
comportamento deve-se observar outros aspectos como a vazio de refrigerante e as
condigdes de evaporagio. A Figura 4-35 mostra que a vazfo de refrigerante
apresentou uma leve tendéncia de aumento (cerca de 4% para cada 5°C de acréscimo
na temperatura do ar) enquanto que o efeito de refrigeracdo sofreu um leve
decaimento (Figura 4-36). A combinacZo desses dois fatores foi o que permitiu que a
capacidade permanecesse constante.

A pressdo de evaporagfio, novamente representada pelas pressdes na linha de
aspiracfo, apresentou uma leve queda com o aumento da temperatura do ar (Figura
4-37), que pode ser entendida como resultado da atuagfio da valvula de compensacio.
Embora a fungdo dessa valvula seja compensar a perda de carga na linha de
aspiragdo quando do aumento da vazdo de refrigerante devido ao aumento na carga
térmica, ela proporciona uma reducfio na press@io de aspiracio sempre que ocorre

uma elevacdo da pressdo de condensacfo. Temperaturas elevadas do ar no
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condensador induzem altas temperaturas e pressdes de condensacdo para garantir
uma transferéncia de calor apropriada entre o ar ¢ o refrigerante, como visto na
Figura 4-38. Como a vélvula de compensagdo utiliza a pressdo de descarga para
controlar a pressdo de aspiracfio, o referido aumento da pressdo de condensagio e,
consequentemente, na pressio de descarga, proporcionou uma redugio na presséo de
aspiracdo e, logo, na pressdo de evaporagdo, conforme observado. Hsta queda na
pressdo de evaporaco, por sua vez, ¢ uma das causas da redugdio no efeito de

refrigeracdo verificado anteriormente.
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Figura 4-34 Capacidade Frigorifica x Temperatura do ar de condensacdo para distintas temperaturas
do ar no evaporador. Ma..v.,=500 kg/h, Var, =3 m/s, rot=3000 rpm.
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Figura 4-35 Vazio de refrigerante x Temperatura do ar de condensagio para distintas
temperaturas do ar no evaporador Ma-evs, =500 kg/h, Varge,s=3 m/s, rot=3000 rpm.
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Figura 4-36 Efeito de refrigeragio x temperatura do ar de condensagdio para distintas temperaturas
do ar no evaporador. Myr.evp=300 kg/h, Var,=3m/s, rot=3000 Ipm.
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Figura 4-37 Pressgo na saida do evaporador e pressio de aspiragio X temperatura do ar de
condensacio. Tar,;=25°C, Mar.evy;=300 kg/h, Var,,4=3 m/s, rot=3000 pm.
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Figura 4-38 Pressio de condensagdo x Temperatura do ar de condensagdo para distinias
temperaturas do ar no evaporador. Mar.evs=300 kg/h, Varee,e=3 m/s, rot=3 000 rpm.

Por outro lado, como consequéncia do aumento da pressdo de condensac¢do,
verificou-se uma sensivel elevacio na poténcia de compressdo (Figura 4-39), a uma
razdo de aproximadamente 15% para cada 5°C de acréscimo na temperatura do ar.
Isto deve-se, especificamente, a0 aumento na relagio entre pressdes, que € um fator
determinante no trabatho de compressdo. Evidentemente, essa energia adicional
introduzida pelo compressor deve ser dissipada no condensador, cuja taxa de
remocio de calor é apresentada na Figura 4-40. O coeficiente de eficacia (Figura
4-41) apresentou uma queda com a temperatura do ar, dado que houve um aumento

da poténcia de compressdo para uma capacidade aproximadamente constante.
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Figura 4-39 Poténcia de compressdo x temperatura do ar de condensagéo para distintas temperaturas
do ar no evaporador. Mar.ev;=300 kg/h, Vare,=3 nv/s, rot=3000 rpm.
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Figura 4-40 Calor rejeitado no condensador x temperatura do ar de condensagio para distintas
temperaturas ¢o ar no evaporador. My evsp=500 kg/h, Var,,=3 m/s, rot=3000 rpm.
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Figura 4-41 Poténciz de compress#o x temperatura do ar de condensagio para distintas temperaturas
do ar no evaporador. Mur....,=300 kg'h, Var.,.s~3 m/s, rot=3000 rpm.

4.3.4 Resumeo dos efeitos

A Tabela 4-2 apresenta um resumo da analise paramétrica realizada a partir
dos resultados experimentais obtidos nos ensaios. Um complemento a referida
andlise sera realizado no Capitulo 5, em que os resultados proporcionades pelo

modelo matematico serfo avaliados a luz dos experimentais.



Capitulo 4 — Andlise dos Resultados 79

Tabela 4-2 Resumos da analise paramétrica

Parimetro Efeitos
. Incremento
fisica mr Qe Qe W cop
rot 1500rpm 0 0 3a4% 10212% | -9a-11%
Tarep 5°C 10ai15% 2al15% 9ald% 10 a20% -2 a-6%
Myrevap 150kg/k | 5al12% | 6al4% | 7alé% | 9a23% | -3a-7%
Targma 5°C 3a5% 0 2a5% | 13218% (-112-16%
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CAPITULQ 5 — Avaliacdo do Modelo Matemdtico

5.1 Imtroducio

O modelo matemético desenvelvido por MAMANI (1997) tem como
finalidade simular o comportamento de sistema de ar condicionado em questfo para
quaisquer condicGes de operaciio. Dessa forma, neste capitulo, os resultados dos
ensalos experimentais s&o comparados com os obtidos pela simulagio com o objetivo
de avaliar a validade do modelo proposto. Eventuais modificacSes serfio propostas
para uma melhor adequacZo dos resultados simulados ao comportamento real do
sistema. Entretanto, o modelo nfo considera o efeito da carga de refrigerante no
desempenho do sistema. Portanto, os resultados da simulagfo serfio comparados com
resultados experimentais para uma determinada carga de refrigerante. Serfo
avaliados os efeitos da temperatura e vazio do ar no evaporador, da temperatura do
ar no condensador e da rotacdo do compressor. Precedendo a analise comparativa,
para efeito de esclarecimento do leitor a respeito do modelo matematico, seré feita

uma breve introducdo a0 mesmo.

5.2 Modelo Matematico

Nesta seco é descrito sucintamente o modelo matematico de MAMANI
{1997), desenvolvido para um equipamento idéntico ac ensaiado neste trabalho,
cujos resultados serdo comparados aos resultados experimentais obtidos nesta

pesquisa.



Capitulo 5 - Avaliagdo do Modelo Matemdtico 81

O modelo envolve a solugio algébrica de equacgdes que constituem os
modelos mateméticos individuais de cada componente do circuito frigorifico
{(compressor, condensador, dispositivo de expansdo e evaporador), em condicdes de
regime permanente. Para cada um dos modelos matematicos procurou-se incorporar
a maioria dos fenémenos fisicos caracteristicos associados 4 operagdo do sistema
frigorifico. O refrigerante considerado foi o HFC-134a, que corresponde ao utilizado
no referido sistema, € como mencionado, ndo sfo considerados os efeitos da carga de
refrigerante.

A seguir sdo apresentados os modelos mateméticos de cada componente do

sistema e a metodologia utilizada.

5.2.1 Compressor

O modelo foi desenvolvido com base no compressor SANDEN SD7V16 de
deslocamento variavel, descrito na secdo 2.4. Utilizou-se, como base, o modelo de
um compressor de deslocamento fixo, ao qual foi introduzido um fator de correcio
baseado em dados experimentais fornecidos pelo fabricante, com a finalidade de
compensar as alteragdes devidas a variagdo no deslocamento.

A vazfio de refrigerante deslocada por um compressor pode ser dada pela

seguinte relacfo:

14
mr Z_Q—“r_mnv (5-1)
Vo, 00
onde
T s
DVxZ-D”-L-Z (5-2)

No caso de um compressor de deslocamento fixo, o rendimento volumeétrico,

T}y, € dado pela relagio:

n=1-, -1 (5-3)
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Entretanto, para o compressor de deslocamento variavel, foi assumido que o
rendimento é dependente de outros fatores, como a rotagio, rot, e o deslocamento
volumétrico, DV. Para isso, foi introduzido wm fator multiplicativo, f;, que
incorporasse a infuéncia dessas varidveis. Dessa forma, foi sugerida a seguinte

relacdo:

1

P Fg 7
n, = f| rot,DV ¢, %, )z 1-5,|| =4 —1|}f(rot,DV)  (5-4)
asp PaSp

Utilizando dados fornecidos pelo fabricante, foi feita uma regressdo multipla
pelo método dos minimos quadrados, da qual resultou uma equagio para a fator

Si(rot, DV}

h=4 .pv? i Ay - DV -rpm+ A3 -DV—rpm2+A4-DV2 -rpm2+A5-DV2-rpm+A6-rpm2 (5-5)

onde:
A=3,110.107 A,=5,070.10" A;=5.433.10"°
As=2771.10" As=37287.10° Ag=9,587.10°

Deve-se observar, entretanto, que a regressioc foi obtida para valores
constantes de Pagp, Py, &ne n.

O rendimento de compressio adiabatica pode ser avaliado, a partir dos dados

do fabricante, da seguinte forma, com base na Figura 5-1:

W i -1

Mg = o= 20 (5-6)
Wreau’ 1, =k

7. ZM (5-7)
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Figura 5-1 Diagrama Pressdo-Entalpia mostrando a compresséo adiabatica € a real.

Dessa forma, a entalpia do refrigerante na saida do compressor, iz, € dada

por:
=21y (5-8)
UCH

As entalpias i; ¢ i, podem ser obtidas a partir dos estados de admissdo e
descarga isoentrdpica (1 e 2s), sende que um determinado grau de superaquecimento,
AT, fornecido pelo fabricante foi considerado na definicio das condi¢des no ponto
1. A temperatura de descarga do compressor ¢, entio, obtida como funco de Pd e iy:
Tscomp =f(i2.Py).

O coeficiente de eficacia do sistema frigorifico foi avaliado pela seguinte

equagio:

COP = Qevap _ i1 —iy

(>-9)

Wyeat 12—
Também deve ser observado que o efeito da valvula de compensacfio nio foi
incorporado ao modelo do compressor. Isto porque a atuacio da mesma se di no
sentido de manter a pressio de evaporagio constante, introduzida no modelo como

uma variavel de entrada, compensando o efeito da referida valvula.
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5.2.2 Trocadores de calor

Nesta secfio ¢ apresentado o modelo dos trocadores de calor. No caso do
condensador, foram consideradas as trés regibes que caracterizam o estado do
refrigerante: regifio de vapor superaquecido, regifio de condemsac@o {mudanca de
fase) e regifio de liquido sub-resfriado. Para o evaporador, foram definidas duas
regides: regido de evaporagdo (mmudanga de fase) e regifio de vapor superaquecido. O
efeito do distribuidor de refrigerante nfio foi considerado nesse modelo. Para cada
uma das regibes, tanto na parte externa como no interior dos trocadores de calor,
foram consideradas correlacBes para os coeficientes de transferéncia de calor e para a

queda de pressdo.

Para cada regido, o coeficiente global médic de transferéncia de calor, U, foi

calculado a partir da seguinte equacio:

! 1 1 1

I S S 5-10
Rmm] UIA:' UeAe nihz‘ Ai UeheAe ( )
A A, -4, A
onde, =1-=5 1— m_r.___.ig_..;__._‘_g._ 5-11
e 4, ( 7751) 4, 4, Ma ( )

que nfo considera as resisténcias devido a espessura dos tubos, resisténcia de contato
e de incrustagdes, por terem sido consideradas despreziveis.

O coeficiente de transferéncia de calor médio do lado externo (lado do ar),
h,, foi avaliado mediante o fator de Colburn, j. A tabela 2.1 apresenta as distintas
correlacdes utilizadas para o célculo do referido fator e para a eficiéncia das aletas
em ambos frocadores.

Para o lado do refrigerante, na regific de mudanca de fase, foram utilizadas as
correlacdes para o coeficiente local de transferéncia de calor e para o efeito do afrito

na perda de carga, apresentadas na Tabela 5-2.
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Tabela 5-1 Parametros da transferéncia de calor no lado externo dos trocadores

Trocador Fator de Celburn Eficiéncia da Aleta
. Re -0 5, = tanh(¥)
j=091 ¥
1000 Exp(0,13m,h,~1.3863)
Evaporador onde Y= gy T
(tubos e aletas) Re = Guly  PuVaDy .. Car; By =1, + PE_;
T a. T . P 2
2h
] _ b er br H mo - ar
4 2 k&
Condensador tanh| Ha ”‘_ﬂ]
(liminas com microcanais e 7=091Re™* fa = 2V ke
fluxo paralelo) H, [2h,,
2 Y ks

Tabela 5-2 Parametros de célculo da transferéncia de calor nas regides de mudanca

de fase
Regiao Correlacdo para ki Correlacao para dp/dz
0.2 0,05 dp) 2 G
. 0, AN ' k, ("’“ . = ¢I 20 el | -n
n= 07087 Remﬁ Prf {};:J ('};TJ (.b_.[J d.':.' atrifo pl Dh ]#
Evaporacio yoot e wl] A &7 =3079: (1 — ) 0T p 072
{evaporador) "4l A 1454l p=X
"R
V,D
Re = £0mZL C=0,076 e n=0,25 para fluxo turbulento

Hi
C=16 e n=1 para fluxo laminar

0767, _ .04
h{x)ah;o[(l— R U Prgjs") }

G - C
[‘% =2 p C—f = 0435Reg;”
0.023 ReG¥ P ario ) ",
e
g onde,

Condensacio ) .

{condensador) 0.3 G, o)
Reeg ﬂR.(lv & ﬂ +Re, Rgeq =“; (1-x+ p_
Hi A Py ¢4

= 025
Nu=0.05Re,,"* P Cy, = 0,079Re

Para o calculo do coeficiente de transferéncia de calor interno, /,, nas regides
monofasicas, foi utilizada a correlacio de Dittus & Boelter, adotando-se n=0,3, para

resfriamento, e n=4, para aquecimento:

Ny = 0,023Re% pr” 0,7<Pr<160;, L/ D210 (5-12)
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A transferéncia de calor nas linhas de conex3o entre equipamentos € 0 meio
externo foram avaliadas considerando-se a temperatura do melo constante,

resultando:
Q=m,c,(AT, — AT, )=UA,AT, (5-13)

A, L-T, |47

AT, T.-T,

onde (5-14)

Na regifio de superaquecimento do evaporador e nas linhas de conexo entre
componentes, a queda da pressdo por atrito foi avaliada mediante a equacdo de
Blausius. Para as regides monofésicas do condensador, foi aplicada a correlacio de

Yang & Webb (1996), expressa pela seguinte equacio:
C, =0,0676 Re, ™ (5-15)

Na analise do desempenho térmico dos trocadores de calor utilizou-se ¢

método do Numero de Unidades de Tramsferéncia (NUT), considerando-se as
devidas relagdes &= f (NUT , C',arranjo) para cada regifio dos trocadores,

conforme detalhado na Tabela 5-3.

Tabela 5-3 Relagbes ¢ = f (N ur,c, arranjo} para os trocadores de calor

Regido Relacio
Mudanga de fase £y =t—exp(-NUT,, )
1 *
Monofasica Eapy =1 GXP[F NUT,,,02 (exp(—- C* NUT,,,078 ) _ 1):[

Em cada uma das regides foi utilizada a equaco de definicdo de NUT
(Eq.5-16), que permite avaliar a superficie interna necessaria para a troca de calor, e
as equacdes de conservacio de energla, que permitem avaliar as condicSes de saida

no lado do ar (Eq.17) e no lado do refrigerante (Eq.18).

4, =YL 5.16
i U ( - )
Tt'zif, - I'xrg + Q (5_17)
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0=rie T, -T,) ou Q=r,(i,~i,) (5-18)

A taxa de transferéncia de calor total em cada um dos trocadores resulta,

entdo, da soma das taxas de cada uma das regibes.

5.2.3 Vailvula de Expansao Termostatica

A valvula de expansio termostatica foi modelada como um orificio através do
qual escoa o refrigerante, formando uma “vena contracta”. Dessa forma,
considerando que a vaporizacio do refrigerante ocorre somente apés a saida do
orificio, a vazdo de refrigerante através da valvula na condicdo de abertura total

obedece a seguinte relagfo:

m, . =kA'\pr(P3_P4} (5-19)

k,=C,A2 (5-20)
onde, segundo MASAFELLI (1991) apud MAMANI (1997), ks nfdo depende do
diferencial de pressfio, AP=P3;-P;, mas ¢ dependente da temperatura de evaporagéo,
Tevap:

kg =S To)
cujo valor foi obtido através dos dados de catdlogo’.

No caso de abertura parcial da valvula, as pressdes que atuam nas superficies
do diafragma obedecem as seguintes equaces, apresentadas na secdo 2.4:

Pbulbo = Pevap + Pmola

Pouivo = Psat Tevap + Algq)
Como, para o inicio de abertura, € necessaric um superaquecimento minimo,

AT, , determinado a uma temperatura de ajuste Ty, a vazio de refrigerante foi

equacionada da seguinte forma (ver Figura 4-24):

P

mola P mola g,

m,=m (Eq. 5-1)

rrn:m
P moldy., -p moia,

" Dados referentes & valvula EGELHOF modelo TCD-2
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onde,
Pmoin = Psat (Tev

ap

+ AT,y =Py T)

P

mola—min

= Pmr (Taj + Arsamjn ) - Psa: (Taj)

P

mol .,

= Bm: (Taj + ATsam ) - Psaz (Taj)

Observe que, para efeito de célculo, a carga da vélvula foi admitida igual 2 da

instalacZo.

5.2.4 Solugio do Sistema de Kquacdes

O conjunto de equagdes algébricas representativas dos modelos matematicos
dos componentes formam um sistema de equagdes algébricas ndo lineares. A solugéo
desse sistema corresponde 4 condicdo de equilibrio do circuito frigorifico, ou seja, ao
seu ponto de funcionamento em regime permanente para dadas condicGes externas.

A solucio do sistema algébrico foi obtida pelo método seqgiiencial ou de
substituicdes sucessivas. Trata-se de um método iterativo, no qual a sequéncia de
célculos é iniciada com a introducdo de valores arbitrarios a certas variaveis, que so
substituidos por novos valores a cada iterago. Os valores iniciais das seguintes
variaveis foram adotados: temperatura de condensagfio, superaquecimento na saida
do evaporador e deslocamento do compressor. Além disso, a temperatura de
evaporacio foi introduzida como um pardmetro de entrada fixo, ndo se constituindo,
portanto, numa varidvel calculada. Na execucfio do programa, definem-se,
inicialmente, os pontos de equilibrio para a conjunto compressor, condensador e
vélvula de expansio e posteriormente para o evaporador, encontrando-se, dessa
forma, os pontos de equilibrio do sistema. O programa computacional foi
desenvolvido no ambiente do software EES (Engineering Equation Solver), que
apresenta uma biblioteca com as propriedades termodinimicas das substancias
envolvidas, facilitando, dessa forma, o trabalho de codificagéio e de execugdo do

mesmao.
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5.3 Comparacio dos Resultados

5.3.1 Introducdoc

A avaliacdo do modelo matematico foi feita através da comparaczo
qualitativa e quantitativa dos resultados experimentais com os siumulados pelo
modelo. Essa andlise foi feita com base no comportamento dos principais pardmetros
de desempenho do sistema, como capacidade frigorifica, taxa de rejeicéo de calor no
condensador, poténcia de compressdc e coeficiente de eficacia, em funcio das
condi¢des de entrada (temperatura de vazio de ar no evaporadoer, temperatura do ar
no condensador e rotaglo do compressor). Uma caracteristica de primordial
importdncia nessa andlise foi a influéncia da rotacdo do compressor no
comportamento do sistema. Isto se deve ao fato do compressor ser o componente que
apresentou as mais significativas inovacfes em termos de modelagem, sendo o tnico
a receber uma abordagem semi-empirica. Soma-se a isso o fato da rotagdo do
compressor ser a variavel de controle que apresenta a mais ampla faixa de operagio,
o que leva a grandes erros nos resultados simulados, caso o modelo nfo esteja bem
ajustado com relag@o a este pardmetro. Nesse sentido, a primeira caracteristica a ser
avaliada foi o comportamento da vazio de refrigerante em funcio da rotaciio do
compressor, uma vez que o critério de controle do circuito ensaiado envolvia a
manutencdo da vaz8o de refrigerante, associada & capacidade frigorifica,
independente das condi¢des de rotagfio. A partir dessa avaliacdo e eventuais ajustes
no modelo, o comportamentos dos demais pardmetros fisicos pode ser determinado.

Deve-se destacar que, para a execugéo das simulacBes, ¢ programa exige
como pardmetro fixo de entrada a temperatura de evaporacfo, como observado
anteriormente. Contudo, como mencionado no Capitulo 5, devido ac fato das
condicbes de montagem da bancada serem diferentes da montagem original do
sisterna, a pressio e temperatura de evaporag@io nfio se mantiveram constantes para
todas as condicbes de enmsaio, apresentando evolugBes de relativa importincia
conforme a varidvel de controle analisada. Por esse motivo, embora a temperatura de
evaporacdo do sistema se encontre normalmente entre 0 e 1°C, nas simula¢@es foram
utilizadas as temperaturas de evaporagio dos ensaios resultantes de cada condicgo

simulada, as quais se situaram entre 0 e 6°C. Caso fosse utilizada a mesma
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temperatura de evaporaco, correspondente & faixa usual, como € a proposta do
modelo para o circuito original, condicbes operaciopais distintas estariam sendo

comparadas.

5.3.2 Efeito da Rotagio do Compressor

Conforme mencionado previamente, o primeiro pardmetro a ser avaliado foi a
vazdo de refrigerante. As caracteristicas de projeto do compressor impdem que a
vazdo de refrigerante e a capacidade frigorifica apresentem-se praticamente
independentes da rotacdo, o que foi verificado nos resuitados experimentais.
Entretanto, analisande os resultados iniciais fornecidos pelo modelo (Figura 5-2 ¢
Figura 5-3) verificou-se que a vazdo obtida pela simulagdo mostrou um
comportamento bastante incompativel com os resultados experimentais, observando-
se uma nitida tendéncia de aumento da vazdo de refrigerante com a rotagdo.
Verificou-se um aumento de aproximadamente 65% na vazio para o intervalo
analisado, o que se fraduz num acréscimo de iguais 65% na capacidade frigorifica.
Tal comportamento apontava para alguma inconsisténcia na modelagem do
compressor, na medida em que este é o Unico componente cujo comportamento €
dependente da rotaciic. Desse modo, buscou-se sclucionar esse inconveniente para

depois partir para a anélise das outras caracteristicas do modelo.

Vazao de refrigerante
: 0,035 -
0,030 -
. = ] -] 7 = "
; 0,025 >
| e <@
i 8 0,020

S - r——————

=, : e Simulado
; é' ¢.015 im Experimental
. 0010
i 0,005
0,000 . . . . .

0 1000 2000 3000 4000 5000 800G
rot [rpm]

Figura 5-2 Vazdo de refrigerante x rotagfic do compressor. Modelo original. Tar,.,,=20°C,
Mo evap— 00 Kg/h, Tar o, =40°C, Var,s=3 m/s.
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Capacidade Frigorifica

; 45 -
' 40 -
. 35- : -
; 3,0 -
CE . —
; ;l ¢ Simutado |
{ 20 . ¢
| @ » Experimental |
! 15
I
j 1,0

05

0,0 - .

0 1000 2600 3000 4000 5000 8000

; rot [rpm]}

Figura 5-3 Capacidade frigorifica x rotagdo do compressor. Modelo original. Tare,;=20°C,
My evap=300 kg/h, Tare,¢=40°C, Varg,3 m/s.

Uma vez que o compressor em questdio foi projetado para manter a vazéo
aproximadamente constante, o fator /; (Eq. 5-5), obtido por meio de uma regressao
através dos dados experimentais fornecidos pelo fabricante, deveria proporcionar
uma vazdo simulada também constante. Desse forma, o comportamento apresentado
sugeriu um possivel erro na equacio utilizada para o referido fator. Nesse sentido, foi
feita novamente uma regressio com os mesmos dados do fabricante, através da qual
foi obtida a seguinte relacdo:

fi = dg + A - DV + Ay rpm-+ 43 DV.rpm+ 44.DV? + ds --rpm® + dg - DV? -rpm+ Ay - DV -rpmi® +
+ A4 -DV2 —rpm2

onde
Ag=55,8 A1=0,0955 Ary=-0,0248
As=4,73.10" A~4,58.10" As=2.05.10
As=1,8.10° A7=298.10° Age=1,5.10"

Com a nova equacio para o fator f; foram feitas novas simulagfes e os
resultados apresentaram um comportamento bem mais apropriado para a vazdo de
refrigerante, conforme ilustrado na Figura 5-4. Observou-se, neste caso, uma
tendéncia bastante compativel da vazdio com ¢ aumento da rotagfo, permanecendo
praticamente constante, conforme o esperado, embora fosse observada uma diferenca
sistematica entre os valores experimentais e simulades. Entretanto, para valores de

rotago acima de 4000 rpm, o programa apresentava problemas de execugdo devido a
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valores excessivos da temperatura de descarga, que extrapolava a faixa de utilizaco
das propriedades termodindmicas do EES. A razfo desses valores elevados pdde ser
encontrada analisando o comportamento da poténcia de compressio (Figura 5-5).
Verificou-se um aumento excessivo da poténcia com a rotagdo, o que diferia
acentuadamente da tendéncia apresentada pelos resultados experimentais, induzindo
elevadas temperaturas de descarga para altas rotacBes. Como a poténcia de

compressdo foi calculada mediante uma relacdo empirica do rendimento de
compressdo adiabatica, 7., baseada nos dados do fabricante, suspeitou-se de uma
possivel inadequagdo da referida relacdo. Verificou-se, entdio, que a poténcia de
compressdo fornecida pelo fabricante, utilizada da regressfio de 77, correspondia 4
poténcia de eixo do compressor e ndo i poténcia efetivamente transferida ao
refrigerahte, fato este que acarretava valores elevados para a poténcia de compress3o.
Foi feita, entdo, uma nova regressdo para 7., utilizando os resultados obtidos nos

ensaios realizados neste trabalho e obteve-se a seguinte relagio:
Mo =0,86—4,11.107 ror

Observa-se que a relacdo encontrada apresenta uma dependéncia linear entre o
rendimento de compressdo adiabatica e a rotacdo do compressor. Esse equagio foi,
entdo, inserida no programa e novas simulacGes foram realizadas, cujos resultados

sdc analisados a seguir.

WVazio de refrigerante
G030 -~
0025
o ] B = [+
0,020 . ¥ e —
E, 0,015 = Bxperimerta
- | B
=" loSimulado |
E ———
0010
0,005 -
2,000 - .
0 1000 2000 3000 4000 5000 8000
i rot [rpm]

Figura 5-4 Vazio de refrigerante X rotagdo do compressor. Rendimento volumeétrico corrigido.
Tar,;;7=20°C, Marevap=500 kg/h, Tar o, ~40°C, Vare=3 m/s.
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Poténcia de compressao

: x§.15 | Experimental
- i Simulado

ko
o
o

0 1000 2000  300C 4000 5000 600G
rot [rpm]

Figura 5-5 Poténcia de compressdo x rotagdo do compressor. Rendimento volumétrico corrigido.
Tarevs;=20°C, Dlaravar=500 kg/h, Tar,~40°C, Varppe=3 m/s.

As simulacGes obtidas com a nova equaciio do rendimento de compressdo
adiabética mosiraram resultados bem coerentes com os experimentais. A Figura 5-6
indica uma tendéncia muito compativel da vazio de refrigerante, observando-se uma
diferenca sistematica inferior a 5% entre os valores experimentais e os simulados.
Isto indica que a abordagem semi-empirica utilizada no modelamento da vazio de
refrigerante proporcionada pelo compressor mostrou-se bastante adequada,

simulando, com boa representatividade, sua dependéncia com a rotacio do

COMpPressor.

! Vazio de refrigerante
0,030 -
|
|
! 0,025
|
; 8 & & 3 = 3
0,020
—
&, 0,015 - |¢Simulade .
3 |
0,010 -
0,005
i 0,000 - ; ‘ ‘ -
0 1000 2000 3000 4000 5000 6000
rot [rpm]

Figura 5-6 Vazio de refrigerante x rotagdo do compressor. Rendimento de compressdo adiabatica
corrigido. Tare,;;=20°C, My ;=300 kg, Tar,ni=40°C, Vare,&=3 m/s.
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Como conseqiiéncia do bom ajuste da vazfo de refrigerante, os outros
pardmetros também apresentaram um comportamento qualitativo idéntico acs dos
valores experimentais. A capacidade frigorifica (Figura 5-7) manteve-se constante
com a rotagdo, 0 que era esperado, uma vez que a vazio de refrigerante permaneceu
quase invariavel e a temperatura de evaporacio foi considerada com um valor fixo.
Quantitativamente, notou-se que a simulagfo produziu valores em torno de 10%
inferiores aos obtidos experimentalmente. O trabalbo de compressic também
apresentou uma tendéncia muito similar aos dados experimentais (Figura 5-8), porém
com desvios um pouco superiores, de 14 a 18 % abaixo dos valores experimentais.
Como o rendimento de compressio adiabatica utilizado no modelo foi baseado
nesses mesmos dados experimentais, conclui-se que as diferencas observadas na
poténcia. de compressdo sdo resultado de diferencas no trabalho de compresséo
isoentropica, uma vez que a vazfio de refrigerante diferiu em apenas 5% na faixa
analisada. Esta tGltima, por sua vez, pode ser explicada pelo fato do modelo n3o
considerar as perdas de carga na linha de aspiracio, que no caso dos ensaios
apresentaram valores significativos, da ordem de 80 kPa, e no sistema original
devem permanecer em torno de 20 kPa. Além disso, as temperaturas de condensacio
apresentaram valores ligeiramente inferiores (Figura 5-9), o gue também contribui

para um menor trabalho de compresséo.

4D
35
¢ ¢ & L

3,G B [} u -] B
g 25
| % 20 e
&.. | & Experimental |

18- = Simuado |
\ 1.0 5
| 1
.05

00 : . . :

0 1000 2000 3000 4000 5000 6000
rot [rpm]

Figura 5-7 Capacidade frigorifica x rotacio do compressor. Tare;=20°C, My e.;=500 kgth,
Tarone=40°C, Var,,/~3 m/s.
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Figura 5-8 Poténcia de compressio x rotagdo do compressor. Taly;;=20°C, Maevey=300 kgih,

Tar,=40°C, Vary,&~3 m/s.
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Figura 5-9
Tl =40°C, Var ™3 m/s.

Temperatura de condensagéo x rotagdo do compressor. Taleyg=20°C, Marevey =500 kg/h,
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Figura 5-10 Calor rejeitado no condensador x rotacdo do COmPressor. Tare,;=20°C, My g =500
kg/h, Tar,,=40°C, Var.,,=3 m/s.

Como consequéncia do comportamento da capacidade frigorifica e da
poténcia de compressiio, resultados muito compativeis também foram obtidos para a
o calor rejeitado no condensador, cujos desvios permaneceram em torno de -10%
(Figura 5-10), e para o coeficiente de eficdcia que mostrou também pequenas
diferencas (-6 a —8%) em relac3o aos valores experimentais.

Em resumo, verificou-se que o modelo apresentou excelentes resultados para
os pardmetros de desempenho quando analisado segundo sua dependéncia da rotagéic
do compressor. Foi observado que os valores simulados mostraram-se sempre
inferiores aos experimentais, o que, a principio, poderia sugerir um desvio
sistematico. Entretanto, essas diferencas, neste caso negativas, podem apresentar
valores diferentes quando analisada a influéncia de outras varidveis de entrada, como

serd verificado a seguir,
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Figura 3-11 Coeficiente de eficicia x rotagio do compressor. Taleye;™20°C, Mypevsy=200 kg/h,
Tar,,&=40°C, Var,,~=3 m/s.

5.3.3 Efeito da Temperatura do Ar no Evaporador

Conforme verificado no Capitulo 5, a elevacio da temperatura do ar que
atinge o evaporador, entendida como um aumento da carga térmica, o sistema real
responde elevando também os seus pardmetros de desempenho, como capacidade
frigorifica, poténcia de compressdo, calor rejeitado no condensador e, claro, a vazio
de refrigerante, da qual resultam os outros efeitos. Dessa forma, esse é o
comportamento que se espera dos resultados da simulacfio. A Figura 5-12 mostra que
a vazdo de refrigerante apresentou, de fato, essa tendéncia, elevando-se
sensivelmente com ¢ aumento da carga témmica. Entretanto, a sensibilidade
apresentada fol maior que a dos dados experimentais, levando as duas curvas se
cruzarem. Para uma temperatura do ar de 15°C, a vazio simulada foi 25% inferior
enquanto que para wma temperatura de 35°C foi de 23% superior. Porém, se a analise
ficar restrita aos valores tipicos das aplicagBes, que se situam na faixa de 20 a 30°C,
os desvios se restringem 2 faixa emtre —3% e 19%. A capacidade frigorifica
apresentou um comportamento similar a vazdo (Figura 5-13), com desvios que
variaram de -26%, para temperatura do ar de 15°C, a 10%, para temperatura de
35°C. Para a fzixa usual de aplicagdo, as diferencas ficaram no intervalo de -7 a 8%
dos valores experimentais, resultado que pode ser considerado satisfatéric. Quanto

ao calor rejeitade no condensador (Figura 5-14), os resultados apresentaram
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diferencas de —27 a 8% para a faixa total analisada, que se reduzem para a faixa entre
—7 a 8% para as temperaturas usuais do ar. A Figura 5-15 mostra o comportamento
da poténcia de compressdo, que também mostrou excelentes resultados com a
variacho da temperatura do ar no evaporador, com desvios de —11 a 2% para o
intervalo de 20 a 30°C da temperatura do ar. O coeficiente de eficacia (Figura 5-16),
como resultado dos comportamentos apresentados pela capacidade frigorifica e pelo
trabatho de compressdo, mostrou um comportamento também muito préximo dos

resultados experimentais, com desvios de 1 a 5 % dos valores experimentais, para o
intervalo de 20 2 39 °C.
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Figura 5-12 Vazio de refrigerante X temperatra do ar no evaporador. My evay=200 kg/h,
Tar,,—40°C, Var,,3 m/s, rot=3000 rpm.
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Figura 5-13 Capacidade frigorifica x temperatura do ar no evaporador. Mu...,~300 kg/h,
Tarop=40°C, Var,=3 m/s, rot=3000 rpm.
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Figura 5-14 Calor rejeitado no condensador x temperatura do ar no evaporador. My, ,,;=500 kg/h,
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Figara 5-16 Coeficiente de eficicia x temperatura do ar no evaporador. My o.,=500 kg/h,
Tareong=40°C, Var =3 m/s, rot=3000 rpm.

5.3.4 Efeito da Temperatura do Ar no Condensador

A simulacio do comportamento do sistema mediante a variac3o da
temperatura do ar no condensador mostrou resultados similares aos experimentais.
Conforme ilustrado na Figura 5-17, a vazdo simulada apresentou uma tendéncia de
aumento praticamente linear com a temperatura do ar, de forma que o desvio
méximo se deu & temperatura de 40°C com um valor 12% superior ao experimental,
enquanto o minimo foi de apenas 1% superior, para a temperatura de 30°C. A
capacidade frigorifica apresentou a mesma tendéncia de aumento linear, conforme
pode ser observado na Figura 5-18, em que as maiores diferencas foram de 5%, 2
temperatura de 40°C, enquanto para as ouiras condi¢cBes os resultados sio
praticamente coincidentes. Os resultados envolvendo o calor rejeitado 1o
condensador (Figura 5-19) e as temperaturas de condensacfio (Figura 5-20) também
mostram a boa adequacfc do modelo, com desvios inferiores a 5% em relacdo aos
valores experimentais. As diferencas para o trabalho de compressdo (Figura 5-21)
ficaram entre —7 e 2 % e para o coeficiente de eficicia (Figura 5-22) entre 1 e 6% dos
valores experimentais.

Com base nesses resultados, conclui-se que o modelo desenvolvido para o
condensador de microcanais representa com fidelidade o comportamento

experimental, uma vez que o componente mais afetado pelas variagBes na
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temperatura do ar € o condensador. E 6bvio, entretanto, que as diferencas obtidas
poderiam ser maiores para outras condi¢bes de simulagdo, como por exemplo
diferentes condig@es de carga térmica. Porém, o bom comportamento qualitativo & o

que permite atestar quanto a coeréncia do modelo do condensador.
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Figura 5-17 Vazdo de refrigerante x temperatura do ar no condensador. Tale;=25°C, Marevap=300
kg/h, Varg,=3 m/s, rot=3000 rpm.
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Figura 5-18 Capacidade frigorifica x temperatura do ar no condensador. Taly=25°C, Mypoeray=500
kg/h, Varg,3 m/s, rot=3000 rpm.
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Figura 5-19 Calor rejeitado no condensador X temperatura do ar no condensador. Tare,,,~25°C,
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Figura 5-20 Temperatura de condensagio x temperatura do ar no condensador. Tar,.,;=25°C,
Mar-evap=300 kg/h, Varene=3 m/s, 1ot=3000 rpm.
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Figura 5-22 Coeficiente de eficicia X temperatura do ar no condensador. Tare,;=25°C, Mar-evag—200
kg/h, Vare=3 m/s, rot=3000 rpm.

5.3.5 Efeito da Vazio de Ar no Evaporador

Como sugerido no Capitulo 4, os ensaios utilizados na avaliacdo dos efeitos
da vazio de ar no evaporador correspondem a um inventario de refrigerante de 1150
gramas, diferente do utilizado nos demais casos. Como a quantidade de refrigerante
exerce alguma influéncia no desempenho do sistema para valores acima de 1050
gramas, a compara¢io com os resultados da simulaciio sera feita sob um ponto de

vista apenas qualitativo, com o objetivo de analisar somente as tendéncias
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apresentadas para distintas vazdes de ar. As diferen¢as quantitativas observadas nas
comparacBes apresentadas a seguir s@io consequéncia, essencialmente, da
“inundac&o” do condensador devido ao excesso de refrigerante para a carga de 1150
gramas, 0 que acarreta pressGes de condensagio mais elevadas, como discutido no
Capitulo 4. As consequéncias disso sfo maiores vazbes de refrigerante, capacidade
frigorifica, calor rejeitado no condensador e poténcia de compressdo, além de um
reduzido COP. Portanto, deve-se destacar que, para cargas de refrigerante inferiores
a utilizada, as diferencas entre os resultados simulados e experimentais seriam bem
INenores.

Assim como observado para a temperatura do ar no evaporador, na andlise
dos efeitos da vaziio de ar, os pardmetros de desempenho simulados se mostraram
mais sensiveis ao aumento da carga iférmica que o0s experimentais, conforme
verificado no comportamento da vazio (Figura 5-23), e da capacidade frigorifica
(Figura 5-24). Entretanto, como as condictes de carga de refrigerante s3o diferentes,
o mmportante € observar que houve uma tendéncia de aumento com a vazio de ar. Em
razio desse aumento, elevou-se também o calor rejeitado no condensador, como se
nota na Figura 5-25, elevando também a temperatura de condensacdo (Figura 5-26).
A poténcia de compressdo ¢ o coeficiente de eficdcia apresentaram tendéncias muito
similares aos resultados experimentais, como pode ser verificado na Figura 5-27 e na

Figura 5-28, respectivamente.
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Figura 5-23 Vazdo de reifigerante x vazio de ar no evaporador. Tar..,=25°C, Tar,:~40°C,
Var,,=3 m/s, rot=3000 rpm.
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Figura 5-24 Capacidade frigorifica x vazio de ar no evaporador. Tare,=25°C, Tar.«40°C,
Var =3 m/s, rot=3000 rpm.
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Figura 3-25 Calor rejeitado no condensador x vazio de ar no evaporador. Tar..,=25°C,
Tar,n&40°C, Var g3 m/s, rot=3000 rpm.
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Figura 5-26 Temperatura ce condensa¢dio x vazio de ar no evaporador. Tar..;725°C, Tare,—40°C,
Varg=3 m/s, rot=3000 rpm.
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Figura 5-27 Poténcia de compressdo x vazdo de ar no evaporador. Tar..;=25°C, Tare,&40°C,
Varg,=3 m/s, roet=3000 rpm.
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Var =3 m/s, rot=3000 rpm.

5.3.6 Conclusdes

A comparacfio dos resultados comprovou a validade do modelo matematico
na simulagiic do sistema de ar condicionado estudado. Qualitativamente, os
resultados simulados apresentaram as mesmas tendéncias que os experimentais para
todas as varidveis analisadas. O método utilizado na modelagem do sistema de
controle de capacidade mostrou-se bastante adequado, visto que a capacidade
frigorifica se manteve constante para toda a faixa de rotacBes simulada. Os efeitos da
carga térmica também foram compativeis entre os resultados, apresentando,
entretanto, uma maior sensibilidade para os valores simulados, que nfio se traduziu
em grandes desvios para a faixa usual de carga térmica. Quantitativamente, as
diferencas apresentadas foram sempre inferiores a 20%, sendo, na maioria dos casos,
inferior a 10%, o que representa um excelente resultado em se tratando de um

modelo matematico relativamente simples e de ficil execucio.
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CAPITULO 6 - Conclusdes e Recomendacées

Neste trabalho foram realizados ensaios experimentais que permitiram o
estudo do comportamento e desemapenho, em regime permanente, do sistema de ar
condicionado em fungio das condicGes ambientes, de carga térmica e de marcha do
veiculo. A montagem da bancada experimental permitiu que a carga térmica fosse
controlada por meio da temperatura e vaz#io de ar através do evaporador, o que
proporcionou uma boa representacdo das condicBes reais. A temperatura fol
controlada deniro de uma ampla faixa, excedendo a dos valores possivelmente
encontrados no veiculo, de forma a visualizar, com maior nitidez, as tendéncias de
comportamento do sistema. A vazdo de ar também cobriu os valores usuais de
operacdo. A umidade relativa do ar, embora nio controlada, apresentou valores
dentro de uma estreita faixa (50 a 70%), o que nfo causa grandes diferencas no
desempenho do sistema. Entretanto, para um estudo muais meticuloso, em que se
possa, inclusive, estudar as condices transitérias de carga térmica, aconselha-se a
utilizacdo de uma cdmeara dotada de um controle climético. Para a reproducdo das
condigbes ambientais externas ao veiculo, foi controlada a temperatura do ar no
condensador dentro da faixa de 30 a 40°C. No que se refere & reproducfc das
condicbes de marcha do automdével, efetuou-se um controle da rotagdo do
compressor, também cobrindo uma ampla faixa de condigdes. A vazdo de ar po
condensador, que também ¢ dependente da velocidade do veiculo, foi mantida
constante devido a impossibilidade de seu controle na bancada do presente estudo.

A analise dos resultados possibilitou a verificac@o de todas as tendéncias de
comportamento esperadas para o equipamento estudado. Dentre outras, uma das

principais caracteristicas observadas foi o desempenho do sistema de controle de
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capacidade do compressor. Verificou-se, como previstc no projeto do compressor,
que a capacidade frigorifica do sistema se ajusta as condi¢bes de carga térmica por
meio do ajuste da vazio de refrigerante, resultado, por sua vez, da regulagem do
deslocamento volumétrico do compressor. Além disso, foi comprovado que a rotagdo
do compressor ndo exerce influéncia sobre a capacidade do sistema, permitindo que ¢
ar-condicionado opere continua e uniformemente para todas as condig¢des de marcha.
O timico prejuizo com o aumento da rotagfio € a redugfio no COP do sistema devido a
elevacio na poténcia de compress3o, resultado do aumento das irreveversibilidades.
Uma dificuldade encontrada na analise dos resultados foi na identificacéio da
pressdo de evaporagdo média, uma vez que ndo fol possivel a instalaciio de um
transdutor de pressdo entre o distribuidor, que produz uma significativa perda de
carga, ¢ a entrada do evaporador. Contudo, esse problema foi contornado utilizando
como referéncia para a pressdo de evaporacfio, a pressio na saida do evaporador.
Outro inconveniente apresentado nos ensaios, resultado das caracteristicas de
montagem da bancada, foi a excessiva perda de carga na linha de aspiragdo, cerca de
quatro vezes a enconfrada no sistema original. Esse fator impediu a manutencio de
uma pressio (e temperatura) de evaporaciio constante para quaisquer condigdes de
carga térmica, o que era esperado pelas caracteristicas do sistema. Entretanto,
verificou-se que a pressfo de aspiraclio manteve-se praticamente constante para as
distintas condicdes de ensaio, comprovando o bom funcicnamento do sistema de
controle de capacidade. Com efeito, a pressio de aspiracfo apresentou uma ligeira
diminuicdo com o aumento da carga térmica (e vazdo), o que confirma o
funcionamento da vélvula de compensacio de vazdo, cujo objetive € proporcionar
uma reducfo da pressfo de aspiracdo, com o aumento da vazio, de forma a manter a
pressdo de evaporag#o constante no caso do sistema original. |
Complementando a analise, também foi feito um estudo dos efeitos da carga
de refrigerante no desempenho do sistema. Observou-se que a quantidade de
refrigerante exerce pouca influéncia no sistema, desde que ndo esteja em excesso a
ponte de “inundar” o condensador, nem em falta de forma a possibilitar a ocorréncia

de bolhas na descarga do condensador.
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Outro objetivo do trabalho, que era a avaliagdo e validagdo do modelo
matematico de MAMANI (1997) também foi atingido com éxito. O modelo
apresentava inicialmente alguns erros de regressfo nas relacBes empiricas utilizadas
para o rendimento de compressio adiabética e para o fator de correciio do rendimento
volumétrico, que produziam valores e tendéncias incompativeis com os resultados
experimentais. Novas regressGes foram, entfio, obtidas e substituidas no programa,
possibilitando assim a obtenc@io de resultados muito préximos dos experimentais.
Qualitativamente, confirmou-se que os resultados da simulacfio reproduzem com boa
fidelidade as tendéncias apresentadas pelos dados experimentais, dentre as quais,
destaca-se a capacidade frigorifica constante para distintas rotagdes do compressor e
o ajuste da mesma as condi¢des de carga térmica. Esse destaque deve-se ao fato do
compressor, responsave] pelo controle de capacidade do sistema, ser o componente
cujo modelo apresentava as principais inovacdes em termos de modelagem, tendo
recebido uma abordagem semi-empirica baseada em dados fomecidos pelo
fabricante, porém para condicdes fixas de operacdo. Além disso, os modelos dos
outros componentes também se mostraram muito adequados, como é o caso do
condensador, que também apresentava inovacdes por se tratar de um condensador do
tipo microcanais de fluxo paralelo. No caso do evaporador, observou-se uma
pequena diferenca entre as tendéncias dos resultados simulados e os experimentais no
que se refere a sensibilidade da vazio de refrigerante e da capacidade em funcdo da
carga térmica. Esses pardmetros mostraram uma elevaciic mais acentuada com o
aumento da carga para os resultados simulados. Fntretanto, essa diferenca nio
produziu significativos desvios dentro das faixas usuais de operacdo do sistema.
Quantitativamente, as maiores diferencas obtidas entre os resultados simulados e os
experimentais para valorss usuais de c.arga térmica foram de 20% do valor real para a
vazo de refrigerante, sendo que os outros parimetros apresentaram desvios sempre
inferiores a 10%, atingindo, em alguns casos, valores inferiores a 5%. No que se
refere aos efeitos da rotagiio do compressor, os maiores desvios obtidos foram de
18% para a poténcia de compresso, indice que poderia ser reduzido se fossem
introduzidas no modelo a avaliagio da perda de carga na linha de aspiracio

(incluindo o acumulador de liquide). Os outros pardmetros apresentaram desvios
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sempre inferiores a 10% para toda a faixa de rotagdes. Os efeitos da temperatura do
ar no condensador foram os que apresentaram oS menores desvios médios,
permanecendo abaixo de 7%, com exceclic da vazdo de refrigerante, que chegou a
12%. Deve-se observar, entretanto, a comparacio quantitativa dos efeitos da vazio de
ar no evaporador nfio foram levantadas, pois os ensaios disponiveis para a andlise da
influéncia de tal varidvel correspondiam a uma carga de refrigerante de 1150 gramas,
muito superior  ideal, permitindo apenas a analise qualitativa. Somente os efeitos da
velocidade do ar no condensador nfo pode ser avaliade devido 4 impossibilidade de
seu controle. Entretanto, para a velocidade utilizada, os resultados foram bastante
compativeis.

Em resumo, os estudos realizados neste trabatho permitiram uma observacéo
e aprofundamento no funcionamento, comportamento e desempenho de um
equipamento de ar condicionado automotivo provido de um sistema de controle de
capacidade. Os ensaios experimentais permitiram a corregdo e posterior validacio do
modelo matematico de simulagdo proposto por MAMANI (1997). Os resultados,
tanto qualitativos como quantitativos, comprovaram que o modelo fornece uma
simulacio bastante fiel dos fendmenos e desempenho reais do sistema. Dessa forma,
os conhecimentos adquiridos e o referido modelo poderfio ser de grande utilidade 3
industria automotiva no momento do projeto, desenvolvimento e adaptacdio de
sistemas de ar condicionado, possibilitando uma grande economia de tempo ¢
esforgos, o que tem se¢ tornado premente 4 medida que o setor se torna mais
competitivo.

Para trabathos futuros algumas recomendacdes podem ser sugeridas tanto no
aspecto experimental quanto no modelamento do sistema. Para posteriores ensaios
experimentais, seria interessante fazer um estudo do regime transitério do sistema de
ar condicionado, caracterizande o regime de “pull down” do veiculo. Para isso, seria
necessaria a utilizagdo de uma cdmara climatizada, na qual pudessem ser simuladas a
carga ¢ a mnércia térmica da cabine do automdvel, por meio do controle da
temperatura e umidade do ar. Qutra adaptacio na bancada experimental seria a
instalacio de um equipamento que permitisse o controle da velocidade do ar de

condensagfo, repreduzindo os efeitos resultantes da variacio na velocidade do
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veiculo. Além disso, poderia ser melhorada a forma construtiva da bancada, de forma
a reduzir o comprimento das linhas de conexfo do circuito frigorifico, reduzindo as
perdas de carga, principalmente as presentes na linha de aspiracdio, de cujo valor
depende a pressdo de evaporacio, conforme verificado ao longo deste trabalho. Para
uma estimativa mais precisa da pressdo de evaporagfo, sugere-se a instalaciio de um
transdutor de pressZo situado entre o distribuidor e a entrada do evaporador. Dessa
forma, com os valores da pressfo na entrada e safda do evaporador, calcula-se a
pressio de evaporacio média. Quanto ao modelo matematico, sugere-se também um
modelamento do regime transitério do sisterna, além da incorporagio do modelo do

distribuidor de refrigerante e das perdas de carga nas linhas.
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APENDICE I - Calibracdo dos Instrumentos

Termopares

Os termopares foram calibrados utilizando como referéncia termOmetros de
imersdo de precisio (com rtastreabilidade NIST). No processo de calibrago,
inseriram-se as extremidades dos termopares ¢ do termdmetro em um banho
termostatico, de forma a garantir a uniformidade de temperatura entre as mesmas.
Desse modo, levantou-se, para a faixa de temperatura utilizada nos ensaios, uma
relagio entre as temperaturas medidas pelos termopares e a forpecida pelo
termémetro, que foi considerada como a temoperatura real. Adotou-se entdo, para as
incertezas associadas as mediges, um valor baseado no desvio padrio apresentado
pela regressdo linear da referida relacio de temperaturas.

Segue abaixo a curva ¢ os dados de calibragdio, bem como a descri¢do dos

equipamento utilizados na calibragio.

A regressao linear da curva apresentada na Figura AI-1 forneceu a seguinte relaco:
Thediaa ™ 0.006 + 1.00 Treat ou

Trea = - 0.005 + 1.00 Treqida

Desvio padrao: 0=0.18 °C

Considerando uma distribuicfo normal para os desvios, as incertezas nas medidas de
temperaturas serfio assumidas como duas vezes o desvio padrio indicado acima:
8T:20=0.36 =04 °C.

Confiabilidade: > 95%

Portanto,

Treat = 1.00Tpegiga + 0.4 °C (P=95%)
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:\ Calibragdo dos Termopares
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Figura AT-1 Curva de calibragdo dos termopares

Tabela Al-1 Dados de calibragio dos termopares

! Treal Termopares
[°C] T1 T2 T3 T4 T5 16 T7 T8 TS
5 | 1482 | 1479 | 1464 | 1461 | 1469 | -14.91 | 14.96 | 1471 | 1490
= | 501 | 493 | 483 | 489 | 502 | 612 | 513 | 501 | 813
0 005 | 041z | 022 | 001 | 003 | 012 | -0.43 | 003 | 0.0
5 504 | 509 | 521 | 495 | 492 | 483 | 482 | 521 | 514
70 1 1005 | 1043 | 1021 | 980 | ©8s | 983 | 981 | 1007 | 1003
5 1498 | 1506 | 15614 | 1479 | 1479 | 1475 | 1476 | 1501 1507
20 | 1976 | 19.85 | 19.81 | 19.85 | 1982 | 1979 | 19.80 | 19.53 | 1954
20| 3006 | 3040 | 30.14 | 29.99 | 30.08 | 30.06 | 30.05 | 29.86 A 29.80
20 | 2013 | 4014 | 4026 | 4024 | 4011 | 4004 | 4003 | 39.79 | 39.33
z0 | 2090 | 4963 | 5005 | 49.96 | 49.97 | 49.87 | 49.83 | 4982 | 49.74
60 59.91 60.02 59.89 58.67 58.97 59.96 59.81 50.63 59.55
70 | 7044 | 70.48 | 7023 | 70.19 | 70.09 | 69.83 | €9.93 - -
20 | 8000 | 80.04 | 80.09 | 8011 | 80.05 | 79.94 | 79.83 _ R
90 | 90.14 | 9020 | 9022 | 9026 | 90.19 | 90.02 90.03 - -
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Termbmetros de referéncia utilizados
Foram utilizados trés termdmetros de bulbo de mercirio com rastreabilidade
NIST, cada um para uma determinada faixa de temperatura:
- T<25°C:
Fabricante/modelo: OMEGA 3543Y
Faixa de utilizagdo: -35225 °C
Resolugdo: 0.05°C

- 25°C<T<60°C:
Fabricante/modelo: OMEGA 3570Y
Faixa de utilizaco: 20 a 60°C

Resolugio: 0.05°C

- T=60°C:
Fabricante/modelo: OMEGA 3571Y
Faixa de utilizacdo: 60 a 100°C
Resolugdo: 0.05°C

Banho termostatico:

Trata-se de um equipamento cuja fungdo ¢ manter a temperatura de uma
soluciio liquida uniforme ¢ estavel dentro de uma faixa desejada de temperatura. Para
isso utiliza um sistema de aquecimento e um de resfriamento conirolados por um

circuito PID.

Descrigdo do equipamento utilizado:
Fabricante/modelo: HAAKE C35
Faixa de utilizagdo: -60a250°C

Acuracidade: + 1°C
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Transdutores de Pressio

Devido & nio disponibilidade de wm equipamento padrio adequado para a
calibraciio dos transdutores de pressdo, adotou-se as relacBes entre a pressdo €
corrente elétrica propostas pelo fabricante. Os erros associados as medidas também
foram retirados do catdlogo do fabricante:

Erto tipico: 0.3% do fundo de escala

Erro max.: 1% do fundo de escala

Para garantir uma confiabilidade de pelo menos 95% nas medidas, adotou-se o valor
méximo de 1%. Portanto, as relacbes utilizadas nas medicGes de pressdo foram:
Transdutores de baixa: -1 a 12 bar (man)

P =0.81251-4.2512 + 12 kPa (P=95%)

Transdutores de alta: 0 a 20 bar (abs)
P=1.56251-6.25+20kPa(95%)
Onde

I: corrente elétrica de saidano iransdutor

Medidor de Vazao

O medidor de vazdo do tipo coriollis utilizado na medigdo da vazdo de
refrigerante foi calibrado no Instituto de Pesquisas Tecnologicas, cuja folha de
calibragdo segue em anexo. Dessa forma, a incerteza adotada, dmy, fol de 0.15% do

valor medido, o que corresponde ao valor também indicado no catdlogo do

fabricante.

Rotacio

A rotagiio do compressor, conforme mencionado anteriormente, foi obtida
multiplicando-se o valor da rotagde do motor elétrico, indicada no visor do variador
de frequéncia, pela relagio de fransmiss&o de 1,25. A curva de calibragio da rotacdo
do motor elétrico estd apresentada abaixo, onde TOtcompnom TEPIESENta 2 rotacdo
nominal do compresser, obtida através da multiplicagdo mencionada acima €

rOtcomp-reat € & rotacdo do compressor indicada pelo tacometro, considerada a real.
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; Calibragdo da rotagao

i")tc:c»m p-real [rpm]

| 0+ . : ‘ : : ‘ |
| o 1000 2000 3000 4000 5000 6000 |

\ rOtcomp-num [rpm}

Figura AI-2 Curva de calibraco da rotaciio do motor elétrico

Desvio padrdo: =16 rpm

Portanto =2.57

Onde t é o t de Student, que depende do grau de liberdade utilizado no calculo de &
Logo

Roteomp-rea = 1,00.10tcomprnom = 40 pm (95%)

Instrumento de referéncia utilizado:
Tacémetro analdgico JAQUET KOS
Fundo de escala/resolucdo:

- 300-1200/5rpm

- 1000 -4000/25

- 3000 — 12000/ 50 rpm



Interessado
Marca

Meodelo

No. serie

Data afericac
Fluido

Densidade relativa

Viscosidade
Escala

USP S8&o Carlos

Danfoss

Sensor 083L147 Conversor 083H0041
Namero de Contrdle :

18/05/98
Agua

N/D

Qmax, 600Kg/h

Resolucao  0.01Kgh

DANFOSS MASS 3000

Escala 600Kg/h

Resultados Ordenados Médias
Vazao Erro Vazio Erro
ind.
(karh) (%) (kg/h) (%)
59,89 -0.14
61.53 -0.08 60.71 -0t
148.05 0.15
151.77 0.12 150:41 0.14
299.60 013
300.45 017 300.02 0.15
449 27 0.18
450,19 0.19 449,73 0.18
537.96 0.13
551.37 0.18 544.66 0.16
Russo MCV10 Massdanf

Ermo %

0.2
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0.00

-0.08

010

016

Erros em fungfo da vazio

045 |-
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200
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Biqije]) op BY[Of
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ua iy

7 [ SOTuzwinSUt Sop op3vdqiuy — I 32ip
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APENDICE II - Incertezas

As incertezas propagadas nos resultados foram calculadas pelo metedo da soma
quadrddica dos efeitos de cada uma das varidveis, proposto por KILINE &
McCLINTOCK apud MOFFAT (1982):

o[t ][5 ]]

i=l
Onde
SR : Incerteza total propagada no resultado

OR,. : Incerteza no resuitado devida a variavel X;

&X:  Incerteza na variavel X;

oR
ax;

- Coeficiente de sensibilidade do resultado R em relagio a varidvel X;

Por esse método, o intervalo de confianca para a incerteza nos resultados € o
mesmo que o das incertezas nas varidveis independentes, em geral, de 95%.

Entretanto, o calculo dos resultados utilizado no presente trabalho envolve
operacfes computacionais que tornam inviavel o célculo analitico das derivadas
acima. Para esses casos, MOFFAT (1988) sugeriu a seguinte aproximagio:

OR
Edyi = AR; =Ry, — Ry

onde
Ry é o valor do resultado no ponto no qual a incerteza € calculada:
Ro=R (X}, X3 X3,..XN,)
R;+ é o valor de R para uma varigdvel X; acrescida de um pequeno valor AX;:

R =R (X}, Xy Xs,.... At Ay Xn)



Apéndice IT - Incertezas 124

Logo, para as incertezas propagadas nos pardmetros calculados, tem-se:

Capacidade Frigorifica:

Qe = f (Tevalv; P Evalv TSevapa P Sevap; m,)

80e = (808, P +(80e; P +(80es)? + (3024 + (805 )2}%‘
Onde

AQe;= AQe(Teyu)

AQer= AQe(Peyan)

AQes= AQe(T5vap)

AQes= AQe(Teeysp)

AQes= AQe(m,)

Logo

AQemn=1,6 % Qe

AQemu=1,7 % Qe

Calor Rejeitado no Condensador:

QC =f(Tecond: Pecond: TScond, PSconcL mr)

2 2 2 2 )
AQc = [(Agcl P +{A0c, Y +(a0cs ) +(80cs)” +(80cs) ]4
AQcmin=1,3 % Oc

AQcmn=1,4 % Qc

Poténcia de Compressio:

W = flTecomp, Pecomp I5z0mpr PScomp, )

1
AW = [(AWI)?‘ (A, P + (AT P + (A, ) + (AWS)Z}/Z
AWyin=3.9 % W
AW =49 % W
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Coeficiente de Eficacia:

COP=%
W

r 2 2%

ACOP = Kaggp AQeJ + {QC_QE AW]

. ow

ACOP = 3,6 % COP
ACOP,= 5,2 % COP

Como o intervalo de confianca adotado para as incertezas nas varidveis

independentes foi de 95%, ¢ mesmo sera transportado as incertezas dos resuitados.
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APENDICE I — Dados experimentais

Tabela AIIE-1 Dados Experimentais Continua
P Variaveis independentes Variaveis dependentes
Teste Carga | rot | Tarccons| Taleevap | Marcvap m; Tecond | Peeone | TScond | FScond
[gramas] | {rpm] | [*C] PC] | ke | [kess] | [°C) | [kPa] | [°C] | [KPa]
1 650 3000 30 20 500 0,0203 61,5 976 38,7 956
2 650 3000 30 23 500 0,0228 66,0 1041 | 3938 986
3 650 3000 30 38 500 0,0269 72,2 1113 | 41,9 1082
4 6350 3000 35 25 500 0,0253 74,8 1225 | 45,8 1197
5 650 3000 35 30 500 0,0281 78,7 1263 | 47,0 1230
6 650 3000 40 25 500 0,0277 833 1414 | 51,8 1383
7 650 3000 40 30 500 0,0312 87,1 1470 | 33,0 1433
8 750 3000 30 20 500 0,0210 63.7 1011 | 39.3 981
9 750 3000 30 25 500 0,0242 68,5 1083 | 40,5 1041
10 750 3000 30 3¢ 500 0,0287 75,1 1149 | 429 1114
11 750 3000 35 25 500 0,0259 76.4 1248 | 46,2 1215
12 750 3000 35 30 500 0,0300 82.1 1302 ; 480 1266
13 750 3000 40 25 500 0.0272 83,4 1405 514 1376
i4 750 3000 40 30 500 0,0362 83,1 1468 | 52,9 1432
15 300 3000 30 20 500 0,0197 62,1 981 384 961
16 300 3000 20 25 500 0,0229 67,0 1066 | 40,1 1003
17 300 3000 30 30 500 0,0271 724 1125 | 41,6 1092
18 806 3000 35 25 500 0,0290 75,4 1237 | 45,7 1205
19 800 3000 35 30 500 0,0258 79,4 1282 ¢ 47.1 1248
20 800 3000 40 23 500 00256 81,4 1388 | 508 1360
21 800 3000 40 30 500 0,0300 87.9 1457 | 52,6 1422
22 850 3000 30 20 500 00194 | 612 979 37,9 939
23 850 3000 30 30 500 0.0294 73,0 1146 41,7 1111
24 850 3000 30 25 500 0,0233 61,7 1080 | 39.7 1045
25 850 3000 35 25 500 0,0246 75,1 1226 | 43,3 1201
26 850 3000 35 30 500 0,0293 80,6 1290 : 475 1255
27 850 3000 40 25 500 0,0268 82,7 1406 | 51,1 1377
2% 850 3000 40 30 500 0,0303 88,3 1467 | 53,0 1432
29 900 3000 30 20 500 0,0210 | 629 950 37,9 968
30 900 3000 30 25 500 0,0246 68.6 108G | 39,5 1034
31 900 3000 30 30 300 0,0281 72,4 1133 | 408 1059
32 900 3000 35 25 500 0,0251 74,4 1222 | 443 1194
33 900 3000 35 30 500 0,0294 81,0 1300 | 46,7 1265
34 900 3000 40 25 500 0,0262 82.8 1412 | 49,7 1384
35 900 3000 40 30 500 0,0201 86,9 1462 | 504 1429
36 950 3000 30 20 500 0,0215 64,2 1012 | 383 978
37 950 | 3000 ElY 25 500 0,0233 674 1064 | 39,1 1005
38 95¢ | 3000 30 30 500 0.0280 73,3 1132 | 4038 1959
39 950 3000 35 235 500 0,0262 76,6 1256 | 44,1 1227
40 950 3000 35 30 500 0,0293 81,2 1315 ; 46 1281J
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Tabela ATTI-1 Dados Experimentais (continuagao)

Varidveis dependentes
Teste Tevalv Teevap Peevp Tsevsp ?Swap Tecomp Pecomp Tscomp Tars_evzp Tars_cond

[°C] | [°C] | kPa} | [°C] | [kPa] | [*C] | [kPa] | [*C] | [°C] [°Cl

i 38.4 7.8 367 3.4 289 10,7 266 66,6 5,9 355
2 39,0 9.6 390 72 293 12,9 262 71,3 7.3 364
3 44,8 12,9 433 12,9 306 15,5 258 714 9.2 37,3
4 44,5 12,2 425 9,0 293 132 250 80,1 7.5 41.8
5 45,7 14,7 451 13,3 306 15,7 251 83,8 9,3 42,6
6 50,1 14,8 462 9,2 292 12,6 237 88,5 7,3 474
7 51,0 17,5 529 133 308 15,0 237 92,2 9.3 48,1
8 382 8.4 374 6.6 291 13,1 266 69,1 6,6 362
9 39,7 10,8 408 10,9 300 15.0 264 73,8 8.4 36,9
10 42,0 14,5 460 15,1 314 17,1 260 80,3 104 38,7
i1 45,1 12,7 435 2.5 295 13,6 249 81,8 7.3 423
12 46.7 16,1 506 14,6 311 16,6 249 874 102 434
13 50,0 14,6 461 10.6 2985 14,2 244 88,9 7.3 472
i4 51,2 17,0 522 13,9 305 16,1 241 93.6 9,0 48,3
i5 37,1 7.9 369 4.8 290 12,3 267 07.4 1.7 357
16 38,6 10,5 401 1.1 29% 14,6 266 72,2 8,7 36,7
17 44,2 134 444 13,5 310 16,0 262 77,5 11,7 378
18 447 122 426 3,3 291 12,7 247 80,7 8.8 42,0
19 45,7 14,8 468 12,6 304 15,1 247 84,7 9,7 42,7
20 49,2 13,2 440 9.9 292 14,1 247 87,0 9.3 46,7
21 512 15,8 518 13,6 304 15,8 238 933 164 480
22 378 7.2 361 2,5 286 10.5 265 66,4 7.3 357
23 41,5 13,9 451 12,6 308 14.8 255 78,0 10,8 38.3
24 393 19,0 398 7.5 292 12,9 259 73,0 8.8 37,0
z5 44,0 11,6 421 9,5 292 14,1 253 80,7 9,0 41,7
26 46,2 15,7 458 14,5 311 16,3 251 85.8 11.7 432
27 499 13,9 452 7.9 288 11,6 236 88.1 86 47,0
28 515 17,0 518 12,9 302 14,6 234 93,7 112 48,4
29 378 8,3 374 4.8 238 11,2 263 68,2 8.3 35,6
30 39,2 10,9 409 9.5 296 13,2 258 73,9 10.3 36,8
31 38,6 13,5 446 13,7 311 153 260 K 11,8 37,5
32 4472 11,8 422 7.9 290 122 248 79,8 9,0 41,6
33 46,0 15,6 494 13,8 308 15,1 248 862 11,9 435
34 48,9 13,5 445 9.4 289 13,3 241 88,5 9,0 47,2
35 494 15,7 501 13,0 301 152 241 92,5 11,0 48,1
36 37,9 8,5 378 5,0 289 11,5 262 69,4 14 36,0
37 38,8 9.9 396 7.8 293 12,8 255 72,7 84 36,7
38 40,0 13,5 446 13,6 312 15,6 261 78,5 113 38,1
39 43,1 12,4 431 87 294 12,0 246 81.8 8.7 42,1
40 43,6 14,8 471 13.1 307 14,7 247 86,4 11,2 434

Continua
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Tabela AITI-1 Dados Experimentais (continuacdo) Continuza
Variaveis independentes Variaveis dependentes
Teste Carga | rot | Talccond | TaFeevap | Marevap| V2Z20 | Teiong | Peeond | TScona | PScond
[gramas}] | [rpm] | [°C] [°C] | [kgh} | [kg/s] | [°C] | [kPa] | [°C] | [kPa]
41 950 3006 40 25 500 0,0268 83,2 1431 474 1403
42 950 3000 40 30 500 0,0304 38,8 1500 48,0 1466
43 1000 150¢ 30 20 500 60,0216 61,3 1008 37.8 978
44 1000 1500 40 25 500 0,0256 783 1416 459 1389
45 1000 2250 30 20 500 0,0215 61.9 1009 37,9 980
46 1000 2250 40 25 500 0,0259 80,0 1426 46,1 1389
47 1000 3000 30 20 500 0,02i6 63,9 1006 38,0 978
43 1000 3000 £l 20 500 0,0216 64.0 1015 38,0 980
49 1000 3000 3G 20 500 0,0216 64,1 1023 381 982
50 1000 3000 30 25 500 0,0229 66,9 1066 37.9 1003
51 1000 3000 30 30 500 0,0277 734 1144 38,6 1112
52 1000 3000 a5 20 500 0,0225 71,8 1209 420 1186
53 1000 3000 35 25 500 0,0247 75,0 1240 424 1215
54 1000 3000 35 30 500 0,0278 80,1 1300 427 1269
55 1000 3000 40 15 500 0,0209 73,1 1325 457 1305
56 1000 3000 40 20 500 0,0222 77,5 1360 455 1338
57 1000 3000 46 25 500 0,0259 82,3 1433 46,1 1406
58 1000 3000 46 25 500 0,0250 81,6 1414 459 1389
59 1000 3000 46 30 500 0,0288 874 1483 46,5 1453
60 1000 3000 46 30 500 0,0292 87,8 1480 46,6 1459
61 1000 3000 40 30 500 0,02%96 88,3 1498 46,7 1466
62 1000 3000 40 35 500 0,0331 93,8 1571 476 1534
63 1000 3750 30 20 500 0,0218 66,2 1040 38.1 920
64 1000 3750 464 25 500 0,0259 84,6 1433 46,0 1408
65 1000 4500 30 20 500 0,0220 68,4 1029 38,2 990
66 1000 4500 4 25 500 0,0261 88,3 1445 46,4 1420
67 1000 5250 30 20 500 0,0213 68,9 1024 379 98s
68 1000 5250 45 25 500 0.0260 89,4 1443 46,1 1418
69 1050 3000 30 20 500 0,0196 61,0 1004 33,7 978
70 1050 3000 30 25 500 0,0225 68,5 1096 342 1673
71 1050 3000 3G 30 500 0,0274 74,7 1190 36,1 1161
72 1050 3000 15 25 500 0,0232 742 1258 38,9 1236
73 1050 3000 35 30 500 0,0281 82,0 1358 39,8 1330
74 1050 3000 40 25 500 0,0261 85,6 1495 43,7 1470
75 1050 3000 40 30 500 0,0302 92,1 1603 447 1574
76 1150 3000 36 20 500 0,0221 70,7 1223 32,6 1204
77 1150 3000 30 25 500 0,0245 75,5 1289 32,7 1267
78 1150 3000 30 30 500 0,0278 839 1440 343 1414
79 1150 3000 35 25 500 0,0264 85,8 1538 374 1513
80 1150 3000 a5 30 500 0,0274 88.4 1586 37.6 1562
81 1150 3000 40 25 200 0,0242 85,0 1627 41.5 1607
82 1150 3000 40 25 350 0,0271 93,3 1787 41,5 1763
83 1150 3000 40 25 500 0,0283 984 1891 41,9 1867
84 1150 3000 40 25 500 0,0284 98,7 1905 42,0 1881
83 1150 3000 40 3¢ 500 0,0305 1062 | 2049 42.6 2022
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Tabela AITI-1 Dados Experimentais (continuacio)

Varidveis dependentes

Te’valv Tewnp Pecvnp Tsevzp Psevap Tecnmp Pecnmp Tscomp Tars_cvap Tars_c‘.‘.mui

Teste) focy | [oCl | kP2l | [°C] | [kPaj | [°C] | kPa] | [°C) | I°C) | [°C]
41 46,3 13,3 444 a7 292 12,8 240 88,7 9.0 472
42 470 16,0 508 14,0 306 152 239 043 11,2 483
43 36,8 8,6 378 6,5 293 11,3 264 65,9 5.4 358
44 444 124 423 8.9 292 12,3 244 83,1 7.1 46,7
45 36,9 8.6 379 6.8 203 11,8 265 66.8 5.8 34,0
46 447 12,6 431 8.9 291 12,4 243 85.0 7.2 46,9
47 37,1 84 377 6,2 2901 11,9 263 69,3 5.4 35,9
48 37,1 | 85 373 64 291 12,0 264 69,4 3,5 36,0
49 372 8,7 379 6,6 201 12,2 264 69,5 5.6 36,2
50 36,8 94 390 84 295 13,4 262 72.4 8.8 36,4
51 37.5 12,9 437 144 312 16,6 262 78.5 11.7 37.8
52 40,7 94 389 49 284 11,3 252 773 5.8 412
53 41,1 11,1 412 8.1 291 127 251 80,4 6.9 41,9
54 41,8 134 443 iL,3 208 i4,1 243 85,5 97 432
55 43,4 8.1 372 0.8 272 8.8 247 78.8 5.6 44 .8
3¢ 43,7 9.4 38% 43 277 11,8 246 834 8.2 457
57 44,8 12.5 431 8.8 290 12,8 242 87,8 7.0 471
58 443 11,7 420 8,6 287 134 245 87,3 9.7 46,6

59 45,2 14,7 464 12,4 299 151 240 93,1 11,7 47,9
60 45,4 14,9 472 12.1 299 14,6 237 93,5 11,0 48,1

61 45.6 152 480 11,9 299 142 234 93,9 16,3 482
62 46,4 17.8 532 16,0 314 16,8 233 99.4 12,0 454
63 372 8,5 378 5.8 288 12,0 260 72,1 54 36,3
64 44.8 12,2 425 8,6 287 13,2 241 90,8 6.9 47.1
65 374 85 377 54 284 12,1 258 74.8 53 36,3
66 453 12.5 429 8.6 283 13.8 238 94,4 72 476
67 372 8.0 372 4,9 285 12,7 262 75,8 54 36.1
68 45,3 12,2 428 84 282 13,8 238 96,5 6,9 474
69 31,9 6.4 351 4,0 287 16,0 265 66,3 7.5 353
70 334 84 375 7.9 289 124 258 74,3 8.1 36,6
71 34,5 11,9 422 13,2 308 14,6 259 802 10,7 38,6
72 36,8 9.2 387 7.8 287 11,9 253 80,1 7.8 414
73 38,0 12,7 434 12,4 301 14,2 246 87,7 10.1 43,0
74 41,8 11,7 420 52 283 12.1 233 91,7 7.9 46,9
75 42,6 14,7 471 12,5 299 14,3 232 98,2 10,6 48 4
76 32,0 7.2 361 4,6 283 10,3 252 76,9 5.8 373
77 31,9 8,9 382 7,7 288 12,0 249 81,7 79 38.1
78 33,6 11,2 410 11,2 297 13,8 242 90,2 8,7 40.7
79 36,6 10,6 404 7.7 284 11,5 232 922 7.2 432
80 36,8 11,5 415 9.9 290 13,0 235 94,8 7.9 43,8
81 40,0 9.4 384 2.5 267 6.7 223 91,3 22 46,4
82 40,1 11,3 413 5.8 274 8.9 215 1G0,0 4.8 475
83 40,3 12,2 426 7,7 278 10,6 212 105,3 6,4 484
84 40,5 12,4 439 8.8 282 11,6 216 103,7 72 48,3

85 41,2 140 451 10,9 286 13,0 208 1133 8.0 49,8
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APENDICE IV — Listagem do Programa de Simulacdo

Segue abaixo a listagem do programa de simulagfo desenvolvido por
MAMANI (1997), que foi elaborado no ambiente do “software” EES (Engineering

Equation Solver):

{ 7
ks MODELGC DG COMPRESSOR }

;
PROCEDURE COMPRESOR(Tcond; Tevap;dtsa;rpm;factor : despis;vazao; Tecond;h2;ht;rendvoi;pcond)
Pcond:=PRESSURE(R134a; T=Tcond;x=0)
Pevap:=PRESSURE(R134a; T=Tevap;x=1)
zcil:=7 {numero de cilindros}
cn:=1,15 {coeficiente politropico de compress}
pen:=0,05 {relacdo de espaco nocivo}
dpistac:=0,0293{diamefro do pisac [m]}
despis:=0,02606*factor {deslocamento do pistao [m]}
vdeslo:=(pi/4)*dpistao*2*zcil*despis{Cilindragem do compressor [m"3]}
rez=peond/pevap
v11:=vdeslo*1000000
r3:=(55.8 + 0,0855 *v11 - 0,0248 *rpm + 0,000458 *v11°2 +0,00000205 *v1142+0,000473* v?‘l pm -
0,0C00000288* vi1*rpm™2 -0,0000018 *v112*mym-0, 000000000015* vi1*rpm*2)
rendvol:=(1-pen*({rc(i/cn))-1))"rr3*C,01
roadm:=1AVOLUME(R134a; T=Tevap+disa;P=pevap)
vazao:=vdeslo*(rpm/60)*rcadm*rendvol
h1:=ENTHALPY(R134a; T=Tevap+disa,P=Pevap)
s1:=ENTROPY{R134a; T=Tevap+disa;P=Pevap)
h2s:=ENTHALPY(R134a;8=51;P=Pcond} {Entalpia isoentropica de saida do compressor}
etas:=-0,000041 1 rpm+{,86
hZ2:={(h2s-h1)/etas)+h1 {Entalpia rea! de saida do compressor}
Tecond:=TEMPERATURE(R134a;h=h2;P=Pcond) {Temperatura de saida de compressor}
END

T — . }

e MODELQC DO CONDENSADOR il
{ T }
PROCEDURE DPBIFASE(G; Tsat;Dh;l-dpbi)

k=0

dpb:=0

Psat:=PRESSURE(R134a; T=Tsat;x=0)
rol:=1AVOLUME(R134a; T=Tsat;x=0)
rov.=1/VOLUME(R1345, T=Tsatp=1)
mil:=VISCOSITY(R 345, T=Tsat;P=Psat+0,0001)
miv=VISCOSITY{R134a; T=Tsat;,P=Psai-0,0001)
Re:=G*Dh/mil
fc:=0,0814*Re”(-0,22)
70:
Kr=k+1
x=K/M10
dp:={2*L*fc* G2/ (rol*dh))
Geq:=G*{(1-x)+x*(rol/rov)*0,5}
Reg:=Geq*Dh/mil
fb:=fc*0,435"Req™0,12
dpx=(2*L“fb*Geg”2/(rol*dh))
If (k<10} Then

dpb:=dpb+dpx

Goto 70
Else

dpb:=dpb/k
Endif
{Queda de pressao por aceleragio}
xite2:=0,021*(rov/roly*{mil/mivi*C,25
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xtts2:=46,785*(rov/roly*{mil/miv)*0,25
alpae:=1/(1+dte22(1/2,375))
alpas:=1/(1+xs2*(1/2,375))

dpac:=G*2*((0,1"2/{rev*atpas)+G,9"2/(rol*(1-alpas))) - {0,6"2/(rov*aipae)+0,1°2/{rol*{1-alpae))))*L

dpbi:=(dpb+dpac)/1000
End
{Queda de presséo por atrito do refrigerante liquido}
PROCEDURE DPLIQUIDO(G; Tsat: Dh;L:dpl}
Psat-=PRESSURE(R134a; T=Tset;:x=0)
rol:=1AVOLUME(R 1342, T=Tsat;x=0)
mil:=VISCOSITY(R134a; T=Tsat,P=Psat+0,0001)
Re:=G*Dh/mil
fc:=0,0814*Re™-0,22)
dpl:=(2*L*fc*G"2/(rol"dh*1000})
End
{Queda de pressao por atrito do refrigerante vapor}
PROCEDURE DPVAPOR(G; TsatDh;L:dpv)
Psat:=PRESSURE(R134a;T=Tsal;x=0)
rovi=1/VOLUME(R134a; T=Tsatx=1}
miv:=VISCOSITY(R1342; T=Tsat,P=Psat-0,0001)
Re:=G*Dh/miv .
fe:=0,0814*Re™-0,22)
dpv:=(2*L*fe G2/ (rov-dh*1000))
End
{Fungao de calculo do NUT monofasico}
FUNCTION NUTEPS(eps1;CCR1)
nute:=1
10:
epso:=1-exp({1/CCR1)" nute”0,22*{exp(-CCR1*nute"0,78)-1)}
if {epso<eps1) Then

If ({eps1-epsoy>0,001) Then

nute:=nute™1,1

goto 10

Else

nuteps:=nute

Endif
Else

if ({epso-eps1)}>0,001) Then

nute:=nute*0,9

goto 10

else

nuteps: =nute

Endif
Endif
End
{Propriedades do ar}
PROCEDURE PROPSAR(Tai;Pai:rhoar;miar;cpar;kar)
rhoar:=1VOLUME(AIR T=Tai,P=Pai)
miar:=VISCOSITY (Air; T=Tai}
cpar=SPECHEAT{AIr;T=Tai)
kar=CONDUCTIVITY(Air; T=Tai)
End
{procedimente de calculo da vazao de ar}

PROCEDURE MINMAR1(mar;cpar,cpve;vazao: Tecond; Teond; Tai:Att; U 1¢;Niubos; Npasos:mar1:eps1;nut1:Aie1)

mar1:=0,*mar
20;
Ccart:=cpar‘mari
Ccrel:=cpvc*vazao
if (Ccar1<Ccre1) then
Cmin1:=Ccar1
Cmax1:=Cere1
Else
Cmin1:=Ccre1
Cmax1:=Ccarl
Endif
CCR1:=Cmin1/Cmax1
eps1:=vazac*cpve*(Tecond-Tcond)/(Cmint*(Tecond-Tai))
NUT1:=NUTEPS({(eps1,CCR1)
Aie1:=NUT1*Cmint*1000/U1c
mar11:=(Aie1*mar)/{Att*(Ntubos*Npasos})
If (mari1<mar1) Then
If (abs{mar1-mar11)>0,081) Then
maril:=mar1*0,2
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GoTo 20

Eise

mari:=mari1

Endif
Else

If (abs(mar11-mar1)>0,001) Then

marl:=mar1*i,1

GoTo 20

Else

mar1:=mar11

Endif
Endif
End
{procedimento de calculo da vazao de ar2}
PROCEDURE MMAR2(mar;cpar; Teond2p; Tai;Qco;U2c Att;ntubos; npasos: mar2; eps2; nut2;Aie2)
mar2:=0,95*mar
30:
eps2:=Qco/{cpar*mar2*(Tcond2p-Tai))
NUTZ:=-In{1-eps2)
Ale2:=NUT2*Cpar*1000*mar2/Li2¢
mar22:=(Aie2/Att)*(mar/{ntubos*npasos))
If (mar22<mar2) Then

if (abs(mar2-mar22)>0,01) Then

mar2:=marz*0,95

Goto 30

Else

marz:=mar22

Endif
Else

If (abs(mar22-mar2)>0,01) Then

mar2:=mar2*1,05

Goto 30

Else

mar2:=mar22

Endif
Endif
END
{procedimento de cmin3}
PROCEDURE CCR3MIN(Ccar3;Ccre3:Cmin3;Cmax3)
if {Cear3<Ccre3) then

Cmin3:=Ccard

Cmax3:=Ccred
Else

Cmin3:=Ccred

Cmax3:=Ccard
Endif
END

{ e CONDENSADCR }
) U

{
PROCEDURE
CONDENSAD(Tai;Pai;Va; Tecond; Tecond;vazao:hre1;hre2; hre3; U ¢;U2c;U3c Lenf;Leond; Lsre;Gee; Qeo: Qos; Tasct;
Tasc2; Tasc3;dpv;dpbi;dpl; Tscond; Qcond)

Pcond=PRESSURE(R1342; T=Tcond;x=0)

peritic:=4087{ (kPa Pressao critica}

kAL = 202 {TkwimK] Coeficiente de Condutividade termica do aluminio }

thoAl:= 2702 {{kg/m*3] Densidade do aluminio}

grav := 9,81 { m/s"2}

{Informacao Gecmeitrica do condensador}

tweb:= 0,00025 {[im} Espessura da parede do tubc}

twall := 0,00025 {[m] Espessura dz parede entre os microcanais }

Hfin := 0,0086 {m] Altura da aleta ne condensador}

tfin ;= 0,000127 {{m] Espessura dza aleta}

pfin = 720 {{aletas/m] Distribucac das aletas ao longo do comprimento}

Dh := 0,0010 {[m] Diametro hidraulico do microcanai}

0O =16 {{canais/tubo] Numero de microcanais no tubo}

L = 0,568{[m] Comprimento do condensador}

Ntubos:=7

Npasos:=5

{ calculo dos parametros geometricos do condensador}

hex{:=dh+2wall

hint:=Dh
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we:=2*twall+(0-1)"tweb+0O*Dh

wii=we-2*twall

{perimetro exterior do tubo}

pet=2"(wc-hext)+pi*hext

{perimetro interior do tubo }
pit:=2*(wi-hint)+pi*hint+2=(hint)*(C-1)

{Area transversal interior e exterior do tubo}
Acizzhint*(wi-hint)+(pi/4)*hint*2-tweb*hint*(0-1}
Aet:=hext*(wc-hext)+(pif4)*hext 2

{area frontal do condensador}
Hei=Ntubos*Npasos*(hext+Hfin)-Hfin

Arfr.=_"Hc

{Superficie interior de cada tubo}

Att=pit*L

{superficie exterior de cada tubo}

Apr=pet L

{superficie interior de troca dos tubos por passo}
Air=Att*Ntubos*Npasos

{superficie exterior de frica dos tubos}
Apt=Ap*Ntubos*Npasos

{Numero de aletas por linmha}

Na:=pfin*L

{Superficie total das aletas}
Aff=2rHfin*we*Na*(Ntubos*Npasos-1)

{Superficie de troca de calor no lado do ar}
AD:=Apt+AFf

{Comprimento entre exos de tubos}
Car:=(He-(Ntubos*Npasos*hexi*0,5))/(Ntubos*Npasos-1)
{Area livre de passo minimo no lado do ar}
Aca:=L"He-L*hext*Npasos*Ntubos-hfin*tin*Na®(Npasos*Niubos-1)
{Diametro Hidraulice para ¢ fluxc de refrigerante}
Dhi:=4*Aci/Pit

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

{Parametros geométricos}

alpa;=Ap/Att

lamda:=Af/Ai

{Calculo das propriedades do refrigerante}
mive:=VISCOSITY(R134a; T=Tecond;P=Pcond-0,0001)
cpve:=SPECHEAT(R134a; T=Tcond;P=Pcond-0,0001)
kve:=CONDUCTIVITY(R134a;T=Tcond;:P=Pcong-C,0001)
rove:=1/VOLUME(R134a; T=Tcond;x=1)
mile:=VISCOSITY (R134a; T=Tcond;P=Pcond+0,0001)
cpic:=SPECHEAT(R134a;T=Tcond;P=Pcond+0,0001)
Klc:=CONDUCTIVITY{R134a; T=Tcond;P=Pcong+{,0001)
rele:=1/VOLUME(R 134a; T=Tcond;x=0)

{Calculo dos coeficienies de transferéncia de calor}
{zona de resfriamento}

prve; =mivc*(cpvc*1000)Ykve
Reve:=(vazao/ntubes)*Dht/(Aci*mive)
Nut:=0,023*Revet0,8*Prve™),3 { Dittus-Boelter enfriamento}
hre1:=Nu1*kvce/Dht

{zona de condensagao}

pric:=milc*(cplc™100Q¢)/kic

Relc:=(vazao/ntubos) Dht/(Aci*milc)
Reg:=Revc*(mive/milc)*(rolc/rove)*0,5+Relc
Nu2:=0,05"Reg"0,8*Pric”0,23

hre2:=NuZ*klc/Dht

{zona de subresfriamento}
Nu3:=0,023*Relc0,8*Prich(,3

hre3:=Nu3*klc/Dht

{No lado do ar}

Call Propsar{Tai;Pai:rhoar;miar,cpar;kar}
mar:=rhoar*Ve*Aca

Prar:=miar*(cpar*1000)/kar

Rear:=rhoar*va*Dhe/miar

jar:=0,91*Rear*{-0,5)

Nuar=jar*Rear*Prar’{1/3)

harc:=Nuar‘kar/Dhe

{caicule da eficiéncia das aletas}
mm1:=sqri(2*harc/{Kal*tfin)}
xi1:=tanh{mm1*Hfin/2)/(mm1*Hfin/2)

{Calculo do fluxo de calor no condensador}
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{Coef. global na zona de rasfriamento}
Uic=1/{(1/hrct)+1/(harc*(alpa+xi1*lamda))}

{Calculo da vazao de ar que atravesa a zona de resfriamento}
CALL MINMARA {mar:cpar,cpveivazao; Tecond; Tcond; Tai At Utc;Ntubes;Npasos:mar1 epstinutt;Aiet)
Qee:=vazao*cpvc*(Tecond-Tcond)
Tasct:=Tai+Qce/(mar1*cpar)

Lenf=Aie1/(Pit*Niubos)

G:=(vazao/ntubos)/Aci

CALL DPVAPOR(G;Teond;Dh;Lenf.dpv)
Teond2p:=TEMPERATURE(R134a;P=Pcond-dpv;=0)
{Coeficiente glebal da zona de condensacéo)
hvecond:=ENTHALPY (R134a; T=Teond2p;x=1)
hicond:=ENTHALPY(R134a;T=Tcond2p;>x=0)
hiveo;=hvcond-hlcond
dtcor=(Teond2p-Tai)/(1+(hre2harcy*{AFAD))
hivp:=hlveo+(3/8)*Cplc*dtco

Qco:=vazao*hivp
UZc=1/{(1/hre2)+1/thare*(alpa+xi1*lamda)))

{Calculo da vazao de ar que atravesa ¢ condensador)
CALL MMARZ(mar,cpar; Tcond2p; Tai;Qco; U2 Attntubos:npasos: mar2; eps2; nui2;Aie2)
Lecond:=Aie2/{ntubos*pit)

Tase2:=Ta+Qool{mar2*cpar)

CALL DPBIFASE(G;Tcond2p;Dh;Lecond:dphi)

{Zona de subresfriamentc}

U3c=1/((1/hre3)+ H{harc*(alpa+xi1*lamda)))

Lsre:=L *Npasos-Lcond-Lenf

Aie3:=Pit*Lsre

mar3:=mar-mari-mar2{(Aie3/{Att*ntubos npasas)}
Ccar3:=cparmar3

Ccere3:=cplc*vazao

CALL CCR3MIN(Cear3;Ccre3:Cmin3;Cmax3)
NUT3:=U3c*Aie3/(Cmin3*1000)

CCR3:=Cmin3/Cmax3
EPS3:=1-exp((NUT30,22/CCR3)*(exp(-CCR3*NUT3/0,78)-1))
Teond3p: =TEMPERATURE({R134a;P=Pcond-dpv-dpbi;x=0)
CALL DPLIQUIDO(G; Tcond3p;Dh;Lsre:dpi)
Tscond:=Tcond3p-eps3*CCR3*{Tcond3p-Tai)
Pscond:=Pc¢and-dpv-dpbi-dpl
Qes:=vazao“cple*(Teond3p-Tscond)
Tasc3:=Tai+Qcs/{mar3*cpar)

{Calculo do calor trocado total}

Qeond:=Qcs+Qco+Qce

END

{ - " ¥

1 ) I

PROCEDURE VALVEXPA(Tscond; Tevap; Tcond;disa:mrcal;mr;fmr)
Peond=PRESSURE(R134a; T=Tcond;x=0)

Pevap=PRESSURE(R134a; T=Tevap;x=1)

rol:=1/VOLUME(R134a; T=Tscond;x=0}

dp:={Pcond-Pevap)

kcal:=(5,6369e-5+1,3575e-7*tevap)*1,6

mrcal:=kcal*sqrt{rol*dp)

{™calculo da vélvula con fechamento parcial***}

Ta:=0

dtsi:=2

dtsm:=16

Pm:=PRESSURE(R134a; T=Tevap+dtsa;x=1)-PRESSURE(R134a; T=Tevap;x=1)
Pmmin:=PRESSURE(R134a; T=disi+Ta;x=1)-PRESSURE(R134a; T=Tzx=1)
Pmmax.=PRESSURE{R 134a; T=dtsm+Ta;x=1}-PRESSURE(R134a; T=Ta;x=1)
frar=({Pm-Pmmin)/(Pmmax-Pramin)

mr=mreal*fmr

END
{ etk S S—— - )
{rrmek MODELO BO EVAPORADOR il
{ n e n
PROCEDURE CCEVAPO(Cearz;Cere2;Aevap2; Uevap2:Cmin2,Cmax2;Nutevap2; CCRRe2 epse? )
If (Cear2<Cere2) then
Cmin2:=Cear2

Cmax2:=Cere2
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Nutevap2:=Uevap2*Aevap2/{Cmin2*1000)
CCRRe2:=Cmin2/Cmax2
epse2:=1-exp(-(1-exp(-Nutevap2*CCRRe2)YCCRReZ}
Else
. Cmin2:=Cere2
Cmax2:=Cear2
Nutevapz:=Uevap2*Aevap2/{Cmin2*1G00}
CCRRe2:=Cmin2/Cmax2
epse2:=(1/CCRRe2)*(1-exp(-CCRRe2*(1-exp{-nutevap2)));
Endif
End
{Propriedades do ar}
PROCEDURE PROPSAR(Tai;Pairhoar;miar;cpar;kar)
rhoar=1/VOLUME(AIr, T=Tzi;P=Pai)
miar=VISCOSITY(Air; T=Tai)
cpar=SPECHEAT(AIr T=Tai)
kar=CONDUCTIVITY(AInT=Tai)
End
{Queda de press3o da zona de evaporacéo do refrigerante JUNG & RADEMACHER}
PROCEDURE DPBIFA(Tsat;G;D:L:dpev)
Psat:=PRESSURE(R134& T=Tsal; 1)
Perit:=4087 ‘
Pred:=Psat/Pcrit
kk:=C
filosurm:=0
60:
X=kk/10
filo2:=30,79%¢*1,323*(120"0,47 7*Pred™-0,7232)
filosum:=filosum+filo2
If (kk<1Q) Then
kk=kk+1
Goto 60
Eise
filoZm: =filosumikk
Endif
mil=VISCOSITY({R134a; T=Tsat;P=Psat+0,001)
rek=1/VOLUME(R 134a; T=Tsat;x=0)
Rel=G*D/mil
f {Rel <2300} Then
cf=16/Rel
Else
cf=0,046"RelM-0,2)
Endlf
dp:=(2* G2 L le2m ) (D*rol)
{aumento da presso por aceleracio, considerando um padrao de esceamento homogénea}
rovi=INVOLUME(R134a, T=Tsatx=1)
miv:=VISCOSITY(R134a; T=Tsat;P=Psat-0,0001)
xtte2:=0,021*{rov/rolf{mimiv)*0,25
xtts2:=48,765*(rov/roly (milimiv)*0,25
alpae:=1/(1+xtte2(1/2,375))
alpas:=1/{1+xits2"(1/2,375)}
dpaci=GA2*{((0,1°2/{rov*alpas)+0,9°2/(rol*(1-alpas))} - (0,9"2/(rov*aipae)+0,1°2/(rol*(1-alpae)})"L
dpev:=(dpac+dp)/100C
End
{Queda de Pressao dz fase vapor do refrigerante no evaporador}
PROCEDURE DPMONO(Tsat;G;D;L:dpm)
Psat:=PRESSURE({R134a; T=Tsat;x=1)
ro:=1VOLUME(R 1342, T=Tsat;x=1)
mi:=VISCOSITY(R134a,T=Tsat;P=Psat-0,0001)
Re:=G*D/mi
If (Re <2300) Then
cfm:=16/Re
Else
cfm:=0,079*Re"(-0,25)
Englf
dpm:={2*cfm*Gr2*L)/(D*ro*1000)
END
{Procedimento de calcuio do Evaporador}
PROCEDURE
EVAPORADOR(h4;vazan; Tevap;tea;marev,umed:hrevi;Levap1;LevapZ;Uevap1;Uevap2TasevapZ;dpev.dpm; Qev
ap;tsevapZ;tevapz;jiae)
{GEOMETRIA DO EVAPORADOR}
bi:=0,008{Diametro interno do tubo im]}
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pe:=0,010{Diametro externo do tubo [m}}

n1:=624{No. de aletas/m}

delta:=0,0002 {espesura da aleta [m[}

je:=0,263{Comprimento do evaporador {m]}

he:=0,228{Altura do evaporador [m]}

pe:=0,080{Profundide do evaparador [}

nt:=12 {Numero de tubos}

nf:=4 {Numero de linhas}

car= 0,0254 {Distanciz emtre eixos dos tubos [mI}

k:=202,4 {Condutividade das aletas [w/m KJ}

{No. de Cciunas do evaporador}

ne:=5

{Perimetro interno & externc do tubo}

pit:=pi*bi

pet:=pi*be

{Area transversal inferior e exterior do tubo}

act:=(pi/4ybi*2

aet;=(pi/d)*be"2

{Area frontal por linha}

arfr:=ic*he/nf

{Comprimento de troca em cada tubo}

ler=le

{Superiicie interior de cada tubo}

att=pit*le

{Superficie exterior de troca de um tubo}

ap:=pet*le*{1-delta*n1)

{superficie das aletas por finha}

afi:=(2*n1*e/nf)*(pc*he-nfnt*ael)

{superficie interior de troca por linha}

al:=att"nt

{A superficie de troca externa por linha total e a superficie das aletas}

{de uma linha mais a superficie exterior da troca dos tubcs da filz}
ao:=ap*nt+aff

{Area exterior livre de passo minimo por linha}
ace:=(lc-delta*n1*c)*(he/nf-5"be)

{diametro hidraulico do conduto}

dht:=4*aci/pit

{Diametro hidraulico para o ar numa linha}

dhe:=4*ace™peiao

{caicuto de alpa}

alpa;=ap/alf

{caiculo de lambda}

lambda:=afffai

{DADOS NECESARIOS PARA O TESTE DO MODELO}

maf-=marev/nf {vazao de ar que atravesa o evaporador por linha kg/s]t
patm:=101,3 {Pressao atmosferica}

graved:=9,81{aceleracac de gravidade}

tensao:=12,58"0,001{ tensao superficial assumida N/mj}

{CALCULO DOS COEFICENTES DE TRANSFERENCIA DE CALOR}

{No lado do Ar humedo}

Pevap:=PRESSURE(R134a;x=0,T=Tevap)

wea=HUMRAT(AIrH20; T=tea;P=patm;R=umed) {humedade absciuta do ar [kg vapor/kg ar secol}
miae: =VISCOSITY(AIrH20;T=Tea;P=patmw=wea}{viscocidade do ar humedo [kg/m sl}
reae:=(maffacey*dne/miae {numero de reynolds do ar}
cpae:=SPECHEAT(AIrH20; T=tea;P=patm;R=umed) {capacidade calorifica {kifkg K]}
kae:=CONDUCTIVITY (AIrH20; T=tea, P=patm;w=wea) { condutividade {\W/m K}
prae:=miae*cpas*1000/kae { Numero de prant do ar humedo}
jae:=0,0104*(reae/1000)"0,39 {Coeficente de Coulburn}
stanae:=jae/(prae*(2/3)){Numero de Stanton do arno evap.}
hase:=stanae*cpae*mafiace {coef.de transf.de calor do ar seco KW/ m2 Kl
hwg:=ENTHALPY (Water; T=tea;x=1)

nwf=ENTHALPY (Water; T=tea;x=0)

hwig:=hwg-hwf {entaipia de vaporizacao da agua a Temp. de entrada do ar}
tdwae:=DEWPQINT(AIrH20; T=tea;P=patmw=wea) {tsmperatura de orvaiho do ar}
weas:=HUMRAT(AirH20; T=tdwae; P=patm;R=umed) {humedade absoluta a T de orvaiho do ar}
factorh:=1+(hwiglcpae)*(wea-weas)/(tea-tdwae){fator que muitiplica o ceefic. de ransf. seco}
hahe:=hase*factorh*1000{ceeficiente de transferencia de calor humsdo no lado do ar [w/m2 KJ}
{No lado do refrigerante}

mirle:=VISCOSITY (R134a;T=tevap; P=pevap+0,001)

cprle;=SPECHEAT(R 34z T=tevap;P=pevap+0,001)

krle:=CONDUCTIVITY(R134a T=tevap;P=pevap+0,001)

rrirve:=VISCOSITY(R134a; T=tevap; P=pevap-0,001)

cprve:=SPECHEAT(R134a; T=tevap;P=pevap-0,001)



Apéndice IV — Listagem do Programa de Simulocdo [37

rorie:=1/(VOLUME(R134a; T=tevap;x=0))
krve:=CONDUCTIVITY(R134a; T=tevap;P=pevap-0,001)
rorve:=1/(VOLUME(R134a; T=tevap;x=1))
h1:=ENTHALPY(R134a; T=tevap;1)
h&:=ENTHALPY(R134a; T=tevap;x=0)

{Zona de evaporacio}

x=(h4-h5)/(h1-h5)

prrie:=mirle*1000*cprie/krie
umix:=(vazao/(nf*aci*rorle)y*{1+xx*{{rore/frorve)-1))
laplace:=sgrt(tensao/{graved*(rorie-rorve))}
rerev:=umix*laplace/(rmirle/rorle} {numero de Reynolds de la Mixtura}
hrev1:=0,087*(rerev*0,6)*(prrie”0,1667)*(rorve/rorle)*0,2 ~(krveskrle)*0,09 *(krle/laplace) { w/ m2 K}
{Zona de superaquecimento}
Rev2:={vazac*dht)/(nf*Aci*mirve)
Prve2:=mirve*cprve*1000/krve
Nuev2:=0,023"Rev2"0,8*Prve2/0,4

hrev2:=Nuev2*krve/Dht

{calcuio da eficiencia da aleta}

rm=car/be

bes:=0,525"car

If:=(bes-be)/2

hh:=f+(delta*0,5)

mm:=sqrt{2 hahe/(k*delia))
fief:=mm*hh*rer(exp(d,13*mm*hh-1,3863))
efialeta:=(tanh(fief))ffef

{calculo do coeficiente global de troca de calor do evaporadar)
{Zona de evaporacac}
uevapt:=1/({1/hrev1)+(1/(hahe*(alpa+efialeta®lambda)))) {w/m2 K}
{Calcuio do calor absorvido peio evaporador}
Qevap1:=(vazao/nf)*{(1-xx)*(hi-h5}
Aevap1:=Qevap1*1000/{uevap1*(Tea-Tevap))
Levap1:=Aevap1/{pibi)
nutevapl.=uevap1*Aevapi/(cpas*1000*maf}
epsevapt=t-exp(-nutevap1)
Tasevap1:=Tea-epsevap1*(Tea-Tevap)

Ge:=vazao/(nfAci)

CALL DPBIFA({Tevap;Ge;bi;Levap1:dpev)

{Zona de superaquecimenta}

Cali PROPSAR(Tasevapl;Patmirhear2;miar2;cpar2;kar?)
Levap2:=nt*Le-Levap1
uevap2:=1/{(1/hrev2)+(1/{hahe*{alpa+efialeta*lambda)))) {w/m2 K}
Aevap2:=Levap2*pi*bi

maf2:=maf

Cearz:=cpar2*maf2

Cere2:=cprve™{vazao/nf)

CALL CCEVAPO(CearZ, Cere2;Aevap2; Usvap2:Cmin2; Cmax2;Nutevap2;,CCRRe2;epse2 )
Tevap2:=TEMPERATURE(R134a;P=Pevap-dpev;x=1)
Tsevap2:=Tevap2-epse2*Cmin2*(Tevap2-Tasevap1)/Cera2
CALL DPMONO(Tevap2:Ge;bil.evapZ:dpm)
Psevap2:=Pevap-dpev-dpm
Qevap2:=Cere2*(Tsevap2-Tevan2)
Tasevap2:=Tasevap1-Qevap2/Cear2

{Capacidad totai do evaporados}
Qevap:=nf*(Qevap1+Qevap?2)

END

{ }
{rrmemromeese SUBPROGRAMA DE TROCA DE CALOR NAS LINHAG sy

{ *

PROCEDURE QLINHAS(d; L tavg; Pavg;vazao;n;kk:tsduto;qduto; Umduto; hiduta;hcev)
{Calcuto do coeficiente de transferéncia de calor do iado do ar}
Tsup:=Tavg+({-1)A{Kk)™1

wind:=3,6

C:=11,58

k:=CONDUCTIVITY{R134a; T=Tavg;P=Pavg)
cp:=8PECHEAT(R134a;T=Tavg;P=Pavg)*1000

mi:=VISCOSITY(R134a; T=Tavg,P=Pavg)

pr=mi*cp/k

heev:=C*(1/d)"0,2*(1/(tavg+17,8))°0, 181*(abs(Tavg-Tsup))*0,266™(1+0,7935*wind)*0,5
{calculo do coeficiente de transferéncia de calor interior}
Reduto:=4*vazao/(pi*d*0,001*mi)

Nuduto:=0,023*Reduto™4/5)Pr'n

hidute:=Nuduto*k/{D*0,001)
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{calculo do coeficiente global}
Umdute:=1/(1/hiduto+1/hcev)

dfin:=tsup-tavg
dtout:=dtin*exp(-pi*d*0,001*L"Umduto/(vazac™cp))
Tsduto:=Tavg+dtout
qduto:=Umduto*pi*cf*0,001*L*(dtout-dﬁn)/ln(citout/dtin)
End

; }
[ - -+ SUBPROGRAMA PRINCIPAL ) '

: T

PROCEDURE

SISTEMA(T ai;Pai;Va;rpm;tea;marev;umed:dtsa:Tcond;Tevap;vazao;tecond;U‘ic;U2c;U3<:; Lenf,Lcend;Lsre;Qcond; T
asc;Tasc2; Tascs; dpv; dpbi; dpl; Tscond; rmreal; mr; hd;hrevilevapt;
Levap2;Uevap1 ;Uevap2 Tasevap2;dpev.dpm;Qevap; tsevap2;tevap?;supa;factor;jag)

Teond:= 45,5

Tevap:=1

dtsa= 8,5 { Superaguecimento na entrada ao compressor [C] 3

factor:=0,4

80:

CALL COMPRESOR(Tcond; Tevap;disa;rpm:factor: despis;vazag; Tscomp:h2;h1;rendvol;Pcond)

CALL QLINHAS(12,5:1 5;Tscomp;Pcond;vazac;0,3;1 ‘Tecond;geduts; Umduto hiduto;hcevy

CALL

CONDENSAD(Tai;Pai;Va; Tcond; Tecond;vazac:hre1: hre2:hre3: U1 ¢ UZe,U3c Lenf.Leond;Lsre;Qee;Qeo;Qes; Tasct:
Tasc2; Tasc3;dpv,dpbi;dpl; Tscond;Qcond)
If {Lsre<0) Then
Teond:=Tcond+0,2
GoTo 8¢
Endif
CALL VALVEXPA(T. scond; Tevap; Tcond;dtsa:mreal:mr;fmr)
fvaz:=abs((vazao-mrj/vazao)
If (fvaz=>0,01) Then
if (vazac>mr) Then
ditsa:=dtsa+0,025
GoTo 8¢
Else
dtsa:=dtsa-0,025
GoTo 80
Endif
Endif
h4=ENTHALPY(R134a;T=Tscond;x=0)
CALL EVAPORADOR
(h4.vazao; Tevap;tea;marev,umed:hrevt;Levap1;Levap?;Uevapi ;Uevap2; TasevapZ;dpev,dpm; Qevap;
tsevap2;tevap2;jae)
Pevap2=PRESSURE(R134a; T=Tsevap2;x=1)
CALL QLINHAS(1 9:0.5;T59vap2;Pevap2—O,GD?;vazao;G,4;2:Tecomp;qeduta:Umduto;hidutc;hcev}
supa:=tecomp-tevap

fsupa:=abs (disa-supa)

i (fsupa>0,03) Then
if (dtsa>supa) Then
factor:=factor-0,002
GoTo 80
Else
factor:=factor+0,002 _
GoTo 80
Endif
Endif
END
{ oW » S * L3 W }
{ * “* PROGRAMA PRINCIPAL i

) i }
Tai= 40{ Temperatura de entrada do ar no condensador [C]}
Pai= 101,3 { Pressao de entrada do ar no condensador [C] }
Va=3 {Velocidade do ar na entrada ao condensader im/s] }
marev=0,135 {Vaz&o de ar que atravessa o evapordador [kg/s]}
tea=20{Temperatura de entrada do ar no evaporador [C]}
umed=0,.6{ Humedade refativa do ar [%/100]}
rpm =3000{ Numerc de revolucdes do compressor [rev/min] }
CALL SISTEMA(Tai; Pai; Va; rpm; tea; marev; umed: disa; Tcond; Tevap; vazao: tecond: Ule: U2e; U3c; Lenf;
Leond ; Lsre: Qeond; Tasct; Tasc2; Tasc3; dpv; dpbi; dpl; Tscond; mrcal: mr; b4 -hrav ;Levap1 Levap2; Uevapt;
UevapZ; Tasevap2, dpev; dpm; Qevap; tsevap2; tevap2; supa;f actor jjae)



dpcond=dpv+dpbi+dpl

dpevap=dpev+dpm

Pevap=PRESSURE(R134a; T=Tevap;x=1}
Pcond=PRESSURE(R134a;T=Tcond;x=0}
hentcomp=ENTHALPY(R134a;T=(Tsevap2):x=1)
hsaicomp=ENTHALPY(R134a:7=Tecond;P=Pcond)
cop=({hentcomp-h4)/{hsaicomp-hentcomp)
Pcomp=vazao*{hsaicomp-hentcomp)
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