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Hernandez, R. S. Estudo computacional de um ciclo de refrigeracio transcritico de
CO2 com e sem ejetor. 2025. 131 f. Dissertacdo de mestrado, Universidade Federal de

Uberlandia, Uberlandia, Minas Gerais, Brasil.

Resumo

Apesar da refrigeracdo promover grandes beneficios sociais e econdomicos, 0s impactos
ambientais em larga escala t€ém despertado o interesse de pesquisadores em substituir os fluidos
refrigerantes HCFC’s e CFC’s por fluidos refrigerantes naturais devido ao menor impacto
ambiental e uma necessidade de atender a emenda de Kigali. Dentro dos refrigerantes
alternativos aos convencionais se encontra o CO», como fluido refrigerante tem atraido a
atencao devido as suas propriedades termo fisicas, um dos ciclos mais utilizados ¢ o ciclo de
compressdo a vapor transcritico com COy. Diferentes estudos investigaram o uso de novos
equipamentos promissores para aumentar o COP em um ciclo convencional transcritico de COsz.
Assim, novas tecnologias de aprimoramento t€ém surgido, entre elas destaca-se o ejetor, o qual
¢ um equipamento que recupera parte do trabalho do compressor para diminuir a relacdo de
compressdo, resultando no aumento do desempenho do sistema. Desta forma, o objetivo do
presente trabalho € simular computacionalmente o ciclo transcritico convencional de CO> com
um ejetor e comparar os resultados obtidos com um ciclo convencional sem ejetor. Para a
simulagdo sao utilizados modelos e consideragdes obtidas de diferentes trabalhos encontrados
na literatura. Os diferentes componentes do sistema sao analisados termodinamicamente através
de balancos de energia, massa e¢ quantidade de movimento linear. Os resultados obtidos
computacionalmente apresentam concordancia satisfatéria com os resultados experimentais,
para o ejetor foram comparados dois modelos concluindo que o modelo de mistura a pressao
constante apresentou a maior concordancia com os dados experimentais, o modelo do
compressor usou uma parede ficticia para considerar os ganhos e perdas da transferéncia de
calor ao longo do processo de compressao, o modelo dos trocadores de calor utilizou pequenos
volumes de controle os quais sdo considerados trocadores de calor independentes, a valvula de
expansdo foi modelada considerando os fatores de expansdo para fluidos bifésicos.
Numericamente, observou-se ganhos de entre 22 % e 25 % no COP quando implementado o

ejetor.

Palavras-chave: Refrigeragdo, computacional, ejetor, R744, transcritico.
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Hernandez, R. S. Computational study of a CO:2 transcritical refrigeration cycle
with and without ejector. 2025. 131 f. Master's dissertation, Federal University of Uberlandia,

Uberlandia, Minas Gerais, Brasil.

Abstract

Despite the large social and economic benefits of refrigeration, large-scale environmental
impacts have prompted researchers to replace HCFC and CFC refrigerants with natural
refrigerants due to their lower environmental impact and the need to comply with the Kigali
Amendment. Among the alternatives to conventional refrigerants, CO> stands out. As a
refrigerant, it has attracted attention due to its thermophysical properties, with one of the most
used cycles being the transcritical vapor compression cycle with CO». Different studies have
investigated the use of promising new equipment to increase the COP in a conventional
transcritical COz cycle. Thus, new enhancement technologies have emerged, among which the
ejector stands out. It is equipment that recovers part of the compressor's work to decrease the
compression ratio, resulting in improved system performance. Therefore, the aim of this work
is to computationally simulate the conventional transcritical CO2 cycle with an ejector and
compare the results obtained with a conventional cycle without an ejector. For the simulation,
models and considerations obtained from different studies in the literature are used. The
different components of the system are thermodynamically analyzed through energy, mass, and
momentum balances. The computationally obtained results show satisfactory agreement with
the experimental results. For the ejector, two models were compared, concluding that the
constant pressure mixing model showed the highest agreement with the experimental data. The
compressor model used a fictitious wall to account for the gains and losses in heat transfer
during the compression process. The heat exchanger model used small control volumes, which
are considered independent heat exchangers. The expansion valve was modeled considering the
expansion factors for two-phase fluids. Numerically, gains between 22 % and 25 % in COP

were observed when implementing the ejector.

Keywords: Refrigeration, computational, ejector, R744, transcritical.
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CAPITULO1

1 INTRODUCAO

1.1 Motivacao

Segundo o Dupont (2019), estima-se que o numero total de sistemas de refrigeracao, ar-
condicionado e bombas de calor em operacdo no mundo seja de aproximadamente 5 bilhdes.
Além disso, mais de 15 milhdes de pessoas trabalham no setor de refrigeracdo e cerca de 20%
da energia elétrica total consumida no mundo ¢ atribuida ao setor de refrigeracao
desempenhando um papel significativo na economia global, em setores como alimenticio, satide
e industrial etc., (Paurine et al. 2021). Portanto os sistemas de refrigeragdo sdo essenciais para
sociedade. No futuro é esperado que a demanda por esses sistemas continue a crescer,
impulsionados pelo surgimento de novas tecnologias, aumento populacional e as
transformagoes climdticas em andamento. Deste modo destaca-se a importancia da refrigeracao
nesses setores, tendo influéncia direta no desenvolvimento econdmico e na qualidade de vida
das pessoas (Mclinden et al. 2020).

Apesar dos beneficios sociais e econdomicos promovidos pela refrigeragao, os impactos
ambientais em larga escala representam aproximadamente 7,8% do total de emissdes globais
de gases de efeito estufa. Dentro dessa porcentagem, deve-se distinguir entre emissdes diretas
e indiretas. As emissOes diretas sdo produzidas pelos refrigerantes, liberados diretamente na
atmosfera devido aos vazamentos na instalacdo, operagdo e manuten¢do dos equipamentos. As
emissdes indiretas, por sua vez, resultam da energia elétrica necessaria para o funcionamento
dos sistemas de refrigeracdo. Do total de emissdes globais de gases de efeito estufa, 63%
provém das emissdes indiretas, e os 37% restantes correspondem as emissoes diretas dos
refrigerantes como CFCs, HCFCs e HFCs (IIF-IIR et al., 2017). Por esse motivo, para reduzir

as emissoes diretas provenientes dos fluidos refrigerantes, ¢ necessario adotar politicas que
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diminuam o impacto na camada de 0z6nio e os gases de efeito estufa. O Protocolo de Montreal,
ratificado pelo Brasil em 2019 com a Emenda de Kigali, tem como objetivo reduzir e eliminar
gradualmente o consumo dos fluidos refrigerantes HFCs até 2045. Isso, além dos beneficios
climaticos, permitird que as industrias brasileiras acessem recursos internacionais para atualizar
suas linhas de producao (Brasil, 2019).

A busca por fluidos refrigerantes com baixo potencial de aquecimento Global (GWP) e
potencial nulo de destruicdo da camada de ozd6nio (ODP), levaram ao desenvolvimento de
pesquisas com fluidos refrigerante naturais, Paula et al. (2020) e Diniz et al. (2023),
demostraram que os fluidos naturais como o CO., propano e Amdnia sdo alternativas viaveis a
substitui¢ao dos refrigerantes classicos. O dioxido de carbono (CO»), tem atraido a atengdo
devido as suas propriedades termofisicas, como boa estabilidade em altas temperaturas, baixa
toxicidade, anti-inflamével, ODP de zero e GWP de um. Além disso, o CO; possui algumas
carateristicas importantes a serem consideradas, como foi discutido por Ehsan et al., (2023),
entre elas o ponto critico (temperatura e pressao critica), que corresponde a 31°C e 73,8 bar.
Quando comparado a outros fluidos refrigerantes, sua temperatura critica ¢ relativamente baixa;
por isso, em climas quentes como no Brasil, os sistemas de refrigeragdo com CO2 operam acima
de 31°C, entrando na regido transcritica (T-CO»).

A utilizacdo do CO> como refrigerante foi patenteado pela primeira vez em 1850,
posteriormente, nas décadas de 1930 e 1940 com a introdugdo dos fluidos refrigerantes CFCs
sua utilizacdo foi substituida. Depois disso os numeros de trabalhos publicados foram
relativamente baixos, pois ndo era viavel devido ao custo de fabricagdo dos equipamentos como
compressores, trocadores de calor, tubulagdes, dispositivos de expansdo e entre outros, por
operarem em altas pressdes. No entanto nos Ultimos anos o numero de pesquisas focadas na
utilizagdo de COz transcritico nos sistemas de refrigeragdo tem mostrado um aumento gradual
em seu numero como consta na Fig. 1.1, por causa das politicas globais e tendéncias na

utilizacao de fluidos refrigerantes naturais sustentaveis.



20

250

Palavras-chave: transcritical + CO2 190
200 + Refrigeration.

NUMERO DE PUBLICAGCOES

150

100

3]
(=]

Figure 1.1- Crescente aumento de publicagdes de T-CO; em refrigeragao no Science Direct.

O CO2 possui propriedades que atendem as politicas sustentaveis, promovendo uma
diminui¢do das emissdes diretas. No caso das emissdes indiretas, que representam uma maior
porcentagem na contribui¢do total de emissdes, € necessario realizar pesquisas sobre novas
tecnologias que possam ser implementadas nos sistemas de refrigeracdo para aprimorar o
desempenho energético (COP). Existem diferentes equipamentos que podem ser
implementados nos sistemas de refrigeragdo, conforme a revisdo bibliografica levantada por
Yu et al. (2019) foi destacando o ejetor, um equipamento que diminui a relagdo na taxa de
compressdo. Esta ¢ a principal causa de perda de rendimento nos ciclos com CO», pois no Brasil
este refrigerante opera em altas pressdes e temperaturas. No entanto, as desvantagens incluem
seu alto custo e as complexas condi¢des de fluxo interno. Como proposta, sugerem a realizagao
de estudos com métodos avangados de modelagem para compreender o funcionamento do ejetor
e determinar suas condi¢des 6timas de operagdo.

A simulagdo emerge como uma ferramenta essencial na avaliacdo do desempenho do
sistema T-CO». Possibilita a modelagem e a variacdo de diversas condi¢des operacionais, as
quais poderiam ser inviadveis em experimentos praticos devido as complexidades associadas a
montagem de uma bancada experimental. Isso se deve ndo apenas a dificuldade em encontrar
0s equipamentos necessarios no mercado brasileiro, mas também aos custos envolvidos na
aquisi¢do desses dispositivos.

Assim, nesta dissertacdo se propde avaliar computacionalmente o desempenho do ciclo

transcritico convencional de CO; mediante um modelo matematico de sistema dindmico
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considerando balangos de massa, quantidade de movimento, energia e conceitos de
transferéncia de calor, para contribuir com um melhor entendimento dos sistemas de

refrigeragdo transcriticos de CO; operando com e sem ejetor.

1.2 Objetivos

O objetivo principal deste trabalho ¢ avaliar o desempenho do ciclo transcritico
convencional de CO;, por meio da modelagem matematica e simulacdo numeérica, quando
operando como um sistema transcritico convencional (T-CO2) e como um sistema com ejetor
(T-CO2-EJE). Serdao desenvolvidos modelos dos seus principais componentes, compressor,
trocadores de calor (resfriador de gases e evaporador) e o ejetor, considerando balancos de
massa, quantidade de movimento, energia e conceitos de transferéncia de calor, para contribuir
com um melhor entendimento da operagdo destes sistemas de refrigeracao transcriticos de COs.

Assim, como objetivos especificos, tém-se:

a) Realizar a revisao bibliografica sobre o uso do ejetor em sistemas transcriticos
de compressdo a vapor com CO> operando com e sem ejetor sendo identificada as
principais metodologias aplicadas na literatura;

b) Simular o sistema T-CO»-EJE modificando diferentes condig¢des de operacao;

C) Analise dos resultados.

1.3 Organizacio do texto

No capitulo 1 foi realizada uma breve introdug¢do sobre os sistemas de refrigeracdo
transcriticos de CO2 além da simulagdo computacional como ferramenta para comparar com
bancadas experimentais, expondo a necessidade de estudar este tipo de ciclo alternativo para
cumprir com o protocolo de Montreal o qual foi ratificado no Brasil.

O capitulo 2 expde o levantamento bibliografico, iniciando com um breve contexto
sobre a diferencia desde um ponto de vista ambiental entre os fluidos refrigerantes naturais,
posteriormente sera abordado o ciclo transcritico convencional e as caracteristicas a considerar
ao trabalhar com CO, depois disto o ejetor como componente para aprimorar o ciclo bésico e

a vantagem de analisar os ciclos mediante simulagao.
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O capitulo 3 foi reservado a explanagdo da metodologia numérica utilizada, para cada
componente (compressor, trocadores de calor, valvula e ejetor) abordando as equagdes de
balancos de massa, quantidade de movimento, energia e conceitos de transferéncia de calor.
Neste capitulo, sdo descritos os modelos empregados para cada componente, este capitulo
também mostra a metodologia usada para conectar os modelos.

No capitulo 4, ¢ mostrada a avaliagdo de cada componente comparando com dados
experimentais disponiveis na literatura, sao apresentados e discutidos os resultados obtidos
neste trabalho. Foi feita uma comparagdo entre o ciclo com e sem ejetor, mostrando o
desempenho sob diferentes condi¢cdes de operagdo, variando a temperatura de evaporagdo, a
temperatura de saida do resfriador de gases e a pressao de descarga do compressor.

Por fim, no capitulo 5, sdo destacadas as conclusdes alcancadas com os resultados

obtidos e as recomendagdes para trabalhos futuros.
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CAPITULOII

2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

2.1 Fluidos refrigerantes naturais

O setor de refrigeragdo e ar-condicionado esta em fase de transicdo para o uso de
refrigerantes mais amigaveis ao meio ambiente, devido as politicas ambientais que surgiram
das preocupagdes mundiais com o aquecimento global e a destruicdo da camada de ozdnio.
Entre as alternativas mais promissoras estdo os refrigerantes naturais, como o dioxido de
carbono (CO:), aamodnia (NHs) e o propano (CsHs).(CARAMASCHI et al., 2024). Esses fluidos
ndo apenas tém um impacto ambiental menor, mas o uso de cada um deles oferece diferentes
vantagens ou consideragdes técnicas.

No caso do propano ou R290, seu uso como alternativa foi amplamente discutido nos
trabalhos de IBRAHIM et al. (2024) y Yadav et al. (2022) estas revisdes mostraram que os
refrigerantes de hidrocarbonetos tém propriedades exclusivas em termos de desempenho
térmico, o R290 possui um ODP de 0, GWP de 3, baixa toxicidade e inflamabilidade pelo que
apresenta alguns desafios e limitacdes em seu uso. Assim, o R290 foi classificado por meio da
norma ASHRAE 34, conforme mostrado na Fig. 2.1, obtendo uma classificagdo de A3, o que

significa que ele tem alta inflamabilidade e baixa toxicidade.

Maiar
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53
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Figura 2.1 - Norma ASHRAE 34, classificacao do grupo de seguranga dos fluidos
refrigerantes. Fonte: Adaptado de ASHRAE (2022)
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Continuando com a Amdnia ou R717, as principais caracteristicas foram discutidas em
detalhe no trabalho de Hu et al. (2024) onde o desempenho da amdnia foi comparado ao
trabalhar como um fluido puro, bem como com aditivos, destacando que a amodnia tem um bom
desempenho porque tem uma taxa de fluxo de massa mais baixa com a mesma capacidade de
resfriamento em comparagdo com outros refrigerantes, no entanto, a amodnia tem uma
classificagao de B2L, portanto, ao trabalhar com ela, deve-se considerar sua toxicidade e sua
baixa inflamabilidade.

Por fim, o CO2, ou R744, tem atraido a aten¢do devido as suas propriedades
termofisicas, como sua estabilidade em altas temperaturas, baixa toxicidade, ndo
inflamabilidade, ODP de zero e GWP de um. Conforme observado no trabalho de Ehsan et al.
(2023), quem também indicou que, ao utilizar o CO;, devem ser consideradas suas
caracteristicas particulares, principalmente seu ponto critico (temperatura e pressao criticas),
que corresponde a 31 °C e 73,8 bar. Em comparagdo com outros fluidos refrigerantes, sua
temperatura critica ¢ relativamente baixa, portanto, em climas quentes, os sistemas de
refrigeragdo com CO; operam acima de 31 °C, entrando na regido transcritica, além de possuir
classificagdo A1 segundo a ASHRAE, de modo que, entre os fluidos refrigerantes apresentados,
¢ 0 menos toxico e ndo apresenta inflamabilidade.

Para avaliar o desempenho ambiental desses fluidos refrigerantes, geralmente ¢ usada a
métrica TEWI (Total Equivalent Warming Impact), que abrange as emissdes diretas e indiretas
de gases de efeito estufa. Outras técnicas usadas sdo a analise financeira, o COP (Coeficiente
de performance) e a andlise de exergia. (Diniz et al. 2023b). No trabalho de (Staubach et al.
(2023)) foi aplicada uma metodologia para selecionar um refrigerante com base no coeficiente
TEWI. Essa metodologia considerou dados meteoroldgicos anuais em todo o continente
europeu, resultando em um desempenho particularmente bom de todos os refrigerantes naturais
em termos de TEWI e custo anual. No entanto, o autor ressalta que a metodologia seguida nao
considera a classificagdo de seguranca dos refrigerantes, o que deve ser considerado em estudos
futuros, além da realizagdo de uma analise exergética.

No estudo realizado por Paula et al. (2020b) foi feito uma andlise em regime permanente
de um ciclo de refrigeracdo por compressao a vapor em um sistema de ar-condicionado, com o
objetivo de comparar o desempenho ambiental, energético e exegético do R290, R1234yf e

R744 (CO2) em relagdo ao R134a, para isto foram usadas as métricas de TEWI, COP e
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eficiéncia exergética. Com condigdes de evaporacao de -3 °C, temperatura de condensagdo e

resfriador de gases em 45 °C, os resultados sdao apresentados na Tab. 2.1.

Tabela 2.1 - TEWI, COP e caracteristicas de exergia dos refrigerantes testados.

Refrigerante TEWI (kgCO») COP (-) Nexergia (%0
R134a 1082 2,30 41,1
R1234yf 943 1,98 35,6
R290 808 2,32 41,5
R744 976 2,19 39,8

Fonte: Elaborado a partir dos dados de Paula et al. (2020b)

Os autores observaram que o TEWI mostrou que os trés fluidos refrigerantes sdo
alternativas vidveis, pois suas contribui¢des nas emissdes de CO2 sdo menores quando
comparado com o0 TEWI do R134a. Na analise de COP indica que o R1234yf e R744 diminuem
em 16,1% e 5%, enquanto o R290 incrementa em 0,8%. Diniz et al. (2023c) desenvolveram um
modelo matematico para analisar o desempenho de uma bomba de calor de expansdo direta
assistida por energia solar, para avaliar o TEWI, COP e eficiéncia exergética. No estudo foram
testados seis fluidos refrigerantes com baixo GWP: R152a, R744, R1234yf, R1234ze(E), R170
e R290. Os autores encontram que o R744, R152a e R290 apresentam um desempenho
ambiental superior em 51%, 47% e 33% respetivamente, enquanto o R744 destaca-se como
melhor op¢do, apesar que exige uma maior quantidade de fluido refrigerante. Mesmo o R744 e
R152a serem boas alternativas ambientais os autores concluiram que o mercado brasileiro ndo
tem representantes comerciais para adquirir equipamentos adequados para trabalhar com esses

fluidos refrigerantes.

2.2 Propiedades dos fluidos refrigerantes

O desempenho de cada fluido de resfriamento ¢ determinado por uma série de
caracteristicas especificas que variam consideravelmente entre os diferentes tipos de fluidos.
Essas diferengas sdo cruciais, pois influenciam diretamente a adequacdo do fluido a
determinadas aplica¢des, bem como sua integracao a diferentes equipamentos e sistemas.

(Halimic et al. 2003).
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De acordo com (Luyben 2019) cada fluido refrigerante deve ser cuidadosamente
selecionado de considerando sua aplicagdo especifica. Isso abrange uma ampla gama de setores,
desde a refrigeragdo doméstica e industrial até os sistemas de ar-condicionado em edificios
comerciais e residenciais. A selecdo adequada do fluido refrigerante ndo apenas garante o
desempenho do sistema, mas também otimiza o dimensionamento de equipamentos como
compressores, trocadores de calor, tamanho da tubulagdo, carga de fluido refrigerante etc.
Conforme mencionado acima, a selecdo do fluido refrigerante deve considerar as seguintes
caracteristicas:

Massa especifica [kg/m’]: Se o refrigerante tiver uma massa especifica alta, isso
significa que, por unidade de volume, ha mais massa do refrigerante. Nesse caso, um
compressor € uma tubulacdo menores podem ser usados, pois mais energia térmica pode ser
transferida com um volume menor de fluido.

Viscosidade [Pa-s]: Para valores altos de viscosidade, a queda de pressao nos trocadores
de calor aumenta incrementando a razao de pressao no compressor afetando negativamente o
desempenho do sistema.

Condutividade térmica [W/K-m]: Em geral, uma condutividade térmica mais alta
resulta em um coeficiente de transferéncia de calor mais alto.

Calor especifico [J/(kg-K)]: Quando o calor especifico ¢ baixo, o trabalho de
compressao sera alto, com uma temperatura de descarga mais alta e eficiéncia térmica reduzida.
Por outro lado, para alta capacidade de calor, pode haver compressdo umida. Portanto, ¢é
necessario um equilibrio no valor da capacidade de calor.

Razdo de pressdo [-]: E a relagdo entre a pressdo de sucgio e a pressio de descarga do
compressor; quanto maior essa relacdo, menor a eficiéncia do compressor.

Temperatura e pressao critica: esses pardmetros sao importantes, pois determinam se o

fluido refrigerante estd operando na regido de saturagao.

2.3 Dioxido de carbono ou R744

Em comparag¢ao com outros refrigerantes, sua temperatura critica € relativamente baixa
e por isso, em climas quentes, os sistemas de refrigeracdo de CO: operam acima de 31 °C,
entrando na regido transcritica. Nessa regido, a transferéncia de calor ocorre acima do ponto
critico, pelo qual o condensador ¢ chamado resfriador de gases, pois o fluido refrigerante nao

entra na regidao de condensagdo durante todo o processo de troca de calor. Nesta regido além da
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alta pressdo, as caracteristicas termofisicas, como a baixa massa molecular, resultam em uma
maior capacidade volumétrica. Isso significa uma maior capacidade de resfriamento em
comparag¢ao com outros fluidos com a mesma quantidade de refrigerante, permitindo o uso de
compressores menores. A baixa viscosidade do CO: resulta em alta difusividade, o que significa
que o compressor exige menos trabalho. Esse recurso reduz os custos operacionais devido ao
menor consumo de energia, aumentando assim o COP (Coeficiente de Desempenho) do sistema
de refrigeragdo. (Jabardo et al. 2018).

No trabalho de Illan-Gomez et al. (2021) foi demonstrado que a temperatura e a pressao
sdo desacopladas na regido transcritica. Isso significa que, para uma temperatura de rejeicdo no
resfriador de gés, hd uma pressdo ideal na qual o sistema atinge 0 COP méaximo. Como pode
ser visto na Fig 2.2 h4a um ponto de operacao ideal do sistema que fornece o maior COP. Em
outras palavras, a relacdo entre a capacidade de resfriamento (Qevap) € 0 trabalho do compressor
(W) atinge o ponto 6timo. Observa-se também que a tendéncia dos COPs ¢ convergir a medida

que a pressdo de descarga aumenta.

T 1 T T T
65 70 75 80 85 90 95 100

Discharge pressure/MPa

Figura 2.2 - Variagdao do COP com a pressao de descarga sob diferentes temperaturas do
resfriador de gases. Fonte: Wang et al. (2024b)

Essa caracteristica do CO: levou a linhas de pesquisa que buscam encontrar uma
correlacdo entre a pressdo e a temperatura ideais, como no trabalho de Wang et al. (2024b)
quem abordara o tema desde dois perspectivas, a primeira perspectiva considera a diferenca de

entalpia na regido supercritica, enquanto a segunda se concentra na pressdo de descarga em



28

baixas temperaturas de entrada de 4gua proximas ao ponto critico. Os resultados mostram que
as propriedades fisicas do CO> e os pontos de estrangulamento no resfriador de gas sdo
determinantes para a pressao de descarga ideal. Liao et al. (2000) desenvolveram um estudo
simulando um ciclo de compressdo de vapor, revelando que a pressao de descarga ideal depende
principalmente da temperatura de saida do resfriador de gas, da temperatura de evaporagdo e
do desempenho do compressor. Com base nessas simulagdes, foi obtida a correlagdo mostrada

na Tab. 2.2, junto com algumas outras correlagcdes encontradas na literatura.

Tabela 2.2 - Correlagdes encontradas na literatura para o céalculo da pressdo de descarga ideal.

Autores Correlacao

Liao et al. (2000) Popt = (2,788 — 0,0157T,)T,, + 0,381T, — 9,34

Sarkar et al. (2006)  P,,; = 85,45+ 0,77T,,;
Aprea et al. (2009) Pope = (2,788 — 0,0157T,)T,. + 0,381T, — 0,003T,, — 9,166
Kim et al. (2009) Pope = 1,938T,. + 9,872

Wang etal. (2013) P, = 10,9799 + 1,0644T,, , + 1,014T,,;, — 0,01021T2,,,

pt
Yang et al. (2015) P,,e = 2,918T,, + 0,471T, — 0,0187,T,, — 13,955

Como pode ser visto na Tab. 2.2, para cada trabalho encontrado, ha uma correlagao
diferente. Isso indica que ndo ha uma correlacdo geral que possa ser aplicada, pois cada sistema
¢ diferente, desde seus componentes até suas faixas de operagao e aplicacdo.

No estudo de Wang et al. (2021s) foi demonstrado que, com um aumento na temperatura
de saida do resfriador de gas, a pressao ideal do resfriador de gas aumenta, resultando em uma
grande perda de estrangulamento devido a alta pressdo, o que leva a uma diminui¢do na

eficiéncia de conversao de energia do sistema no sistema convencional de compressao de vapor.

2.4 Ciclo de refrigeracao transcritico por compressio a vapor

Um ciclo de refrigeragdo € um processo termodinamico no qual o calor ¢ transferido de
um corpo ou espago que estd em uma temperatura alta para outro corpo ou espago que esta em
uma temperatura menor, de modo que a temperatura ¢ reduzida. Esse tipo de ciclo ¢ usado em
sistemas de ar-condicionado, processos industriais, supermercados, entre outros. (Dincer 2017).

Para realizar esse trabalho de resfriamento, existem diferentes tipos de ciclos de refrigeracao,
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sendo o ciclo de refrigeragdo por compressdo de vapor um deles, composto por quatro
componentes: compressor, condensador (resfriador de gas para CO»), valvula de expansao e
evaporador. O esquema de um ciclo de compressao de vapor, juntamente com seu diagrama de

pressdo e entalpia (P-h), ¢ mostrado na Fig. 2.3.

a) Resfriador de gases b)
107 | = Liquido saturado »
—— Vapor saturado 3 2
% Ponto critico
T
=
Valvula de 9
= Compressor ]
expansio 9 a 1
o A
Evaporador
101 <

T T T T T
4 l 1] 100 200 300 400

Entalpia (k] - kg™1)

Figura 2.3 - a) Ciclo de convencional transcritico de CO2, b) diagrama P-h. fonte: SONG et
al. (2022)

Observando o diagrama P-h, pode-se ver que quatro processos ocorrem durante a
operagao do ciclo de refrigeragdo: (1-2) compressao do fluido refrigerante no compressor; (2-
3) rejeigdo de calor para o ambiente no resfriador de gases; (3-4) expansao do fluido refrigerante

na valvula; (4-1) Absor¢do de calor no evaporador.

O principio operacional do sistema é o seguinte: o vapor saturado (ponto 1) ¢
comprimido em um fluido transcritico. Isso ocorre acima do ponto critico de temperatura
(31°C) e pressao (73,77 bar) até o ponto 2. Em seguida, ele passa pelo resfriador de gases, onde
o calor ¢ rejeitado para o ambiente (ponto 3). Logo, o fluido sofre uma queda de pressao através
da valvula de expansao (ponto 4) para entrar no evaporador, onde ocorre o efeito de refrigeragao

(ponto 1). Isso completa o ciclo de refrigeracao.

Esse ciclo foi inicialmente estudado por meio da andlise de exergia por Robinson e Groll
(1998) onde foram avaliadas as porcentagens de irreversibilidade dos componentes do ciclo
transcritico, concluindo que a valvula de expansdo era o componente com a maior
irreversibilidade. No trabalho de Song et al. (2021) foi realizada uma andlise de energia e

exergia, adicionando um trocador de calor intermedidrio para melhorar o desempenho do
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sistema, pois, conforme destacado pelo autor, o ciclo convencional tem um desempenho baixo
ao trabalhar em altas temperaturas ambientes, ja que para uma temperatura de 35 °C o COP foi

de 2,88 e para uma temperatura de 45 °C o COP diminui para 1,87.

Yang et al. (2005) compararam o desempenho do ciclo de compressdo de vapor
operando com uma valvula de expansdo e um expansor. A comparagdo foi realizada com a
primeira e a segunda lei da termodinamica, observando que a valvula de expansdo tem a maior
irreversibilidade; no ciclo com expansor, essa irreversibilidade no dispositivo de expansao foi

reduzida em 50%.

Gullo et al. (2016) estudaram o ciclo usando um método avancado de analise de exergia,
isso para um ciclo booster, com compressao paralela, descobrindo que os componentes com
maior irreversibilidade eram os compressores; no entanto, a contribuicdo da valvula de
expansdo também ¢ consideravel. Esse mesmo autor estudou posteriormente em GULLO
(2021) diferentes variagdes do ciclo de compressdo de vapor, incluindo o ciclo de compressao
paralela e o ciclo de ejetor duplex, sendo que o ultimo ciclo teve o melhor desempenho em

condi¢des ambientais de alta temperatura.

Song et al. (2022) investigaram a razdo pela qual o ciclo de compressdao de vapor
transcritico de CO» apresenta baixo desempenho quando a temperatura ambiente ¢ elevada, para
isso foi utilizada uma analise exergética avangada, constatando que a principal causa ¢ a valvula
de expansdo, pois esta contribui com 36 % das irreversibilidades do ciclo, porém os resultados
sugerem que o evaporador e o resfriador de gas sdo os principais responsaveis das
irreversibilidades na valvula e no compressor, concluindo que o potencial de otimizagdo destes
¢ até 4 vezes maior e, portanto, devem ser realizados estudos para otimiza-los. Um trabalho
sobre a otimizacao do resfriador de gases foi desenvolvido por GE et al. (2015) que construiram
dois resfriadores a gas de tubo aletado com diferentes desenhos estruturais, descobriram que
90% da transferéncia de calor ocorre nos primeiros 17 % do comprimento dos trocadores e
propuseram o uso de um controle de fluxo de ar como a forma mais eficaz de controlar o

desempenho do resfriador a gases.

Em Vaccaro et al. (2023) foi analisado por meio de simulagdes o desempenho do ciclo
transcritico com diferentes configuracoes, incluindo o ciclo de compressao de vapor, usando
diferentes misturas de CO> com os seguintes fluidos refrigerantes: R1234yf, R1233zd(E),
R1234ze(E), pentano, propano, isobutano e éter dietético. O autor conclui que os resultados

comprovam que o uso de misturas de CO; aumenta o desempenho do sistema.
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Resultados semelhantes sdo obtidos em Sun et al. (2023) quem avaliaram o desempenho
do R744 e da mistura R744/R41(25/75) em quatro ciclos transcriticos, destacando que o ciclo
base apresenta o desempenho mais baixo e concluindo que tanto a mistura quanto o expansor
sdo opgcdes que melhoram esse desempenho, concluindo que novos estudos devem ser
realizados investigando mais tecnologias. Além disso, no trabalho de Zhang et al. (2013a) foi
demonstrado numérica e experimentalmente que o uso de uma mistura de R744/R290 na qual
aproporcao de R744 ¢ maior do que 78 % reduzindo a pressao de descarga ideal do compressor,
constatando que essa pressao depende principalmente da temperatura do resfriador de gases, da
proporcao dos fluidos refrigerantes e da temperatura de evaporagdo, enquanto variaveis como
superaquecimento e desempenho do compressor tém pouca influéncia. Experimentalmente, o
mesmo comportamento da pressdo de descarga ideal foi encontrado por Cabello et al. (2008)
onde o autor conclui que este tipo de ciclo de refrigera¢do requer um controle preciso da pressao
de descarga do compressor, pois um pequeno erro na pressdo causa uma forte reduciao na
eficiéncia e se o erro nao pode ser evitado, ele deve ser superestimado, pois entdo a reducao no

COP ¢ menor do que se a pressao 6tima for subestimada.

Casi et al. (2022) Foram investigadas experimentalmente duas tecnologias para
aprimorar o desempenho do ciclo base transcritico de CO»: o trocador de calor interno (IHX) e
o sub-resfriador termoelétrico (TESC). Os resultados obtidos mostram que ambas as
tecnologias sdo promissoras para melhorar o ciclo, pois, sob as temperaturas ambientes testadas
de 25 °C, 30 °C e 35 °C, o COP foi superior em todos os casos, alcancando uma melhoria
maxima de 13,3 % e 16,2 % para o IHX e o TESC, respectivamente. A implementagdo de um
TESC também foi estudada experimentalmente em Sanchez et al. (2020) quem investigaram
para temperaturas ambientais de 25 °C e 30 °C, mantendo a temperatura de evaporagdo em -10
°C, os resultados mostram melhoras de até 6,3 % e 9,9 % para as duas condi¢cdes ambientais

testadas.

Em Babheta et al. (2015) foi constatado mediante uma série de simulacdes o efeito do
COP na temperatura de saida do resfriador de gases e a temperatura de evaporagdo, os

resultados sdo apresentados na Fig. 2.4.
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Figura 2.4 - Variacdo do COP para diferentes: a) temperaturas do resfriador de gés, b)
temperaturas de evaporacdo Fonte: Baheta et al. (2015)

Como pode ser observado, o ciclo de compressao de vapor transcritico de CO; apresenta
uma diminui¢cdo no COP quando a temperatura de saida do resfriador de gases aumenta ¢ a
temperatura de evaporagdo diminui, concluindo o autor que o ciclo pode ser adequado para
aplicagoes de ar-condicionado porque a temperatura de evaporagao utilizada nestas aplicagdes
nao compromete o rendimento do sistema transcritico, além disto o autor espera que trabalhos

futuros sejam realizados para aprimorar o ciclo base.

2.5 Ciclo de refrigeracio transcritico por compressio a vapor com ejetor

Como foi visto no ciclo de refrigeracdo por compressao de vapor, o seu desempenho ¢é
penalizado ao trabalhar sob condi¢des de operagdo nas quais a temperatura ambiente € alta ou
quando sdo necessarias temperaturas de evaporagdao muito baixas, além da alta pressdo de
operagao, de forma que a maioria dos trabalhos encontrados busca ou destaca a necessidade de
encontrar formas de melhorar esse baixo desempenho, investigando desde novos componentes,
modificag¢des do ciclo e trabalhos de otimizagao, na revisao bibliografica de YU et al. (2019b)
foram realizadas uma andlise detalhada das diversas tecnologias, bem como dos seus
fundamentos de funcionamento, caracteristicas técnicas e desempenho, além de resumos de
estudos anteriores. As tecnologias encontradas pelo autor sdo: o trocador de calor interno, o
ejetor, tubo de vortice, expansor, sub-resfriamento, desvio de gas de flash, compressao paralela,
resfriamento evaporativo e mistura de CO2 com outros fluidos refrigerantes. Os autores
observaram que o ejetor, ao aumentar a pressao de succdo do compressor, melhora a taxa de

compressao e, consequentemente, aumenta a eficiéncia do ciclo. No entanto, destacam como
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desvantagens o seu alto custo e as complexas condigdes de fluxo interno. Como proposta,
sugerem a realizagdo de estudos com métodos avancados de modelagem para compreender o
funcionamento do ejetor e determinar suas condigdes Otimas de operagdo. O ciclo de
refrigeracdo por compressdo de vapor com ejetor € composto por cinco componentes:
compressor, condensador (resfriador de gases para o COz), valvula de expansdo, evaporador e

ejetor. O esquema deste, juntamente com seu diagrama de pressao e entalpia (P-h), ¢ mostrado
na Fig. 2.5.

Resfriador de gases 10°] — Liquido saturado 3 v 24
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Figura 2.5 — (a) ciclo de compressao de vapor de CO2 transcritico com ejetor, (b) diagrama P-
h. fonte: adaptado de Surwase et al. (2023a)

Ao observar o diagrama P-h, podem evidenciar-se os seguintes processos: (1-2)
compressdo do fluido refrigerante no compressor; (2-3) Rejeicao de calor para o ambiente no
resfriador de gases; (3-p) expansdo do fluido refrigerante no bocal primario do ejetor; (8-s)
expansao do fluido refrigerante no bocal secundério do ejetor; (p,s -m) mistura dos fluidos
primario e secundario na cadmara de mistura do ejetor; (m-5) aumento de pressao no difusor; (5-
1,6) vapor e liquido separado para o compressor e valvula de expansao; (6-7) expansao do fluido
refrigerante na valvula de expansao e (7-8) absorcao de calor no evaporador.

O principio de funcionamento do sistema € o seguinte: vapor de CO2 subcritico entra
no compressor (ponto 1), neste ¢ comprimido acima do ponto critico (31 °C e 73,77 bar) até a
entrada do resfriador de gases (ponto 2), logo o fluido transcritico ¢ resfriado ao longo do
resfriador de gases até a entrada do bocal primario do ejetor (ponto 3), o fluido ¢ entdo
expandido e passa a ser uma mistura (ponto p), simultaneamente vapor superaquecido

proveniente do evaporador (ponto 8) ¢ succionado no bocal secundario do ejetor para ser
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expandido (ponto s), dessa forma as duas vazdes provenientes dos bocais primario e secundario
sao misturadas dentro do ejetor na cAmara de mistura (ponto m), assim a mistura que deixa a
camara de mistura entra no difusor, lugar do ejetor que aumenta sua pressao (ponto 5), saindo
como fluido saturado para ser recebido e dividido pelo tanque separador de fases, o vapor
saturado vai para o compressor (ponto 1), o liquido saturado (ponto 6) experimenta um processo
de expansao na valvula (ponto 7) para entrar no evaporador, onde o efeito de refrigeragao ¢
produzido (ponto 8), completando assim o ciclo.

O uso do ejetor foi investigado por Yu et al. (2008) quem, através de simulagdes,
compararam o desempenho de um ciclo em cascata com e sem ejetor, com uma temperatura de
descarga do resfriador de gases superior a 40 °C, obtendo uma melhoria no COP de 19,1 % ao
implementa-lo. Resultados similares foram obtidos de forma experimental por Nakagawa et al.
(2011) obtendo uma melhoria no COP de cerca de 27 %, que, além do ejetor, usaram um
trocador de calor interno, concluindo que as condi¢des de entrada do fluido refrigerante no
bocal primario do ejetor mostraram a maior influéncia na eficiéncia deste. Em simulacao de
Huang et al. (2018a) foi avaliado o desempenho de um ciclo booster e um ciclo com ejetor,
concluindo o autor que o COP apresenta baixa sensibilidade a pardmetros como o
superaquecimento, além disso a carga de refrigerante do ciclo com ejetor foi maior, apesar
disso, os ganhos em COP sdo mais significativos, pois o CO2 ¢ um refrigerante natural seguro
para o meio ambiente, de baixo custo e alta disponibilidade.

A fim de garantir que apenas vapor chegue ao compressor e liquido ao evaporador, um
separador de fases ¢ introduzido, como foi visto no diagrama da Fig. 2.5. No entanto, para que
apenas vapor chegue ao compressor, ¢ necessario que o fluido refrigerante a saida do ejetor
satisfaca um certo titulo e taxa de arrastamento. Esses parametros serdo discutidos em capitulos
posteriores. Experimentalmente, conseguir esse nivel de controle ¢ dificil, por isso, em alguns
trabalhos, ¢ introduzido um trocador de calor na saida do ejetor, e adicionalmente ¢ usada a
linha de retorno de 6leo para aumentar a temperatura a entrada do compressor e assegurar a
presenca de vapor superaquecido, tal como foi implementado no trabalho experimental de
Lucas e Koehler (2012a) que obteve um aumento no COP de até 17 % em relacdo ao ciclo
transcritico base de CO2. No entanto, as diferengas na capacidade de refrigeragdo ndo sao
significativas.

Como foi visto no capitulo anterior, a valvula de expansdo ¢ o principal componente
que contribui para as irreversibilidades. Neste ciclo, uma analise de exergia foi realizada em

Liu et al. (2020) em este, o autor constata que o COP e a eficiéncia exergética sao melhorados
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em relacdo ao ciclo convencional em 19,6 % e 15,9 % respectivamente. Apesar disso, a
destruicao de exergia continua sendo atribuida aos dispositivos de expansao, apenas em menor
grau para o ciclo com ejetor.

Bai et al. (2017a) prop6s um ciclo com dois ejetores, que foi validado por meio de
simulagdes. As analises mostraram que, ao usar dois ejetores, o resfriador de gases apresenta o
maior percentual de destruicdo de exergia. Além disso, o COP foi melhorado em comparagao
ao ciclo convencional entre 5,26 % e 25,5 %, dependendo das condigdes dadas. O uso de um
trocador interno em um ciclo com ejetor foi estudado por Zhang et al. (2013b) os resultados do
autor permitem concluir que o IHX melhora a eficiéncia do ejetor, assim como também aumenta
sua taxa de arraste. No entanto, isso ndo ¢ verdade para todas as condic¢des testadas, portanto, o
autor destaca a necessidade de realizar mais pesquisas para entender o funcionamento 6timo
desses componentes. A seguir, na Tab. 2.3, ¢ apresentado um resumo de mais pesquisas

encontradas que utilizam ejetor.

Tabela 2.3 - Resumo dos trabalhos com ejetor transcritico de CO2.

Tipode  Configuragdo do
Autores . Destaque
trabalho ciclo

Compressdao de duas etapas, aplicada

Lietal. (2022) T EJE para temperaturas de [-25 a -35] °C,
COPmax = 1,13 para T. = -35 °C.
T-CO; Aumento do COP de 11 % a 18,9 %, em
Zhu et al. (2017) E _ _
EJE relacdo ao ciclo sem ejetor.
T-CO2 A pressdo de descarga Otima aumenta
Liu et al. T EJE com a Tamb, 0 COP aumento entre 24 %
(2019a) TES - 39 % para o ciclo EJE-TES.
EJE-TES
Zhu e Elbel - EJE O controle de vortice no bocal primario
(2020) EJE-CV aumenta o COP entre 8,1 % a 11 %.
A taxa de arrastamento e titulo do ejetor
T-CO2 ) )
Deng et al. Tem uma relagdo inversa, o ejetor
T IHX
(2007) EIE aumenta COPnax em 19 % e 21 % para

T-CO2-IHX e T-COsx.
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COPmax = 11 % no ciclo com ejetor,

Elbarghthi et al. T-COz .
E redu¢do do consumo de energia do
(2021) EJE
compressor em 18%.
Aplicacdo  para  ar-condicionado,
T-CO2 .
Lee etal. (2011) E BIE COPmax de até 15% com ejetor, ha uma
condic¢do ideal do ejetor para cada teste.
_ EJE-THX O ciclo T-CO2-EJE-MIC aumento o
Manyjili e Yavari
2012) T EJE COP em 15,3 % ¢ 19,6 % com relagao
EJE-MIC ao ciclo T-CO2-IHX-EJE e T-CO2-EJE.
O consumo de energia do compressor ao
Eskandari et al. T T-CO2 usar um ejetor ¢ reduzido em até 50%, o
(2019a) EJE ciclo do ejetor melhorou o COP em
todas as condigdes.
Li e Groll T T-CO» Aplicacdo de ar-condicionado, o ciclo
(2005) EJE do ejetor melhorou o COP em até 16%.
Legenda
T: Teorico

E: Experimental

T-COz: Ciclo de refrigeracdo transcritico por compressao a vapor

EJE: Ciclo de refrigeragdo transcritico com ejetor

EJE-TES: Ciclo de refrigeragdo transcritico com ejetor e subresfriamento termoelétrico
EJE-CV: Ciclo de refrigeragao transcritico com ejetor e controle de vortice

IHX: Ciclo de refrigeraco transcritico com trocador de calor interno

EJE-IHX: Ciclo de refrigeragao transcritico com trocador de calor interno e ejetor

EJE-MIC: Ciclo de refrigeragdo transcritico com ejetor e resfriamento intermedidrio miltiplo

2.6 Revisao ejetor

Como foi visto em capitulos anteriores, o ejetor ¢ um componente usado em sistemas
de refrigeracdo, cujo objetivo ¢ reduzir a relacdo de compressao e por consequéncia, reduzir o
consumo elétrico do compressor, aumentando assim o COP. Seu desenho esquematico ¢
mostrado na Fig. 2.6, este ¢ composto por: um bocal primario, um bocal secundario, uma

camara de mistura e um difusor.
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Figura 2.6 - Desenho esquematico do ejetor e perfil de pressao ao longo do ejetor. fonte:
adaptado de Ameur et al. (2016a)

O funcionamento do ejetor € o seguinte, como pode ser evidenciado na figura anterior:
o fluido refrigerante primario entra no bocal primario, onde ¢ estrangulado devido a reducdo da
area transversal, diminuindo assim a pressao enquanto a velocidade aumenta. Ao mesmo tempo,
o fluido secundario é sugado no bocal secundario, A medida que o fluido percorre a cAmara de
mistura este experimenta um processo de desaceleragdo promovido por ondas de choque, estas
ondas de choque acontecem porque a velocidade do fluido refrigerante é maior que a velocidade
do som, essa desaceleracdo tem o efeito de aumentar a pressdo estatica antes de entrar no difusor
aprimorando a eficiéncia do ejetor, no entanto com o aumento da pressdo na saida do difusor
estas ondas de choque tendem a se deslocar para a saida da garganta do bocal primario como
foi constatado em trabalhos de Zhu et al. (2024a) e Wang et al. (2017a), esta perturbagao afeta
a taxa de arrastamento de forma negativa, se a perturbacdo for muito elevada o ejetor entra a
operar em modo de fluxo reverso impactando de forma negativa o funcionamento do sistema
de refrigeragdo, por fim, o fluido refrigerante misturado entra no difusor, onde, devido ao
aumento da area da secdo transversal, a pressdo ¢ aumentada enquanto a velocidade diminui.
Como foi encontrado em Li et al. (2017) e mostrado na Fig. 2.7, o ejetor possui trés modos de

operacdo. Esses modos de operacdo estdo relacionados com o efeito de fluxo estrangulado, que
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ocorre em gargantas de bocais convergente-divergente ou em vélvulas. E um efeito limitante
relacionado ao efeito Venturi, pois a velocidade do fluido aumenta e a pressao diminui devido
a menor area de se¢do transversal no estrangulamento. No entanto, quando a velocidade do
fluido atinge a velocidade do som no fluido, o fluxo de massa ndo aumentara mais com reducdes
adicionais de pressdo. modo critico: double-choking no fluxo primario e secundario, modo
subcritico: Single-choking no fluxo primario ¢ modo de refluxo (Back-flow): nao existe

nenhum fendomeno de choking
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Figura 2.7 - Modos de operagdo do ejetor. fonte: adaptado de LI et al. (2017)

Como foi visto, o modo de funcionamento do ejetor depende principalmente da taxa de

arraste e da contrapressdo. A taxa de arraste ¢ definida por Surwase et al. (2023a) como

vazao massi cabocal secundario m;

U= po — — Y = — (2.1)
vazao massi cabocal primario Ty,

Onde esta representa a razao entre o fluxo de massa que entra no bocal secundario e o bocal
primario. Outros parametros usados para avaliar o desempenho do ejetor s3o mostrados nas

Egs. (2.2 - 2.3):

pressao de saida do ejetor
PLR = (2.2)

pressao de entrada bocal secundari o
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PL = pressao de saida do ejetor — pressao de entrada bocal secundari o (2.3)

Pressure Lift (PL) refere-se a diferenca de pressdo entre a entrada e a saida do fluido
refrigerante, ou seja, a quantidade de pressdao que o ejetor pode aumentar. Pressure Lift Ratio
(PLR) ¢ arelagdo entre a pressao na saida do difusor e a pressao na entrada do bocal secundario.
Outro parametro para avaliar o desempenho ¢ a eficiéncia do ejetor, a qual foi estudada
extensivamente por Liu (2014), quem realizara uma revisdo bibliografica sobre este conceito e
as diferentes equacdes propostas por diversos autores. Para o ciclo transcritico com CO», €

usada Eq. 2.4, proposta por Kohler et al. (2007) que se mostra a continuagao

_ (h;,ise B hs)
Neje = M(h—T)
p

p,ise

2.4)

A contrapressao foi discutida por Wang et al. (2017a) destacando que ¢ um pardmetro
pouco estudado, que esta ligado a pressao de entrada do bocal primdrio, pois ao aumentar esta,
a taxa de arraste diminui, afetando negativamente a eficiéncia do ejetor, concluindo que a
contrapressdo deve ser controlada precisamente para estabelecer os valores 6timos de operagao
do ejetor. Em Guangming et al. (2010) foi constatado, tanto de forma experimental quanto
numericamente, que ao diminuir a contrapressao, a taxa de arrastamento aumenta. No entanto,
uma vez que a taxa de arrastamento atinge um ponto critico, ela permanece constante,
independentemente de diminui¢des adicionais na contrapressao.

A modelagem mais confidvel para estudar o ejetor € a abordagem experimental, pois ela
fornece os resultados mais precisos, entretanto estudar de forma experimental os parametros
geométricos, o desempenho e o complexo fluxo interno do ejetor, se torna um trabalho que
enfrenta limitagdes, isto devido a maior complexidade para implementar o sistema, o alto custo
dos equipamentos e a disponibilidade deles, como foi constatado por o trabalho experimental
de Pardifas et al. (2023) quem modificaram um sistema booster adicionando novas tecnologias,
por conseguinte aumentando o desempenho do sistemas, mas aumentando também sua
complexidade e custo de investimento. Na parte experimental forma estudadas as condi¢des
dos fluxos internos dentro do ejetor como pesquisado por Palacz et al. (2022) neste trabalho foi
construido um ejetor transparente equipado com uma camera de alta velocidade, observando
com éxito fenomenos como as ondas de choque dentro da camara de mistura, entretanto, os

fluxos primérios e secundarios foram dificilmente identificaveis devido a intensa mistura deles.
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Desta forma, a modelagem matemadtica oferece uma abordagem eficiente para estudar o
desempenho e comportamento do ejetor, pois uma abordagem experimental com objetivo de
modificar parametros geométricos, estudar o complexo fluxo interno dentro do ejetor, converte-
se em um trabalho complexo, além do risco que envolve trabalhar com este sistema que trabalha

em altas pressoes.

2.6.1 Modelagem matematica

O primeiro modelo do ejetor encontrado na literatura foi proposto por Keenan et al.
(1950) quem desenvolveu os modelos unidimensionais de mistura a pressao constante (M.P.C.)
e mistura em area constante (M.A.C.), o primeiro assume que o processo de mistura dos fluidos
primario e secundario acontece sem mudancas de pressdo na cdmara de mistura, o segundo
considera que existe mudanga de pressao, mas a area ocupada pelos fluidos primario e
secundario na cdmara de mistura permanece constante, esta primeira abordagem foi utilizada
como referéncia para futuros trabalhos quem modificaram estes modelos para aumentar sua
complexidade ou diminui-la, dentro da literatura encontrada, observasse que o modelo de
mistura a pressdo constante ¢ mais utilizado, isto pode ser devido a que este modelo tem menor
complexidade além de que experimentalmente foi demostrado que os ejetores de area constante
tem um menor desempenho como foi evidenciado em Chen et al. (2014). Geralmente estes

modelos avaliam o desempenho do ejetor utilizando lagos iterativos da taxa de arrastamento.

Tanto o modelo de mistura a pressdo e area contante assumem um valor inicial da
pressdo na camara de mistura, como norma este valor sempre ¢ igual ou menor a pressao de
evaporacao como foi evidenciado em Chen et al. (2014), porque em caso contrario o fluido
refrigerante ndo poderia escoar para o difusor, a Tab. 2.4 mostra os valores assumidos desta

pressdo de acordo com vérios estudos.

Tabela 2.4 - Valor da pressao assumida na entrada da cdmara de mistura reportada na
literatura.

Autores Valor da Pnix ~ Modelo ejetor
Liu et al. (2019a) Peva M.P.C.
Cen et al. (2012) Peva- 0.3 bar M.A.C.

Surwase et al. (2023) Peva- 0.3 bar M.P.C
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Manjili et al. (2019) Peva M.A.C.
Lawrence et al. (2018) Psateva -1 °C M.P.C

Uma das consideragdes mais relevantes na modelagem do ejetor € garantir que a
descarga do ejetor proporcione vapor ao compressor, geralmente na saida do ejetor ¢ colocado
um tanque separador de fases ou um evaporador adicional, quando colocado um tanque
separador de fases é preciso que a taxa de arrastamento satisfaca a Eq. 2.5 esta equagdo ¢
derivada de um balango de vazao massica no tanque como utilizado em Ameur et al. (2016),

Surwase et al. (2023).

1

T 2.5)

Xoutlet,eje =

Quando colocado um trocador de calor na saida do ejetor, este garante que o fluido
refrigerante que entra no compressor se encontra superaquecido, em trabalho experimental de
Lucas et al. (2012) além do evaporador o fluido refrigerante foi superaquecido em 20 K
aproveitando a linha de retorno de 6leo do compressor. Dito isto, os modelos de M.P.C. e
M.A.C. foram utilizados para o ejetor em diferentes sistemas e configuragdes. Em Udroiu et al.
(2023) foi utilizado o M.P.C. para o ejetor em um ciclo cascata utilizando o ejetor no ciclo de
alta temperatura atingindo melhoras no COP de até 38%. Em trabalho de Megdouli et al. (2017)
foi simulado um ciclo de refrigeracdo cascata para baixas temperaturas utilizando COz no ciclo
de alta temperatura e N>O no ciclo de baixa temperatura, junto com um ejetor M.P.C. tanto no
ciclo de baixa e alta temperatura. Bai et al. (2017) propuseram um ciclo modificado de dois
estagios com dois ejetores M.P.C. obtendo uma melhora de até 25,5 % no COP e aprimorando
taxa de elevagdo de pressdo em 12,2 %. Manyjili et al. (2019) utilizaram o modelo M.A.C. para
um ciclo de dois estagios com dois ejetores adicionando uma linha de desvio na entrada do
compressor para evitar fluxo extra no compressor. Os anteriores trabalhos assumem que a
mudanca de fase no ejetor ocorre em equilibrio homogéneo termodinamico. No trabalho de
Huang et al. (2018) foi simulado um ejetor de mistura a pressao constante, no qual a pressao de
entrada na cadmara de mistura € calculada em lugar de ser assumida, para isto foi proposta a Eq.
2.6, para utilizar esta equacdo deve se assumir o comportamento do gas ideal e a expansao

isentropica.
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Diferentes autores podem considerar fendmenos fisicos dentro do ejetor como visto no
trabalho de Zhu et al. (2018) neste foi proposto uma metodologia de ejetor de mistura constante
considerando que nao existe equilibrio na mudanga de fase, para isto foram utilizados os dados
de 130 casos com trés diferentes ejetores resultando em uma correlagao para calcular a pressao
na garganta primaria, além disto este modelo modificado permite predizer a vazao massica do
sistema, por fim os autores concluem que sua correlagdo nao pode ser utilizada quando o titulo
na garganta supera 65 % pois o erro aumenta drasticamente. Em Purjam et al. (2021) foi
considerado um modelo termodindmico do ejetor independente das areas e razdes de area, nesta
modelagem o autor considera a onda de choque que acontece no interior da cdmara de mistura
quando a velocidade do fluido refrigerante supera a velocidade do som do fluido, apesar disto
o autor conclui que o modelo utilizado nao pode predizer ondas de choques obliquas ou pseudo
ondas de choques, mas também retorna resultados questionaveis sobre as ondas de choque
normais. No trabalho de Jin et al. (2019) o autor desenvolve o modelo de mistura a area
constante assumindo que os efeitos da onda de choque se encontram considerados dentro das
eficiéncias isentropicas do ejetor.

Como visto na anteriormente o ejetor tem trés modos de operagdo, o seguinte modelo
considera estes modos, este foi introduzido por Huang et al. (1999) com base no trabalho de
Monday et al. (1977), o modelo assume “choked flow” dos fluxos primario e secundério na
garganta e camara de succao respetivamente, este ¢ um efeito que ocorre em estrangulamentos,
como a garganta de um bocal convergente-divergente ou uma valvula. Este se encontra
relacionado ao efeito de Venturi, pois a velocidade do fluido aumenta e a pressdo diminui
devido a menor area de se¢ao transversal no estrangulamento. No entanto, quando a velocidade
do fluido atinge a velocidade do som no fluido, o fluxo de massa ndo aumentard mais com
redugdes adicionais de pressdao como foi explicado por os trabalhos de Hammer et al. (2022) e
Peris Pérez et al. (2021). Deste modo o ejetor ¢ modelado para trabalhar no modo transcritico,
como mostrado em trabalho de Tashtoush et al. (2024) quem modela o ejetor implementado em
um ciclo de compressao paralela, as propriedades do fluido primario na garganta sao calculadas
por meio de lagos iterativos e expansdo isentrdpica atualizando a pressdo na garganta Py, até
que a diferenga entre a velocidade do fluido ¢ do som sejam aproximadamente zero. Para o

choked flow do fluido secundario um processo similar € seguido assumindo a pressao na entrada
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da camara de mistura P s, as seccdes restante do ejetor sdo calculadas mediante balancos de
massa, de energia e de quantidade de movimento linear, por causa disto o modelo precisa dos
diametros das diferentes se¢des do ejetor e tem maior complexidade quando comparado com
os modelos M.P.C. e M.A.C., pois além disso também considera a onda de choque que acontece
na camara mistura.

Esta onda de choque na camara de mistura ¢ um fenomeno fisico importante a ser
considerado pois a medida que o fluido percorre a camara de mistura este experimenta um
processo de desaceleragcdo promovido por ondas de choque, estas ondas de choque acontecem
porque a velocidade do fluido refrigerante ¢ maior que a velocidade do som, essa desaceleracao
tem o efeito de aumentar a pressdo estatica antes de entrar no difusor aprimorando a eficiéncia
do ejetor, no entanto com o aumento da pressdo na saida do difusor estas ondas de choque
tendem a se deslocar para a saida da garganta do bocal primdrio por causa da contrapressao
como foi constatado em trabalhos de Zhu et al. (2024) e Wang et al. (2017), esta perturbagao
afeta a taxa de arrastamento de forma negativa, se a perturbagdo foi muito elevada o ejetor entra
a operar em modo de fluxo reverso impactando de forma negativa o funcionamento do sistema
de refrigeracao.

O modelo de Taslimi Taleghani et al. (2018a) considera que existe equilibrio
homogéneo para o fluxo bifasico, isto significa que as duas fases se encontram em equilibrio
dindmico e térmico, e todas as propriedades sdo constantes ao longo das sec¢des transversais,
essa suposicdo foi comprovada de forma experimental por Chaiwongsa et al. (2007) concluido
que essa suposicao ¢ razoavel devido as altas velocidades do fluido dentro do ejetor e suas
pequenas dimensdes, este modelo considera os comprimentos e angulos além dos diametros,
pode ser usado para calcular o desempenho quando os pardmetros geométricos sdo fixos ou
para projetar o ejetor quando os parametros de operacao sao conhecidos. Devido a que o fluido
refrigerante dentro do ejetor se encontra em estado bifasico o calculo da velocidade do som
requere uma atencao especial, em trabalhos anteriores foram utilizadas diferentes correlagdes
da literatura, em Ameur et al. (2016b) além da metodologia que busca maximizar o fluxo de
massa o autor propde a Eq. 2.7 para o COz, o resultado desta com outras correlagdes e dados
experimentais ¢ comparada concluindo o autor que pode a equacao proposta pode predizer de

forma correta o valor da velocidade do som.
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Por outro lado, as perdas causadas por um processo de expansdo foram identificadas
como uma das maiores irreversibilidades dos ciclos de refrigera¢ao transcritico, como nos
sistemas de refrigeragcdo transcritico de CO> o ejetor ¢ proposto como um dispositivo de
expansao, estas perdas sdo consideradas por meio de valores assumidos para os componentes
do ejetor como sao o bocal primario, o bocal secundario, a camara de mistura e o difusor, a Tab.
2.5 mostra os valores encontrados na literatura para ejetores bifasicos de CO».

Tabela 2.5 - Resumo das eficiéncias isentropicas assumidas na literatura para os componentes
do ejetor.

Autores Np MNs Nm Nd

Udroiu et al., (2023) 0,80 0,80 0,80 0,80
Liu et al. (2019) 0,90 0,90 - 0,80
Cen et al. (2012) 0,90 090 090 0,80
Manyjili et al. (2019) 0,90 0,90 090 0,80
Megdouli et al, (2017) 0,75 0,75 0,80 0,75
Bai et al. (2017) 0,80 0,80 0,85 0,80

Peris Pérez et al. (2021) 0,90 0,90 0,95 0,80

Tashtoush et al. (2024) 093 0,92 - 0,92
Zhu et al. (2018) 0,95 0,95 - 0,90
Huang et al. (2018) 090 09 088 0,85
Surwase et al. (2023) 0,90 0,90 - 0,80
Ameur et al. (2016b) 0,85 0,85 - 0,70
JIN et al. (2019) 0,60 0,60 - 0,70

Em lugar de assumir um valor destas eficiéncias no trabalho de Liu e Groll (2013) foi
proposta uma metodologia para determinar as eficiéncias dos componentes do ejetor bifasico
de CO; por meio de dados experimentais, propondo equacdes empiricas destas eficiéncias em
fun¢do do didmetro da cdmara de mistura, diametro da garganta, a pressdo do bocal primario e
secundario, baseado neste trabalho Zheng et al. (2015) propus as correlagdes mostradas nas Eq.
2.8 e2.9 isto porque o trabalho no qual se encontra baseado ndo fornece os limites das variaveis

independentes.
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D P 2.8
1, = 0,7797 + 0,5822 —— — 0,1306?7” 2.8)
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D P, D, \* P2
ns = —1,2075 — 0,1014 —— + 0’970ng +0,7318 ( ‘ ) —-0,1214 (F”) (2.9)
mix N mix S

Sendo estas correlagdes validas para os seguintes limites 0,45 < D¢/ Dmix <e 2 <P,/ Py <4,5.
Por fim o ultimo modelo encontrado foi proposto por Zhu et al. (2007) este modelo recebe o
nome de Shock circle model, sendo este o tinico modelo 2D entre os modelos matematicos
mostrados no presente trabalho, os autores propdem uma metodologia na qual o calculo do
desempenho do ejetor ¢ independente dos fluxos na cdmara de mistura e do difusor,
consequentemente os autores afirmam que o calculo realizado ¢ ainda mais simples comparado
com os modelos 1D e com maior precisdo, este modelo foi validado por meio de dados
experimentais. Na literatura foi utilizado para um sistema de liquefagdo com dois ejetores de
CO2 no trabalho de Khalili et al. (2023) validando os resultados com dados experimentais da

literatura conseguindo um erro maximo de 6 %.

2.6.2 Modelagem CFD

A dinamica de fluidos computacional (CFD) ¢ uma poderosa ferramenta numérica que
pode simular o comportamento do fluxo a nivel local, fornecendo informagdes mais precisas e
fisicamente mais realista pois pode predizer fendmenos fisicos como as ondas de choque
obliquas e pseudo onda de choques. Além disso a complexidade ¢ muito maior assim como o
custo computacional, outra vantagem ¢ que o CFD ndo depende de parametros tomados de
forma experimental por que a aplicabilidade dos modelos ¢ maior Ringstad et al. (2020). Como
visto na sec¢do anterior a grande maioria dos modelos matematicos consideram que existe
equilibrio, tanto termodinamico como mecanico, ou seja, as duas fases do fluido refrigerante
tém a mesma pressdo, temperatura, velocidade, energia cinética e potencial. Sendo estd uma
suposi¢do razoavel comprovada experimentalmente por Chaiwongsa et al. (2007), no entanto a
condicdo sem equilibrio, foi mais extensamente discutido por Li et al. (2023) e Berana et al.

(2009) sugerindo que no caso das ondas de choques estas sdo mais fracas e espessas que as
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ondas de choque quando considerado equilibrio, pois a velocidade do som muda quando nao
existe este equilibrio.

A comparagdo entre a abordagem homogénea e heterogénea foi discutida de forma
preliminar em Bulinski et al. (2010) o autor tem observado uma concordancia
consideravelmente melhor para o modelo heterogéneo, apesar disto o perfil da pressdo predito
pelo modelo homogéneo concordo razoavelmente com os dados medidos, no caso da taxa de
arrastamento o modelo homogéneo nao chegou predizer com éxito o valor experimental,
mostrando que a taxa de arrastamento ¢ sensivel a abordagem utilizada, isto levou o autor a
concluir que os modelos implementados ndo podem reproduzir os dados experimentais
sugerindo que o modelo homogéneo deve ser baseado na pressdao e entalpia total, como foi
implementado no trabalho de Palacz et al. (2015) quem implementara um modelo HEM para
quatro ejetores bifdsicos de CO: considerando equilibrio termodindmico, avaliando os
resultados de forma experimental encontrando que o modelo mostra um erro menor de 10 %
baixo certas condi¢des de operacdo, evidenciando que a medida que a temperatura e pressao de
entrada do bocal primario diminui a precisao do modelo descresse, afirmando que isto acontece
porque quanto mais longe do ponto critico ¢ errado assumir este equilibrio termodindmico,
concluindo a necessidade de prosseguir o trabalho implementando modelos de maior
complexidade como o homogeneous relaxation model (HRM). Além disto, a modelagem HEM
mostra ser o mais utilizado na literatura para ejetores de CO2. Dado que fornece um equilibrio
entre a complexidade, custo computacional e resultados, em trabalho de Liu et al. (2022)
aplicando a metodologia HEM foram estudados os parametros de posi¢cdo do bocal primario
(NXP), a razao de area (Amix/A¢) € comprimento do difusor (Lg) em um sistema com um ejetor
transcritico de CO, concluindo que existem valores 6timos na geometria do ejetor e valores
que induzem um mal funcionamento do ejetor. Apesar disto diferentes trabalhos tém sido
desenvolvidos com o intuito de diminuir o tempo de computo como mostrado em Haida et al.
(2018) quem combinaram a metodologia HEM com um modelo de ordem reduzida (ROM) e
um modelo de decomposicao ortogonal (POD) obtendo resultados no rango de 10 % para a
vazao massica e diminuindo o tempo de simulac¢do de 1800 segundos para um méaximo de 11.61
segundos. Em Ringstad et al. (2021) o ejetor de CO» foi abordado com um modelo de machine
learning para o mapeamento do ejetor quando diferentes condi¢des de operagdo e parametros
geométricos, utilizando dados provenientes de trabalhos CFD disponiveis na literatura para
alimentar o modelo, predizendo a eficiéncia, a vazdo madssica assim como os perfiles de

velocidade e pressao no interior do ejetor. No trabalho de Xia et al. (2024) foi modificado o
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modelo HEM para obter a distribuicdo do ruido ao longo do ejetor utilizando o modelo
broadband noise simulation (BNS) concluindo que a principal fonte de ruido do fluxo se
encontra na sec¢ao de pré-mistura e no difusor atribuindo esta ao cisalhamento e separacao do
fluxo respetivamente, a contrapressao afeta o ruido do fluxo no difusor, encontrando que a
medida que aumenta o ruido no difusor diminui, em consequéncia aumentado a taxa de
arrastamento, os autores afirma que este método precisa de maior desenvolvimento pois este
método pode ser uma forma eficaz de monitorizar o funcionamento dos ejetores.

O modelo homogeneous relaxation model (HRM) a diferenca do modelo HEM assume
que ndo existe equilibrio termodindmico e trata a mudanca de fase como um processo de
relaxamento em direcdo ao equilibrio da qualidade de vapor, introduzindo um atraso no inicio
da mudanca de fase, sendo este parametro de suma importancia como constatado no trabalho
de Palacz et al. (2017) quem comparara a exatiddo dos modelos HEM e HRM para ejetores
bifasicos de CO» usados em sistemas de supermercado e dados experimentais, encontrando que
o erro do HRM foi apenas 5 % menor que do HEM, atribuindo isto a formulagdo do tempo de

relaxamento do modelo HRM.

2.7 Revisao compressor

Desde que os sistemas de refrigeragdo com CO; transcritico operam em altas pressoes,
o compressor € um componente de suma importancia, pois, como foi destacado por Kus e Neksa
(2013) um compressor eficiente e confidvel ¢ a chave para popularizar esses sistemas de
refrigeragdo. Inicialmente, no trabalho de Siiss e Kruse (1998) foi investigada a eficiéncia dos
compressores de CO,, desde um ponto de vista experimental e tedrico, concluindo o autor que
existem desafios técnicos que devem ser superados para garantir uma operacao eficiente e assim
conseguir popularizar este tipo de sistemas de refrigeragdo. Sendo assim, mais recentemente,
no trabalho de Kus e Neksa (2013) foi estudada numericamente a viabilidade de substituir
equipamentos de compressao lubrificados a 6leo em sistemas de refrigera¢do baseados em CO»
por turbo maquinas sem Oleo, avaliando os resultados em termos de eficiéncia obtida. Os
resultados mostram que, para pressoes intermediarias em torno de 30-40 bar, a eficiéncia € boa,
sendo superior a 70%. No entanto, quando essa pressao ¢ aumentada para 77 bar ou mais, essa
eficiéncia ¢ penalizada, chegando a cair para 50%.

Baek et al. (2014) realizaram um trabalho de otimizagdo de um compressor rotativo

duplo, variando a relagdo de volume dos cilindros. Os resultados mostram que, a0 aumentar



48

essa relagdo de 0,6 para 0,8, tanto a capacidade calorifica quanto o COP do sistema foram
melhorados em 10,4% e 6,7%, respectivamente. Uma analise termodinamica e de instabilidade
de um compressor Scroll de CO; transcritico foi desenvolvida por Zheng et al. (2020) que
realizaram uma analise extensa utilizando simulagdes CFD, o que permitiu estudar fendmenos
como a pré-compressdo. Os resultados mostram as fortes flutuagdes nas propriedades que o
CO» experimenta ao passar pelos pontos criticos.Além disso, foi observado que o fendmeno de
pré-compressao induz um vortice na entrada das camaras de suc¢ao, bloqueando o fluxo e
afetando negativamente o desempenho do compressor Scroll. Em Wang et al. (2020) foi
estudado o processo de transporte de massa interna no compressor de pistdo de CO» transcritico.
Os autores propoem um modelo termodinamico desse compressor a partir de diagramas de
pressao e volume. Este modelo, pode analisar eficazmente o processo de transporte de CO; no
cilindro. Os resultados mostram que a massa residual de CO> esta estreitamente relacionada
com o tempo de fechamento retardado da valvula de descarga e a velocidade de rotagdao do
COMpressor.

Outro modelo foi proposto por Wang et al. (2024a) que desenvolveram um modelo FSI
(Fluid—Structure Interaction) para um compressor de pistdo de CO; transcritico, com o objetivo
de estudar o estresse na valvula de descarga, pois esta frequentemente é quebrada ao operar em
frequéncias maiores que 3000 rpm/min. Eles encontraram que o impacto da placa no limitador,
mas principalmente o estresse de flexdo no orificio de descarga causado pela diferenga de
pressdo na placa, sdo as principais causas. Os resultados também mostram que reduzir o
diametro do orificio de descarga é uma forma eficaz de reduzir o estresse dindmico.

No estudo realizado por Mastrullo et al. (2015), foi desenvolvido um modelo semi-
empirico do compressor para analisar os efeitos da velocidade do compressor no desempenho
de um sistema de refrigeracgao transcritico de CO2, mostrando uma melhoria entre 12 % e 60 %
no consumo de energia elétrica. Mesmo assim, o intervalo de velocidade do compressor se torna
mais reduzido a medida que a temperatura ambiente aumenta. EmPeng et al. (2020) foi proposto
um modelo termodindmico de um compressor rotativo duplo de CO> com e sem injecao de
vapor. Os resultados mostram que essa tecnologia pode melhorar o desempenho em até 30 %.
Este modelo considera a velocidade do compressor, bem como a pressao 6tima de inje¢ao de
vapor.

Winandy et al. (2002b) propuseram um modelo para o compressor scroll hermético.
Este modelo assume que o fluido refrigerante ¢ aquecido e resfriado na succdo e descarga do

compressor, devido a uma parede ficticia do compressor, como mostrado na Fig.2.8. Este
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modelo ¢ capaz de calcular varidveis como: a vazao massica, a poténcia elétrica, a temperatura
de descarga, o aquecimento na succao, o resfriamento na descarga e as perda de calor para o

ambiente.
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Figura 2.8 - Diagrama conceitual do compressor scroll. Fonte: Adaptado de Winandy et al.

(2002b)

O modelo anterior foi modificado por Heo et al. (2013) para modelar um compressor
rotativo duplo. Este modelo foi usado para analisar as caracteristicas de desempenho do
compressor em funcdo da relacdo de volume dos cilindros do compressor, sugerindo valores

otimos de relagdo para diferentes condigdes de operagao.

2.8 Revisao resfriador de gases e evaporador

Dentro dos tipos de trocadores de calor, encontra-se o trocador de calor a placas (Plate
Heat Exchanger), sendo esses dispositivos usados para aquecer, resfriar e recuperar calor. Os
trocadores de calor a placas apresentam bom desempenho tanto com fluidos monofasicos
quanto bifésicos, ganhando popularidade nos ultimos anos, principalmente devido ao seu custo
relativamente baixo, desenho compacto e integridade estrutural, segundo (Mastani Joynari et
al. 2022). No trabalho de revisao bibliografica de Borjigin et al. (2025) foram classificados os
tipos de trocadores de calor, destacando-se o trocador de placas soldados como um dos mais
comumente usados. Isso ocorre porque, sendo um trocador soldado, permite suportar pressdes

maiores, como as requeridas em aplicagdes com CO; transcritico.



50

Na Fig. 2.9, sdo apresentados os parametros fisicos de um tipico trocador de calor a
placas soldadas. Esses parametros incluem: os canais para ambos os fluidos, a abertura e o
espago médio do canal, a espessura das placas, os didmetros das portas e as tampas do trocador
(frontal e traseira). Também pode ser observado o principio de funcionamento, que consiste em
dois circuitos de refrigerantes, um quente e um frio, que fluem em canais alternados entre as

placas onduladas. Assim, a transferéncia de calor ocorre do fluido quente, através da placa de

separacdo, para o fluido frio em um arranjo de contracorrente.

Fluido
Refrigerante

Placa Canal de === ] ~
traseira refrigerante Buraco da % S )
porta

Canal de fluido

Figura 2.9 - Parametros fisicos tipicos do trocador de calor de placas. Fonte: Adaptado de
Mayta Tito et al. (2011)

Como foi visto nas revisdes anteriores e conforme destacado por Eelbel e Lawrence
(2016), a maioria dos estudos sobre CO> transcritico costuma se concentrar no desenho e
desempenho do ejetor e seu impacto no ciclo. No entanto, pesquisas recentes como Song et al.
(2022) demonstraram que tanto o evaporador quanto o resfriador de gases t€ém um potencial
maior de melhoria. Seguindo essa ideia, no trabalho de Lawrence e Elbel (2018b), foi
investigado numericamente o impacto de diferentes dimensdes de um evaporador de
microcanais em um ciclo de refrigeragdo com ejetor usando como refrigerantes R410A e R744.

Para modelar o evaporador, foram usados volumes finitos juntamente com equagdes de
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conservagdo de massa, momento e energia, conseguindo avaliar a capacidade de refrigeragdo e
as perdas de pressao. Os resultados dos autores levam a sugerir um didmetro grande de
microcanal para otimizar o fluxo de massa.

Artuso et al. (2020) modelaram um evaporador e um resfriador de gases, ambos do tipo
serpentina com aletas, considerando-os como um tubo reto em contracorrente, dividindo o
trocador em 6 volumes. Cada volume, por sua vez, foi dividido em volumes finitos, € o nimero
de volumes finitos foi selecionado até que a simulagdo mostrasse insensibilidade ao numero
destes. Para cada volume discretizado, ¢ possivel identificar trés nds: um no referido ao fluxo
de refrigerante, um no referido ao estado da parede do tubo e das aletas, € um no referido ao
estado do ar.

Em Cui et al. (2023) foi utilizado o método de volumes finitos para um resfriador de
gases de tubos estriados, com o objetivo de obter as diferengas de temperatura na transferéncia
de calor ao longo do resfriador de gases. O trocador foi dividido em 100 elementos, € como
hipotese simplificadora, foi estabelecido que a transferéncia de calor era a mesma para cada
elemento. Por fim, a perda de pressao nao foi considerada.

Zhang et al. (2020) , avaliaram o desempenho de um resfriador de gases de CO> de tubo
com aletas, utilizando modelagem de volumes finitos em conjunto com modelagem CFD 1D e
3D. Este método proposto permite obter informagdes adicionais e resultados que outras
metodologias ndo poderiam fornecer, como, por exemplo, os perfis de temperatura, pressao,
velocidade e capacidade de refrigeragdo, ao longo da malha construida. O autor conclui que
uma distribui¢do uniforme de ar produz os melhores resultados em termos de COP do sistema.

Rossetti et al. (2018) simularam um resfriador de gases de CO,. Para isso, os autores
propdem uma metodologia CFD com um enfoque equivalente que permite reproduzir os efeitos
de uma superficie aletada estendida, reduzindo drasticamente o esfor¢co computacional. O
modelo proposto permite avaliar os efeitos tridimensionais da ma distribuicdo do ar em termos

de temperatura, coeficientes de transferéncia de calor e capacidade de refrigeracao.

2.9 Revisao valvula de expansiao

Os dispositivos de expansdo sao componentes-chave tanto em aplicagcdes de bomba de
calor quanto em sistemas de refrigeracdo. Sua funcdo ¢ regular a quantidade de fluido
refrigerante que entra no evaporador. Os dispositivos de expansdo comuns incluem o tubo

capilar, o tubo curto, a valvula de expansdo termostatica (TEV) e a valvula de expansao
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eletronica (EEV) (RABELO et al., 2023). Por sua vez, uma valvula de expansdo eletronica
(EEV) tem um intervalo de trabalho mais amplo, maior precisao de controle e resposta mais
rapida em comparagao com outros dispositivos, o que levou a um aumento de sua popularidade
e uso nos sistemas de refrigeragdo transcriticos de CO; (Hou et al., 2014Db).

Chen et al. (2004) propuseram uma correla¢ao para um sistema transcritico de CO2 que
opera com um tubo curto. Os resultados mostraram que a taxa de fluxo de massa dependia em
grande medida do didmetro do dispositivo de expansao e, por sua vez, apresentava uma relagao
proporcional a pressao de entrada. Posteriormente, no trabalho de Garcia-Valladares (2006) foi
realizada uma investigacdo mais extensa para um tubo curto utilizando volumes finitos em uma
malha unidimensional, obtendo resultados com alto grau de concordancia com os resultados
experimentais, permitindo prever o comportamento interno do dispositivo de expansdo. Um
trabalho similar foi realizado por Yang e Zhang (2009) que modelaram o fluxo de massa
transcritico em tubos curtos e capilares, treinando redes neurais para modelar o fluido bifasico
com equilibrio termodinamico, obtendo resultados satisfatérios dentro de uma margem de 10%
de erro.

Liu et al. (2016) investigaram as caracteristicas do fluxo bifasico transcritico de CO»
através de uma valvula de expansao eletronica. Os autores propuseram uma correlagdo, baseada
na equagao de Bernoulli, que permite prever a taxa de fluxo de massa com um erro relativo
maximo de 10%. Em Liu et al. (2018) foram estudados os pardmetros geométricos da valvula
de expansao eletronica sobre a taxa de fluxo de massa de CO,. Foram testadas trés diferentes
geometrias de valvula de expansao, e os resultados dos autores levaram a conclusdo de que a
abertura da valvula tem o maior efeito sobre a taxa de fluxo de massa, enquanto a pressao de

saida tem uma influéncia baixa.
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CAPITULO III

3 ABORDAGEM NUMERICA

Para alcangar o objetivo geral de simular tanto o sistema transcritico por compressao a
vapor com e sem ejetor, os esquemas dos sistemas a serem modelados sdo mostrados na Fig.
23 e 2.5. E necessario modelar cada componente do sistema separadamente, para
posteriormente unir estes e assim, avaliar o desempenho dos ciclos. Neste capitulo, serd descrita
a metodologia utilizada para cada componente. Os componentes que serdo modelados sdo: o
compressor, o resfriador de gases, o evaporador, o ejetor e a valvula de expansdo. Por ultimo,
sera descrita a metodologia usada para unir os componentes e fazer que estes funcionem como
um unico sistema. Os dados experimentais usados para comparar ¢ modelar os resultados
numeéricos sao extraidos do trabalho de Zhu et al. (2017). As propriedades termodinadmicas e
de transporte do fluido refrigerantes sdo calculadas usando o pacote REFPROP versao 10 junto

com a linguagem de programacao Python.

3.1 Compressor

O compressor para o ciclo com e sem ejetor € um compressor a pistdo semi-hermético
de dois pistdes para R744, da marca Dorin, série CD, modelo 180H. De acordo com os dados
técnicos do fabricante, ele tem um deslocamento volumétrico de 1,12 m3/h a uma velocidade
de 1450 rpm, alimentado por 380 V/50 Hz. Uma das dificuldades ao modelar compressores ¢ a
determinagdo dos pardmetros do compressor. Esses parametros sdo dificeis de identificar e
raramente sdo fornecidos pelo fabricante. Entre esses parametros estdo, por exemplo:
coeficientes convectivos de troca de calor, coeficientes politropicos de compressao ou fatores
de inércia relacionados a abertura e fechamento das valvulas, entre outros. Além desses

parametros, existem parametros associados a geometria do compressor, como as dimensoes das
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valvulas e dos cilindros, pardmetros aos quais apenas os fabricantes t€ém acesso. (Santos e
Hernandez, 2002a).

O modelo utilizado no presente trabalho esta baseado no proposto por Winandy et al.

(2002a), este modelo foi modificado por Santos e Hernandez (2002b) que adicionaram duas

valvulas na succ¢do e descarga do compressor, tornando o modelo valido para compressores do

tipo pistdo. O modelo conceitual estd mostrado na Fig. 3.1. Além disso, o autor adicionou

parametros para poder simular o compressor em um regime transiente.

W.
mn
Orificio de Oriﬂgio de
entrada saida
su Compresséo ex
isentropica
sul p ;
Q g ex2 :._g X exl
AN
i ¢ )
[i L

4
Qmuh

Lamb

Parede isotérmica ficticia

Figura 3.1 - Diagrama conceitual do compressor de pistao. Fonte: Adaptado de Santos e

Hernandez (2002b)

De acordo com o esquema anterior, pode-se identificar que o fluido refrigerante

experimenta 5 processos ao longo do compressor. Esses processos sao:

a)
b)
©)
d)
e)

Queda de pressao na sucg¢do (su —sul)
Aquecimento na succdo (sul — su2)
Compressao isentropica (su2 — ex2)
Resfriamento na descarga (ex2 - ex1)

Perda de pressdo na descarga (ex1 - ex)

Quando o fluido refrigerante escoa através de uma valvula, sempre existe uma forca de

mola que tenta fechar a passagem. Este fendomeno foi evidenciado por Belman-Flores et al.

(2015) que concluiram que este fendmeno provoca uma perda de pressao ao longo da valvula
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de succdo e descarga. Para quantificar essa perda de pressdo Winandy et al. (2002b) propds as

Egs. 3.1 e 3.2 para a succao e descarga, respectivamente

2

4nm

_ (M 3.1
AFs <O,01961TVS) -1
AP, = 100 + 300 (—= 2 32
a= + (0,02)

A perda de calor nas valvulas é um processo que implica uma expansao isentropica:
quando o fluido perde pressao (su — sul) e uma difusdo de calor isobarica (sul — su2). Esta ¢
considerada através da introducao de uma parede isotérmica ficticia que contabiliza essas trocas
de calor mediante parametros globais. Essa mesma abordagem foi utilizada em estudos
anteriores semelhantes, como Yang et al. (2018) Wang et al. (2023). Para um gés perfeito, a
pressdo pode ser expressa em fun¢do do niimero de Mach. No entanto, se a perda de pressdo
for muito pequena, como ¢ o caso das valvulas ficticias implementadas, conforme evidenciado
na literatura com valores que variam entre 5-200 kPa, o fluido pode ser considerado

incompressivel, resultando na Eq. 3.3.

md? 33
= —=2" pey - APy, G

Onde: ds € o diametro da garganta ficticia da valvula de sucgdo, m ¢ a vazdo madssica do
refrigerante, AP;,, ¢ a queda de pressdo na succao e p,,, a massa especifica do fluido refrigerante
na succgao.

O modelo da vélvula na descarga do compressor ¢ realizado de maneira andloga a
valvula de succdo, usando a Eq. 3.3. Dessa forma, tem-se dois pardmetros referentes ao
compressor que devem ser identificados: os diametros das valvulas d,, € d,,.

O modelo de transferéncia de calor dentro do compressor ¢ realizado por meio de uma
parede ficticia para a troca de calor. Devido ao fato de que a temperatura do fluido refrigerante
na descarga ¢ a mais alta de todo o processo de compressado, este deve dissipar calor para a
parede ficticia. Da mesma forma, essa parede troca esse calor com o ambiente e, por sua vez,

com o fluido refrigerante na suc¢do, aumentando a temperatura na entrada. A troca de calor ¢



56

modelada por meio do balango de energia. Dessa forma, para o processo de suc¢do (sul —su2),

o aumento de energia pode ser calculado como segue:

qu = m(hsul - hsuz) (3.4)

Onde hg1 e hg sdo a entalpia do fluido refrigerante, apds a perda de pressdo e apds o
aquecimento devido a parede ficticia. Para determinar a troca de calor entre a parede e o fluido
refrigerante, supde-se a existéncia de um trocador de calor ficticio onde a temperatura na parede
(Tw) € uniforme. As Eq. 3.5 e 3.6 para o fluxo de calor e a eficiéncia do trocador de calor sao

mostradas a seguir.

qu = gsumcp,su (Tw - Tsul) (3.5)
_ AUgy
Eou = 1—ce me,su (36)

Onde Tsu1 € a temperatura do fluido refrigerante, Ty a temperatura da parede, &, € a eficiéncia
do trocador ficticio, Cpsu € 0 calor especifico do fluido refrigerante, € a vazao massica e AUy
¢ o coeficiente de transferéncia de calor, que deve ser identificado, segundo Yang et al. (2018),

Lemort et al. (2009) e Wang et al. (2023) se calcula usando a Eq. 3.7.

0,8

m
AUgy = AUgyp <m_) (3.7
n

Na equacdo anterior AUgu, € my s30 parametros correspondentes a vazao de fluxo de
massa nominal. No presente trabalho, este foi considerado como o fluxo de massa maximo

dentro dos dados experimentais. As perdas para o meio ambiente sao dadas pela Eq. 3.8.

Qamb = AU gmp (Tw - Tamb) (3.8)

Onde AU 4, € o coeficiente de troca térmica para o ambiente e Tamp a temperatura ambiental.

De forma analoga, na descarga, sdo usadas as Egs. 3.9,3.10 e 3.11.

Qex = 7h(hexl - hex) (3.9)



57

. ] (3.10)
Qex = gexmcp,ex(Texl - Tw)

__AUex (3.11)
=1—¢ Mlpex

gex
Sendo assim, os parametros a serem identificados no processo de troca de calor dentro
do compressor sa30: AUgu, AUamb € AUex. No presente modelo, a poténcia elétrica do compressor

¢ considerada igual a soma de dois componentes, conforme mostrado na Eq. 3.12.
W= (1+a)W;se+ Wy (3.12)

Onde W;, ¢ a varidvel associada a poténcia de compressao isentropica, Wi, s p
parametro associado a ineficiéncia do motor eléctrico e as partes mecanicas deste e
a Representa a dependéncia simples e lineal das perdas eletromecanicas com a

poténcia interna do compressor. o calculo de W; ¢, usa a Eq. 3.13:

Wise= m(hexs = hsua) (3.13)
W,,ss foi definido por Wang et al. (2023) como mostrado a continuagao:

Wioss = 2+ N * Tiogs (3.14)

Onde N ¢ a velocidade do compressor e Tioss € a temperatura perdida devido as ineficiéncias.
Os parametros que devem ser identificados para determinar a poténcia do compressor sdo: a y
Tloss-

Para o calculo da taxa de fluxo de massa do compressor, primeiro deve-se considerar o
conceito de eficiéncia volumétrica, o qual foi definido por Ren et al. (2022) como uma medida
de quao efetivamente um compressor pode preencher seu vapor durante o processo de sucgao.
Ou seja, indica quanto vapor realmente ingressa em comparacao a quantidade maxima possivel.
Pode-se definir isso como a razdo entre a vazao volumétrica de gés aspirado pelo compressor
(V) e o volume varrido pelo pistdo por unidade de tempo (V;), conforme especificado na Eq.

3.15:
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| <

Epol = = (3.15)

o~

Como mostrado na Fig. 3.2, o processo real de compressao pode ser dividido em 4 fases:
fase de compressao (B - C), fase de descarga (C - D), fase de expansao (D - A) e fase de suc¢do
(A - B). No presente modelo, esses processos serdo considerados ideais a fim de modelar a taxa
de fluxo de massa do compressor. Dessa forma, o ciclo mecanico ideal ¢ composto pelos
seguintes processos: succao isobdrica (A - B), compressao isentropica (B - C), descarga

isobarica (C - D) e expansao isentropica (D - A).

—&— Camara de sucgdo

12 /A C —@— Camara de descarga
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Figura 3.2 - Diagrama P-V de um compressor transcritico de CO2. Fonte: Adaptado de Wang
et al. (2020)

A taxa de fluxo de massa ¢ afetada principalmente pela expansdo do gas aprisionado
dentro do espagco morto do compressor, fendmeno discutido na literatura por Silva e Dutra
(2021) e definido como o volume residual de vapor que fica aprisionado dentro do cilindro
quando o pistdo estd em sua posi¢ao mais alta. Usando a figura anterior, esse espago morto pode

ser definido pela Eq. 3.16. Da mesma forma, a eficiéncia volumétrica também pode ser definida

conforme mostrado na Eq. 3.17.
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(3.16)

e —/B " Va (3.17)
vol VB _ VD

Combinando as equacgdes anteriores, pode-se expressar a eficiéncia volumétrica em

funcdo do espago morto, como mostrado a continuagao:

Evor = 1—C; (—A - 1) (3.18)

Combinando a Eq. 3.15 e 3.18, pode-se calcular a vazao volumétrica, conforme

mostrado na Eq. 3.19, redefinindo também V, y V.

V=1, [1 ~ G (VS”Z — 1)] (3.19)

Por ultimo, a taxa de fluxo de massa pode ser calculada através da equacao 3.20, onde
(psu2) € a massa especifica do refrigerante na entrada do cilindro. Dessa forma, os parametros

Vs € Cr sdo os que devem ser identificados para determinar a taxa de fluxo de massa.
m=V- Psu2 (3-20)

Portanto, o0 modelo do compressor requer a identificacdo de 9 parametros: dg,, dey.,

AU gy, AU gmp > AU g, @, Tioss, Vs € Cr. Para calcular esses parametros, foi utilizado um algoritmo
genético para otimizar estes e encontrar a solugdo que melhor se ajusta aos dados experimentais.

A Fig. 3.3 descreve de forma resumida esse processo.
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Figura 3.3 - Fluxograma de identificacdo de parametros do compressor.

3.2 Trocadores de calor

O resfriador de gases ¢ um trocador de calor de placas de fluxo contracorrente, com
dgua utilizada como fluido secundério, e sua capacidade ¢ de 7,5 kW. Por outro lado, o
evaporador ¢ um trocador de calor de micro canais de fluxo paralelo com uma capacidade de
refrigeragdao de 5 kW. O tamanho desses componentes nao ¢ fornecido em Zhu et al. (2017),
portanto, o tamanho serd encontrado através da técnica de algoritmo genético. A metodologia
para a modelagem desses trocadores de calor € baseada principalmente nos trabalhos de Mayta

Tito et al. (2011) y Zhou et al. (2018)
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O modelo utilizado segue o método de analise local, onde o trocador de calor ¢ dividido
em uma série de pequenos volumes de controle, que sdo tratados como trocadores de calor
independentes, aos quais sdo aplicadas as equacdes de transferéncia de calor e conservacao de
massa e energia. Para o célculo dos coeficientes locais de transferéncia de calor e do fator de
atrito, foram utilizadas correlagdes disponiveis na literatura, considerando as regides de fluxo
monofésico ou bifasico em cada um dos trocadores.

O uso de pequenos volumes de controle proporciona resultados de forma local e mais
precisos, como foi destacado por Rodrigues e Srivastava (2025) que também destacou que esse
método pode ser custoso do ponto de vista computacional. O modelo de simulagdo leva em
consideracdo as caracteristicas geométricas dos trocadores de calor, que sdo utilizadas para
calcular as areas de troca de calor, tanto do lado do refrigerante quanto do fluido secundario. A

figura 3.4 mostra os parametros geométricos e a secao transversal de uma placa.

Dimensao desenvolvida
B Dimensdo projetada

L plate L

l plate

|
. S
TP

plate

(b)

Figura 3.4 - Parametros geométricos trocador de calor: (a) placa (b) secdo transversal. Fonte:
Adaptado de Mayta Tito et al. (2011)

A area real de uma placa do trocador de calor pode ser calculada conforme a equagdo

seguinte.

Areq = @ - Lplate ’ Wplate (3.21)
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Onde ¢ ¢ o fator de amplia¢do devido a corrugacdo da placa, Lyjqre € Wpigre S80 a altura e

largura da placa, conforme consta na Fig. 3.4, estes podem ser calculados por:

Lyiate = Ly — Dy (3.22)

(3.23)
Wplate =Ly — Dp

A area da secdo transversal é:

Atrans = plate 'bplate (3.24)

Onde byq¢e € 0 espago médio do canal e € calculado da seguinte forma:

bplate =P — tplate (3.25)

O parametro p a altura da corrugagao e t,;qe € a espessura da placa, o perimetro da

secdo transversal é:

B, = Z(bplate +¢- Wplate) (3.26)

Este perimetro ¢ usado para calcular o didmetro hidraulico do refrigerante e do fluido

secundario, como mostrado na equagdo a seguir:

4 X Area da secgdo transversaldo canal 4 X Aipans

D, = 3.27
n Perimetromolhado B, (3-27)
Combinando a Eq. 3.24 e 3.26 com a Eq. 3.27, obtemos o diametro hidraulico:
4b W,
Dh plate plate (3.28)

- z(bplate + d)Wplate)

A area total do trocador de calor € entdo definida como:
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Atota = (Nplates - 2) Areal (3.29)

Onde Npqtes € 0 niimero de placas do trocador, para cada volume de controle elementar, leva-

se em conta o comprimento de cada elemento, e este ¢ definido por:

Leie = 3.30

O parametro Nyg;, indica o nimero de divisdes que formam o volume de controle do

trocador de calor, por fim, a area total de um volume de controle ¢ definida como:

Acle = (Nplates - 2) "¢ Lege Wplate 3.31

A fim de resolver o modelo matematico dos trocadores de calor, sdo necessarias
hipdteses simplificadoras, para diminuir a complexidade dos processos fisicos que ocorrem.
Tanto para o resfriador de gases e evaporador, as hipdteses sdo: operam em regime permanente,
cada volume de controle elementar ¢ um trocador de calor independente, os valores dos
coeficientes convectivos de transferéncia de calor, tanto do refrigerante quanto do fluido
secundario, estdo uniformemente distribuidos em cada volume de controle, sdo usados valores
médios de entrada e saida de cada volume elementar para o céalculo das propriedades
termofisicas, tanto do refrigerante quanto do fluido secundario, ndo ha deposi¢ao nos trocadores

e a variagdo das energias cinéticas e potenciais € desprezivel, assim como o efeito da gravidade.

A equagao de balango de massa para um volume de controle ¢ mostrada a seguir:

dm . )
dtvc = z min— z Mout (3.32)

Aplicando as hipoteses simplificadoras, a vazdo massica de entrada e saida para cada

volume de controle permanece constante.

Mipn = Moy =M (3.33)

A equagdo de balanco de energia em regime permanente ¢:
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L 1 . 1
Q -W= Moue (hout + Eugut + gAZout) - min(hin+ Euizn-l' gAZin) (3'34)

Quando esse balango de energia ¢ aplicado ao fluido refrigerante, seja do resfriador de

gases ou evaporador e considerando as hipoteses simplificadoras, a Eq. 3.34 pode ser reduzida.

Q =m= (hout - hin) (3.35)

Aplicando o balango de energia ao fluido secundario, tanto do resfriador de gases quanto

do evaporador, onde ndo ha mudanga de fase, tem-se.

Q =mni-Cp (Tour — Tin) (3.36)

O célculo da transferéncia de calor para cada volume de controle elementar baseia-se
no método da eficacia NTU (Numero de Unidades de Transferéncia), o qual € descrito em Zhao
(2025) e Incropera et al. (2011). Para definir a eficicia de um trocador de calor, primeiro deve-
se definir a quantidade méaxima possivel de transferéncia de calor deste. Isso, em principio, ¢
conseguido em um arranjo de contracorrente, pois nesse arranjo o fluido a resfriar ou aquecer
experimenta a maxima diferenca de temperatura possivel. A maxima transferéncia de calor ¢é

entdo definida pela Eq. 3.37:

Qmax = Cmin’ (Thot,in— Teota,in) (3.37)
Onde C,; , € igual a Cyo 0u Cpp4, dependendo de qual possui o menor valor:

Chot = Mnot * Cp,not (3.38)

Ceota = Meota * Cp,cold (3.39)

A efetividade de um trocador de calor é entdo definida como:

g = Jrea (3.40)

Qmax
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Combinando as Eq. 3.37 e 3.40, obtemos a taxa real de transferéncia de calor para um

trocador de calor.
Qmax = Crpin" €" (Thot,in_ Tcold,in) (3.41)

Em Incropera et al. (2011) o célculo de € da disposi¢cdo do fluxo. Para o trocador de

calor a contracorrente na regido bifasica, tem-se:
e=1—e MU (3,42)
Para a regido monofasica:

1 — e~ NIU (1-0)

= 3.43
€ 1—c-e-NUQ@-0 ( )
Para um trocador de calor de fluxo paralelo:
_ »—NIU (1+C)
S (3.44)

1+C

Nas equagdes anteriores, NTU ¢ o numero de unidades de transferéncia de calor, ¢ um

parametro adimensional amplamente utilizado na analise de trocadores de calor, definido como.

NTU =

(3.45)
min

Onde UA ¢ a condutancia global, este ¢ calculado conforme a Eq. 3.46, O esquema desse

conceito ¢ similar ao utilizado para o calculo de resisténcias elétricas e ¢ mostrado na Fig. 3.5.

Kpot € Xeorg S30 0s coeficientes convectivos de troca de calor, tyqe € a espessura da placa e

kpiate € a condutividade térmica. Devido a hipotese simplificadora, ndo sdo considerados

fatores de incrustacao.

i _ 1 + 1 tplate
UA  Axpy AXegg A Kpigre

(3,46)
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Lado quente

plate

k

plate

Lado frio
Figura 3.5 - Circuito térmico para trocadores de calor. Fonte: Adaptado de Incropera et al.

(2011)

A medida que o fluido refrigerante e secundario percorre o trocador de calor, a perda de
pressdo € inevitavel, pois existe perda por atrito (APf), perda relativa a aceleragdo do

escoamento ou variagdo da quantidade de movimento linear (AP,,,) € perda relativa a

aceleragdo da gravidade (APg,) (KILIC, 2024), conformando a equacado a seguir.

APiorqr = APgtq + ABpom + APf (3.47)

No presente trabalho, ndo foi considerada a perda de pressdo por gravidade (APg,)
devido a uma hipotese simplificadora, o calculo de AP, ,, € APy usan las correlaciones de Han

et al. (2003), AP,o;m € calculado com a Eq. 3.48, no caso de fluidos monofésicos, serd

considerado como zero.

G2 - x G2 +x
AP, = (eq—ref> _ <eq—ref) (3.48)
Pw out P in

Ncpan * L G*?
o= (52 () o
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Onde G ¢ o fluxo de massa, calculado como segue.

m
G = 3.50
Nchan bplate ' Wplate ( )

Por sua parte G, € calculado como segue:

Gog = G- [(1 X))+ X (%)O’Sl 3.51)

v

Os coeficientes convectivos de troca de calor ¢ o fator de atrito (f;,) sdo caracteristicos

de cada trocador de calor e do fluido refrigerante, serdo mostrados nas subsecdes seguintes.

3.2.1 Resfriador de gases

O resfriador de gases recebe CO» transcritico do compressor, o qual troca calor com um
fluido secundério que estd a uma temperatura mais baixa. No resfriador de gases, o fluido
secundario utilizado ¢ dgua. A Fig. 3.6 mostra o perfil de temperatura do fluido refrigerante ao
longo deste processo, durante o qual o fluido estd em fase supercritica. No entanto, se a

temperatura de saida for menor que 31 °C, o fluido atinge a fase liquida.

Tref,in

@

—

= pid

E Tref out

o ;|

o

GEJ hou?
(o Tﬂu,out

Tﬁu Jin
>

Percorrido dos fluidos

Figura 3.6 - Diagramas de temperaturas no resfriador de gases.

O coeficiente local de transferéncia de calor para o CO; transcritico usado no presente

trabalho provém da correlagdo proposta por Zendehboudi et al. (2021) e ¢ mostrada na Eq. 3.52:
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_ =03 0,1

—o1 (PW\ [ G Gr \"
— 0,33 - k - Re®804 . P01 (—) v ( ) /D 3.52
“oe ¢ m Pm Com Re?7 " ( :

Onde C, ¢ o calor especifico médio e Pry, ¢ o nimero de Prandtl calculado com C,.

o =t

P T, T 329

Por sua parte o fator de atrito (f;,) no resfriador de gases para dgua, € calculado com a

correlagdo proposta por Wanniarachchi et al. (1995).

foo = (fF + 3 (3.54)
Onde:

fi =1774 - p~1026. 2. Re~1 (3.55)

fe =46,6-p710%- P - Re? (3.56)

p = 0,00423 - 8 + 0,0000223 - 52 (3.57)

O coeficiente local de transferéncia de calor para a 4gua ¢ tomado de Talik et al. (1995).

0,248 - k - Re%75 - pr04

Cagua = D, (3.58)

O método de solugdo para o modelo do resfriador de gases adota uma estrutura
sequencial iterativa, resolvendo cada volume de controle individualmente, de forma que a saida
de um volume de controle ¢ a entrada do proximo. O algoritmo para o resfriador de gases € o

seguinte:

a) Leitura das condic¢des de operagdo para o fluido refrigerante e secundario;

b) Calculo das areas: A¢otars Aete € Dns
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c) Célculo da distribuicdo da taxa de fluxo de massa (G) para refrigerante e fluido
secundario;
d) Valor inicial da temperatura de saida do fluido secundério, como hipoétese ¢ igual

a temperatura de entrada (Tryy, our = Triin);

e) Inicia-se o primeiro volume elementar;
f) Célculo das propriedades termodinamicas e de transporte do fluido secundério;
g) Valor inicial da taxa de transferéncia de calor Q; ,; i gipara o volume elementar,

este valor serve para calcular os nimeros adimensionais, depois sera recalculado no
processo iterativo;
h) Célculo dos nimeros adimensionais;

1) Célculo dos coeficientes de transferéncia de calor para ambos os fluidos (a4, €

Aagua) € célculo do coeficiente global local U,

1) Solucdo das equacdes de troca de calor e balanco de energia;

k) Célculo da queda de pressdo AP, € APfy,, ¢ a pressdo de saida do volume
elementar;

1) Verifica-se o critério de convergéncia;

Q.calcul.cado - Qini cid < 0,001 (3_59)

Qcalculado

m) Se a convergéncia foi obtida, pode-se continuar, caso contrario deve-se retornar

ao ponto (g) e substituir o valor de Q; n; ci = Qcalculado ;

n) Satisfazer o critério de convergéncia significa que se tem a solu¢do do volume
de controle elementar, continuando com a solucdo do préoximo elemento;

0) Uma vez resolvidos todos os volumes de controle, procede-se a soma do valor
de Qaculado de cada elemento para conhecer o valor total de transferéncia do
resfriador de gases, outras varidveis como entalpia e pressdo também sio
armazenadas;

p) Com a temperatura de entrada do fluido secundario calculada, procede-se a

aplicar o seguinte critério de convergéncia;

Tflu,in,calculado - Tflu,inl < 001K (3-60)
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q) Desta forma verifica-se que o valor calculado corresponde ao experimental. Se
esta convergéncia for satisfeita, tem-se a solucao do trocador de calor. Caso contrario,
o processo deve retornar ao ponto (d) e recalcular a temperatura de saida do fluido
secundario, usando a Eq. 3.61.

Tflu,out,recalculado = Tflu,in_ Qtotal /- Cp (3.61)

Com isso, finaliza-se o algoritmo de solugdo para o resfriador de gases.

3.2.2 Evaporador

O evaporador recebe CO> da valvula de expansdo, este troca calor com um fluido
secundario que esta a uma temperatura mais alta. No evaporador, o fluido secundario utilizado
¢ ar. A Fig. 3.7 mostra o perfil de temperatura do fluido refrigerante ao longo do processo de
troca de calor, durante o qual o fluido refrigerante se encontra na regido de saturagdo para

posteriormente mudar para vapor superaquecido.

A
Tflu,in
© A
—
=)
=
E Tﬂu,out
()]
Q.
£
g Tref,oul
Tref.iﬂ Fluido refrigerante
>

Percorrido dos fluidos

Figura 3.7 - Diagramas de temperaturas no evaporador.

O coeficiente local de transferéncia de calor para o evaporador de microcanais ¢ uma

correlagdo experimental proposta por Lazarek e Black (1982) mostrada a seguir.
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30k Re%857 . po0714 (3.62)

aeva Dh

O fator de atrito (f;,) para o evaporador € calculado usando a correlagdo proposta por

Yan e Lin (1999):

6,947 x 10% - Reg,"**” - Re™®5  Re,, < 6000

fo = - n (3.63)
31,21 Regy**>” - Re™0° Re.q = 6000

O coeficiente local de transferéncia de calor do fluido secundario ¢ calculado usando a
Eq. 3.58 e o fator de atrito ¢ calculado com a Eq. 3.54. O método de solugdo para o modelo do
evaporador, assim como o resfriador de gases, adota uma estrutura sequencial iterativa,
resolvendo cada volume de controle individualmente, de forma que a saida de um volume de

controle ¢ a entrada do proximo. O algoritmo para o evaporador € o seguinte:

a) Leitura das condigdes de operacdo para o fluido refrigerante e secundario;

b) Célculo das areas: A;prars Aete € Dy

c) Célculo da distribuicdo da taxa de fluxo de massa (G) para refrigerante e fluido
secundario;

d) Valor inicial da temperatura de saida do fluido secundério, como hipdtese € igual

a temperatura de entrada (Tryy, oue = Triin);

e) Inicia-se o primeiro volume elementar;
f) Célculo das propriedades termodinamicas e de transporte do fluido secundario;
g) Valor inicial da taxa de transferéncia de calor Q; ,; i gipara o volume elementar,

este valor serve para calcular os nimeros adimensionais, depois sera recalculado no

processo iterativo;

h) E calculada a fase do refrigerante, pode ser bifasico ou monofasico;
1) Célculo dos nimeros adimensionais;
1 Calculo dos coeficientes de transferéncia de calor para ambos os fluidos (®eyqp

€ Aggua) € calculo do coeficiente global local U

k) Solucdo das equacdes de troca de calor e balanco de energia;
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1) Calculo da queda de pressdo AP, € APy, ¢ a pressdo de saida do volume
elementar;

m) Verifica-se o critério de convergéncia com a Eq. 3.59;

n) Se a convergéncia foi obtida, pode-se continuar, caso contrario deve-se retornar
ao ponto (g) e substituir o valor de Q; n; ¢i = Qcalculado ;

0) Satisfazer o critério de convergéncia significa que se tem a solugdo do volume
de controle elementar, continuando com a solu¢ao do proximo elemento;

P) Uma vez resolvidos todos os volumes de controle, procede-se a soma do valor
de  Q.qcuiado de cada elemento para conhecer o valor total de transferéncia do
evaporador, outras variaveis como entalpia e pressao também sao armazenadas;

q) Com a temperatura de entrada do fluido secundario calculada, procede-se a
aplicado o critério de convergéncia da Eq. 3.60;

r) Desta forma verifica-se que o valor calculado corresponde ao experimental. Se
esta convergéncia for satisfeita, tem-se a solucdo do trocador de calor. Caso contrario,
o processo deve retornar ao ponto (d) e recalcular a temperatura de saida do fluido

secundario, usando a Eq. 3.61;

Com isso, finaliza-se o algoritmo de solugdo para o resfriador de gases.

3.3 Ejetor

Na modelagem do ejetor foram investigadas duas metodologias, que serdo descritas nos

subcapitulos seguintes:

3.3.1 Modelo de mistura a pressao constante (M.P.C.)

Para modelar o ejetor, utilizou-se o modelo de mistura a pressdo constante, esta
metodologia esta descrita nos trabalhos de Deng et al. (2007), Ahammed et al. (2014) e Surwase
et al. (2023a). Este modelo assume que os fluxos primdrio e secundario permanecem a mesma
pressdo durante todo o processo de mistura. A velocidade nos bocais e no difusor ¢ considerada
zero na entrada e na saida do ejetor e, por fim, o valor da pressdo na camara de mistura ¢

assumido. O modelo baseia-se em lagos iterativos da Eq. 3.64, para assegurar que o titulo do



73

fluido refrigerante na saida do ejetor satisfaca a condi¢do de vapor e liquido saturados no

separador de fases

1
Xg=— 3.64
s =T4a (3.64)

Para entender a equagdo anterior deve-se considerar o separador e estabelecer um

volume de controle, como mostrado na Fig. 3.8.

x1=1Tri11

X5=7 m5
>

x6=0 l mé6

Figura 3.8 - Volume de controle do separador de fases.

Para encontrar o valor do titulo que satisfaz a equagdo da conservag¢do da massa para o

processo em regime permanente:

mvapor my mq
x5 —_— — O e—

— = 3.65
Mot M5 My + Mg (3.65)

Dividendo pela massa m, tanto o numerador como o denominador e substituindo pela

taxa de arrastamento obtemos.

_ 1 1
T 14meg/my 14w

% (3.66)

O ejetor possui quatro segdes, cada uma com parametros e caracteristicas que devem ser
analisadas separadamente. Essas se¢des sdo: bocal primdrio, o bocal secundario, a camara de
mistura e o difusor. As propriedades do fluxo na saida do bocal primario (ponto p) sdo
calculadas considerando a eficiéncia do bocal em relagdo a um processo isentropico desde (3)

até (p). Isso permite calcular a entalpia no estado p utilizando as Eq. 3.67 e 3.68.
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hp = hs =0y (hs = hp,ise) (3.67)
hpise = f(S3i50 Pn) (3.68)

Aplicando o balango de energia através do bocal primario, obtém-se a velocidade do

fluxo primério na entrada da secdo de mistura, como mostrado a seguir.

3.69
u, = /2(h3 — hy) (3-69)

Para o bocal secundario o processo realizado ¢ andlogo ao bocal primario, de esta forma

obtemos.
hg = hg — ns(hS - hs,ise) (3.70)
hs,ise = f(SS,isa Pm) (3.71)

ug = /2(hg — hy) (3.72)

O processo na camara de mistura ocorre sob pressao constante, ou seja, (Pp =P, = Pm)

Nesta se¢do, uma equagdo adicional ¢ derivada do balango de quantidade de momento linear,

conforme mostrado na Equagao.
My, + msug = (1, + Mg )un (3.73)

Expressando as vazdes massicas em termos da taxa de arrastamento calculamos a

velocidade do fluido refrigerante na saida da se¢dao de mistura.

1 U
m—up1+ﬂ+usm (374)

u
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Aplicando o balanco de energia na se¢ao de mistura, obtém-se a entalpia de saida (ponto

m), conforme mostrado na Eq. 3.75.
no=|(h, 40,5 u2) — he + 0,5 u2)——| — 05 w2 3.75
m_(p+rup)m+(s+)us)m_lum (3.75)

Na secao do difusor, a entalpia de saida ¢ calculada usando o balanco de energia com as

entradas do ejetor, resultando na seguinte expressao.

~ u (3.76)
5_h31+,u+hsl+u

h

Por ultimo, a pressdo de descarga do difusor ¢ calculada.
hsise = hn —Na(hs — hpy) (3.77)
Ps = f(Smr h5,ise) (3.78)

3.3.2 Modelo 1D double choking

Este se encontra baseado nas seguintes referéncias: Zheng et al. (2015b), Ameur et al.
(2016a) e Taslimi Taleghani et al. (2018b), este modelo considera que existe equilibrio
homogéneo para o fluxo bifasico, isto significa que as duas fases se encontram em equilibrio
dindmico e térmico, e todas as propriedades sdo constantes ao longo das sec¢des transversais,
essa suposicao foi comprovada de forma experimental por Chaiwongsa ¢ Wongwises (2007b).
Sao consideradas as areas de diferentes componentes do ejetor, assim como as pressdes internas
do ejetor sdo calculadas com lagos iterativos, de forma que o modo de operacdo do ejetor seja
critico, como descrito no capitulo 2.6. Para esta modelagem sdo requeridos dados geométricos
do ejetor, os quais podem ser encontrados em Zhu et al. (2017) y Zhu e Jiang (2018b), estes sao

resumidos na Tab. 3.1.
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Tabela 3.1 - Parametros geométricos do ejetor.

Parametro Unidade Valor
D, mm 0,8
D, mm 2
Dy, D mm 8
D, mm 7
Ly, mm 18
04 © 7
Om © 40

Da mesma forma como foi realizado no modelo anterior, este modelo divide o ejetor em
seccoes (bocal primario, bocal secundério, camara de mistura e difusor), no bocal primario ¢
calculada a pressao onde o fluido primario experimenta o efeito de choking descrito no capitulo
2.6.1, para isto ¢é realizado um processo iterativo assumindo a pressdo na garganta (P;) e
calculando o fluxo de massa, usando a Eq. 3.79, proposta por Whitfield e Baines et al. (1976)

o coeficiente de perdas {; se encontra na Eq. 3.80.

. P 1 _1]/+1 1 Y
m — 2y—-1 — y—1
6=2=—m(1+ =) 7T (1- ) (3.79)

VYRT, 2

hs - hsis
= — 3.80
Como exemplo na Fig. 3.9 ¢ apresentado o fluxo de massa obtido na garganta para uma

temperatura e pressao de entrada no bocal primario de 75 bar e 40 °C, as propriedades do fluido

na garganta sdo calculadas nesse ponto de fluxo méximo.
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Figura 3.9 - Fluxo de massa na garganta do bocal primario.

Neste ponto de fluxo de massa maximo ¢ calculada a vazao massica primaria, conforme

o mostrado na Eq. 3.81.
mp = ptutAt (381)
A se¢do do bocal secundario ¢ solucionada da mesma forma que a sec¢do do bocal
primario, assumindo a pressdo (P;), as propriedades do fluido sero calculadas para esse ponto
de fluxo massico maximo, adicional a isto assume-se um valor da taxa de arrastamento para
calcular a vazao massica secundéria.
ms = [y, (3.82)
Na secao de entrada da camara de mistura, o processo iterativo assume inicialmente a
pressdo de entrada (B,,) para calcular a velocidade do fluido (u,,) usando a equagdo de balango
de quantidade de movimento linear.

(PtAt + ptAtu?) + (PSAS + psAsug) = (PmAm + pmAmu%i) (3.83)

Com a velocidade (u,,) ¢ calculada a entalpia da cdmara de mistura (h,,).
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1y, (he + 0,5 - u?) + mg(hg + 0,5 - u2) = (mh, + i) (hpy + 0,5 - u%) (3.84)

Verifica-se se a equacao de balango de massa mostrada na Eq. (3.85) for satisfeita, se

nao for satisfeita, um novo valor de P,, deve ser assumido.
(hy, + 1) = pmAmus, (3.85)

A medida que o refrigerante flui através da camara de mistura, ele pode experimentar o
fenomeno das ondas de choque, que foi discutido na sec¢do 2.6, essas ondas de choque ocorrem
porque a velocidade do refrigerante ¢ maior que a velocidade do som, para verificar isso a

velocidade do som ¢ calculada usando a equacdo de Wood e Lindsay (1956) para fluidos

bifasicos.
-1
1 1-—-
a2=—( 4 f) (3.86)
P \Pvay pia;

Onde « ¢ a frag¢do de vazio

q = Xpy
Xpl + (1 - X),Dv

(3.87)

Se a velocidade do fluido refrigerante for maior que a velocidade do som (u,, > a,,)
deve assumir-se um valor para a pressdo apds a onda de choque F,,,, logo disto ¢ calculada a

velocidade do fluido refrigerante, usando a Eq. 3.88.

(PmAm + pmAmurzn) = (PswAm + pswAmugw) (3-88)

Com a velocidade (us,,) ¢ calculada a entalpia da cAmara de mistura (hg, ):

(h, +0,5-u2) = (hg, +0,5-u2,) (3.89)

Verifica-se se o balanco de massa da Eq. 3.90 foi satisfeito, se ndo for satisfeito um

novo valor de P, deve ser assumido.
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(17 + 1hg) = P Amudy (3.90)

Na sec¢do final do difusor, a entalpia de saida do difuso (hs), € calculado com balango

de energia:
(hgy +0,5-u3,) = (hs + 0,5 - u?) (3.91)

E calculado hsisey Ps usando as Eq. 3.77 e 3.78. Por ultimo, se verifica que o balango
de massa no separador de fases satisfaz a Eq. 3.63, se esta condi¢do nao for satisfeita um novo
valor da taxa de arrastamento deve ser assumido na Eq. 3.82, caso seja satisfeito, obtém-se a

solugdo do ejetor. Na Fig. 3.10 se mostra o fluxograma geral deste modelo.

Dados de —-{ Assume-se | »
entrada J

- ~ S Calc. Prop.
" Assume-se P m; = Eq. 3,81 i difusor
(P, h) [ 3 ’
U P = TRy Ny
G = Eq. 3,78 Assume-se B,
§ Calc. Prop.
Nao camara de mistura

Sim

—* Assume-se R

Us, Ps = f(Pg, hs)
G.=Eq. 3,78

Nao i Calc. Prop. "sw"

Figura 3.10 - Fluxograma modelo 1D double choking ejetor.



80

3.4 Valvula de expansion

Para modelar a vazdo massica de um fluido monofésico, a Eq. 3.92 ¢ comumente usada

na literatura, esta ¢ derivada da equagao de Bernoulli para fluidos incompressiveis (LI, 2013).

m=_C 'A\/zpin_ (Pin_ Pout) (3'922)

Onde A ¢ a area da garganta, p; ,a massa especifica do fluido de entrada, P; , y P,y as pressoes
de entrada e saida, C; ¢ o coeficiente de correcao.

O coeficiente de corre¢do ¢ constante para fluidos incompressiveis monofasicos. Como
esta equacao ndo pode descrever corretamente o comportamento da vazao massica para fluidos

bifasicos, uma modificacdo foi introduzida por (HOU et al., 2014a) como se mostra na Eq. 3.93.

m=Cq A Y2pin— (Pin— Pout) (3.93)
Este novo termo Y ¢ chamado de fator de expansdo e ¢ responsavel pelos efeitos da

vaporizagao parcial do fluido refrigerante dentro do dispositivo de expansao. Em Rabelo et al.

(2023) uma nova modificagao foi realizada conforme segue.

m=Cy-A Y20 nP;iX (3.94)

X ¢ arazdo de pressdo diferencial, para CO» foi definida por Hou et al. (2014c) como

segue na Eq. 3.95.

(Pin— Pout)
% (Pi _Pout) <APcr
X = in (3.95)
APcr
P - (Pi _Pout) = AP,
in
Onde

Psat

AP., = 0,95% |P; — P, | 0,96 — 0,28 (3.96)

cr
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O fator de expansao Y ¢ calculado como segue:

X

Y=1———— 3.97
3APcr/Pin ( )

O coeficiente de correcao C; ¢ calculado usando a equagao de Hou et al. Hou et al.
(2014c) para dioxido de carbono:

Pin ¢ Pin_ Psat d
C, = a(Z)b( ) ( ) (3.98)
¢ Psat X Py

Onde Z ¢ a abertura da valvula e devem ser identificados os coeficientes a, b, ¢ € d, no presente

trabalho estes foram otimizados por algoritmo genétic.

3.5 Solucio sistema completo

A simulacdo para a solucdo do sistema completo ¢ baseada nos submodelos mostrados

acima, esses componentes sao acoplados e interagem conforme mostrado na Fig. 3.11.
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Peva.in expansao
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Figura 3.11 - Acoplamento e interagdo dos modelos.
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Para simplificar a interagdo entre cada componente, sdo utilizadas as seguintes hipdteses
simplificadoras: Nao ha transferéncia de calor para o ambiente, exceto para os trocadores de
calor, nao ha perda de pressao nas tubulagdes, todos os modelos estao em regime permanente e
o fluido refrigerante esta em equilibrio homogéneo. Para resolver este ciclo, a simulacdo inicia
com o modelo do compressor, no qual sdo calculados a vazdo massica primaria, pressdo de
descarga e temperatura de descarga, estes parametros de saida do compressor serdo as variaveis
de entrada do modelo do resfriador de gases, cuja solug¢do fornece os dados para o modelo do
ejetor, apos isto sdo resolvidos o modelo da valvula de expansdo e do evaporador nesta ordem,
com isto o modelo do ejetor j4 possui todos os dados de entrada e pode ser resolvido,
completando assim o ciclo. Para garantir a estabilidade dos resultados e a solu¢do numérica dos
modelos foi implementado um método de relaxagao (Press et al, 2007), que utiliza lagos

iterativos da vazao massica conforme equagao a seguir:
m = (1—CR) Mege + (CR - Meyp) (3.99)
Onde CR ¢ o coeficiente de relaxamento, no presente trabalho foi utilizado inicialmente

um valor de 0,8 que diminui a medida que a vazdo massica calculada converge com o resultado

experimental.
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CAPITULO IV

4 RESULTADOS E DISCUSSOES

Neste capitulo serdo apresentados os resultados obtidos para cada componente do
sistema, avaliando-os com a literatura inicialmente de forma individual e posteriormente com
o sistema trabalhando como um todo. Para comparar os modelos, foram utilizados os dados
disponiveis na literatura Zhu et al. (2017), de forma que cada modelo ¢ verificado usando os

dados experimentais.

4.1 Resultados da simulacdo do compressor

Como descrito no capitulo 3.1, os parametros identificados para o compressor foram
otimizados através da técnica de algoritmo genético, os valores obtidos sdo mostrados na Tab.

4.1.

Tabela 4.1 - Parametros identificados do compressor

Parametro Valor
dsy 0,0384 [m]
ex 0,0953 [m]
AUg, 1,3 [W/K]
AU gmp 4,5 [W/K]
AU, 5,7 [W/K]
a 0,9047 [-]
Tioss 0,4986 [K]
Vi 9,76 [cm]

Cr 0,084524 [-]
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E importante ressaltar que os parimetros identificados sdo parametros ficticios, ou seja,
nao correspondem exatamente aos valores fisicos reais, pois existem hipoteses simplificadoras
dentro do modelo, além de ndo contemplarem efeitos como o refluxo através das valvulas do
compressor. Apesar disso, se espera que esses valores estejam na mesma ordem de grandeza
dos parametros fisicos. Para avaliar esses resultados, a Fig. 4.1 mostra a comparagao da poténcia
consumida pelo compressor experimental versus a numérica, os resultados permitem concluir
que existe boa concordancia entre o simulado e o experimental, pois o erro relativo médio foi
de 4,78%, mantendo-se dentro de intervalos entre -3,73% e -6,11%. Nesses resultados, pode-se
também observar uma tendéncia da poténcia ser menor que a poténcia real, assim como uma

dispersao muito baixa.

Poténcia Calculada vs Poténcia Real
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Figura 4.1 - Comparagao da poténcia real consumida pelo compressor e a poténcia calculada.

Os resultados da comparacdo da vazao massica predita sao encontrados na Fig. 4.2.
Pode-se observar uma maior dispersdo, assim como uma leve tendéncia do modelo para
superestimar a taxa de fluxo de massa para os valores mais baixos. Para esta simulacdo, o erro
relativo médio foi de 3,04%, com um erro relativo maximo de 15,33% e um erro relativo
minimo de -5,51%. A faixa do erro relativo foi de 15,33 % e -5,51 %. Considerando isto os

resultados mostram boa concordancia com os dados experimentais.
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Vazao Calculada vs Vazao Real
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Figura 4.2 - Comparacdo da vazdo massica simulada com os dados experimentais.

Os resultados da simulagdo para a temperatura de descarga do compressor sio
observados na Fig. 4.3. Neste caso, pode-se observar uma tendéncia do modelo para sobrestimar
e subestimar a temperatura de descarga do compressor para valores baixos e altos de
temperatura respectivamente. Apesar disso, estd simulacdo apresenta a menor média de erro
relativo, com 0,75%, um erro relativo maximo de 1,16% e minimo de -3,33%, respectivamente.
Em termos de erro absoluto, a temperatura de descarga do compressor mantém-se com um erro

absoluto entre 4 K e 12 K durante toda a faixa de operagao.

Temperatura Calculada vs Temperatura Real
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Figura 4.3 - Comparacao da temperatura de descarga com os dados experimentais.

As principais variaveis de saida do compressor sao mostradas na Tabela 4.2.



Tabela 4.2 - Resultados obtidos para cada teste do compressor.

Teste P_ex[bar] T_ex[bar] P_sulbar] T_su[K] T_calc[K] Erro [%] W [W] W_calc[W] Erro[%] rm[kg/h] rm_calc[kg/h]  Erro [%]
1 85,80 351,85 39,7 278,75 354,83 0,84 1090,67 1095,93 -5,49 71,28 77,47 7,99
2 88,30 357,45 38,5 277,55 359,40 0,54 1306,32 1246,39 -5,22 77,55 80,87 4,11
3 92,30 361,25 38,7 277,75 362,89 0,45 1500,48 1472,04 -4,74 85,78 88,17 2,71
4 95,10 364,85 38,1 277,15 366,55 0,46 1684,23 1652,57 -4,51 92,38 92,56 0,19
5 97,00 367,85 38 276,95 368,22 0,10 1861,65 1786,64 -4,31 97,47 96,42 -1,09
6 99,90 373,25 38,1 276,95 370,37 -0,78 2159,29 1992,71 -4,04 103,80 102,48 -1,29
7 82,40 349,65 39,5 278,65 351,85 0,63 913,68 924,07 -6,11 60,07 70,95 15,33
8 85,80 352,05 40,5 279,55 353,50 0,41 1121,71 1084,71 -5,45 72,15 78,10 7,62
9 88,90 356,15 38,6 277,65 359,81 1,02 1253,51 1277,95 -5,14 77,71 82,02 5,25
10 92,40 361,85 38,5 277,45 363,12 0,35 1513,25 1490,33 -4,71 85,28 88,66 3,81
11 94,30 365,15 37,9 276,95 366,18 0,28 1698,72 1605,64 -4,60 91,73 90,90 -0,91
12 95,50 364,45 38,2 277,15 366,51 0,56 1678,74 1686,69 -4,43 93,09 93,93 0,90
13 99,10 373,75 37,7 276,55 370,41 -0,90 2193,99 1942,99 -4,14 103,93 100,44 -3,47
14 83,00 348,65 39,6 278,95 352,73 1,16 889,10 938,54 -6,09 61,35 71,19 13,82
15 85,40 354,75 37,8 277,15 358,41 1,02 1110,21 1083,40 -5,79 68,74 74,04 7,16
16 88,80 360,85 36,9 276,15 363,28 0,67 1391,11 1283,90 -5,35 78,38 79,46 1,36
17 94,00 365,35 37,4 276,45 366,83 0,40 1680,87 1594,85 -4,67 90,48 89,82 -0,74
18 94,70 366,45 37,7 276,75 366,92 0,13 1738,32 1633,59 -4,58 91,79 91,39 -0,44
19 95,80 368,15 37,5 276,55 368,29 0,04 1844,65 1706,06 -4,49 95,29 93,12 -2,33
20 98,00 379,45 37,3 276,45 370,84 -2,32 2349,96 1841,45 -4,35 100,27 96,29 -4,13
21 88,70 357,45 38,4 277,45 359,98 0,70 1305,31 1269,88 -5,18 78,08 81,49 4,18
22 88,60 358,85 38,8 277,75 358,95 0,03 1361,89 1266,52 -5,12 77,87 82,15 5,21
23 88,30 357,45 38,5 277,55 359,40 0,54 1306,32 1246,39 -5,22 77,55 80,87 4,11
24 88,20 356,85 37,9 276,95 360,39 0,98 1273,62 1250,01 -5,28 77,24 80,17 3,66
25 88,50 357,55 38,3 277,35 359,96 0,67 1309,50 1260,36 -5,21 77,97 81,05 3,80
26 88,60 355,05 38,7 277,75 359,34 1,19 1224,69 1259,88 -5,17 77,79 81,58 4,65
27 88,40 357,55 38,3 277,35 359,86 0,64 1308,22 1254,87 -5,22 77,77 80,87 3,84
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28
29
30
31
32
33
34
35
36
37
38
39
40
41
42
43
44
45
46
47
48
49
50
51

88,90
88,00
88,50
88,40
87,90
95,10
94,90
95,30
94,30
94,90
94,10
100,30
101,20
100,00
101,10
102,10
95,60
95,30
95,30
95,20
95,20
94,80
95,10
95,60

356,15
357,65
356,55
360,65
360,85
364,85
364,75
365,15
365,15
364,75
366,15
374,05
376,15
377,35
379,35
381,05
365,65
365,85
365,85
365,85
365,55
363,95
364,85
365,65

38,6
37,8
38,4
36,4
36,1
38,1
38,1
38
37,9
38,1
37,2
38,6
39,6
38,6
39,7
40,1
38,4
38,2
38,3
38,4
38,9
38,3
38,1
39,2

277,65
276,85
277,35
275,45
275,75
277,15
277,05
277,05
276,95
277,05
276,25
277,25
278,55
277,55
278,75
278,95
278,05
277,25
277,35
277,35
277,85
277,25
277,15
278,15

359,81
360,38
359,57
363,44
364,81
366,55
366,15
366,91
366,18
366,15
367,30
369,38
369,07
369,78
369,04
368,78
367,75
366,55
366,37
365,88
364,99
365,70
366,55
364,83

1,02

0,76
0,84

0,77
1,08
0,46
0,38
0,48
0,28
0,38
0,31

-1,26
-1,92
-2,05
-2,79
-3,33
0,57
0,19
0,14
0,01

-0,15
0,48
0,46
-0,22

1253,51
1302,47
1257,10
1359,06
1356,10
1684,23
1680,25
1690,55
1698,72
1688,48
1708,95
2239,05
2405,32
2351,80
2497,64
2559,77
1739,58
1734,36
1740,14
1739,77
1758,63
1683,29
1684,23
1805,55

1277,95
1240,65
1266,82
1284,88
1222,00
1652,57
1650,09
1666,69
1605,64
1650,09
1604,17
2039,75
2051,54
1980,57
2029,77
2123,92
1619,61
1663,68
1662,18
1664,71
1657,57
1640,87
1652,57
1678,87

-5,14
-5,31
-5,16
-5,37
-5,68
-4,51
-4,49
-4,50
-4,60
-4,49
-4,68
-3,91
-3,86
-4,03
-3,89
-3,73
-4,64
-4.48
-4.47
-4.44
-4,40
-4,49
-4,51
-4,34

77,71
77,20
76,50
76,48
77,01
92,38
91,85
92,42
91,73
92,30
90,64
105,29
109,45
104,37
107,28
106,82
95,67
93,07
93,28
92,76
93,91
93,46
92,38
96,39

82,02
79,74
81,61
79,19
75,75
92,56
92,73
92,80
90,90
92,73
89,77
105,19
106,45
102,76
105,75
109,63
90,67
93,03
93,15
93,62
94,21
92,78
92,56
95,31

5,25
3,18
6,26
3,43
-1,66
0,19
0,94
0,41

-0,91
0,46
-0,96
-0,10
-2,81
-1,56
-1,45
2,56
-5,51
-0,04
-0,14
0,92
0,32
-0,74
0,19
-1,13
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4.2 Resultados da simulacao dos trocadores de calor

Devido ao fato de que o resfriador de gases e o evaporador estdo discretizados em
pequenos volumes de controle, existe uma variacdo do resultado com o nimero de divisoes.
para verificar o nimero de divisdes no qual o resultado mostra insensibilidade, foram realizados
testes de sensibilidade em relacdo as varidveis de taxa de transferéncia de calor e temperatura

de saida do fluido refrigerante. A Fig. 4.4 mostra o teste de malha para o resfriador de gases.
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Numero de divisdes [-]

Figura 4.4 - Teste de malha para o resfriador de gases.

Como se pode ver na figura anterior, a partir de 100 divisdes o modelo para o resfriador

de gases se estabiliza, obtendo espalhamentos menores que 0,08%.
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Figura 4.5 - Teste de malha para o evaporador.
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Na Figura 4.5 ¢ mostrado o resultado do teste de malha para o evaporador, atingindo a

estabilidade a partir de 20 divisdes, com variacdes menores que 0,07%.

4.2.1 Resultados resfriador de gases

Na Fig. 4.6 podem ser vistos os valores numéricos obtidos para a taxa de transferéncia
de calor total. Os resultados mostram que o modelo desenvolvido consegue calcular a taxa de
transferéncia do resfriador de gases com boa concordancia, ndo sendo evidente alguma

tendencia ndo resultado.
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Figura 4.6 - Comparagao da taxa de transferéncia de calor numérica vs experimental no
resfriador de gases.

Para a taxa de transferéncia de calor, o erro relativo maximo foi de 12,05% ¢ o minimo
de -7,56%. Como mostrado na Fig 4.7, onde ¢ comparado o erro relativo da taxa de transferéncia
de calor e a vazao massica, pode-se observar também uma tendéncia no modelo, pois a medida

que a vazao massica aumenta, a taxa de transferéncia de calor tende a ser subestimada.
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Figura 4.7 - Comparagao do erro relativo da taxa de transferéncia de calor vs a vazao massica
do refrigerante no resfriador de gases.

Na Fig. 4.8 se mostra o erro absoluto da temperatura de descarga do resfriador de gases
e a vazdo massica. O limite superior do erro foi de 1,14 K e o inferior foi de 3,56 K, ou seja, os
resultados previstos para a temperatura estdo contidos neste intervalo, o que significa que o
modelo consegue prever com alta concordancia a temperatura de descarga. Além disso, pode-
se observar uma tendéncia da temperatura de descarga em ser subestimada a medida que

aumenta a vazao massica do refrigerante.
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Figura 4.8 - Comparagao do erro relativo da temperatura de saida do refrigerante vs a vazao
massica do refrigerante no resfriador de gases.
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4.2.2 Resultados evaporador

Na Fig. 4.9 podem ser vistos os valores numéricos obtidos para a taxa de transferéncia
de calor total. Os resultados mostram que o modelo desenvolvido consegue calcular a taxa de
transferéncia do resfriador de gases com boa concordancia. Assim como uma tendencia a

subestimar a taxa de transferéncia de calor.
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Figura 4.9 - Comparagao da taxa de transferéncia de calor numérica vs experimental no
evaporador.

O limite maximo do erro relativo foi de -2,56% e o minimo de -4,95%, como mostrado
na Fig. 4.10, onde ¢ comparado o erro relativo da taxa de transferéncia de calor com a vazao
massica. Esses resultados também indicam que existe uma tendéncia do modelo a subestimar a
taxa de transferéncia de calor a medida que incrementa a vazao massica, além de estar todos os

valores abaixo da linha de zero.
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Figura 4.10 - Comparagao do erro relativo da taxa de transferéncia de calor vs a vazao
massica do refrigerante no evaporador.

Os resultados do erro absoluto na temperatura de descarga do evaporador em relagdo a
vazao massica sao mostrados na Fig. 4.11. Similar aos dados obtidos na figura anterior, observa-
se uma tendéncia da temperatura ser subestimada, assim como uma leve tendéncia na
diminui¢do da temperatura calculada a medida que a vazdo massica aumenta. Os limites
superior e inferior sdo 8,10 K e 3,51 K, respectivamente, o que indica que o modelo

desenvolvido permite calcular com boa concordancia a temperatura de saida do evaporador.
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Figura 4.11 - Comparagao do erro relativo da temperatura de saida do refrigerante vs a vazao
massica do refrigerante
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4.3 Resultados da simulacio do ejetor

Para o ejetor, foram desenvolvidas duas metodologias, a primeira chamada de mistura
a pressao constante e a segunda 1D double choking. os resultados para cada metodologia serao

apresentados nos subcapitulos seguintes.

4.3.1 Resultados modelo de mistura a pressao constante

Como visto em segdes anteriores, este modelo ndo requer dados geométricos do ejetor,
considera as perdas e os diferentes fendmenos fisicos internos usando o conceito de eficiéncia
isentrépica. Com o objetivo de obter o melhor resultado possivel, este modelo foi utilizado em
conjunto com um algoritmo genético para otimizar esses valores de eficiéncia, além da queda
de pressdo de mistura. Cabe ressaltar que essa abordagem ¢ possivel devido ao baixo custo
computacional que envolve este modelo. Desta forma, as eficiéncias identificadas sdo

mostradas na Tab. 4.3.

Tabela 4.3 - Eficiéncias isentropicas identificadas do ejetor.

Componente ejetor Eficiéncia
Bocal primario np = 0,67
Bocal secundario ns = 0,89
Difusor nqg = 0,83
Pressdo camara de mistura P, = P, — 0,97 bar

A Fig. 4.12 compara os resultados obtidos para a pressao de descarga do ejetor. Esses
resultados permitem concluir que o modelo calcula com bastante precisdo a pressao de
descarga, pois mais de 90% dos resultados estdo contidos dentro de um intervalo de erro de +
3%, com um erro relativo maximo de 8,06%. Observam-se dados distribuidos sem nenhuma

tendéncia clara nos resultados.
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Figura 4.12 - Comparagao da pressdo de saida do ejetor para o modelo M.P.C.

Na Fig. 4.13, pode-se ver a comparacao dos resultados para a temperatura de descarga

prevista em relagdo a temperatura experimental, observando um erro relativo em um intervalo

de + 1%, com um erro absoluto maximo de 1,72 K, o que implica uma alta concordancia nos

resultados.
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Figura 4.13 - Comparagdo da temperatura de saida do ejetor para o modelo M.P.C.
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Na Fig. 4.14, podem ser vistos os resultados do modelo para a taxa de arrastamento em
relagdo a experimental. Os resultados apresentam uma boa concordancia com uma média de
erro relativa de 3,95%. Adicionalmente, pode-se observar um teste para o qual o erro relativo
foi de -19,08%, o que pode ser devido que as variaveis otimizadas apresentam pouca influéncia

para essa condi¢@o de operagao.
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Figura 4.14 - Comparagdo da taxa de arrastamento experimental vs numérica modelo M.P.C.

A relacdo entre a taxa de arrastamento e a pressao de entrada do bocal primario pode ser
observada na Fig. 4.15, sendo vista uma leve tendéncia da taxa de arrastamento a diminuir para

valores altos de pressdo de entrada do bocal primario.
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Figura 4.15 - Pressao do bocal primario vs taxa de arrastamento para o modelo M.P.C.
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A Fig. 4.16 mostra os resultados para a pressao de entrada do bocal primario em relagdo
ao titulo de descarga do ejetor. Neste caso, pode-se observar uma tendéncia do titulo a diminuir

conforme aumenta a pressao de entrada no bocal primario.
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Figura 4.16 - Pressdo do bocal primério vs titulo de saida do ejetor para o modelo M.P.C.

Os resultados obtidos para o modelo M.P.C. sdo mostrados na Tab. 4.4



Tabela 4.4 - Resultados obtidos para cada teste do ejetor modelo M.P.C.

Teste P_p [bar] T p [bar] P_s [bar] T s[bar] PS5 [bar] PS5 _cal [bar] Erro [%] T5[K] TS5 cal[K] Erro[%] wu[—]  teac [—]  Erro[%]
1 84,3 308,35 36 295,95 40,5 40,0 -1,14 279,65 278,493 -0,42 0,81 0,74 -8,75
2 86,6 308,25 36 295,35 40 40,1 0,22 279,05 278,537 -0,18 0,78 0,77 -2,52
3 90,4 308,55 35,9 294,85 39,8 40,3 1,24 278,95 278,741 -0,07 0,74 0,73 -1,33
4 93 308,65 36 295,05 40,3 40,7 1,08 279,55 279,169 -0,14 0,69 0,66 -4,11
5 94,5 308,35 35,8 294,45 39,4 40,8 3,32 278,45 279,180 0,26 0,65 0,67 3,23
6 97,1 308,55 36,1 293,75 39,9 41,4 3,69 279,05 279,829 0,28 0,61 0,62 0,90
7 81 308,15 36,2 295,55 42 41,1 -2,13 280,85 279,540 -0,47 0,69 0,68 -1,56
8 84,4 308,15 36,2 295,15 41,9 41,1 -2,04 280,85 279,480 -0,49 0,64 0,63 -1,15
9 87,2 308,75 36,1 293,65 41,9 41,2 -1,74 280,75 279,594 -0,41 0,62 0,61 -1,89
10 90,5 308,85 36,2 295,55 42,2 41,6 -1,53 281,15 279,960 -0,43 0,59 0,56 -3,91
11 92,2 308,45 36,2 295,55 42 41,6 -0,99 280,95 279,983 -0,35 0,58 0,56 -4,16
12 93,3 308,65 36,2 294,75 42,1 41,6 -1,19 280,95 279,999 -0,34 0,59 0,55 -6,98
13 96,7 308,25 36,2 294,95 42,1 42,1 0,11 280,95 280,508 -0,16 0,53 0,52 -1,55
14 81,5 308,45 36,3 297,15 43 43,8 1,94 281,95 282,089 0,05 0,38 0,37 -2,55
15 83,9 308,65 35,9 295,55 42,5 42,6 0,30 281,55 280,962 -0,21 0,43 0,36 -19,09
16 87,1 308,45 36,3 293,85 43 42,6 -1,04 281,85 280,897 -0,34 0,47 0,47 -0,29
17 91,9 308,35 36 295,95 42,7 42,0 -1,61 281,65 280,392 -0,45 0,50 0,52 3,07
18 92,6 308,65 36 295,95 42,7 42,0 -1,66 281,65 280,375 -0,45 0,51 0,51 0,20
19 93,4 308,15 36,3 295,25 42,9 423 -1,49 281,65 280,627 -0,36 0,51 0,52 1,20
20 95,7 308,55 36 294,35 43 42,4 -1,30 281,85 280,791 -0,38 0,48 0,48 0,04
21 86,9 308,45 35,9 294,95 39,5 39,8 0,80 278,45 278,273 -0,06 0,83 0,81 -3,02
22 86,9 308,45 36 295,35 39,8 40,0 0,61 279,05 278,491 -0,20 0,80 0,78 -2,80
23 86,6 308,25 36 295,35 40 40,1 0,22 279,05 278,537 -0,18 0,78 0,77 -2,52
24 86,5 308,35 35,9 295,45 40,3 40,1 -0,49 279,25 278,550 -0,25 0,76 0,74 -3,22
25 86,8 308,35 36,1 295,35 40,6 40,4 -0,55 279,55 278,819 -0,26 0,75 0,72 -4,47
26 86,8 308,45 36,1 294,65 40,9 40,5 -0,89 279,95 278,976 -0,35 0,72 0,69 -4,45
27 86,7 308,35 36,2 295,55 41 40,6 -0,97 279,95 279,039 -0,33 0,72 0,69 -4,50
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28
29
30
31
32
33
34
35
36
37
38
39
40
41
42
43
44
45
46
47
48
49
50
51

87,2
86,3
86,8
86,7
86,2
93
92,7
93,1
92,2
92,7
92,1
97,7
98,4
97,6
98,3
99,2
93,5
93
93
93
93,1
92,7
93
93,4

308,75
308,25
308,65
308,65
308,25
308,65
308,45
308,75
308,45
308,45
308,55
308,45
308,15
308,75
308,55
308,95
308,25
308,45
308,45
308,45
308,15
308,15
308,65
308,05

36,1
36,3
36,2
36
36,1
36
36,2
36,1
36,2
36,3
36,2
36,4
36,6
36,3
36,5
36,7
29,8
31,8
32,4
33,1
35,2
35,9
36
36,7

293,65
295,65
293,85
294,55
294,05
295,05
295,05
294,95
295,55
295,15
296,15
294,75
294,25
293,85
294,85
294,55
294,45
295,15
295,15
295,15
294,85
294,25
295,05
294,45

41,9
422
42,6
42,8
433
40,3
40,7
41,1
42
42,7
43,1
40,1
40,9
42
42,7
435
39,1
39,2
39,4
39,5
40,1
39,7
40,3
40,5

412
41,5
422
42,5
442
40,7
41,0
41,1
41,6
42,1
42,4
41,7
422
42,3
42,9
44,0
42,5
39,1
39,3
39,1
40,2
40,6
40,7
41,4

-1,74
-1,79
-0,90
-0,73
1,97
1,08
0,66
-0,04
-0,99
-1,36
-1,61
3,94
3,12
0,65
0,37
1,03
8,06
-0,16
-0,31
-1,13
0,18
2,31
1,08
2,28

280,75
281,05
281,45
281,65
282,05
279,55
279,65
280,05
280,95
281,55
281,95
279,45
279,95
280,95
281,65
282,45
279,15
278,55
278,55
278,65
279,25
278,55
279,55
279,55

279,594
279,858
280,578
280,832
282,381
279,169
279,393
279,500
279,983
280,490
280,763
280,130
280,576
280,632
281,176
282,186
280,866
277,599
277,739
277,520
278,618
279,072
279,169
279,844

0,41
-0,43
0,31
-0,29
0,12
-0,14
-0,09
-0,20
-0,35
-0,38
-0,42
0,24
0,22
0,11
-0,17
-0,09
0,61

-0,34
-0,29
-0,41
0,23
0,19
-0,14
0,11

0,62
0,59
0,50
0,45
0,31
0,69
0,68
0,65
0,58
0,53
0,48
0,61
0,58
0,54
0,50
0,43
0,14
0,39
0,42
0,51
0,64
0,68
0,69
0,68

0,61
0,62
0,46
0,46
0,33
0,66
0,64
0,61
0,56
0,52
0,51
0,63
0,59
0,51
0,48
0,40
0,17
0,41
0,43
0,49
0,62
0,68
0,66
0,68

-1,89
3,97
-7,99
2,64
4,00
4,11
-5,80
-6,70
-4.16
-1,64
5,05
2,64
1,87
-5,95
424
-6,07
16,80
6,94
2,45
451
-2,66
1,19
411
0,44
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4.3.2 Resultados modelo 1D double choking

Os resultados para a pressao de descarga do ejetor deste modelo sao mostrados na Fig.
4.17. Pode-se observar um erro relativo maior em relacdo ao modelo anterior, o que pode ser
explicado devido a hipotese simplificadora de equilibrio termodinamico homogéneo usada na
simula¢do. Esta hipdtese introduz um erro ao calcular as vazdes massicas primaria e secundaria,
o que afeta toda a simulagdo, como sera visto. Este mesmo comportamento foi discutido em

Zhu et al. (2018b), que chegaram a propor uma correlacdo para corrigir esse fenomeno.
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Figura 4.17 - Comparagdo da pressao de saida do ejetor para o modelo 1D double choking.

Na Fig. 4.18, observa-se a comparagdo da vazao massica primaria numérica em relagao
a experimental. Como discutido anteriormente, observa-se um erro alto, o que compromete a
precisao do modelo, também uma clara tendéncia do modelo para superestimar a taxa de fluxo

de massa em baixas pressoes. O erro relativo maximo foi de 25 % e a média do erro relativo ¢é

de 8,8 %.
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Figura 4.18 - Comparagdo da vazao massica primaria para o modelo 1D double choking.
Na Figura 4.19, encontra-se a comparacao do modelo para o calculo da vazao massica

secundaria. O erro relativo teve uma média de 7,90 % e um erro relativo maximo de 17,08 %.

Observam-se os dados distribuidos sem uma distribui¢do clara.
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Figura 4.19 - Comparagdo da vazao massica secundaria para o modelo 1D double choking.

No caso da temperatura de descarga calculada, os resultados sao mostrados na Fig. 4.20.

Pode-se observar uma tendéncia do modelo a superestimar a temperatura. Apesar disso, 0s
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resultados sdo satisfatdrios, pois estdo em um intervalo entre +2% e -1%, com um erro absoluto

maximo de 5,47 K.
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Figura 4.20 - Comparagdo da temperatura de saida do ejetor para o modelo 1D double
choking.

NaFig. 4.21, sdo comparados os resultados da taxa de arrastamento numérica em relagao
a experimental. Como era esperado, essa variavel possui o maior erro para este modelo, devido
ao fato de ser a razdo entre as vazdes massicas secundaria e primaria, tendo estas varidveis um
erro devido a hipoteses de equilibrio termodinadmico. O erro relativo médio ¢ de 13,8 % e o erro

relativo maximo ¢ de 37 %.



102

1.00

0.90 .
0.80 P
0.70 s
0.60 +10% . ;
0.50 »Te _ ¥,

0.40 o 8 :0. "

0.30 L%

0.20 2T -15%
0.10 ’

Taxa de arrastamento nimerica [-]

0.00
0.00 0.10 0.20 0.30 0.40 0.50 0.60 0.70 0.80 0.90

Taxa de arrastamento experimental [-]

Figura 4.21 - Comparag¢do da taxa de arrastamento experimental vs numérica modelo 1D
double choking.

Os resultados para o modelo 1D double choking sdo mostrados na Tab. 4.5.



Tabela 4.5 - Resultados obtidos para cada teste do ejetor modelo 1D double choking.

Teste P_p [bar] T p [bar] P_s [bar] T s[bar] PS5 [bar] PS5 _cal [bar] Erro [%] TS5[K] T5 cal[K] Erro[%] u#[=] teac [-]  Erro[%]
1 84,3 308,35 36 295,95 40,5 39,14 -3,48 279,65 281,76 0,75 0,81 0,62 -30,84
2 86,6 308,25 36 295,35 40 39,63 -0,93 279,05 282,26 1,14 0,78 0,66 -18,85
3 90,4 308,55 35,9 294,85 39,8 40,30 1,23 278,95 282,93 1,41 0,74 0,69 -6,86
4 93 308,65 36 295,05 40,3 40,90 1,47 279,55 283,53 1,40 0,69 0,71 2,91
5 94,5 308,35 35,8 294,45 39,4 41,13 4,20 278,45 283,75 1,87 0,65 0,58 -12,28
6 97,1 308,55 36,1 293,75 39,9 41,91 4,81 279,05 284,52 1,92 0,61 0,56 -10,56
7 81 308,15 36,2 295,55 42 38,41 -9,36 280,85 281,00 0,05 0,69 0,50 -37,57
8 84,4 308,15 36,2 295,15 41,9 39,34 -6,52 280,85 281,96 0,39 0,64 0,48 -34,60
9 87,2 308,75 36,1 293,65 41,9 39,79 -5,31 280,75 282,42 0,59 0,62 0,49 -27,19
10 90,5 308,85 36,2 295,55 422 40,49 -4,21 281,15 283,12 0,70 0,59 0,51 -15,08
11 92,2 308,45 36,2 295,55 42 40,90 -2,69 280,95 283,53 0,91 0,58 0,53 -9,57
12 93,3 308,65 36,2 294,75 42,1 41,10 -2,43 280,95 283,73 0,98 0,59 0,53 -10,26
13 96,7 308,25 36,2 294,95 42,1 41,90 -0,47 280,95 284,51 1,25 0,53 0,56 4,63
14 81,5 308,45 36,3 297,15 43 38,52 -11,64 281,95 281,12 -0,30 0,38 0,29 -29,82
15 83,9 308,65 35,9 295,55 42,5 38,91 -9,22 281,55 281,53 -0,01 0,43 0,32 -33,77
16 87,1 308,45 36,3 293,85 43 39,94 -7,66 281,85 282,57 0,26 0,47 0,37 -27,75
17 91,9 308,35 36 295,95 42,7 40,70 -4,92 281,65 283,33 0,59 0,50 0,53 5,05
18 92,6 308,65 36 295,95 42,7 40,81 -4,63 281,65 283,44 0,63 0,51 0,53 2,63
19 93,4 308,15 36,3 295,25 42,9 41,27 -3,95 281,65 283,89 0,79 0,51 0,54 6,17
20 95,7 308,55 36 294,35 43 41,51 -3,59 281,85 284,13 0,80 0,48 0,55 12,58
21 86,9 308,45 35,9 294,95 39,5 39,60 0,25 278,45 282,22 1,34 0,83 0,66 -26,73
22 86,9 308,45 36 295,35 39,8 39,67 -0,34 279,05 282,29 1,15 0,80 0,66 -22,27
23 86,6 308,25 36 295,35 40 39,63 -0,93 279,05 282,26 1,14 0,78 0,66 -18,85
24 86,5 308,35 35,9 295,45 40,3 39,52 -1,97 279,25 282,15 1,03 0,76 0,65 -16,94
25 86,8 308,35 36,1 295,35 40,6 39,73 2,18 279,55 282,36 1,00 0,75 0,66 -13,56
26 86,8 308,45 36,1 294,65 40,9 39,71 -2,99 279,95 282,34 0,85 0,72 0,66 -9,65
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27
28
29
30
31
32
33
34
35
36
37
38
39
40
41
42
43
44
45
46
47
48
49
50
51

86,7
87,2
86,3
86,8
86,7
86,2
93
92,7
93,1
92,2
92,7
92,1
97,7
98.4
97,6
98,3
99,2
93,5
93
93
93
93,1
92,7
93
93,4

308,35
308,75
308,25
308,65
308,65
308,25
308,65
308,45
308,75
308,45
308,45
308,55
308,45
308,15
308,75
308,55
308,95
308,25
308,45
308,45
308,45
308,15
308,15
308,65
308,05

36,2
36,1
36,3
36,2
36
36,1
36
36,2
36,1
36,2
36,3
36,2
36,4
36,6
36,3
36,5
36,7
29,8
31,8
32,4
33,1
35,2
35,9
36
36,7

295,55
293,65
295,65
293,85
294,55
294,05
295,05
295,05
294,95
295,55
295,15
296,15
294,75
294,25
293,85
294,85
294,55
294,45
295,15
295,15
295,15
294,85
294,25
295,05
294,45

41
41,9
422
42,6
42,8
433
40,3
40,7
41,1
42
42,7
43,1
40,1
40,9
42
42,7
43,5
39,1
39,2
39,4
39,5
40,1
39,7
40,3
40,5

39,78
39,79
39,79
39,78
39,61
39,64
40,90
41,01
40,98
40,90
41,07
40,86
42,26
42,62
42,15
42,45
42,77
36,65
37,95
38,37
38,87
40,41
40,83
40,90
41,58

-3,08
5,31
-6,06
-7,09
-8,07
-9,24
1,47
0,75
-0,30
-2,69
-3,96
-5,49
5,11
4,04
0,35
-0,58
1,71
-6,68
-3,30
-2,68
-1,63
0,78
2,77
1,47
2,59

279,95
280,75
281,05
281,45
281,65
282,05
279,55
279,65
280,05
280,95
281,55
281,95
279,45
279,95
280,95
281,65
282,45
279,15
278,55
278,55
278,65
279,25
278,55
279,55
279,55

282,40
282,42
282,42
282,41
282,23
282,26
283,53
283,63
283,60
283,53
283,70
283,48
284,86
285,20
284,75
285,04
285,34
279,15
280,53
280,97
281,48
283,04
283,46
283,53
284,19

0,87
0,59
0,48
0,34
0,21
0,08
1,40
1,40
1,25
0,91
0,76
0,54
1,90
1,84
1,33
1,19
1,01
0,00
0,70
0,86
1,00
1,34
1,73
1,40
1,63

0,72
0,62
0,59
0,50
0,45
0,31
0,69
0,68
0,65
0,58
0,53
0,48
0,61
0,58
0,54
0,50
0,43
0,14
0,39
0,42
0,51
0,64
0,68
0,69
0,68

0,66
0,49
0,49
0,49
0,42
0,40
0,64
0,57
0,53
0,53
0,53
0,53
0,56
0,57
0,55
0,56
0,48
0,15
0,41
0,48
0,52
0,54
0,65
0,64
0,62

9,90
27,19
-20,39
-1,88
6,73
20,55
7,87
-18,53
22,76
9,57
0,91
7,68
9,83
-1,48
2,58
10,80
11,34
9,88
6,58
12,46
1,44
-18,72
401
7,87
-8,37
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4.4 Resultados modelo da valvula de expansao

A Fig. 4.22 mostra a comparagao do resultado da taxa de fluxo de massa secundaria na
valvula de expansdo. Os resultados mostram uma boa concordancia, com um erro relativo

médio de 3,66 % e um erro relativo maximo de 15 %.
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Figura 4.22 — Vazao massica experimental versus vazao massica numérica na valvula de
expansao.

Na Figura 4.23, podem ser vistos os resultados do erro relativo em relagdo a diferenca
de pressdo na entrada e saida da valvula. Observa-se uma tendéncia do erro a diminuir e depois

aumentar conforme ¢ incrementada a diferenca de pressao na valvula.
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Figura 4.23 - Comparagao do erro relativo versus as diferencas de pressdao na valvula de
expansao.

4.5 Resultado sistema

A conexao de todos os submodelos levou a obter os seguintes resultados. Em relagdo ao
modelo do ejetor utilizado, optou-se pelo modelo de mistura a pressdo constante, pois este
oferece melhores resultados, além de um menor custo computacional. A seguir, serdao

apresentados os resultados para cada ciclo simulado e, por tltimo, a comparagao desses.

4.5.1 Resultados sistema sem ejetor

A Fig. 4.24 mostra a comparagao dos resultados para o COP do ciclo sem ejetor. A
média do erro relativo obtido foi de 5,46 %, mostrando boa concordancia com os resultados

experimentais, pois, apesar de haver um teste com erro relativo de 24 %, o restante dos dados

encontra-se dentro da faixa de + 10 %.
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Figura 4.24 - Comparagao do COP experimental vs numérico para o ciclo sem ejetor.

A comparagdo da capacidade de refrigeragdo calculada e a experimental ¢ mostrada na
Fig. 4.25. Observa-se que os valores preditos t€ém boa concordancia com os resultados
experimentais. Além disso, pode-se ver uma tendéncia da capacidade de refrigeracdo em ser
subestimada para capacidades altas de refrigeragdo. O erro relativo médio foi de 7,34 %, o erro
relativo maximo de 14 % e os intervalos do erro absoluto maximo e minimo foram de 0,36 kW

e -0,82 kW.
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Figura 4.25 - Comparagao da capacidade de refrigeracdo numérica vs experimental sistema
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108

A Fig. 4.26 mostra a comparagdo para a poténcia real consumida pelo compressor e a
poténcia calculada para o ciclo sem ejetor. Os resultados indicam que existe uma tendéncia a
ser subestimada para os valores mais baixos de poténcia. O erro relativo médio foi de 10,70 %,
um erro relativo maximo de 18 % e os intervalos do erro absoluto maximo e minimo foram de

204 W e -398 W, respectivamente.
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Figura 4.26 - Comparag¢do da poténcia consumida pelo compressor experimental vs numérica
do sistema sem ejetor.

4.5.2 Resultados sistema com ejetor

A Fig. 4.27 mostra a comparagdo dos resultados para o COP do ciclo com ejetor. A
média do erro relativo obtido foi de 5,43 %, mostrando boa concordancia com os resultados
experimentais, ndo sendo evidente nenhuma tendéncia na distribuicdo dos resultados. O erro
relativo maximo foi de 15 % e os intervalos do erro absoluto maximo e minimo foram de 0,27

e -0,22, respectivamente.
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Figura 4.27 - Comparagao do COP experimental vs numérico para o sistema com ejetor.

A comparagdo da capacidade de refrigeragdo calculada e a experimental ¢ mostrada na
Fig. 4.28. como se pode ver os resultados numéricos sao satisfatorios. Além disso, assim como
no sistema sem ejetor, pode-se ver uma tendéncia da capacidade de refrigeracdo em ser
subestimada para capacidades altas de refrigeracdo. O erro relativo médio foi de 5,17 %, o erro
relativo maximo de 15 % e os intervalos do erro absoluto maximo e minimo foram de 0,39 kW

e -0,34 kW.
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A Fig. 4.29 mostra a comparagdo para a poténcia real consumida pelo compressor e a
poténcia calculada para o ciclo com ejetor. Os resultados indicam que existe uma tendéncia a
ser subestimada para os valores mais altos de pressdo. O erro relativo médio foi de 4,65 %, um
erro relativo maximo de -20% e os intervalos do erro absoluto maximo ¢ minimo foram de 467

W e -80,71 W, respectivamente.
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Figura 4.29 - Comparag¢do da poténcia consumida pelo compressor experimental vs numérica
do sistema com ejetor.

A comparagao entre a taxa de arrastamento experimental e numérica ¢ mostrada na Fig.
4.30. Os resultados mostram um bom grau de concordancia. O erro relativo médio foi de 3,95

%, o erro relativo maximo de -19 %.
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Figura 4.30 - Comparagao da taxa de arrastamento experimental vs numérica do sistema
com ejetor.

4.5.3 Comparacio do ciclo com e sem ejetor

Com os modelos verificados individualmente e em conjunto, neste subcapitulo serdo
estudadas outras condicdes e caracteristicas do ciclo com e sem ejetor, estabelecendo assim
uma comparac¢ao entre esses dois sistemas. Na Fig. 4.31, se mostra o diagrama de pressao COP
para uma temperatura de evaporacdo de 5 °C, variando a temperatura de saida do resfriador de
gases de 30, 35 e 40 °C. Pode-se ver que o ciclo com ejetor apresentou maior COP para todos
os testes realizados. Também ¢ evidente como o COP diminui com o aumento da temperatura
de saida do resfriador de gases. Em relagdo ao ciclo sem ejetor, o COP maximo com ejetor foi
de 23,99%, 25,48% e 23,81% para as temperaturas de 30, 35 e 40 °C, respectivamente, além
disso também se observa que existe um ponto de operacdo 6timo para o sistema em todas as
condi¢des de operacdo simuladas, o qual estd relacionado com o aumento da capacidade de
refrigeracdo em maiores pressoes, a pesar de isto este aumento no compensa 0 maior consumo

de poténcia do compressor.
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Figura 4.31 - Diagrama P-COP com Tevap =5 °C e diferentes temperaturas de saida do
resfriador de gases: (a) com ejetor, (b) sem ejetor.

Resultados semelhantes sao obtidos na Fig. 4.32, onde a temperatura de evaporagao foi
mantida em 0 °C e variada a temperatura de descarga do resfriador de gases. Observa-se
também que, ao diminuir a temperatura de evaporagdao, o COP diminui. Em relacao ao ciclo
sem ejetor, 0 COP maximo com ejetor foi de 23,40 %, 24,62 % e 22,40 % para as temperaturas

de 30, 35 e 40 °C, respectivamente.
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Figura 4.32 - Diagrama P-COP com Tevap = 0 °C e diferentes temperaturas de saida do
resfriador de gases: (a) com ejetor, (b) sem ejetor.

Das simulagdes anteriores, pode-se observar que a implementagdo do ejetor melhora o
desempenho do sistema em torno de 22 — 25 %. Também ¢ evidenciado um ponto de operagao
otimo onde os dois sistemas atingem o melhor desempenho. Os resultados também mostram
que, ao aumentar a temperatura de saida do resfriador de gases de 30 °C para 40 °C, o COP cai
aproximadamente em 54 % tanto para o ciclo com ejetor quanto para o ciclo sem ejetor.

A Fig. 4.33 mostra os resultados para diferentes temperaturas de evaporacao, mantendo

fixa a temperatura de saida do resfriador de gases. Observa-se que a diminui¢ao da temperatura
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de evaporacao leva a queda no desempenho de ambos os ciclos. Apesar disso, o ciclo com ejetor
apresentou um maior COP para todas as condigdes simuladas, atingindo uma melhoria maxima
de 23,29 %, 24,62 % e 25,48 % para as temperaturas de evaporagao de -5 °C, 0 °C e 5 °C,
respectivamente. Os resultados também mostram que, ao diminuir a temperatura de evaporagao
de 5 °C para -5 °C, o COP cai aproximadamente em 43% tanto para o ciclo com ejetor quanto
para o ciclo sem ejetor. Essas simulagdes também permitem observar que o COP apresenta
maior sensibilidade a temperatura de saida do resfriador de gases, pois o0 COP mostrou uma

maior queda ao variar esta do que ao variar a temperatura de evapora¢ao, com uma queda de

54%,
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Figura 4.33 - Diagrama P-COP com Tgc = 35 °C e diferentes temperaturas de evaporacgdo: (a)
com ejetor, (b) sem ejetor.
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Na Fig. 4.34, pode-se observar a varia¢ao da taxa de arraste para diferentes pressdes do
resfriador de gases. Nota-se que ambas apresentam uma relagdo inversa, pois a taxa de arraste

tende a aumentar com a pressao e o titulo na saida do ejetor tende a diminuir com o aumento

da pressao.
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Figura 4.34 - Variacdo da taxa de arrastamento e titulo para diferentes pressdes de resfriador
de gases.

Na Figura 4.34, pode-se ver como varia o PLR do ejetor para diferentes temperaturas
de evaporagdo e de saida do resfriador de gases. é evidente a tendéncia do PLR de aumentar
para maiores temperaturas do resfriador de gases e menores temperaturas de evaporagdo. Como
visto anteriormente, essas condi¢des sdo desfavoraveis para o COP, o que significa que quanto

mais desfavoraveis forem as condi¢des de operagdo, maior € a pressao que o ejetor recupera.
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gases.

Na Fig. 4.36, pode-se ver a variagdo da eficiéncia do ejetor para diferentes temperaturas
de evaporagdo e de saida do resfriador de gases. Os resultados mostram que a eficiéncia do
ejetor tende a diminuir para altas temperaturas do resfriador de gases e baixas temperaturas de
evaporagdo, o que concorda com os resultados obtidos, pois nessas condi¢des o desempenho

do sistema em geral diminui.
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Figura 4.36 - Variacao da eficiéncia do ejetor para diferentes temperaturas de evaporagdo e de
resfriador de gases.
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Na Fig. 4.37, se mostra comparagdo entre a capacidade de refrigeracdo e a poténcia
consumida pelo compressor para os ciclos com e sem ejetor. Os resultados evidenciam como a
poténcia consumida para o sistema com ejetor ¢ menor, sendo isso um resultado esperado pois
a fun¢do do ejetor ¢ reduzir a razdo de compressdo e, portanto, diminuindo a poténcia
consumida. Por outro lado, a capacidade de refrigeragdo mostra uma tendéncia a ser maior para
o ciclo sem ejetor. Isso se deve ao fato de que o aumento da poténcia também aumenta a
capacidade de refrigeracdo. No entanto, isso ndo significa que o COP serd maior, pois, como

pode ser visto, esse aumento nao compensa a poténcia consumida.

Capacidade de refrigeracao vs poténcia
consumida pelo compressor

Sistema sem ejetor

Sistema com ejetor

Poténcia consumida pelo compressor
[kW]
=
(0]

1 1.5 2 25 3 3.5 4 4.5 5
Capacidade de refrigeragéo [kW]

Figura 4.37 - Comparag¢do da capacidade de refrigeragdo vs poténcia consumida pelo
compressor com e sem ejetor.
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CAPITULOV

5 CONCLUSOES E TRABALHOS FUTUROS

O presente trabalho analisou dois ciclos de refrigeracao transcriticos de CO> baseados
no ciclo de compressdo a vapor. A andlise foi realizada usando uma abordagem numérica para
verificar se um ejetor bifasico pode ser utilizado como dispositivo de expansao para diminuir a
relacdo de compressdo do compressor e melhorar o desempenho do sistema. Os resultados
foram avaliados e comparados com dados disponiveis na literatura, as principais descobertas
sdo as seguintes:

O ejetor demonstrou ser um equipamento com resultados promissores, pois, sob as
condi¢des de operacgdo investigadas, o coeficiente de performance (COP) do sistema apresentou
um aumento médio em torno de 22% a 25% em relagd@o ao ciclo sem ejetor.

A implementagdo de dois modelos do ejetor e sua comparacao permitiram concluir que,
mesmo o modelo 1D double choking seja mais complexo e considere fenomenos fisicos dentro
do ejetor que ndo podem ser avaliados com o modelo de mistura a pressdo constante (M.P.C.),
os resultados mostram que o modelo M.P.C. obtém resultados mais préximos dos experimentais
€ com menor custo computacional isto apds a otimizagao dos parametros de eficiéncia do ejetor

Ao variar as temperaturas de evaporagdo e de saida do resfriador de gases para os dois
ciclos de refrigeracdo investigados, evidenciou-se que o COP tem uma maior sensibilidade a
temperatura de descarga do resfriador de gases, pois a queda no COP foi maior, sendo
aproximadamente de 54% tanto para o ciclo com e sem ejetor.

Em relacdo a poténcia consumida pelo compressor, os resultados indicam um menor
consumo no sistema com ejetor, o que era esperado, pois a funcdo do ejetor ¢ diminuir a razao
de compressdo no compressor. Além disso, também se observa uma maior capacidade de
refrigeragdo para o ciclo sem ejetor, causada pela maior poténcia consumida. No entanto, isso
ndo implica um maior COP, pois o aumento da capacidade de refrigeragcdo ndo compensa o

aumento na poténcia.
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De acordo com o observado nos diagramas COP-Pgc, existe um ponto de operacio
otimo do sistema em que a relagdo entre a capacidade de refrigeragao e o trabalho do
compressor alcanga o COP maximo.

Nas simulagdes, observou-se que a hipotese simplificadora de equilibrio termodinamico

introduz um erro no calculo das vazdes massicas, afetando a precisdo dos modelos.

Em relacao a continuidade do trabalho, as seguintes sugestdoes podem ser citadas:

- Definir uma metodologia para identificar, por meio da modelagem numérica e técnicas
de otimizacao, a geometria 6tima para o desempenho do ejetor;

- Propor uma metodologia para projetar a geometria de ejetores dadas as condicdes de
operagio;

- Implementar a condi¢do de ndo equilibrio termodindmico para a modelagem dos
componentes;

- Modificar os modelos dos componentes para simular condi¢des subcriticas de CO»
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