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Modelagem matematica para o projeto de uma bomba de calor com
assisténcia solar para o aquecimento de agua

Resumo

Neste trabalho foi realizado a modelagem matemadtica de uma bomba de calor de expan-
sdo direta com assisténcia solar utilizando o fluido refrigerante R134a, para o aquecimento de
dgua residencial. Os resultados obtidos a partir do modelo foram a drea do evaporador/cole-
tor solar e os comprimentos e parametros de projeto dos trocadores de calor, assim como a
quantidade de fluido refrigerante necessaria para o funcionamento otimizado do dispositivo. As
temperaturas de condensacdo e evaporacdo sio os principais parametros de entrada da mode-
lagem matematica, pois sdo cruciais na defini¢do do fluxo massico do fluido refrigerante, e o
consumo elétrico do compressor, calculados a partir de polindmios obtidos através de regressoes
polinomiais executadas no software Matlab. O modelo foi desenvolvido no software EES con-
siderando um regime estaciondrio, unidimensional, com condi¢des ambientais constantes e iter-
acoes em fung¢do do espago. A metodologia utilizada foi sintetizada em fluxogramas que servem
de orientacdo para o desenvolvimento de implementacdes de outras modelagens matematicas
de bombas de calor. O projeto do protétipo para a validagao dos resultados obtidos no modelo
foi desenvolvido no software Solidworks e estd acompanhado de uma andlise de custos para
o seu desenvolvimento. Além disso, um estudo aprofundado sobre os dados solarimétricos foi
desenvolvido auxiliando na determinacdo de pardmetros para o projeto de coletores solares em

determinada localidade.

Palavras-chave: Bomba de calor de Expansdo Direta, Energia Solar, Modelo Matematico,

Regime estaciondrio.
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1 Introducao

O desenvolvimento tecnoldgico desde o inicio do século XXI tem se intensificado, e, jun-
tamente com este fato, a eficiéncia energética tem sido um termo muito enfatizado no ramo
cientifico e industrial. No Brasil, a demanda energética é crescente, principalmente no ambito
industrial e doméstico. A Empresa de Pesquisa Energética (EPE), em seu Plano Decenal de
Expansdo de Energia de Pesquisa Energética (2017), estima que o consumo de energia elétrica
residencial no Brasil crescerd 1,8% ao ano no periodo entre 2016 e 2026 como resultado con-
junto do aumento da renda média das familias, do nimero de novos domicilios, das politicas de
eficiéncia energética e da expansdo de distribui¢do de combustiveis (de Oliveira et al., 2019).
Por outro lado, € importante salientar que a utiliza¢do de dispositivos mais eficientes e econdmi-
cos, que desempenham uma mesma fun¢do, apresentam um alto potencial para aliviar a malha

energética do pais.

Como jd ressaltado, em um cendrio de crescimento econdmico sustentado € de esperar um
grande aumento da demanda de energia. Nessas condi¢des, a estratégia de expansdo da oferta
de energia deve considerar iniciativas que promovam o uso eficiente das fontes (Tolmasquim
et al.,2007). A crise energética tem intensificado a procura de solugdes que tangem a economia
de energia, a sustentabilidade e o baixo custo dos sistemas, principalmente como medida efetiva
para o curto prazo. A ampliagdo da geracdo de energia, também, é fundamental para suprir a
demanda diaria de energia despendida pelo pais, entretanto este tipo de abordagem demanda um
longo prazo e maior investimento para ser implantado, devido as questdes burocraticas envolvi-
das. Além disso, os impactos ecoldgicos devem ser levados em conta: a implantacdo de uma
hidrelétrica ou termelétrica gera um grande dano socioambiental; a instalacio de turbinas edli-
cas sdo as principais fontes de poluicdo sonora e visual em ambientes costeiros, e podem inclu-
sive alterar o clima de determinada regido (de Azevedo et al., 2017). Neste cendrio, o aumento
do desempenho priorizando uma maior economia e aproveitamento da energia elétrica dos dis-
positivos ja existentes € uma necessidade fundamental e de retorno imediato. O Ministério de
Minas e Energia em seu Plano Decenal de expansdo de energia elétrica (de Pesquisa Energética,
2019) indica que em relag@o aos ganhos de eficiéncia no consumo de eletricidade, estima-se que
em 2029 serdo economizados cerca de 40 TWh de energia, o equivalente a 5% do consumo to-
tal previsto de eletricidade no ano de 2020. Esta quantidade de energia equivale a eletricidade

gerada por uma usina hidrelétrica com poténcia instalada de cerca de 9,5 GW.

Ainda, de acordo com o Ministério de Minas e Energia (MME, 2020), o Brasil apresenta
uma poténcia instalada de aproximadamente 173,18 GW, isto é, ela consegue atender uma de-
manda de até 623,45 TWh. Além disso, cerca de 63,30% de toda essa energia € proveniente de
usinas hidrelétricas (Figura 1.1), ou seja, a geragdo € bastante sensivel aos periodos de estiagem.

De acordo com de Pesquisa Energética (2017), projeta-se que em 2026 o consumo de energia



elétrica ultrapasse os 740 TWh. Portanto, se medidas de efici€éncia energética, para a diminui¢ao
do consumo, e alternativas de produ¢do mais sustentdveis nao forem tomadas, poderd ocorrer

um agravamento na crise energética brasileira gerando diversas consequéncias para o pais.

Eolica8,9%
Solar2,9%

Gas Natural 7,8%

Hidraulica 63,1%
Biomassa 8,7%

Petroleo 5,2%

Carvao 2,1%
Nuclear 1,1%

Outros 0,1%
Térmica GD <0,1%

Figura 1.1: Matriz de capacidade instalada de geracao de energia elétrica do Brasil sem impor-
tacdo contratada.
Fonte: Ministério de Minas e Energia MME (2020)

O padr@o de consumo de energia elétrica no territrio nacional € mapeado pelo Ministério
de Minas e Energia (MME), que gera boletins mensais acerca da demanda de cada setor. O
boletim (MME, 2020), ja referenciado anteriormente, apresenta os dados de consumo do més
de Janeiro de 2020 e o acumulado de 12 meses até esta data (Figura 1.2). Nele, € observavel que
23,8% de toda e energia elétrica consumida no Brasil € destinada a classe residencial. Segundo
Ghisi et al. (2007), os usos finais da energia elétrica no Brasil tem como principais destinos, em
termos de consumo, a refrigeracdo (geladeiras, freezers e ar condicionados) e o aquecimento
de dgua (chuveiros elétricos). Esta utilizacdo apresenta uma grande variacdo de acordo com a

regido e a estacdo do ano estudada.



Consumo de Energia Elétrica em Consumo de Energia Elétrica em 12 meses
Janeiro/2020
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“ Rural ® Demais classes

238%

28,0%

“ Comercial

4 Perdas e Diferencas

Figura 1.2: Consumo de energia elétrica no més de Janeiro e acumulado em 12 meses.

Fonte: MME (2020)

Na Figura 1.3 € apresentado a destinacdo final do uso da eletricidade no ramo residencial

na estacdo do inverno, cendrio em que o consumo elétrico € intensificado principalmente para

o aquecimento de dgua. Ainda, nesta figura, é observdvel a discrepancia entre o gasto com o

chuveiro elétrico entre os dados associados ao Brasil como um todo, e a regido sudeste, estes

valores sdo maiores para regides mais proximas dos trépicos por possuir as estagdes do ano

mais bem definidas e invernos mais rigorosos nessas localidades. Os gastos com refrigeracao

apresentam, proporcionalmente, pequenas variacdes ao longo do ano, uma vez que eletrodomés-

ticos associados a essa finalidade sao mantidos ligados independentemente do clima (exceto o

ar condicionado). A diminuicdo no consumo destes dispositivos durante o inverno € devido a

operagdo destes equipamentos em ambientes que propiciam um maior desempenho.

Inverno - Brasil

Forno elétrico; 1%

Computador; 2%
luminacdo, 10% | __Standby; 2%

__Outres; 1%
_Chuveiro; 8%
_Freezer; 4%

Microondas; 4%
Miquina de Lavar; 3%

Ferro; 9%

Aparelho de Som;, 4%

Televisor; 13% _

Refrigeracor, 37%|

Ar condicionado; 2%

luminacéo; 7%
Microondas; 3%
Méquina de Lavar; 2%
Ferro; 6%
JAparelho de Som; 3%

Ar condicionado; 0% _

Figura 1.3: Uso final da eletricidade no Brasil ao longo do ver@o e inverno.
Fonte: Modificado de Ghisi et al. (2007) e SENS et al. (2009)

Inverno - Sudeste

Fomo elétrico; 0%

Televisor; 10% »

|
Refrigerador, 27%

Computadar; 1%

Standby; 1%
__Ouros; 1%

Chuveiro; 36%

| Freezer; 3%

De acordo com a projec@o de Pesquisa Energética (2017), em 2030 cerca de 53,7% dos

domicilios utilizardo ainda o chuveiro elétrico para o banho, estes dados sdo evidenciados na

Figura 1.4. As resisténcias elétricas apresentam baixa eficiéncia exergética, consequentemente



apresentam um alto consumo de energia elétrica. Este tipo de dispositivo € utilizado tanto para
o aquecimento de ambientes ou de dgua para o banho e estd presente em grande parte das
residéncias brasileiras. O alto consumo elétrico do chuveiro elétrico exige alternativas eficientes

para o alivio da malha energética brasileira, e uma das melhores alternativas sao as bombas de
calor (da Rocha et al., 2010).

100.000 -
- i
27.240
? 60.000 - 17.974
E 1- 519? 11.361 e
T 40.000 19.931
E
[s]
°
S 20.000 l
&
£
z 0
2013 2020 2030 2050
E Chuveiro elétrico Solar (SAS) #Gas Natural
B Qutras fontes ® Sem aquecimento

Figura 1.4: Nimero de domicilios por fonte de aquecimento de dgua no setor residencial
(periodo 2013 - 2050)
Fonte: Adaptado de Ministério de Minas e Energia (2014).

Uma solugd@o para o problema abordado € a utilizacdo de bombas de calor que possuem
um alto potencial de economia de energia, principalmente em processos industriais. Elas sdo
sistemas de recuperagao de energia que permitem elevar a temperatura do calor residual a niveis
mais udteis (Holland et al., 2013). A razdo para que a bomba de calor seja mais eficiente que os
outros sistemas de aquecimento € devido a sua forma de trabalho, em que parte da energia que
ela utiliza para a transferéncia térmica € da rede elétrica, e a restante € absorvida de uma fonte
de energia térmica de baixa temperatura. Ao comparar com um sistema que utiliza resisténcia
elétrica para gerar energia térmica, a bomba de calor necessita de muito menos energia elétrica,

o que consequentemente reduz significativamente os custos envolvidos (Bastos e Torres, 2016).

Apesar dos grandes avancos obtidos com a utiliza¢do das bombas de calor para a reducao
do consumo de energia, diversos estudos tem sido feitos em busca de aumentar ainda mais o
coeficiente de performance (COP) de uma bomba de calor. Pensando nisso, a bomba de calor
convencional foi incorporado um evaporador/coletor solar, sendo denominada bomba de calor
de expansdo direta com assisténcia solar, que aumenta significativamente este parametro indica-
tivo de eficiéncia do dispositivo. A expansao direta indica que o préprio fluido refrigerante que
circula pela bomba de calor € evaporado ao absorver a energia disponivel na regido do evapo-
rador(energia solar irradiante e energia térmica do ambiente), e apds isso a transfere para um

fluido de interesse. As bombas de calor de expansao indireta apresentam um fluido intermediério



na transferéncia de calor das fontes quentes e frias, este tipo de dispositivo é caracterizado pelos

chillers.

Nos ultimos anos, um ndmero grande de pesquisas tem sido conduzidas acerca das bom-
bas de calor com assisténcia solar, evidenciando a sua importancia devido aos altos valores de
COP que podem ser atingidos. A alta eficiéncia atingida com este sistema € de grande interesse
para a diminui¢do do consumo de energia elétrica no aquecimento de 4gua e de ambientes, prin-
cipalmente em regides de altas latitudes. Os componentes da bomba de calor: compressor, evap-
orador, condensador, valvula de expansio e fluido refrigerante t€ém sido amplamente estudados
para que os mesmos possam ser otimizados. Entretanto, o estudo individual dos componentes
ndo € suficiente para a otimizagdo de um sistema, e para isso € necessdrio a realizacdo de uma
modelagem matemadtica que descreva cada fendmeno fisico e termodindmico desta maquina
térmica. Através disto, pode-se alterar parametros do sistema como um todo que influenciardo
diretamente no ciclo termodinamico, e consequentemente no calor transferido para um fluido de
interesse. Além disso, diversos parametros de projetos tais como o dimensionamento do evap-
orador e do condensador podem ser realizados obtendo-se um sistema totalmente otimizado,

evitando custos desnecessarios na produgdo e instalacdo deste equipamento.



2 Justificativa

O estudo que serd desenvolvido neste trabalho justifica-se na ampliacdo do conhecimento
acerca das bombas de calor propiciado pelo modelo matematico desenvolvido. A modelagem
matematica descreverd o funcionamento de cada componente da bomba de calor, individual-
mente, e permite personalizagdes futuras de acordo com o interesse de investigacdo ou estudo.
Ou seja, para estudar diferentes tipos de fluidos refrigerantes ou componentes da bomba de
calor, serd necessdrio apenas acrescentar os seus parametros, € os resultados esperados que
serdo obtidos por essa alteracdo serdo retornados através da aplicac@o de diversas correlacdes e
leis termodindmicas presentes na implementacdo matemaética a ser realizada. Este tipo de abor-
dagem permitird a cria¢do e construcdo de projetos otimizados e com baixo custo, garantindo

um alto rendimento e a sua seguranca em diversas condi¢des ambientais.

O modelo matemdtico de uma bomba de calor permite a anélise geral do comportamento
da bomba de calor, desde a absor¢ao de irradiagdo térmica no evaporador promovendo a troca
de fase do fluido refrigerante na sua primeira zona, € o seu superaquecimento antes da entrada
no compressor, até nas trés etapas de condensacio, que finaliza no sub-resfriamento do fluido
antes de sua passagem pela valvula de expansdo. Todas estas etapas de andlise serdo realizadas
com o dominio sobre o funcionamento do compressor de acordo com o polindmio que descreve

o seu fluxo massico e consumo energético.

Dentre os resultados que serdo obtidos a partir da modelagem matemaética, tem-se o con-
sumo elétrico do sistema proposto. Este parametro é fundamental na comparagdo com outros
sistemas de aquecimento de 4gua para assegurar a sua eficiéncia e o seu potencial de alivio na
malha energética do pais. A economia energética gerada é uma ferramenta fundamental e con-
sistente na prevencao de uma possivel crise energética, principalmente nos periodos anuais de
estiagem, e apresenta a consequéncia direta de uma diminui¢do da emissdo de gases do efeito
estufa devido a uma diminui¢do no acionamento das termoelétricas, que servem como suporte
ao sistema hidrelétrico brasileiro. Além disso, a obten¢do dos parametros associados a temper-
atura, pressao e densidade permitem a visualizacdo e o entendimento dos fendmenos termod-
indmicos, de transporte e transferéncia de calor envolvidos no sistema. Estes dados poderao ser
validados com dados experimentais através da constru¢do de um protétipo parametrizado pelo

modelo.



3 Objetivos

O principal objetivo deste trabalho consiste em desenvolver de um modelo matematico
em regime estaciondrio e o projeto em um software CAD de uma bomba de calor de expansao

direta com assisténcia solar, utilizando o fluido refrigerante R134a para o aquecimento de dgua.

O alcance deste objetivo estd associado a objetivos secunddrios, que consistem na deter-

minagdo de diversos parametros do sistema:

* Definir o ciclo termodindmico tedrico de operagdo da bomba de calor de expansido direta

com assisténcia solar;
* Determinar o calor absorvido pelo evaporador e liberado pelo condensador;

* Obter a irradiagdo solar incidente na regido de Lavras e o cdlculo da drea do evaporador-

coletor solar;

* Determinar os polindmios de fluxo méssico e poténcia que regem o funcionamento do

compressor selecionado;
* Obter o fluxo méssico de dgua;
* Calcular os comprimentos do evaporador de duas zonas e do condensador de trés zonas;
* Calcular o COP do sistema

* Desenvolver o projeto de um protétipo;



4 Revisao bibliografica

Nesta secdo serdo abordadas todas as teorias e correlacdes utilizadas na execugdo da
modelagem matemadtica da bomba de calor em estudo. A transferéncia de calor para um flu-
ido em condigdo bifdsica e monofésica serd estudada, bem como os parametros adimensionais
necessdrios para a determinagdo das propriedades fisicas, de fluxo e termodinamicas. Além
disso, a teoria que cerca a energia solar serd abordada de forma a obter uma aproximacao da
irradiacdo solar incidente sobre o evaporador-coletor solar projetado, bem como a irradiagao
absorvida por ele. Todas estas teorias e correlacdes sdo fundamentais para o alcance dos obje-
tivos listados na se¢do 3. Por fim, serd apresentado o estado da arte contendo publicacdes de

relevancia acerca do assunto tratado no presente trabalho.

4.1 Bomba de Calor

Uma bomba de calor ¢ um dispositivo que obedece as leis termodinamicas de um fluido
refrigerante circundante no sistema, através de um compressor, € aproveita a energia de baixa
qualidade existente no ambiente para elevar a sua temperatura e aquecer um outro fluido de
interesse. De acordo com Moran et al. (2010), o objetivo do ciclo de uma bomba de calor é
entregar calor para uma fonte quente. No estado estaciondrio, a taxa de energia liberada para
fonte quente € dada pela soma da energia absorvida, pelo fluido de trabalho, da fonte fria com
o trabalho (energia elétrica) inserida no sistema através do compressor. A bomba de calor €

composta por cinco elementos principais:
» Compressor: Promove a circulacio do fluido refrigerante e o seu aumento de pressao;

* Evaporador: Trocador de calor que tem como func¢do absorver o calor do ambiente;

* Condensador: Trocador de calor que tem como fun¢do o aquecimento do fluido de inter-

esse;

* Vidlvula de expansdo: Promove a diminuicdo da pressdao do sistema, e regula o fluxo

massico do fluido refrigerante como consequéncia do controle do superaquecimento;

* Fluido refrigerante: Através das suas propriedades fisicas e termodindmicas, é o meio
pelo qual o calor € transportado do ambiente (fonte fria) para o fluido de interesse (fonte

quente).

Na Figura 4.1 esté representada uma bomba de calor com seus respectivos componentes,
nela estd evidenciada a entrada do calor do ambiente externo e a sua entrega para o ar de um

ambiente interno de uma casa. As bombas de calor apresentam um custo inicial de implantacao



elevado, entretanto, a longo prazo, com as economias sucessivas de energia que ela proporciona,

o sistema torna-se altamente rentavel.

Figura 4.1: Modelo de uma bomba de calor com seus respectivos componentes.
Fonte: Modificado de Cengel e Boles (2015).

4.1.1 Ciclo termodinamico ideal

O ciclo termodinamico ideal que representa o funcionamento de um bomba de calor pode
ser facilmente representado em um gréafico P-h do fluido refrigerante R134a. A Figura 4.2 rep-
resenta genericamente um ciclo termodinamico ideal desta maquina térmica com superaque-
cimento e subresfriamento, que consiste basicamente em duas curvas isobdricas, uma curva
isentdlpica e outra isentropica. Além disso, pode-se observar que como o fluido refrigerante
€ uma substancia pura, ela apresenta uma mudanca de fase com temperatura constante, isto €

evidenciado através das isotermas representados na Figura.
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Figura 4.2: Ciclo termodinamico P-h de uma bomba de calor.
Fonte: Arquivo pessoal.

As duas curvas isobdricas sdo determinadas pelas temperaturas de evaporacdo e conden-
sacdo do fluido refrigerante. A curva isentropica do compressor € uma modelagem ideal deste
dispositivo, considerando que ele nio apresenta irreversibilidades, e representa o aumento de
pressdo que este componente gera no ciclo, transferindo o fluido do comportamento da isobdrica
de evaporacdo para a de condensacdo. A vélvula de expansdo apresenta um comportamento
isentdlpico, e realiza a redugdo da pressdo do fluido refrigerante da pressdo de condensagdo

para a pressao de evaporagao.

Na Figura 4.2 podem ser observados alguns prolongamento das curvas isobdricas apds
a condi¢do de vapor saturado, na isobdrica de evaporagdo, e de liquido saturado, na isobdrica
de condensacdo, isto deve-se aos denominados graus de superaquecimento e sub-resfriamento.
Estes parametros sdo importantes para evitar qualquer dano ao compressor e a valvula de expan-
sdo, e consistem em um aumento e diminui¢do da temperatura de evaporacdo e condensacao,
respectivamente, para garantir que nao entre nenhuma porcao de liquido no compressor, € nen-

huma por¢do de vapor na vélvula de expansao.

O ciclo termodinamico funciona da seguinte forma:

1 - 2: O fluido refrigerante, na condi¢@o de vapor saturado (ponto 1), é superaquecido até

atingir o ponto 2, antes de entrar no compressor;

2 - 3: O fluido refrigerante, na condi¢do de vapor superaquecido, entra no compressor,
tem sua pressdo aumentada até a pressdo de condensacdo. Posteriormente, ele entra no

condensador;

3 - 4: O fluido refrigerante, na condi¢do de vapor superaquecido, comega a liberar calor

para a fonte quente, através do condensador, até ele atinja o ponto de saturacdo 4;

4 - 5: O fluido refrigerante, na condicao de vapor saturado, continua a liberar calor através

do condensador, e muda de fase até a condi¢do de liquido saturado (ponto 5);
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* 5 - 6: O fluido refrigerante, na condic¢ao de liquido saturado, € sub-resfriado até o ponto

6, quando ele entra na vdlvula de expansao;

* 6 - 7: O fluido refrigerante, na condicao de liquido comprimido, entra na valvula de
expansdo, onde ele tem uma queda brusca de pressdo e entra no evaporador com uma

condi¢do de mistura, ou seja, com um titulo (0<X<1);

e 7 -1: O fluido refrigerante, na condi¢ao de mistura liquido-vapor, absorve calor do ambi-

ente frio até atingir o ponto de vapor saturado.

Nesta descri¢do do ciclo termodinamico, pode-se observar que o evaporador pode ser sep-
arado em 2 zonas: regido bifdsica de evaporagdo e de superaquecimento do fluido refrigerante.
Por outro lado, o condensador pode ser dividido em 3 zonas: resfriamento até atingir o ponto de

vapor saturado, regido bifdsica de condensac¢do e de sub-resfriamento do fluido refrigerante.

Como mencionado anteriormente, a soma do calor absorvido pelo evaporador, somado
ao trabalho ou poténcia requerida pelo compressor € igual ao calor cedido pelo condensador,
a Equacdo (4.1) representa isto em termos matematicos. A varidvel Qréa carga térmica ab-
sorvida pelo evaporador, Quéa carga térmica liberada pelo condensador e Wi éa poténcia

elétrica de alimentagdo do compressor.
Qr+ Win = Qu @1

O coeficiente de performance da bomba de calor é dada pela Equacdo (4.2), e representa
a relacdo entre a poténcia térmica cedida pelo condensador e a poténcia elétrica utilizada pelo
COMPIessor.
cop — 91 4.2)
1%

in

4.1.2 Ciclo termodindmico Real

O ciclo de compressao de vapor de refrigeracdo difere do ciclo ideal em diversos pardmet-
ros, isto deve-se as irreversibilidades que ocorrem em vérios componentes. As duas principais
fontes de irreversibilidades sdo a perda de pressao (friccdo do fluido) e a transferéncia de calor

com o ambiente (Cengel e Boles, 2015).

No compressor, o processo de compressao no ciclo ideal é reversivel e adiabético, por-
tanto isentrépico. Por outro lado, o processo de compressao real envolve efeitos friccionais, que

aumentam a entropia do sistema.

Ainda, de acordo com Cengel e Boles (2015), o refrigerante sai do evaporador e entra no
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compressor como vapor saturado. Na prética, entretanto, ndo € possivel controlar o estado do
fluido com tanta precisd@o. Ao invés disso, projeta-se o evaporador de forma que o fluido entre
um pouco superaquecido no compressor, isto explica a necessidade de um grau de superaquec-
imento. Por outro lado, assume-se que o refrigerante sai do condensador como liquido saturado
na pressdo de saida do compressor. Desta forma, previne-se um dano a vélvula de expansao

acrescentando um grau de sub-resfriamento ao fluido na saida do condensador.

4.2 Componentes da bomba de calor

Nesta se¢do, os cinco elementos bdsicos que compdem uma bomba de calor sdo apro-
fundadamente abordados e as equagdes que descrevem o funcionamento de cada um deles sao

explicitadas. Os cinco componentes sdo:
1. Evaporador;
2. Compressor;
3. Condensador;
4. Vélvula de expansao;
5. Fluido Refrigerante.

As equagdes que descrevem o funcionamento destes dispositivos derivam da equacdo de
conservacao da massa e da energia (Equacdo 4.3), que relaciona o fluxo massico e de energia
de entrada e de saida de determinado fluido. Entretanto, como a modelagem trata de um regime
estaciondrio, o fluxo méssico e a energia nao apresentam variacdo com o tempo, ou seja, o fluxo

massico e de energia que entra € igual ao que sai. A Energia potencial e cinética sdo considera-

dos apenas quando a diferenca destas varidveis na entrada (e) e na saida (s) sdo significativas.

dE“C—Q—W+Zm(h +V—€2+ Zo) =Y ing(h +V—52+ Z,) (4.3)
dt - e e 2 ge S S 2 gS .

E,.: Energia do volume de controle; h: Entalpia na entrada;

* t: Tempo;

V: Velocidade do fluido;

Q: Calor;
* g: Aceleracdo da gravidade;

Q: Poténcia;

mh: Fluxo massico; Z: Altura do fluido;
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Considerando o fluxo mdssico e a energia constantes no tempo, a equagdo de energia

(Equacdo (4.3)) pode ser simplificada e a Equacao (4.4) € obtida.

2 2

v, V.
¢thet - +gZe=hs+ o+ 92 +w (4.4)

4.2.1 Evaporador

O evaporador € um trocador de calor responsavel pela troca de calor entre a fonte fria e o
fluido refrigerante. No evaporador, em uma bomba de calor com expansdo direta, o refrigerante
entra na condi¢do de mistura saturada liquido-vapor, com um titulo especifico, dado pelo ponto
de operacdo da maquina e pela valvula de expansio , e sai na condi¢do de vapor superaquecido,

quando ele entra no compressor.

Figura 4.3: Representacdo esquemadtica da configuragdo do evaporado.
Fonte: de Faria (2013).

A equacio que descreve o calor total absorvido pelo evaporador, considerando o ciclo

termodinamico representado na Figura 4.2 é dada pela Equacdo (4.5).

QL = M f1uido(ha — h7) (4.5)

¢ Q. Calor total absorvido; * h,: Entalpia nos pontos;

¢ 11: Fluxo massico;
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4.2.2 Compressor

Os compressores sdo mdquinas utilizadas para aumentar a pressao e realizar a circulagdo
de fluidos compressiveis, como por exemplo os gases, isto € conseguido através da transferéncia

de energia mecanica, realizada pelo motor, ao fluido de trabalho (Bastos e Torres, 2016).

A equacdo que descreve o funcionamento do compressor, considerando o ciclo termod-

inamico representado na Figura 4.2 € dada pela Equacdo (4.6).
Wcomp = mfluido(hS - h'2) (46)

* Womp: Trabalho total Realizado; * h,: Entalpia nos pontos;

¢ m: Fluxo massico;
4.2.3 Condensador

O condensador € um trocador de calor responsavel pela troca de calor entre o fluido re-
frigerante e a fonte quente. No condensador, em uma bomba de calor com expansao direta, o
refrigerante entra na condi¢do de vapor superaquecido, e sai na condi¢ao de liquido comprim-

ido, quando ele entra na vdlvula de expansdo.

Diferentes tipos de condensadores podem ser empregados, esta variagdo depende do fluido
que troca de calor com o condensador. Quando a troca € com o ar, o condensador € um conjunto
de tubos simples ou aletados, alocados em uma colmeia metdlica. Por outro lado, se o fluido
for d4gua os condensadores estdo dispostos na forma de tubos concéntricos do tipo carcaga e
serpentina, ou carcacga e tubos. Os condensadores evaporativos utilizam a dgua e o ar para a

transferéncia de calor e s30 uma combinacao de condensador e torre de resfriamento.

O trocador de calor do tipo concéntrico apresenta as correntes de fluxo em contracorrente,
no qual os dois fluidos se deslocam em dire¢Ges paralelas, mas em sentidos opostos (ver Figura
4.4). A efetividade de um trocador de calor em contracorrente € maior que a de um trocador de
calor por correntes paralelas, isto se deve ao fato de que entre a entrada e a saida sempre existe
uma diferenca de temperatura que garantird a troca de calor de um fluido de alta temperatura
para outro de baixa temperatura Bastos e Torres (2016). Para estudar a transferéncia de calor
nessas condi¢des, é conveniente determinar um parametro chamado temperatura média logarit-
mica (Equagdo(4.7)) que € muito empregado em diversos cdlculos para trocadores de calor. A

Figura 4.5 auxilia na determinagdo deste parametro para cada tipo de fluxo.
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Figura 4.5: Diferencas de temperaturas para cada tipo de fluxo
Fonte: Modificado de Engineering ToolBox.

ATy — ATy

Alim = In(AT, /ATy)

4.7)

A equagdo que descreve o calor total liberado pelo condensador ao fluido de interesse,

considerando o ciclo termodinamico representado na Figura 4.2 é dada pela Equacdo (4.8).
Qu = M fruido(hs — he) (4.8)
¢ Qp: Calor total liberado; * h,: Entalpia nos pontos;
¢ 1 Fluxo massico;
4.2.4 Valvula de expansao

O controle da vazao de fluido refrigerante que entra no evaporador € normalmente real-
izado utilizando tubo capilar, vdlvula de expansdo termostética, vdlvula de expansao eletronica

ou vélvulas de agulha. Para sistemas que trabalham com condicdes de carga térmica varidvel,



16

os dispositivos de controle do evaporador exercem um papel fundamental, pois devem fornecer
uma vazao de fluido suficiente, com um grau de superaquecimento adequado na saida do evap-
orador (Alvarez, 2015). A acdo da vélvula de expansdo termostdtica € controlada por um bulbo
que estd conectado a ela. O bulbo, mecanicamente, realiza o processo de abertura e fechamento
da vélvula de acordo com a diferenca de pressdo entre o seu interior e o da tubulagdo. Por
outro lado, na valvula de expansdo por agulha ha um controle manual do fluxo méssico de flu-
ido refrigerante a partir de uma manopla. A Figura 4.6 representa uma vdlvula de expansio

termostatica.

Caracteristicas

Bulbo e tubo capilar em aco
_ inoxidavel:
- altaresisténcia a corrosio
- alta durabilidade e
resisténcia a vibracio

Elemento de poténciaem aco

inoxidavel soldado a laser

- diafragma com maior
durabilidade ~

- tolerinciaa alta pressio
& pressao de trabalho

- alaresisténcia a corroséo Inscricho gravada a

laser

Saida em rosca — S
ou solda "4l

Conjunto do erificio
intercambidvel com —
filtro de protecao
contra sujeira

- Fécil ajuste do super-
agquecimento

" Entradaem rosca.
0 adaptador para solda é
uma opcao

Figura 4.6: Vdlvula de expansao termostatica.
Fonte: Capital Refrigeracdo

As vélvulas de expansao necessitam de um grande cuidado no momento de sua selecao.
O superdimensionamento deste dispositivo pode gerar uma situacdo indesejada denominada
Hunting. Esta anomalia no funcionamento da vélvula consiste na sua ac¢do intermitente, provo-
cando ciclos de superalimentagdo e subalimentac@o do fluido refrigerante ao sistema. Quanto
menor o grau de superaquecimento, maiores sao as chances da valvula entrar em hunting. As
consequéncias deste problema sdo flutuagdes de pressdo e temperatura reduzindo o COP e a

capacidade do sistema.

A vélvula de expansdo, juntamente com o compressor, separa o ciclo em duas zonas,
uma de alta pressdo e outra de baixa pressdo (Bastos e Torres, 2016). A equacio que descreve
o funcionamento da vdlvula de expansdo considerando o ciclo termodinamico representado na
Figura 4.2 é dada pela Equacao (4.9). Nela, € observado que a entalpia no dispositivo ndo muda,

isto € importante pois a conexao entre a zona de alta pressdo e baixa pressdo ocorre sem a perda
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de energia.

he = hy 4.9)

4.2.5 Fluido Refrigerante

De acordo com GTA (1996), um refrigerante € qualquer fluido - liquido ou gés - que coleta
o calor pela evaporacdo a baixas temperaturas e pressoes, e libera este calor pela condensacdo
em altas temperaturas e pressoes. O propdsito do refrigerante € ser um meio de deslocamento

do calor de uma regido para outra.

Quando um sistema de refrigeracio é projetado, ha diversos refrigerantes que podem ser
escolhido, como por exemplo alguns clorofluorcarbonetos (CFCs), amonia, hidrocarbonetos
(propano, etano, etileno, etc.), dioxido de carbono, ar (nos ar condicionados ou aeronaves), €
até mesmo a dgua (em aplicacdes acima do ponto de solidificacdo). A escolha ideal dependera
da aplicagdo do projeto (Cengel e Boles, 2015).

Dois importantes parametros precisam ser considerados na selecdo de um refrigerante sao
a temperatura interna do ambiente refrigerado/aquecido, e a temperatura externa a este. Para se
ter uma boa taxa de troca de calor, uma diferenca de 5 a 10°C deve ser mantida entre o refrig-
erante e o meio o qual ele esta trocando calor. A menor pressao do ciclo de refrigeragdo ocorre
no evaporador, e esta pressdo deve ser superior a pressao atmosférica para prevenir qualquer
entrada de ar no sistema de refrigeracdo. Portanto, um refrigerante deve ter uma pressao de

saturacdo de no minimo 1 atm na temperatura de evaporacdo (Cengel e Boles, 2015).

un 3189

gl

Figura 4.7: Fluido refrigerante R134a
Fonte: Indiamart
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De acordo com Deiters (1997), a ASHRAE (Sociedade Americana de Engenheiros de
Aquecimento, Refrigeragdo e Ar Condicionado) define a nomeclatura dos fluidos refrigerantes
que sdo caracteriados pelo por um prefixo (usualmente 'R’) e uma sequéncia de digitos d-c-h-f,

em que os digitos d, ¢, h e f tem o seguinte significado:

* d: Numero de ligagcdes duplas na molécula - omitido se for igual a O;
* c¢: Numero de dtomos de carbono menos 1 - omitido se for igual a O;
* h: Numero de dtomos de hidrogénio mais 1;

¢ f: Numero de atomos de flior.

Se d&tomos de bromo estiverem presentes, o seu nimero € dado apds a letra ’B’, compostos
ciclicos sdao marcados pela letra *C’. Os substituintes remanescentes sdo dtomos de cloro. Esta
nomeclatura € destinada a pequenas moléculas com até no maximo 5 dtomos de carbono. O
digito ¢ maior que 4 tem uma significado exclusivo: 5 € reservado para misturas azeotropicas e

7 para compostos inorganicos (por exemplo, R717 € a amonia) (Deiters, 1997).

4.3 Coeficientes de transferéncia de calor

A energia existe em numerosas formas sendo elas de forma térmica, mecanica, elétrica,
quimica ou nuclear. A energia pode ser transferida de e para um sistema fechado em duas formas
distintas: calor e trabalho. Para volumes de controle, a energia pode ser transferida pelo fluxo
madssico. A transferéncia de calor de ou para um sistema ¢ denominada calor se isto for causado
por uma diferenca de temperatura (Cengel e Boles, 2015). Os processos de transferéncia de calor
podem ser quantificados através de equacdes de taxas. Essas equagdes podem ser utilizadas para

calcular a quantidade de energia sendo transferida por unidade de tempo.

Os coeficientes de transferéncia de calor sdo fundamentais para a andlise, calculo e mod-
elagem de um sistema térmico, pois promovem a jung¢ao entre o fluxo de calor, de uma regiao
a outra, e a sua dependéncia de um diferencial de temperatura. No que tange a transferéncia de

calor, trés tipos de mecanismos fisicos podem ocorrer:

1. Conducdo: Transferéncia de energia das particulas mais energéticas para as menos en-
ergéticas de uma substancia devido as interacdes entre as particulas (Bergman ez al., 2011;
Cengel e Boles, 2015).

2. Conveccao: Transferéncia de energia entre uma superficie solida e um fluido adjacente
que estd em movimento, e envolve a combinacao dos efeitos de conducdo e movimento
do fluido (Cengel e Boles, 2015).
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3. Radiacdo térmica: Transferéncia de energia através da emissao de ondas eletromagnéticas
(ou foétons) (Cengel e Boles, 2015). A transferéncia de energia por este mecanismo nao
requer a presenca de um meio material e ocorre mais eficientemente no vicuo Bergman
etal (2011).

O sistema de estudo neste trabalho considera a presenca destes trés mecanismos para
promover a evaporacdo e a condensacdo do fluido. As formas pelas quais os coeficientes de
transferéncia de calor sdo calculados para cada mecanismo € bastante diferente e, portanto,

precisam ser estudados com uma maior cautela.

Os diferentes coeficientes de transferéncia de calor, para cada mecanismo, podem ser
diretamente comparados. A partir disso, pode-se concluir qual deles € o mais eficiente e em que
condicdo dos fluidos hd uma otimizacao na transferéncia de calor. Os coeficientes previamente

citados indicam precisamente a regido em que a bomba de calor pode ser otimizada.
4.3.1 Conducao

Para a conducio térmica, a equacdo da taxa € conhecida como lei de Fourier (Bergman
et al., 2011). E observado que a taxa de condugdo de calor Qcond através de uma camada con-
stante de espessura Ax é proporcional a diferenga de temperatura AT através da camada e da
drea normal a direcdo de transferéncia de calor, e inversamente proporcional a espessura desta
mesma camada (Cengel e Boles, 2015). Tomando o limite de quando Az — 0, a lei de Fourier

€ estabelecida na forma diferencial evidenciada na Equacdo (4.10).

: dr
Qcond = ktA d [” ] (410)
X

A constante de proporcionalidade k; é a condutividade térmica, e € uma medida da habil-

idade de um material de conduzir calor.
4.3.2 Conveccao

A transferéncia de calor por conveccdo € classificada de acordo com a natureza de escoa-
mento do fluido sobre a superficie sélida. A convecgao forcada € definida quando o escoamento
¢ causado por meios externos, como por exemplo a utilizacdo de um ventilador. A convecc¢do
livre ou natural € causada devido as forcas de empuxo por diferenca de densidade: um fluido
quando aquecido tem sua densidade diminuida, portanto a sua tendéncia € elevar-se, enquanto
um fluido frio apresenta uma massa especifica maior e a sua tendéncia é descer. A Figura 4.8

representa os tipos de conveccdes que podem ocorrer.
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Figura 4.8: Processos de transferéncia de calor por convecgdo. (a) Conveccao forgcada. (b) Con-
vecgao natural. (c) ebulicdo. (d) Condensagao.
Fonte: Modificado de Bergman et al. (2011)

Independente da natureza do processo de transferéncia de calor por conveccao, a Equagao

(4.11) € apropriada para representar a taxa de transferéncia de calor.

C}com} = h(Ts - TOO) [W/m2] “4.11)

O fluxo calor transferido por convec¢ao € proporcional a diferenca entre as temperaturas
da superficie e do fluido, T e T, respectivamente. Essa expressdao € conhecida como lei de
resfriamento de Newton, e o parimetro h [W/m?K] é chamado de coeficiente de transferéncia
de calor por convecc¢do. Este coeficiente depende das condi¢des na camada-limite, as quais, por
sua vez, sdo influenciadas pela geometria da superficie, pela natureza do escoamento do fluido e

por uma série de propriedades termodinamicas e de transporte do fluido (Bergman et al., 2011).
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4.3.3 Radiacao térmica

A radiagdo térmica € a energia emitida pela matéria que se encontra a uma temperatura
diferente de zero Kelvin. Este mecanismo de transferéncia de energia € o mais rapido de todos
e ocorre na velocidade da luz, ndo sofrendo atenuac¢do no vécuo. Esta € a forma a qual a energia

do sol chega na terra.

O mecanismo de radiac¢io térmica é um fendmeno volumétrico, todos os sélidos, liquidos
e gases emitem, absorvem e transmitem radiacdo em diferentes graus. A maxima taxa de energia
que pode ser emitida de uma superficie em uma temperatura absoluta T, é dada pela lei de
Stefan-Boltzmann (Cengel e Boles, 2015).

Qemit,maaz - O-AT54 [W] (412)

Em que A € a 4rea da superficie € 0 = 5,67 x 1078 [W/m?K*] € a constante de Stefan-
Boltzmann. Uma superficie idealizada que emita radiacdo térmica em uma taxa mixima € de-
nominada corpo negro. Para superficies reais, um termo denominado emissividade, ¢, deve ser
acrescentado a Equacdo (4.12). A emissividade € um valor entre 0 e 1, e ¢ uma medida de
quao préximo a superficie real estd de um corpo negro. Desta forma, a radiacao térmica de uma

superficie real € dada pela Equacgdo (4.13)

Qemit = 0 AT [W] (4.13)

Outra propriedade radiativa importante € a absortividade, «, que € a fracdo da energia
radiativa incidente em uma superficie que € absorvida por ela. Assim como a emissividade, o
seu valor varia entre 0 e 1. Um corpo negro absorve toda a energia que € incidente sobre ele,

portanto a sua absortividade € igual a 1.

Um caso particular que ocorre com frequéncia € a troca de radiagcdo entre uma superficie
pequena a T, e uma superficie isotérmica, muito maior, que envolve completamente a menor.
Se a superficie for considerada uma para a qual o = £ (denominada superficie cinza), a taxa

liquida de transferéncia de calor por radiacdo saindo da superficie é dada pela Equacgdo (4.14).

Qrad = 50—14(7—‘54 - T4 ) [W] (414)

viz

Essa expressao fornece a diferenca entre a energia térmica que € liberada devido a emissao

de radiacdo e aquela ganha devido a absorcdo de radiacdo. Todavia, em muitas aplicacdes €
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conveniente expressar a troca liquida de calor por radia¢do de acordo com a Equacao (4.15).

Qrag = he A(Ty — T,i) W] (4.15)

Em que o coeficiente de transferéncia de calor por radiacdo, h,, é dado pela Equacao

(4.16). Desta forma, a radiacdo é modelada de forma similar a convecgao.

h, = eo(Ty + Ty ) (T2 + T7

vz

) (W] (4.16)
4.4 Transferéncia de calor em fluxo monofasico e bifasico

Nesta secdo serdo discutidas as correlacdes utilizadas para obter o coeficiente de trans-
feréncia de calor em uma regido de fluxo monofésico e bifasico. As correlagdes dependem
dos adimensionais (Reynolds, Nusselt, Prandtl, etc.) associados aos fluxos, bem como as pro-
priedades do fluido. O nimero de Reynolds para o escoamento em um tubo circular é definido
pela Equacdo (4.17). Ele indica se o fluxo mdssico do fluido encontra-se em um estado lami-
nar, de transi¢do ou turbulento. A transferéncia de calor em cada um destes tipos de fluxo varia

significativamente.

mD mD
- puﬂ - “V (4.17)

Re

A variédvel u,, € a velocidade média do fluido na secdo transversal e D € o didmetro do
tubo. Em um escoamento plenamente desenvolvido, o nimero de Reynolds critico, que corre-
sponde ao surgimento de turbuléncia € de Re ~ 2300 (Bergman et al., 2011). Para o escoamento
incompressivel em regime estaciondrio em um tubo com 4drea de secao transversal uniforme, 2
e u,, sdo constantes independentes de x. Portanto para o escoamento em um tubo circular, pode-

se calcular o nimero de Reynolds de acordo com a Equagdo (4.18)

4

Re = ——
c TDu

(4.18)

4.4.1 Fluxo laminar

Em um tubo circular hd a presenca de duas regides de fluxo denominadas regido de entrada
e regido completamente desenvolvida, isto € importante pois para certo didmetro de tubos pode-
se aumentar ou diminuir drasticamente o coeficiente de transferéncia de calor (Bastos e Torres,
2016).

Segundo Bergman et al. (2011), em um tubo circular com fluxo laminar completamente
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desenvolvido com condi¢des de temperatura constante, ou transferéncia de calor constante, o
nimero de Nusselt ¢ uma constante independente do niimero de Reynolds, do nimero de Prandlt
e da posicdo axial. Portanto, as equacdes (4.19 e 4.20) podem ser definidas. Nestas equacdes, as
variaveis h e k sdo o coeficiente de transferéncia de calor e a condutividade térmica do material,

respectivamente.

hD
Nup = 7= 4,36 , qs = constante (4.19)

hD
Nup = o= 3,66 , T, = constante (4.20)

Neste trabalho, no condensador em especifico, a transferéncia de calor entre tubos concén-
tricos serd tratada. Portanto, neste caso ndo hd uma secdo transversal unicamente circular, e sim
anular (Figura 4.9). Os resultados para tubos circulares podem ser empregados para geometrias
nao circulares através da utilizagdo de um didmetro efetivo como comprimento caracteristico.
Ele é conhecido por didmetro hidrdulico e estd definido na Equacdo (4.21), em que A;, e P sdo

a drea de sec¢do transversal e o perimetro molhado, respectivamente.

Figura 4.9: A regido anular entre tubos concéntricos.
Fonte: Bergman et al. (2011)

. 4Atr
P

Dy, (4.21)

Os coeficientes de transferéncia de calor para a regiao representada pela Figura 4.9 asso-
ciados as superficies interna e externa da regido anular sdo diferentes. Os nimeros de Nusselt
correspondentes sdo definidos nas equacdes (4.22 e 4.23). O didmetro hidraulico em ambas

situacdes € dado por D, =D, - D;.
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Nu; = fiDn (4.22)
k
D

Nu, = hek h (4.23)

Para o caso de escoamento laminar plenamente desenvolvido com uma superficie termi-
camente isolada e outra a uma temperatura constante, Nu; e Nu, podem ser obtidos através da
Tabela 4.1.

Tabela 4.1: Nimero de Nusselt para escoamento laminar plenamente desenvolvido em uma
regido anular circular com uma superficie isolada e a outra a temperatura constante.
Fonte: Adaptado de Bergman et al. (2011).

D;,/D, Nu; Nu,

0 - 3,66
0,05 17,46 4,06
0,10 11,56 4,11
0,25 7,37 4,23
0,50 5,74 4,43

~1,00 4,86 4,86

O coeficiente global de troca para determinado volume de controle nesta situacdo € dada

por:

Upe = (4.24)

4.4.2 Fluxo em transicao
Para o fluxo turbulento, Levenspiel (2014) propde uma correlagdo para o fluxo em tran-

sicdo que compreende os valores do niumero de Reynolds entre 2100 < Re < 10000. Esta

correlagdo € explicitada pela Equacgao (4.25).

hD DA 2/3 cpu1/3 d\ %3
70’”6“7) - 125| (%) “(z)

Em que D € o diametro hidraulico, k a condutividade térmica do material, G € a velocidade

u 10
{—1 (4.25)

Uny

massica (G = %), ¢, € o calor especifico em uma pressao constante, u € a viscosidade dindmica
do fluido, L € a distancia da regido de entrada e u,, € a viscosidade dindmica na temperatura da
parede.
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4.4.3 Fluxo turbulento

Segundo Bergman et al. (2011), para escoamentos turbulentos plenamente desenvolvidos
(fluidodinamica e termicamente) em um tubo circular liso, o nimero de Nusselt local pode ser

obtido com a equacdo de Dittus-Boelter (Equacao 4.26).

Nup = 0,023Re}!” Pr™ (4.26)

Nesta equacgdo, n = 0,4 para o aquecimento (Ts>T,,) e n = 0,3 para o resfriamento

(Ts<T,,). Essas equacdes foram confirmadas experimentalmente para as seguintes condi¢des:

* 0,6 < Pr<160;
* Rep>10000;

* L/D>10.

A Equagdo (4.26) pode ser utilizada em diferencas de temperaturas pequenas a moder-
adas, com todas as propriedades estimadas a uma temperatura média. Para escoamentos carac-
terizados por grandes variagdes das propriedades é recomendada a equacao proposta por Sieder
e Tate (Equacdo 4.27) (Bergman et al., 2011).

0,14
Nup = 0,027Re> pr/3 <ﬂ) (4.27)

s
¢ 0,7<Pr<16700;

¢ Rep>10000;

* L/D>10.

Embora as equacdes (4.26) e (4.27) sejam de fécil utilizacdo e certamente satisfatorias
para os propositos deste trabalho, seu uso pode resultar em erros de ate 25%. Esses erros podem
ser reduzidos a menos de 10% com o uso de correlagdes mais recentes, porém normalmente
mais complexas. Uma correlacdo valida para tubos lisos em uma ampla faixa de Reynolds,
incluindo a regido de transicdo, € fornecida por Gnielinski (1976), na qual o fator de atrito (f),

pode ser obtido através do diagrama de Moody. A correlagcdo é dada pela Equagao (4.28).

__ (f/8)(Rep — 1000)Pr
14 12,7(f/8)V2(Pr2/3 — 1)

Nup (4.28)

* 0,5<Pr<2000;

* 3000<Rep<5x109.
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4.4.4 Fluxo bifasico

Os fluido refrigerante, quando entra nos trocadores de calor do sistema, passa por uma
transicdo em que o fluxo mdssico estard na condicdo de mistura (vapor e liquido) devido a
mudanga de fase. Um estudo aprofundado sobre as propriedades de saturagdo mostra-se impor-
tante, e nesta se¢do os parametros basicos do fluxo e da transferéncia de calor nessa condi¢do

serdao evidenciados.

Considerando o fluxo bifasico, uma fase de liquido e outra de vapor, a razdo massica ou
fluxo méssico total ao longo do tubo € a soma das razdes massicas individuais de vapor e liquido
(Bastos e Torres, 2016).

Th = 1hy + 17 (4.29)

O titulo de vapor € definido pela razdo entre a massa de vapor e a massa total do sistema.

(4.30)

Em geral, os cédlculos envolvendo fluxo bifdsico utilizam a velocidade mdssica, G, no
lugar da vazao madssica, pois, deste modo, todas as correlagdes ficam normalizadas pela 4rea
do fluxo (Ay) e tornam-se independentes do didmetro do tubo. Esta varidvel € definida pelas

equagdes de liquido e vapor de acordo com as equagdes (4.32) e (4.33).

m
G = A_tr (4.31)
m(l —x)
G =—— 4.32
! A, (4.32)
mx
= — 4.
G, A, (4.33)

4.44.1 Fracao de vazio

A fragdo de vazio, o, € um dos parametros mais importantes usados para caracterizar o
fluxo bifasico. Este € o valor fisico chave para determinar inimeros parametros importantes,
tais como a densidade bifésica e a viscosidade bifasica, para obter a velocidade média relativa
das duas fases, e que € fundamental para predizer a transi¢ao de padrdes de fluxo, transferéncia

de calor e quedas de pressao (Thome, 2004).



27

A fracdo de vazio € definida por meio razao entre a drea transversal seca ocupada pelo
fluido na fase vapor em relagdo a érea total (Bastos e Torres, 2016). O titulo e fracdo de vazio
se diferem devido a densidade. Considerando uma pequena garrafa preenchida em uma metade
por liquido, e a outra por vapor. O titulo € a relacdo de massa de vapor na garrafa para a massa
total de liquido somado ao vapor. Se a densidade do liquido em relag@o ao vapor € de 5/1, entdao

o titulo € de 1/6. Por outro lado, a fracdo de vazio volumétrica é de 1/2.

a=— (4.34)

A fragdo de vazio de secao transversal, aplicavel neste trabalho, € usualmente prevista por

um dos seguintes métodos:

Modelo Homogéneo (assume-se que as duas fases viajam em uma mesma velocidade);

Modelo Unidimensional para a fracao de vazio (assume-se velocidades diferentes para as

duas fases);

Modelos que incorporam as distribui¢des radiais da fracdo de vazio local e a velocidade

de fluxo;

Modelos baseados na fisica dos regimes de fluxo especificos;

Métodos empiricos e semi-empiricos.

Os modelos que mais se adequam ao trabalho serdo explicitados a seguir.

4.4.4.1.1 Modelo Homogéno A base do modelo homogéneo assume que as fases de liquido
e vapor se deslocam em uma mesma velocidade (Bastos e Torres, 2016). A fracdo de vazio
homogénea da defini¢do da secdo transversal de um canal com drea A, as velocidades médias

do vapor e do liquido se dao em termo do titulo:

o= G (4.35)
ot
G(1 —x)
V=T 436
=i a) (4.36)

Utilizando as equacdes anteriores e considerando que as velocidades sdo iguais para as

duas fases encontra-se o valor de fracao de vazio.

(4.37)
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O modelo de fracdo de vazio é razoavelmente preciso para uma faixa limitada de circun-
stancias. A melhor concordancia € para fluxo borbulhante e fluxo de gotas ou névoa dispersa em
que as duas fases viajam em uma velocidade semelhante. A fragdo de vazio homogénea é o caso
limite uma vez que a pressao tende a pressao critica, em que a diferenca entre as densidades das

fases desaparece.(Bastos e Torres, 2016).

4.4.4.1.2 Modelos analiticos de fraciao de vazio Diversos estudos foram realizados para
tentar prever as fragdes de vazio de determinado fluxo por meios analiticos. Tipicamente, al-
guma caracteristica, como o impulso, ou a energia cinética das duas fases se reduzem ao minimo
com a suposi¢ao de que o fluxo tendera ao minimo desta quantidade (Bastos e Torres, 2016). O

modelo de Zivi (1964) € uma das correlagdes que se aplicam a esta tentativa de modelo analitico.

4.4.4.1.2.1 Modelo de ? O modelo de Zivi (1964) € um modelo de fluxo anular, que
supde que nao ha liquido fluindo no ntcleo de vapor central. O modelo se baseia na premissa

de que a energia cinética total das fases serdo minimas. A energia cinética de cada fase é dada

por:
1 9
E, = §vav Qu (4.38)
|
Ey = §Plvz Qi (4.39)
Em que Q. e Q, sdo respectivamente:
. GzA
Q=" (4.40)
Po
: G(l—x)A
Q= Gil-z4 (4.41)
Pu
A energia cinética total do fluxo € dada por:
e (4.42)

O equacionamento para a fra¢do de vazio é decorrente do rearranjo de diversos termos e

o ~ ~ . dE, . ~
a derivagdo dos mesmo em fungdo da fragdo de vazio, (—z2t), igualando a 0. Tem-se entdo:
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o= ! (4.43)

14+ 1== (&)2/3

z  \ p

4.4.5 Transferéncia de calor em fluxos bifasicos

Quando a transferéncia de calor em fluxos bifésicos € tratada, tem-se em mente que ela
ocorrerd em um processo de evaporagdo ou condensacdo. Os principais estudos acerca deste
tipo de fluxo estdo na literatura elaborada por Thome (2004) e por diversas correlagdes real-
izadas pelo indiano Satish Kandlikar. Nesta secdo, as principais correlagdes estabelecidas serdo

abordadas.

O coeficiente de transferéncia de calor para a condensacdo € uma funcao do titulo local. A
medida em que o titulo aumenta, o coeficiente de calor também aumenta até um ponto maximo,
e depois decai até atingir o coeficiente de transferéncia de calor monofasico de vapor saturado.
Este aumento do coeficiente de transferéncia de calor, deve-se ao estado turbulento induzido
do fluxo decorrente da transi¢do de fase. Além disso, ele apresenta uma forte relacdo com a
velocidade mdssica, aumentando juntamente com ela. Diferente da condensagdo externa, a con-
densacdo interna em tubos € independente da diferenca de temperatura com a parede (T;-T,,)

para a maioria das condi¢des de operacdo, exceto em baixas vazdes mdssicas (Thome, 2004).

Anular com néwvoa Anular Anular com Bolhas alargadas
alta
estratificagio

L s w b
Anular com névea Anular Anular com Ondulado Estratificado
alta

estratificagdo

Figura 4.10: Tipicos padroes de fluxo bifasico encontrados em tubos horizontais.
Fonte: Modificado de Thome (2004)

Na Figura 4.10, € ilustrado os padrdes para fluxo bifdsico que ocorrem tipicamente na
condensacdo em tubos horizontais. No diagrama superior, em altas taxas de vazao madssica, o
fluxo inicia-se em um regime anular, onde o filme de liquido estd no perimetro da parede e o
vapor estd na parte central. Com a continua¢do da condensagdo, a velocidade do vapor diminui
e consequentemente ha uma diminui¢@o no atrito da interface liquido-vapor, tornando o filme

liquido mais espesso na regido inferior do tubo. Com o aumento da quantidade de liquido ao
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longo do tubo, um fluxo com bolhas alargadas ¢ formado, e permanece até que todo o vapor
seja condensado. Por outro lado, em baixas vazdes massicas de vapor, o fluxo anular no inicio
do tubo se torna prontamente intermitente com uma caracteristicas de grandes amplitudes ou
de fluxo estratificado ondulado com amplitude menor. Se o liquido ndo se estende por toda a
secdo transversal do tubo, o vapor pode chegar ao final do tubo sem condensagdo. Nesta andlise,
observa-se que a primeira condi¢do, altas vazdes mdssicas, o fluxo encontra-se turbulento e a

troca de calor com o ambiente € muito mais efetiva permitindo a condensacao total do fluido.

Neste trabalho serdo utilizadas duas correlacdes principais para a regido bifdsica: Shah

(2013) para a condensacdo, e Kandlikar (1990) para a evaporagdo.
4.4.5.1 Correlacao de Shah (2013)

A correlacdo de Shah (2013) para o coeficiente de transferéncia de calor na condensacao
¢ definida para trés regimes, sendo que para cada um o coeficiente de transferéncia de calor é
diferente. Estes regimes sdo identificados pelo parametro adimensional da velocidade de vapor,

I

I - Turbulento

hip = hy (4.44)
J, > 0,98(Z + 0,263) 62 (4.45)
II - Misto
hip = hr + By (4.46)
III - Laminar
hip = B (4.47)
J, <0,95(1,254 + 2,2721249) 71 (4.48)

Em que h; e hy, sdo definidos por:

33 " 0,0058--0,557 Prr
hy = hps (14— 4.49
=t (17 (35 4
1/3
_ k3
hne = 1,32Re; [M] (4.50)
Hy
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O termo h g € o coeficiente de transferéncia de calor se s6 houvesse fase liquida no tubo,
e o termo Z € um parametro de correlacdo introduzido pelo mesmo autor em 1979. Estes termos

sdo calculados da seguinte forma:

his = 0,023ReysPriy'ky /D (4.51)
1 0,8
7 = (— — 1) Pro4 (4.52)
s

O parametro adimensional da velocidade de vapor, J,, € calculado da seguinte forma:

B z(G
gDipy(p1 — pg)°?

J, (4.53)

4.4.5.2 Correlacao de Kandlikar (1990)

As correlagdes de um fluxo evaporando sdo classificados em duas categorias. Na primeira,
as correlagdes sdo desenvolvidas por investigadores experimentais para representarem seus
proprios dados, e outras fontes de dados com o mesmo fluido. A segunda categoria € desen-
volvida com base em um longo nimero de dados envolvendo diversos fluidos e parametros
investigados. Estas correlacdes sdo mais importantes pois atendem um maior banco de dados
em diferentes condicdes de operagao.

O objetivo do trabalho de Kandlikar (1990) é correlacionar dados de qualquer fluido de-
senvolvendo a habilidade de prever corretamente a dependéncia entre o coeficiente de troca de
calor e vérios outros parametros do sistema. A sua correlagdo foi desenvolvida tendo como base
1100 dados.

Na regido de evaporagdo convectiva, a troca de calor é predominantemente realizada pelo
mecanismo de convec¢do. Kandlikar ja havia feitos outras correlagdes, mas que ndo englobavam
todos os fluidos refrigerantes. Entretanto, com um pardmetro dependente do fluido, Fy; a sua
correlagdo pdde ser estendida para todos estes fluidos. Nela, também, a influéncia da estratifi-
cacdo em baixas taxas de fluxo em tubos horizontais foram correlacionados através do niimero

de Froude na evaporacao nucleativa.

A correlagdo proposta estd explicitada na Equagdo (4.54). As constantes que compdem a
equacdo constam na Tabela 4.2. A constante C; € igual a O para tubos verticais e tubos horizon-
tais onde Fr; > 0,04.

iy

= C100%2(25Fr,)% + C3Bo“ Fyy (4.54)
LS
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Tabela 4.2: Constantes da correlacdo proposta (Equacdo (4.54)) (Kandlikar, 1990).

Constante Regido Convectiva Regido de nucleacdo evaporativa

C; 1,1360 0,6683
C, -0,9 -0,2
Cs 667,2 1058,0
Cy 0,7 0,7
Cs 0,3 0,3

Em que hy g € o coeficiente de transferéncia de calor monofasico do liquido dado pela
Equacdo (4.51). As varidveis Co e Bo sdo o nimero de conveccdo e o nimero de ebulicdo,
respectivamente, eles sdo calculados a partir das equacdes (4.55) e (4.56). Além disso, Fy; € o
parametro dependente do fluido, que pode ser encontrado determinado através da Tabela 4.3.

Se os tubos forem feitos de aco inoxiddvel, este pardmetro se torna 1 para todos os fluidos.

Gev
B p—
°= Ghy,

(4.55)

Em que hy, € o calor latente de vaporizagio do fluido.

1 — 108 0,5
o[
z Pl

Tabela 4.3: Valores do pardmetro dependente do fluido, Fy; (Kandlikar, 1990)

Refrigerante  Fy

R-12 1,5
R-22 2,2
R-113 1,3
R-123 1,9
R-134a 1,63

O ndmero de Froude, Fr;, € calculado da seguinte forma:

G2

Fri, = ——
pigD

(4.57)

Para o fluxo vertical e fluxo horizontal com Fr;, > 0,04, o multiplicador do numero de

Froude na Equacgdo (4.54) torna-se 1, portanto:

e Para Fr;, < 0,04, H = (25Fr,, )“";
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e Para Fr;, >0,04, H=1.
* Co < 0,65 - Regido de evaporacao convectiva;

* Co> 0,65 - Regido de evaporagdo nucleativa.
4.5 Energia solar

A estrutura do sol e suas caracteristicas determinam a natureza da energia que irradia no
espaco. O sol € uma esfera de gases intensamente quentes com didmetro de 1,39 x 10° m, e estd
em média a 1,5 x 10*! m da terra (Duffie et al., 2013).

O sol apresenta uma temperatura efetiva de corpo negro de 5777 K. A temperatura nas
regides internas centrais € estimada de cerca de 8 x 105 a 40 x 10° K, e a sua densidade é
estimada em cerca de 100 vezes a densidade da dgua. O sol, em efeito, ¢ um reator de fusdo
continuo com 0s seus gases constituintes contidos em um "Vaso de pressdo'retido por forgas

gravitacionais (Duffie et al., 2013).

Um estrutura esquematica do sol é ilustrada na Figura 4.11. E estimado que 90% da
energia é gerada na regido de 0 a 0,23R (em que R € o raio do sol), que contem 40% da massa do
sol. A uma distancia de 0,7R do centro, a temperatura cai para cerca de 130.000 K e a densidade
para 70 kg/m?; nesta regido os processos convectivos comegam a se tornar importantes, € a zona
de 0,7 a 1,0R € conhecida como zona convectiva. Nesta zona, a temperatura cai para cerca de
5000 K e a densidade para 10~° kg/m?.
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Figura 4.11: A estrutura do sol
Fonte: Modificado de Duffie ef al. (2013)

4.5.1 Constante Solar

A constante solar, G,. € a energia vinda do sol por unidade de tempo recebida em uma
superficie de 4rea unitdria perpendicular a dire¢ao de propaga¢do da radiacao na distancia média
entre o sol e a terra, fora da atmosfera (Duffie et al., 2013; Kalogirou, 2013). Esta grandeza é
dificil de ser medida da superficie da terra devido aos efeitos de dispersdo da atmosfera. A

Figura 4.12 ilustra esquematicamente a geometria das relacdes entre terra e sol.
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Sol 1.27 x 10° m
I 7900 mi

Terra

Diam. =1.39 x 10° m
=8.64 x 10° mi

Constante Solar

J¢ 1367 W/m?

Gsc{ = 433 Bu/ft" hr l
]

l = 4.92 MJ/m? hr

{(; 1.495 x 10" m

. X17%
l=9.3x 10" mi

Distncia

Figura 4.12: Relacdes entre o sol e a terra
Fonte: Modificado de Duffie ef al. (2013)

A variacdo da distancia entre o sol e a terra, devido ao movimento de translacdo, gera
variagdes no fluxo de radiacdo extraterrestre em uma taxa de + 3,3%. A dependéncia da radi-
acdo solar extraterrestre com o tempo do ano € dada pela Equacdo (4.58). Nela, G,,, € a radiagao
extraterrestre incidente em uma plano normal ao de propagacdo no dia "n"do ano. Esta variacao

pode ser representada graficamente como pode ser observado na Figura 4.13.

360n
on — Use 1 5 4.58
G G < +0033COS(365 >) ( )
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1400 \ /
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o

Figura 4.13: Variacdo da radiagdo solar extraterrestre ao longo do ano
Fonte: Modificado de Kalogirou (2013)

A radiagdo extraterrestre incidente em uma superficie horizontal em qualquer momento
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entre o nascer do sol e o horédrio em que ele se pde é dado pela Equacgao (4.59). Ainda, a radiac@o
solar extraterrestre didria em um superficie horizontal pode ser calculada pela Equacao (4.60).

Os angulos presentes nestes equacionamentos serdo explicitados na seg¢do 4.5.2.2.

360
G, =G, (1 + 0,033 cos (%)) (cos ¢ cos 6 cosw + sin ¢ sin d) (4.59)

24 x 3600G,, 360 s . .
H, = + (1 + 0,033 cos (W;) > (cos ¢ cos b cosw, + % sin ¢sind) (4.60)

4.5.2 Geometria entre sol e terra

A radiagdo solar que efetivamente atinge um coletor solar depende de diversos fatores ge-
ométricos e ambientais. Os fatores geométricos sdo facilmente obtidos, e dependem de varidveis
angulares que podem ser determinadas através de equacionamentos especificos. Esta dependén-
cia de fatores geométricos € a de interesse para a modelagem matemadtica, uma vez que os
fatores ambientais e climaticos sdo muito dificeis de se prever. A determinagdo da irradiacao
solar incidente na superficie terrestre por unidade de drea pode ser obtida através de dados ex-
perimentais disponibilizados por diversas agéncias e institutos nacionais e internacionais, como
por exemplo a NASA e o INPE. Entretanto, alguns equacionamentos e conceitos fundamentais
precisam ser detalhados antes de determinar a radiacdo solar incidente em um local de interesse,

em um dia especifico do ano.
4.5.2.1 Definicoes

Diversas defini¢des serdo muito dteis na determina¢do da radiacao solar incidente em uma
drea unitdria na cidade de Lavras - MG. Sao elas:
* Radiacao solar direta: Radiacdo solar recebida do sol sem a dispersdo atmosférica.

* Radiacao solar difusa ou do céu: Radiacdo solar recebida do sol apds a sua direcdo ter

sido mudada pelo efeito de dispersdao atmosférico.

« Radiacio solar total ou global: E a soma da radiagio solar direta e difusa. A Figura 4.14

ilustra as defini¢des de radiacdo aqui mencionadas.
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Figura 4.14: Previsdo global anual média de energia solar incidente na terra para o periodo de
Marco de 2000 a Maio de 2004 [W/m?]. As setas largas indicam o fluxo esquemdtico de energia
em proporcao a sua importancia.

Fonte: Modificado de Trenberth et al. (2009)

e Irradidncia [W/m?]: Taxa a qual a energia radiante incide sobre uma superficie por

unidade de drea. A irradiancia solar é simbolicamente representada pela letra G.

¢ Irradia¢io ou exposi¢io radiante [J/m?]: Energia incidente por unidade de drea sobre
uma superficie, a irradiacdo € encontrada pela integracao da irradiancia em um periodo
de tempo, usualmente em uma hora ou um dia. A insolacio é um termo aplicado especi-
ficamente para a irradiacdo solar. A letra H € utilizada para a insolacdo didria, enquanto a

letra I € utilizado para a insolagdo horaria.

As letras H e I podem representar a insolagdo direta, difusa ou total sobre uma superficie
em qualquer orientacdo, para diferenciar os tipos de radiag@o solar alguns subscritos sdo

utilizados:

n n

— "0": Refere-se a radiacdo extraterreste, ou seja, acima da atmosfera terrestre;
— "b": Refere-se a radiacao direta (do inglés "beam radiation");
— "d": Refere-se a radiacao difusa;

— "T": Refere-se a radiac@o incidente sobre um plano inclinado (do inglés "Tilted
plane");

non,

— "n": Refere-se a radiacdo incidente em um plano normal a direcdo de propagacao.
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— Se nao hé indicagdo de que o painel € inclinado ou normal a direcao de propagacao,
deve-se considerar que ele estd na posi¢cao horizontal.

+ Radiosidade ou Saida de energia irradiante [W/m?]: E a taxa em que a energia deixa

uma superficie por unidade de area pela combinacao de emissao, reflexao e transmissao.

* Hora solar: Tempo baseado no movimento angular aparente do sol ao longo do céu. A
hora solar € o tempo utilizado em todas as relacdes angulares que envolvem o sol. A hora
solar pode ser calculada através da Equagdo (4.61), em que L € a longitude do horario
local na zona do meridiano padrdo, L;,. é a longitude do local onde deseja-se calcular a
hora solar e E € um parametro resultante da equacdo de tempo determinado pela Equacgdo
(4.62)

Hora solar — Hora oficial = 4(Lg — Lloc) + E (4.61)

E = 229,2(0,000075+0,001868 cos B—0,032077 sin B—0,014615 cos 2B—0,04089 sin 23)
(4.62)

O valor de B € determinado pela Equacao (4.63).

360

4.5.2.2 Angulos fundamentais nos célculos da radiaciio solar

As relacdes geométricas entre um plano em qualquer orientacdo relativa a terra a qualquer
momento (se o plano esta fixo ou em movimento em relacdo a terra) e a radiagdo solar direta de
entrada, ou seja, a posicao do sol relativa a esse plano, pode ser descrita em termos de diversos
angulos (Benford e Bock, 1939). Estes angulos e uma série de convencdes consistentes sao

abordados a seguir:

* Latitude (¢): Localizacdo angular ao norte, ou ao sul da linha do Equador (-90°< ¢ < 90°).
O valor da latitude de qualquer localidade no planeta terra pode ser obtido através de um

instrumento de geolocalizagdo.

* Declinagdo (9): Posicdo angular do sol, ao meio dia solar, com relagdo ao plano do
Equador, por convengdo o valor positivo indica uma inclinagcdo ao norte (-23,45°< § <
23,45°). A declinacao pode ser calculada através da Equacao (4.64), para um determinado

angulo hordrio do sol.
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284
5 — 23,45 sin (360%) (graus] (4.64)

Inclinacdo da superficie de captacdo (3): Angulo entre o plano da superficie de captacao
e a horizontal (0°< 5 < 180°).

Angulo azimutal da superficie (7): Angulo entre a projecdo da normal 2 superficie do
plano horizontal e a direcdo Norte-Sul. O deslocamento angular é tomado a partir do
Norte (0°) geografico, sendo, por convencao, positivo quando a proje¢do se encontrar a
direita do Sul (a Leste) e negativo quando se encontrar a esquerda (a Oeste) (-180°<
v<180°). O angulo azimutal de superficie 6timo para coletores solares planos € usual-
mente v = 180°no hemisfério sul (Duffie et al., 2013).

Angulo azimutal solar (v,): Também denominado como azimute solar, é o angulo en-
tre a projecdo dos raios solares no plano horizontal e a dire¢do Norte-Sul (horizonte do

observador). Obedece as mesmas convengdes do angulo azimutal da superficie.

Angulo horirio do sol ou Hora angular (w): Deslocamento angular do sol no sentido leste
para o oeste do meridiano local devido ao movimento de rotacao da terra sobre o seu eixo.
A taxa de variacao deste angulo € de 15°por hora, sendo que os dngulos do periodo da
manha sdo negativos, e os da tarde positivos. Portanto, as 10 da manha, w =-30°, ao meio

dia do horario local, w =0, e as 15 horas, w = 45°.

Angulo de incidéncia (#): Angulo entre a radiacdo solar direta em uma superficie e o
vetor normal a essa mesma superficie. Este angulo pode ser determinado de trés formas

expressas pelas equagdes (4.65, 4.66 e 4.67 (exclusiva para o hemisfério sul)).

cos ) = sin g sin ¢ cos f — sin § cos ¢ sin 3 cos ¢ + cos § cos ¢ cos 3 cos w

(4.65)

+ cos 0 sin ¢ sin 3 cos 7y cos w + cos J sin [ sin 7y sin w
cos @ = cos b, cos B + sin @, sin 5 cos(ys — ) (4.66)
cosf = cos(¢ + B) cos 6 + sinw + sin(¢ + 5) sin g (4.67)

O angulo de incidéncia ao meio dia pode ser calculado através da Equagdo (4.68) para
uma superficie de interesse inclinada, por outro lado, se esta superficie estiver horizontal

[ torna-se 0.

Qnoon = | _¢+5_6| (468)
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* Angulo Zenital (6.): Angulo entre a vertical e uma linha imagindria para o sol, isto é, o

angulo formado entre os raios do sol e a vertical local (zénite).

* Altura ou Elevacio solar (a,): Angulo entre a horizontal e uma linha imaginaria para o

sol, isto € o complementar do angulo zenital.

* Hora angular do sol se por (w;): Indica o horario angular do sol em que ele se pde no
horizonte, ou seja, quando 6, = 90°. A Equagao (4.69) pode ser utilizada para determinar

o valor de w;. A hora angular do sol nascer é o negativo da hora angular do sol de por.

M = —tan¢tand (4.69)

Cosw; = — =
3 coS ¢ cos §

A Figura 4.15 ilustra os angulos previamente abordados.
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Figura 4.15: (a) Ilustracdo dos angulos 6, o e ,, representando a posi¢ao do sol em relagdo ao
plano horizontal;
(b) Ilustrac@o da orienta¢do de uma superficie inclinada em relacdo ao mesmo plano: angulos

5,7y, 7se0.
Fonte: Pinho e Galdino (2014)

4.5.3 Radiacao solar absorvida por um coletor inclinado

A radiacdo solar incidente em um coletor inclinado pode ser encontrada a partir de di-
versos modelos matematicos que descrevem este fendmeno. A radiacdo incidente possui trés
componentes especiais: a radiacdo direta, difusa e refletida pelo chao (Kalogirou, 2013). O cal-

culo desta energia depende em qual modelo de céu difuso € aplicado (Duffie et al., 2013). A
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atenuagdo da radiacao solar pela atmosfera tornando-a difusa € devido a sua interacdo com as

moléculas de ar, d4gua e poeira.

Utilizando o modelo isotropico em uma base hordria pode-se utilizar a Equacdo (4.70)
para determinar a radiacdo solar absorvida, S, através da multiplica¢do de cada termo por um
produto adequado de transmitancia-absortancia(7«)). Este equacionamento é empregado comu-
mente para coletores com uma protecao de vidro, os coletores que ndo apresentam esta cobertura
carecem de literaturas que determinam um modelo da radiacdo por eles absorvida. Assim, neste
trabalho considerou-se utilizar 0 mesmo equacionamento e tratar o termo de transmissibilidade
7 = 1. Os termos [1+cos 3/2] e [1-cos /2] sdo fatores de vista do coletor para o céu, e do coletor

para o chdo, respectivamente.

S = LRy(Ta)y + Ig(Tar)y (ﬂ) + py(Tar), (w) (4.70)

Os termos Ry, € p, na Equacdo (4.70) sdo, respectivamente, um fator geométrico que de-
termina a razao entre a radiac¢ao direta em uma superficie inclinada comparada a uma superficie
horizontal, e a reflectincia difusa da atmosfera que, comumente, apresenta um valor de 0,2. A
varidvel R, e os angulos de incidéncia dos raios solares provenientes da radiacio difusa e do
chido (permitindo a obtenc¢ao do valor de « para essas condi¢des) podem ser determinados pelas
equagdes (4.71,4.72 e 4.73) evidenciadas por Duffie et al. (2013).

_ cos(¢ + B) cos d cosw + sin(¢ + F) sin 3

R 4.71
b COS ¢ cos 0 coS w + sin ¢ sin § “.71)
fc = 90 — 0,57883 + 0,002693 3> (4.72)
fcq = 59,7 — 0,138843 + 0,0014973> (4.73)

4.5.4 Distribuicao de temperatura entre tubos e fator de eficiéncia de um coletor

Sob condig¢des de estado estaciondrio, a taxa de calor util entregue por um coletor solar é
igual a taxa de calor absorvida pela transferéncia de calor do fluido menos as perdas diretas e

indiretas da superficie para o ambiente (Kalogirou, 2013).

As perdas por condug¢do, conveccao e irradiacdo sio representadas pelo coeficiente global
de perda, Uy, multiplicado pela diferenca de temperatura entre o coletor € o ambiente (T, -
T,). A energia coletada por um coletor de drea A, é dada pela Equacdo (4.74), em que G; € a

irradiancia em W/m?.

Qu = AJGi(ra) — UL(T, — T,)] = e, [Ty — T)] (4.74)
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Para prosseguir a modelagem matematica, as seguintes consideracdes sao feitas para o
coletor:
¢ Estado estacionario;
* Tubos cobrem uma pequena édrea do coletor e podem ser desconsiderados;

* O céu € considerado como um corpo negro pelo longo comprimento de onda em uma
temperatura equivalente do céu. A temperatura do céu ndo afeta muito os resultados,

portanto € considerada como temperatura ambiente;
* Gradientes de temperatura ao redor dos tubos € desconsiderada;
* Propriedades do material independentes da temperatura;
* Temperatura ambiente igual na frente e atrds do coletor;
* Efeitos de incrustagdes e sujeira sao desconsiderados.
A anélise do coletor pode ser feita considerando a configuracdo de placa e tubos rep-
resentada na Figura 4.16. A distancia entre os tubos é dada por W, o diametro dos tubos €
representado por D, e a espessura da placa € representada por J. Além disso, a regido entre a

linha central que separa os tubos e a base dos tubos pode ser considerada como um problema

classico de aletas.
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Figura 4.16: Configuracdo do coletor de tubos e placa plana. (a) Diagrama esquematico. (b)
Balanco de energia para o elemento de aleta. (c) Balanco de energia para o elemento de tubo.
Fonte: Kalogirou (2013)

A aleta mostrada na Figura 4.16(b) tem o comprimento de L = (W-D)/2. A energia solar
absorvida por um pequeno elemento de comprimento Ax é de SAx e a perda de calor deste
mesmo elemento é de U, Ax(T,-T,), em que T, é a temperatura local da placa. Portanto, o

balango de energia neste elemento é dado por:

SAx —UpAx(T —T,) + —kéd—T le — —kéd—T lexnz =0 4.75)
dx dx

Em que S € a energia solar absorvida. Dividindo todos os elementos por Ax e encontrando

o limite de Ax—0:

2T Uy S
3= 7s (T —T, — U_L> (4.76)
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As condig¢des de contorno deste problema sao:

dT’
@|x:0 =0 ; T|x:L = Tb (477)

Por conveniéncia, as seguintes varidveis sdo definidas:

Ur S
m ko “T 1, (4.78)

A equacdo diferencial torna-se entao:

d*v 9
As novas condi¢des de contorno sao:
dv S
—em0=0; V| =T, =T, — — 4.80
. |2=0 o=z = T U, (4.80)

A solugdo desta equacgao diferencial homogénea de segunda ordem € dada pela seguinte
equacdo:
U = ) exp(mz) + Cy exp(—ma) = Cy sinh(mz) + Cy cosh(mz) (4.81)

Cuja solugdo € dada pela Equacdo (4.82), que indica a distribuicdo de temperatura na

direcdo x para qualquer valor de y.

T—-T,-5/U,  cosh(mz)
T, —T,— S/U, cosh(mL)

(4.82)

A energia conduzida para a regido do tubo por unidade de comprimento na dire¢do do
fluxo pode ser encontrada avaliando a lei de Fourier na base da aleta(Kalogirou, 2013).

kd
Qaleta = U—m[S — Ur(T, — T,)] tanh(mL) (4.83)
L
Entretanto, kom/U, € igual a 1/m. A Equacgdo (4.83) contabiliza a energia coletada em

um lado do tubo, para ambos os lados, a energia coletada é dada pela Equacdo (4.84).

tanh[m(W — D) /2]

Qaleta = (W - D)[S - UL(Tb N Ta)] m(W — D)/2

(4.84)

Com a ajuda da eficiéncia da aleta:
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Qateta = (W — D)F[S — Ur(T, — T,)] (4.85)

O fator F € a eficiéncia padrao para aletas retas com perfil retangular, dada pela Equagao
(4.86).

o tanh[m(W — D) /2]
~ m(W —D)/2

(4.86)

A energia util ganha por unidade de comprimento na dire¢do do fluxo do fluido é dada

por:

qu = |[(W — D)F + D|[S — Ur(Ty, — T,,)] (4.87)

Esta energia deve ser transferida ao fluido, e pode ser expressa em termos de duas re-

sisténcias:

T, T
= (4.88)
hfiTrDi Cy

Em que hy; € o coeficiente de transferéncia de calor entre o fluido e a parede do tubo.
Na Equacao 4.88, C, € a condutincia da unido, e pode ser estimada a partir do conhecimento
da condutividade térmica da unido, k;, a espessura média da unido, v, e a largura da unido, b.
A condutaincia da unido por unidade de comprimento é dada pela Equacao (4.89) (Kalogirou,
2013). A condutancia da unido € muito importante para descrever a performance do coletor.

Cy, = kb (4.89)
g

Isolando T, na Equagdo (4.88) e substituindo na Equagdo (4.87), resolvendo a equagao

final para o calor ttil ganho, tem-se:

@ =WEF'[S -UL(Ty — T,)] (4.90)

Em que F’ € o fator de eficiéncia do coletor dado pela Equagado (4.91). Este fator € fisi-
camente interpretado como a razdo entre o ganho de energia real e o ganho de energia que

resultaria se a superficie absorvedora do coletor estivesse na temperatura local do fluido.

1

F = 1 UL 1 1 4.91)
w [UL[D+(W—D)F] + <, + TrDihfi]
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4.6 Estado da Arte

As bombas de calor sdo equipamentos que sdo utilizados para aquecimento em aplicagdes
residenciais e comerciais. A teoria embarcada no projeto destes dispositivos foram fundamen-
tadas inicialmente no século XIX com os estudos do Lord Kelvin sobre termodinimica, e
o desenvolvimento do primeiro dispositivo por Peter Von Rittinger em 1857 (Banks, 2012).
Introduzidas em larga escala na década de 1950, as bombas de calor tem sido melhoradas
apo6s algumas falhas iniciais e se tornaram uma tecnologia mais eficiente, segura e competi-
tiva (Gorozabel-Chata e Carbonell-Morales, 2016).

Atualmente, os estudos que abordam sobre as bombas de calor com assisténcia solar tem
sido recorrentes. A palavras chaves "Bomba de calor"e "Assisténcia solar"quando buscadas no
banco de dados de revistas renomadas como a Renewable and Sustainable Energy Reviews e
Energy Conversion and Management da empresa Elsevier, retornam cerca de 550 artigos cienti-
ficos cada uma no periodo entre 2014 e 2020. Todavia, € observavel que este assunto apresenta
uma maior abrangéncia em Universidades do hemisfério norte do planeta, principalmente em

paises europeus e asiiticos.

Apbs o desenvolvimento da primeira bomba de calor, diversas melhorias foram empre-
gadas neste dispositivo que permitiram o alcance de eficiéncias significativas justificando o seu
emprego. Dentre as melhorias apresentadas, pode-se citar a utilizagdo da assisténcia solar. O
conceito de bomba de calor com assisténcia solar é conhecido desde 1955, mas apenas nos
finais da década de 1970 que comecaram a se desenvolver os estudos sobre essa tecnologia,
isto se deve principalmente aos altos precos do petréleo que motivaram os cientistas a desen-
volver novas tecnologias que permitiam utilizar fontes alternativas para a produgdo de energia
(Gorozabel-Chata e Carbonell-Morales, 2016). As bombas de calor com assisténcia solar apre-
sentam vantagens como a minimizacao dos problemas de corrosio, incrementando a vida util
do coletor solar, e a eliminacdo dos problemas de congelamento da dgua no coletor solar dev-
ido a baixa temperatura de congelamento do fluido refrigerante (Gorozabel-Chata e Carbonell-
Morales, 2016).

Atualmente, o enfoque na pesquisa sobre as bombas de calor tem sido direcionadas no au-
mento da eficiéncia de seus componentes. Desta forma, € observavel que as vertentes de estudos
estdo focadas na aplicacao de diferentes tipos de fluidos refrigerante, utilizacdo de compressores
com velocidades varidveis, estudo de geometrias de condensadores e evaporadores (ou coletores
solares), mecanismos de otimizacdo e controle das valvulas de expansao presentes nestes dis-
positivos e o desenvolvimento de modelagens matematicas computacionais, através de diversos
softwares, em busca do estudo aprofundado dos processos termodinamicos envolvidos no sis-
tema da bomba de calor, e que sao fundamentais para gerar uma base de melhoria de todos os

dispositivos mencionados anteriormente. Esta tltima vertente mencionada é o enfoque principal
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deste trabalho.

Nos estudos que tangem os fluidos refrigerantes, sdo estudados a aplicacdo do CO- e
a otimizacdo dos que possuem os refrigerantes convencionalmente utilizados além do efeito
da quantidade de carga aplicada nos parametros dos projetos estruturais do dispositivo. Zhang
et al. (2014), por exemplo, realiza um estudo das caracteristicas de distribuicao do fluido refrig-
erante e o desempenho do sistema de acordo com parametros estruturais variados. Os resultados
obtidos mostraram que 70% a 80% da carga destes fluidos encontram-se no condensador € no
evaporador/coletor solar, e a com a variagdo dos parametros de projeto o sistema com o melhor
desempenho e rentabilidade pode ser atingido. Os fluidos refrigerantes mais utilizados sdo o
R22, R134a e o CO,, sendo este ultimo o mais estudado atualmente, devido a sua menor toxici-
dade ao ser humano e ao meio ambiente. No trabalho de Soh e Dubey (2019) apresenta-se um
estudo da aplicacdo de CO5 como fluido refrigerante em um ciclo transcritico de uma bomba
de calor sob um ambiente tropical em Singapura, o principal objetivo do seu estudo é o aque-
cimento de dgua para o banho a temperaturas maiores sem o comprometimento da eficiéncia
do dispositivo, fato recorrente nas bombas de calores que utilizam os fluidos R22 e R134a. Soh
e Dubey (2019) obtiveram resultados bastante satisfatorios, a sua bomba de calor manteve um
COP consistente determinado somente pela temperatura de armazenamento da dgua quente: 5,4
para uma temperatura de 65 °C e 3,8 para a temperatura de 80 °C. Além disso, foi observado
que o tanque de armazenamento de 4gua da bomba de calor tinha a capacidade de fornecer um
fluxo continuo de dgua a 40 °C numa vazio de 5 L/min sem nenhuma reducio de temperatura.
Com uma vazdo de 10 L/min, o tempo para que a temperatura da dgua caisse abaixo de 40 °C

foi de 4 horas para um tanque a 65 °C, e 5 horas para um tanque a 80 °C.

Outra vertente que tem sido amplamente estudada sdo os evaporadores das bombas de
calor. Neste quesito, tem-se buscado geometrias em busca de otimizacdo de drea de coleta de
calor do ambiente e da energia solar, além da associacdo com dispositivos fotovoltdicos. De
acordo com Gaughan (2017), a eficiéncia dos painéis fotovoltdicos apresentam uma queda de
eficiéncia significativa na medida em que estes vao se aquecendo devido a algumas propriedades
do silicio. A jun¢do das bombas de calor com os painéis fotovoltdicos sao bastante promis-
sores, pois a temperatura de evaporacao baixa é fundamental no resfriamento dos dispositivos
geradores de energia, causando a manutengdo da eficiéncia destes equipamentos. Além disso,
mesmo em estagdes do ano mais frias, com uma diminui¢do na geracdo de energia, as bombas
de calor mostram-se altamente rentdveis devido ao seu baixo consumo elétrico. Esta associagcdo
entre uma bomba de calor e painéis fotovoltéicos foi realizada por Del Amo et al. (2019), que

obteve resultados satisfatorios e uma estimativa de payback de seis anos no prot6tipo modelado.

O compressor € a vélvula de expansdao sdo componentes fundamentais no aumento do
desempenho de uma bomba de calor. O compressor consome energia elétrica para gerar o difer-

encial de pressdo necessdrio entre a pressdo de evaporacdo e a pressao de condensacdo e a
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valvula de expansdo gerencia a demanda de fluido refrigerante necessaria para a transferéncia
de calor entre ambientes. Os métodos de controles destes dois itens sdo vertentes de estudo.
Xu et al. (2019), por exemplo, desenvolveu uma patente para controlar a valvula de expansao
de uma bomba de calor aplicada em secadoras de roupas através de parametros de operagao
como o tempo/poténcia/corrente em uma frequéncia especifica na frequéncia de conversao do
compressor. Um valor de referéncia dos pardmetros € definido e a abertura da vélvula de expan-
sdo € regulada de acordo com a variacdo do parametro em busca do valor definido. Por outro
lado, outra forma de regular a massa de refrigerante circulante é realizada através da variacdo
da velocidade do compressor, este tipo de abordagem € observada no estudo realizado por Kong
et al. (2020).

Como observado, as bombas de calor apresentam um horizonte amplo de estudos e que
ainda podem ser meticulosamente aprofundados em busca de aumento de desempenho e econo-
mia de energia. A juncdo dos painéis fotovoltaicos com as bombas de calor apresentam um mu-
tualismo entre sistemas totalmente consonante com a ideia atual de sustentabilidade, eficiéncia
de sistemas e economia de energia. O desenvolvimento de estudos associados a compressores
de velocidade varidvel, também mostram-se altamente eficazes em termos de economia de en-
ergia, uma vez que um compressor que trabalha em velocidade constante apresenta perdas de
eficiéncia em qualquer situacao diferente do seu ponto 6timo de trabalho. Apesar de uma maior
complexidade, equipamentos que podem trabalhar de forma transiente apresentam uma eficién-

cia significativamente maior.

4.7 Modelagem matematica

O proposito deste trabalho consiste, principalmente, no desenvolvimento de uma mode-
lagem matemadtica que descreva o comportamento do sistema da bomba de calor de acordo com
alguns parametros base inseridos considerados como condi¢des de contorno. A modelagem tem
parametros de saida fundamentais para a constru¢ao de um protétipo que permita a validagao
matematica do estudo realizado. Este tipo de trabalho sdo muito importantes devido 4 universal-
izacdo dos projetos, uma vez que para adequar o sistema para cada localidade diferente, basta
alterar alguns parametros caracteristicos que identifiquem determinado lugar. Além disso, as
simulagdes permitem um estudo aprofundado do comportamento dos sistemas em diversas situ-
acdes, antes da sua construgdo, evitando gastos desnecessarios e identificando possiveis brechas

nos projetos.

Atualmente, é observado a presencga de diversos trabalhos envolvendo a vertente da mod-
elagem matemadtica de diferentes tipos de bombas de calor. No trabalho realizado por Noni e? al.
(2018), uma modelagem matematica de uma bomba de calor com assisténcia solar utilizando

0 CO, como fluido refrigerante € realizada. O evaporador utilizado em sua modelagem € do
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mesmo tipo da que serd utilizada no presente trabalho, todavia ele utiliza-se de um Gas Cooler
como condensador. O software utilizado para a realizacdo da modelagem foi o EES, devido ao
seu amplo banco de dados acerca das propriedades termodinamicas dos fluidos envolvidos na
bomba de calor de expansdo direta com assisténcia solar. Os parametros utilizados por Noni

et al. (2018) e respectivos intervalos de variacao constam na Tabela 4.4.

Tabela 4.4: Parametros e faixas de variagdo empregados nas simulagoes.

Tipo Parametro Intervalo
Controle: Pela rotacao -5a10 [K]
Controle: Pela abertura da expansao superaquecimento 1a10[°C]
Demanda Externa: Taxa de calor disponivel no evaporador irradiancia Solar 200 a 1100 [W/m?]
Demanda Externa: ambiente/consumo Temperatura de entrada da 4gua 30a50([°C]

A associagdo entre as bombas de calor com assisténcia solar e as placas fotovoltaicas sdo,
também, estudadas através de modelos matematicos. No trabalho de Ammar et al. (2019), o
desempenho energético e exergético de uma bomba de calor com assisténcia solar fotovoltaica
€ estudado com diferentes niveis de irradiacdo solar aplicadas. O software EES € aplicado neste
estudo com a equacgdo de Hottel-Whillier, e foram utilizados para estimular o sistema e quan-
tificar o aperfeicoamento da transferéncia de calor utilizando o fluido refrigerante R134a. O
sistema estudado € apresentado na Figura 4.17. A modelagem matematica permitiu os calculos
variando as condi¢des de irradiagio solar entre 300 a 1000 W/m?, e uma temperatura ambiente
de 28°C. De acordo com Ammar et al. (2019), esta consideracao foi realizada pois a irradiacao
solar média por ano na Malasia é de 1643 kWh/m?, e a variagio da irradiagdo solar média por
hora na temperatura ambiente em um dia tipico de marco foi obtida de dados meteorolégicos

locais, sendo que o valor maximo obtido foi de 944 W/m?.
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Figura 4.17: Diagrama esquemadtico do sistema da bomba de calor com Evaporador/coletor

fotovoltaico)
Fonte: Modificado de Ammar et al. (2019).

Por fim, deve-se ressaltar o trabalho realizado por Bastos e Torres (2016) que apresentam

um escopo semelhante ao do presente trabalho, estendendo-se a um modelo transiente realizado

no software Matlab. A modelagem em regime estaciondrio foi, também, realizada no Software

EES e serviram de base para a construcao de um protStipo para posteriormente ser validado. Os

célculos consideraram a irradiacao solar média da cidade de S@o José de Ciicuta, na Colombia,

cuja latitude € bem préxima a linha do equador. Como afirmado pelos autores, ndo foram feitas

simulagdes com diferentes condi¢des de operacdo, apenas observou-se o comportamento da

bomba de calor em determinada condi¢do ambiental.
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S Metodologia

Neste capitulo serd abordada toda a metodologia aplicada para o desenvolvimento da
modelagem matemadtica que descreve o funcionamento de uma bomba de calor de expansao
direta com assisténcia solar. O modelo proposto € unidimensional e em estado estaciondrio,
e, portanto, apresentam hipdteses pré definidas com limitacdes associadas. A implementacdo
desenvolvida foi dividida em diversos subprogramas complementares devido aos seguintes mo-

tivos:

» Simplificar a visualizagdo e a corre¢do em caso de ocorréncia de erros;
* Limitacdes de varidveis do Software EES;

 Caracterizar individualmente cada componente e processo envolvido no sistema da

bomba de calor.

As implementacdes que determinam parametros cruciais no projeto da bomba de calor

foram divididas em 2 t6picos principais:

1. Cdlculo da drea do evaporador e comprimento dos trocadores de calor;

2. Cdlculo da quantidade de fluido refrigerante em cada trocador de calor;

Destes topicos principais derivaram-se diversas implementacdes de acordo com as pro-
priedades de cada componente envolvido. Em geral, para o condensador foram realizadas 3
implementagdes, devido a presenca de 3 zonas em que o fluido refrigerante encontra-se em es-
tados diferentes. Do mesmo modo, o evaporador apresenta 2 implementacdes devido a presenga
de 2 zonas. Todavia, para o célculo da drea e comprimento dos trocadores de calor uma imple-
mentagdo geral foi realizada para a definicdo do ciclo termodinamico estudado e a incorporagao

dos dados solarimétricos ao modelo.

Ademais, algumas consideracdes tiveram que ser estabelecidas para que o modelo
pudesse ser criado. Estes dados serdo abordados na sec¢do 5.1 e justificados conforme a sua

necessidade.
5.1 Hipéteses

No desenvolvimento de uma modelagem matemadtica, hipdteses genéricas que sao véli-
das para todos os subprogramas do modelo devem ser definidas. A partir disto, determina-se as
condicdes em que o modelo pode ser implementado para a obtencao de parametros e as limi-
tacdes a ele atrelado. Conforme mencionado anteriormente, o0 modelo desenvolvido apresenta

as seguintes hipoteses:
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* Unidimensional (em fungao do espago);

* Estado estaciondrio, ou seja, as propriedades fisicas e termodinamicas dos fluidos sdao

constantes em funcdo do tempo;
* Pressdo de evaporagdo e condensagao sdo constantes;
* Temperatura do fluido refrigerante nas regides bifdsicas sdo constantes;
* Vazdo méssica de fluido refrigerante e da 4gua s@o constantes;
* Perdas de calor por condugdo do tubo para o fluido foram desconsideradas;
* Condicdes ambientais (pressao, temperatura, velocidade do vento e umidade) constantes;
* Fluido refrigerante R134a é considerado como ideal e puro;

* Parcela de energia absorvida do ambiente e da irradiagdo solar sdo constantes, assim como

a energia transferida do fluido refrigerante para a 4gua no seu aquecimento.

5.2 Condic¢oes de Contorno

As condicdes de contorno definem o caso particular a ser estudado. Neste modelo, as
principais condi¢des de contorno que definem o ciclo termodinamico e as condi¢des ambientais

que regem todos os cadlculos mateméticos sao apresentados na Tabela 5.1.

A bomba de calor de expansdo direta com aquecimento solar modelada tem como prin-
cipal objetivo o aquecimento de dgua para o banho. Para isso, diversas temperaturas devem ser
selecionadas de forma que ela possa exercer a sua fun¢do de forma efetiva. As temperaturas

selecionadas para a elaboracao do modelo matematico partiram das seguintes premissas:

* A temperatura ambiente foi definida como sendo a temperatura média da cidade de Lavras

no horario de maior irradiagdo solar.

* A temperatura de evaporacdo e condensacio sdo cruciais para se garantir uma transfer-
éncia de calor entre os fluidos que interagem com a maquina térmica. A diferenca de

temperatura recomendada e usual entre os fluidos € entre 10 a 15 °C (Tomczyk, 2004)

* A temperatura de entrada e saida da 4gua foram definidas como a temperatura ambiente
e a temperatura média de armazenamento da d4gua em boilers de aquecimento elétrico ou
solar (Barion, 2018).

* Os graus de superaquecimento e sub resfriamento foram definidos de forma a garantir
uma margem de seguranga para que nao haja danos no compressor e na valvula de expan-

Sao0.
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Tabela 5.1: Hipoteses consideradas no modelo matemético

Parametro Consideragao
Temperatura Ambiente 24°C
Temperatura de evaporagao 10°
Temperatura de condensag¢ao 60 °C
Grau de superaquecimento 7°C
Grau de subresfriamento 8 °C
Temperatura de entrada da dgua 24 °C
Temperatura de saida da 4gua do condensador 48 °C
Pressao atmosférica 101,325 kPa
Gravidade 9,81 m/s?
Velocidade do vento 1,4 m/s
Irradiacdo solar incidente 572 [W/m?]
Material da tubulagdo do equipamento Cobre
Diametro da tubulacao de cobre 3/8 [pol.]
Diametro da tubulagdo do condensador 3/4 [pol.]

5.3 Modelagem da bomba de calor

Nesta secdo serdo definidas os principais pontos para a constru¢cao do modelo matematico

que realizard a simulacdo da bomba de calor de expansdo direta com assisténcia solar. Cada
componente apresentard a sua implementagdo matemadtica respeitando as hipdteses/limitacdes
anteriormente mencionadas. Para cada implementacgao serdo definidos fluxogramas que servirdo
como uma orienta¢ao visual do fluxo de calculos presentes no modelo. O modelo matemético
apresenta em sua totalidade 6 programas divididos da seguinte forma:

* Ciclo termodinamico e irradiacao solar;

* 2 zonas do evaporador;

¢ 3 zonas do condensador.

5.3.1 Definicao do Ciclo termodinamico

Ap0s definir as condi¢gdes de contorno que regem a modelagem proposta, o ciclo termod-

indmico ideal da bomba de calor pode ser definido, e estd demonstrado na Figura (5.1).
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Figura 5.1: Ciclo termodinamico da modelagem proposta.
Fonte: Arquivo pessoal.

O ciclo resultante apresenta 7 pontos principais que delimitam as modelagens matematica

desenvolvidas neste trabalho, sdo eles:

1. Mistura bifasica na entrada do evaporador: Neste ponto, é necessario considerar que
a valvula € isentdlpica, ou seja, apresenta a mesma entalpia que o ponto 7. A partir disto,
sabendo que a pressdo no ponto € a pressao de evaporagdo, pode-se calcular o titulo e os

outros parametros termodinamicos desejados.

2. Vapor Saturado antes do compressor: Sabe-se que neste ponto o titulo é igual a 1 (x=1),

e a temperatura € igual a temperatura de evaporacao.

3. Vapor Superaquecido na entrada do compressor A temperatura neste ponto serd a
temperatura de evaporacido somada ao superaquecimento, e a pressao € a pressdo de evap-

oracao.

4. Saida do compressor e entrada do condensador: Neste ponto, é necessario considerar
que o compressor € isentropico e, sabendo que a pressdo do ponto 4 € igual a pressdo do

ponto 5. Portanto, € necessario calcular os parametros do ponto 5 previamente.

5. Vapor Saturado no condensador: O cdlculo dos pardmetros termodindmicos neste
ponto sdo semelhantes ao ponto 2. Sabe-se que o titulo € igual a 1, e a temperatura €

igual a temperatura de condensacao.
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6. Liquido Saturado no condensador: O titulo neste ponto € igual a 0 e a temperatura € a

temperatura de condensacao.

7. Liquido comprimido sub resfriado na entrada da valvula de expansao: A pressido
mantém-se a mesma que a pressdo de condensacgdo, e temperatura € igual a temperatura

de condensac¢do subtraida do grau de sub resfriamento.
As zonas do evaporador e condensador sao delimitados pelos seguintes pontos:

* Zona 1 do evaporador - Fluido bifésico - Pontos 1 e 2;

* Zona 2 do evaporador - Fluido superaquecido - Pontos 2 e 3;
* Zona 1 do condensador - Fluido superaquecido - Pontos 4 e 5;
* Zona 2 do condensador - Fluido bifésico - Pontos 5 e 6;

e Zona 3 do condensador - Fluido sub resfriado - Pontos 6 € 7.

5.3.2 Modelagem do Compressor

Os fabricantes de compressores disponibilizam em suas paginas da internet diversos
parametros de funcionamento dos seus produtos. Dentre estas informacdes estd o polindmio
de fluxo mdssico e poténcia gasta pelo compressor. Todavia, em alguns casos, a pagina disponi-
biliza apenas uma ferramenta interativa em que se insere as temperaturas de condensagdo e
evaporacao, e, a partir de cdlculos, € retornado o fluxo méssico de fluido refrigerante e a poténcia
consumida pelo compressor. Nesta circunstancia, € necessario estabelecer um banco de dados
com os parametros de operacdo do compressor em diversas temperaturas, €, com o auxilio do
software Matlab, pode-se realizar uma regressao polinominal para definir uma equagdo genérica

que descreva o comportamento do compressor em diferentes temperaturas de operagao.

O compressor selecionado para este trabalho foi o Embraco FFI12HBX que tem como
caracteristica o trabalho com temperaturas de evaporagdo elevadas (Figura 5.2), a Tabela 5.2

apresenta as principais informagdes sobre este equipamento.

Tabela 5.2: Informagdes técnicas do compressor Embraco FFI12HBX

Parametro Magnitude
Tipo Hermeticamente fechado
Fluido refrigerante R134a
Deslocamento 11,14 cm?
Poténcia 1/3 HP

Faixa de temperatura de evaporagao -5°Cals°C
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A selecao de um compressor hermeticamente fechado se deve ao fato de que para baixas
poténcias as manutengdes no compressor sao relativamente pequenas, também um compressor
fechado reduz a possibilidade de fuga do fluido refrigerante para o ambiente, visto que uma

minima fuga pode significar um mau funcionamento da bomba de calor (Alvarez, 2015).

Figura 5.2: Compressor hermértico Embraco FFI12HBX.
Fonte: Makfreezer.

Os polindmios que determinam a poténcia e o fluxo méssico de fluido refrigerante mod-
elam o compressor na implementa¢do matematica. Estas equacdes foram obtidas através dos

dados disponiveis no site da Embraco da seguinte forma:

* Coletou-se os dados de Poténcia e Fluxo mdssico para cada temperatura de Condensagdo
disponivel na Toolbox (35°C a 70 °C), mantendo-se a temperatura de Evaporacdo con-

stante.

* Coletou-se os dados de Poténcia e Fluxo méssico para as 5 principais temperaturas de
Evaporagdo de trabalho do compressor (-5°C,0 °C, 5°C, 10°C e 15°C), mantendo-se a

temperatura de Condensagdo constante.

* Os 180 dados de operacdo do compressor compilados foram inseridos no software Mat-
Lab e uma regressao polinomial foi gerada para cada tipo de informacao desejada (Potén-
cia e Fluxo méssico). As equagdes 5.1 e 5.2 s@o os polindmios que descrevem estes dois

parametros do compressor, e as Tabelas 5.3 e 5.4 contém as constantes 0os compoem.

As Figuras 5.3 e 5.4 apresentam uma comparagao entre os dados experimentais fornecidos
pela Embraco e os resultados obtidos pelo polindmio definido, deve-se ressaltar que a curva de

fluxo massico apresenta o fator R? igual 1, ou seja, o polindmio apresenta todos os pontos
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indicados na regressdo. A vazio madssica do fluido é um parametro que depende da temperatura
de evaporacgdo e da temperatura de condensacao, portanto o grafico que descreve a relacdo entre

estas variaveis € tridimensional.

Conforme evidenciado na Tabela 5.1, as temperaturas de evaporacao e condensagao foram
previamente definidas. Portanto, ao inserir estas condi¢des de contorno nas equagdes 5.1 € 5.2,
obtém-se respectivamente a vazao massica de fluido refrigerante na bomba de calor e a poténcia

elétrica consumida pelo compressor.

m = OI + C2Tcon + C3Tev + C4T520n + C5TconTev06Te2U + C7T(;30n + CSTCQonTev

5.
+ CQTconTgv + Cl()Tegv [Kg/h]

Tabela 5.3: Constantes do polindomio de vazio méassica de fluido refrigerante do compressor

Constante ~ Magnitude

C 16,43

C, 0,1631
Cs 0,8245
Cy -0,002157
Cs 0,002829
Cs 0,01892
C; -6,166E-07
Cs -0,00004351
Gy -0,0001408
Cio -1,852E-07

evap ) ) cond

Figura 5.3: Comparacao entre dados experimentais da Embraco e o polindmio 5.1 .
Fonte: Arquivo Pessoal.
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W - Ol + CQTcon + C3T6’U + C’4,T2

con

+ O5TconTev CGTSD + C’7]13 + C’8112 Tev

con con

(5.2)
+ CQTCOTLTQQU + ClOTSU + ClchgonTe’U + ClQTgonTQQU + 013TCO7LT5)U + 014Te4ru [W]
Tabela 5.4: Constantes do polindmio de poténcia do compressor
Constante Magnitude
C -842,8
C, 69,04
Cs 56,36
Cy -1,278
G -4,974
Cs 5,52
C; 0,008098
Cs 0,1287
Gy -0,2188
Cio 0,0337
Cu -0,0009803
Cia 0,002092
Cis -0,0001061
Cia -0,001338
650,00
600,00
3
S 550,00
b
o 500,00
o
450,00
400,00
350,00
300,00
30 35 40 45 50 55 60 65 70 75

Temperatura de Condensagio [Celsius]

—w— Polindmio = +— Dadosexperimentais [Embraco)

Figura 5.4: Comparacao entre dados experimentais da Embraco e o polindmio 5.2 .
Fonte: Arquivo Pessoal.

Na implementacdo matemadtica o compressor foi modelado conforme representado na

equacao 5.3.
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We = 1y134(hy — h3) (5.3)
5.3.3 Valvula de Expansao

A valvula de expansdo é um componente muito importante nas bombas de calor, pois
sdo responsaveis pelo controle da massa de fluido refrigerante que por ela circula em busca de
manter estdvel o nivel de superaquecimento dentro do evaporador em todas as condi¢des de
trabalho. O controle do fluxo méssico realizado por este componente € realizado a partir de uma
membrana interna a carcaga da valvula que estd conectada a um bulbo externo que afere a tem-
peratura de superaquecimento no final do evaporador. Quando a carga térmica no evaporador é
aumentada, o fluido refrigerante evaporard mais rapido, e isto aumentara seu grau de superaque-
cimento. Como consequéncia, o aumento de temperatura resultard em um aumento de pressao
no fluido interno ao bulbo que estd diretamente conectado a membrana da valvula por meio
de um tubo capilar. A pressdo exercida sobre a membrana aumentard a abertura de passagem
do fluido refrigerante e, por conseguinte, a vazdo massica de fluido refrigerante mantendo a

temperatura de superaquecimento ajustada constante.

Para este modelo, selecionou-se uma vélvula de expansdo do tipo agulha devido a sua
maior precisdo no controle do fluxo mdssico do fluido refrigerante e a flexibilidade de ajustes,
permitindo a validagdo do modelo em diferentes configuragdes de trabalho. A vélvula de ex-
pansdo foi modelada de forma isentdlpica (conforme a equacdo 5.4), ou seja, a entalpia do
fluido antes e apds a passagem pelo componente sdo iguais. A Figura 5.5 ilustra uma valvula de

expansdo e seus componentes principais.

hr = hy (5.4)
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Figura 5.5: Vélvula de expansdo do tipo agulha. (A) Alavanca; (B) Porca de travamento; (C)
Rosca de ajuste da valvula; (D) Tampo da vélvula; (E) Carcaca da valvula; (F) Haste; (G)
Conexao com tubos da bomba de calor; (H) Orificio de passagem do fluido refrigerante; (I)
Extremidade pontiaguda conica.

Fonte: Tameson.

5.3.4 Projeto do Evaporador/Coletor Solar

O calor necessdrio a ser absorvido pelo evaporador € o parametro inicial, para a obtengao
de um dimensionamento otimizado do evaporador na bomba de calor. A determinagdo do com-
primento deste trocador de calor € obtida a partir de indmeras leis termodindmicas e correlacdes
matematicas que dependem de parametros dos fluidos tais como a viscosidade, condutividade,
nimero de Prandtl e difusividade térmica. Os parametros geométricos da tubulacdo por onde o

fluido refrigerante passa complementam a base de dados necessdria para os célculos.

A modelagem da bomba de calor de expansdo direta com assisténcia solar exige a de-
terminacdo da irradiacdo solar média da regido onde o dispositivo serd instalado, este fator é
de extrema relevancia no cdlculo da 4rea do coletor solar e no comprimento da tubulacdo do

trocador de calor.

5.3.4.1 Irradiacido Solar

A energia absorvida pelo evaporador e a eficiéncia nessa transferéncia de calor serd am-
plamente afetada de acordo com a disponibilidade de energia solar do local. A obtencdo dos
dados de irradiacdo solar estd disponivel em diversos sites governamentais, ou de desenvolvi-

mento de projetos associados a aquecedores solar.

O site da National Renewable Energy Laboratory - NREL (2020) os dados de irradiacao
solar didria de acordo com a latitude e longitude sdo disponibilizados. Através destas infor-

macoes, pode-se definir um valor que otimize o dimensionamento da bomba de calor de acordo
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com a sua localidade. Na Figura 5.6, observa-se a média mensal de irradiacdo solar incidente so-
bre uma superficie unitdria ao longo do ano. Para a obtencdo destes valores seguiu-se o seguinte

procedimento:
* Coletou-se os dados de irradiag@o solar nas coordenadas 21,22°S, 44,97°0 (Coordenadas
geograficas de Lavras - MG) no ano de 2018;

* Filtrou-se as irradi¢des solares didrias entre os horarios de 11:00 as 14:00 (horérios de

maior irradiacdo solar incidente);

* Realizou-se a média dos dados obtidos por dia e més.

800
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8
=]

Irradiagdo Solar [W/m?]
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Figura 5.6: Irradiacdo Solar mensal média incidente nas coordenadas 21,22°S, 44,97°0O
Fonte: Arquivo Pessoal.

O calor absorvido pelo evaporador a partir do ambiente ocorrerd através dos fendmenos de
irradiagcdo e convecgao, portanto, apos as obtengdes de todos 0s parametros necessarios, pode-
se utilizar as equacdes 4.11 e 4.15 para determind-los. Todavia, algumas correlagdes e nimeros

adimensionais devem ser determinados previamente:

* Deve-se determinar o nimero de Rayleigh, que pode ser obtido através do conhecimento
do coeficiente de expansao volumétrica (equacdo 5.6), da temperatura ambiente, da tem-
peratura da superficie do evaporador, do didmetro externo do tubo, da viscosidade e da
difusividade térmica do ar. A equagdo 5.5 evidencia o cilculo deste niimero adimensional,

nela a varidvel g € o valor da aceleracdo da gravidade, T, € a temperatura do ambiente
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e Ty, € a temperatura da placa do evaporador.

98(Tu — Tsup) D¢

Rap = - (5.5)
1
ﬁ B Tmediaar (56)

* Apés a obtengdo do nimero de Rayleigh, deve-se utilizar a correlag@o para tubos longos
horizontais de Churchill e Chu (1975) (Rap < 10'?) para a obten¢io do niimero adimen-

sional de Nusselt. A correlacdo é apresentada na equacdo 5.7:

2

0,387 Rab
()]

* Finalmente, o coeficiente de transferéncia de calor por conveccdo € obtido a partir do

Nu= [0,6+ (5.7

nimero de Nusselt, da condutividade térmica do ar e do didmetro interno da tubulacdo,

conforme a equagdo 4.19.

A érea do coletor-solar € entdo determinada através da equacgdo 5.8.

QL
Tcoletor (QTad + QConv>

Aplaca = (58)

5.3.4.2 Dimensionamento do evaporador

O dimensionamento do evaporador engloba a modelagem do fluido refrigerante em seu es-
tado bifasico e superaquecido, ou seja, em duas zonas. A modelagem envolvendo fluxos bifasi-
cos exige a utilizacdo correlacdes matematicas que foram evidenciadas na secdo 4.4.4. Para
facilitar a compreensdo dos célculos iterativos realizados no dimensionamento de cada zona,

serdo apresentados dois fluxogramas indicando o processamento de cdlculos.

Zona 1 - Fluido refrigerante no Estado bifasico

Inicialmente, deve-se coletar o titulo de saida da vélvula de expansdo definido na mod-
elagem do ciclo termodinamico, e os parametros gerais de projetos tais como: fluxo méssico
de fluido refrigerante, temperatura de evaporagdo, pressdo de evaporagdo, temperatura ambi-
ente considerada, dimensdes das tubulacdes e condutividade do material das tubulagdes. As
propriedades fisicas do fluido refrigerante tais como viscosidade, condutividade, nimero de

Prandtl e a densidade na condi¢ao de liquido e vapor também devem ser armazenadas em uma
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varidvel para serem utilizadas. A partir destes parametros, pode-se iniciar os cédlculos prévios
que sdo necessdrios para alimentar as condi¢des iniciais da simulacdo da mudanca de estado do

fluido até a condicao de vapor saturado.

A correlagdo utilizada neste modelo (Kandlikar, 1990), depende do nimero de Froude
(equacdo 4.57) para determinar a condi¢do do fluido durante a transicdo de fase e alterar o
modelo conforme o fluido se aproxima da condi¢cdo de vapor saturado. Para determinar este
adimensional € necessario ter conhecimento da velocidade massica do fluido, obtida através da
equacdo 4.33. O calor latente de vaporizacdo é determinado através da diferenca de entalpia
entre os pontos em que o fluido encontra-se no estado de vapor saturado e liquido saturado.
Este parametro € utilizado para alimentar o cdlculo do nimero de ebulicao da correlacdao. Além
disso, o calor necessdrio para transferir o fluido do estado de saida da vélvula de expansdo para
a condi¢do de vapor saturado € uma parcela deste calor latente de vaporizagao, ele € encontrado
através da multiplicacdo do fluxo mdssico de fluido refrigerante pela variagdo da entalpia entre

o vapor saturado e a entalpia do fluido na saida da valvula de expansao.

Os parametros de projeto, entdo, podem ser inseridos no modelo, sdo eles:

Inclinagdo do coletor solar;

Irradiacdo solar incidente;

Distancia entre os tubos do evaporador;
* Espessura da placa;
* Espessura da solda de unido da placa;

* Temperatura média na unido entre a placa e o tubo.

A partir destes parametros, podem ser efetuados os cdlculos acerca do fator de eficién-
cia do coletor (equacdo 4.86), principalmente na determinacido da condutincia da unido entre
o tubo e placa (equacdo 4.89) e a varidvel auxiliar definida pela equacgdo 4.78. O coeficiente
global de troca, Uy, € determinado através da aplicacdo da equacdo 4.24 para as condi¢des de
transferéncia de calor entre céu e coletor, e o solo e o coletor incorporando o fator de forma
conforme equacdes 5.10 e 5.11. Posteriormente, sdo calculados os coeficientes de troca para
as duas situacdes (utilizando a equagdo 4.24), considerando a parcela de energia que é trans-
ferida pelo ar (deve-se utilizar a correlacdo de Watmulff ez al. (1977)), e somados resultardao no

coeficiente global procurado.

he:c = 278 + 3‘/vento (59)
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1 + cos(B)

hrcev == Ug(Tmpt + Tamb)(Tmpt + Tamb)Q( 9 ) (510)
1 —cos

hrsev = UE(Tmpt + Tamb)(Tmpt + Tamb)Z(T@) (511)

UL = Usev + Ucev (512)

Além disso, para o dimensionamento do evaporador, o efeito relativo a a¢do do vento
ao redor do do componente deve ser contemplado. Para isso, considerou-se a sua velocidade
média de 1,4 m/s e aplicou-se a correlacdo proposta por Watmuff ez al. (1977) (equacdo (5.9)).

O coeficiente de transferéncia de calor encontrado para o vento foi de 7 [W/m?K].

Diante do exposto, pode-se definir as condi¢des iniciais da iteracdo que serd realizada, e
definird o comprimento da tubulagcdo na regidio de mudanga de fase no evaporador. As condi¢des

iniciais para a simulacio devem ser definidas, e serdo:

Titulo inicial: Titulo de saida da valvula de expansao;

Entalpia inicial: Entalpia na temperatura de evaporacao e no titulo inicial;
* Comprimento inicial: Zero;

* Numero de itera¢des: dependera da capacidade do EES de armazenar as varidveis. Quanto
maior o nimero de iteragdes, mais preciso serdo os resultados obtidos. Este valor também
estard diretamente associado ao fator incremental do titulo. Vale ressaltar que a simulagdo
tem como ponto inicial o titulo de saida da valvula de expansdo, e ponto final quando o
titulo atinge a magnitude 1, a soma de todos os incrementos € exatamente a subtragdo dos

titulos destes dois pontos. O numero de iteracdes utilizados neste trabalho foi igual a 100.
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Zona 2 - Fluido refrigerante superaquecido

A modelagem da zona de superaquecimento do evaporador € iniciada a partir dos resul-
tados obtidos apos a regido de vaporizacao do fluido refrigerante. Todavia, ao invés do titulo
indicar o inicio e o fim da iteracdo, a zona de superaquecimento € delimitada pela temperatura,
sendo o seu ponto final a temperatura de evaporacdo somada ao grau de superaquecimento ().

A implementagdo deve ser iniciada com a insercao dos seguintes parametros:

* Fluxo méssico do fluido refrigerante;

* Entalpias dos pontos 1 e 2 conforme a Figura 4.2 - Entalpia do vapor saturado e do vapor

superaquecido na entrada do compressor;
» Temperatura de evaporagao;
* Grau de superaquecimento;
* Pressao de evaporagao;
¢ Diametro dos tubos;
* Parametros do projeto da placa;
* Numero de iteracdes;
* Temperatura ambiente considerada;

¢ Velocidade do vento;

Apés determinar os parametros genéricos, deve-se determinar as condi¢des iniciais da

simulagao:

» Temperatura inicial do fluido apds sair da zona bifédsica: deve-se acrescentar um valor
incremental na temperatura que caracterizard o superaquecimento até o grau de super-

aquecimento definido;
¢ Calor transferido ao fluido inicialmente: zero;
* Entalpia do fluido inicial: Entalpia na pressdao de evaporagdo e titulo igual a 1;

* Quantidade de calor absorvida pelo fluido em cada iteragdo: definido pelo calor total
transferido ao fluido na transi¢cdo do ponto 1 para o ponto 2 dividido pelo numero de

iteragoes;
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A temperatura da placa deve ser atualizada a cada iteracdo, pois se ela ndo for diferente
da temperatura do fluido, ndo ha transferéncia de calor do coletor para o fluido. A partir desta
temperatura média, determinam-se as caracteristicas fisicas dos materiais, tais como: condutivi-

dade, numero de Prandtl, viscosidade e o calor especifico do fluido.

Uma vez que a parcela de calor que entra no fluido na regido de superaquecimento e o
fluxo massico sdo constantes e conhecidos, pode-se determinar a entalpia de saida do fluido
deste volume de controle, e por conseguinte a sua temperatura final. As equagdes 5.10,5.11 e
5.12 sdo novamente utilizadas para determinar a nova temperatura da placa, e utilizar o equa-
cionamento de determinagdo da temperatura da aleta T;,. O coeficiente de transferéncia de calor
¢ determinado a partir das propriedades do fluido e dos tubos para posteriormente ser aplicado

na equacao de determinagdo do fator de eficiéncia do coletor.
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5.3.5 Projeto do Condensador

A modelagem do condensador € dividida em trés implementacdes complementares. A
zona 1 calcula o comprimento do trocador de calor a ser desenvolvido na regidao em que o fluido
refrigerante estd no estado superaquecido, a zona 2 calcula o comprimento do trocador de calor
na regido em que o fluido refrigerante encontra-se na transi¢ao do estado de vapor saturado para
liquido saturado e a zona 3 calcula o comprimento do trocador de calor na regido em que o

fluido encontra-se como um liquido sub resfriado até atingir a valvula de expansao.

A mesma metodologia aplicada ao evaporador € aplicada ao condensador. Serdo real-
izadas 3 iterac¢Oes, uma para cada zona do condensador, utilizando-se das propriedades termod-
indmicas do fluido para que se determine o seu estado em cada volume de controle. A condi¢ao
inicial do fluido na entrada do condensador € a sua condi¢do final ao sair do compressor. Estas

condicdes foram definidas na implementacdo que define o ciclo termodinamico.

O condensador escolhido € de tubos concéntricos de passagem unica, ou seja, a 4gua deve
atingir a sua temperatura final no final da zona 3. Além disso, em busca de uma maior eficiéncia
na transferéncia de calor entre o fluido refrigerante e a dgua, escolheu-se uma geometria de
tubos concéntricos devido & drea de contato entre a parede do tubo do fluido refrigerante e a

agua.

Zona 1 - Fluido refrigerante superaquecido

Os dados iniciais a serem inseridos nesta implementagdo deverdo ser a pressao de con-
densacdo, a temperatura do fluido na condicao superaquecida apds sair do compressor, a vazao
madssica de dgua e fluido refrigerante e as entalpias do fluido na saida do compressor e na
condicdo de vapor saturado na pressdo de condensacdo. As propriedades das tubulagdes tam-
bém devem ser inseridas, mas, neste caso, deve-se inserir o didmetro externo da mangueira do
condensador, e o didmetro interno do tubo de cobre. Deve-se ressaltar que o condensador apre-
senta um geometria circunscrita, ou seja, um tubo dentro de outro, em que o fluido refrigerante

passa pelo tubo interno e a d4gua passa externamente, em contracorrente, pela mangueira.

Os conceitos acerca da transferéncia de calor apresentados por Bergman et al. (2011) em
um fluxo laminar devem ser empregados. Portanto, a partir da geometria das tubula¢des, deve-
se determinar o nimero de Nusselt através da interpola¢do dos dados apresentados na Tabela
4.1.

Como o condensador € projetado de forma que os fluidos encontram-se em contracor-
rente, o ponto de maior temperatura do fluido refrigerante serd o ponto de maior temperatura
da 4gua, e vice versa. Portanto, a temperatura de saida da 4gua no final do condensador deve

ser determinada nesta implementacdo. Vale ressaltar que a modelagem € realizada em funcao
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do espaco, portanto os resultados obtidos a partir das iteracdes se apresentardo de forma que os
dois fluidos - 4gua e fluido refrigerante - estardo se resfriando, pois o primeiro ponto da iteracdao
serd o ponto em que a dgua estard na sua maior temperatura, assim como o fluido refrigerante.
A Figura 5.7 evidencia o fluxo de iteracdo em contraste com o fluxo dos fluidos no protétipo

real.

i + 1 FLUXO DE CALCULO ITERATIVO 1

+

Tinicial agua Trnéd FLUXO DA AGUA Ttinal agua

hinicial agua = B K Cp hﬁnal agua
o b == o

PONTO MEDIO DO VC — Calor transferido do fluido refrigerante
para a agua

Tiinal fluigo @ L Tmed Tinicial fluido

HK P A
Pivainiso | FLUXO DO FLUIDO REFRIGERANTE o Riniciat fiuido

kK pCp KpCp

U

FLUXO DA AGUA

—_

Figura 5.7: Fluxo de célculos iterativos versus fluxo em contracorrente dos fluidos da bomba de
calor.
Fonte: Arquivo Pessoal.

Posteriormente, deve-se determinar as condi¢Oes iniciais da iterac@o realizada nesta parte

do modelo, sdo elas:

* Comprimento inicial: Zero;

* Temperatura inicial do fluido refrigerante: Temperatura no ponto 3, ou seja, na saida do

Ccompressor;
* Temperatura de saida da 4gua do condensador;

* Quantidade de calor liberada para a dgua por volume de controle: consiste na energia
total transferida para o fluido calculada na defini¢do do ciclo termodinamico divida pelo

nimero de iteracoes;
* Entalpia do fluido refrigerante na saida do compressor;

* Numero de iteragdes.
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Ao final das iteracdes, o comprimento final da tubulacdo na Zona 1 serd a soma de cada
Ax calculado em cada iteracdo. Além disso, a temperatura dos fluidos no inicio da zona 2
deverdo ser as temperaturas finais obtidas na iteracio. A temperatura final do fluido refrigerante
nesta implementacao devera ser igual a sua temperatura de condensagdo definida pela pressao

de condensagdo determinada na implementac¢do do ciclo termodinamico.

Zona 2 - Fluido refrigerante no Estado Bifasico

A implementacdo na zona bifédsica do condensador deve iniciar com a insercao dos
parametros que regem o ponto inicial e final do fluido. Portanto, a pressdao de condensagdo
deve ser introduzida, bem como a entalpia do fluido refrigerante na condi¢do de vapor saturado
e liquido saturado nesta pressdo. A partir destes dados, pode-se determinar a quantidade de en-
ergia total que serd transferida do fluido refrigerante para a d4gua nesta regido, que consistird na
multiplicacdo da massa do fluido refrigerante pela varia¢do das entalpias nas extremidades. Para
este cdlculo, deve-se inserir o fluxo mdssico de fluido refrigerante e de d4gua que passard pelo
condensador. A temperatura de condensagdo, como abordado anteriormente, estara diretamente
associada a pressdao de condensac¢do, e vice versa. Da mesma forma que nas implementagdes
anteriores, as propriedades geométricas dos tubos por onde passardo os dois fluidos envolvidos

deverdo ser definidos.

Sabendo que o fluido refrigerante na condi¢c@o de vapor saturado apresenta um titulo igual
a 1, e na condi¢ao de liquido saturado o titulo igual a 0, através da temperatura de conden-
sacdo pode-se determinar todas as propriedades do fluido (entalpia, viscosidade, condutividade,
nimero de Prandtl e densidade) na condicao inicial e final desta Zona do condensador. Além

disso, deve ser inserir a pressdo critica do fluido refrigerante

A primeira condi¢do inicial a ser inserida € o titulo do fluido na iteracdo, que serd igual
a 1, e a entalpia do fluido nesta condicdo, que ja foi previamente definida. Com os dados de
fluxo méssico e da geometria da tubulagdo em que o fluido refrigerante passard, determina-se
a velocidade maéssica através da equagdo 4.33. Finalmente, deve-se coletar as informagdes da
implementagdo anterior, ou seja, os resultados finais da Zona 1, sdo eles: Temperatura média
final da dgua no dltimo volume de controle e o comprimento final da tubulag¢do do trocador de
calor na zona 1. A partir da temperatura média final definida anteriormente, deve-se determinar
a temperatura da d4gua no primeiro volume de controle da zona 2, pode-se considerar a temper-

atura média do primeiro volume de controle como a mesma temperatura de entrada do volume
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de controle.

As iteracdes na zona 2 do condensador sdo controladas pela variacao do titulo do fluido
refrigerante. A variacdo no titulo serd dada por um valor constante dependente do nimero de
iteragdes, ou seja, a cada iteracdo o titulo sera subtraido em um valor decremental de 1/n, até

atingir o seu ponto final, titulo igual a zero.
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Zona 3 - Fluido refrigerante Sub resfriado

A zona 3 do condensador apresenta o fluido refrigerante em seu estado liquido. Portanto,
assim como na zona 1, a implementacdo envolve uma regido monofasica. Os dados iniciais
a serem inseridos nesta implementacdo deverdo ser a pressdo de condensacdo, a temperatura
inicial na zona 3 que € a mesma temperatura de saida da zona 2, a vazao mdssica de dgua e fluido
refrigerante e as entalpias do fluido na saida da zona 2 e na condi¢do de liquido sub resfriado
na temperatura determinada pelo grau de sub resfriamento. As propriedades das tubulacdes
também devem ser inseridas, mas, neste caso, deve-se inserir o didmetro externo da mangueira
do condensador, e o didmetro interno do tubo de cobre. O grau de sub resfriamento € uma

margem de seguranc¢a fundamental para assegurar a vida ttil da valvula de expansao.

Na zona 3, as iteragdes serdo delimitadas pela variagdo na temperatura do fluido re-
frigerante, sendo a sua temperatura inicial igual 4 temperatura de condensacdo, e a temper-

atura final igual a temperatura de condensagio subtraida do grau de sub resfriamento (f3).
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6 Resultados e discussoes

A modelagem matemadtica de um sistema termodindmico deve apresentar uma base ro-
busta de correlagdes que possam descrever os fendmenos fisicos e termodinadmicos que ocorrem
com o fluido refrigerante e os componentes da bomba de calor de expansdo direta com assistén-
cia solar. A revisao bibliografica auxiliou nos fundamentos termodinamicos gerais associados
ao sistema e gerenciou a metodologia com um fluxo 16gico de implementacdo formulada no
software EES. Ao longo da modelagem matemadtica, os parametros que definem o ambiente, o
funcionamento do compressor, o projeto de condensador e do evaporador foram inseridos per-
mitindo atingir resultados discutiveis e fundamentais para a valida¢do do modelo nas hip6teses

e condicdes de contorno propostas.

Nesta secdo, serdo apresentadas as propriedades de cada ponto do ciclo termodinamico
previamente definido, limitados pelas pressdes de evaporagdo e condensacao. O célculo da ener-
gia térmica transferida em cada trocador de calor, e em cada zona destes componentes, derivam
da definicdo do ciclo termodinamico de trabalho do fluido refrigerante. Além disso, através das
correlagdes matematicas utilizadas, os resultados obtidos para o coeficiente de transferéncia de
calor, variagdo de temperatura da dgua e do fluido refrigerante bem como o seu fluxo méssico
e a variacdo da temperatura e do fator de eficiéncia da placa do coletor-evaporador poderdo ser
analisados e discutidos. Por fim, as variaveis de saida do modelo matematico serdo fundamen-
tais para o desenvolvimento de um projeto CAD e a constru¢do de um protétipo que permita

confrontar os dados tedricos com os dados reais.

6.1 Modelagem do ciclo termodinamico

As condi¢Oes de contorno adotadas na Tabela 5.1 sdo as principais varidveis de entrada
da modelagem proposta, sendo que estes parametros regem o funcionamento de toda a bomba
de calor. A temperatura ambiente de 24 °C estd em linha com a temperatura média do dia
selecionado como base para a modelagem, 21 de junho. Neste dia a declinagdo solar (9) € de
+23,45°em relagdo ao hemisfério sul e incidéncia de irradiagdo solar é a menor ao longo de todo
0 ano, esta data apresenta a particularidade de ser o dia mais curto do ano e delimita o inicio do

inverno.

A determinacao do fluxo méssico do fluido refrigerante deriva das temperaturas de evapo-
racdo e condensacdo impostas ao ciclo termodinamico. Utilizando-se dos polindmios definidos
pelas equacdes 5.1 e 5.2, o fluxo mdssico e a poténcia gasta pelo compressor quando a bomba
de calor trabalha em regime estacionario sao obtidos. A temperatura de condensacao (60°C) e
evaporacao (10°C) determinam as pressdes do circuito de alta e baixa pressao respectivamente,
e foram definidas em uma relacdo entre o consumo do compressor e a maxima transferéncia de

calor nos trocadores de calor, os resultados obtidos para estes parametros constam na Tabela
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6.1.

Tabela 6.1: Resultados obtidos para a vazao massica de fluido refrigerante e poténcia consumida

pelo compressor.

Variavel Magnitude
Peona 1683 kPa
Pevap 414,9 kPa
m R134a 27,74 kg/hora (0,007706 kg/s)
w 549,2 W (0,549 kW)

A modelagem matemdtica da bomba de calor tem como principal diretriz o ciclo ter-

modinamico de trabalho do fluido refrigerante. Apds definir as temperaturas de condensacdo e

evaporagdo, as propriedades termodinamicas que definem cada ponto do ciclo apresentado na

Figura 5.1 podem ser determinadas e sintetizadas na Tabela 6.2. O ciclo termodinamico definido

estd representado graficamente na Figura 6.1.

Tabela 6.2: Propriedades termodinamicas dos pontos do ciclo

Ponto Temperatura [°C] Pressdo [kPa] Entalpia [kJ/kg] Entropia [kJ/kg.K] Titulo
1 10 4149 256,2 0,9264 1,00
2 17 4149 262.7 0,9493 Superaquecido
3 71,1 1683 292.9 0,9493 Superaquecido
4 60 1683 278.,5 0,9067 1,00
5 60 1683 1394 0,4892 0,00
6 52 1683 126,5 0,4500 Sub Resfriado
7 10 4149 126,5 0,4684 0,32
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Figura 6.1: Ciclo termodinamico modelado.
Fonte: Arquivo pessoal.

A partir das propriedades termodindmicas de cada estado termodindmico do fluido re-
frigerante no ciclo, pode-se calcular o trabalho tedrico consumido pelo compressor, a energia
térmica que serd bombeada do ambiente (absorvida pelo evaporador) para a dgua (liberada pelo
condensador), assim como a definicdo do fluxo méssico de 4gua que deve atravessar o con-
densador para que ele atinja a temperatura final definida. O calor absorvido pelo evaporador e
liberado pelo condensador em cada zona sdo sintetizados na Tabela 6.3. A vazido mdssica de
agua obtida para o condensador foi de 1,0 = 45,99 kg/hora, ou 0,01278 kg/s.

Tabela 6.3: Parametros energéticos obtidos para cada zona dos trocadores de calor.

Componente  Zona  Energia térmica Total

Zona 1 0,9995 kW
Zona 2 0,0501 kW
Zona 1 0,1110 kW
Condensador Zona 2 1,0719 kW 1,2823 kW
Zona 3 0,0994 kW

Evaporador 1,0496 kW

Os resultados apresentados na Tabela 6.3 s@o preponderantes para o calculo do coeficiente
de performance (COP) do ciclo termodinamico ideal e real modelado para a bomba de calor,
este parametro determinard o qudo eficiente este dispositivo é em relagdo ao chuveiro elétrico.

Utilizando-se da equacdo 4.2 o valor do COP do ciclo ideal é de 5,52, por outro lado o calculo
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realizado com o consumo de poténcia estimada do compressor retorna um COP de 2,33. Este re-
sultado indica que para cada Watt de energia consumida pelo compressor 2,33 Watts de energia
térmica sdo transferidas para a dgua, ou seja, uma economia de 42,9% em relacdo ao chuveiro
elétrico, uma vez que a sua relacdo de conversao de energia elétrica para térmica é de um para
um. No trabalho desenvolvido por Bastos e Torres (2016), obteve-se um COP real de 2,21 e
tedrico de 5,51, por outro lado, no trabalho desenvolvido por Del Amo et al. (2019) valores mé-
dio de COP iguais a 6 puderam ser obtidos. Portanto, pode-se concluir que o resultado obtido
neste trabalho apresentam valores médios dentre as bibliografias utilizadas como base para o
seu desenvolvimento. Vale ressaltar que a obten¢do de um COP baixo € devido a temperatura
de condensacdo determinada para o dispositivo, quanto menor a temperatura de condensagdo,
maior serd o COP. Todavia, optou-se a obtencdo de um COP baixo em fun¢do de uma melhor

troca de calor no condensador e para que a 4gua obtivesse uma maior temperatura na saida.

Através da modelagem matematica desenvolvida, pode-se variar a temperatura de con-
densacdo do ciclo termodindmico e observar a sua influéncia no coeficiente de performance
(COP). A Figura 6.2 apresenta os resultados obtidos para o COP ao variar a temperatura de
condensacdo de 30°C a 70°C.
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Figura 6.2: Variagdo do COP em func¢do da temperatura de condensagao.
Fonte: Arquivo pessoal.

A eficiéncia do coletor solar modelado € um parametro que compde um grupo de varidveis
que devem ser ajustados apos a constru¢do de um modelo para validagdo, portanto exige um
maior estudo acerca deste parametro especifico para a sua determinagdo. De acordo com dados
observados no banco de dados de grande parte dos fabricantes destes componentes, considerou-

se uma eficiéncia de 92% um valor aceitavel para o tipo de coletor solar aplicado.
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6.1.1 Condensador

Os componentes de maior criticidade no projeto de uma bomba de calor sdo os trocadores
de calor. O condensador deve ser projetado de forma que a interface de transferéncia de energia
térmica do fluido refrigerante para a 4gua seja o mais eficiente possivel. Isto pode ser conseguido
através da configuracdo de projeto, dos materiais que o compde e das condi¢des do fluido ao
atravessar este dispositivo. As implementagdes matematicas desenvolvidas seguindo o fluxo-
grama demonstrado na metodologia deste trabalho, juntamente com as correlacdes matematicas
que promovem uma simulag¢do da condicao do fluido refrigerante permite a obtencdo de resul-
tados otimizados e parametros para a sua construcdo. Os dados associados ao condensador sdao

apresentados nesta secao.

Dentre os resultados obtidos para o condensador, os perfis de temperatura para a dgua e
para o fluido refrigerante sdo importantes, pois demonstram de forma visual o comportamento
de temperatura de cada fluido ao longo do trocador de calor. A Figura 6.3apresenta os perfis
de temperatura de cada fluido, assim como as transicdes entre as zonas 1, 2 e 3 previamente
estabelecidas de acordo estado do R134a e o ciclo termodindmico de trabalho da bomba de
calor. O fluxo em contracorrente torna-se evidente uma vez que na zona 1 ha a transferéncia de
calor entre a dgua e o fluido refrigerante em suas maiores temperaturas, e, reciprocamente, na
zona 3, em suas menores temperaturas. A transi¢do de fase do fluido refrigerante (substincia
pura) do estado de vapor saturado para liquido saturado € evidenciando na Zona 2, em que a sua
temperatura mantem-se constante na temperatura de condensagdo. No inicio do condensador
(comprimento igual a 0) a temperatura do fluido refrigerante é de 71,1 °C e ele encontra-se
no estado de vapor superaquecido, neste mesmo ponto a temperatura da dgua é de 48 °C. No
final do condensador a temperaturas do fluido refrigerante € de 52 °C, em seu estado de liquido
comprimido, enquanto a temperatura da dgua é de 24 °C. Os comprimentos obtidos para cada
zona do condensador estdo evidenciados na Tabela 6.4. Na zona 2, durante a transi¢do de fase do
fluido refrigerante do estado de vapor saturado para liquido saturado, a temperatura mantém-se
constante e todo o calor latente do R134a € transferido para a 4gua, portanto € a zona que detém
o maior comprimento. Por outro lado, as Zonas 1 e 3, apresentam comprimentos relativamente
pequenos diante da Zona 2, isto deve-se ao fato do fluxo estar em uma condi¢cdo monofésica e
ha a transferéncia de calor sensivel do R134a para a 4gua. Além disso, apesar do fluxo de fluido
refrigerante apresentar o mesmo regime nas zona 1 e 3, o comprimento da zona 1 € menor
pois o fluido encontra-se em um estado gasoso, em que hd uma maior agitagdo das moléculas e
como consequéncia uma maior eficiéncia na transferéncia de calor, além de que a variacao de

temperatura da Zona 3 € maior do que a da Zona 1.
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Tabela 6.4: Comprimento de cada zona do condensador.

ATh,o A Tri34q

Zonal 0,7532m 2,08 °C 11,09°C

Condensador Zona?2 4,9048 m 20,05°C 60,00°C
Zona3 1,1642m 1,87 °C 8,00°C

Comprimento total 6,069 m 24,00°C a48,00°C 71,09°C a 52,00°C
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Figura 6.3: Perfis de temperatura da dgua e do fluido refrigerante R134a.
Fonte: Arquivo pessoal.

A obtencdo dos perfis de temperatura permite confrontar os demais resultados obtidos
para o condensador, uma vez que os parametros de cada fluido envolvido na transferéncia de
calor sdo totalmente dependentes de suas temperaturas e a condi¢do em que estao fluindo através
da tubulacdo. O coeficiente de transferéncia de calor para a 4gua, por exemplo, ndo varia con-
sideravelmente com a temperatura devido as suas propriedades (condutividade, viscosidade,
calor especifico) e ao nimero de Reynolds baixo, que garantird um fluxo laminar (Re<2300) na
dgua. Os resultados obtidos para o coeficiente de transferéncia de calor da d4gua variam de 245,9
[W/m?K] até 232,2 [W/m?K]. Esta pequena diminui¢do no coeficiente de transferéncia de calor
¢ devido ao aumento da temperatura da d4gua. A Figura 6.4 apresenta a variagdo do coeficiente

de transferéncia de calor da 4gua ao longo do condensador.
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Figura 6.4: Coeficiente de transferéncia de calor da dgua.
Fonte: Arquivo pessoal.

Por outro lado, o coeficiente de transferéncia de calor do fluido refrigerante apresenta
variacOes significativas ao longo do seu percurso no condensador. Inicialmente, na zona 1, en-
quanto ele se encontra na condi¢cdo de vapor superaquecido ha uma variacao de apenas 3,64%
em sua magnitude. Na zona 2, onde ocorre a transi¢do de fase de vapor saturado para liquido
saturado, o coeficiente de transferéncia de calor varia de 2608 [W/m?K], em seu valor mdximo,
a 727 [W/m?K], em seu valor minimo. Neste ponto da implementacdo as correlagdes matemati-
cas tentam prever o que ocorre com o fluido refrigerante em seu estado bifdsico a partir das
teorias associadas a frac@o de vazio. A correlacdo de Shah (2013) para o coeficiente de transfer-
éncia de calor na condensagdo, por exemplo, é fundamental na determinagdo deste parametro
no projeto proposto, esta varidvel € determinada a partir de um adimensional (J,) que indicara

a sua magnitude de acordo com o regime em que o fluido se encontra.

* Se o adimensional J, for maior que um valor definido como Ji,,puiento (4.45), o fluido

encontra-se em um regime turbulento;

* Se o adimensional J, for menor que um valor definido como Jigming- (4.48), o fluido

encontra-se em um regime laminar;

* Se o adimensional J, estiver entre Jiy puiento € Jiaminar, 0 fluido encontra-se em um regime

misto.

A Figura 6.5 evidencia o comportamento deste nimero adimensional ao longo da zona 2
do condensador. Através dela, observa-se que inicialmente o fluido refrigerante encontra-se em
um regime misto, posteriormente ele passa por um regime turbulento e finaliza a sua transi¢ao de
fase em um regime misto. As transi¢des de regime ocorridas impactam diretamente no cdlculo
do coeficiente de transferéncia de calor calculado para o fluido refrigerante, este comportamento

pode ser observado na Figura 6.6. Os parametros que influenciam diretamente no regime do
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fluido ao longo da tubulagdo sdo a velocidade méssica do fluido, o didmetro da tubulagado e a
densidade dos fluido no seu estado liquido e gasoso. Ressalta-se que quanto menor o didmetro
do tubo, maior a velocidade méssica, consequentemente hd um nimero de Reynolds elevado,

assim como a tendéncia de um fluxo turbulento.
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Figura 6.5: Comportamento do adimensional J, ao longo da zona 2 do condensador.
Fonte: Arquivo pessoal.
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Figura 6.6: Coeficiente de transferéncia de calor do refrigerante R134a.
Fonte: Arquivo pessoal.

O coeficiente global de troca é determinado pela equagdo (4.24), ou seja, depende direta-
mente dos coeficientes de transferéncia de calor dos dois fluidos envolvidos. A dgua € o fluido
que apresenta o menor coeficiente de transferéncia de calor, sendo assim o coeficiente global de
troca estard serd limitado por este parametro. Em outras palavras, um fluido apresenta bastante

energia térmica para ceder ao outro, todavia a taxa em que isso ocorrerd dependera diretamente
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da capacidade da dgua de absorver esta mesma energia térmica. A Figura 6.7 ilustra o compor-
tamento do coeficiente global de troca de calor ao longo do condensador. Os resultados obtidos
evidenciam descontinuidades nos pontos em que ha transi¢do do regime de fluxo do fluido re-
frigerante da condi¢do de misto para turbulento e vice-versa (Deve-se confrontar as imagens
6.5 e 6.6). Todavia, deve-se ressaltar que durante o funcionamento da bomba de calor o fluido
refrigerante ndo apresentard um comportamento descontinuo como apresentado. Estas descon-
tinuidades obtidas nos cdlculos matematicos se devem somente as limitacdes das correlacoes
aplicadas, que tentam descrever os fendomenos fisicos e termodindmicos ocorridos no R134a,

sendo assim estdo propensos a estes tipos de eventos.
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Figura 6.7: Coeficiente global de troca da do condensador.
Fonte: Arquivo pessoal.

Ap0s a obtengdo de todos os resultados necessdrios para o projeto do condensador, pode-
se compilar estes parametros na Tabela 6.5. Para a constru¢do de um protétipo de forma a validar
a modelagem proposta serd necessdrio a constru¢do de um condensador em que os fluidos cir-
culardo em contracorrente cujo comprimento total seja de 6,1 metros. Os tubos do condensador
serdo de cobre, devido as suas propriedades térmicas, e apresentardo o didmetro nominal de
saida do compressor, ou seja, 3/8” (9,525 mm). O tubo externo, por onde passard a dgua apre-
sentard um didmetro nominal de 5/8” (15,875 mm), o material selecionado é uma mescla entre
PVC/borracha com o objetivo de isolar a 4gua do ambiente e preservar a energia térmica a ela
transferida. Os demais parametros constantes na tabela foram discutidos anteriormente e estao
associados as temperaturas de entrada e saida do condensador, bem como o fluxo méassico de

cada fluido.
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Tabela 6.5: Pardmetros de projeto do condensador

Parametro Magnitude
Comprimento total 6,1 metros
Diametro do tubo interno 3/8”
Diametro do tubo externo 5/8”
Material do tubo interno Cobre
Material do tubo externo (mangueira) PVC/Borracha
Temperatura de saida da dgua 48 °C
Temperatura de entrada da dgua 24 °C
Temperatura de entrada do R134a 71,09°C
Temperatura de saida do R134a 52°C
Vazdo massica de R134a 0,007706 [Kg/s]; ou 27,74 [Kg/h]
Vazdo méssica de dgua 0,01278 [Kg/s]; ou 45,99 [Kg/h]
Area de transferéncia de calor 0,1825 m?

6.2 Evaporador

O evaporador deve ser projetado de forma que absorcdo de energia térmica proveniente
do ambiente e da energia solar seja a maior possivel. Diversos fatores sdo fundamentais para
contribuir com a eficiéncia da placa-coletora solar, dentre eles estio a inclinacao da placa, o ma-
terial da placa e da tubulag@o por onde o fluido passard, o regime em que o R134a encontra-se
ao atravessar a tubulacdo, a diferenca de temperatura entre o fluido refrigerante e o ambiente, e
até mesmo o meio de fixacdo dos tubos com a placa coletora. As implementagdes matematicas
desenvolvidas seguindo o fluxograma demonstrado na metodologia deste trabalho, juntamente
com as correlacdes matematicas que promovem uma simulagcdo da condi¢do do fluido refriger-
ante permite a obten¢do de resultados otimizados e parametros para a sua construcdo. Os dados

associados ao evaporador sao apresentados nesta secao.

As implementacdes realizadas para a evaporagdo utilizaram como base a correlacdo de
Kandlikar (1990). Através dela, tem-se a habilidade de prever corretamente a dependéncia en-
tre o coeficiente de troca de calor e varios outros parametros do sistema. Dentre os principais
parametros que alimentam a correlacio estd o parametro dependente do fluido, que neste tra-
balho € igual a 1,63 devido a utilizacdo do R134a. Além disso, os nimeros de convecgdo (Co)
e ebulicdo (Bo) sdo fundamentais para o entendimento do comportamento do fluido durante a
sua evaporagdo. O nimero de ebuli¢do apresentou um valor de 0,0004948 o que indica que a

evaporacdo ocorreu integralmente em uma regiao convectiva. (Kandlikar, 1990)

Conforme mencionado anteriormente, o evaporador projetado apresenta 2 zonas. Na
primeira hé a transicao do fluido bifésico para a condi¢do de vapor saturado, e posteriormente
um superaquecimento definido pelo grau de superaquecimento da modelagem. O comprimento

calculado cada zona do evaporador, bem como o seu comprimento total, estdo evidenciados na
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Tabela 6.6

Tabela 6.6: Comprimento de cada zona do Evaporador.

Zonal 15,74 m
Zona2 1,27m
Comprimento total 17,01 m

Evaporador

O comprimento do evaporador € 2,78 vezes maior que o condensador. Apesar da as-
sisténcia solar, que promove um fornecimento de energia térmica extra do ambiente, o fluido
refrigerante no evaporador apresenta propriedades fisicas e termodindmicas que determinam

uma maior distancia para que o fluido atinja a condi¢do final de interesse. Sdo elas:

* A pressdo do fluido refrigerante no evaporador € quatro vezes menor que a pressiao de
condensacdo: Isto influencia diretamente no regime em que o fluido se desloca através da
tubulacdo. No evaporador, durante a mudanga de fase, o fluido refrigerante encontra-se
integralmente em um regime laminar, em que a taxa de transferéncia de calor € significa-

tivamente diminuida. (Cengel e Boles, 2015)

* Durante a evaporacdo h4 transferéncia de calor para o fluido na forma de irradiacio (en-
ergia solar) e convecgdo (ar ambiente). No primeiro caso, os materiais de construcdo da
bomba de calor podem impactar severamente na troca de calor, bem como condi¢des
ambientais tais como o vento. Na convecg¢do, a troca de calor com o ar € muito menos

eficiente do que com a dgua, isto deve-se ao baixo calor especifico do ar.

A radiacao solar absorvida pelo coletor, definida pela equacao (4.70), foi determinada
considerando o pior cendrio anual, ou seja, 0 més em que a irradiacdo solar disponivel € a
menor: Junho. Este més contém o menor dia do ano - caracterizado pelo solsticio de inverno -

os dados solarimétricos desta data constam na Tabela 6.7

Tabela 6.7: Parametros solarimétricos do dia e hora selecionados.

Parametro Valor
Dia do ano 21 de Junho
Nimero do dia do ano (n) 172
Declinagio (9) +23,45°
Hora angular (w) 0°(meio dia)

A irradiacdo solar disponivel de acordo com os dados histéricos do més de Junho para
lavras é de S = 392 [W/m?].
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A implementacgao exige a consideracao de alguns parametros associados ao coletor solar,
dentre eles a absortancia, que estd associada ao material da tubulacdo, a transmissibilidade e a
sua inclinacdo. O valor da absortancia do cobre utilizado foi de o = 0,35 (Duffie et al., 2013),
a transmissibilidade foi considerada igual a 1, uma vez que o coletor projetado nao apresenta

uma cobertura de vidro. Determinou-se uma inclinagao de 30 °.

Quanto maior a diferenca de temperatura entre o fluido refrigerante e o ambiente, e o co-
letor solar em que a tubulagdo estard acoplada, maior serd a taxa de transferéncia de calor para
o fluido refrigerante para que ele mude de fase, isto explica a escolha da temperatura de evapo-
racdo de trabalho da mdquina térmica. A amplitude térmica entre a temperatura de evaporacao e
a temperatura ambiente foi de 16 °C. A partir da modelagem matemética de aletas apresentada
na secao 4.5.4, pode-se determinar o comportamento da temperatura da placa durante o fun-
cionamento da bomba de calor ao longo do comprimento da tubulagdo do evaporador (Figura
6.8). A temperatura no evaporador varia de 10 °C até 17 °C. O superaquecimento estabelecido
foi de 7°C e serve para garantir que todo o fluido refrigerante evapore completamente, evitando

que qualquer particula liquida entre no compressor e cause danos.
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Figura 6.8: Temperatura da placa e do fluido refrigerante ao longo do evaporador.

O fator de eficiéncia do coletor € demonstrado na Figura 6.9, nela é observado que quando
o coletor entra na regido de superaquecimento hd um decréscimo significativo na eficiéncia
do coletor. Isto se deve ao fato de que na regido de mistura o coletor apresenta uma maior
capacidade de absorver calor diante de um alto coeficiente de transferéncia de calor nessa regido.
Portanto, o fator de eficiéncia depende das propriedades do fluido refrigerante e da eficiéncia
da aleta. O fator de eficiéncia variou de 96,76% até 82,69% . A queda subita € causada pela
transicdo entre o regime bifdsico para o regime monofasico, quando o fluido percorre 15,72
m no evaporador, devido ao menor coeficiente de transferéncia de calor por parte do vapor

superaquecido.
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Figura 6.9: Fator de eficiéncia ao longo do evaporador.
Fonte: Arquivo pessoal.

16

A variagdo do coeficiente de transferéncia de calor ao longo do evaporador estd represen-

tado na Figura 6.10, é observado que hd uma diminui¢do neste coeficiente a medida em que o
titulo aumenta. O coeficiente de transferéncia de calor varia de 2988 [W/m?K] a 1443 [W/m?K]

na zona bifésica, e na zona monofésica ele se estabelece em torno de 383 [W/m?K]. A mudanca

de fase gera um fluxo ndo uniforme no fluido, o que contribui para uma melhor troca de calor

com o ambiente e, consequentemente, um maior coeficiente de transferéncia de calor. Por outro

lado, o fluido em seu estado gasoso apresenta um calor especifico muito baixo em comparagao

ao liquido e a uma mistura bifésica, por isso observa-se uma queda significativa neste mesmo

coeficiente quando hd transi¢do da zona 1 do evaporador para a zona 2. (Bergman et al., 2011)
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Figura 6.10: Coeficiente de transferéncia de calor do refrigerante R134a no evaporador.
Fonte: Arquivo pessoal.

Assim como no condensador, os resultados obtidos para o evaporador permitem a
obtencdo de parametros suficientes para o desenvolvimento de um protétipo para validagcdo
do modelo. A Tabela 6.8 sintetiza os parametros de projeto adotados para o coletor-evaporador
solar. O evaporador apresentard um comprimento total de 17,0 metros de tubos de cobre de
3/8” (9,525 mm), a temperatura ambiente considerada foi de 24°C, todavia este valor pode ser
alterado em eventuais correcdes de modelo para se adequar a temperatura ambiente do local de
experimentacfo. A drea total da placa do coletor-evaporador é de 1,71 m?, onde os tubos estardo
dispostos em fileiras com uma distancia de 10 cm entre si. A espessura da placa considerada ¢

de 1 mm, numa inclinacao de 30°.
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Tabela 6.8: Parametros de projeto do coletor-evaporador solar

Parametro Magnitude
Comprimento total 17,0 metros
Diametro do tubo 3/8”
Material do tubo Cobre
Temperatura ambiente 24°C
Velocidade do vento 1,4 m/s
Irradiacdo solar média anual (Ggqa;) 572 [W/m?]
Radiacdo solar absorvida, S 392 [W/m?]
Temperatura de entrada do R134a 10,0°C
Temperatura de saida do R134a 17,0°C
Area da Placa (A,) 2,078 m?
Area de transferéncia de calor 0,5087 m?
Distancia circunferencial entre tubos (W) 10 cm
Espessura da placa (y.) I mm
Inclinacdo da placa (5) 30°
Absortincia do cobre (&) 0,35
Transmissibilidade (7) 1

6.3 Massa de fluido refrigerante R134a

A massa de fluido refrigerante € um parametro fundamental para garantir a validag¢do do
modelo no caso da constru¢ao de um protétipo. O funcionamento correto da bomba de calor,
conforme calculado, sé acontecerd se o fluido estiver submetido as condi¢des do ciclo termod-
indmico modelado, para isso € necessdrio que nao haja espago vazio ao longo do sistema, algo
que acarretard na diminuicao da pressao ao longo da tubulagdo do fluido refrigerante, alterando
as suas propriedades fisicas e termodinamicas. As massas de fluido refrigerante em cada tro-
cador de calor podem ser estimadas através da densidade do fluido na pressdo e temperatura

média do volume de controle, do didmetro interno da tubulagdo e de seu comprimento.

Além disso, para o célculo da massa de fluido refrigerante para o compressor, valvula de

expansdo e tubulagdes de conexdo entre os componentes foi seguida a seguinte estratégia:

* O compressor modelado € totalmente hermético, ou seja, ele é totalmente preenchido pelo
R134a. A massa de fluido refrigerante que preenche este componente foi determinada a
partir do calculo aproximado do volume ocupado por ele, utilizou-se também a densidade

do refrigerante no tubo de admissao;

* Para a vdlvula de expansao e a tubulagdo entre os componentes pode-se estimar através do
projeto do protétipo um comprimento equivalente de aproximadamente 1,85 metros, ade-
mais utilizou-se a densidade do fluido quando ele encontra-se submetido a maior pressao

do ciclo termodinamico.
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As massas calculadas para cada trocador de calor, assim como a massa dos outros com-
ponentes do dispositivo, e a massa total do sistema estdo sintetizados na Tabela 6.9. Através dos
valores obtidos, € observdvel que, proporcionalmente, a massa de fluido refrigerante no conden-
sador € muito maior que a do evaporador. Isto deve-se principalmente a variacao da densidade
do R134a de 19,46 kg/m? na regidio de baixa pressdo para 1050 kg/m? na regido de alta pressio,

ou seja, uma variacdo de 5411%.

Tabela 6.9: Massa de refrigerante R134a

Condensador Evaporador
Zona 1 0,002764 kg 0,11730 kg
Zona 2 0,052690 kg 0,00112 kg
Zona 3 0,055600 kg -
Total 0,111054 kg 0,11842 kg
Vilvula/Compressor 0,107373 kg
Massa Total 0,336940 kg

Os freezers/geladeiras que utilizam compressores de poténcia semelhante, apresentam
uma carga de refrigerante de aproximadamente 0,250 kg (Consul, Eletrolux), todavia apresen-

tam um comprimento de condensador e evaporador menores.

6.4 Projeto do protétipo de validacao

O desenvolvimento de um protétipo € fundamental para a validacdo da modelagem
matematica proposta. Apds a sua construgcdo, pode-se controlar as varidveis de entrada do ci-
clo termodinamico (Pressdo de condensacao, pressdo de evaporacdo, irradiacio solar incidente,
fluxo méssico de dgua, entre outras) de modo a obter varidveis de saida que poderdo ser con-
frontadas com os resultados obtidos no modelo matematico. Os resultados obtidos em um pro-
tétipo permitem, também, um ajuste do modelo matematico, para que as suas condi¢des de
contorno se tornem mais precisas € atendam a diversas condi¢des em estado estaciondrio im-
postas a bomba de calor. Nesta secdo, serd abordada o projeto realizado no software SolidWorks
que servird de orientagdo para a constru¢dao de um protétipo da bomba de calor. Além disso, os
custos aproximados de cada material utilizado no projeto do protétipo serd apresentado, para
que uma andlise do custo de desenvolvimento deste trabalho seja realizada. Deve-se ressaltar

que os custos abordados neste presente foram or¢ados no ano de 2020.

6.4.1 Bancada de testes

O projeto da estrutura de bancada de testes foi desenvolvida utilizando-se dos materiais

dispostos na Tabela 6.10. Nela, € observavel a utilizacado de tubos de aco com sec¢do quadrada
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de 30x30 mm e 35x35 m, além de chapas metélicas de 110x90x1,9 mm. As Figuras 6.11 ¢ 6.12

apresentam respectivamente a estrutura projetada e o seu desenho técnico com as respectivas

dimensdes. Os componentes metalicos deverdo ser unidos pelo processo de soldagem.

Tabela 6.10: Materiais utilizados na estrutura da bancada de testes

Material Quantidade Observagoes Custo
Tubo quadrado 30x30 mm 13 metros Aco 1020 R$ 170,58
Tubo quadado 35x35 mm 0,7 metros Aco 1020 RS 12,35
Chapas de Aco 4 110x90x1,2 mm Aco 1020 R$ 40,52
Chapa de madeira 1 1030x600x3 mm MDF R$ 17,86
Rodas Girantes Colson 4 3 polegadas Colson GLP312PP R$ 56,68
Dobradicas 2 30x30mm R$ 1,40
Parafusos 8 M4x30 R$ 1,00
Parafusos 16 M8x25 RS 13,60
Parafusos 6 M8x50 RS 6,00
Porcas 22 M8 Autotravante R$ 11,00

Figura 6.11: Representa¢do da estrutura da bancada de testes via SolidWorks.
Fonte: Arquivo Pessoal.
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Figura 6.12: Dimensdes da estrutura da bancada projetada.
Fonte: Arquivo Pessoal.

De modo a tornar o angulo de incidéncia da placa do evaporador varidvel, foram proje-
tadas 4 barras méveis (2 lineares e 2 angulares) que permitem um ajuste do angulo de inclinagao
entre 20°a 45 °. Estas barras sdo evidenciadas nas Figuras 6.13 e 6.14. A barra de elevacido de-
verd ser encaixada na regido destacada como "Detalhe A"da Figura 6.12, e o seu deslocamento
linear promoverd a alteracdo do angulo de incidéncia da placa do evaporador, ao definir a con-

figuragcdo desejada, o deslocamento linear € travado através de um parafuso M8x50 e porca.
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Figura 6.13: Barra projetada para alterar o &ngulo de incidéncia do evaporador/coletor solar.
Fonte: Arquivo Pessoal.
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Figura 6.14: Barra suporte para o evaporador/coletor solar com catracas posi¢des de trava do
angulo de incidéncia da placa.
Fonte: Arquivo Pessoal.

Os parafusos m8x25mm serdo utilizados para a fixacdo das 4 rodas girantes de 3 pole-
gadas (sugestdo de modelo: GLP312PP Cosol), nas chapas de 1,2 mm de espessura soldadas na
base da bancada. As dimensdes das chapas com as coordenadas dos furos para encaixe das ro-
das sdo apresentados na Figura 6.15, além disso a roda girante de 3 polegadas da empresa Cosol
€ mostrada na Figura 6.16. A chapa de madeira que servird de apoio para todos os componentes
da bomba de calor possui o dimensionamento conforme a Figura 6.17, ela sera fixada com os
4 parafusos m8x50mm. A montagem dos componentes da bancada de testes é evidenciada na
Figura 6.18.
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Figura 6.15: Vista inferior da bancada de testes e dimensdes da chapa de fixagdo da roda girante.
Fonte: Arquivo Pessoal.
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Figura 6.16: Roda girante Cosol GLP312PP.
Fonte: Cosol.
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Figura 6.17: Dimensdes da chapa de madeira, base da bancada de testes.
Fonte: Arquivo Pessoal.
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Figura 6.18: Montagem da bancada de testes com as rodas girantes.
Fonte: Arquivo Pessoal.

6.4.2 Placa coletora do evaporador e Serpentina

O evaporador apresentado é composto por dois componentes principais: a placa coletora
solar e a serpentina (tubos de cobre por onde o fluido refrigerante circula). A discretizacao
dos materiais utilizados na constru¢do deste elemento da bomba de calor estdo sintetizados na
Tabela 6.11.

Tabela 6.11: Materiais utilizados na constru¢ao do evaporador.

Material Quantidade Observagoes Custo
Tubo de cobre 18,45 metros 3/8” R$ 214,00
Chapa de Aco  1430x1450x1 mm Aco 1020 R$ 169,04
Parafusos 4 M6x50mm R$3,34
Porcas 4 M6 Autotravante ~ R$1,00

A chapa de aco metdlica apresenta uma 4rea de 2,074 m?, um valor préximo da 4rea
da placa calculada conforme a Tabela 6.8. Esta chapa serd fixa a bancada de testes através
dos 4 parafusos e porcas M6 mencionadas na Tabela 6.11. A serpentina de tubos de cobre
apresentou um comprimento total de 18,45 metros, sendo considerado os comprimentos de tubo
que realizam a conexao do evaporador ao compressor e a valvula de expansao. As Figuras 6.19,
6.21 e 6.20 ilustram os componentes projetados e as dimensdes nominais para a constru¢ao de

cada dispositivo.
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Figura 6.19: Placa do evaporador com dimensdes de projeto.

Fonte: Arquivo Pessoal.
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Figura 6.20: Dimensdes da serpentina de tubos de cobre de 3/8”.

Fonte: Arquivo Pessoal.
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Figura 6.21: Montagem do evaporador coletor solar (placa + serpentina).
Fonte: Arquivo Pessoal.

6.4.3 Condensador

Diante dos pardmetros de saida evidenciados na Tabela 6.5, o condensador foi dimen-
sionado de modo que os fluidos pudesse apresentar um fluxo em contracorrente e em tubos
concéntricos entre si. Para o desenvolvimento deste projeto, foram utilizados os materiais apre-
sentados na Tabela 6.12

Tabela 6.12: Materiais utilizados na constru¢do do evaporador.

Material Quantidade Observagdes Custo
Tubo de cobre 6,7 metros 3/8” RS 134,00
Mangueira de PVC/borracha 8 metros 5/8” R$ 32.44
Tubo de aco 20 cm R$ 2,00
Abragadeiras 4 5/87al” R$4,00
Silicone de alta temperatura 1 bisnaga R$13,90

De acordo com os parametros obtidos para o condensador, este trocador de calor deve
possuir um comprimento de 6,09 metros para garantir a ocorréncia de todos os fendmenos fisi-
cos e termodindmicos modelados. Deste modo, o condensador projetado apresenta um formato
espiral de 30 centimetros de didmetro com 6 espiras (Figura 6.22). A montagem do condensador

com a mangueira de borracha externa de forma concéntrica € apresentada na Figura 6.23.



101

Figura 6.22: Serpentina do condensador.
Fonte: Arquivo Pessoal.
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Figura 6.23: Montagem entre serpentina e mangueira de dgua.
Fonte: Arquivo Pessoal.

Para inserir 4gua no condensador € necessdrio a utilizacdo de um conector de mangueiras
que permita a continuidade dos tubos de cobre e a0 mesmo tempo um fluxo continuo de dgua
na entrada e na saida do condensador. O projeto deste conector € evidenciado na Figura 6.24. A
montagem completa do condensador € evidenciada na Figura 6.25. O silicone de alta temper-

atura devera ser utilizado para garantir a estanqueidade do sistema.
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Figura 6.24: Conexao entre mangueiras aplicadas nas extremidades do condensador.
Fonte: Arquivo Pessoal.

Figura 6.25: Montagem completa do condensador.
Fonte: Arquivo Pessoal.

6.4.4 Manometros

Para a validacdo do modelo matemaético, além do controle do fluxo de 4gua que passara
pelo condensador, serd necessdrio a utilizagdo de dois mandmetros para aferir a pressdo na
tubulac@o do condensador e do evaporador. Para inserir estes sensores de pressdo € necessario

a utilizacao de algumas conexdes que estdo sintetizadas na Tabela 6.13.

Tabela 6.13: Materiais utilizados conexido dos sistemas e dos manOmetros.

Material Quantidade Observacoes Custo
Manometro 2 BAR e PSI, conexao 1/4” N/A
Té 2 3/8” (Figura 6.26) R$ 15,00
Porca Flangeada 4 3/8” (Figura 6.27) R$ 20,00

Conexao fémea-fémea 2 3/8” para 1/4” (Figura6.28) R$ 6,00
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Figura 6.26: Conexao T€ para insercao do mandmetro na tubulacio de cobre.
Fonte: MaltaMC.

Figura 6.27: Porca flangeada utilizada em conjunto ao Te.
Fonte: MaltaMC.

Figura 6.28: Conexao fémea-fémea 3/8” para 1/4” utilizada para conectar o manometro ao Te.
Fonte: Swagelok.

A Figura 6.29 ilustra as juncdo das conexdes com 0 mandmetro para incorpori-lo a tubu-

lagcdo de cobre da bomba de calor.
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Figura 6.29: Manometro incorporado a tubulacdo da bomba de calor através das conexdes ref-
erenciadas na Tabela6.13.
Fonte: Arquivo Pessoal.

6.4.5 Montagem Geral

A unido dos subcomponentes supracitados permite a constru¢do do protétipo da bomba
de calor de expansao direta com assisténcia solar. As Figuras 6.30 e 6.31 evidencia o projeto do

protétipo da bomba de calor montado e com todos os elementos interconectados.

Figura 6.30: Vistas da montagem geral do protétipo da bomba de calor.
Fonte: Arquivo Pessoal.
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Figura 6.31: Vistas da montagem geral do prot6tipo da bomba de calor.
Fonte: Arquivo Pessoal.

O custo total de construcdo do protétipo € apresentado na Tabela 6.14, ressalta-se que nao
serdo considerados os custos associados aos mandmetros, pois estes instrumentos sdo dispen-
séveis no funcionamento da bomba de calor, e s6 serdo utilizados para a validacao do modelo.

Nesta tabela, serdo considerados os custos da valvula de expansio e compressor.

Tabela 6.14: Custo total para a construcio do protétipo (Valores aproximados).

Componente Observagoes Custo

Estrutura da Bancada R$ 330,99
Evaporador - R$ 387,38
Condensador R$ 186,34
Compressor Embraco FFI12HBX R$ 400,00
Valvula de expansdo  Tipo Agulha R$ 40,00
Conexoes R$ 41,00

Total R$1385,71
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7 Conclusao

Diante do exposto, o modelo matematico em regime estaciondrio da bomba de calor de
expansdo direta com coletor-evaporador solar, utilizando o refrigerante R134a, para o aqueci-
mento de 4gua foi desenvolvido e apresentou resultados cruciais para o projeto de um protétipo

de validacdo.

Para atingir estes resultados, o ciclo termodinamico tedrico foi esbo¢ado considerando as
temperaturas do evaporador de 10°C e do condensador de 60°C. Diante da bibliografia estu-
dada, estas temperaturas estabelecidas garantem a eficiéncia dos trocadores de calor, devido a
diferenca de temperatura entre o fluido refrigerante, o ar e a dgua. A partir delas, os principais
pontos termodindmicos que delimitam o ciclo e permitem a obten¢do das propriedades do flu-
ido refrigerante ao longo da bomba de calor foram determinados, assim como o calor absorvido
pelo evaporador e liberado pelo condensador. A irradiagdo solar incidente na regido de Lavras
pdde ser obtida através de dados histéricos do Instituto Nacional de Meteorologia, todavia um
estudo utilizando um pirandmetro permitiria a obtencao de dados mais precisos deste parametro

fundamental para o projeto.

As temperaturas de evaporacao e condensacdo sdo dois parametros fundamentais para o
projeto, pois elas determinam as pressoes do ciclo de baixa pressdo e de alta pressdo, além de
serem fundamentais na determinacio do fluxo massico e da poténcia consumida pelo compres-
sor. Estes parametros foram descritos com precisdo através de um polindmio determinado a
partir da utilizacdo do Software Matlab. Apds a obtencdo do fluxo mdssico de fluido refriger-

ante, podde-se obter o fluxo mdssico de dgua que seria aquecida pelo condensador.

Através de cdlculos iterativos realizados a partir de implementacdes utilizando o software
EES, e diversas correlagcdes matemadticas que descreveram o comportamento do fluido refriger-
ante em cada zona do evaporador e condensador, o comprimento de cada trocador de calor foi
obtido para que se pudesse desenvolver um protétipo para validagdo. O condensador apresenta
trés zonas em que o fluido refrigerante estard na condi¢ao de fluxo misto e turbulento, com um
comprimento total de 6,09 metros, enquanto o evaporador apresentara um comprimento total de

17,00 metros ao longo de suas duas zonas.

Os parametros de entrada inseridos na modelagem matemadtica geraram um ciclo termod-
indmico ideal com COP de 5,51, ou seja, para cada 1W de energia elétrica consumida no ciclo,
sdo transferidos 5,52W de energia para a dgua, este resultado evidencia uma economia de en-
ergia em relacdo a outras fontes para o aquecimento de dgua. Ao considerar o consumo real do
compressor, este COP reduz-se a 2,34, um valor relativamente baixo em relacio ao ideal, mas
ainda desejdvel para a aplicacdo proposta, uma vez que representa uma economia de 57,3% em

consumo de energia elétrica. Os parametros estabelecidos como condicdes de contorno ainda
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podem ser atualizados de forma a reproduzir melhor a realidade na realizacdo de validacdes

experimentais, e, a partir disso, coeficientes de performance ainda maiores podem ser obtidos.

A bomba de calor modelada apresenta total conformidade com os objetivos apresentados.
Uma metodologia de desenvolvimento do modelo matematico que orienta a légica de progra-
macao desenvolvida, bem como as correlacdes matematicas utilizadas para descrever o fluido
refrigerante nas diversas condic¢des fisicas e termodinamicas ao longo da bomba de calor foi
apresentada. Além disso, o projeto de um protétipo para a validacao dos resultados obtidos foi

apresentado juntamente com os custos envolvidos para a sua construcao.

O modelo matematico desenvolvido permite, de forma simples, estabelecer relagdes di-
retas entre as condicdes de contorno inseridas como parametros de entrada e os parametros
de saida. Através disso, pode-se otimizar o desenvolvimento/projeto de quaisquer bombas de
calor de expansdo direta e com assisténcia solar operando em regime estaciondrio, desde que
os parametros do fluido refrigerante e do ambiente estejam de acordo com as limitacdes das

correlacdes matemadticas utilizadas.

7.1 Trabalhos futuros

Espera-se que a realizacdo desta modelagem sirva como base para o desenvolvimento
de novos trabalhos, e que alguns itens aqui apresentados possam ser ainda mais otimizados,

aprofundados ou extrapolados, sdo exemplos:

* Constru¢do da bomba de calor de acordo com o projeto em CAD apresentado;

* Andlise de viabilidade técnica e econdmica para a implantacdo de bombas de calor que
operem com evaporadores solares em relacdo aos sistemas tradicionais de aquecimento

de 4gua;

* Estudo sobre o comportamento do evaporador solar operando com diferentes angulos de

inclinacao, buscando otimizar a captagdo solar;

* Desenvolvimento de um modelo matemadtico transiente que consiga apresentar com bas-
tante precisdo o comportamento da bomba de calor de acordo com a variagdo das

condi¢des do ambiente externo;

* Desenvolvimento de estudos acerca da irradiacdo solar e correlagdes mais simples que
auxiliem na determinacdo da radiacdo absorvida principalmente para coletores solares

planos sem cobertura de vidro;

* Estudo da aplicac@o de outros materiais nos tubos da bomba de calor e da placa do evap-

orador solar.
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8 Apéndice

Neste trabalho, todos os simbolos sdo explicitados quando utilizados pela primeira vez.
Este apéndice inclui uma lista genérica que pode ser consultada em caso de divida. Deve-se

notar, todavia, que apenas os simbolos mais genéricos e mais utilizados estao incluidos na lista

a seguir.
Subscritos
a Ambiente
Direta; Unido
c Compressor
cev  Céu-evaporador
d Difusa
ev Evaporacao
ex Externo
f Fluido

g Gas; Refletido pelo chdo

h Hidréulico

in,e Entrada

1 Liquido

loc  Local

LS  Liquido Saturado

on Incidente em um plano normal
out,s Saida

sev  Solo-evaporador

st Horario local na zona do meridiano
sup  Superficie

t Irradiagdo em um plano inclinado
TP Duas fases

tr Transversal

v Vapor

w Parede

zZ Z@nite
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Simbolos
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Area [m?]

Largura da unido [m]

Numero de ebulicdo

Condutancia da uniao [W/m.°C]

Numero de conveccao

Coeficiente de performance

Calor especifico [J/kg.K]

Energia [J]

Energia do volume de controle [J]

Diametro [m]

Fator de atrito

Eficiéncia padrdo para aletas retas com perfil retangular

Fator de eficiéncia de aletas

Parametro dependente do fluido

Numero de Froude

Gravidade [m/s?]

Velocidade Missica [kg/s.m?]; Constante Solar

Irradiacdo solar extraterrestre medida numa superficie normal [W/m?]
Entalpia especifica [kJ/kg]; Coeficiente de transferéncia de calor por convecgio [W/m?.K]
Coeficiente de transferéncia de calor por irradiagdo [W/m?.K]
Irradiagdo solar total extraterrestre em uma superficie horizontal em um dia [J/m?]
Irradiacdo solar absorvida em uma hora [J/m?]

Velocidade de vapor

Condutividade térmica [W/m.K]; Constante de Stefan-Boltzmann
Comprimento [m]; Longitude [graus]

Numero do dia do ano

Nuimero de Nusselt

Fluxo méssico total [kg/s]

Fluxo massico de liquido [kg/s]

Fluxo méssico de vapor [kg/s]

Perimetro [m]

Numero de Prandtl

Calor[J]

Poténcia| W]

Energia térmica liberada pelo condensador[W]

Taxa de transferéncia de calor por convecgdo [W/m?]

Taxa de transferéncia de calor por irradiagio [W/m?]
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Qevap
Qn
Q1
Qrad
W;

Ra D
Re

L

N> <+~ »n

Energia térmica absorvida pelo evaporador[W]
Carga térmica transferida a fonte quente [W]

Carga témica absorvida da fonte fria [W]

Calor emitido por irradiacao[ W]

Poténcia elétrica de alimentacdo do compressor[W]
Taxa de energia ttil recebida pelo coletor [W]
Numero de Rayleigh

Numero de Reynolds

Energia solar absorvida [W]

Tempo [s]

Temperatura[°C]

Coeficiente global de transferéncia de calor[W/m?.K]
Velocidade [m/s]

Coordenada retangular [m]; Titulo

Altura; Parametro da Correlagcdo de Kandlikar

Letras gregas

I O 22 @R

3

E S 19T X &

Fragdo de vazio; Absortividade
Inclinacdo do coletor solar [graus]; Coeficiente de difusividade térmica do ar [K!]
Fator de interceptacdo do coletor solar
Espessura média da unidao [m]
Declinagdo [graus]; Espessura [m]
Emissividade

Eficiéncia

Angulo de incidéncia solar [graus]
Viscosidade [kg/s.m]

Viscosidade cinematica [m?/s]

Massa especifica [kg/m?]

Constante de Stefan-Boltzmann
Transmissibilidade

Angulo zenital [graus]

Hora solar [graus]
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