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ABSTRACT

SIMULATION OF AN AUTOMOTIVE AIR CONDITIONING

SYSTEM USING CO2 AS REFRIGERANT
Pedro Prudéntio de Moral Filho

ABSTRACT

The present work is concerned with the development of a semi-theoretical
simul.ation model for a transcritical vapor—éompression using carbon dioxide (R744) as
working fluid. Based on the mathematical models of the components {(a compressor,
expansion valve, a gas cooler, an internal suction line heat exchanger, an accumulator and
an evaporator), a steady-state performance simulation method of automotive air
conditioning system is proposed. The study includes performance results at elevated
temperatures.

A program written in FORTRAN was developed to calculate the performance of
the cycle and the results had been compared with experimental data published in
McEr;aney et al. (1999). The properties of R744 had been calculated with subroutines from

REFPROP, developed by NIST, U.S.A.

Keys words: transcritical, simulation, accumulator of suction, internal suction line heat
exchanger, gas cooler.




RESUMO

SIMULACAO DE UM CONDICIONADOR DE AR
AUTOMOTIVO EMPREGANDO CQO; COMO REFRIGERANTE

Pedro Prudéncio de Morais Filho

RESUMO

O presente trabalho diz respeito ao desenvolvimento de um modelo semitedrico de
simulag@o para um ciclo transcritico de compressfio de vapor empregando, como fluido
refrigerante o didxido de carbono, R744. Com base no modelo mateméatico dos
componentes do ciclo (um compressor, uma vélvula de expansfio, um evaporador, um
resfriador de gés, um acumulador de sucgfio e um intercambiador de calor), operando em
regime permanente, foi proposto o desempenho de um sistema de ar condicionado
automotivo, em condi¢des de temperaturas ambientes elevadas.

Um programa escrito em FORTRAN foi desenvolvido para calcular o desempenho
do ciclo e os resultados foram comparados com dados experimentais publicados em
McEnaney et al. (1999). As propriedades do R744 foram calculadas com subrotinas do

pacote REFRIPROP, desenvolvido no NIST, EUA.

Palavras chaves: transcritico, simulag¢do, acumulador de sucgio, intercambiador de calor.
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INTRODUCAO

CAPITULO 1

INTRODUCAO

1. OBJETIVO

Nesta dissertagéio é desenvolvido um modelo matemético para a simulacio de um
ciclo transcritico de compresséo de vapor, empregando como fluido refrigerante o didxido
de carbono, R744. De posse do modelo busca-se avaliar o desempenho do ciclo de CO»,

operando em condi¢Ges de temperaturas ambientes elevadas.

1.1 HISTORICO

A preocupagio global pela deterioragio da camada de ozdnio da atmosfera por
alguns contaminantes quimicos & base de bromo (Br) e o cloro (CI) resultou na proibigéo
internacional de sua produgio. Muitos refrigerantes comumente usados, como o R11, que
domina o uso em chillers centrifugos, o R12, largamente usado em refrigeradores/freezers
de uso doméstico € em sistemas de condicionador de ar automotivo, 0 R502, que domina a
indistria de supermercados ¢ o R114, que é largamente usado em aplicacdes navais,
contém estes componentes quimicos. Acredita-se que o R12, o R22 e o R502 representam
90% do mercado da indtstria de refrigeragiio e condicionador de ar industrial (Zhao et al.,
2000).

O Protocolo de Montreal estabeleceu como data médxima, 01 de Janeiro de 1996,
para a interrup¢io da produgéo dos refrigerantes clorofluorcarbonos (CFCs), em paises
desenvolvidos e até o ano de 2010 nos paises em desenvolvimento. Os refrigerantes

identificados como alternativas para os CFCs séo os HFCs e hidroclorofluorcarbonos
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CAPITULO I

INTRODUCAO

1. OBJETIVO

Nesta dissertagio ¢ desenvolvido um modelo matematico para a simulacdo de um
ciclo transcritico de compressio de vapor, empregando como fluido refrigerante o diéxido
de carbono, R744. De posse do modelo busca-se avaliar o desempenho do ciclo de COz,

operando em condi¢des de temperaturas ambientes elevadas.

1.1 HISTORICO

A preocupacio global pela deterioragdo da camada de ozbnio da atmosfera por
alguns contaminantes quimicos A base de bromo (Br) e o cloro (Cl) resultou na proibigao
internacional de sua produgio. Muitos refrigerantes comumente usados, como o R11, que
domina o uso em chillers centrifugos, o R12, largamente usado em refrigeradores/freezers
de uso doméstico e em sistemas de condicionador de ar automotivo, o R502, que domina a
indidstria de supermercados ¢ o Rl14, que é largamente usado em aplicagdes navais,
contém estes componentes quimicos. Acredita-se que o R12, o R22 e o0 R502 representam
90% do mercado da indistria de refrigeragdo e condicionador de ar industrial (Zhao et al.,
2000).

O Protocolo de Montreal estabeleceu como data maxima, 01 de Janeiro de 1996,
para a interrupgdo da produgfio dos refrigerantes clorofluorcarbonos (CFCs), em paises
desenvolvidos e até o ano de 2010 nos paises em desenvolvimento. Os refrigerantes

identificados como alternativas para os CFCs sio os HFCs e hidroclorofluorcarbonos
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(HCFCs) que, apesar de atualmente nfio existirem restrigdes para os niveis de produgfo,
foram também limitados pelo Protocolo de Montreal, com prazo final para a retirada
gradativa no perfodo compreendido entre 2020-2040. Na busca de novas alternativas, as
mais recentes pesquisas estdo, em parte, direcionadas aos fluidos naturais como didxido de
carbono e a ambnia.

O refrigerante R744 é uma substincia natural, de baixo custo e de ficil obtengdo e
manuseio, nio é téxico e nem inflamavel. Comparado a outros refrigerantes, a influéncia
do R 744 na camada de ozbnio € nula (Ozone Depletion Potential, ODP = () e sobre o
aquecimento global/efeito estufa ¢ muito baixa (se comparada & produgdo de CO;
resultante da queima de combustivel f6ssil - Global Warming Potential, GWP = 1), sendo
zero a sua influénecia com relagio ao aquecimento global liquido, quando usado como um
gAs para uso técnico, desde que o gés seja obtido através de produgio industrial (Neska et
al., 1998). O CO; possui, ainda, 0 mais elevado limite mdximo de exposi¢do (Maximum
Allowable Concentration, MAC = 5 000 ppm), que é cinco vezes maior que o limite do
R12 (Infante Ferreira e Boukens, 1996).

No inicio do século XX, o CO; foi comumente usado como fluido de trabalho em
sistemas de condicionador de ar e em sistemas de refrigeragfo para uso naval, até o ano de
1950 (Neksi et al., 1998). Antes do desenvolvimento dos CFCs, nos anos 1930, ele foi
largamente utilizado em sistemas de condicionador de ar para conforto (Robinson e Groll,
1997). Em fungio das restrigdes com relagfio ao tempo de uso dos CFC e HCFC e, devido
ao seu grande potencial para uso como refrigerante, 0 R744 € um dos antigos refrigerantes
que estd sendo retestado e pode ser usado com sucesso em diversas aplicagdes: como
fluido secunddrio em sistemas indiretos, em sistemas em cascata como refrigerante do

circuito de baixa temperatura ou como refrigerante em plantas de refrigeracéo (Bredesen et
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(HCFCs) que, apesar de atualmente ndo existirem restricdes para os niveis de produgio,
foram também limitados pelo Protocolo de Montreal, com prazo final para a retirada
gradativa no periodo compreendido entre 2020-2040. Na busca de novas alternativas, as
mais recentes pesquisas estiio, em parte, direcionadas aos fluidos naturais como didxido de
carbono e a amonia.

O refrigerante R744 é uma substancia natural, de baixo custo e de ficil obtengéo ¢
manuseio, ndo & téxico e nem inflamédvel. Comparado a outros refrigerantes, a influéncia
do R 744 na camada de ozdnio é nula (Ozone Depletion Potential, ODP = 0) e sobre o
aquecimento global/efeito estufa € muito baixa (se comparada a4 produgio de CO:
resultante da queima de combustivel féssil - Global Warming Potential, GWP = 1), sendo
zero a sua influéncia com relagdio ao aquecimento global liquido, quando usado como um
gés para uso técnico, desde que o gds seja obtido através de produgdo industrial (Neskd et
al., 1998). O CO, possui, ainda, o mais elevado limite miximo de exposi¢do (Maximum
Allowable Concentration, MAC = 5 000 ppm), que é cinco vezes maior que o limite do
R12 (Infante Ferreira e Boukens, 1996).

No inicio do século XX, o CO; foi comumente usado como fluido de trabalho em
sistemas de condicionador de ar e em sistemas de refrigeracfio para uso naval, até o ano de
1950 (Neksi et al., 1998). Antes do desenvolvimento dos CFCs, nos anos 1930, ele foi
largamente utilizado em sistemas de condicionador de ar para conforto (Robinson e Groll,
1997). Em fungfo das restrigdes com relagio ao tempo de uso dos CFC e HCFC e, devido
a0 sen grande potencial para uso como refrigerante, o R744 é um dos antigos refrigerantes
que estd sendo retestado e pode ser usado com sucesso em diversas aplicagdes: como
fluido secundério em sistemas indiretos, em sistemas em cascata como refrigerante do

circuito de baixa temperatura ou como refrigerante em plantas de refrigeracdo (Bredesen et
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al., 1997), em sistemas de condicionador de ar automotivo e bombas de calor (Hesse e

Spauschus, 1996; Chumak et al. 1996; Pettersen et al., 1998 ; Siif e Kruse ,1998).

1.2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

Descreve-se, a seguir, artigos recentes encontrados na literatura, que versam sobre
a utilizagdo do diéxido de carbono na refrigeragio. Os trabalhos foram divididos em 3
categorias, a saber: Simulagbes, ProtStipos/Aparatos Experimentais e anilise

Tedrica/Ciclos.

1.2.1 SIMULACOES:

Infante Ferreira e Boukens (1996) desenvolveram um modelo de simulagiio para a
comparagio de trés sistemas de refrigeragio: dois dos sistemas de expanséo indireta e 0
terceiro sistema em cascata, empregando um mesmo circuito primario de amdnia. Em um
dos dois sistemas de expansio indireta foi empregado, como fluido do circuito secundario
de resfriamento, o cloreto de cdlcio e, no outro, CO,, também utilizado como fluido
refrigerante no circuito de baixa temperatura do sistera em cascata. Verificaram que 0 uso
do CO, em aplicagBes para baixa temperatura apresentou vantagens quando comparado
com o mesmo sistema de expansdo indireta empregando refrigerantes convencionais. O
COP foi maior, principalmente no sistema em cascata, utilizando trocadores de calor ¢
tubos do circuito de refrigerante com menores dimensdes e com menor espessura do
isolamento térmico, especialmente nas linhas de liquido. A performance energética e
econdmica, tanto no sistema de expansio indireta e do sistema em cascata, ambos

empregando CO,, foi da mesma ordem de grandeza.
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al.,, 1997), em sistemas de condicionador de ar automotivo ¢ bombas de calor (Hesse ¢

Spauschus, 1996; Chumak et al. 1996; Pettersen et al., 1998 ; Siif e Kruse ,1998).

1.2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

Descreve-se, a seguir, artigos recentes encontrados na literatura, que versam sobre
a utilizago do didxido de carbono na refrigeragdo. Os trabalhos foram divididos em 3
categorias, a saber: SimulagBes, Protétipos/Aparatos Experimentais ¢ andlise

Teorica/Ciclos.

1.2.1 SIMULAGOES:

Infante Ferreira ¢ Boukens (1996) desenvolveram um modelo de simulacéo para a
comparagio de trés sistemas de refrigeracdo: dois dos sistemas de expansdo indireta € 0
terceiro sistema em cascata, empregando um mesmo circuito primdrio de amdnia. Em um
dos dois sisternas de expansio indireta foi empregado, como fluido do circuito secundério
de resfriamento, o cloreto de cdlcio e, no outro, CO,, também utilizado como fluido
refrigerante no circuito de baixa temperatura do sisterna em cascata. Verificaram que o uso
do CO; em aplicagBes para baixa temperatura apresentou vantagens quando comparado
com o mesmo sistema de expansido indireta empregando refrigerantes convencionais. O
COP foi maior, principalmente no sistema em cascata, utilizando trocadores de calor e
tubos do circuito de refrigerante com menores dimensdes e com menor espessura do
isolamento térmico, especialmente nas linhas de liquido. A performance energética e
econdmica, tanto no sistema de expansio indireta e do sisttma em cascata, ambos

empregando CO;, foi da mesma ordem de grandeza.
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Brown e Pearson (1996) produziram um programa para avaliar a performance do
propano, amdnia e diéxido de carbono no processo de evaporagiio em tubos longos e em
trocadores de calor de placas. Os resultados confirmaram a amonia como o melhor
refrigerante do ponto de vista termodindmico ¢ as dificuldades para o uso do CO, devido
is temperaturas supercriticas serem eliminadas se este for usado nos sistemas em cascata
combinado com outros refrigerantes, por exemplo, a amonia.

@ Robinson e Groll (1997) simularam e analisaram o processo de rejei¢io de calor
através da comparagio de modelos desenvolvidos de trocadores de calor para uso
automotivo (resfriador de gis e condensador utilizando CO, e HCFC-22, respectivamente)
com o objetivo de verificar a redugio no tamanho dos trocadores de calor quando usam o
CO,. Através dos modelos desenvolvidos, conclufram que o didmetro interno dos tubos nos
trocadores de calor para uso com CO, podem ser escolhidos de modo que as perdas de
carga normalizadas ao longo do trocador de calor sejam equivalentes as de um
condensador com HCFC-22. E, quando cada trocador de calor for construido com mesmo
material, espacamento e espessura de aletas e dimensionado com fatores de seguranga
equivalentes, para a determinag@o de espessura da parede dos tubos, obtiveram as seguintes
vantagens para os trocadores de calor (resfriador de gés) usados com CO»:

e podem ser de 34-50% menores em relagio aos trocadores de calor
(condensador) empregados com HCFC-22 para uma mesma faixa de
comprimento de aletas;

e podem ser 49% mais leves em relagio aos trocadores de calor
(condensador) empregados com HCFC-22 para uma mesma faixa de

comprimento de aletas;
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Brown e Pearson (1-996) produziram um programa para avaliar a performance do
propano, amonia e diéxido de carbono no processo de evaporagiio em tubos longos e em
trocadores de calor de placas. Os resultados confirmaram a amdnia como o melhor
refrigerante do ponto de vista termodindmico e as dificuldades para o uso do COz, devido
4s temperaturas supercriticas serem eliminadas se este for usado nos sistemas em cascata
combinado com outros refrigerantes, por exemplo, a amonia.

Robinson e Groll (1997) simularam e analisaram o processo de rejeigio de calor
através da comparagio de modelos desenvolvidos de trocadores de calor para uso
automotivo (resfriador de gés e condensador utilizando CO, e HCFC-22, respectivamente)
com o objetivo de verificar a redugdo no tamanho dos trocadores de calor quando usam o
CO,. Através dos modelos desenvolvidos, concluiram que o didmetro interno dos tubos nos
trocadores de calor para uso com CO; podem ser escolhidos de modo que as perdas de
carga normalizadas ao longo do trocador de calor sejam equivalentes as de um
condensador com HCFC-22. E, quando cada trocador de calor for construido com mesmo
material, espagamento e espessura de aletas ¢ dimensionado com fatores de seguranga
equivalentes, para a determinagfio de espessura da parede dos tubos, obtiveram as seguintes
vantagens para os trocadores de calor (resfriador de gds) usados com COx:

e podem ser de 34-50% menores em relagdo aos trocadores de calor
(condensador) empregados com HCFC-22 para uma mesma faixa de
comprimento de aletas;

o podem ser 49% mais leves em relagio aos trocadores de calor
(condensador) empregados com HCFC-22 para uma mesma faixa de

comprimento de aletas;
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s podem ocupar de 35-50% menos volume em relagdo aos trocadores de
calor (condensador) empregados com HCFC-22 para uma mesma faixa de
comprimento de aletas;

Schonfeld e Kraus (1997) simularam um trocador de calor contra-corrente (CO»-
dgua) com o objetivo de calcular a transferéncia de calor em um ciclo transcritico. Ao
compararem os resultados

com os dados experimentais, concluiram que, em linhas gerais, o modelo criado €
itil para projetos de trocadores de calor para os ciclos com bombas de calor. Entretanto
encontraram considerdveis diferengas entre as temperaturas do fluido medidas e calculadas
em fungfio dos métodos cldssicos empregados para os cdlculos da transferéncia de calor por
convecgdo, por ndo serem adequados ao seu emprego na transferéncia de calor de fluidos
nas condig¢des transcriticas.

Hwang e Radermacher (1997) investigaram, experimental e teoricamente, a
performance de trocadores de calor usando diéxido de carbono. Para avaliagdo tebrica
desenvolveram dois modelos de simulagfio: para o evaporador, EVAPRO, e para o
resfriador de gds, GASPRO. Ao compararem os modelos com os resultados experimentais
encontraram um desvio de 1,7% e 2,6% para o evaporador e resfriador de gds,
respectivamente. Concluiram, também, que a temperatura da dgua gelada depende da sua
aplicagio e dos efeitos sobre a pressdo de evaporagio. A temperatura da dgua de
resfriamento depende do tipo do calor rejeitado e dos efeitos na saida do resfriador de gase
na entrada do evaporador. Para o CO, a aplicagiio em baixa temperatura € recomendada
devido a um menor calor latente com a pressio de evaporagio mais elevada. A pressdo do
resfriador de gds pode ser controlada: para uma pressio mais baixa, a temperatura da dgua

de resfriamento deve ser menor e para pressio mais alta, a temperatura da dgua de
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e podem ocupar de 35-50% menos volume em relagdo aos trocadores de
calor (condensador) empregados com HCFC-22 para uma mesma faixa de
comprimento de aletas;

Schonfeld e Kraus (1997) simularam um trocador de calor contra-corrente (COz-
4gua) com o objetivo de calcular a transferéncia de calor em um ciclo transcritico. Ao
compararem os resultados

com os dados experimentais, concluiram que, em linhas gerais, 0 modelo criado €
dtil para projetos de trocadores de calor para os ciclos com bombas de calor. Entretanto
encontraram considerdveis diferengas entre as temperaturas do fluido medidas e calculadas
em fungiio dos métodos cldssicos empregados para os cdlculos da transferéncia de calor por
convecgio, por nio serem adequados ao seu emprego na transferéncia de calor de fluidos
nas condic¢Bes transcriticas.

Hwang e Radermacher (1997) investigaram, experimental e teoricamente, a
performance de trocadores de calor usando diéxido de carbono. Para avaliagdo tedrica
desenvolveram dois modelos de simulagdo: para o evaporador, EVAPRO, e para o
resfriador de gis, GASPRO. Ao compararem os modelos com os resultados experimentais
encontraram um desvio de 1,7% e 2,6% para o evaporador e resfriador de gés,
respectivamente. Conclufram, também, que a temperatura da dgua gelada depende da sua
aplicagio e dos efeitos sobre a pressio de evaporagdo. A temperatura da 4gua de
resfriamento depende do tipo do calor rejeitado e dos efeitos na saida do resfriador de gés e
na entrada do evaporador. Para o CO,, a aplicagio em baixa temperatura € recomendada
devido a um menor calor latente com a pressio de evaporagiio mais elevada. A pressdo do
resfriador de gis pode ser controlada: para uma pressdo mais baixa, a temperatura da dgua

de resfriamento deve ser menor e para pressdo mais alta, a temperatura da dgua de
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resfriamento, deve ser maior. O efeito da temperatura da 4gua gelada e a qualidade do CO,
que entra no evaporador estdo relacionados com a performance do resfriador de gés.

Patil e Manzione (1999) relataram, como parte de um programa desenvolvido em
laboratérios federais e universidades patrocinados pelo exército americano, os resultados
dos testes experimentais ¢ simulados de um ciclo transcritico, CO,, para operagdes de
aquecimento e resfriamento em unidades de condicionamento de ar (ECU’s -
Environmental Control Units), que fornecem ar acondicionado para trailers, veiculos,
armamentos e acomodacgdes tempordrias, ¢ em veiculos titicos utilizados no exercito
americano. Os resultados experimentais mostraram que o coeficiente de transferéncia de
calor sempre ‘aumenta com o fluxo méssico. O coeficiente de transferéncia de calor
aumentou com um baixo fluxo de calor e com o decréscimo da pressdo, enquanto que, com
elevado fluxo de calor, o coeficiente de transferéncia de calor mostrou-se quase
independente da pressdo, como nas condi¢tes com baixo fluxo.

Yanagisawa et al. (1999) analisaram teoricamente a performance de um compressor
alternativo trabalhando com CQ,, empregando um modelo matemdtico. As caracteristicas
do desempenho do compressor utilizando CO; foram analisadas e comparadas com as dos
compressores de refrigeragio para uso automotivo empregando HFC 134a. Verificaram
que a influéncia do volume do espago nocivo sobre a eficiéncia volumétrica para os
compressores que utilizam CO; € em torno de um tergo em relagdo aos compressores que
utilizam R134a. Concluiram, também, que as influéncias das perdas por vazamento e de
calor na eficiéncia do compressor com CO; sdo quase equivalentes as encontradas nos
compressores com R134a, embora as diferenga de pressio e o coeficiente de transferéncia
de calor nos compressores com CO; sejam muito maior do que os encontrados nos

compressores que usam R134a. A eficiéncia volumétrica do compressor operando com
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resfriamento, deve ser maior. O efeito da temperatura da dgua gelada e a qualidade do CO;
que entra no evaporador estéio relacionados com a performance do resfriador de gds.

Patil e Manzione (1999) relataram, como parte de um programa desenvolvido em
laboratérios federais e universidades patrocinados pelo exéreito americano, os resultados
dos testes experimentais e simulados de um ciclo transcritico, CO», para operagbes de
aquecimento e resfriamento em unidades de condicionamento de ar (ECU’s -
Environmental Control Units), que fornecem ar acondicionado para trailers, veiculos,
armamentos e acomodagBes temporarias, ¢ em veiculos titicos utilizados no exercito
americano. Os resultados experimentais mostraram que o coeficiente de transferéncia de
calor sempre aumenta com o fluxo maéssico. O coeficiente de transferéncia de calor
aumentou com um baixo fluxo de calor e com o decréscimo da pressao, enquanto que, com
elevado fluxo de calor, o coeficiente de transferéncia de calor mostrou-se quase
independente da pressio, como nas condigdes com baixo fluxo.

Yanagisawa et al. (1999) analisaram teoricamente a performance de um compressor
alternativo trabalhando com COz, empregando um modelo matemdtico. As caracteristicas
do desempenho do compressor utilizando CO; foram analisadas e comparadas com as dos
compressores de refrigeragio para uso automotivo empregando HFC 134a. Verificaram
que a influéncia do volume do espago nocivo sobre a eficiéncia volumétrica para os
compressores que utilizam CO; é em torno de um tergo em relagdo aos compressores que
utilizam R134a. Conclufram, também, que as influéncias das perdas por vazamento € de
calor na eficiéncia do compressor com CO; sdo quase equivalentes as encontradas nos
compressores com R134a, embora as diferenga de pressdo e o coeficiente de transferéncia
de calor nos compressores com CO; sejam muito maior do que os encontrados nos

compressores que usam R134a. A eficiéncia volumétrica do compressor operando com
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CO, foi maior do que a do compressor com R134a e as eficiéncias adiabdtica e indicada
foram quase cquivalentes para ambos os compressores exceto em operages com
velocidades elevadas.

Robinson e Groll (2000) simularam um sistema transcritico de diéxido de carbono
de condicionador de ar “resfriado a ar” para ambientes e concluiram que, dentro de certa
tolerincia, o programa pode ser utilizado para avaliar os efeitos ocasionados ao sistemna
pela variagiio do grau de superaquecimento, através da variagéio dos valores da efetividade
do intercambiador de calor e das condi¢Bes ambientais. Além disso, o programa oferece
uma razodvel estimativa para pressdo do resfriador de gds necessiria para uma dada
capacidade de evaporagiio em um sistema de condicionador de ar com a geometria

conhecida.

1.2.2 PROTOTIPOS/APARATOS EXPERIMENTAIS:

Brendgaard (1996) empregou um compressor SABROE HPO 24, operando com
R744 (CO»), na parte de baixa temperatura (Tcondensagio = = 3 °C) em um sistema em cascata,
para obter valores do COP e as eficiéncias volumétrica e isentrépica. Os valores foram
comparados com os correspondentes de compressores similares empregando R22 e R717,
em condigdes de operagiio com baixas temperaturas de evaporagio e condensagdo. Os
valores encontrados das eficiéncias volumétricas e isoentrépica foram muitos maiores, se
comparados com os valores para R22 e R717 ¢, em fungdo desta Gltima, o coeficiente de
performance foi superior em 22%. A capacidade de refrigeragdo, para um dado volume de
admissdo, é da ordem de nove vezes maior com R744 do que com R717. Além disso,
foram avaliados alguns tipos de Gleo para uso com o R744, constatando que a

miscibilidade do 6leo depende do tipo do ciclo de operagdo, transcritico ou subcritico, ou
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CO, foi maior do que a do compressor com R134a e as eficiéncias adiabdtica e indicada
foram quase equivalentes para ambos os compressores exceto em operagles com
velocidades elevadas.

Robinson e Groll (2000) simularam um sistema transeritico de diéxido de carbono
de condicionador de ar “resfriado a ar” para ambientes e concluitam que, dentro de certa
tolerfincia, o programa pode ser utilizado para avaliar os efeitos ocasionados ao sistema
pela variagdo do grau de superaquecimento, através da variagio dos valores da efetividade
do intercambiador de calor e das condigGes ambientais. Além disso, o programa oferece
uma razodvel estimativa para pressio do resfriador de gds necessdria para uma dada
capacidade de evaporagfio em um sistema de condicionador de ar com a geometria

conhecida.

1.2.2 PROTOTIPOS/APARATOS EXPERIMENTAIS:

Brzndgaard (1996) empregou um compressor SABROE HPO 24, operando com
R744 (CO,), na parte de baixa temperatura (Tcondensagio = - 5 “C) em um sistema em cascata,
para obter valores do COP e as eficiéncias volumétrica e isentropica. Os valores foram
comparados com os correspondentes de compressores similares empregando R22 e R717,
em condigBes de operagdo com baixas temperaturas de evaporacio e condensagdo. Os
valores encontrados das eficiéncias volumétricas e isoentrépica foram muitos maiores, se
comparados com os valores para R22 e R717 e, em funcdo desta Gltima, o coeficiente de
performance foi superior em 22%. A capacidade de refrigeragdo, para um dado volume de
admissio, é da ordem de nove vezes maior com R744 do que com R717. Além disso,
foram avaliados alguns tipos de 6leo para uso com o R744, constatando que a
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seja, se o R744 encontra-se ou ndo polarizado € em que condi¢do se encontra a sua
densidade. Constatou-se que operagdes com o sistema trabalhando com temperaturas de
rejeigio de calor muito acima de 5 °C exigirdo modificagBes substanciais no projeto do
compressor € na planta de teste. Além disso, necessitardo de uma planta com compressores
de dois estigios, sistema economizador, etc.

Fagerli (1996) projetou um compressor hermético, com base em um compressor
hermético padriio para uso com HCFC 22, e uma bancada de teste para avaliar a
possibilidade do seu uso com CO,. Para esta finalidade construiu um pequeno compressor
alternativo do tipo hermético, com um tnico cilindro para trabalhar com uma pressio e
temperatura de evaporagio de 30 bar e 5,6 °C, respectivamente, e pressdo de descarga de
100 bar. O autor concluiu que, para conseguir resultados experimentais cuja capacidade de
refrigeragiio do compressor seja igual & do compressor com HCFC 22, € necessirio reduzir
as flutuagdes da pressdo na cimara de descarga e efetuar pequenas modificagSes nas
valvulas, com o objetivo de methorar a eficiéncia do compressor hermético operando com
COa.

Holst (1996) construiu uma bancada para testar compressores de condicionador de
ar de uso automotivo. A bancada permitiu o ficil ajuste dos parAmetros operacionais com
um ciclo transcritico simplificado, ou seja, operando somente na fase gasosa.

Bredesen et al. (1997) construiram um circuito de CO2, em uma bancada de teste,
com tubulagio em aluminio com 7 mm de didmetro, isento de dleo, para medir os
coeficientes de transferéneia de calor e perda de carga. Empregaram vérias correlagdes
para encontrar uma que melhor representasse os valores medidos. Os experimentos
mostraram que o regime de transferéncia de calor em ebuligio nucleada ird ocorrer na

maior parte dos evaporadores para CO; e este mecanismo de transferéncia de calor gera
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menos perda de pressio. A perda de carga, acompanhada da diminui¢fo de temperatura, é
menor do que com os hidrocarbonetos e uma menor diferenga de temperatura é necessaria
no lado do refrigerante. A elevada eficiéncia possibilita obter uma maior transferéncia de
calor por unidade de comprimento, mesmo com tubos com didmetros menores tornando os
evaporadores eficientes e compactos. E, ainda, a eficiéncia de transferéncia de calor pode
ser aumentada consideravelmente sem problemas como: perda de pressfo pelo aumento do
fluxo de calor; elevados coeficientes de transferéncia de calor podem ser obtidos com
menor fluxo mdssico e perda de carga; com maiores temperaturas de evaporagdo as
condigdes de transferéncia de calor sio extraordindrias. Todas as correlagGes empregadas
previram coeficientes de transferéncia de calor menéres do que os medidos. Isto foi
atribuido as condicBes operacionais no evaporador com CO; envolverem pressdes € fluxos
de calor mais elevados, a densidade liquido/vapor mais baixa e a tensio superficial do CO;
no estado liquido ser muito baixa.

Hashimoto e Saikawa (1997), em um circuito experimental de uma bomba de calor
com CO;, instalado com o objetivo de avaliar o comportamento do ciclo e a transferéncia
de calor sob condigdes supercriticas, avaliaram os resultados preliminares do coeficiente de
transferéncia de calor global no resfriador de gds, nas seguintes condi¢des de trabalho:
pressdo 30-40 bar (no lado de baixa) € 80-120 (no lado de alta), meio de resfriamento dgua
e o meio a ser resfriado saln;oura e a se¢fo de transferéncia de calor do teste foi do tipo
trocador de calor com tubo de cobre concéntricos. Foram empregadas ainda duas
correlagdes (Dittus-Boelter e Petukhov-Gnielinski) para fluxo turbulento sem mudanga de
fase com a finalidade de prever o coeficiente global de transferéncia de calor medido. A
diferenca de temperatura logaritmica foi calculada assumindo-se ¢, constante. Entretanto,

préximo ao ponto critico, o calor especifico muda consideravelmente. Concluiram que,
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para todas as condigbes do experimento, havia diferenga entre o coeficiente de
transferéncia de calor global medido e o calculado através das duas relagbes e, para a
correlagio de Petukhov-Gnielinski, que acreditaram ser a mais precisa, os valores foram
menores. Entretanto, atribufram esta diferenca aos problemas decorrentes de medigbes e
das estimativas das propriedades fisicas do CO,.

Infante Ferreira e Soesanto (1997) compararam teérica e experimentalmente um
sistema de expansdo direta com R404A, aplicado a um sistema de refrigeragio de um
gabinete frigorifico de supermercado e outro sistema de expansio indireta com
R404A/CO,. Concluiram que o CO», como meio indireto, apresentou grandes vantagens na
transferéncia de calor em comparagio com o R404A em sistema de expansdo direta. A
diferenca da temperatura da entrada no gabinete frigorifico reduziu de 20 K no sistema
com R404A para 8K, com CO,, nas condigdes experimentais. Na fase do degelo ¢
necesséria a inje¢io controlada de liquido, quando o gabinete frigorifico estiver em
temperaturas altas. Com relagfio ao desempenho energético, € aproximadamente a mesma
para os dois sistemnas.

Rieberer ¢ Halozan (1997), com o objetivo de avaliar resultados tedricos e, dos
modelos calculados, construiram uma bancada de teste de uma bomba de calor para
aquecimento d’4gua por meio de um trocador de calor contracorrente dgua/CO:. Os
resultados mostraram que os coeficientes de transferéncia de calor na rejeigio de calor
transcritica e na evaporagdo sdo elevados devido aos niveis de pressdo de operagao, e,
conseqiientemente, aos valores da densidade do CO; serem expressivos. Os didmetros dos
tubos, tanto do lado de rejei¢do de calor quanto do lado de ganho devem ser pequenos.

Observaram, também, que a queda de temperatura devido & perda de carga € baixa.
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Zhao et al. (2000) determinaram experimentalmente os coeficientes de
transferéncia de calor da amédnia e do CO,, em um tubo horizontal liso, para o processo de
evaporagdo, variando o fluxo mdssico e de calor. Constataram, que os coeficientes de
transferéncia de calor para ambos os refrigerantes aumentam com o aumento da vazio
méssica e do fluxo de calor. Para um mesmo fluxo mdssico e de calor o coeficiente de
transferéncia de calor, da amdnia é aproximadamente 10% maior do que o do COz, mas, na
pritica, em funcfo dos sistemas com CO; operarem com velocidades de escoamento muito
mais elevadas do que as praticadas usando amoénia, estes valores se tornam compativeis.
Em relagio aos coeficientes de transferéncia de calor dos refrigerantes tradicionais a base
de cloro, cloro/flior ou flior/carbono, tanto o do CO: quanto o da amdnia sdo
substancialmente maiores, dado um mesmo fluxo de calor e vazdo massica.

Neksé et al. (1998) construiram um protétipo para aquecimento d’dgua com bomba
de calor operando com CO;, O valor do COP obtido foi de 4,3 no aquecimento da dgua de
9 °C até 60 °C com uma temperatura de evaporacio de 0 °C. Uma redugéio no consumo de
energia de mais de 75% pode ser obtida se comparados aos sistemas de aquecimento a gis
e por eletricidade, para um fornecimento d’dgua a uma temperatura de 60 °C. Em fungdo
da elevada eficiéncia volumétrica, possibilitando pequenas 4reas para o fluxo e das boas
caracteristicas de transferéncia de calor do CO,, é possivel fabricar sistemas compactos
com custos reduzidos. Uma outra vantagem significativa deste sistema em relagio aos
sistemas de aguecimento d’4gua convencionais é a possibilidade do aquecimento d’dgua
até temperaturas de 90 °C sem problemas operacionais.

Siip e Kruse (1998) analisaram os efeitos sobre a eficiéncia de compressao indicada
em um compressor operando com CO;. Conclufram que, em fungio das propriedades

termofisicas do CO,, as pressdes de trabalho séo bastante elevadas, o que resulta na
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necessidade de um projeto especial para os componentes do compressor. Por outro lado, o
uso CO; como refrigerante oferece diversas vantagens para a performance do processo de
refrigeragiio. Especialmente para o compressor, as propriedades do CO, sdo favoraveis as
eficiéncias volumétrica e energética contanto que as influéncias decorrentes de vazamentos
(blow-by) sejam reduzidas a valores razodveis.

Beaver et al. (1999) descreveram alguns resultados do projeto e construgdo de um
protétipo de um sistema de condicionador de ar/bomba de calor operando em um ciclo
transcritico usando R744 (diéxido de carbono) e compararam seu desempenho ao de um
sistemna convencional usando R410a. Os resultados dos testes realizados, com o sistema do
protétipo com R744, alcangaram o mesmo COP dos sistemas convencionais nas condic¢des
de teste B e C (temperatura ambiente igual a 26,7/27,7 °C). Como esperado, nas condigbes
de teste com temperaturas ambientes mais elevadas, nas condiges de teste A (26,7/35 °0),
o sistema operou com o COP 10% mais baixo. A perda de carga no resfriador de gis
correspondeu & metade, em relagdo ao condensador (resfriador de gés). As condicles de
teste A, B e C siio definidas em (ARI Standard, 1989).

Christensen (1999) examinou o uso do CO; em dois diferentes sistemas: um como
refrigerante ¢ o outro como fluido secundirio em gabinetes frigorificos, ‘utilizados em
supermercados. Observou que o sistema operando com CO; apresentou uma capacidade de
transferéncia de calor muito boa e pequena perda de carga. O consumo de energia foi
compativel com as melhores instalagdes convencionais. Os problemas técnicos em relagdo
4 construgio de sistemas para baixas temperaturas com CO», foram considerados limitados.

Heyl e Quack (1999) projetaram e testaram uma unidade de compresséo-expansao
de &mbolo livre (free piston expander-compressor) para uso com CO2, com o objetivo de

reduzir as suas desvantagens energéticas através de pardmetros economicamente
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justificdveis. Concluiram que a eficiéncia termodindmica do processo transcritico com
diéxido de carbono pode ser melhorada aproveitando, no trabalho de compressdo, o
trabalho de expansdo. O ciclo preferido € o ciclo de dois estdgios de compressdo com a
recuperagio do calor do primeiro estigio de compressdo e a extragio do trabalho de
expansio de um outro estigio.

Jakobsen (1999) analisou resultados de estudos tedrico e experimental para um
novo sistema ejetor acionado por dgua quente, com a finalidade de promover a melhoria da
eficiéncia do processo transcritico através da redugfo da temperatura da 4gua de
resfriamento no resfriador de gés. Resultados experimentais mostraram que a redugéo
méxima na temperatura de resfriamento no resfriador de gas medida foi de 9,5 K, o que
proporcionou um aumento da eficiéncia do sistema de didxido de carbono em 80%.

Lemke et al. (1999) projetaram e construiram um sistema de bomba de calor com
CO, para aquecimento de dgua em tanque de estocagem do tipo estratificado, obtendo
resultados encorajadores nos primeiros testes.

Neksé et al. (1999) desenvolveram e analisaram uma série de compressores semi-
herméticos de um e dois estagios, com dois cilindros, operando com velocidades nominais
de 1450 a 2900 rpm (50 Hz). As analises mostraram que, para uma dada faixa de pressio,
existe grande potencial para fabricar compressores utilizando CO, com grande eficiéncia.
Reduzindo-se vazamentos de véalvulas, minimizando-se o espago nocivo e reduzindo-se a
temperatura do gds na sucgdio, os autores acreditam que serd possivel revelar muito deste
potencial.

Olson (1999) efetuou medigdes dos coeficientes de transferéncia de calor emn um
fluxo transcritico e turbulento do diéxido de carbono em um tubo horizontal aquecido por

4gua quente fluindo em contracorrente. Este foi o primeiro experimento com condigéo de
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contorno convectiva aquecendo um fluido supercritico. O mesmo tipo de condigdo de
contorno, como no condensador em um ciclo de refrigeragéo, porém com a diregdo do
fluxo de calor oposta (aquecimento versus resfriamento). Duas correlagdes para fluxo
supercritico com condigdes de contorno constantes para o fluxo de calor foram empregadas
com sucesso para previsio da transferéncia de calor, exceto quando a temperatura média do
fluido estava dentro da faixa de 3 °C da temperatura pseudocritica.

Schmidt et al. (1999) projetaram e construiram um sistema de bomba de calor,
operando com CO», de mesma capacidade de um sistema de aquecimento por resisténcia
elétrica de uma de secadora de lavanderia (tipo PASSAT 132 E), e obtiveram com o
sistema com bomba de calor uma consideravel economia de energia, em torno de 50%. O
uso do CO,, como fluido de trabalho, oferece vantagens relativas & seguranga operacional e
ao aumento da performance do sistema.

Steimle et al. (1999) projetaram e construfram um sistema de refrigeragdo em
cascata, para avaliarem energeticamente duas combinagdes de refrigerantes naturais
R290/R744 ¢ R290/R170 (propano/etanc). Conclufram que o sistema de refrigeragiio em
cascata, usando a combinagio de fluidos naturais como R290/R744 (propano/didxido de
carbono), com temperatura de refrigeragio abaixo de —19 °C, possui melhor valor de
eficiéncia. O problema adicional da flamabilidade dos hidrocarbonetos, em contraste com
os chamados “refrigerantes seguros” (CFCs), pode limitar a instalagdo de uma planta de
refrigeragio em cascata, que utilize como fluido de trabalho a combinagéo propano/diéxido
de carbono, a uma instalagéio especial de casa de mdquinas com acesso limitado.

Yarrall et al. (1999) mediram o desempenho de um protétipo de bomba de calor
operando em um ciclo transcritico usando CO,, com produgfo simultinea de refrigeracdo e

4dgua quente a 90 °C. A performance do protétipo foi medida através de uma faixa de
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contorno convectiva aquecendo um fluido supercritico. O mesmo tipo de condigo de
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elétrica de uma de secadora de lavanderia (tipo PASSAT 132 E), e obtiveram com o
sistema com bomba de calor uma considerdvel economia de energia, em torno de 50%. O
uso do COs, como fluido de trabalho, oferece vantagens relativas & seguranga operacional e
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Steimle et al. (1999) projetaram e construiram um sistema de refrigeragdo em
cascata, para avaliarem energeticamente duas combinagGes de refrigerantes naturais
R290/R744 e R290/R170 (propanc/etano). Concluiram que o sistema de refrigeragio em
cascata, usando a combinagio de fluidos naturais como R290/R744 (propano/didxido de
carbono), com temperatura de refrigeragéo abaixo de -19 °C, possui melhor valor de
eficiéncia. O problema adicional da flamabilidade dos hidrocarbonetos, em contraste com
os chamados “refrigerantes seguros” (CFCs), pode limitar a instalagdo de uma planta de
refrigeraciio em cascata, que utilize como fluido de trabalho a combinagdo propano/didxido
de carbono, a uma instalagio especial de casa de maquinas com acesso limitado.
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operando em um ciclo transcritico usando CO3, com produgio simultinea de refrigeragio e
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condicBes operacionais, antes e depois da adigio de dleo ao sistema. O coeficiente de
performance, COP, resultou préximo a 3, nas seguintes condi¢des: com 0 compressor em
velocidade miaxima, fluxo de 4gua constante no evaporador e com éleo adicionado ao
sistema. Com fluxo de 4gua constante no evaporador e o sistema isento de 6leo, o maior
COP obtido foi em torno de 3,2. Isto foi atribuido 2 eficiéncia isoentrépica do compressor
ser em torno de 10% maior. A adiciio do éleo causou incrustagdo e reduziu a performance
no evaporador, mas este fendmeno foi desprezivel com relagfio 4 performance do resfriador
de gis.

Cutler et al. (2000) construfram um protétipo de um sistema transcritico para
investigar o desempenho do CO; em ambos 0s sistemas: condicionador de ar e bomba de
calor. Concluiram que o prototipo possibilitard as condigGes necessarias para 0
desenvolvimento do estado da arte dos componentes do ciclo.

Mukaiyama et al. (2000) desenvolveram um protétipo de uma bomba de calor para
uso residencial empregando o CO; como refrigerante, € compararam OS resultados de
desempenho com os sistemas que utilizam combustiveis. Concluiram que os sistemas que
utilizam CO, sdo muito eficientes e livres da emissdo de diéxido de carbono.

Richter et al. (2000) compararam experimentalmente uma bomba de calor
comercial, para a finalidade de aquecimento, usando o R410a como refrigerante e um
protétipo com R744. Concluiram que o R744 oferece flexibilidades operacionais as quais
podem ser otimizadas para aplicagdes em bombas de calor e condicionador de ar.
Temperaturas mais elevadas podem ser obtidas na saida do resfriador de gds quando
usados como bombas de calor.

Rieberer et al. (1999) avaliaram experimental e teoricamente um ciclo transcritico

de bomba de calor para estudarem o eventual uso do sistema de intercambiador de calor.
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Conclufram que o uso do intercambiador de calor em um ciclo transcritico satisfaz todas
expectativas relativas 2 eficiéncia e a performance do sistema.

Saikawa e Hashimoto (2000) desenvolveram um protétipo de uma bomba de calor
para uso residencial e concluiram que bombas de calor para fins de aquecimento da dgua
podem ser produzidas com temperatura elevada e aita eficiéncia.

Zakeri et. al (2000) construiram a primeira planta comercial piloto para bombas de
calor para aquecimento da 4gua na Noruega ¢ concluiram que, de acordo com os resultados
preliminares, um elevado valor do COP foi alcangado. O valor do COP no aquecimente-Ja
dgua de 6,7 a 66 °C foi de 5,77, com uma temperatura de evaporagio de 14,3 °C. Para uma
temperatura de evaporagdo mais baixa, de 11,8 °C o COP sofreu uma redugéo de 5,8% no
aquecimento da 4dgua de 7,1 a 67 °C. Devido & alta miscibilidade do CO» no éleo,
separadores de dleo devem ser instalados na linha de sucgao.

Pettersen et al. (2000) avaliaram a troca de calor e queda de pressio em um
manifold de aluminio. Os resultados experimentais confirmaram que o CO; oferece um

elevado valor para o coeficiente de troca de calor em pressdo supercriticas.

1.23 ANALISE TEORICA/CICLOS:

Hesse e Spauschus (1996) analisaram o comportamento da mistura lubrificante/CO»
e conclufram pela possibilidade do uso de uma grande variedade de lubrificantes com o
CO,, em um ciclo transcritico de compressio de vapor

Rolfsman (1996) relatou que muitos supermercados na Suécia utilizam, nos
sistemas de refrigeragio de expansdo direta, R12 para resfriamento e R502 para
congelamento. Em um supermercado, resfriadores de liquido, chillers, empregados em

sistemas de expansio indireta, foram convertidos, com sucesso, para uso com NH;,
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Concluiram que o uso do intercambiador de calor em um ciclo transcritico satisfaz todas
expectativas relativas 2 eficiéncia e a performance do sistema.

Saikawa e Hashimoto (2000) desenvolveram um protétipo de uma bomba de calor
para uso residencial e concluiram que bombas de calor para fins de aquecimento da dgua
podem ser produzidas com temperatura elevada e alta eficiéncia.

Zakeri et. al (2000) construiram a primeira planta comercial piloto para bombas de
calor para aquecimento da dgua na Noruega e concluiram que, de acordo com os resultados
preliminares, um elevado valor do COP foi alcangado. O valor do COP no aquecimento da
4gua de 6,7 a 66 °C foi de 5,77, com uma temperatura de evaporagio de 14,3 °C. Para uma
temperatura de evaporagdo mais baixa, de 11,8 °C o COP sofreu uma redugio de 5,8% no
aquecimento da 4gua de 7,1 a 67 °C. Devido 2 alta miscibilidade do CO2 no dleo,
separadores de 6leo devem ser instalados na linha de sucgio.

Pettersen et al. (2000) avaliaram a troca de calor e queda de pressio em um
manifold de aluminio. Os resultados experimentais confirmaram que 0 CO; oferece um
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Hesse ¢ Spauschus (1996) analisaram o comportamento da mistura lubrificante/CO»
e concluiram pela possibilidade do uso de uma grande variedade de lubrificantes com o
CO,, em um ciclo transcritico de compresséo de vapor

Rolfsman (1996) relatou que muitos supermercados na Suécia utilizam, nos
sistemas de refrigeragio de expansdo direta, R12 para resfriamento e R502 para
congelamento. Em um supermercado, resfriadores de liquido, chillers, empregados em
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utilizando CO, como fluido secundirio, para fins de congelamento em aplicagGes
frigorificos. Concluiu que, comercialmente, sistemas de expansdo indireta empregando
CO, como fluido secundério, sdo uma alternativa para sistemas comerciais de expansio
direta usados em aplicagBes para baixa temperatura, €, em muitos casos, 0s custos inicial e
total sdo menores.

Chumak et al. (1996) avaliaram vérios ciclos termodindmicos conhecidos de
bombas de calor com CO, para aquecer dgua de 288 para 363 K, com o objetivo de propor
um ciclo cujo coeficiente de performance (COP) da bomba de calor se encontre na faixa
entre 3,9 a 4,7. O principal esquema proposto consistiu de um ciclo de compressdo a vapor
com bomba de calor, operando com COi, cujo ciclo termodindmico usa vapor
superaquecido na linha de sucgdo do compressor € cra composto de trés trocadores de calor
para garantir o aquecimento da dgua de 288 até 363-368 K alcangando um COP na faixa de
3,9 a 4,7 com uma pressio de sucgio e descarga de 4,5 ¢ 10,0 MPa, respectivamente.

Broesby-Olsen (1996) pesquisou problemas decorrentes de reagtes quimicas em
sistemas de refrigeracfio usando refrigerantes naturais como di6éxido de carbono, amdnia €
hidrocarbonetos, em comparagio as reagbes quimicas existentes em sistemas
convencionais. Concluiu que os problemas encontrados, de uma forma geral, sdo
equivalentes aos encontrados em sistemas empregando refrigerantes halogenados, CFC,
HCFC ou HFC. Entretanto, observou-se que problemas relativos 4 compatibilidade so
menores e mais ficeis de administrar.

Pettersen et al. (1996) avaliaram o potencial de uso do CO,, em sistemas de
condicionador de ar residencial reversivel do tipo splif, como substituto em sistemas com
HCFC-22. A principal conclusio deste estudo preliminar foi que, em sistemas com bombas

de calor e condicionador de ar de expansio direta usando COz, € possivel obter uma
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utilizando CO, como fluido secunddrio, para fins de congelamento em aplicagbes
frigorificos. Concluiu que, comercialmente, sistemas de expansdo indireta empregando
CO, como fluido secundirio, sio uma alternativa para sistemas comerciais de expansdo
direta usados em aplicagBes para baixa temperatura, €, €m muitos casos, 0s Custos inicial e
total s&0 menores.

Chumak et @l (1996) avaliaram vdrios ciclos termodinimicos conhecidos de
bombas de calor com CO; para aquecer 4gua de 288 para 363 K, com o objetivo de propor
um ciclo cujo coeficiente de performance (COP) da bomba de calor se encontre na faixa
entre 3,9 a 4,7. O principal esquema proposto consistiu de um ciclo de compressdo a vapor
com bomba de calor, operando com CO,, cujo ciclo termodinimico usa vapor
superaquecido na linha de sucg¢fio do compressor e era composto de trés trocadores de calor
para garantir o aquecimento da dgua de 288 até 363-368 K alcan¢ando um COP na faixa de
3,9 a 4,7 com uma pressio de sucgdo e descarga de 4,5 ¢ 10,0 MPa, respectivamente.

Broesby-Olsen (1996) pesquisou problemas decorrentes de reagdes quimicas em
sistemas de refrigeragio usando refrigerantes naturais como diéxido de carbono, amonia ¢
hidrocarbonetos, em comparagio as reagdes quimicas existentes em  sistemas
convencionais. Concluiu que os problemas encontrados, de uma forma geral, sio
equivalentes aos encontrados em sistemas empregando refrigerantes halogenados, CFC,
HCFC ou HFC. Entretanto, observou-se que problemas relativos 3 compatibilidade séo
menores & mais faceis de administrar.

Pettersen et al. (1996) avaliaram o potencial de uso do COz, em sistemas de
condicionador de ar residencial reversivel do tipo split, como substituto em sistemas com
HCFC-22. A principal conclusio deste estudo preliminar foi que, em sistemas com bombas
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eficiéncia energética sazonal (estabelecida pelo U.S. Energy Policy Act of 1992)
competitiva quando comparado com sistemas que usam HCFC-22. Comparado ao HCFC
22, o processo empregando CO,, em temperaturas ambientes elevadas, produziu baixos
valores do COP. Entretanto, em temperaturas baixas ¢ moderadas os valores calculados
foram muito bons. Para uma temperatura ambiente de 39 °C, o célculo da poténcia
consumida do sistema com CO5 foi de 35% maior do que com HCFC 22, enquanto que em
temperaturas de 19 °C encontraram uma redugéo de 16%.

Hwang et al. (1997) pesquisaram uma correlagdo para a transferéncia de calor por
ebuligio com o COy, através da comparagio dos dados experimentais de Bredesen com
diversas correlagdes: Chen, Bennette-Chen, Gungor-Winston, Shah, Schrock-Grossman e
Liu-Winterton. Concluiram que todas as correlagdes, com excegdo da correlagio de
Bennette-Chen, nio podem ser aplicadas para didxido de carbono, no processo de
transferéncia de calor por ebuligio. Para reduzir o desvio com relagio aos dados
experimentais, uma correlagio de Bennette-Chen modificada foi proposta. O desvio médio
foi de 14%.

Pettersen et al. (1998) propuseram uma discussio sobre os projetos e a performance
de trocadores de calor compactos para uso com COz, em sistemas de condicionador de ar,
com base nos dados das unidades j4 construidas e testadas em comparagio aos trocadores
de calor convencionais. Os resultados mostraram que os trocadores de calor desenvolvidos
sio muito competitivos com relagio as unidades basicas usadas para HFC/HCFC, em
termos de dimensdes fisicas, peso e¢ performance. Devido aos diferentes perfis de
temperatura, mostraram que 2 femperature approach, isto é, a diferenca de temperaturas
entre a temperatura de safda do refrigerante e a temperatura de entrada do ar, ¢ muito

menor nos resfriadores de gds com CO; do que nos condensadores convencionais com
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eficiéncia energética sazonal (estabelecida pelo U.S. Energy Policy Act of 1992)
competitiva quando comparado com sistemas que usam HCFC-22. Comparado ao HCFC
22, o processo empregando COz, em temperaturas ambientes elevadas, produziu baixos
valores do COP. Entretanto, em temperaturas baixas e moderadas os valores calculados
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consumida do sistema com CO- foi de 35% maior do que com HCFC 22, enquanto que em
temperaturas de 19 °C encontraram uma redug@o de 16%.
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Bennette-Chen, ndo podem ser aplicadas para diéxido de carbono, no processo de
transferéncia de calor por ebuligo. Para reduzir o desvio com relagio aos dados
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dimensdes e capacidades iguais. Verificaram que trocadores de calor com microcanais t€m
uma melhor eficiéncia global. Resultados provenientes da modelagem e de testes
mostraram que com um projeto apropriado dos evaporadores, para uso com CO3, pode-se
conseguir desumidificar o ar, de maneira igual, ou melhor do que em evaporadores
convencionais, mesmo com temperaturas de evaporagio ligeiramente maiores. Concluiram
que, com o objetivo de melhorar os modelos projetados, sfo necessdrios dados
experimentais de transferéncia de calor e perda de carga com a inclusdo do lubrificante no
sistema.

Schmidt et al. (1998) compararam o comportamento termodindmico de dois ciclos
de desumidificagiio empregando bomba de calor através de dois processos: um subcritico,
empregando R 134a, e o outro transcritico, empregando CO,. Os resultados mostraramn que
o uso do COs, como fluido de trabalho, ndo acarretou aumento no consumo de energia da
bomba de calor e, se as eficiéncias isentrépicas forem iguais, os dois ciclos podem ser
energeticamente equivalentes. Perdas no dispositivo de expansio sdo mais pronunciadas no
processo com CO,. Entretanto, sugeriram que, a partir do momento que haja
disponibilidade de dispositivos de expansdo que recuperem parte desta perda, podem
oferecer uma possibilidade adicional para melhoramento do processo. Concluiram que,
devido as propriedades ambientais superiores € o favordvel comportamento
termodinimico, o diéxido de carbono pode ser considerado em potencial como fluido de
trabalho em processos de desumidificagio através de bomba de calor.

Pettersen (1999) calculou e comparou a energia de explosdo de sistemas em
condicionador de ar residencial (ductless split system) empregando HCFC-22 e CO;,
estimada com base no volume, na pressio e nas propriedades dos refrigerantes. Os célculos

mostraram que, para as relagdes carga/volume, a energia de explosido especifica (isto &, por
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dimensdes e capacidades iguais. Verificaram que trocadores de calor com microcanais m
uma melhor eficiéncia global. Resultados provenientes da modelagem e de testes
mostraram que com um projeto apropriado dos evaporadores, para uso com COz, pode-se
conseguir desumidificar o ar, de maneira igual, ou melhor do que em evaporadores
convencionais, mesmo com temperaturas de evaporagio ligeiramente maiores. Concluiram
que, com o objetivo de melhorar os modelos projetados, sio necessarios dados
experimentais de transferéncia de calor e perda de carga com a inclusdo do lubrificante no
sistema.

Schmidt et al. (1998) compararam 0 comportamento termodindmico de dois ciclos
de desumidificacio empregando bomba de calor através de dois processos: um subcritico,
empregando R 134a, e o outro transcritico, empregando COa. Os resultados mostraram que
o uso do CO,, como fluido de trabalho, ndo acarretou aumento no consumo de energia da
bomba de calor e, se as eficiéncias isentrépicas forem iguais, os dois ciclos podem ser
energeticamente equivalentes. Perdas no dispositivo de expansio sdo mais pronunciadas no
processo com CO;. Entretanto, sugeriram gque, a partir do momento que haja
disponibilidade de dispositivos de expansdo que recuperem parte desta perda, podem
oferecer uma possibilidade adicional para melhoramento do processo. Concluiram que,
devido as propriedades ambientais superiores e o favorivel "comportamento
termodinimico, o diéxido de carbono pode ser considerado em potencial como fluido de
trabalho em processos de desumidificagdo através de bomba de calor.

Pettersen (1999) calculou e comparou a energia de explosdo de sistemas em
condicionador de ar residencial (ductless split system) empregando HCFC-22 ¢ COy,
estimada com base no volume, na pressdo e nas propriedades dos refrigerantes. Os cdlculos

mostraram que, para as relagdes carga/volume, a energia de explosio especifica (isto €, por
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carga de refrigerante, em kg) do CO; é mais alta do que HCFC 22, especialmente em
temperaturas baixas e moderadas. Em temperatura ambiente (20 °C), a energia especifica
do CO; é em torno de seis vezes maior do que a energia especifica do HCFC-22, enquanto
que a 100 °C, a relagio é de duas vezes. Entretanto, ponderou que a comparagao ndao pode
ser feita entre sistemas com igual carga e sim com capacidades iguais de resfriamento e
aquecimento. Portanto, em sistemas de mesma capacidade empregando CO; e HCFC-22,
devido & carga de refrigerante ser memor no primeiro, a energia de explosdo sio
compativeis entrte ambos. Em temperaturas ambientes, a energia de explosio com CO; €
maior e em temperaturas mais elevadas os sistemas que utilizam HCFC-2 excedem aos que
usam CO;.

Renz (1999) pesquisou o uso de compressores semi-herméticos dos tipos parafuso e
reciproco para aplicagdes com CO, nos sistemas em cascata. Os resultados mostraram que
as condigbes para posteriores desenvolvimentos de compressores semi-herméticos
reciprocos e de parafusos nos sistemas em cascata sdo muito favordveis. Oleos a base de
poliolésteres provaram ser adequados, tanto para a lubrificagio destes compressores como
do ponto de vista da circulagio no sistema.

Ricberer et al. (1999) analisaram o uso de bombas de calor para aquecimento
d’dgua e de ambientes. Conclufram que bombas de calor com CO;, utilizadas em processos
de aquecimento da dgua sdo altamente eficientes e esses mesmos sistemas possibilitam a
produgiio d’dgua quente com temperaturas aproximadamente de 90 °C, com elevado COP.
Pesquisas mostraram um grande campo de aplicagdo das bombas de calor, incluindo
aquecimento de instalagSes industriais e esportivas, sistema combinado para recuperagdo
de calor e aquecimento em prédios, e, em de prédios comerciais: desumidificagdo e

aquecimento.
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carga de refrigerante, em kg) do CO, é mais alta do que HCFC 22, especialmente em
temperaturas baixas e moderadas. Em temperatura ambiente (20 °C), a energia especifica
do CO, é em torno de seis vezes maior do que a energia especifica do HCFC-22, enquanto
que a 100 °C, a relagio é de duas vezes. Entretanto, ponderou que a comparagio ndo pode
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maior e em temperaturas mais elevadas os sistemas que utilizam HCFC-2 excedem aos que
usam CO;.

Renz (1999) pesquisou o uso de compressores semi-herméticos dos tipos parafuso e
reciproco para aplicagdes com CO; nos sistemas em cascata. Os resultados mostraram que
as condigdes para posteriores desenvolvimentos de compressores semi-herméticos
reciprocos e de parafusos nos sistemas em cascata séo muito favordveis. Oleos a base de
poliolésteres provaram ser adequados, tanto para a lubrificag@o destes compressores como
do ponto de vista da circulagdo no sistema.

Rieberer et al. (1999) analisaram o uso de bombas de calor para aquecimento
d’4gua e de ambientes. Conclufram que bombas de calor com CO; utilizadas em processos
de aquecimento da dgua sdo altamente cficientes e esses mesmos sistemas possibilitam a
produgiio d’dgua quente com temperaturas aproximadamente de 90 °C, com elevado COP.
Pesquisas mostraram um grande campo de aplicagiio das bombas de calor, incluindo
aguecimento de instalagdes industriais e esportivas, sistema combinado para recuperagdo
de calor e aquecimento em prédios, e, em de prédios comerciais: desumidificagio ¢

aquecimento.
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Rolfsman (1999) realizou algumas comparagGes entre um sistema em cascata com
CO, no circuito de baixa temperatura e dois sisternas: um operando em dois estagios € o
outro com o CO, como fluido secundério de refrigeragdo. Ressaltou que néo ha razdes na
demora em se projetar novas plantas com sistemas em cascata empregando COa. Os
componentes ¢ tecnologias podem ser conseguidos, os compressores podem  ser
encontrados no mercado ¢ para os demais componentes do sistema serdo confeccionados
atendendo os requisitos das normas de pressdo. O CO2, como fluido de circulagio com
bomba, é uma tecnologia aprovada. O sistema de degelo vem sendo testado
minuciosamente e para os sistemas empregando o principio em cascata existem muitos
exemplos testados.

Halozan e Rieberer (2000) analisaram as possiveis aplicagBes para o CO> como
refrigerante e conclufram que o verdadeiro problema para 0 uso CO; ndo ¢ a tecnologia
para a produgiio dos seus componentes em larga escala por um prego razodvel. O CO; néo
¢, e ndo serd, a solugfio para todos 08 problemas de bombas de calor ar, condicionado e
refrigeracio, mas, para determinadas aplicagoes especiais, ele € uma solugfio imbativel.

Devotta et al. (2000) avaliaram o uso do CO» como refrigerante em aparelhos de
condicionador de ar de janela. Concluiram que o refrigerante com a maior pressdo de
descarga, R744, tem o menor COP e necessita de maior poténcia. Entretanto, o CO»
oferece relativamente uma maior capacidade de refrigeragio tendo como conseqiiéncia
uma redugio das dimensdes do compressor e, devido as pressoes de trabalho serem mais

elevadas, os trocadores de calor podem ter uma redugio consideravel de tamanho.,

1.3 ANALISE DO CICLO TRANSCRITICO DE COMPRESSAO DE VAPOR - CO;
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é, e ndo serd, a solugdo para todos os problemas de bombas de calor ar, condicionado ¢
refrigeragiio, mas, para determinadas aplicagdes especiais, ele é uma solucdo imbativel.

Devotta et al. (2000} avaliaram o uso do CO; como refrigerante em aparelhos de
condicionador de ar de janela. Conclafram que o refrigerante com a maior pressdo de
descarga, R744, tem o menor COP e necessita de maior poténcia. Entretanto, o CO2
oferece relativamente uma maior capacidade de refrigeragdo tendo como conseqiiéncia
uma reduciio das dimensdes do compressor €, devido as pressoes de trabalho serem mais

clevadas, os trocadores de calor podem ter uma redugio considerdvel de tamanho.

1.3 ANALISE DO CICLO TRANSCRITICO DE COMPRESSAO DE VAPOR - CO;
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O ciclo transcritico de compressdo de vapor, empregando o R744, € caracterizado
por operar em torno do ponto critico do fluido de trabalho, ou seja, 0 CO2 no lado de alta
pressio encontra-se no estado supercritico ¢ no lado de baixa pressdo, subcritico (Pettersen
et al., 1998; Neksa et al., 1998; Rieberer et al., 1999). A outra diferenga significativa entre
um sistema com CO; e um sistema convencional é o uso de um reservatorio na saida do
evaporador e a introdugio ao sistema de um intercambiador de calor (Lorentzen ¢
Pettersen, 1993). A Figura 1.1 apresenta um diagrama de fluxo de um sistema empregando

o CO;, com seus principais componentes.

INTERCANBIADOR

DE CALOR

RESFRIADOR
DE GAS

VALVULA
DE EXPANSAQ

COMPRESSOR

EVAPORADOR

ACUMULADOR DE SUCCAO

Figura 1.1: Diagrama de fluxo de um ciclo transcritico COa.

As Figuras 1.2 e 1.3 ilustram os correspondentes diagramas temperatura-entropia €

pressiio-entalpia do ciclo transcritico.
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O ciclo transcritico de compressdo de vapor, empregando o R744, ¢ caracterizado
por operar em torno do ponto critico do fluido de trabalho, ou seja, o CO3 no lado de alta
pressio encontra-se no estado supercritico € no lado de baixa pressao, subcritico (Pettersen
et al., 1998; Neksi et al., 1998; Rieberer et al., 1999). A outra diferenga significativa entre
um sistema com CO; e um sistema convencional é o uso de um reservatério na saida do
evaporador e a introdugdo ao sistema de um intercambiador de calor (Lorentzen ¢
Pettersen, 1993). A Figura 1.1 apresenta um diagrama de fluxo de um sistema empregando

o CO,, com seus principais componentes.

INTERCAMBIADOR
DE CALOR

RESFRIADOR
DE GAS

VALVULA
DE EXPANSAQ

COMPRESSOR

EVAPCRADOR

ACUMULAGOCR DE SUCGAC

Figura 1.1: Diagrama de fluxo de um ciclo transcritico CO».

As Figuras 1.2 e 1.3 jlustram os correspondentes diagramas temperatura-entropia ¢

pressdo-entalpia do ciclo transeritico.
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temperatura (*C)

pressdo constanie

A

entropia  {&J/kgK)

Figura 1.2: Diagrama T-s de um ciclo transcritico de COs.

{MPg)

pressdo

] temp. constonte
N
N

"2 entalpia  {kJ/%q)

Figura 1.3: Diagrama P-h de um ciclo transcritico de CO..
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press@io constanie

2

termperctura (*C)

entropia  {kJ/kgK)

Figura 1.2: Diagrama T-s de um ciclo transcritico de COa.

(MPa)

pressdo

1 ternp. constante

Fir—— h, b 2 entalpia  (kd/ka)

Figura 1.3: Diagrama P-h de um ciclo transcritico de COa.
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1.3.1 DESCRICAO DO CICLO

Processo (1 - 2): Compressio

E um processo de compressio adiabdtica porém irreversivel. O processo necessita
de energia para elevar a pressio subcritica de evaporagio até a pressdo supercritica de
resfriamento do gés. A compressio OCoITe Com uma razao de compressio muito baixa e,
devido as pressdes médias serem relativamente elevadas, as perdas de carga sdo

despreziveis (Pettersen et al., 1998). O trabalho de compresséo &, portanto, dado por:

Wiy =k —h (1.1)

A poténcia de compressio € dada pela equacdo (1.2):

Wia=mw_, =m(h—h) (1.2)

Processo (2 - 3): Resfriamento do gas

E um processo isobdrico sendo o calor rejeitado através do resfriamento do fluido
em alta pressio em uma tnica fase (supercritica) e ndo por condensagdo, como acontece
nos sistemas convencionais. Na rejeiciio de calor supercritica, o calor € rejeitado com uma
certa diferenca de temperatura (femperature-glide) com o CO; sofrendo continuamente um
aumento em sua densidade, mantendo-se no estado gasoso com densidade elevada, cuja a

aparéncia é de um liquido nebulizado (Neksi et al., 1998; Rieberer et al., 1999).

24




INTRODUGAO

1.3.1 DESCRICAO DO CICLO

Processo (1 - 2): Compressio

E um processo de compressdo adiabética porém irreversivel. O processo necessita
de energia para elevar a presséo subcritica de evaporago até a pressdo supercritica de
resfriamento do gds. A compressdo ocorre com uma razio de compressio muito baixa e,
devido as pressdes médias serem relativamente elevadas, as perdas de carga sdo

despreziveis (Pettersen et al., 1998). O trabalho de compressao é, portanto, dado por:

W, =h—h (1.1)

A poténcia de compressdo ¢ dada pela equagdo (1.2):

Wis=mw_, =m(h—h) (1.2)

Processo (2 - 3): Resfriamento do gis

E um processo isobdrico sendo o calor rejeitado através do resfriamento do fluido
em alta pressio em uma dnica fase (supercritica) e ndo por condensagio, como acontece
nos sistemas convencionais. Na rejeigio de calor supercritica, o calor € rejeitado com uma
certa diferenca de temperatura (femperature-glide) com o CO; sofrendo continuamente um
aumento em sua densidade, mantendo-se no estado gasoso com densidade elevada, cuja a

aparéncia é de um liquido nebulizado (Neksd et al., 1998; Rieberer et al., 1999),
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A taxa de calor total transferida no resfriador de gds € dada pela expressdo:

Qz-a :’;"Qz—sz’ﬁ(ha_hz) (1.3)

O elevado calor especifico préximo 2 pressiio critica € favordvel  transferéncia de
calor, mas gera uma grande perda no processo de expansio. Portanto, a temperatura de
safda no resfriador de gis € muito importante para o COP do sistema, sendo os resfriadores
de gds projetados para que a temperatura de saida do refrigerante seja a mais préxima
possivel da temperatura de entrada do meio de resfriamento, isto €, ar ou dgua. A diferenca
entre estas temperaturas, de safda do refrigerante, e a de entrada do ar ou 4gua, é
denominada de Temperature Approach, (TA). A Figura 1.4 ilustra a diferenca entre o perfil
de temperatura de dois trocadores de calor contracorrente: um condensador HCFC 22 ¢ um
resfriador de gis COa, resfriados a ar com temperatura de entrada de 25 °C. Para 0 CO», 0

resfriamento ocorre préximo ao ponto critico (Pettersen et al., 1998).

Diferenga de temperoturg média:

0 1 €0z
< M= -1 7 = T.)do

250 - Q,

g Mm=10 K

g45 - Temperotura do ar na entrado:

£ T =25°C K

L]
i

|

PER

color transferido (W)

Figura 1.4: Perfil de temperatura de um condensador HCFC 22 & um resfriador de gés CO-.
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A taxa de calor total transferida no resfriador de gés € dada pela expressao:

sy =may; =m(hy~hy) (13)

O elevado calor especifico préximo & pressdo critica € favordvel a transferéncia de
calor, mas gera uma grande perda no processo de expansdo. Portanto, a temperatura de
safda no resfriador de gis é muito importante para o COP do sistemna, sendo os resfriadores
de gds projetados para que a temperatura de safida do refrigerante seja a mais proxima
possivel da temperatura de entrada do meio de resfriamento, isto &, ar ou dgua. A diferenca
entre estas temperaturas, de saida do refrigerante, € a de entrada do ar ou agua, €
denominada de Temperature Approach, (TA). A Figura 1.4 ilustra a diferenca entre o perfil
de temperatura de dois trocadores de calor contracorrente: um condensador HCFC 22 e um
resfriador de gds CO, resfriados a ar com temperatura de entrada de 25 °C. Para 0 COz, 0

resfriamento ocorre préximo ao ponto critico (Pettersen et al., 1998).

Diferenga de temperatura média:

g ] CO,
gEO _ ATm = —Q: ﬁTr - Tq )dQ

g ATm=10 K

E‘dﬁ | Temperatura do ar na entreda:

= T, =25°C T

calor tronsferido (W)

Figura 1.4: Perfil de temperatura de um condensador HCFC 22 e um resfriador de gds CO».
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Processo (4 - 5): Expanséio ou Estrangulamento

E uma expansio adiabdtica e irreversivel, durante a qual a entalpia do fiuido ndo se
modifica. Neste processo ocorre uma queda de pressio de resfriamento do gds & pressdo de
vaporizagdo do liquido. Sendo a entalpia a mesma tanto a jusante quanto a montante da
vilvula de expansdo, o processo de estrangulamento surge como uma linha vertical 4-5 no
diagrama P-h.

. Gus=hy—h=0=>h, =] (1.4)

Processo (5 - 6): Evaporacio

E um processo isobérico e isotérmico (se ndo houver superaquecimento do vapor),
ou seja, o calor absorvido no evaporador ocorre por meio da evaporacdo do CO; a uma
pressdo constante. A entalpia do refrigerante aumenta quando o fluido de trabalho recebe
calor do meio ambiente ou do meio a ser refrigerado. (Neks3 et al., 1998; e Rieberer et al.,
1999). Esta quantidade de calor é denominada efeito refrigerante, que € a diferenca de

entalpia entre os pontos (3 — 6).

Gs— = s — N (L.5)

A taxa de transferéncia de calor ao CO; no evaporador € dada pela expressio:

QS—G 2’%“15—6 =’h(h6_hs) (L.6)
A elevada condutividade térmica, a baixa viscosidade cinemdtica e o elevado calor
especifico do COz liquido sdo favordveis ao processo de transferéncia de calor. A baixa
. relaciio entre as densidades do liquido e vapor diminuem os problemas com relagio a

distribuigiio de CO2 no evaporador (Pettersen et al., 1998).

T

26




INTRODUGAO

Processo (4 - 5): Expanséio ou Estrangulamento

E uma expansiio adiabética e irreversivel, durante a qual a entalpia do fluido ndo se
modifica. Neste processo ocorre uma queda de pressio de resfriamento do gds & pressdo de
vaporizagio do liquido. Sendo a entalpia a mesma tanto a jusante quanto a montante da
vélvula de expansdo, o processo de estrangulamento surge como uma linha vertical 4-5 no
diagrama P-h.

Gos=h —h=0=h, =h (1.4)

Processo (5 - 6): Evaporagao

I um processo isobdrico e isotérmico (se ndo houver superaquecimento do vapor),
ou seja, o calor absorvido no evaporador ocorre por meio da evaporagio do CO; a uma
pressdo constante. A entalpia do refrigerante aumenta quando o fluido de trabalho recebe
calor do meio ambiente ou do meio a ser refrigerado. (Neksd et al., 1998; e Rieberer et al.,
1999). Esta quantidade de calor é denominada efeito refrigerante, que é a diferenga de

entalpia entre os pontos (5 — 6).

s =hs— b (1.5}
A taxa de transferéncia de calor ao CO, no evaporador é dada pela expresséo:
Qs s =mdgs_g =m(h6 _hs) (1.6)
A elevada condutividade térmica, a baixa viscosidade cinemdtica e o elevado calor
especifico do COz liquido sdio favordveis ao processo de transferéncia de calor. A baixa

relagio entre as densidades do liquido e vapor diminuem os problemas com relagio a

distribuigio de CO, no evaporador (Pettersen et al., 1998).
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Processo (3 - 4) e (6-1): Subresfriamento e Superaquecimento

O sisterma também inclui um intercambiador de calor ou recuperador (Yarrall et al.
1999), em que o refrigerante a alta pressdo € superesfriado (3-4) e o refrigerante a baixa
pressio € superaquecido (6-1). Um dos seus objetivos € evaporar qualquer liquido
proveniente do acumulador de sucgdo, que tem COmo finalidade promover o retorno de
6leo para o compressor, além de possibilitar o ajuste da pressdo de descarga a um valor
6timo e, a0 mesmo tempo, assegurar uma adequada alimentag¢do do evaporador, conferindo
a este um desempenho similar aos dos evaporadores inundados, sem a adigdo da bomba de
circulagiio ou de um tanque de compensagio (Brown e Pearson, 1996). Pela defini¢io do
intercambiador de calor, por Robinson e Groll (1998), pode-se escrever:

Qs =G =Py —hy =l —hy . (1.7)

A taxa de troca de calor é dada pela Equagio (1.8):

Q3—4 = QS—I =m 34 = ’néﬁ-l (1.8)

1.3.2 CONSIDERACOES GERAIS

O ciclo transcritico tem uma isobarica abaixo e outra acima do ponto critico. A
eficiéncia do sistema e o efeito refrigerante sio dependentes da temperatura ambiente e da
pressiio de alta do sistema, como ilustrado na Figura 1.5. Existe, para uma dada
temperatura ambiente, uma pressio de alta 6tima que proporciona a méxima efici€ncia do
ciclo. Consegiientemente, o ajuste da pressio de alta torna-se muito importante. A redugio
da temperatura antes da vélvula de expansdio aumenta a eficiéncia do sistema e o efeito
refrigerante (Jakobsen, 1999).

A regulagem da pressdo de alta ocorre pela variagio da carga momentinea de

refrigerante na parte de alta pressio do circuito, a qual é obtida através da abertura da
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Processo (3 - 4) e (6-1): Subresfriamento e Superaquecimento

O sisterna também inclui um intercambiador de calor ou recuperador (Yarrall et al.
1999), em que o refrigerante a alta pressao € superesfriado (3-4) e o refrigerante a baixa
pressio é superaquecido (6-1). Um dos seus objetivos é evaporar qualquer liquido
proveniente do acumulador de sucgéo, que tem como finalidade promover o retorno de
6leo para o compressor, além de possibilitar o ajuste da pressdo de descarga a um valor
6timo e, a0 mesmo tempo, assegurar uma adequada alimentagiio do evaporador, conferindo
a este um desempenho similar aos dos evaporadores inundados, sem a adigo da bomba de
circulagio ou de um tanque de compensacio (Brown e Pearson, 1996). Pela defini¢io do
intercambiador de calor, por Robinson e Groll (1998), pode-se escrever:
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A taxa de troca de calor é dada pela Equagdo (1.8):
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O ciclo transcritico tem uma isobarica abaixo e outra acima do ponto critico. A
eficiéncia do sistema e o efeito refrigerante sio dependentes da temperatura ambiente e da
pressio de alta do sistema, como ilustrado na Figura 1.5. Existe, para uma dada
temperatura ambiente, uma pressio de alta Gtima que proporciona a mixima eficiéncia do
ciclo. Conseqiientemente, o ajuste da pressdo de alta torna-se muito importante. A redugao
da temperatura antes da vilvula de expansdo aumenta a eficiéncia do sistema e o efeito
refrigerante (Jakobsen, 1999).

A regulagem da pressio de alta ocorre pela variagdo da carga momentinea de

refrigerante na parte de alta pressdo do circuito, a qual ¢ obtida através da abertura da
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vilvula de expansio, através da transferéncia do refrigerante para o acumulador de sucgio,
situado na saida do evaporador. A reduciio temporéria da abertura da vélvula de expansio
reduz o fluxo de refrigerante para o acumulador de sucgéo. Como, virtualmente, o fluxo de
refrigerante na entrada do compressor permanece constante, a pressio e a carga de

refrigerante no lado de alta pressio aumentam ¢ a capacidade de refrigeragio ¢ aumentada.

P (bar) temp. constante

B c": 3‘ b"
a0 i
< ‘\\ -]
\\
oy
Ve
B0 — ;
, dhg
30 — 4
/ )
,/‘ i

entalpiac h

Figura 1.5: Representagiio fundamental de um sistema transcritico de CO.

Na Figura 1.5, isto & ilustrado com a mudanga do ciclo abcdef para o ciclo
a’’b’c"’d”’ef. A temperatura de safda do refrigerante no resfriador de gis, (b), permanece
mais ou menos constante, com alguns graus acima da temperatura de entrada do meio de
resfriamento, ar, por exemplo. Inversamente, um aumento na abertura da valvula
ocasionard a reduciio da carga de refrigerante no lado de alta pressdo ¢ conseqiiente
reduciio da pressio e da capacidade, como ilustrado na Figura 1.5, pelo ciclo a’b’c’d’ef.
Portanto, a vélvula de expansio atua de uma forma muito diferente se comparada as
utilizadas em sistemas convencionais, em fungio da possibilidade tnica de controle de
pressdo do lado de alta pressio e regulagem da capacidade do sistema (Lorentzen e

Pettersen, 1993).
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Na Figura 1.1, a linha pontilhada, representa um pequeno fluxo de liquido que é
sangrado do teservatério, com dois objetivos: retomnar 6leo para 0 compressor € promover
uma superalimentagfio para o evaporador. O reservatério serve para armazenar ou fornecer
liquido decorrente da regulagem da pressio do lado de alta presséio ¢ garantir, durante todo
o funcionamento do sistema, o fornecimento de quantidade adequada de refrigerante,
independente das condi¢bes operacionais. Além disso, ele protege o compressor contra
golpe de liquido e, quando o sistema estiver inoperante, serve como tanque de expanséo
para o refrigerante, evitando assim pressdes excessivamente elevadas em fungdo da

temperatura ambiente (Lorentzen e Pettersen, 1993). -

1.3.3 APLICACOES DO CICLO TRANSCRITICO DE COMPRESSAO DE
VAPOR - CO;
O ciclo transcritico de compressio com CO; tem sido testado nas mais variadas
aplicacBes, seja na area de refrigeragio; condicionador de ar para uso residencial,
comercial e industrial, automotivo ou em aplicagdes frigorificas em embarcagdes

maritimas, bem como em instala¢ces de bombas de calor e com sistema ejetor.

1.3.3.1 BOMBAS DE CALOR
| Uma vez que os sistemas de refrigeragdo recebem energia de uma regiéo a baixa
temperatura ¢ transferem-na para uma regio de alta temperatura, (€m-s¢ que estes sistemas
sio bombas de calor. Entretanto a designagio bomba de calor estabeleceu-se quando se
utiliza um sistema de refrigeragfio onde o calor rejeitado ro condensador € usado para uma
certa aplicagfio, em vez de ser simplesmente dissipado para a atmosfera (Stoecker ¢ Jones,

1985). O campo de aplicagdes para o uso de bombas de calor empregando o ciclo
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Na Figura 1.1, a linha pontilhada, representa um pequeno fluxo de liquido que €
sangrado do reservatério, com dois objetivos: retornar 6leo para 0 COMPpressor & promover
uma superalimentagiio para o evaporador. O reservatorio serve para armazenar ou fornecer
liquido decorrente da regulagem da pressdo do lado de alta pressdo e garantir, durante todo
o funcionamento do sistema, o fornecimento de quantidade adequada de refrigerante,
independente das condigBes operacionais. Além disso, ele protege o compressor contra
golpe de liquido e, quando o sistema estiver inoperante, serve como tanque de expansio
para o refrigerante, evitando assim pressdes excessivamente elevadas em fungio da

temperatura ambiente (Lorentzen e Pettersen, 1993).

133 APLICACOES DO CICLO TRANSCRITICO DE COMPRESSAO DE
VAPOR - CO;
O ciclo transeritico de compressio com CO; tem sido testado nas mais variadas
aplicagbes, seja ma drea de refrigeragio; condicionador de ar para uso residencial,
comercial e industrial, automotivo ou em aplicagbes frigorificas em embarcagdes

maritimas, bem como em instalagdes de bombas de calor e com sistema ejetor.

1.3.3.1 BOMBAS DE CALOR

Uma vez que os sistemas de refrigeragio recebem energia de uma regido a baixa
temperatura e transferem-na para uma regido de alta temperatura, tem-se que estes sistemas
sio bombas de calor. Entretanto a designagio bomba de calor estabeleceu-se quando se
utiliza um sistema de refrigeragio onde o calor rejeitado no condensador € usado para uma
certa aplicagio, em vez de ser simplesmente dissipado para a atmosfera (Stoecker € Jones,

1985). O campo de aplicagSes para o uso de bombas de calor empregando o ciclo
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transcritico de CO; é muito grande (Rieberer et al., 1999). Em certas aplicages a bomba
de calor pode simultaneamente realizar operagdes de resfriamento e aquecimento ou

simplesmente ser utilizada na produggo de dgua quente (Neskd et al., 1998), em sistemas

- de-estocagem-de-dgua. quente-em.tanques.estratificados (Lemke et al., 1999) e, também, em

processo de secagem (Schmidt et al., 1998 e 1999).

» i) PROCESSO PARA AQUECIMENTO E RESFRIAMENTO
Bombas de calor utilizadas para fins de aquecimento e resftiamento empregam um

modo duplo de operago, como ilustrado na Figura 1.6.

VALVULA DE 4 WIAS

RESFRIAMENTO ? * AQUECIMENTO

TROCADOR DE CALOR
EXTERNO

TROCADDR DE CALOR
INTERNO

AMBIENTE !
UNIDADE EXTERNA EXTERND OU INTERNO : UNIDADE INTERNA

Figura 1.6: Bomba de calor de CO; reversivel.

No modo de aquecimento, o calor proveniente de uma fonte de energia €
adicionado ao refrigerante em uma serpentina externa e liberado em uma serpentina
interna, localizada dentro do ambiente que se deseja aquecer. Por outro lado, no modo de

o resfriamento, o calor & transferido do lugar a ser resfriado para o refrigerante através de
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transcritico de CO; é muito grande (Rieberer et al., 1999). Em certas aplicacbes a bomba
de calor pode simultancamente realizar operagdes de resfriamento e aguecimento ou
simplesmente ser utilizada na produgdo de dgua quente (Neskd et al., 1998), em sistemas
de estocagem de dgua quente em tanques estratificados (Lemke et al., 1999) e, também, em

processo de secagem (Schmidt et al., 1998 e 1999).

* i) PROCESSO PARA AQUECIMENTO E RESFRIAMENTO
Bombas de calor utilizadas para fins de aquecimento e resfriamento empregam um

modo duplo de operagdo, como ilustrado na Figura L.6.
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Figura 1.6: Bomba de calor de CO; reversivel.

No modo de aquecimento, o calor proveniente de uma fonte de energia é
adicionado ao refrigerante em uma serpentina externa e liberado em uma serpentina

interna, localizada dentro do ambiente que se deseja aquecer. Por outro lado, no modo de

L4

° resfriamento, o calor é transferido do lugar a ser resfriado para o refrigerante através de
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uma serpentina interna e posteriormente é rejeitado por meio de uma serpentina externa
(Hsieh, 1993; Pettersen et al., 1996 e Brown ¢ Pearson, 1996). A inverséo de fluxo de

refrigerante € realizada através de uma valvula de quatro vias.

ii) PROCESSO DE SECAGEM

Existern vérios métodos possiveis que podem ser empregados para O processo de
secagem com bombas de calor, diferenciando-se pelo nimero de trocadores de calor
utilizados, pela maneira na qual o ar é processado no equipamento e pela inclusdo ou ndo
de by-pass e vents. Na Figura 1.7, estd representado um diagrama de fluxo de um processo
de secagem empregando ciclo fechado (close-loop) sem by-pass. O processo tem como
objetivo elevar a temperatura do ar através do fornecimento de calor e promover assim a

sua desumidificago (Schmidt et al., 1998).
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Figura 1.7: Diagrama de fluxo de um processo de desumidificagéo.
O processo transcritico do COa mostrado no diagrama 7T-h, na Figura 1.8, é
composto por cinco mudangas de estado e o ciclo do ar estd indicado pela letra Ajndicial € ©

ciclo transeritico por Cingiciat, (Schmidt et al., 1998):
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uma serpentina interna e posteriormente € rejeitado por meio de uma serpentina externa
(Hsieh, 1993; Pettersen et al., 1996 e Brown ¢ Pearson, 1996). A inversiio de fluxo de

refrigerante & realizada através de uma vélvula de quatro vias.

ii) PROCESSO DE SECAGEM

Existermn véarios métodos possiveis que podem ser empregados para o processo de
secagem com bombas de calor, diferenciando-se pelo nimero de trocadores de calor
utilizados, pela maneira na qual o ar € processado no equipamento € pela inclusio ou néo
de by-pass e vents. Na Figura 1.7, estd representado um diagrama de fluxo de um processo
de secagem empregando ciclo fechado (close-loop) sem by-pass. O processo tem como

objetivo elevar a temperatura do ar através do fornecimento de calor € promover assim a

sua desumidificagdo (Schmidt et al., 1998).
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Figura 1.7: Diagrama de fluxo de um processo de desumidificagao.
O processo transcritico do CO; mostrado no diagrama T-h, na Figura 1.8, é
composto por cinco mudangas de estado e o ciclo do ar estd indicado pela letra Ajpgicia € ©

ciclo transcritico por Cindicial, (Schmidt et al., 1998):
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o Compressio irreversivel adiabatica, Ci-Ca

e Resfriamento isobdrico do COs, no estado supercritical, em um trocador de
calor contracorrente utilizando o ar de processo, Cz — Cs e A —Ag;

e Reducdo da alta pressdo, pc, até a pressio de evaporagao, po através da valvula
com entalpia constante, C3 — Cy;

e Evaporagio do CO; a uma temperatura, to, Cs — Cs, seguido do processo de
desumidificagdo do ar, As — Ay

o Superaquecimento do CO,, Cs—Ci, contribuindo com uma parcela no processo

de desumidificag@o do ar, Ag-A.

0o

30 [

temperatura {*C)

80 [

0 |—

20 —

entaipio  (kJ/kg)

Figura 1.8: Diagrama Tk para o processo de desumidicagiio, empregando bomba de calor,
CO;.

1.3.3.2 CICLO TRANSCRITICO COM SISTEMA EJETOR

O ciclo de refrigeragio utilizando um sistema ejetor tem uso limitado em

condicionador de ar ¢ em outras aplicagBes com temperaturas elevadas, acima do ponto de
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» Compressio irreversivel adiabatica, C-Cy

e Resfriamento isobdrico do CO,, no estado supercritical, em um trocador de
calor contracorrente utilizando o ar de processo, Cz — Cs € Al —Ag;

¢ Redugio da alta pressdo, pe, até a pressdo de evaporagio, po, através da vélvula
com entalpia constante, Cs — Cs;

e Evaporagio do COz a uma temperatura, to, C4 — Cs, seguido do processo de
desumidificagio do ar, Ay — Ay,

e Superaquecimento do COz, Cs-Cy, contribuindo com uma parcela no processo

de desumidificagio do ar, As-Ai.
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Figura 1.8: Diagrama T—h para o processo de desumidicagio, empregando bomba de calor,
COn.

1.3.3.2 CICLO TRANSCRITICO COM SISTEMA EJETOR

O ciclo de refrigeragio utilizando um sistema ejetor tem uso limitado em

condicionador de ar e em outras aplicagdes com temperaturas elevadas, acima do ponto de
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congelamento da dgua. O ciclo termodinfmico & essencialmente 0 mesmo de um sistema
de compressio de vapor padriio, sendo usado um ejetor para evacuagéo do resfriador e

compresséo do refrigerante.

AGUA DO MAR AGUA DO MAR
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20 -25C ?
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Figura 1.9: Sistema ejetor para resfriamento d’dgua do mar.

Na Figura 1.9, encontra-se um diagrama de fluxo com base de um sistema ejetor
reinventado pelo professor G. Lorentzen, empregado por Jakobsen (1999) para avaliar a
possibilidade do seu uso para diminui¢iio da temperatura da 4gua do mar em regides

tropicais para ser utilizada como meio de resfriamento do resfriador de gas em um circuito
transcritico de COs;.

Qualquer refrigerante pode ser colocado em uma cimara de flash e produzir
refrigeragiio a uma certa temperatura, através da evacuagio do ar existente na cimara, ou
seja, pela redugdo da pressdo sobre o refrigerante liquido. Se o volume de vapor formado

- durante o processo de evaporagdo do refrigerante for relativamente pequeno, um

e = compressor rotativo ou alternativo pode ser usado para a sua remogao. Caso contrério,
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congelamento da dgua. O ciclo termodindmico ¢ essencialmente 0 mesmo de um sistema
de compressio de vapor padrio, sendo usado um ejetor para evacuacio do resfriador e

compressio do refrigerante.
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Figura 1.9: Sistema ejetor para resfriamento d’4gua do mar.

Na Figura 1.9, encontra-se um diagrama de fluxo com base de um sistema ejetor
reinventado pelo professor G. Lorentzen, empregado por Jakobsen (1999) para avaliar a
possibilidade do seu uso para diminui¢do da temperatura da 4gua do mar em regides
tropicais para ser utilizada como meio de resfriamento do resfriador de gds em um circuito
transcritico de COa.

Qualquer refrigerante pode s‘er colocado em uma cimara de flash e produzir
refrigeragdio a uma certa temperatura, através da evacuagfo do ar existente na clmara, ou
seja, pela redugiio da pressdo sobre o refrigerante liquido. Se o volume de vapor formado

i durante o processo de evaporagio do refrigerante for relativamente pequeno, um

y compressor rotativo ou alternativo pode ser usado para a sua remogio. Caso contrario,
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outros meios de compressdo devem ser adotados. Sistemas com ejetor ou compressores

centrifugos sdo apropriados quando o volume de vapor € elevado (Jordan e Priester, 1984).

A dgua do mar, no tanque de flash, ao ser submetida a uma pressdo de vacuo é

resfriada e em seguida & utilizada como meio de resfriamento, apSs ser bombeada para

dentro do resfriador de gds. O gis de flash é succionado de dentro do tanque e comprimido

em um condensador pelo ejetor, sendo este acionado pela dgua aquecida no resfriador de

. gis. Assim, o sistema opera com o calor gerado pelo préprio sisterna, ou seja, sem custos
operacionais exceto o custo devido ao consumo elétrico das bombas de dgua salgada e da

bomba de vacuo, empregada para remogao do ar.

P:QOhnr/f

/
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temperatura (°C)
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Ry 32°C
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Figura 1.10: Diagrama de um ciclo transcritico com sistema gjetor.
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outros meios de compressiio devem ser adotados. Sistemas com ejetor ou compressores
centrifugos sio apropriados quando o volume de vapor € elevado (Jordan e Priester, 1984).

A 4gua do mar, no tanque de flash, ao ser submetida a uma pressio de vicuo é
resfriada e em seguida é utilizada como meio de resfriamento, apds ser bombeada para
dentro do resfriador de gds. O gés de flash & succionado de dentro do tanque e comprimido
em um condensador pelo ejetor, sendo este acionado pela 4gua aquecida no resfriador de
gds. Assim, o sistema opera com o calor gerado pelo préprio sistema, ou seja, sem custos
operacionais exceto o custo devido ao consumo elétrico das bombas de dgua salgada e da

bomba de vdcuo, empregada para remogao do ar.
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Figura 1.10: Diagrama de um ciclo transcritico com sistema ejetor.
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O ciclo transcritico apresenta uma grande queda de temperatura através do processo
de rejei¢io de calor, que & obtido através de uma remperature glide, tornando-o muito
adequado para aquecimento de dgua, como ilustrado na Figura 1.10, através do diagrama
T-s.

A 4gua do mar recebe uma energia AE, que € usada pelo ejetor para criar um
superesfriamento NAE abaixo da temperatura ambiente. A inclusio de um intercambiador
de calor melhora o processo de ejegio em fungdo de uma disponibilidade maior de energia
na descarga do gds. O intercambiador de calor também melhora o préprio processo

transcritico do COs, principalmente em temperaturas ambientes elevadas (Jakobsen, 1999).

1.3.3.3 REFRIGERACAO APLICADA A SISTEMAS COM BAIXA

TEMPERATURA

i) SISTEMAS DE MULTIPLOS ESTAGIOS DE PRESSAO

Sistemas que operam com baixa temperatura de evaporagdo, com um tinico estdgio
de compressdo, possuem uma razdo de compressao elevada necessitando, portanto, de
compressores de maior poténcia. As grandes diferengas entre as pressdes de condensagio e
gvaporagio podem, também, resultar em temperaturas de descarga elevadas com baixa
eficiéncia do compressor. A utilizagdo de miltiplos estdgios ameniza alguns problemas
decorrentes da elevada diferenca de temperaturas, além de reduzir a poténcia de
compressio (Stoecker e Jabardo, 1994). Os sistemas com dois estdgios de compressio ou
um sisterna em cascata, caso particular dos sistemas de maltiplos estdgios, reduzem a

poténcia total do compressor € aumentam o coeficiente de performance global.
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O ciclo transcritico apresenta uma grande queda de temperatura através do processo
de rejeicio de calor, que é obtido através de uma temperature glide, tornando-o muito
adequado para aquecimento de dgua, como ilustrado na Figura 1.10, através do diagrama
T-s.
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superesfriamento NAE abaixo da temperatura ambiente. A inclusio de um intercambiador
de calor melhora o processo de ejegdo em fungdo de uma disponibilidade maior de energia
na descarga do gis. O intercambiador de calor também melhora o préprio processo

transcritico do CO;, principalmente em temperaturas ambientes elevadas (Jakobsen, 1999).
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TEMPERATURA

i) SISTEMAS DE MULTIPLOS ESTAGIOS DE PRESSAO

Sistemas que operam com baixa temperatura de evaporagio, Com um lnico estdgio
de compressdo, possuem uma razio de compressio elevada necessitando, portanto, de
compressores de maior poténcia. As grandes difercngas entre as pressoes de condensagdo €
evaporagio podem, também, resultar em temperaturas de descarga elevadas com baixa
eficiéneia do compressor. A utilizagdo de miiltiplos estigios ameniza alguns problemas
decorrentes da elevada diferenga de temperaturas, além de reduzir a poténcia de
compressio (Stoecker e Jabardo, 1994). Os sistemas com dois estdgios de compressdo ou
um sisterna em cascata, caso particular dos sistemas de miltiplos estigios, reduzem a

poténcia total do compressor e aumentam o coeficiente de performance global.
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Comparado acs outros refrigerantes, o CO, apresenta eficiéncias volumétrica e
isentr6pica mais elevadas em operages com baixa temperatura. Isto € devido as pressdes
de descarga serem muito elevadas com temperaturas de saturagdo e razio de compressio
relativamente baixas (Brendgaard, 1996).

A Figura 1.11 ilustra um diagrama de fluxo de um sistema frigorifico com dois
estdgios de pressdo, com um evaporador intermediério para resfriamento de salmoura ¢ um
conjunto de evaporadores no sistema de baixa temperatura, para aplicagéo em refrigeragido
comercial, conforme proposto por (Neksd, 1999). Na Figura 1.12 estd representado o

diagrama pressdo-entalpia do respectivo sistema com dois estagios.
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Figura 1.11: Diagrama de fluxo de um sistema com dois estégios de pressio.
{
O resfriamento do refrigerante, CO,, a uma pressio intermedidria, € um processo
geralmente adotado em instalagdes de duplo estdgio de compressdo, a fim de reduzir o
superaquecimento com que o mesmo deixa o estdgio de baixa pressdo. Este resfriamento

ocorre através do borbulhamento do vapor de descarga do compressor do estigio de baixa
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Comparado aos outros refrigerantes, o CO, apresenta eficiéncias volumétrica e
isentrépica mais elevadas em operagdes com baixa temperatura. Isto € devido as pressdes
de descarga serem muito elevadas com temperaturas de saturagfo e razdo de compressio
relativamente baixas (Brezndgaard, 1996).

A Figura 1.11 ilustra um diagrama de fluxo de um sistema frigorifico com dois
estigios de pressdo, com um evaporador intermedidrio para resfriamento de salmoura e um

- conjunto de evaporadores no sistema de baixa temperatura, para aplicagéo em refrigeragio
comercial, conforme proposto por (Neksd, 1999). Na Figura 1.12 estd representado o

diagrama pressdo-entalpia do respectivo sistema com dois estigios.
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Figura 1.11: Diagrama de fluxo de um sistema com dois estagios de pressio.

O resfriamento do refrigerante, CO,, a uma pressfo intermedidria, € um processo
. geralmente adotado em instalagdes de duplo estdgio de compressio, a fim de reduzir o
superaquecimento com que o mesmo deixa o estigio de baixa pressio. Este resfriamento

ocorre através do borbulhamento do vapor de descarga do compressor do estagio de baixa
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pressdo no liquido saturado & pressio intermedidria. O processo de borbulhamento se
caracteriza por uma elevada drea de contato entre 0 vapor € 0 liquido, o que permite

resfriar o vapor de maneira eficiente até a temperatura do liquido (Stocker ¢ Jabardo,

1994).
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Figura 1.12: Diagrama P-h de um sistema com dois estagios.

ii) SISTEMA EM CASCATA

O sistema de refrigeragiio em cascata consiste de pelo menos de dois ciclos, de um
estégio Perkins-Evans, interligados por um trocador de calor, de modo que o evaporador do
circuito de alta temperatura resfria o condensador do circuito de baixa temperatura (Steimle
et al., 1999). O diéxido de carbono no circuito de baixa pressdo opera com niveis de
pressbes convencionais ou ligeiramente acima (Hesse e Spauschus 1996).

Na literatura encontrada, esses sistemas, na forma mais convencicnal, utilizam
diferentes refrigerantes nos circuitos de alta e de baixa pressio, constituindo dois sistemas

de refrigeragiio interdependentes. A interface entre os sistemas é um trocador de calor,
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pressdo no liquido saturado & pressdo intermediiria. O processo de borbulhamento se
caracteriza por uma elevada 4rea de contato entre o vapor e o liquido, o que permite

resfriar o vapor de maneira eficiente até a temperatura do liquido (Stocker e Jabardo,

1994).
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Figura 1.12: Diagrama P-h de um sistema com dois estagios.
ii} SISTEMA EM CASCATA

O sistema de refrigeragiio em cascata consiste de pelo menos de dois ciclos, de um
estagio Perkins-Evans, interligados por um trocador de calor, de modo que o evaporador do
circuito de alta temperatura resfria o condensador do circuito de baixa temperatura (Steimle
et al., 1999). O diéxido de carbono no circuito de baixa pressdo opera com niveis de
pressdes convencionais ou ligeiramente acima (Hesse e Spauschus 1996).

Na literatura encontrada, esses sistemas, na forma mais convencional, utilizam
diferentes refrigerantes nos circuitos de alta e de baixa presséo, constituindo dois sistemas

de refrigeracio interdependentes. A interface entre os sistemas € um trocador de calor,
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geralmente chamado de resfriador cascata, que opera como condensador para o circuito de
baixa pressio e como evaporador para o de alta (Stoecker e Jabardo, 1994). Algumas
combinagdes de refrigerantes, como R717 ou R290 no circuito de alta presséo e R744 no
de baixa pressio, foram estudados teérica e experimentalmente (Infante Ferreira e
Boukens, 1996; Brendgaard, 1996; Rolfsman, 1996 ¢ 1999 e Renz, 1999). A Figura 1.13
representa um diagrama de fluxo de um sistema em cascata € a Figura 1.14, o seu
respectivo diagrama P-h. O sistema emprega a combinaciio amdnia e diéxido de carbono
com 0§ seus principais componentes. E introduzido ao circuito de baixa temperatura um
tanque de expansdo, a fim de proporcionar a expansio do refrigerante quando o sistema

estiver desligado (Breendgaard, 1996).
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Figural.13: Diagrama de fluxo de um sistema em cascata R717/R714.
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geralmente chamado de resfriador cascata, que opera como condensador para o circuito de
baixa pressdo e como evaporador para o de alta (Stoecker e Jabardo, 1994). Algumas
combinacdes de refrigerantes, como R717 ou R290 no circuito de alta pressio e R744 no
de baixa pressdo, foram estudados tedrica e experimentalmente (Infante Ferreira e
Boukens, 1996; Brendgaard, 1996; Rolfsman, 1996 e 1999 e Renz, 1999). A Figura 1.13
representa um diagrama de fluxo de um sistema em cascata ¢ a Figura 1.14, o seu
respectivo diagrama P-h. O sistema emprega a combinag@io amdnia e diéxido de carbono
com 0§ seus principais componentes. E introduzido ao circuito de baixa temperatura um
tanque de expansio, a fim de proporcionar a expansio do refrigerante quando o sistema

estiver desligado (Brandgaard, 1996).
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Figural.l13: Diagrama de fluxo de um sistema em cascata R717/R714.
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lLog P

Figura 1.14: Diagrama P-h de um sistema em cascata R 717/R714.

O tnico inconveniente para o uso do CO; como refrigerante secundério é a sua
pressio e temperatura critica, respectivamente 73,8 bar e 31,1 °C, em fungio dos
com‘ponentes dos sistemas de refrigeragio comvencional que, em sua maioria, sdo
construidos para suportar uma pressio maxima de teste de 19 bar (a pressdo de teste € 1,3
vezes a maxima pressio de operagio do sistema, (Nederlands Normalisatie Instituut - NEN
- 3380, 1971; International Organization for Standardization - ISO 1662, 1971). Este
problema ndio ocorre se o sistema de refrigeragio for para uso em aplicagbes de
refrigeragio comercial e industrial, onde as temperaturas de evaporagiio usuais estdo entre
_ 30 °C e — 40 °C. Entretanto, quando o sistema estiver fora de operagdo devido a algum
tipo de manutengéio ou depois de uma falha qualquer, a presséio pode aumentar acima da
pressio mdxima de 19 bar, quando, entdo, a temperatura do CO, eleva-se até a sua
temperatura de saturagio de — 21 °C, que é muito menor que a temperatura média do
ambiente. Contudo, para contornar este problema, alguns tipos de arranjos foram

propostos, dentre os quais a utilizagao de um sistema de refrigeracfio auxiliar ou o0 emprego
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Log P

Figura 1.14: Diagrama P-f de um sistema em cascata R 717/R714.

O tnico inconveniente para o uso do CO, como refrigerante secunddrio € a sua
pressio e temperatura critica, respectivamente 73,8 bar e 31,1 °C, em funcio dos
componentes dos sistemas de refrigeragdo convencional que, em sua maioria, sdo
construidos para suportar uma pressdio maxima de teste de 19 bar (a pressdo de teste € 1,3
vezes a néxima pressio de operagiio do sistema, (Nederlands Normalisatie Instituut - NEN
- 3380, 1971; International Organization for Standardization - ISO 1662, 1971). Este
problema nido ocorre se o sistema de refrigeragdo for para uso em aplicagbes de
refrigeragio comercial e industrial, onde as temperaturas de evaporagdo usuais estdo entre
_ 30 °C e — 40 °C. Entretanto, quando o sistema estiver fora de operagéo devido a algum
tipo de manutengdo ou depois de uma falha qualquer, a pressdo pode aumentar acima da
pressio maxima de 19 bar, quando, entdo, a temperatura do CO; eleva-se até a sua
temperatura de saturagfio de — 21 °C, que € muito menor que a temperatura média do
ambiente. Contudo, para contornar este problema, alguns tipos de arranjos foram

propostos, dentre os quais a utilizagdo de um sistema de refrigeracfio auxiliar ou o emprego
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de vilvula de seguranca para assegurar o controle da pressio do sistema (Infante Ferreira e

Boukens ,1996).

iii) SISTEMA DE EXPANSAO INDIRETA

O sistema de expansio indireta é caracterizado quando se utiliza um fluido,
comumente chamado de refrigerante secunddrio, para transferir energia da substincia que
estd sendo resfriada para o evaporador de um sistema de refrigeragio (Stoecker e Jones,
1985). Infantc Ferreira ¢ Boukens (1996), Rolfsman (1996), Infante Ferreira e Soesanto
(1997) e Christensen (1999) empregaram o CO; como fluido secunddrio, que foi resfriado
por um refrigerante de expansdo direta (R717 ou R404A) num resfriador de liquido e entdo
bombeado através de tubulagio apropriada para o espago ou produto a ser refrigerado,

sofrendo mudanga parcial de fase liquido-vapor (Infante Ferreira e Soesanto, 1997).

1.4 JUSTIFICATIVA

Desde a primeira publicacio sobre a utilizagdo do CO; como refrigerante
alternativo para uso em sistemas de refrigeracio em 1992, por Gustav Lorentzen
(Lorentzen, 1992) o ciclo transcritico e seus componentes t€m sido amplamente
pesquisados, tanto teorica quanto experimentalmente. Os resultados desses trabalhos vém
confirmando o potencial do COz como fluido de trabalho, nas mais diversas aplicag6es nos
segmentos de refrigeragio e condicionador de ar. Entretanto, os trabalhos experimentais
com sistemas de refrigeragio empregando CO,, exigem um tempo elevado de
desenvolvimento e elevado custo, inclusive pela dificuldade na obtengdo dos componentes
do ciclo transcritico que sejam especialmente projetados para atenderem as condigdes

especiais de trabalho, caracterizadas por pressdes extremas. Entretanto, o tempo de solugio
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de vélvula de seguranga para asscgurar o controle da pressdo do sistema (Infante Ferreira e

Boukens ,1996).

iii) SISTEMA DE EXPANSAO INDIRETA

O sistema de expansio indireta é caracterizado quando se utiliza um fluido,
comumente chamado de refrigerante secunddrio, para transferir energia da substancia que
estd sendo resfriada para o evaporador de um sistema de refrigeragéo (Stoecker ¢ Jones,
1985). Infante Ferreira € Boukens (1996), Rolfsman (1996), Infante Ferreira ¢ Soesanto
(1997) e Christensen (1999) empregaram o COz como fluido secundério, que foi resfriado
por um refrigerante de expansgo direta (R717 ou R404A) num resfriador de liquido e entio

bombeado através de tubulagio apropriada para o espago ou produto a ser refrigerado,

sofrendo mudanca parcial de fase liquido-vapor (Infante Ferreira e Soesanto, 1997).

1.4 JUSTIFICATIVA

Desde a primeira publicagio sobre a utilizagio do COz como refrigerante
alternativo para uso em sistemas de refrigeragio em 1992, por Gustav Lorenizen
(Lorentzen, 1992) o ciclo transcritico e seus componentes tém sido amplamente
pesquisados, tanto teorica quanto experimentalmente. Os resultados desses trabalhos vém
confirmando o potencial do CO2 como fluido de trabalho, nas mais diversas aplicag0es nos
segmentos de refrigeragdo e condicionador de ar. Entretanto, os trabalhos experimentais
com sistemas de refrigeragio empregando CO,, exigem um tempo elevado de
desenvolvimento e elevado custo, inclusive pela dificuldade na obtengdo dos componentes
do ciclo transcritico que sejam especialmente projetados para atenderem as condigtes

especiais de trabalho, caracterizadas por pressdes extremas. Entretanto, o tempo de solugéo
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destes problemas pode ser reduzido significativamente através do emprego de modelos
numéricos de simulagio. Em funcfio disto e da pouca literatura encontrada,
especificamente, sobre simulagdo do ciclo transcritico com CO, e em especial, voltada para
os sistemas de condicionador de ar automotivo, apresenta-se a oportunidade para o
desenvolvimento de um modelo para simulagio do ciclo transcritico empregando os seus
principais componentes bdsicos. A avaliagio de seu desempenho serd direcionada
principalmente as condigdes de temperaturas ambientes elevadas, tomando-se por base a

variagdo média das temperaturas tropicais.

1.5 CICLO TERMODINAMICO

O ciclo termodinidmico escolhido para a simulag¢do do ciclo transcritico de CO; €
similar ao proposto por (Lorentzen, 1992), em sistema de condicionador de ar automotivo,
Neksad et al. (1998), em um sistema com bomba de calor para aquecimento de 4gua e
Rieberer et al. (1999), em um sisterna com bomba de calor para aquecimento de ambiente e
de dgua. A Figura 1.15 ilustra o ciclo transcritico escolhido com seus principais

componentes.

2
COMPRESSAQ REAL /O
N

temperatura ('C)

P— COMPRESSAD ISOENTROPICA

EXPANSAQ ISOCENTROPICA
.. EXPANSAG ADIABATICA

entropio  (kd/kgK)

Figura 1.15: Ciclo transcritico de compressao de vapor e seus principais componentes.
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destes problemas pode ser reduzido significativamente através do emprego de modelos
numéricos de simulagio. Em fungio disto e da pouca literatura encontrada,
especificamente, sobre simulagéo do ciclo transcritico com COz ¢ em especial, voltada para
os sistemas de condicionador de ar automotivo, apresenta-se a oportunidade para o
desenvolvimento de um modelo para simulagio do ciclo transcritico empregando os seus
principais componentes bdsicos. A avaliagio de seu desempenho serd direcionada
principalmente as condigBes de temperaturas ambientes elevadas, tomando-se por base a

variagio média das temperaturas tropicais.

1.5 CICLO TERMODINAMICO

O ciclo termodinidmico escolhido para a simulagfio do ciclo transcritico de CO; €
stmilar ao proposto por (Lorentzen, 1992), em sistema de condicionador de ar automotivo,
Neksi et al. (1998), em um sistema com bomba de calor para aquecimento de agua e
Rieberer et al. (1999), em um sistema com bomba de calor para aquecimento de ambiente e
de dgua. A Figura 1.15 ilustra o ciclo transcritico escolhido com seus principais

componentes.

temperatura {*C)
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COMPRESSAQ ISCENTROPICA
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Figura 1.15: Ciclo transcritico de compressdo de vapor e seus principais componentes.
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Como ilustrado na Figura 1.15, o ciclo se caracteriza por processos termodindmicos
de compressio (1-2), rejei¢io de calor isobarica (2-3), expansdo adiabdtica (4-3) e
evaporagdo isobdrica (5-6). O processo termodinimico do ciclo também inclui um
intercambiador de calor, que consiste da transferéncia de energia do refrigerante apos
passar pelo processo de rejei¢io de calor (3-4) para o refrigerante, antes de sofrer o
processo de compressdo (6-1). Também estdo representados a compressio € a expansio

isentr6pica, (1-2s) e (4-5s), respectivamente (Robinson e Groll, 1997).

1.6 SISTEMA ESCOLHIDO

O sistema escolhido para modelagem e simulagfio € um sistema de condicionador
de ar automotivo empregando o R744 como fluido de trabalho. Este, por ndo ser téxico ou
inflamével, é considerado como o principal refrigerante para as proximas geragdes de
condicionador de ar automotivo (Pettersen et al., 1998).

Um sistema convencional de condicionador de ar automotivo consiste de trocadores
de calor, compressor, reservatério ou acumulador e dispositivo de expansdo (Sun et al.
1999). Entretanto, a maior diferenca entre um circuito de condicionador de ar para autos
empregando como refrigerante 0 CO; ¢ um sistema convencional é o posicionamento do
reservatério na saida do evaporador e a introdugéo, no sistema, de um intercambiador de
calor que substitui as linhas de sucgdio e de liquido no circuito convencional (Lorentzen e

Pettersen, 1993).
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Como ilustrado na Figura 1.15, o ciclo se caracteriza por processos termodinamicos
de compressio (1-2), rejeicio de calor isobdrica (2-3), expansio adiabdtica (4-5) e
evaporagio isobdrica (5-6). O processo termodinimico do ciclo também inclui um
intercambiador de calor, que consiste da transferéncia de energia do refrigerante ap6s
passar pelo processo de rejeicdo de calor (3-4) para o refrigerante, antes de sofrer o
processo de compressdo (6-1). Também estdo representados a compressio € a expansdo

isentrépica, (1-2s) e (4-5s), respectivamente (Robinson e Groll, 1997).

1.6 SISTEMA ESCOLHIDO

O sistema escolhido para modelagem e simulagfio é um sistema de condicionador
de ar automotivo empregando o R744 como fluido de trabalho. Este, por ndo ser toxico ou
inflamavel, é considerado como o principal refrigerante para as préximas geracdes de
condicionador de ar automotivo (Pettersen et al., 1998).

Um sistema convencional de condicionador de ar automotivo consiste de trocadores
de calor, compressor, reservatério ou acumulador e dispositivo de expansdo (Sun et al.
1999). Entretanto, a maior diferenga entre um circuito de condicionador de ar para autos
empregando como refrigerante o CO; e um sistema convencional é o posicionamento do
reservatério na saida do evaporador e a introdugio, no sistema, de um intercambiador de
calor que substitui as linhas de sucgdo e de liquido no circuito convencional (Lorentzen ¢

Pettersen, 1993).
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1.7 ORGANIZACAO DO PRESENTE TRABALHO

Esta dissertagfio compreende as partes descritas a seguir:

i

Descrigio dos componentes bésicos do sistema de condicionador de ar automotivo
empregando o ciclo transcritico com COg;

3. Desenvolvimento do modelo matematico;

4, Simulagio e resultados;

5. Conclusdes.
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COMPONENTES BASICOS DO CICLO CO2

CAPITULO 11

COMPONENTES BASICOS DO SISTEMA DE CONDICIONADOR DE AR
AUTOMOTIVO

2 COMPONENTES BASICOS DO SISTEMA DE CONDICIONADOR DE AR
AUTOMOTIVO EMPREGANDO O CICLO TRANSCRITICO - CO,

A Figura 2.1 apresenta um esquema c¢om 0S principais componentes do ciclo

transcritico empregado para fins automotivos com base em um protdtipo, projetado e

construido na Universidade de Illinois (McEnaney et al., 1999).

DXSPOSIMVG

Figura 2.1: Diagrama de fluxo do protétipo utilizando R744.
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2.1 COMPRESSOR

Os primeiros compressores utilizando o R744 operavam com rotagdes muito baixas
entre 80-100 rpm. A introdugdo da lubrificagio for¢ada possibilitou o aumento desta faixa
de rotagio. E o inicio da fabricag@o de selos de vedag@o metilicos, que substituiram os de
couro, transformou a operagdo de compressdo de vapor imido em seco aumentando a

capacidade de refri geragﬁo dos compressores (Brendgaard, 1996).

Figura 2.2: Desenho esquemaitico e foto em corte de um compressor do tipo prato

oscilante

Em fung¢io das condigdes de operagdo dos compressores com R744 serem bem

‘ N
diferentes dos compressores convencionais, especialmente devido as elevadas pressdes de
trabalho, o projeto do compressor é 0 mais critico em relagdo aos outros componentes do

sistema (Sii e Kruse, 1998).
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Atualmente, diversos trabalhos tm sido desenvolvidos para avaliar a performance
de compressores alternativos usando R744, tanto em compressores abertos, por exemplo,
operando em sistemas em cascata no estigio de baixa temperatura (Brandgaard, 1996}, em
sistema de condicionador de ar automotivo (Holst, 1996, Siifl ¢ Kruse, 1998), quanto em
compressores herméticos (Fagerli, 1996). A Figura 2.2 ilustra um desenho esquemdtico de
um compressor alternativo acionado por uma prato oscilante (swash plate), um dos tipos
empregados em sistemas convencionais de condicionador de ar automotivo, juntamente

com a foto de um mesmo tipo de compressor em corte.

2.2 TROCADORES DE CALOR

Nos projetos de trocadores de calor empregados em sistemas de condicionador de
ar automotivo, o peso e o volume dos trocadores de calor sdo de particular importincia,
pois estes componentes correspondem i metade do peso e & maior parte do volume do
sistema (excluindo-se os dutos e tubulagdes).

Os trocadores de calor convencionais sdo projetados com o lado do ar aletado,
possibilitando uma densidade de 4rea superficial maior do que 700 mm?*m>, sendo portanto
arbritariamente classificados de trocadores de calor compactos. Entretanto, em fungdo das
elevadas pressdes de trabalho e das excelentes propriedades de transferéncia de calor do
CO,, ¢é possivel a construgZo de trocadores de calor com tubos de didmetro reduzidos e
dreas superficiais menores no lado do refrigerante possibilitando uma densidade de drea
superficial no lado do ar ainda maior, aumentando a compacticidade (Pettersen et al.,

1998).
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A Figura 2.3 apresenta fotos de evaporadores (topo) e resfriadores de gis para R744
e R134a, bem como seus correspondentes para sistema com R134a. Observa-se que os
trocadores de calor para R744 foram projetados de forma a possuirem as dimensdes
externas mais proximas possivel dos componentes empregados em sistemas convencionais
com o R134a. O evaporador foi construido em aluminio brazado com sete passos de tubos
com didmetro muito reduzido (microchannel tubing). O resfriador de gés, que substitui o
condensador em sistemas convencionais, é também de constru¢do em aluminio brazado
com trés passos. Ambos os trocadores de calor foram especialmente projetados com

coletores que possibilitam o trabalho em pressdes elevadas (McEnaney et al., 1999).

ETERTERRETIE Y

Figura 2.3: Foto de dois trocadores de calor para ganho e rejeicéo de calor, para R134a e

R744.
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O sistema também inclui um terceiro trocador de calor, chamado de intercambiador
de calor (internal heat exchanger), que reflete o custo-beneficio entre o aumento da
capacidade do evaporador ou do efeito refrigerante em relagdo a elevagio da temperatura
de descarga do compressor (McEnaney et al., 1999). Em sistemas convencionais de
refrigeragdo, geralmente o intercambiador é montado em conjunto com o acumulador de
succdo. A Figura 2.4 apresenta uma proposta para intercambiadores de calor empregando o
R744 , construido em aluminio. O intercambiador de calor também pode ser construido de
tubos co-axiais com aletamento anular. O fluido, ao sair do resfriador de gés, escoa através
do tubo interno, enquanto que o vapor de sucgdo escoa através da drea de secgdo anular

entre o didmetro interno e o didmetro externo (McEnaney et al., 1999).

Figura 2.4: Exemplo de um intercambiador de calor usado em circuitos com R744.

2.3 ACUMULADOR DE SUCCAO

O acumulador de suc¢do compreende um reservatdrio cuja finalidade € abastecer ou

receber liquido, possibilitando o ajuste do lado de alta pressdo do circuito e garantir o
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fornecimento adequado do refrigerante durante o funcionamento do sistema independente
das condigdes operacionais. Além disto, ele protege o compressor contra golpes de liquido
e possibilita a expansio do CO,, evitando assim pressoes excessivas, devido a altas
temperaturas, quando o sistema estd fora de operagdo (Lorentzen e Pettersen, 1993). A

Figura 2.5 ilustra um acumulador de sucgio para uso com R744.

Figura 2.5: Exemplo de um acumulador de sucgdo para circuitos com R744.

A Figura 2.6 apresenta uma variagdo geminada de acumulador de sucgio e

intercambiador de calor para uso em sistemas convencionais.

Figura 2.6: Acumulador de suc¢io geminado com intercambiador de calor.
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2.4 DISPOSITIVO DE EXPANSAO

Na literatura utilizada, os dispositivos de expansio empregados sio do tipo
eletrdbnico e manual, este tltimo do tipo agulha que geralmente & associada a uma valvula
reguladora de pressdo de aspiragdo (backpressure regulator valve), como ilustrado na

Figura 2.7.

Figura 2.7: Exemplo de uma valvula reguladora de pressdo de aspiragéo.
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CAPITULO III

MODELO MATEMATICO

3.1 INTRODUCAO

O sistema serd modelado com base nos componentes utilizados em um protétipo de
condicionador de ar automotivo empregando o R-744, como refrigerante, construido no
Centro de Refrigeracdo ¢ Condicionador de ar da Universidade de Illinois, cujos dados
experimentais encontram-se publicados em McEnaney et al. (1999). O sistema consiste de
um compressor, resfriador de gés, vilvula de expansao, evaporador, acumulador de sucgéo
e um intercambiador de calor, como ilustrado nas Figuras (3.1) e (3.2) através do seu

respectivo diagrama pressio versus entalpia.

Figura 3.1: Diagrama esquemdtico de um sistema de A/C automotivo empregando COx.
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(MPa)

pressdo

entalpio  (kJ/kg)

Figura 3.2: Diagrama p-A do ciclo transcritico empregando CO»,

3.2 DESENVOLVIMENTO DO MODELO

O desenvolvimento do modelo tem por base a metodologia apresentada por Herbas
et al (1993). Portanto, os componentes do sistema sdo modelados com um ou dois volumes
de controle & com base nesses modelos a simulagdo do sistema serd efetuada assumindo-se:

i) processo em regime permanente;

ii) as variagdes das energias cinéticas ¢ potenciais séo despreziveis;

iii) a perda de carga nos trocadores de calor, demais componentes & tubos €

desprezivel;

As equagdes para os volumes de controle seréo, portanto, desenvolvidas a partir das
equacdes fundamentais da termodindmica para a operagiio em regime permanente dos
componentes do sistema do ciclo transcritico do R-744. Este modelo ndo incluira as fases
transitérias de entrada em operagio e paradas dos componentes do ciclo, abordando apenas

o perfodo de tempo de operagfo estivel.

52



MODELO MATEMATICO

Neste tipo de processo, para um volume de controle genérico, pode-se escrever a

primeira lei da termodindmica na seguinte forma:

Q. +mh =mh +W, G.1)

3.2.1 COMPRESSOR

Os trés pardmetros mais importantes na simula¢@io do compressor sao: a vazio
méssica de refrigerante, a poténcia consumida e a temperatura de descarga do compressor.
Na modelagem do compressor, parte-se da andlise do processo de compressio isentrdpica,

1-2s, conforme ilustrado na Figura (3.3):

(MPa}
" Smgy

presséio

entalpia  (kJ/kqg)

Figura 3.3: Diagrama presséio entalpia mostrando uma linha isentrépica.
5= (32)
Assim, no diagrama pressdo entalpia da Figura (3.3), o processo de compressdo

isentrépica ocorre ao longo da isentrépica 1-2s. Se o estado do gds na entrada (ponto 1) é
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conhecido, bem como a sua pressdo de descarga, o ponto 2s pode ser determinado e a
poténcia tedrica calculada através da Equagio (3.3). A compressdo real ocorre ao longo de
uma linha situada geralmente 2 direita da isentrépica, donde se pode concluir que a
poténcia necessdria € maior que aquela do processo ideal (isentrGpico) (Stoecker e Jones,

1985).

Wiw =m,, (b, —hy,) 3.3)

Conhecida a eficiéncia isentrépica do compressor, a poténcia consumida pode ser

determinada (Braendgaard, 1996 e Holst, 1996):

Wrea = m;oz (h‘Zs - h‘l.r)
nis ﬂis

W eizo = (3.4)

A vazio midssica do compressor é calculada com base no estado do R-744 na saida
do intercambiador de calor no lado de baixa pressio e é dada por (Skaugen € Svensson,
1998):

- V. N
oy, = ——— 3.5
Mo, vl 60 nvol ( )

onde 7, ¢ a eficiéncia volumétrica do compressor, definida como sendo a relagdo entre o
volume realmente aspirado pelo cilindro e o volume que seria aspirado nas condigdes da
sucgio devido ao deslocamento do pistdo. Na eficiéncia volumétrica sio considerados
(Dossat, 1961):

a) a raziio de espago nocivo, r, que ¢ a relagio entre o volume devido ao

espago nocivo, V, e o volume resultante do deslocamento do émbolo, V., .
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O primeiro é decorrente da limitagdo construtiva do conjunto
cilindro/pistao;

b) o coeficiente volumétrico, C,

» Que é um fator empirico representativo
dos atritos gerados pelo escoamento do fluido e de origens mecinicas,
bem como de perdas decorrentes da inércia das valvulas de aspiracdo e
descarga e das fugas do refrigerante através das vélvulas e anéis de
vedagdo do pistdo. E fungfio da pressio interna do cilindro e das pressdes
de sucgdo e descarga (Suf e Kruse, 1998).

Assim, conhecendo-se a pressio subcritica e supercritica, a razio do espago nocivo

e o coeficiente volumétrico, a eficiéncia volumétrica para um processo de compressdo pode

ser determinada através da equagdio (3.6):
1
p” ¥
B =317 (_}I} -1 C, (3.6)

onde o n € o expoente politrépico.

Em fungio da pouca informagio relativa acs dados geométricos do compressor
utilizado no protétipo de condicionador de ar automotivo no Centro de Refrigeragio e
Condicionador de ar da Universidade de Illinois (McEnaney et al. 1999), e pelo fato de que
¢ bem conhecido que a eficiéncia volumétrica é fungéo da relagio de pressdo de um
compressor {Braendgaard, 1996), optou-se em ndo detalhar o cilculo da eficiéncia
volumétrica e sim em levantar uma curva experimental em funcfio da relagio de pressio,
como demonstrado no Apéndice A.

Com base na equacio (3.6), supondo-se que 7 seja constante para um determinado
compressor, pode-se escrever a eficiéncia volumétrica em fungdo da relagdo de

compressio, isto é:
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Mot = F [ £ 5”} (3.7
4

onde, p” e p* sio respectivamente as pressdes de alta (supercritica) e baixa (subcritica)
do sistema de condicionador de ar.

Na determinagio do estado do R-744 na descarga do compressor (ponto 2) €
assumido (Herbas et al., 1996):

iv) processo de compressio politropico com expoente constante;

Conhecendo-se as pressdes de sucgiio e descarga e a temperatura na entrada do
compressor, o estado do refrigerante na descarga pode ser obtido:

sb -
v, = (%;]" v, (.8)

O expoente politrépico, n, & determinado com base no procedimento desenvolvido
por Pereira et al. (1995), conforme descrito no Apéndice B e com base nos dados
experimentais do prottipo de condicionador de ar automotivo em questio (McEnaney et
al., 1999). Neste caso, o expoente politropico pode ser calculado a partir da equagao

descrita abaixo, para cada ponto experimental:

In [%]
_LJ (3.9)

3.2.2 TROCADORES DE CALOR
Sistemas de condicionador de ar empregando o diéxido de carbono como
refrigerante operam, no lado de alta com a pressdo supercritica e no lado de baixa nas

condigdes subcriticas. A rejeigio de calor ocorre pelo resfriamento sem mudanga de fase
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do refrigerante nas condigdes supercriticas ¢ n#o pela condensagfio, como nos sistemas
convencionais. O calor é recebido pelo evaporador, cuja pressdo de evaporagio ¢ muito
elevada, quando comparada com a de sistemas com HFC/HCFC. Nestes sistemas
convencionais a queda da pressdo do lado de baixa € em torno de 0,1, quando comparada
com os valores tipicos para o CO» que se situam entre 0,5 ¢ 0,7 em aplicagdes de
condicionador de ar. O entendimento dos efeitos nas propriedades do refrigerante ¢ nas
caracteristicas de transferéncia de calor em operagdes préximas ao ponto critico ou
supercriticas sdo muito importantes para um bom projeto dos trocadores de calor (Pettersen
et al., 1998). Os trocadores de calor utilizados: o resfriador de gis e o evaporador sao
trocadores de calor do tipo corrente cruzada nos quais 0 R744 flui no interior dos tubos ¢ 0
ar escoa na parte externa, aletada. Por outro lado, o intercambiador de calor € um trocador
de calor do tipo tubo duplo contracorrente, com o fluxo de CO; no estado supercritico
fluindo no tubo de menor didmetro dos tubos concéntricos.

Cada um dos trocadores de calor serd modelado efetuando-se o balango de energia

nos volumes de controle que envolvem os seguintes fluxos: ar/ CO;’, no resfriador de gs;

CO¥i COP, no intercambiador de calor e CO;’/ar, no evaporador. As equagdes de
transferéncia de calor serfio também aplicadas. Os sobrescritos sp e sb indicam o estado
termodinidmico do R-744 supercritico e subcritico, respectivamente.

No balango de energia mos trocadores de calor, as seguintes hipdteses séo

assumidas:
v) trabalho nulo;
vi) os trocadores de calor podem ser considerados adiabiticos, isto €, nédo hd

troca de calor com o meio ambiente;
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Em relagio aos volumes de controle que envolvem o lado do ar no resfriador de gas
e no evaporador sfo assumidos:
vii)  calor especifico de cada fluido constante ao longo do trocador de calor;

O calor especifico a pressdo constante do ar imido, ¢ € calculado com base no

poar?
modelo desenvolvido por (Domanski e Didion, 1983), apresentado no Apéndice D.
Portanto, é assumido:

viii) o ar dmido é uma mistura de dois gases perfeitos independentes;

Os volumes de controle no lado do refrigerante na condi¢io supercritica, no
resfriador de gds e no intercambiador de calor apresentam o coeficiente de transferéncia de

calor na condi¢io monofisica fortemente influenciado pelas variacdes do calor especifico a

pressdo constante (c,). O valor do calor especifico a pressio constante € relativamente

elevado préximo A regido critica e torna-se infinito no ponto critico. Outras propriedades,
como condutividade térmica, densidade e viscosidade também se apresentam irregulares
préximas ao ponto critico, afetando assim a transferéncia de calor e a queda de presséo
(Pettersen et al., 1998). Além disso, o calor especifico de um gis poliatdmico (como o
CO,) aumenta muito com o acréscimo da temperatura, o que se deve aos modos de
vibragdes adicionais de uma molécula poliatdmica. Portanto, o calor especifico serd o valor
médio para um determinado intervalo de temperatura no volume de controle. Para qualquer
processo o calor especifico médio € definido pela relagio (Wylen e Sonntag, 1976).

- f c,dT

== 3.10
Cp T -T ( )

A equagdo acima pode ser aproximada por uma discretizagio com um nimero de

intervalos, n, grande.
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cp =L (3.11)

O método £—NTU , desenvolvido originalmente por Kays e London (1964), ¢
utilizado para simular a performance dos trocadores de calor do sistema transcritico.
A efetividade do trocador de calor € dada por:

£= f(NTU,C) (3.12)

onde C = g'“‘“ e o significado fisico do parimetro adimensional NTU € dado por:

max

UA _ capacidade calorifica do trocador, W1°C
C capacidade calorifica das correntes, W {°C

min

NTU = (3.13)

Os valores da condutiincia global de calor para cada um dos trocadores de calor, ou

seja, (UA)_ ,(UA)_e (UA),, sao obtidos a partir dos dados experimentais de McEnaney et

e ic
al. (1999), pelo emprego das relagdes £— NTU , onde U € o coeficiente global de troca de
calor e A é drea total de transferéncia de calor. Os subscritos rg, ic e ev correspondem,

respectivamente, ao resfriador de gds, intercambiador de calor e evaporador.

3.2.2.1 RESFRIADOR DE GAS
No resfriador de gis o processo de transferéncia de calor ocorre sem mudanga de
fase, com o0 CO; na condigio supercritica. A Figura (3.4) ilustra os perfis de temperatura ao

longo do trocador de calor.
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NNT

Tor,e /

Figura 3.4: Perfil das temperaturas em um resfriador de gds correntes cruzadas.

A equagdo decorrente do balango de energia no volume de controle envolvendo o

lado do ar pode ser escrita na forma:

Q"S = 'h“r crrfr!r (Tr:;'gs _T:Ee) (3'14)

A equagiio decorrente do balango de energia no volume de controle envolvendo o

CO,, no estado supercritico é escrita na forma:

Q,, = Mo, (I, — ;) (3.15)
A quantidade de calor trocado no resfriador de gds ¢ obtida através da equagfio de

troca:

Q,, = Coin€, AT” (3.16)

min“~'rg

onde, C,, serd o menor produto entre a vaziio missica pelo calor especifico a pressdo

constante do R-744 ou do ar. Para o R-744, C . =h;1,:02 Cpeo, » ONde Cp oo, é o
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calor especifico médio correspondente a presséo constante do CO;. Para qualquer processo

o calor especifico médio a pressio constante € dado por:

T

1 ¢, dT

Cp,coz = 2 (3‘17)
L, ~T
O valor de AT® é calculado pela mixima diferenca entre as temperaturas dos

fluidos no trocador de calor. Assim, no resfriador de gds tem-se para a maxima diferenca

de temperatura:

ATE =T, ~T*, (3.18)

A equagdo da efetividade do resfriador de gés, €, , que € um trocador de calor do

tipo corrente cruzadas para ambos os fluidos ndo misturados (Holman,1997), €:

_ 022Y _
exp(—NCN %) 1} 5.19)

onde, N = NTU.
Igualando-se as equagdes (3.14) e (3.16), a temperatura do ar na saida do resfriador
de gds é determinada:
T r-;lmz E AL ¥
T =T +—=" (T, -T2,) (3.20)

ar.s ar,.e ar.e
g
Mar Cp.nr

3.2.2,2 INTERCAMBIADOR DE CALOR
No intercambiador de calor o processo de transferéncia de calor ocorre sem
mudanca de fase. O refrigerante R-744, no estado supercritico, proveniente do resfriador

de gés, passa através do tubo interno, enquanto que o R-744, no estado suberitico,
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proveniente do acumulador de sucgio, passa através do espago anular existente entre os
dois tubos concéntricos (McEnaney et al.,, 1999), como ilustrado no diagrama da Figura

(3.5).

‘ |
T ,Y__I*Ts :

a
R 744 supercritico!
i
!

DTmax

R 744 subcritico

Figura 3.5: Perfil das temperaturas em um trocador de calor de correntes opostas.

As ecquagbes decorrentes do balangco de energia nos volumes de controle

envolvendo os fluxos do CO., no estado supercritico e subcritico, sdo, respectivamente:
Q. = Moo, (I ~ 1) (3.21)

O, = Mea, (b~ 1) (3.22)
A equagiio que representa a taxa de transferéncia de calor trocado entre 0 R-744 no

estado supercritico € o R-744 no estado subcritico € escrita na seguinte forma:

Qic = CmingicAT,::x (3'23)

O valor de AT ¢é determinado pela méxima diferenga entre as temperaturas.

Neste caso, entre a temperatura de entrada do R 744 no estado supercritico ¢ a do R-744 no
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estado subcritico. Assim, a méixima diferenga de temperatura no intercambiador de calor

pode ser escrita:
AT =(L-T;) (3.24)
A equagiio (3.25) descreve a efetividade para o intercambiador de calor &, que €

um trocador de calor do tipo contracorrente (Holman,1997),

.= 1-exp[-N(1-C)]
o I—Cexp[—N(l—C)]

(3.25)

onde, N = NTU e C,, serd o menor produto entre a vazio méssica pelo calor especifico

médio a pressio constante do R-744 no estado supercritico ou subcritico,

p sb

Coin = Mo, Cpeo, OU  Cpyy =M, Cpo, , TESpECtivamente. Assim, para qualquer processo o

min

calor especifico médio é definido pela relagéo:

_» ‘[:3 deT
Cpe =t 3.26
= (3.26)
_sb ECPdT
Cp.Cth =T— (3.27)
T, "TT

Igualando-se as equagdes (3.21) com (3.23) e (3.22) com (3.23), determinam-se as
entalpias do R-744 na saida do intercambiador de calor, no estado supercritico e no estado
subgcritico, respectivamente:

. &, -T
h4 = h3 _ Cmmgrc‘('I; 7) (328)

Hlca,
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hy=h - Cmingic'(TZ'i _Tv) (3.29)

Meca,
3.2.2.3 EVAPORADOR

A faixa de pressfo tipica em um evaporador empregando o CO, € de 35 a 70bar, a
qual € 10 vezes superior a pressio de um sistema convencional. A elevada condutividade
térmica, a viscosidade cinemdtica baixa e o elevado calor especifico do CO,, no estado
liquido, sdo favoraveis A troca de calor, assim como, a baixa relagio de densidade
liquido/vapor pode resultar em problemas menores de distribuicio do CO, no evaporador.

Em certos regimes de ebuli¢iio a tensdo superficial reduzida pode melhorar o coeficiente de
transferéncia de calor no processo de evaporagio (Pettersen et al., 1998).
A equagio decorrente do balango de energia no volume de controle envolvendo o

R744 é escrita na forma:

Q,, =Meo, (¥ = X5 ) My (3.30)

A equacio que representa o calor trocado no evaporador €,

0, = Marsec €208, (T, = T,,) (3.31)

Pa.ar - ev are ev

onde, a efetividade para o evaporador, quando C =0 (Holman,1997), é

A
£, =l—exp -—-&-— (3.32)

ev
lar sec cp.r!r

onde, ¢

.o COTTEsponde ao calor especifico a pressao constante do ar dmido.
O balango de energia do ar dmido na serpentina do evaporador serd efetuado

considerando-se que pode ocorrer um dos dois processos a seguir (McQuiston e Parker,

1977):




MODELO MATEMATICO

a) o ar € resfriado sem ganho ou perda de umidade, ou seja, a umidade absoluta
mantém-se inalterada produzindo uma linha reta na carta psicrométrica. As
Figuras (3.5) e (3.6) ilustram, respectivamente, o desenho esquemdtico da

serpentina e o referido processo em uma carta psicrométrica.

At

a1 = Youaz

g= —=—

by

= tog t, iy

Figuras 3.6 e 3.7: Esquemdtico de uma serpentina de resfriamento e seu respectivo

processo na carta psicrométrica (McQuiston e Parker, 1977).

Neste caso, a equagio resultante do balango de energia no ar € escrita na forma:

Qle,, = .F;nar.sec Coar (Tev =T ) (333)

ar.e ar,s

onde, Mar (kg Is) corresponde a vazio mdssica de ar imido.
b) o ar é resfriado até uma temperatura abaixo da sua temperatura do ponto de
orvalho, T, . Neste caso, uma certa quantidade de vapor de dgua ird condensar,
deixando o fluxo do ar. A Figura 3.7 ilustra, através de um desenho

esquemdtico, a serpentina com a bandeja de condensagio. A Figura 3.8

representa este processo na carta psicroméirica.
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Uobs1

Uebsz

£ -

bs

Meq
h:d

Figuras 3.8 e 3.9: Esquemitico de uma serpentina de resfriamento/desumidificagio

e seu respectivo processo representado na carta psicrométrica.
Neste caso, a equagio decorrente do balango de energia no volume de controle

envolvendo o lado do ar resulta em:

Qev =My e [(har.e - har.s ) - (Wabs.e - Wabs.s ) hcd ] (334)
A entalpia, a umidade absoluta e o volume especifico do ar imido sdo referidos a
unidade de massa de ar seco, pois a vazéo de ar seco se mantém constante durante todo o

processo, enquanto que a massa total da mistura varia em virtude da extragdo de vapor

(Stoecker e Jones, 1985).

A vazio mdssica do ar seco, Marsec (kg /s) , &igual a:

mﬂ

My e = —2C (3.35)

v
onde v € o volume especifico da mistura de ar dmido expressa em termos de ar seco.

A entalpia do ar na entrada da serpentina, %, ,, € igual 4 soma das entalpias parciais

dos componentes da mistura. A entalpia do ar imido pode ser escrita na forma:

h =h _+W, h (3.36)

ar.e | ‘ar,sec abs.e’ “vs

onde, k

ar.sec

é a entalpia especifica do ar seco e k,, € a entalpia especifica do vapor de agua

saturado na temperatura da mistura.

66



MODELO MATEMATICO

O termo W

abs.e

corresponde & umidade absoluta do ar umido na entrada da

serpentina e pode ser calculado pela equagéio (3.37):

W, =0,62198 [P—J (3.37)

p - pv.e
onde, p ¢ a pressao total da mistura e p,, € a pressio parcial do vapor de dgua.

Conhecendo-se o ganho de calor no evaporador, a entalpia do ar ¢ a umidade

absoluta no (ponto 2) da serpentina podem ser determinadas:

by, =h,, —2e (3.38)
m{"’.sﬂ:
h . —1,006T°,
— . : (3.39)

Wnbs 5
© 2501+1,805T

ar.s
Os processos de resfriamento e desumidificacdo envolvem tanto a transferéncia de
calor sensivel quanto de calor latente. Assim sendo, o ganho de calor no evaporador para

este tipo de processo € expresso por:
Qev = Qsen + Ql’ar (340)

onde Q_, € a transferéncia de calor sensivel e estd relacionada com a diminuigéo da

temperatura de bulbo seco. Neste caso, esta quantidade pode ser expressa pela Equagio

(333) e Q,ﬂ, ¢ a transferéncia de calor latente e estd relacionada com a diminuicio da

umidade absoluta. Esta {iltima pode ser expressa, conforme McQuiston e Parker (1977),

por:

Qlal = f..nar.sec (Wabs.e "Wnbs.s ) h

vap

(3.41)

onde h,,, € a entalpia de vaporizag#o.
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Combinando a equagfo (3.34) com a equaciio (3.40), a temperatura do ar na saida

da serpentina € calculada através da equacgio (3.42):

T, =1, 2o % (3.42)

ar,s ar.e

€y
Mar sec Cp.ar

Além da finalidade do resfriamento do ar, os evaporadores em sistemas de
condicionador de ar sdo projetados para desumidificd-lo. A capacidade de desumidificagdo
{calor latente) depende principalmente da temperatura da 4rea superficial no lado do ar ¢ da
capacidade de drenagem do condensado. Estudos simplificados freqilentemente usam a
temperatura de evaporagio como um indicador da temperatura da superficie das paredes
dos tubos da serpentina, mas esta temperatura também depende da carga térmica, da
eficiéncia das aletas, do superaquecimento do vapor de refrigerante e da diminuigio da

temperatura do lado do refrigerante devido 4 queda de pressdo (Pettersen et al, 1998).

A taxa de vapor d’dgua condensada durante o processo, me, € determinada
efetuando-se o balango de massa na dgua existente no volume de controle do ar no

evaporador (McQuiston e Parker, 1977):

7';1cd = r;'lru'.sec (W _Wabs.s) (3.43)

abs,e
3.2.3 DISPOSITIVO DE EXPANSAO

Nos sistemas convencionais de condicionador de ar automotivo, dois tipos de
dispositivos de expansdo séo largamente utilizados: a vdlvula de expanséo termostitica e 0
tubo capilar, os quais proporcionam resultados diferentes no desempenho do sistema (Sun

et al., 1999). No caso do ciclo transcritico, a diferenga do dispositivo de expansio em

relagio aos sistemas convencionais estd no sistema de acionamento. Entretanto, para a
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modelagem do dispositivo de expansio, serd seguindo modelo adotado por Weihua et al.
(1999).

Na modelagem da vélvula de expansio serdo assumidas as seguintes hipSteses:

ix) trabalho nulo;

X) processo adiabético;

Xxi) grau de superaquecimento constante na saida do evaporador;

Portanto, da conservacdo de energia, conclui-se que o processo de estrangulamento
€ isoentdlpico:

h, = h (3.44)
Conhecendo-se a pressio, p:f , €, conseqiieniemente, a temperatura de evaporacao,

T, a temperatura na aspiragiio do compressor pode ser obtida por:

T, =T +AT, (3.45)

spe

onde, AT

spe

¢é o grau de superaquecimento.

3.24 ACUMULADOR DE SUCCAO

No acumulador de sucgio a parcela de calor recebida do meio, assim como a
variagio da pressdo do refrigerante, se comparadas com os valores usuais encontrados nos
trocadores de calor, compressor ¢ dispositivo de expansdo, € muito pequena. Entretanto, o
acumulador de sucgdo desempenha uma importante fun¢do que influencia a performance e
a estabilidade do sistema (Weihua et al., 1999). Assumem-se as hipoteses abaixo:

xii) o trabalho é nulo;

xiii)  a troca de calor e massa na interface do liquido-vapor € desprezivel;

O balango de energia no acumulador de sucgfio fornece:
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Q,, =Me, (hy =) (3.46)
onde h, e h, sdo as entalpias na entrada e saida do acumulador de suc¢fio. No cilculo

desta varia¢do de entalpia, € valido aproximar esta diferenga de entalpia da seguinte forma:

sb

fy = h=¢,e0 (T; -T;) (347)

€ Cp.o0, corresponde ao calor especifico médio do R744, nas condigGes subcriticas. Assim,

para qualquer processo o calor especifico médio € definido pela relagio:

_sh ‘[:7 c pdT
s

Cp.uay =

3.48
T -T, (3.48)

Substituindo (3.47) em (3.46), obtém-se a temperatura do R744 na saida do
acumulador de succ¢io:
T,=T, +— e (3.49)

- sb
Meo, Cpyy

A equagio que representa a quantidade de calor trocada entre o R-744 € o ambiente

FD-\

0, =h A [Tm 5 ;“Tﬁ ] (3.50)

onde A, € o coeficienie de troca de calor por conveccdo natural entre a parede externa do
tanque e o ar ambiente, 7, . Admite-se que:

xiv)  a resisténcia térmica da parede do tanque desprezivel, ficando a parede
externa a temperatura do fluido refrigerante;

Para convecgdo livre no ar de placas verticais e cilindros, & pressdo atmosférica e

em temperaturas moderadas, de acordo com Holman (1985), tem-se a seguinte relagdo

simplificada:
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T -T 0,25
hm=1,42("T""”’J (3.51)

onde H (m) € a altura do reservatdrio, T é dada em ("C) e h em (W/mzK ) A drea da

superficie externa do acumulador de sucgio € aproximada por:

A, =6H® (3.52)

3.2.5 TUBO DE ASPIRACAO E DE DESCARGA

Em fungio das distdncias entre as cAmeras para simulagdo das condictes do
evaporador e do resfriador de gis, bem como da configuragio do sistema, as linhas de
interligacdo dos componentes do protétipo sdo muito maiores que as empregadas em um
circuito convencional de condicionador de ar automotivo (McEnaney et al., 1999). Desta
forma, o R744, ao passar do intercambiador de calor para o compressor, tem um ganho
adicional de calor e ao passar do compressor para o resfriador de calor, perde calor para o
meio ambiente. A andlise do elemento dentro do volume de controle baseia-se nas
equagdes decorrentes do balango de energia e de troca de calor.

O balango de energia aplicado ao refrigerante nos tubos de aspirago e descarga

fornece:

QO =M, AR (3.53)
onde, Ak corresponde a respectiva diferenga de entalpia do R-744 nos tubos de aspiragio,
(h—h,). e de descarga, (b, —h,). No cdlculo desta variagio de entalpia, é vilido

aproximar esta diferenca de entalpia da seguinte forma:

Ak =c,,, AT (3.54)
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onde, AT corresponde A diferenga de temperatura do R-744 nos tubos de aspiragéo,

(T, -T,,), e de descarga, (T, —T,, ), respectivamente.

O termo cp., corresponde ao calor especifico médio do R744, nas condigdes

subcriticas e supercriticas sem mudanca de fase e & dado por:

_ J:_r cpdT
Cp.co, = . 3.55
, AT (3.55)
A taxa de troca de calor em um tubo pode ser expressa por:
Q;:ab = (UA )inl ATm (3.56)

onde AT € a diferenca média de temperatura entre o elemento de entrada ¢ saida, no R744

e, o ar. Esta pode ser expressa, para o tubo de aspiracio e descarga, respectivamente, da

seguinte forma:
s T+T,
AT = (Tm —#) (3.57)
AT = (%— T;mb] (3.58)

Os termos A e U sio, respectivamente, a drea de troca e o coeficiente global de
troca de calor, sendo (UA).” e (UAA!L):‘Z‘v expressos em fungfio da drea de troca na parte do

R744, nas aspiracdo e descarga, respectivamente.

(VA)y =— ! T (3.59)
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(UA) = ! (3.60)
"l yr e
h’w; Aint g h’ﬂrA

ot
O coeficiente global de troca de calor, U, leva em conta as resisténcias térmicas
devido a convecgdo em ambos os lados (R744/ar) e devido i conduciio através das paredes
dos tubos de aspiraciio e descarga.
Dados os didmetros internos e externos das conexdes de aspiracéo e descarga, pode-

se determinar as dreas de troca interna, A, , e externa, A, , respectivamente:

Ay =7D,L (3.61)
A =nD_L (3.62)

onde L ¢ ocomprimento do tubo relativo i 4rea da troca de calor nos tubos de aspiragio e
descarga.

A resisténcia térmica da parede do tubo, R,, por unidade de comprimento para
cilindros vazados. Supondo-se:

xv)  tubo desprovido de incrustagdes;

Tem-se,

D T
In D—‘“
R =——lo 3.63
b 2mk, L (3.63)
Combinando-se as equacgdes (3.53) com (3.56) resultam as temperaturas do R744 na

entrada do compressor € do resfriador de géis, respectivamente:

L=l—7—m |:(mf02 C.f’-mz-l_?)‘rﬁ —UATm] (3.64)
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T, = —-L"“U'X [[r}qm, Ep,m,—%é)i; +UATW} (3.65)
+

3.2.5.1 COEFICIENTE DE TROCA DE CALOR NO LADO DO AR
Os coeficientes de troca de calor nos tubos de aspiracdo e descarga sio
determinados assumindo-se que:
xvi) o ar, em contato com os tubos de aspiragiio e descarga, encontra-se
praticamente estagnado;
Xvii) o problema € de um cilindro horizontal em convecgiio natural;
Holman (1997) apresenta uma relagfio simplificada, especifica para o ar & pressiio

atmosférica, conforme a seguir:
0,25
AT Y
hm_ =1,32 (TJ 0'p (366)

onde L(m) é o comprimento total do tubo, AT a diferenga de temperatura entre a parede
externa do tubo e o ar ambiente e &, € um fator de corrego para pressGes do ar que ndo a

atmosférica.

AT =T,-T,, (3.67)

1
p 2
o = 3.68
g (101320] G.68)

onde, p é a presséo em Pascal.
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3.2.5.2 COEFICIENTE DE TROCA DE CALOR NO LADO DO R744

Muitos autores (Rieberer e Halozan, 1997 ¢ Hashimoto ¢ Saikawa, 1997) usam
correlagGes de transferéncia de calor sem mudanga de fase como a correlacio de Gnielinski
(1976) ou correlages encontradas em livro texto como a correlagdo de Dittus-Boelter.
Essas comrelagdes podem resultar em valores pouco realistas eimn estados préximos ao
critico ou no estado pseudocritico para niimerocs de Reynolds baixos e para o R744
aquecido acima das condi¢des supercriticas (Pettersen et al., 1998).

Os coeficientes de troca de calor por convecgdo do didxido de carbono sio
calculados usando a correlagio de Gnielinski, conforme Schonfeld e Krauss (1997).

_ Nul, "
(7 d

(3.69)

int

£(Re—lOOO)Pr
Nu=—3 (3.70)

1+12, 7E(Pr§—-lJ

Pr =1/c1£ 3.71)
Re = wrdint - wrdimp (372)
v n

3.2.6 PROPRIEDADES DO CO;
As equagdes das propriedades necessdrias para solug@o das equagdes decorrentes do

modelo matemitico podem ser estabelecidas genericamente como abaixo. Assume-se:
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Xviii) sistema isento de éleo;

Esquematicamente, tem-se:

Py =r.(T,) (3.73)

v =v,(T, p") (3.74)

b =h(T,p") (3.75)

s, =5,(T,p") (3.76)

Ty =R, (10 ) 3.77)
=T (b, p”) (3.78)
=1 (T, p?) | (3.79)
T,=T(h, p%) (3.80)

by = hy + x5y, (3.81)

hy =h, (T,) = Py =y (T,,) (3.82)
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Py =t (T,,) (3.83)
T,=T(h;, p3) (3.84)

he = hg + Xeh, ., (3.85)

by = (T, )= P, =1 (T, (3.86)
By =y, (T,,) (3.87)
T,=T(h,, p"e) (3.88)

As fung@es explicitadas, x= f{y,z) sdo decorrentes das subrotinas disponiveis

para o célculo de propriedades de refrigerantes, REFPROP (McLinden et al., 1998).

3.2.7 BALANCO GLOBAL DE ENERGIA

Efetuando o balango global de energia em todo o sistema ilustrado na Figura (3.1)

obtem-se:

Wo-0,)+0,,+0,=0, +0, (3.89)
Assume-se;

xix) as perdas de calor nos demais componentes do sistema despreziveis.

A equagiio do balango global de energia pode ser simplificada

Mooy Db, +0,, =0, (3.90)
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3.3 SISTEMA DE EQUACOES

O sistema de equagdes resultante € constituido de 90 equagdes com 90 incdgnitas,

que se encontram relacionadas na Tabela 3.1, abaixo.

COMPONENTE ) N° | N°
EQUACOES INCOGNITAS
SISTEMA Equag | Incog
(32)aB.5);3NaB9| s b v, S b T, v, Wi
COMPRESSOR | | 5|13
(3.73)a (3.78) Wew 1y Mo, Py n
RESFRIADOR _ %
Qrg T:;g.s C:far hﬁ 'I; cp'“’?. grg
DE (3.14) a (3.20) ¢ (3.79)
10 | 10
g g s
GAS hﬂr.t’ hnr.-! ATmax
INTERCAMBIADOR . w
Qr'c h4 T:l h’l T:? El'c cPv‘-"’z
DE (3.21)a(3.29); (3.80) e
._sb ) ].1 1].
CALOR (3.88) Cpon, AT B T,
Qev Qsen -Qlax ‘xﬁ har.e hﬂr.s hcd
EVAPORADOR (3.30) a (3.43) By Ruse Marsee Mg Coow €o Taps | 20 | 20
Iyt;l;.t.".¢z Wab:.s v p p e
DISPOSITIVO
B (3.44) e (3.45) R R I, x 515
EXPANSAO
ACUMULADOR (3.46) a (3.52) Qu hy hy Coco, T, T, A, H| 8 | 8
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TUBO DE
ASPIRACAQ/ (3.53)a (3.72) 23

DESCARGA

Tabela 3.1: Equagdes versus incignitas.

3.4 DADOS DE ENTRADA
Os pardmetros necessarios para o equacionamento do modelo do ciclo transcritico

desenvolvido sdo relacionados na Tabela 3.2:

DADOS COMPONENTES DO SISTEMA
DE
CP RG IC Dx EV AS
ENTRADA
GEOMETRICOS V. Ve
EMPIRICOS N (Ua), | (UA), (va), | (UA),
CONDICOES T
ar.e
DE T, T
(4
CONTORNO g p
”is n
L re L ev
OPERACIONAIS e AT, —
p”

Tabela 3.2: Dados de entrada.
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3.5 METODO DE SOLUCAO

3.51 INTRODUCAO

Para a solugdo do modelo matemitico proposto para a simulacio do ciclo
transcritico de um sistema de condicionador de ar automotivo, utilizando o CO; como
refrigerante, foi desenvolvido um programa usando o cédigo de programacéo da linguagem
FORTRAN.

O modelo matematico € composto por um sistema de equagdes néo lineares que sdo
resolvidas numericamente pelo método Newton-Raphson (Stoecker, 1989). As
propriedades termodinimicas do refrigerante sd3o obtidas através da chamada de

determinadas sub-rotinas do pacote REFPROP (McLinden et i, 1998).

3.5.2 PROCEDIMENTO
A partir dos dados de entrada, requeridos logo no comego da execugdo do

programa, procede-se a resolugdo dos componentes do ciclo transcritico de forma

seqiiencial-iterativa.

3.5.2.1 DADOS DE ENTRADA E INCOGNITAS
Os seguintes pardmetros s@o os dados de entrada necessdrios para a execugiio do
programa.

Caracteristicas fisicas dos componentes do ciclo transcritico:

Volume do cilindro - V,
Volume do acumulador de sucgdo - V,,

Condicoes de contorno:
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Temperatura do ar na entrada do resfriador de gis - 7,*

ar.e

ar,e

Temperatura do ar na entrada do evaporador - T,
Temperatura ambiente - T,

Umidade relativa do ar na entrada do evaporador - ¢”

ey
Vazio massica do ar no evaporador - e

.18
Vazio massica do ar no Resfriador de gis - mar

Dados empiricos:

Expoente politrépico - N

Conduténcia global do evaporador - (UA) |

Conduténcia global do resfriador de gis - (UA),g

Condutancia global do intercambiador de calor - (UA),_

Condutancia global do acumulador de sucgio - (UA)

Eficiéncia isentropica - 7,
Parimetro operacional imposta & operaco do sistema:
Pressfio supercritica - p¥

Grau de superaquecimento - AT,

Os parimetros operacionais relacionados abaixo correspondem aos resultados

calculados pelo modelo numérico:

Pressiio subcritica - p™

81



MODELO MATEMATICO

Eficiéncia volumétrica - 7,

Vazio madssica de refrigerante - m;az
COP - QEV /WCP

Relagiio de compressio - p¥ / p*
Temperatura do refrigerante na entrada/saida dos componentes do ciclo

tranascritico - T, T1,T2,T2t,T3,T4,75,T6,T7

Temperatura do ar na saida do evaporador - T,

.3

Temperatura do ar na saida do resfriador de gis - 7,7,

Ganho de calor no evaporador - Q EV

Perda de calor no resfriador de gés - Q RG

3.53 ALGORITIMO
O algoritmo empregado para o programa de simulagio do ciclo transcritico

encontra-se abaixo delineado.
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X CHUTE INICIAL
|& dados entradg
CP RG IC PEV=psat(TEV)
Dx AS EV psperit

Determinor estados

T1=((TEV,0Tspag)
h1=F(Tt,pEV)

COMPRESSCOR

| —— 2

RESFRIADOR DE GAS

2——a 3

INTERCAMBIADOR DE CALOR

AJUSTAR pEV

VALVULA DE EXPANSAC ACUMULADOR DE SUCGAO

4 i 5 7— 6

EVAPORADOR

BALANGO DE ENERGIA: LADO REFRIGERANTE {(:Ji»:v)m2
BALANCO DE ENERGIA: LADO AR (QEV),_

=

(QEV) 00 (QEV)e ={FIM

Figura 3.10: Algoritmo para programa do ciclo transcritico.
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3.6 PROGRAMA

Foi desenvolvido um programa utilizando a lingliagem computaciona] FOTRAN
usando comandos do FOTRAN 77 e 90, o que permite sua execugdo em praticamente
qualquer microcomputador.

O compilador utilizado foi o Microsoft PowerStation 4.0 instalado em um PC-
Celeron que opera a 700 MHz com 64 Mb de memédria RAM e 20 GB no disco rigido.

O programa principal trabatha com as subrotinas do pacote REFPROP (McLinden
et al,1998), além de nove (9) subrotinas desenvolvidas especialmente para este trabalho,
conforme a seguir:

1. R744: Programa principal
2. CP: Determinagio da performance do compressor.

3. RG: Determinagio da performance do resfriador de gés.

4, EV: Determinagfo do performance do evaporador.
5. IC: Determinagdo da performance do intercambiador de calor.
6. AS: Determinagio da performance do acumulador de sucg¢io.

7. PROP_AR: Cilculo das condigdes termodindmicas do ar.

8. ESTIMA_PEV: Cilculo da nova pressao de evaporagéo.

9. ESTIMA_T2t: Célculo da temperatura do refrigerante, ap6s perda de calor no tubo
de descarga do compressor.

10.  ESTIMA_TI1t: Cilculo da temperatura do refrigerante, ap6s ganho de calor no tubo
de aspiracéio do compressor.

11. DADOS_ENT: Gera um arquivo .DAT com a especificagao dos dados de entrada.
12. RESULTADOS: Gera um arquivo .DAT com a especificagio dos principais

pardmetros calculados (saida de resultados).
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CAPITULO IV

RESULTADOS

4.1 INTRODUGCAO

Assim como os testes experimentais de McEnaney et al. (1999), os testes
simulados foram realizados para diferentes condigdes operacionais: igualmente
identificadas por letras e nimeros. As letras (I, M e H) representam, basicamente, as
condi¢tes de operagio do compressor, ou seja, a letra “I” representa as condigdes de
operagiio em baixa rotagdo (950 rpm); “M”, as condi¢Ges de operagiio em rotagéo
intermediéria (1.800 rpm) e “H”, as condi¢bes de operagdo em altas rotagdes (3.000 rpm).

Os niimeros identificam os diferentes grupos de valores para as varidveis de controle.

4.2 COMPARACAO COM DADOS EXPERIMENTAIS

Os valores dos pardmetros usados como dados de entrada do programa, para cada
um dos ciclos de operagdo, foram obtidos com base nos valores medidos
experimentalmente, que se encontram disponiveis em McEnaney et al. (1999). Na Tabela
(4.1) sdo apresentados os valores desses parimetros em cada condigiio de operagdo.

As Tabelas (4.2 e 4.3) e as Tabelas (4.4 e 4.5) apresentam os resultados validados
para as condigdes do grupo “I” (16, I11, I13, 116, 117, I19) e para as do grupo “M” (M3,
M5, M8, M10) e “H” (H3), obtidas por McEnaney et al. (1999). Os resultados dos dados
simulados do ciclo transcritico, representando as condigdes dos grupos “T” , “M” e “H”
estio representados a seguir nas Figuras (4.1) a (4.20). As figuras compreendem dois

grupos distintos: o grupo das figuras representativas dos pontos obtidos nas condi¢Ses “I”
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e o grupo de figuras que representam as condig¢des “M” e “H”. Em cada uma das figuras

sio comparados os dados experimentais com relagdio aos simulados, através de dois

graficos: um em linha e outro em dispersao.

DADOS DE ENTRADA
Param.| Unid. 16 111 113 116 117 119 M3 M5 M8 M10 H3
N - 138|132 | 1268|128 127|120 ] 1,381,384 | 1,321 1,31 ] 1,87
nis 0,677]0,725] 0,7271 0,729| 0,740] 0,733] 0,707 ] 0,700 0,740] 0,710 0,657
UA, 0,19010,477] 0,167 0,159] 0,143] 0,218] 0,264 ] 0,220 0,183 ] 0,219 0,286
ua, tkwec| 0,03710,034] 0,027] 0,030] 0,033] 0,0281 0,059 0,044 ] 0,045] 0,048 0,061
UA,, 0,3741 0,3751 0,307 0,390 ] 0,355] 0,400} 0,470] 0,436 0,393 | 0,445] 0,503
TacEV 27| 266)271] 2151 215|266 | 3271266 214] 266 ] 326
TeeRG| G | 55,0 | 4290 ]| 43,0 | 430 | 42,8 | 32,6 | 429 | 43,0} 43.0 | 32,3 | 43,5
dTsp 209|198 198} 215] 242 ] 136 | 20,2 | 235 ] 285 | 21,1 | 221
psp | kPa | 13150] 10620] 10750] 10500] 9910] 9530] 11410] 11410 10470} 9560] 12240]
Tabela 4.1: Dados de entrada.
16 i1 113 116 117 119
experim. | simul. | experim. | simul. | experim. | simul. | experim. | simul. experim, | simul. | experim, | simul.
WGP kW 1,78 1,91] 1,39 1,42] 1,43 1,44] 1,38 1,40] 1,30 1,30] 1,24 1,23
1is .| 0,703 | 0,729] 0,728 | 0,732| 0,728 | 0,730] 0,728 | 0,729| 0,745 | 0,729| 0,744 | 0,736
M |ko's 0,026 | 0,029| 0,023 | 0,024] 0,020 | 0,023] 0,020 0,022| 0,020 | 0,020] 0,022 | 0,025
QRG 3,30 4,19] 3,23 453] 3,05 4,18] 2,80 3,99] 2,53 3,78 3,97 5,31
Qeen kwl 2,20 2,28| 2,21 2,42] 1,82 1,90] 1.84 2,21 2,07 2,371 2,48 2,69
Qe 0,60 0,63 0,57 0,86} 0,80 1,16] 0,70 0,85] 0,22 0,53} 0,93 0,98
cond  |MP4 0,229 | 0,049] 0,214 | 0,066] 0,299 { 0,051] 0,268 | 0,08] 0,090 | 0,07] 0,341 | 0,10
rCP 2,70 2,57 2,54 2,44 2,76 2.48| 2,69 2,59] 2,59 2,57 2,42 2,25
COP 1,670 | 1,525] 2,005 | 2,312] 1,842 | 2,126] 1,846 | 2,14] 1,763 | 2,15 2,758 | 2,98|
TasRG o 60,9 65,1] 48.8 52,9] 48,5 52,3] 48,1 51,9] 47,3 51,2] 40,0 43,7
TasEV 17,5 17,01 11,2 10,5 8,6 9,01 83 75| 75 6,11 9,2 8,7
Tabela 4.2: Resultados experimentais e simulados da série “T".
16 11 113 116 7 119
experim. | simul. | experim. | simul. | experim. | simul. | experim. | simul. | experim. | simul. experim. | simul,
T1 36,2 36,61 29,1 28,8] 26,3 27,8] 281 27,8] 30,2 26,6] 20,5 21,6
Tit 36,3 36,8] 31,0 30,5| 33,0 32,91 32,9 30,2] 34,5 32,2| 249 25,2
T2 1242 | 115,7] 110,1 ] 109,0{ 113,8 | 108,0] 113,4 | 106,3] 111,1 | 102,4} 96,2 108,0
T2t 1212 | 113,8] 106,9 | 108,3} 110,2 | 105,1] 108,8 | 103,1] 107,5 | 99.4] 934 104,9
T3 *C1 58,1 58,5| 48,7 43,7] 46,3 44,3] 46,2 43,5] 45,8 41,1] 37,5 36,8
T4 45,7 431] 38,4 36,6] 36,9 37,11 37,9 36,3] 334 33,6] 29,8 31,1
T5 15,3 15,7] 9.3 9,01 85 80| 6,6 53] 6,0 24| 6,9 8,0]
T6 15,2 15,4] 8,0 9,11 6,2 7,61 6,3 59| 5.7 32| 6,6 7,6
T7 14,0 16,2] 7.6 10,2] 5,1 8,8] 5,1 7.3 4,3 24} 54 8,4

Tabela 4.3: Resultados experimentais e simulados da série “T".
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M3 Mb M8 M10Q H3
experim, | simul. | experim. | simul. | experim. | simul. | experim. | simul. | experim. | simul.
WCP (kW] 2,93 3,76 2,88 3.84 2,64 2,84 2,46 3,21 5,15 7,32
nis - | 0,743 10,727} 0,710 |0,705] 0,714 |0,714] 0,747 | 0,728] 0,685 |0,718
.. [«oisl 0,042 |0,048] 0,029 |0,036| 0,026 |0,034| 0,025 |0,038] 0,052 | 0,073
loge 6,38 740 5,73 | 557 | 4,61 535| 588 | 728 8,96 8,38
Qsen |kW| 2,94 3,35 2,91 3,41 2,66 2,81 3,09 3,42 3,55 3,38
Qlat 1,73 2,23 1,32 1,31 0,81 1,61 1,50 | 287 277 | 3,57
cond [MPal 0,667 | 0,073] 0,502 |0,094] 0,310 |0,088]| 0,572 |0,094] 0,054 |0,074
|rcP - 2,78 2,70 3,23 3,17 3,23 3,01 2,82 2,57 3,59 2,91
COP - | 1,593 [1,483] 1,469 |1,229] 1,314 | 1,555} 1,863 [1,964] 1,226 | 0,950
TaskG | o 53,1 56,7 51,7 | 53,4 496 530] 415 | 452 ] 53,5 | 569
TasEV 12,8 9,6 6,5 3,9 2,9 2,9 5,3 3,8 8,3 9,4

Tabela 4.4: Resultados experimentais e simulados da série “M” e “H”.

M3 M5 M8 M10 H3

experim. | simul. | experim. | simul. | experim, | simul. | experim. | simul. | experim. { simul.
T1 31,1 | 2891 28,1 [ 261 ] 29,8 | 29,8 ] 24,4 { 23,7 | 284 | 30,7
T1t 31,9 | 2905| 31,9 | 29,1 ] 33,5 |1 328 | 295 | 278 | 328 | 3286
T2 1241 1 108,7| 136,7 [ 102,6]| 137,6 |101,3] 118,2 | 102,6] 153,5 ) 108,6
T2t 120,6 | 106,3] 132,9 }100,7] 133,3 | 99,4 | 114,6 | 100,2] 148,9 | 1071
T3 °c| 50,1 | 49,3 | 488 | 49,0 47,5 | 46,3 ] 40,2 | 391 | 50,7 | 679
T4 410 | 415 38,1 | 40,3 39,1 | 389 | 329 | 32,7 39,0 | 51.1
T5 10,8 8,7 46 2.6 1,3 1,3 3,3 2,8 6,3 8,6
T8 9,7 8,1 3,6 1,7 0,3 2,9 2,2 2,6 4,2 11,0
T7 8,1 8,7 2,0 2,6 -1,2 4.2 0,6 3,3 2,3 11,4

Tabela 4.5: Resultados experimentais e simulados da série “M” e “H”.

A simulagdo das condigdes de operagdo do grupo “I”, para a obtengiio da poténcia
consumida, eficiéncia volumétrica, fluxo missico do R744, quantidade de calor sensivel
trocado no evaporador, relagio de compressio, temperatura do ar na safda no resfriador de
gés, produziram resultados que diferem dos dados experimentais em no méximo, 15%.
Excegdo é feita para os resultados do Coeficiente de Performance, COP e da temperatura
do ar na saida do evaporador, que apresentaram um valor ligeiramente maior. Com
relagdo 4 quantidade de calor latente trocada no evaporador, e, principalmente, a
quantidade de condensado formado durante o processo de resfriamento do ar os valores

foram significativamente diferentes dos valores experimentais.
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Com relagdio as temperaturas do refrigerante nos ponto: T1, T1t, T2, T2t, T3 e T4,
a discrepancia entre os resultados simulados e os experimentais ficou abaixo de 15%. Da
mesma forma, este espalhamento se manteve para as temperaturas nos pontos T5, T6e T7
para os ciclos 16, I11, e I19.

Com relagio aos resultados encontrados na simulagio do grupo “M”, os valores
simulados apresentaram uma maior diferenga com relagfio aos valores experimentais.
Entretanto, os valores simulados para estes ciclos referentes a poténcia consumida pelo
compressor, a vazio mdssica de R744, a quantidade trocada de calor sensivel pelo
evaporador, COP ¢ a temperatura do ar na saida do resfriador de gis, mantiveram-se
diferentes em valores ndo maiores do que 20%. A respeito das temperaturas do
refrigerante ao longo dos pontos dos ciclos M5, M8 ¢ H3 resultaram em alguns pontos
em valores maiores. Mais uma vez, como ji esperado, a quantidade de calor latente
trocado no evaporador, bem como, a quantidade de condensado produziram valores que sc¢
distanciaram em até 40% dos valores experimentais.

Pode-se afirmar que, de um modo geral, a concordéncia entre dados experimentais
e valores previstos pelo modelo foi satisfatéria. Contribuiu para tal o fato de se utilizar

valores empiricos para certos parametros do sistema.

4.2.1 POTENCIA CONSUMIDA

8 Fy
§. 6 4 950rpm
$4 . ® 1300rpm
E » > —a--3000rpm
[77]

0

0 2 4 6 8
Experimental (kW)

38



RESULTADOS

kW

2,0

1,5 -

1,0

16 " H3 6 17 119

—e— Simulado —s— Experimental

kw

L

M3 M5 M8 M10 H3

—e— Simulado —a— Experimental

Figura 4.1: Poténcia Consumida - dados simulados em relagdo aos dados experimentais.

4.2.2 EFICIENCIA VOLUMETRICA

Conforme comentado, anteriormente, a boa concordéincia ji era esperada visto ter

sido a eficiéncia volumétrica determinada, e utilizada como dado de entrada, a partir dos

dados experimentais.

Simulado (%)

05"

¢ 950

R B 15800

—+— 3000

0.5

Experimental (%)
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1,0
& B » ety
0,5 ' " . "
16 111 "3 6 17 Rk}
r—o—Simulado —— Experimemaﬂ
0,8
0,8 1
g 0.7 ] w
0,7 1
0,6 " x "
M3 M5 Ms M10 H3
[—e— Experimental ——Seqiiéncia2 ]

Figura 4.2: Eficiéncia Volumétrica - dados simulados em relagdo aos dados

experimentais.

4.2.3 FLUXO MASSICO DE REFRIGERANTE

Como a eficiéncia volumétrica é prescrita a partir de um valor experimental,

atribui-se o espalhamento 2 discrepincia na determinagdo do estado do refrigerante a

entrada do compressor.

R 0.05 -
g 0.04 W ® 950pm
2 0.03 —% ® §800rpm
% 0.02 —a— 3000rpm
0.01 -
001 002 003 004 0.05
Experimental (kg/s)
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0,05
0,04 -
I}
g5 M
0,02 1 . —s
0,01 . . { i .
16 11 3 e 17 119
| —e— Simulado —s— Experimental |
0,10
0,08 -
:_g 0,06 -
X 0,04 /
0,02 - v ¢ —
0,00 . . . .
M3 M5 M8 M10 H3
—e—Experimental —s-— Simulado I

Figura 4.3: Fluxo Méssico - dados simulados em relagio aos dados experimentais.

42.4 TAXA DE TRANSFERENCIA DE CALOR NO RESFRIADOR DE GAS -
QRG
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Figura 4.4: Taxa de Transferéncia de Calor no Resfriador de G4s - dados simulados em

relago aos dados experimentais.

4.2.5 TAXA DE TRANSFERENCIA DE CALOR SENSIVEL NO EVAPORADOR -

QEVsen
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4
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Figura 4.5: Taxa de Transferéncia de Calor Sensivel no Evaporador - dados simulados em

relagiio aos dados experimentais.

4.2.6 TAXA DE TRANSFERENCIA CALOR LATENTE NO EVAPORADOR -

QEViat
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Figura 4.6: Taxa de Transferéncia de Calor Latente no Evaporador - dados simulados em

relagio aos dados.

4.2.;7 QUANTIDADE DE CONDENSADO FORMADO NO EVAPORADOR

Pode-se atribuir a alta discrepincia entre valores previstos e resultados

experimentais a dois fatores: a imprecisdo na determinagdo do calor latente trocado ¢ a

baixa acuricia na medida da massa de 4gua que sai do evaporador.
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—+—Experimental —m— Simuladcﬂ

Figura 4.7: Quantidade de Condensado formado no Evaporador - dados simulados em

relagdo aos dados experimentais.

4.2.8 RELACAO DE COMPRESSAO

O espalhamento dos pontos reflete a incerteza na determinagéo da pressdo de

evaporagio.

4,0
g 35 ¢ 950rpm
230 “& 4 = 1800rpm
=2
,c% 2,5 - 2 —a— 3000rpm

2,0 '

2,0 2,5 3,0 35 4,0
Experimental (kW)
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3,5
3,0 -
Z 25! %
2,0
1,5 . \ , . .
16 11 113 16 n7 Mo
—ae— Simulado —a— Experimental
2,5
2,0
1,5 .T?A
1,0
0,5 1
0,0 1 T T T
M3 M5 M8 M10 H3
[—o— Experimental —a— Simulado

Figura 4.8: Relagio de Compressio - dados simulados em relagio aos dados
experimentais.

4.2.9 COEFICIENTE DE PERFORMANCE
De um modo geral, a comparagiio entre dados experimentais e valores simulados,

para valores globais como o coeficiente de performance, foi satisfatorio.
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%3'0 . ¢ 950rpm
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0.0

0.0 1.0 2.0 3.0 4.0
Experimental {kW}

96



RESULTADOS
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Figura 4.9: COP - dados simulados em relago aos dados experimentais

4.2.10 TEMPERATURA DO AR NA SAIDA DO RESFRIADOR DE GAS - TasRG
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Figura 4.10: Temperatura do Ar na saida do Resfriador de Gds - dados simulados em

relagio aos dados experimentais.

4.2.11 TEMPERATURA DO AR NA SAIDA DO EVAPORADOR - TasEV
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Figura 4.11: Temperatura do Ar na saida do Evaporador - dados simulados em relagdo

4.2.12 TEMPERATURA T1 (Temperatura do CO; na saida do Intercambiador de

Calor - lado de baixa)
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40
35
§ 30
=~ 25 1
20 -
15 " r - " "
16 111 13 16 117 9
—e—Simulado —=— Experimental
40,0
iy 35,0
&i 30,0 -
25,0 -
20,0 . r "
M3 MS M8 M10 H3
[—e—Experimental —#—Simulado 1

Figura 4.12: Temperatura do CO», no estado subcritico, na safda do Intercambiador de

Calor - dados simulados em relagéo aos dados experimentais.

4.2.14 TEMPERATURA T1t (Temperatura do CO; na entrada do Compressor -

lado de baixa)

40
& 35
%30 s & 950rpm
B * = 1800rpm
3 25
£ —a— 3000rpm
@ 20 |

15 - "

15 20 25 30 35 40
Experimental {2C)

100



RESULTADOS
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Figura 4.13: Temperatura do COz, no estado subcritico, na entrada do Compressor -

dados simulados em relagfio aos dados experimentais.

4.2.15 TEMPERATURA T2 (Temperatura do CO; saida do Compressor - lado de
alta)
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Figura 4.14: Temperatura do CO2, no estado supercritico, na saida do Compressor - dados

simulados em relagdo aos dados experimentais.

4.2.16 TEMPERATURA T2t (Temperatura do CO; entrada do Resfriador de Gas -
lado de alta)
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Figura 4.15: Temperatura do CO2, no estado supercritico, na entrada do Resfriador de Gas

- dados simulados em relagfio aos dados experimentais.

4.2.17 TEMPERATURA T3 (Temperatura do CO; saida do Resfriador de Gas -
lado de alta)
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Figura 4.16: Temperatura do CO,, no estado supercritico, na saida do Resfriador de Gés -

dados simulados em relago aos dados experimentais.

4.2.18 TEMPERATURA T4 (Temperatura do CO; saida do Intercambiado de
Calor -lado de alta)
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Figura 4.17: Temperatura do CO», no estado supercritico, na saida do Intercambiado de

Calor - dados simulados em relagio aos dados experimentais.

4.2.19 TEMPERATURA T5 (Temperatura do CO; saida do Dispositivo de

Expansio - lado de baixa)
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Figura 4.18: Temperatura do CO, no estado subcritico, na saida do Dispositivo de

Expanséio - dados simulados em relagio aos dados experimentais.

4.2.20 TEMPERATURA T6 (Temperatura do CO; saida do Evaporador - lado de

baixa)
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Figura 4.19: Temperatura do CO,, no estado subcritico, na saida do Evaporador - dados

simulados em relacfio aos dados experimentais.

4.2.21 TEMPERATURA T7 (Temperatura do CO; saida do Acumulador de Sucgiio

- lado de baixa)
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Figura 4.20: Temperatura do COa, no estado supercritico, na saida do Acumulador de

Succdo - dados simulados em relagio aos dados experimentais.

43 APLICACOES

Diversos trabalhos estdo sendo realizados com o objetivo de avaliar as condigSes
de operagfio e performance do R744 nos mais diferentes campos de aplicagfio na 4rea de
refrigeracio e condicionador de ar. Entretanto nenhum trabalho, dentre aqueles
desenvolvidos na drea do condicionador de ar automotivo, foi realizado para as condi¢des
de operagio em climas tropicais (isto ¢, temperaturas ambientes superiores 30 °C).

Para mostrar a utilidade do presente modelo de simulacdo, uma andlise
comparativa serd realizada através da variagdo dos principais pardmetros que influenciam

o desempenho do sistema de condicionador de ar automotivo nessas condi¢des. Os dados
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de entrada para esta simulagio sio os mesmos fornecidos em McEnaney et al. (1999) e os
parimetros que serdo analisados sdo: a pressdo supercritica, a temperatura do refrigerante
na entrada do resfriador de gis e seus efeitos nos principais pardmetros de desempenho do
sistema.

Nas Figuras (4.21 e 4.22) os valores apresentados nos eixos das abscissas
correspondem aos valores da pressdo supercritica. Na Figura (4.21), correspondente a
poténcia consumida, observa-se a sua elevagido, que € praticamente proporcional ao

aumento da pressiio supercritica, devido o aumento do trabalho realizado pelo compressor.

3,0

25 ]

2,0 e

15 Vsl

1,0
0,5

Poténcia Consumida -kW

9 10 11 13 15 16 17

Pressao Supercritica - kPa

Figura 4.21: Influéncia da Presséo supercritica na poténcia consumida.

Na Figura (4.22), representativa da capacidade de refrigeragio do sistema,
constata-se que o aumento da pressio supercritica € interessante até um valor étimo, ap6s
o qual o ganho na refrigera¢do se torna desprezivel em relagdo a elevagéo do consumo de

poténcia do sistema.
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Figura 4.22: Influéncia da Pressdo supercritica na capacidade de refrigeragio.

Na Figura (4.23), observa-se que, depois de alcangado um determinado valor para

a pressio supercritica, o coeficiente de performance, COP, sofre pouca alteragdo com a

elevagio da mesma. Tendo em vista que a elevagiio da pressiio supercritica gera um

aumento significativo no consumo da poténcia, Figura (4.21), € importante encontrar um

valor 6timo da pressio supercritica para ajuste do sistema.

O coeficiente de performance € definido por:

COP..—_@/_
wCP
3
2
5 g -
[&] - / hd 4
0
9 10 11 13 15 16 17

Figura 4.23: Influéncia da Pressfo supercritica no COP.

Pressao Supercritica - kPa
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Nas Figuras (4.23 a 4.25) os valores apresentados nos eixos das abscissas
correspondem aos valores da temperatura do ar na entrada do resfriador de gis do ciclo 16,
obtido em McEnaney et al. (1999). Esta temperatura nada mais € do que a temperatura do
meio ambiente, que suprird o ar para resfriamento do CO, supercritico. A partir do teste,
variou-se esta temperatura em +/- 30%. Observa-se o comportamento dos pardmetros de
consumo e desempenho do sistema.

Na Figura (4.24) observa-se que quanto mais alta a temperatura do ar na entrada
do resfriador de gis menor a eficiéncia do sistema em termos de refrigerac¢do, aqui
representada pela acentuada diminuigio do coeficiente de performance de refrigeragio.
Portanto, ja nestas condigdes, existe um comprometimento com relagfo a eficiéncia do
sistema, 0 que se acentua ainda mais, como observado nesta figura, pela elevagdo da
temperatura.

Cumpre lembrar que, em condi¢des de uso automotivo, por exemplo, com altas
temperaturas ambiente e condi¢des de trafego muito lento, o ar pode chegar ao resfriador

de géas sob temperatura elevadas.

3,0
25
2,0 *
51,5 A
o T
1,0 S
0,5 \\

0,0 .

25 35 45 55 65 75 85

Temperatura do ar na entrada do resfriador de gés -TaeRG-°C

Figura 4.24: Influéncia da Temperatura do ar na entrada do resfriador de gis no COP.
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Como esperado, a capacidade de refrigeragio do sistema fica totalmente
comprometida e este fato € ilustrado através dos resultados da simulagéo apresentados na
Figura (4.26). Observa-se que a influéncia da temperatura do ar na entrada do resfriador
de gis € muito importante para o efeito refrigerante, de forma anédloga aos sistemas

convencionais, com relagio ao condensador.
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25 35 45 55 65 75 85

Temperatura do ar na entrada do resfriador de gés -
TaeRG-C

Figura 4.25: Influéncia da Temperatura do ar na entrada do resfriador de gés na

quantidade de calor trocado no evaporador.

Na Figura (4.26) observa-se que o consumo do sistema em rela¢o & variagio da
temperatura do ar na entrada do resfriador de gés se mantém praticamente inalterado,

desde que a pressdo supercritica também permanega constante.
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Figura 4.26: Influéncia da Temperatura do ar na entrada do resfriador de gis na

poténcia consurnida.

A Figura (4.27) ilustrada a influéncia da temperatura na entrada do resfriador de

gés na poténcia consumida, para diferentes rotagoes do compressor. Pode-se observar que,

nas condigdes dos dados de entrada que sdo apresentados na Tabela (4.1), a poténcia

consumida pelo compressor operando a 950 rpm, em alguns casos, tem o seu valor

reduzido pela metade quando comparada a 1800 e pode praticamente ter o valor de um

quarto em relagdio de 3000 rpm. Isto porque a poténcia do compressor ¢ proporcional a

vazio massica, equagiio (3.4), e esta, por sua vez, varia com a rotagao do motor, equagao

(3.5).
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Poténcia Consumida { kW)
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Temperatura do ar na entrada do RG (10x°C)

[——950 rpm —— 1500mPm ——3000rpm |

Figura 4.27: Influéncia da rotagéo na poténcia consumida pelo compressor.
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CAPITULOV

CONCLUSAO

Um modelo matemdtico foi desenvolvido para a avaliagdo do desempenho do ciclo
transcritico usando o didxido de carbono (R744) como refrigerante. O modelo foi
utilizado para a simulagiio de um sistema de condicionador de ar automotivo. O modelo
segue um algoritmo no qual, dadas as caracteristicas dos componentes do ciclo ¢ as
condi¢Bes operacionais, o desempenho de um sistema de condicionador de ar automotivo,
operando em regime permanente, pode ser determinado. O modelo matemdtico, aqui
apresentado, tem por base a metodologia apresentada por Herbas et al (1993).

O modelo foi desenvolvido para uma primeira avaliagio das condigles
operacionais do ciclo transcritico nas condi¢Oes das temperaturas ambiente existente em
regides tropicais, especialmente por se tratar de um sistema de condicionador de ar
automotivo, onde a temperatura na entrada do resfriador de gés € um fator preponderante
a0 desempenho do ciclo transcritico. Tal como pode ser verificado nas Figuras (4.25 e
4.26), onde foi constatada a diminuigfio substancial da eficiéncia do sistema com a
elevagiio da temperatura de entrada do ar no resfriador de gés.

A concordincia entre os resultados previstos pelo modelo e os dados
experimentais de McEnaney et al. (1999) foi, de um modo geral, satisfatéria com relagio
aos valores referentes 4 quantidade de condensado gerado no evaporador, durante a troca
de calor latente. No entanto, para a grande totalidade dos pontos das temperaturas do

R744, do ar na saida do resfriador de gds e do evaporador, bem como os valores referentes
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aos parimetros de desempenho, especialmente para os ciclos compreendidos no grupo “1”,
os dados simulados, quando comparados aos dados experimentais publicados em
McEnaney et al. (1999), nio diferiram mais que 15%.

Finalmente, é importante que scja ressaltado que no modelo para simulagdo do
ciclo de compressio de vapor transcritico desenvolvido, néo se levou em consideragiio as
possiveis vériagﬁes nas condutiincias globais dos trocadores de calor em fungfio de ndo
terem sido considerado o célculo do coeficiente global de calor.

Em fungio do grande nimero dos trabalhos sobre 0 R 744 ocorrer nas regides fora
dos trépicos, este trabalho destaca-se pela avaliagdo direcionada do desempenho do
sistema transcritico em condigdes diferenciadas, jd4 mencionadas anteriormente. Conclui-
se que, para um bom funcionamento do sistema transcritico nas regides tropicais, ¢
preciso um certo grau de adaptagéo, chegando-se até a propor um sistema de
condicionador de ar automotivo onde o resfriador de gés seja resfriado a dgua!

Futuramente, pode-se avaliar o ganho no desempenho do sistema tanscritico, ro
nivel de custo-beneficio, com o sistema adicional para resfriamento a dgua do resfriador
de gis no lugar do intercambiador de calor, tendo em vista que o fator peso e espago

ocupado & critico para os veiculos.
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APENDICE A

APENDICE A - DETERMINACAO DA EFICIENCIA VOLUMETRICA.

Sabe-se que a eficiéncia volumétrica é dependente da relagiio de compresséo: ela
diminui com o aumento da relagio de compressio e é proporcional ao aumento da pressdo
de descarga (Brendgaard, 1996). Os valores empiricos das eficiéncias volumétricos, para

cada ciclo, foram determinados a partir da relagio abaixo:

ﬂml = f [ psb J (A.l)
14

onde p¥e p*correspondem as pressdes supercritica e suberitica, respectivamente.

Abaixo, encontra-se a curva de ajuste para os valores das eficiéncias volumétricas

utilizadas com base nos dados experimentais publicados em McEnaney et al. (1999).

Curva de Ajuste da Eficiéncia Volumétrica

0,750 - Mwoi= -0,1056rel’ + 0,9171 ref - 2,6855rel + 3,3628
. R*=0,8188

0,740 -
0,730 -
0,720 -
0,710 4
0,700 4
0,660 4
0,680 A
0,670 -
0,660 -

0,650 T T T T T y T T 1
2,0 22 24 2,6 2,8 3,0 3.2 34 3.6 38

Relagao de Compressao (3°/p™)

Eficiéncia Volumétrica £5o)

Figura A.1: Curva de ajuste da eficiéncia volumétrica
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APENDICE B - DETERMINACAO DO EXPOENTE POLITROPICO.

O expoente politrépico empirico do compressor foi determinado com base no
modelo desenvolvido por Pereira et al. (1995).

O processo de compressio politrépico pode ser representado por:

pv" =constante (B.1)

Fazendo p*,p” e v, e v, as pressdes e volumes na descarga e aspiragiio do

- compressor o expoente politrépico pode ser calculado a partir da equagio (B.2):

] ln( p : ]
_\P (B.2)

Vy

Conhecidas as pressdes de alta e baixa, assim como as temperaturas na sucgéo e

descarga do compressor, os estados do CO; foram determinados através da fungdo abaixo
disponivel no REFPROP:
v=f(p.T) (®B.3)
Abaixo, a Figura (B.1) ilustra a dispersdo do valor do expoente politropico em
fungdo da relagfio de pressdo, com base nos dados experimentais publicados em McEnaney

et al. (1999). Adotou-se, no presente trabalho, um valor médio de 1,3.

£ 157
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:§ 1.4 ° . °

0 ™

= 1,31 L

g ° %

5 1,2 1

=

3 1.1

(=%

3
= W10 . . . :
S 2,0 2,5 3,0 3,5 4,0

Relagdo de Compressao (p™/p™)

Figura B. 1: Expoente Politrépico para CP-R744
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APENDICE C - DETERMINACAO DA CONDUTANCIA GLOBAL.

Os valores empiricos das condutiincias globais de calor foram estimados conforme
procedimento para resolugéio de problema de cilculo térmico para um trocador de calor
(Parise, 1999). Os pardmetros assumidos como conhecidos foram obtidos dos dados

experimentais de McEnaney et al. (1999).

1. RESFRIADOR DE GAS

Na estimativa da condutincia global no resfriador de gas sdo assumidas como
conhecidas:

e as temperaturas de entrada e saida do CO; no resfriador de gés, T, e 15,

e as temperaturas de entrada e saida do ar no resfriador de gis, T.%, e T,% ;

ar.e ar,s ?
e ataxa total de transferéncia de calor;

Os valores de C,,, ¢ C,,, sdo calculados a partir das Equagdes (C.1) e (C.2):

0
Coin =—rk (C.1)
(ATC01 )
_Q,
Cou = (AT“) (C2)

Conhecido o valor de C_, pode-se determinar o valor da efetividade do resfriador
de gis pela equagfo da taxa total de transferéncia de calor:

0,

G (AT.) 2

A relagio NTU para um trocador de calor com correntes cruzadas com C;,

misturadoe C,,, nfo misturado é dada por (Holman,1997}.
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_ 1
NTU = _E[l +Cn(i-g,)] (C.4)
onde,
— Cmin '
C= o (C.5)

Por conveniéncia, nas aplicagbes préticas, define-se um pardmetro adimensional, o
ndmero de unidades de transferéncia (de calor) (NTU) como (Ozisik, 1985):

NTU = u,A

2 min

Os valores da condutincia global para os ciclos 16, 111, 113, 116, 117, I19, M3, M5,

(C.6)

M8, eM10 e H3 podem ser aproximados pelo polindmio (C.7):

UA, =9556,6C,," -1874,6C,;," +120,6C,;, -2,3376 (C.7)

A Figura (C.1) apresenta a curva de ajuste para o polindmio (C.7):

y = 9556,6:° - 1874,6: + 120,6x - 2,3376

0,35 1 A2=0,0979

0,30 A
0,25 4
0,20 1
0,15 -
0,10 4

0,05 4

0,00 T T T 1
0,02 0,04 0,06 0,08 0,10

Figura C. 1: Curva de Ajuste da Condutincia Global do RG.
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2. INTERCAMBIADOR DE CALOR
Na estimativa da condutincia global no intercambiador de calor sdo assumidas
como conhecidas:
e as temperaturas de entrada e saida do CO; no intercambiador de calor no

estado supercritico, T; € T, ;

e as temperaturas de entrada ¢ saida do CO; no intercambiador de calor no

K estado subcrftico, T, e T;

e g vazio missica do COy;
¢ as propriedades fisicas do CO; na entrada e saida do intercambiador de calor
nas condi¢des supercritica e subicritica;
A taxa total de transferéncia de calor entre os fluxos de CO; nas condig¢des

supercriticas e subcriticas € dada pela Equagio (C.8):

= P = 2 C.8
) (n)” 9

Os valores de C,,, ¢ C,_, sdo calculados a partir das Equacdes (C.9) e (C.10):

; - Qirr
1 Cmin (ATélz)z ) (C9)
Conax = ——( A?r‘:p ] (C.10)

Conhecido o valor de €

min

pode-se determinar o valor da efetividade do resfriador

. de gis pela equagéo da taxa total de transferéncia de calor:

. 0
L = (AT (C.11)

min
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A relagdo
(Holman,1997):

onde,

1 £, -1
NTU = In| —&
C-1 {¢g,C-1

NTU para um trocador de calor contracorrente é dada por

(C.12)

(C.13)

Os valores da condutincia global para os ciclos 16, I11, I13, 116, I17, 119, M3, M5,

M8, eM10 e H3 é H3 pode ser aproximado pelo polindmio (C.14):

A Figura (C.2) apresenta a curva de ajuste para o polindmio (C.14):

Figura C. 2:Curva de Ajuste da Condutiincia Global do IC.

UA,, =-0,0001C,;,> +0,884C,, +2,4203

UA= f(Cmin)
y = -0,0001:¢ + 0,884x + 2,4203
80 - R? = ,8746
0 * *
.
*
30 - L
20 40 60 80 100
Crin(W/eC)

3. EVAPORADOR

(C.14)

Na estimativa da condutincia global no evaporador sdo assumidas como

conhecidas:
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e as temperaturas de entrada e saida do ar no evaporador, T,., e T, ;

ar.e ar,s ?
¢ atemperatura de evaporagio;
¢ ataxa de transferéncia de calor sensivel e latente;
A taxa total de transferéncia calor é determinada pela soma dos calores sensivel e

latente:

Qev = Qsen+ Qfat . (C 15)

A capacidade calorifica das correntes C,,, €é:

(C.16)

Conhecido o valor de C.

min

pode-se determinar o valor da efetividade do resfriador
de gds pela equagfo da taxa total de transferéncia de calor:

QEV

= —_— C.17
gﬂ Cmin (ATmnx ) ( )

A relagiio NTU para um trocador de calor para C =0 € dada por (Holman,1997):
NTU =—ln(1—£w) (C.18)
Os valores da conduténcia global para os ciclos 16, 111, 113, 116, 117, 119, M3, M5,

MS, eM10 e H3 é H3 pode ser aproximado pelo polinémio (C.19):

UA,, =-0,7199C2, +1,945C,,,, +0,0509 (C.19)

min
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A Figura (C.3) apresenta a curva de ajuste para o polindmio (C.19):

UA =f(Cpin)
0,60 -
0,50 4
g 0,40 1
= 0,30
) 0,20 1 y = -0,7199:¢ + 1,945x + 0,0500
0.10 4 R?=0,9838
0,00 r T T )
0,10 0,15 0,20 0,25 0,30
Crul W/RC)

Figura C. 3: Curva de Ajuste da Condutincia Global do EV.
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C,, =-9,484 024 OE—-13
C, = 4,163 501 9E +00
e para uma faixa compreendida entre uma faixa entre 0 a 200°C é dada por:

ln(p:ar.e} =Cu /T, +C +CsT, + CIGT: + Cl':‘T;s +CyInT, (D4)

onde,
C,; =-5,800 220 6E+03

C, = 1,391499 3E+00
C,s =—4,864 023 9E 02
Cs= 4,176 476 8BE-05
C,; =—1,445 209 3E-08
Cis = 6,545 967 3E+00
onde, T, é a temperatura absoluta, K = °C +273,15 na entrada e na saida da serpentina e

In logaritmo natural.
O volume especifico do ar imido da mistura pode ser expresso em unidades
especificas, através da Equacio:

v=0,2871(T +273,15)(1+1,6078W,,, )/ p (D.5)

onde, T=T"%

g (°C ) » W (I’cg‘mm 1kg,., Sm) e p(kPa) sdo, respectivamente: a temperatura
de bulbo seco da mistura; a umidade absoluta e a pressdo total da mistura na entrada da

serpentina e ¢ dada por:

P=P,. T D, (D.6)
onde p,, € a pressdo parcial doar secoe p,, € a pressio parcial do vapor de dgua.

A entalpia da mistura de um gis perfeito € igual & soma das entalpias parciais dos
componentes a entalpia do ar imido podendo ser escrita na forma:

h, .=h +W,, 0 (D.7)

are " arseco abs e’ tvs,e

onde h

ar,seco

é a entalpia especifica do ar seco e h,,, , a entalpia especifica do vapor d’4gua

saturado na temperatura de buibo seco da mistura, T ( °C) .

Aproximadamente:
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By oo = 1,006T (D.8)
h,. =2501+1,805T (D.9)
O termo, W, , (!cgﬂgm 1kg,, sm), corresponde 4 umidade absoluta do ar e pode ser
calculado pela Equacgéo:
W, =0,62198 [p— (D.10)
p _pv,e

onde, p,, € a pressio parcial do vapor.

CALOR ESPECIFICO DO AR UMIDO.

O calor especifico do ar dmido é determinado assumindo-se conhecidos:

it} temperatura de bulbo seco;

iii) vmidade relativa do ar;

iv) pressdo atmosférica;

As equagbes psicrométricas apresentadas seguem o modelo desenvolvido por
(Domanski e Didion, 1983). S#o portanto derivadas, portanto, assumindo-se:

v) O ar imido é uma mistura de dois gases perfeitos independentes;

O calor especifico & pressio constante do ar imido é

(c +O,4-44) 1

¢ — p.ar seco 1 1
P 1+W,,. 4,18669 ®-11)
onde c,, ¢ dado em (J / (kgK )) O calor especifico a pressdo constante do ar seco,
Cpar oo © fUNGAO da temperatura ¢ tem o valor aproximado pelo seguinte polindmio:
Cpar seco = 0,00000000004TR > - 0,0000002TR *+ 0,0006 TR+4,0025 (D.12)

e, TR=T,  +460F é a temperatura de bulbo seco do ar em Rankine.

ar.e
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Conhecendo-se a umidade relativa do ar na entrada do volume de controle, ¢, ,, a

umidade absoluta, W,,_, pode ser determinada por:

W, =0,622 [—p—-——] (D.13)

— 8
Pam ar.epmr

onde p,. corresponde a pressdo atmosférica e p,, € a pressdo de saturacio do vapor

d’dgua na temperatura de entrada do ar no volume de controle, T, .. Para 32<T _ >180F

ar.e* ar.e

€ calculada pela seguinte aproximagio polinomial:

Do =€xp(13,4353-5,00882 - 1,68962" +0,178292° ) (D.14)

1000
460+T .

ar.e

i onde, z =
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APENDICE E - PROPRIEDADES TERMODINAMICAS DO AR UMIDO.

PARAMETROS DE ENTRADA DAS CONDICOES PADRAO

TESTE I6 I11 113 I16 117 119
PspRG |.13150E+02 | .10620E+02 | .10750E+02 | .10500E+02 | .09910E+05 | .09530E+05
Ve(m3) | .2070e-04 | .2070e-04 | .2070e-04 | .2070e-04 | .2070e-04 | .2070e-04
efic-ise | 6770e+00 | .7250e+00 | .7270e+00 | .7290e+00 | .7400e+00 | .7330e+00
rpm 0950e+04 | .0950e+04 | .0950e+04 | .0950e+04 | .0950e+04 | .0950e+04
aN 1381e+01 | .1323e+01 | .1258e+01 | .1277e+01 | .1265e+01 | .1288e+01
TaenRG 85.00 42.90 43.00 43.00 42.80 32.60
maRG ;2270e+02 2270e+02 | .2270e+02 | .2270e+02 | .2270e+02 | .2270e+02
UARG | .1903e+00 | .1774e+00 | .1665e+00 | .1588e+00 | .1426e+00 | .2176e+00
UAIC | .0442e+00 | .0387e+00 | .0336e+00 | .0336e+00 | .0362e+00 | .0319e+00
TaenEV 30.00 26.60 27.10 21.50 21.50 26.60
ama | .7080e+01 | .7080e+01 | .4956e+01 | .7080e+01 | .7080e+01 | .7080e+01
UAEV | 3738e+00 { .3754e+00 | .3065¢+00 | .3903e+00 | .3553e¢+00 | .5034e+00
Urel 4000e-00 | .4000e-00 | .4000e-00 | .5000e-00 | .4000e-00 | .4000e-00
Vol | .1025e+01 | .1025e+01 | .1025e+01 | .1025e¢+01 | .1025e+01 | .1025e+01
superaq 209 19.8 19.8 21.5 24.2 13.6

Tabela E.1: Dados de entrada
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TESTE M3 M5 M8 M10 H3
PspRG |.11410E+05 | .11410E+05 | .10470E+05 | .09560E+05 | .12240E+05
Ve(m3) | .2070e-04 | .2070e-04 | 2070e-04 | .2070e-04 | .2070e-04
efic-ise | .7070e+00 | .7000e+00 | ..7040e+00 | .7100e+00 | .6570e+00
rpm | .1800e+04 | .1800e+04 | .1800e+04 | .1800e+04 | .3000e+04
aN 1376e+01 | .1340e+01 | .1324e+01 | .1311e+01 | .1374e+01
TaenRG 42.90 43.00 43.00 20.00 20.00
maRG | .2690e+02 | 2690e+02 .| .2690e+02 | .2690e+02 | 3540e+02
UARG | .2639e+00 | .2196e+00 | .1832e+00 | .2187e+00 | ..2860e+00
UAIC | .0672e+00 | .0509¢+00 | .0497e+00 | .0538e+00 | .0709e¢+00
TaenEV 32.70 26.60 21.10 26.60 10.00
ama | .7080e+01 | .7080e+01 | .7080e+01 | .7080e+01 | .7080e+01
UAEV | .4703e+00 | .4358e+00 | .3927e+00 | 4446e+00 | .5034e+00
Urel | .4000e+00 | .4000e+00 | .4000e-00 | ..4000e+00 | .4000e-00
Vol .1025e+01 | .1025e+01 | .1025e+01 | .1025e+01 | .1025e+01
superaq 20.2 235 28.5 21.1 22.1

Tabela E.2: Dados de entrada
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Apéndice F - Resultados experimentais e simulados da série “I”, “M” e “H”.

6 111 3
experim. | simut, % expesim. | simul. % expetir. | simul. %
weP jkw| 1,78 1,811 -7,30 | 1,39 1,42| 2,16 | 1,43 1,44] 0,70
nis -] 0,703 | 0,729( -3,70 [ 0,728 | 0,732| -0,55 | 0,728 | 0,730] -0,27
im.»  lkg's| 0,026 | 0,029{-12,74| 0,023 | 0,024 -7,86 | 0,020 | 0,023] -13,81
QRG 3,30 418]-26,97| 323 4,53|40,25| 3,05 4,18} -37,05
Qpr KW 220 2,28| -364 1 2,21 242] 950 | 1,82 1,901 -4,40
Cht 0,60 063] -5,00 | 0,57 0,86f-50,88| 0,80 1,16} -45,00
cP - 270 257 492 § 254 2,44} 384 ] 276 248 1012
CCP -1 1670 | 1,525| 8,68 | 2,005 | 2,3121-15,31] 1,842 | 2,126{ -15,42
TasRG e 60,9 65,1] 6,80 | 48,8 52,9{ -840 | 485 523] -7,84
TasEV 17,5 17,01 2,86 | 112 | 105 625 | 88 9,0] 4,65

Tabela F.1: Resultados experimentais e simulados da série “17.

116 117 19
experim. | simul. % experim. | simul. % experim. | simul. %
wep i 1,38 1,40] 1,451 1,30 1,30 0,00 1,24 1,23] 0,81
nis - | 0,728 | 0,729] -6,14 | 0,745 | 0,729 2,15 0,744 1 0,736} 1,08
Mz Jlevs] 0,020 | 0,022} -887 | 0,020 | 0,020 -1,50 0,022 | 0,025§-11,21
QARG 2,90 3,09(-37,59| 253 3,78 -49 41 3,97 5,311-33,75
e KWl .84 22[ 17,39 207 2,37] -14,49 | 248 2,69] -8,47
| Ry 0,70 0,85]-21,43] 0,22 0,531-140,91| 0,93 0,98] -5,38
CP - | 269 259| 3,85 2,59 2,57{ 0,85 2,42 2,25§ 7,08
COP - 1 1,846 214} -16,03| 1,763 213] 21,84 |1 2,758 2,981 -8,16
TasRG oc 48,1 519] -790 | 47,3 51,21 -8,25 40,0 43,71 -9.25
TasEV 8,3 7,51 9,64 7,9 6,1} 18,67 9,2 8,71 543

Tabela F.2: Resultados experimentais e simulados da série “I”,
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16 111 113
experim. | simul. % experim. | simul. % experim. | simul. %
T1 36,2 38,6] -1,10 291 28,8 1,03 | 26,3 27,8] -5,70
Tit 38,3 36,8] -1,38 31,0 30,5 1,61 33,0 32,8 0,30
T2 1242 1 1157] 6,84 110,71 | 109,0] 1,00 { 1138 | 108,0] 5,10
T2t oc 1212 1 113,81 8,27 | 106,9 | 106,3] 0,56 | 110,21 105,1| 4,63
T3 58,1 58,5| -0,69 48,7 4371 653 | 483 44 3| 4 32
T4 457 48,11 -4,99 38,4 35,6| 468 | 369 37,11 -0,54
T5 15,3 15,71 -2,61 9,3 8,0l 323 6,5 8.0]-23,08
T6 15,2 15,4] -1,32 8,0 9,11 -1,11 6,2 76| -22,58
Tabela F.3: Resultados experimentais e simulados da série “1”.
116 117 19
experm. | simul. % experim, | simul, % expefim. § simul. %

T1 281 27,8; 1,07 { 30,2 26,61 11,79 20,5 21,8] -5,37

Tt 32,9 30,2f 8,21 34,5 32,2 6,70 | 24,9 252 -1,20

T2 113,44 | 1063} 6,26 { 1111 | 102,4] 7,79 | 962 108,0] -12,27

T2t o 109,8 | 103,1f 6,10 | 1075 | 994| 7,50 | 934 104,9] -12,31

T3 48,2 435] 584 1 458 41,11 10,20| 37,5 36,8] 1,87

T4 37,9 36,31 4221 334 33,51 -0,36| 29,8 3,1] 4,36

T5 6,6 6,3] 4,55 6,0 54| 9,33 6,9 8,0]-15,94

T6 6,3 59{ 6,35 57 3,214439] 686 7,61-15,15

Tabela F.4; Resultados experimentais e simulados da série “T".
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M3 M5 M8
experim. | simul. % experim. | simul, % experim. | simul %
WCP (kW) 283 | 3.76 1-2207| 288 | 3,84 {-3333| 264 {284 -758
nis -1 0,743 [0,727) 2,15 [ 0,710 }0,705| 0,70 | 0,714 | 0,714 0,00
Mz |We'sj 0,042 [0,046) -8,04 | 0,029 10,038|-25,00] 0,026 |0,034|-29,17
QRG 638 | 74011599 573 | 557 279 | 481 | 535 |-16,05
Qsen (kWi 294 | 335 }-1395| 291 341 1-1718F 266 | 281 | -5,64
Qlat 1,73 | 223 [-2890] 1,32 | 131 0,78 0,81 1,01 | -24,69
rCP - 278 | 2,70 2,81 3,23 | 347 | 1,77 323 | 3,011 672
COP - | 1,593 [1,483[ 6,91 1,469 |1229] 16,34 | 1,314 | 1,555]-18,34
TasRG | 53,1 56,7 6781 51,7 | 534 -328| 496 | 530 -6,85
TasEy 12,8 9,6 | 25,00 8,5 49 2462 29 2,8 | 0,00

Tabela F.5: Resuitados experimentais e simutados da série “M” e “H”.

M10 H3
experim. | simul. % experim. simul. %
WCP kW] 2,56 | 3,01 |-1758] 545 7,02 1-28,81
nis -] 0747 (G728 254 | 0,685 | 0,718 | -4,82
Mz |kg's| 0,025 |0,038|-52,44| 0,052 | 0,073 |-42,14
QRG 588 | 728 ]-23,81| 8,96 238 | 469
Qsen |KW] 3,09 | 342 {-1068| 3,55 3,38 4,79
Qlat 1,90 { 287 |-81,33| 277 3,57 [-28,88
cond [MPaj 0,572 |0,084] 83,57 | 0,054 | 0,074 [-37,04
rCp - 282 | 257 | 9,04 3,59 2,91 19,05
coP -1 1,863 11,964] -542 | 1,226 | 0,950 | 22,51
TasRG | 415 | 452 ] -892 1 535 56,9 | 6,36
TasEV 53 3,8 | 2830 83 g4 [-1325

Tabela F.6: Resultados experimentais e simulados da série “T”.
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M3 M5 M8
experim. | simul. % experim. | simul. % experim. [ simul, %
T1 311 128917071 281 | 261 | 712 | 29,8 | 29,8 | 0,00
TH 319 | 295|752} 319 ] 291 | 8,78 | 335 | 328 | 2,08
T2 1241 |108,7|1241| 136,7 | 102,6]| 2485 | 1376 | 101,3 | 26,38
T2t °C | 120,6 |106,3[11,86] 132,9 | 100,7| 24,23 [ 133,3 | 994 | 2543
T3 50,1 | 493|160 | 488 | 490 | -041 | 475 | 463 2,53
T4 410 | 415|122 381 | 403 | -577] 39,1 | 399 | -2,05
5 109 | 8,7 120,18] 36 26 | 27781 1,3 1,3 0,00

Tabela F.7: Resultados experimentais e simulados da série “M”,

M10 H3
experim. | simui. % experim. | simul. %
LK 244 | 237 2,87 284 | 30,7 | -8,10
T1t 205 {278 | 576 328 32,6 0,61
T2 118,2 | 102,6| 13,20 | 153,56 | 108,6 | 29,25
T2t oc 1146 {100,2] 12,57 | 1489 | 1071 } 28,07
T3 40,2 | 391 2,74 50,7 | 57,9 | -14,20
T4 329 | 3271 081 39,0 51,1 |-31,03
TS 3.3 26 | 21,21 6,3 86 |-3651
T8 2,2 26 [|-1818| 4.2 11,0 | -61,82

Tabela F.8: Resultados experimentais e simulados da série “M” e “H™.
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