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PAZ, J. G. A. Analise de desempenho do tubo capilar num sistema de refrigeracédo de
pequeno porte, com variacdo da velocidade do compressor. 2009. XX f. Dissertagcao de

Mestrado, Universidade Federal de Uberlandia, Uberlandia, Minas Gerais, Brasil.

RESUMO

A necessidade de reduzir o consumo de energia nos sistemas de refrigeracéo e
condicionamento de ar é uma das prioridades da industria da refrigeracdo. Isto tem
incentivado o desenvolvimento de sistemas frigorificos mais eficientes e que oferecam um
melhor desempenho. Neste contexto, aumenta a importancia da aplicagdo de novas
tecnologias que permitam um conhecimento mais profundo destes sistemas e a melhora e
otimizagao dos processos de resfriamento.

Portanto, com o monitoramento e controle das condicbes de operacdo de um sistema
de refrigeragdo por compressao de vapor de pequeno porte para resfriamento de liquido,
que opera com compressor de velocidade variavel, tubo capilar como elemento de expanséao
e utiliza R134a como fluido refrigerante, este trabalho; estuda o comportamento do sistema
de refrigeracdo e apresenta uma analise da influéncia da mudanca das dimensdes do tubo
capilar e da velocidade de rotagédo do compressor sob o ponto de vista do desempenho e o
consumo energeético.

Os resultados obtidos, produto da analise de superficies de resposta, mostram como

uma 6tima combinacéao de critérios resulta num melhor rendimento do sistema.

Palavras chaves: Refrigeracdo compressao de vapor, tubos capilares, velocidade rotac&o

compressor.



PAZ, J. G. A. Analyze performance of capillary tube in small refrigeration system
varying the speed compressor. 2009. F XX. M. Sc. Dissertation, Universidade Federal de

Uberlandia, Uberlandia. Minas Gerais. Brazil.

ABSTRACT

The need to reduce energy consumption in refrigeration and air conditioning is a
priority for the refrigeration industry. This has encouraged the development of refrigeration
systems more efficient and offer better performance. In this context, increases the
importance of applying new technologies to a deeper understanding of these systems and
the improvement and optimization of cooling processes.

Therefore, the monitoring and control of the operating conditions of a refrigeration
system for vapor compression small cooling fluid, which operates with variable speed
compressor, capillary tube as an expansion and uses R134a as refrigerant, this work, studies
the behavior of the cooling system and examines the influence of changing the size of the
capillary and rotational speed of the compressor from the point of view of performance and
power consumption.

The results, product analysis of response surfaces show how an optimal criteria

combination results in better system performance.

Keywords: Refrigeration ,Capillary tube, speed compressor rotation.



CAPITULO |

INTRODUCAO

Os sistemas de refrigeragdo vém passando por diversas mudancgas conceituais e
estruturais. A melhora dos processos frigorificos, assim como as questdes ambientais
referentes a degradacao da camada de ozénio e ao aquecimento global, em conjunto com a
crescente preocupagao quanto a economia e o uso racional de energia, vem promovendo o
desenvolvimento de novos sistemas e de novas tecnologias para o controle destes
sistemas.

Os pesquisadores, que no passado se limitavam a o estudo dos aspectos
termodindmicos e mecanicos dos processos de refrigeragdo, passaram a ter a necessidade
de melhorar ou otimizar estes processos e comegaram a ter um maior interesse no controle
dos parametros e na redugao do consumo energético. Este cenario trouxe a necessidade de
um controle quase que total sobre maquinas e processos, possibilitando a aplicacdo uso do
controle nos processos frigorificos, dispondo - se de sistemas que correspondem as
exigéncias requeridas e as mudancgas das variaveis do processo.

A aplicacdo de técnicas de instrumentacido e o controle de sistemas frigorificos
conferem confiabilidade ao processo, reducao nos custos energéticos, aperfeicoamento da
supervisao e melhora da qualidade dos produtos refrigerados.

O avanco do campo da eletrbnica permitiu o uso de dispositivos eletrbnicos em
sistemas de refrigeracdo de pequeno porte e a introdugdo de compressores de velocidade
variavel que permitem a implementagdo de estratégias de controle energeticamente
inteligentes.

Ainda a grande maioria dos sistemas de refrigeragdo doméstica utiliza compressores
herméticos de velocidade fixa e um tubo capilar como dispositivo de expanséao, a industria
da refrigeracdo tem investido fortemente em pesquisas para aumentar a eficiéncia
energética dos seus produtos. A otimizagao de trocadores de calor, o controle do dispositivo

de expansao e o aumento da eficiéncia do compressor sao as alternativas mais analisadas.



Baseados nas necessidades anteriormente expostas, este trabalho se comprometeu
com a analise de desempenho de tubos capilares ao ser utilizados num sistema de
refrigeracdo por compressdo de vapor para resfriamento de liquido, que opera com um
compressor de rotagdo variavel. Para isto foi precisa a projecdo, construcido e
implementagcédo de um sistema de monitoramento e controle das condi¢gdes de operagédo do
mesmo.

O contelido resumido dos capitulos desta dissertacdo € descrito a seguir:

No Capitulo | é apresentada uma revisdo bibliografica sobre o estudo, analise e
modelagem dos componentes de um sistema de refrigeragdo por compressao de vapor € o
desempenho deste tipo de sistema.

No Capitulo Il se encontra a descricdo dos principais componentes da bancada
experimental que foi construida no Laboratério de Energia e Sistemas Térmicos (LEST) da
Universidade Federal de Uberlandia. A descricdo da instrumentacdo e do sistema de
monitoramento instalado na bancada de refrigeracdo também é mostrada neste capitulo.

A modelagem do tubo capilar € apresentada no capitulo Ill. Nesta secdo se faz uma
analise sobre o calculo e projecao das dimensdes do tubo capilar necessario para a
realizagao dos ensaios.

O Capitulo IV, apresenta a analise do protétipo do sistema de refrigeragdo usado e a
definicho matematica das variaveis que interagem neste sistema, assim como os
parametros que descrevem o comportamento do mesmo.

Os resultados experimentais dos testes realizados sdo apresentados no Capitulo V.
Aqui sdo analisados e mostrados os resultados obtidos nas baterias experimentais
realizadas.

Finalmente, o capitulo VI apresenta as conclusdes deste trabalho e sugestdes para

futuras pesquisas.

1.2. Revisdo Bibliogréafica

1.1.1 Eficiéncia energética no Brasil

O consumo de energia tem aumentado de maneira vertiginosa nas ultimas décadas.
Os fatores que contribuiram para este aumento foram o desenvolvimento do parque
industrial, a modernizagdo da agricultura, o aumento da capacidade de consumo da
populacdo e a elevacao dos niveis de conforto individual e familiar como resfriadores,

geladeiras e ar condicionados, entre outros.



De acordo com o0 acompanhamento do mercado realizado pela Comissdao Permanente
de Analise e Acompanhamento do Mercado de Energia Elétrica (COPAM), coordenada pela
Empresa de Pesquisa Energética do Brasil (EPE, 2009) e da qual tomam parte os principais
agentes de consumo de eletricidade do pais, o 17,4 % do consumo energético do pais
corresponde a eletricidade, acumulando um valor de 384.460 GWh em 2008. A Fig.1.1

representa o consumo energético no Brasil.
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Figura 1.1 - Consumo energético no Brasil (Fonte EPE).

Segundo o Programa Nacional de Conservacao de Energia Elétrica (PROCEL, 2009) o
consumo de energia elétrica no Brasil nas edificagbes residenciais, comerciais, de servigos
e publicas, na Fig. 1.2, é bastante significativo. Calcula - se que quase 53% da energia
elétrica produzida no pais seja consumida ndo s6 na operagdo e manutencdo das
edificacbes, como também nos sistemas artificiais, que proporcionam conforto ambiental

para seus usuarios, como iluminacao, climatizagdo e aquecimento de agua.
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Figura 1.2 - Consumo energético no Brasil (Fonte EPE).



Segundo a Agéncia para Aplicagdo da Energia da Secretaria de Saneamento e
Energia do Estado de Sao Paulo, os motores elétricos consumem o0 49% do consumo de
energia elétrica na area industrial, a refrigeracao representa o 33% do consumo de energia
residencial e 37% na area comercial, num mercado que chega a movimentar 4 milhées de
unidades vendidas por ano. Equipamentos como refrigeradores, freezers e condicionadores
de ar, e resfriadores de agua aportam fortemente neste consumo, ja que costumam ficar
ligados ininterruptamente ou durante boa parte do dia .

Pelo exposto anteriormente €& necessario estabelecer critérios para a escolha e
operacao de equipamentos frigorificos que respondam a padrdes de eficiéncia energética. A
reducdo de consumo nas instalacoes frigorificas € de suma importancia, ndo s6 pelos
efeitos econdmicos e ambientais que isto produz, mas também pelo aumento gradativo na
competitividade global, que coloca os grandes consumidores industriais de energia, de cara

com a responsabilidade de aumentar a eficiéncia produtiva.

1.1.2 Dispositivos de expansao e Tubos capilares em refrigeracéo.

Os dispositivos de expansdao tém como funcdo receber o fluido refrigerante
subresfriado em alta pressédo proveniente do condensador e regular o fluxo de refrigerante
ou vazao que chega ao evaporador, mantendo uma diferenga de pressao adequada entre os
lados de alta e baixa pressao do sistema

Dispositivos de expansdo podem apresentar uma restricdo constante, como os tubos
capilares; ou variavel, como as valvulas de expanséao termostaticas (TEVs) e as valvulas de
expansao eletronicas (EEVs).

O desempenho do dispositivo de expansao tem um papel crucial em sistemas com
compressor de rotacao variavel, uma vez que o controle 6timo do grau de superaquecimento
na saida do evaporador implica num controle preciso da capacidade de refrigeragao € numa
maior eficiéncia energética (Choi e Kim, 2003).

O dispositivo de expansdo deve regular o grau de superaquecimento na saida do
evaporador de forma a manté - lo adequadamente preenchido com fluido bifasico,
independentemente da rotagdo de trabalho do compressor. Um grau de superaquecimento
elevado reduz a efetividade do evaporador e conseqlientemente a capacidade de
refrigeracdo. Por outro lado, o inundamento do evaporador pode provocar um “golpe de
liquido” no compressor (Outtgarts et al. 1997).

Tém - se as valvulas de expansado termostaticas (TEVs), bastante comuns em

sistemas de médio porte, que sdo capazes de regular adequadamente o fluxo de fluido



refrigerante numa faixa de operagdo ampla, através do controle do grau de
superaquecimento na saida do evaporador. Todavia, a aplicacdo das TEVs é praticamente
inviavel em sistemas de pequeno porte devido ao seu alto custo. Além disso, em condi¢gdes
de baixa capacidade de refrigeracdo, esse tipo de valvula apresenta instabilidades no
controle do grau de superaquecimento, acarretando perda de eficiéncia do sistema de
refrigeracéo (Tassou e Al - Nizari, 1991).

O problema mencionado anteriormente pode ser ainda mais acentuado em sistemas
com compressores de rotagcdo variavel, onde a amplitude de variacdo da capacidade de
refrigeracdo é maior que em sistemas com compressores convencionais. E valido ressaltar
que os trabalhos de Outtgarts et al. (1996), de Tassou e Qureshi (1996) e de Aprea e
Mastrullo (2002) desaprovam inclusive a utilizacao de TEVs em sistemas com compressores
de rotagdo variavel, justamente devido a instabilidades no controle do grau
superaquecimento. Segundo esses autores, o dispositivo de expansao mais adequado para
operar com tais compressores sdo as valvulas de expansao eletronicas (EEVs).

Na ultima década, acompanhando a explosdo na tecnologia de computadores, de
microchips e de PLCs (Controladores Légico - Programaveis), varios fabricantes de
componentes para refrigeragdo introduziram uma alternativa para as TEVs: as valvulas de
expansao eletrénicas (Dern, 2005).

Na verdade, as EEVs sao versoes elétricas das TEVs (Dern, 2005), pois a forga motriz
que abre ou fecha o orificio de passagem € de natureza elétrica. As EEVs permitem um
controle eletrbnico da abertura de passagem e consequentemente do grau de
superaquecimento na saida do evaporador, o que reduz as instabilidades no controle dessa
variavel. Além disso, essas valvulas respondem mais rapidamente a variagdes nas
condicdes de operagao do sistema (Tassou e Nizari, 1991).

Tubos capilares sdo comumente utilizados como dispositivo de expansao em sistemas
herméticos de refrigeracao de pequeno porte. Apesar da simplicidade e do baixo custo, o
tubo capilar € um dispositivo de expansao com restricao constante, fornecendo, portanto,
um fluxo de refrigerante adequado numa faixa de condicbes de operacao bastante restrita.
Qualquer variagao da carga térmica ou da temperatura de condensagao em relagéo as de
projeto resulta em reducao da performance do sistema (Stoecker e Jones, 1985). Apesar de
serem dispositivos com restricdo fixa, os tubos capilares sdo também empregados em
sistemas com compressor de rotagao variavel, devido ao seu baixo custo.

Nos ultimos anos, muitos trabalhos sobre tubos capilares adiabaticos tém sido
realizados. Tanto simulagdo numérica como correlagdo experimental tem sido utilizadas

para analisar e projetar as dimensdes dos tubos capilares.



Bansal e Rupasingue (1998) desenvolveram um modelo de escoamento bifasico
homogéneo, projetado para o estudo de tubos capilares adiabaticos em sistemas de
refrigeracdo por compressdo de vapor para uso domestico. O modelo é baseado em
equagdes fundamentais de conservacdo de massa, energia e momento; desenvolvidas
simultaneamente através de iteragdes na regra de Simpson. Este modelo inclui o efeito de
varios parametros como comprimento, didmetro interno, rugosidade relativa, grau de

subresfriamento e vazdo massica. Os resultados do modelo sdo mostrados na Fig. 1.3.
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Figura 1.3 - Resultados do modelo Bansal e Rupasingue (1998).

A projecdo das dimensdes do tubo capilar para determinar a vazdo massica de
refrigerante num sistema de refrigeracao foi apresentado por Jung et al (1999). Baseados no
modelo de Stoecker, Jung et al (1999) modelaram o escoamento através do tubo capilar
como uma fungdo do comprimento e o didmetro interno do tubo capilar, porém,
considerando varios efeitos devido ao grau de subresfriamento, fator de viscosidade, fator
de atrito, area de contracdo e misturas. As equacgbes resultantes do modelo foram
comparadas com o modelo da ASHRAE e posteriormente foram validadas com resultados
experimentais para R12, R134a, R22 e R407C. Finalmente, um modelo de regressao linear
foi desenvolvido para determinar a dependéncia da vazao massica de refrigerante com as
dimensdes do tubo capilar, temperatura de condensacdo e a temperatura ou grau de
subresfriamento. Os resultados experimentais obtidos por Jung et al (1999) sdo mostrados
na Fig. 1.4.
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Figura 1.4 - Desempenho do tubo capilar para R134a do experimento de Jung et al (1999).

Segundo Wei et al (2001), o comprimento do tubo capilar depende geralmente do
tamanho do sistema de refrigeracdo. Para sistemas de pequeno porte, comprimentos na
faixa entre 0,4 e 2,5 m podem ser utilizados e podem ser configurados segundo o espago
disponivel.

Num estudo da influéncia da geometria do capilar sobre a vazdo massica de
refrigerante R407C, Wei et al (2001) analisaram e compararam a vazdo massica ao utilizar
tubo capilar espiralado e tubo reto; encontraram que a vazdo massica de refrigerante diminui
com a diminuicao do didametro de enrolamento do tubo, mas a relagdo de vazao massica
espiralado/reto ndo mostrou mudangas significativas ao variar o grau de subresfriamento ou
a pressao de condensacao na entrada do tubo.

Chunlu e Gouliang (2004) avaliaram solugdes analiticas para analise tedrico do
desempenho de tubos capilares. No seu trabalho desenvolveram dos tipos de solugdes
analiticas aproximadas: uma func¢éo explicita do comprimento do tubo capilar e outra uma
funcdo explicita da vazao massica de refrigerante. Nessas solugdes, condigbes de fluxo
bloqueado foram levadas em consideracao.

Choi et al (2004) desenvolveram uma equacgao de correlagdo para a vazao massica de
refrigerante através do tubo capilar, implementando parametros adimensionais baseados em
resultados experimentais para R22, R290 e R407C. Estes parametros foram derivados do
Teorema Pi - Buckingham, considerando o efeito das condi¢cbes de entrada no tubo capilar,
a geometria deste e as propriedades do refrigerante sobre a vazao massica. Além disso,
este modelo foi comparado com resultados experimentais obtidos para R12, R134a, R152a,
R410A e R600a, mostrados na Fig. 1.5.
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Figura 1.5 - Resultados do modelo de Choi et al (2004).

Baseados em resultados experimentais de outros pesquisadores, Yang e Wang
(2007), utilizando aproximacoes analiticas, desenvolveram uma equagao de correlagéo para
definir o escoamento de refrigerante através de tubos capilares. No seu trabalho ¢é utilizado
o modelo de equilibrio homogéneo para fluido bifasico ou mistura bifasica saturada na

entrada do tubo capilar. Os resultados de Yang e Wang sao mostrados na Fig. 1.6.
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Figura 1.6 - Resultados do modelo de Li e Wen (2007).
1.1.3 Inventario de massa refrigerante em sistemas de refrigeracdo

Farzad e O’'Neal (1993) estudaram o efeito do Inventario de massa refrigerante sobre
o desempenho de um condicionador de ar tipo split. No trabalho utilizaram dois dispositivos
de expansao: uma valvula de expansao termostatica (TEV) e um tubo capilar. O

condicionador de ar em questdo foi montado num calorimetro psicrométrico composto por



dois ambientes distintos com temperatura e umidade controladas, um para a unidade de
condensagao e outro para a de evaporagado. A quantidade de massa refrigerante que, em
condigbes pré - estabelecidas nos dois ambientes, maximizou o COP do sistema com tubo
capilar foi considerada como 6tima. Nos demais testes, o inventario de massa foi variado na
faixa de - 20% a +20% em relagado a carga 6tima, com incrementos de 5%. Em sistemas
com tubo capilar, os autores concluiram que, a capacidade frigorifica e o COP s&o mais
sensiveis a variagdes do Inventario de refrigerante do que em sistemas com TEV.

Choi e Kim (2004) estudaram experimentalmente o efeito do Inventario de massa
refrigerante sobre o desempenho de um sistema de refrigeracado, considerando uma EEV e
um tubo capilar como dispositivos de expansao. Esta bancada operava com R407C e tinha
capacidade nominal igual a 3,5kW. O condensador e o evaporador, ambos do tipo anular,
eram alimentados independentemente por dois circuitos auxiliares de fluido secundario, cuja
temperatura era controlada por dois banhos de temperatura constante. Durante os testes
realizados a carga de refrigerante foi variada entre - 20% e +20% em relagéo a carga 6tima
do sistema com tubo capilar. Com os resultados, os autores concluiram que, em termos de
desempenho, o sistema com EEV é menos sensivel a variagdes da carga de refrigerante do
que o sistema com tubo capilar. Tal fato, explica - se pela variacdo da abertura da EEV em
funcdo da variacdo da carga de refrigerante, o que nao acontece no sistema com tubo

capilar.

1.1.4 Sistemas com Compressor de velocidade variavel

Cohen et al. (1974) estudaram as potencialidades de redugédo do consumo de energia
com a aplicacdo de compressores de capacidade variavel em sistemas de refrigeracao
domésticos, comerciais e em sistemas de ar condicionado. Os autores concluiram que a
variagado da capacidade do compressor poderia proporcionar, em regime ciclico, de 28 a
35% de redugao do consumo de energia.

Lida et al. (1982) realizaram ensaios experimentais num sistema de refrigeragcdo com
capacidade nominal de 3,0kW. Nos testes, a rotacdo do compressor foi variada entre 25 e
75 Hz. Nos resultados obtidos observaram um aumento da eficiéncia energética do sistema
com ao utilizar um compressor de velocidade variavel no experimento. Em regime ciclico, o
consumo de energia do sistema com compressor de velocidade variavel foi de 20 a 26%
inferior ao obtido com o compressor convencional.

Shimma et al. (1988) investigaram o desempenho de um sistema de ar condicionado,

que operava com compressor de velocidade variavel. O controle da velocidade rotacado do
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compressor era feita por um controlador Iégico Pl (Proporcional e Integral), que utilizava a
temperatura do ar do ambiente climatizado como variavel de entrada. O controle da
velocidade de rotagcdo proporcionou uma reducado de 50% na oscilacdo da temperatura
ambiente, em relagédo a obtida com controle on - off tradicional. Durante os testes de partida
do sistema, observou - se uma redugdo do tempo para se atingir a temperatura desejada
(set - point), devido ao aumento da velocidade de rotagdo do compressor.

Riegger (1998) escreveu sobre a potencialidade do uso de compressores de
velocidade variavel no incremento da capacidade de ajuste & carga térmica de sistemas
para acondicionamento de ar. Demonstrou que com a utilizacdo de compressores de
velocidade variavel pode ser obtido um aumento da eficiéncia destes sistemas. Nos
resultados obtidos mostrou que as velocidades de rotacdo baixas favorecem o desempenho
de sistemas de refrigeracdo, e que a eficiéncias de bombas de calor é melhorada com
velocidades de rotacéo alta.

Tassou e Qureshi (1996) mostraram que na procura da redu¢cdo do consumo de
energia de equipamentos de refrigeracdo, o controle da capacidade frigorifica é
fundamental. O controle da capacidade reduz as perdas associadas a ciclagem do
compressor e melhora a eficiéncia de regime permanente devido a menor diferenga de
pressdo a que o compressor € submetido em condigdes de carga frigorifica parcial. Além,
fizeram uma comparagdo entre diversos métodos de controle da capacidade frigorifica:
on/off, by - pass de gas quente, controle da pressdo de sucgao, variagdo da rotacdo do
compressor etc. Segundo os autores, a técnica energeticamente mais eficiente é a que
utiliza a variagdo da velocidade de rotagdo do compressor.

Segundo Pedersen et al (1999), a economia proporcionada por compressores de
velocidade variavel depende das caracteristicas dindmicas da aplicagdo, se a aplicagao
exige operagao continua do compressor a economia de energia sera na ordem de 15 a 20%;
em outro tipo de aplicagbes em que o compressor fica ligado 50% ou menos tempo,
consegue - se uma poupancga melhor.

Choi e Kim (2003) avaliaram o desempenho de um condicionador de ar tipo multi -
split, equipado com um compressor de rotagcdo variavel, com duas unidades evaporadoras e
com duas valvulas de expansado eletrébnica (EEV). Os ensaios foram executados num
calorimetro psicrométrico com trés ambientes controlados, dois para as unidades
evaporadoras e um para a unidade condensadora. Foram realizados testes em regime
permanente com diferentes rotagbes do compressor (30 a 63Hz), aberturas da EEV e
temperaturas do ar nos ambientes climatizados (21 a 32°C). A carga de refrigerante e a

temperatura do ambiente externo foram mantidas constantes. Os autores mostraram que, a
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exemplo da rotacdo do compressor, a abertura das EEV’'s também afetava
significativamente a capacidade frigorifica do sistema. Em todas as rotagbes consideradas,
a capacidade frigorifica maxima do sistema foi atingida com um grau de superaquecimento
de aproximadamente 4°C na saida dos dois evaporadores. No seu trabalho, os autores nao
estudaram o efeito da carga de refrigerante sobre o desempenho do sistema e nem o efeito
da temperatura do ar externo.

Segundo Yang et al. (2004), o grau de superaquecimento na descarga do compressor
pode ser utilizado para controlar a capacidade frigorifica e, ao mesmo tempo, maximizar o
COP. Os autores trabalharam sobre o controle da capacidade frigorifica de um sistema
frigorifico que operava com compressor de velocidade de rotacao variavel e com uma EEV,
a partir da indicagdo do grau de superaquecimento na descarga do compressor. Uma das
limitagbes do trabalho de Yang et al. (2004) foi a falta de explicacdo sobre o efeito do
Inventario de massa refrigerante sobre o desempenho do sistema.

Lamanna (2005) avaliou o desempenho de um chiller com capacidade nominal de
16kW (em 75Hz) equipado com um compressor scroll de velocidade variavel (25 a 75Hz),
uma EEV e um condensador resfriado a ar. Nos ensaios o superaquecimento foi mantido
constante em aproximadamente 9°C, através do controle da abertura da EEV. No trabalho,
os autores implementaram y avaliaram trés algoritmos de controle. O primeiro, o tradicional
on - off, que mantinha a velocidade de rotagao do compressor fixa em 75Hz. O segundo
permitia a variacdo da velocidade de rotacdo, mas mantinha a pressado de condensacao fixa
em aproximadamente 14 bar, através da variagéo da rotagcdo do ventilador do condensador.
O terceiro algoritmo permitia a variagcao da velocidade de rotacdo do compressor, mas
deixava a pressdo de condensacdo livre. O algoritmo que proporcionou o melhor
desempenho foi aquele que permitia a variagdo da rotagcdo do compressor, mas deixava a
pressdao de condensacgao livre. Numa condicao de carga frigorifica igual a 50% da carga
total, por exemplo, o segundo algoritmo originou uma redugdo de 16% no consumo de
energia em relagdo ao tradicional on - off, enquanto que com o terceiro algoritmo essa
queda foi de 33%. O trabalho de Lamanna (2005) ndo analisou a influéncia do inventario de

refrigerante sobre o desempenho do sistema.

1.1.6 Intera¢cBes dos parametros num sistema de refrigeracéo

Gongalves e Melo (2004) apresentaram uma metodologia para a analise térmica de

refrigeradores domésticos em regime permanente. Nesse trabalho, foram modelados todos

0os componentes do sistema de refrigeragdo e determinaram os pardmetros empiricos
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necessarios para a modelagem do sistema de refrigeragdo: rendimentos, coeficientes
globais de transferéncia de calor e fatores de fricgdo do escoamento.

A variagcdo combinada de trés parametros: o Inventario de massa refrigerante, o
didmetro do tubo capilar e a rotagdo do compressor, sobre o desempenho do refrigerador
avaliado por Gongalves e Melo (2004) é representado na Fig.1.7. No experimento, o
comprimento do tubo capilar foi mantido constante, as temperaturas do ambiente (externo
ao refrigerador) e do congelador (interno) foram mantidas fixas, o que resultou num controle

e estabilidade da capacidade frigorifica.
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Figura 1.7 - Mapa de estados do refrigerador doméstico (Gongalves e Melo, 2004).

A regido em destaque, na fig. 1.7, representa aquela com um menor consumo de
energia e consequientemente com maior coeficiente de desempenho. Também é notdria a
grande influéncia da velocidade rotagcdo do compressor sobre o consumo de energia. Os
resultados do trabalho apresentado por Gongalves e Melo (2004), embora tenham sido
gerados a partir de dados computacionais, permitem um melhor entendimento dos efeitos
combinados da rotagdo do compressor, da restricdo do dispositivo de expansio e da carga
de refrigerante sobre o desempenho do sistema.

E importante destacar que, ao contrario do didmetro do tubo capilar e da velocidade de
rotacdo do compressor, a carga de refrigerante ndo foi considerada como um parametro
independente. Os autores argumentaram que o emprego da massa de refrigerante como
uma variavel independente gerava dificuldades de convergéncia do programa computacional
e diminuia a concordancia dos resultados experimentais com os calculados. Em virtude
disso, Gongalves e Melo (2004) optaram por substituir a carga de refrigerante, pelo grau de

superaquecimento; melhorando consistentemente os resultados. Entretanto, a carga de
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refrigerante calculada a partir do grau de superaquecimento ainda apresentava desvios em

relagdo a carga obtida experimentalmente.



CAPITULO I

BANCADA EXPERIMENTAL
2.1. Ciclo de Refrigeracdo por compressao

A grande maioria de refrigeradores domésticos e de outros equipamentos de
refrigeracdo de pequeno porte, utilizados comercial ou industrialmente, operam segundo o
principio de refrigeragdo por compressao mecanica de vapor.

Num ciclo de refrigeragao por compressao de vapor, mostrado na Fig. 2.1, iniciando no
ponto 1, na saida do evaporador, o fluido refrigerante no estado de vapor superaquecido a
baixa presséo é succionado pelo compressor e € comprimido até o ponto 2 no condensador,
onde o refrigerante atinge pressdes e temperaturas mais elevadas. O calor ganho no
processo de compressao € rejeitado pelo condensador para o exterior, causando uma
mudanga de fase de vapor superaquecido para liquido. Este fluido em forma liquida, no
ponto 3, deixa o condensador em forma de liquido subresfriado e circula pelo dispositivo de
expansao, de onde sai com uma menor pressdo e temperatura. O refrigerante, no ponto 4,
entra no evaporador, onde absorve calor do ambiente e o deixa na forma de vapor
superaquecido reiniciando o ciclo.

Sistemas de refrigeracdo doméstica que operam segundo este ciclo, normalmente

empregam um compressor hermético e um tubo capilar como dispositivo de expansao.
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Figura 2.1 - Ciclo de refrigeracdo por compressao de vapor

2.2. Descricédo da bancada experimental

Para o desenvolvimento dos testes foi projetada e construida uma bancada de
refrigeragdo por compressao de vapor, constituida principalmente por quatro elementos: um
condensador e um evaporador, um compressor (operado dentro de um calorimetro) e um
dispositivo de expansao (construido com tubos capilares). A representacdo esquematica da
bancada é mostrada na Fig. 2.2. Note - se nesta figura, que a bancada foi instrumentada
com sensores de temperatura e pressido representados pelas letras T e P, localizados
estrategicamente na bancada experimental.

O fluido refrigerante utilizado foi o0 R134a (Tetrafluoretano). A circulagao deste fluido é

devido a acao de um compressor hermético de velocidade variavel.
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Figura 2.2 - Representacao esquematica da bancada experimental.
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Uma foto da bancada experimental € mostrada na Fig. 2.3.

Sistema-secundario de
acondicignamento de agua

Figura 2.3 - Fotografia geral da bancada de experimental

A seguir apresenta - se uma descricdo dos principais elementos que compdem a

bancada de ensaios.

2.2.1 Compressor

Na bancada experimental foi utilizado um compressor hermético de velocidade
variavel VCC3 (Fig.2.4). Este equipamento foi doado pela empresa EMBRACO S.A.

Figura 2.4. - Compressor hermético de velocidade variavel VCC3

Este compressor hermético, com baixo torque de partida possui as especificacbes

mostradas na Tab. 2.1.
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Tabela 2.1 - Caracteristicas do compressor utilizado na bancada

Modelo VEGT 8HB
Velocidade de rotagao 1600 - 4500 (rpm)
Potencia Media 186 Watts
Refrigerante R134a

Voltagem 230V (53 - 150 Hz)
Capacidade frigorifica 140 - 348 Watts
Potencia maxima de saida 330 Watts

Algumas das caracteristicas, informadas pelo fabricante deste compressor séo:

- Consegue - se, segundo o fabricante, redu¢ao do consumo de energia no sistema de
refrigeracéo de até 40%, relativo a operagdo com um compressor convencional.

- Reducdo consideravel dos niveis de ruido em comparacdo com a maioria dos
compressores convencionais usados em aplicagdes comerciais.

- Operagdo garantida dentro de uma faixa mais ampla tensdo de entrada em

comparagdo com compressores convencionais.

Uma caracteristica inovadora deste compressor é a possibilidade de um modo de
autocontrole, onde a velocidade é automaticamente ajustada por um variador de freqiéncia
eletrénico. Isto permite que seja um substituto para o compressor convencional (velocidade

fixa), mesmo conservando o termostato eletromecanico.

2.2.2 Trocadores de calor: Condensador e evaporador

Os trocadores de calor utilizados na bancada experimental sdo do tipo tubos
concéntricos e isolados termicamente por uma camada de espuma elastomérica, com o fim
de impedir perdas de calor para o ambiente. Os fluidos escoam num regime de
contracorrente: o fluido refrigerante escoa através do tubo interno, em sentido contrario ao
fluido secundario (dgua) que escoa pelo tubo externo. A Fig. 2.5 mostra uma representacao

esquematica do trocador.
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Figura 2.5 - Representagao do trocador de calor concéntrico (Condensador).

Nos trocadores de calor sdo desconsideradas: as trocas térmicas com o meio
ambiente, a resisténcia térmica dos tubos de cobre utilizados e a perda de pressao.

Cabe destacar que a projecéo e construgdo destes trocadores ndo fazem parte deste
trabalho, eles foram construidos para projetos de pesquisa anteriores, mas é necessario
citar as condicbes sobre as quais foram desenhados.

As consideracdes para o calculo das dimensodes dos trocadores foram:

No condensador, a area de troca foi seccionada em trés regides distintas:

¢ Regiao de vapor superaquecido, que vai da descarga ou saida do compressor até a
regidao de vapor saturado. As temperaturas de saida do compressor, segundo o fabricante,
dos 45 aos 65 °C (Faixa das pressdes de condensacao).

¢ Regiao de escoamento bifasico, definida entre a regido de vapor saturado e liquido
saturado.

¢ Regido de liquido comprimido, que compreende o grau de subresfriamento, definido
na faixa de 10 a 15 °C.

No evaporador, a area de troca foi seccionada em duas regides:

¢ Regido de escoamento bifasico, que vai da saida do dispositivo de expansao (tubo
capilar) até a regido de vapor saturado.

¢ Regiao de vapor superaquecido, que compreende a regidao definida pelo grau de

superaquecimento, adotado na faixa de 5 a 15°C.

Uma representacdo das regides de escoamento nos trocadores € mostrada na Fig.
2.6.
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Figura 2.6 - Regides de escoamento nos trocadores

Ainda o fluido na saida do evaporador esteja superaquecido, foi instalado um filtro
secador para retirar algumas particulas solidas, evitando assim que o compressor danifique

seus componentes mecanicos.
2.2.3 Elemento de expanséo

O processo de expansao foi realizado utilizando tubos capilares. Foram conectados
em paralelo e independentemente 9 tubos capilares, como mostrados na figura 2.7 (trés
arranjos deste tipo foram instalados, trés didmetros internos cada um com ftrés

comprimentos).

Figura 2.7 - Arranjo de tubos capilares utilizados no processo de expanséo.

Este tubo de diametro interno reduzido produz uma diferenga de pressao entre a saida
do condensador e a entrada do evaporador, que provoca uma queda da temperatura do
refrigerante que escoa através dele.

A tabela 2.2 mostra as dimensdes dos tubos capilares utilizados.
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Tabela 2.2 - Dimensdes dos tubos capilares utilizados nos experimentos.

Tubo Diametro (mm) | Comprimento (m)
2

0.7874 2,5

3

2

1,0668 2,5

3

2

1.2700 2,5

3

O O N| O g | W[ N|

No capitulo 111, &€ apresentado um estudo detalhado deste elemento de expanséao e de

como foram projetadas estas dimensdes.

2.1 Sistema de monitoramento e controle

O estudo do sistema de refrigeragao por compressao de vapor exige a implementacao
de um sistema eletrénico, que permita observar em tempo real as condi¢cdes de operagao e
o comportamento deste. Para isto, foi projetado, construido e instalado um sistema de
aquisicdo de dados, monitoramento e controle destas condic¢des.

O sistema eletrénico implementado esta definido pelos seguintes processos:

¢ Medigao das grandezas fisicas (sensores)

e Condicionamento dos sinais dos sensores.

e Aquisigao de dados.

¢ Processamento dos dados e monitoramento das condi¢des de operagéo do sistema
de refrigeragao.

¢ Controle da velocidade de rotagdo do compressor.

A figura 2.8 mostra o diagrama geral do sistema de monitoramento e controle

implementado.
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Figura 2.8 - Diagrama esquematico do sistema de monitoramento e controle.

Sdo0 medidas diretamente duas grandezas fisicas: Temperatura e Pressao
manomeétrica. A partir destas medicbes, aplicando propriedades termodindmicas e
tratamentos matematicos, sdo calculados alguns outros pardmetros do sistema, como:
vazao massica, capacidade frigorifica, COP e pressbes e temperaturas de saturagao, entre
outros.

O sistema de refrigeragao foi instrumentado com sensores de temperatura PT100,
termopares e sensores de pressdo manomeétrica piezo - resisitivos. Estes sensores foram
colocados estrategicamente na entrada e saida de cada elemento que conforma o sistema
de refrigeracao. Um tubo Venturi devidamente calibrado foi instalado para fazer o calculo da

vazao massica de refrigerante.

2.1.1 Medicéo da temperatura

A medigcdo de temperatura na bancada de ensaios e feita por meio de termo -
resisténcias PT100 classe A de trés fios (a Fig. 2.9 mostra um sensor deste tipo). As termo -
resisténcias, termémetros de resisténcia ou RTD (Resistance Temperature Detector) séo
sensores que operam segundo o principio de variacdo da resisténcia 6hmica em funcao da
temperatura. Elas aumentam a resisténcia elétrica com o aumento da temperatura. Seu

elemento sensor consiste de uma resisténcia em forma de fio de platina de alta pureza.

Figura 2.9 - Sensor de temperatura P100
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A escolha destes dispositivos é devido as suas caracteristicas, dentre as quais se
podem citar: alta estabilidade, repetibilidade, menor influéncia de ruidos e boa exatidao de

leitura. As especificagcdes técnicas de um dos PT100 utilizados sdo mostradas na Tab. 2.3

Tabela 2.3 - Especificacbes técnicas

Especificagbes
Conexao: Trés fios
Sinal de saida: Impedancia (resisténcia ohm).
Resisténcia saida: 100Q a 0°C (segundo T)
Temperatura de operacao: -100 - 500°C
Variagao da medicao: 0.392Q /°C
Corrente de entrada: Na ordem dos mA.
Incerteza: +0.15°Ca0°C

A variacdo da resisténcia em fungdo da temperatura é definida pela equacido de

Callendar - Van Dusen na Eq.2.1.

R:Ro{lm[T-Sx-B(l%)zx} (2.1)

X =(1(T)—Oj(lg—o_1j 2.2)

Onde, T é a temperatura medida e =0 para T>0°C. Os valores nominais dos
coeficientes se encontram na Tab.2.4.

Um termdémetro convencional de resisténcia de platina (Pt100) atende as normas da
industria. Estas definem muitos aspectos, incluindo a tolerancia inicial; as mais usadas: DIN
43760 e IEC 751.

Tabela 2.4 - Coeficientes da Equacgao Callendar - Van Dusen.

PARAMETRO DIN 43760/IEC 751
Ro 100
a 0.00385000
B 1.50700
0 0,111
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2.3.2 Medicao da pressdo

A medigdo da pressdo manomeétrica € por meio de um transmissor de presséo piezo -
resistivo modelo PA30XX. Este dispositivo, mostrado na Fig. 2.10, contém internamente
uma pequena membrana o diafragma que é defletido ou deformado na presenga de um
gradiente de pressao. Resistores sdo implantados por difusdo nesse diafragma, ligados num
circuito tipo ponte Wheatstone, os resistores séo posicionados e orientados no diafragma de
maneira a maximizar a voltagem de saida da ponte. Este transdutor converte a energia
mecanica (pressao) exercida sobre a membrana num sinal de saida de corrente de 4 - 20
mA.

Figura 2.10 - Sensor de presséao piezo resistivo PA30XX

E importante destacar que para a medicdo da pressdo o sistema é dividido em duas
secbes: uma secdo de alta pressdo no condensador € uma de baixa pressdao no
evaporador. Assim, na linha de alta pressédo séo utilizados sensores PA3024 que operam
na faixa de 0 a 25 Bar, e na linha de baixa pressdo PA3023 que operam na faixa de 0 - 10
Bar

As especificagdes técnicas dos sensores PA30XX sdo mostradas na Tab. 2.5

Entre as vantagens deste tipo de sensores pode - se citar: alta precisao, baixo custo,
excelente resposta dindmica, excelente linearidade e alta estabilidade.

No total, a bancada experimental foi instrumentada com 22 sensores, sendo 16 de

temperatura e 6 de presséo.



Tabela 2.5 - Especificacbes técnicas dos sensores de pressdo PA30XX.

Especificacbes

PA3023

O-25Bar(0- 2.5

PA3024

0-10Bar (0- 1 MPa)

Funcao elétrica de saida

4 - 20 mA.

Tenséo de operacéo [V] 9-36DC
Protecao contra inversao de polaridade Sim
Protecéo contra sobrecarga Sim

Carga maxima [Ohm]

max. (Ub - 9,6 V) x 50

Resisténcia a pressao [bar]

720 em Ub = 24V 150

Pressao de ruptura [bar]

350

Precisao / desvios (em %) desvio de

<+0,25 (BFSL) /<2

Estabilidade ao longo do tempo

<+0,05

Coeficientes de temperatura (TK) na faixa 0,1
Maior Coeficiente de temperatura no ponto 0,2
Tempo da resposta de passo saida 3
Temperatura ambiente [°C] -25...80
Temperatura do fluido [°C] -25...90

Resisténcia de isolamento [MQ]

> 100 (500 V DC)

2.4. Condicionamento dos sinais
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Os sinais dos sensores de temperatura e pressdao sao acondicionados para serem

digitalizados. O acondicionamento ¢é feito em duas etapas: uma de amplificacdo dos sinais

de saida dos sensores e outra de filtragem do ruido gerado pela rede elétrica de 60 Hz.

Nos dois casos sao utilizados circuitos integrados de aplicagdo especifica para a

funcao desejada.

2.4.1 Amplificagéo dos sinais

Previamente a amplificacdo dos sinais dos sensores de temperatura PT100, foi

realizada uma etapa de acoplamento destes com o amplificador. Para isto foi implementado

um circuito em configuragao ponte de Wheatstone para ligagdo de trés fios. Este circuito

converte a resisténcia de saida do sensor numa voltagem DC medivel. A configuragdo da

ponte e mostrada na fig. 2.11.
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Note - se, que o PT100 de trés fios é conectado para compensar a impedancia dos

cabos, o procedimento de medicdo pode ser corrompido o mal feito pela influéncia de esta

impedancia.
_|_5VVCC
PT100 i R2
iches 1kohm
RTD R3
:'g;_:m " i‘_

To Z ?z
.|}_ A L

Figura 2.11 - Ponte Wheatstone para acoplamento dos PT100

A saida da ponte € uma voltagem proporcional a variagdo da resisténcia no brago da
ponte que corresponde ao sensor PT100.

No caso dos sensores de pressao, sO foi necessario colocar uma fonte de voltagem
DC em serie com uma resisténcia e o sensor. A Fig. 2.12 mostra o circuito implementado.
Ao aumentar a corrente de saida do sensor havera um aumento da voltagem que vai ser

amplificada.

TRANSDUTOR
PRESSAO

’ ~
’ PR \\

T

Figura 2.12 - Circuito de acoplamento para os sensores de pressdo PA30XX.

A amplificacdo dos sinais dos sensores é feita com amplificadores de instrumentacéo.
Sao utilizados amplificadores INA2126 para amplificar os sinais dos sensores de presséo e
INA125 para as sinais dos sensores de temperatura.

O INA 2126 € um amplificador de instrumentacao duplo (contem dois amplificadores)
com boa precisao, aquisicdo com baixo ruido, que fornece um excelente desempenho e

baixa corrente de aquecimento. O INA 125 com quase as mesmas caracteristicas, fornece
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uma voltagem de referencia ajustavel para compensar as variagdes de corrente e
instabilidade nos pontes Wheatstone. O diagrama do circuito interno destes dispositivos é
mostrado na fig. 2.13.
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Figura 2.13 - Arquitetura interna dos amplificadores de instrumentagao.

2.4.2 Filtragem dos sinais

Como exposto anteriormente, os sinais dos sensores sao afetados pelo ruido gerado
pela rede elétrica. Para compensar este efeito foi desenhado um filtro passa baixa de
segundo ordem (Fig.2.14). Em geral, este filtro consta de um arranjo de resisténcias e

condensadores conectados a um amplificador operacional LM741.

—

I |
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3 | wee i
* B ¢
S1kohrn S1kohm BaL2 —

Lk741CH
4

—= 470qF
A0kghm

10kabim

-0

Figura 2.14. Filtro passa baixas 60 Hz.



28

A freqiiéncia de corte (fc) esta dada pela Eq. 3.3, onde os valores de R e C sdo 51 KQ
e 47nf respectivamente, para uma fc de aproximadamente 60hz.

fo 1
2nRC

(2.3)

2.5. Aquisicéo de dados

O processo de aquisicao dos sinais é feito por uma placa de aquisicao de dados CIO
DAS48 PGA da MEASUREMENT COMPUTING ®. Esta placa € a encarregada de adquirir
os sinais de voltagem acondicionados e converter - los em dados digitais para ser tratados

num software no computador. A Fig. 2.15 mostra uma imagem da placa utilizada.

——
"

it

Figura 2.15 - Placa de aquisicdo de dados CIO DAS48 PGA.
A placa de aquisicao de dados, utiliza o porto ou bus ISA (Industry Standard
Architecture) da placa Mae do computador. As especificacdes técnicas deste dispositivo séo

mostradas na Tab. 2.6.

Tabela 2.6 - Especificacbes da placa aquisicdo de dados CIO DAS48 PGA.

ESPECIFICACOES

POWER CONSUMPTION+5V: 620 mA, 800 mA.
Resolugao 12 bits
Numero de canais 48 simples ou 24 diferenciais (configuravel)
Voltagem ou corrente (Configuravel) 10V, 5V, +2.5V,
Entradas
£1.25V, +0.625V, 0a 10V, 0a 5V, 0a 2.5V, 0 ta1.25V
Polaridade Unipolar/Bipolar
Tempo de conversao A/D 25 us
Exatidao 10.01% da leitura +1 LSB
Faixa modo comum 10V
Corrente de entrada (25 ° C) 100 nA
Impedancia de entrada 10 MQ minimo
Maxima voltagem +35V
Temperatura de operagao 0 to 50°C
Temperatura de armazenamento -20to 70°C
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2.6. Processamento dos dados e monitoramento das condicdes de operacdo do

sistema de refrigeracdo.

No processamento e monitoramento dos dados foi utilizado um computador com
processador AMD a 950 MHz, RAM de 256 MB com duas portas tipo serial e um porto Bus
ISA.

A interface do hardware de aquisicdo com o usuario foi feita através de um programa
desenvolvido em C++BUILDER. Este programa mostra as condigcbes de operacdo do
sistema de refrigeragdo em tempo real para sua supervisdo e controle. A Fig. 2.16 mostra a

tela inicial do programa.

[#% Sistema de Refrigeracao por Compressao de Vapor

TEMP. CARCACA--->

TEMP. INTERHA--->

COoP = TEMP. PAREDE--->
i -
; | o
= W _ =
-
= 2
Lt _sp T

Twm---:-- -<---Tw0I.IT
"

EoP 4
T e L

-

+—
[AC O ROICIONAMTERNTO
= e L]

™ CALCULAR -

] _h1=
:I_ Contrale Cn2=
B % h3a=
loiliiiiitn has hda=

Figura 2.16 - Tela inicial do sistema monitorado em tempo real.

Em termos gerais, com o programa, o usuario tem como opg¢ao quatro guias ou janelas
onde sao mostradas separadamente: a evolugdo das temperaturas nos trocadores (Fig.
2.17), as pressodes no sistema (Fig. 2.18) e os resultados dos balangos térmicos junto com o
as propriedades termodinamicas (Fig. 2.19). E preciso dizer, que as condi¢des de operacéo
e o calculo dos parametros do sistema foram realizados aplicando equacgdes e propriedades

termodindmicas do R134a.
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A importancia do monitoramento em tempo real, € que o usuario pode desligar o
sistema no momento que acontega algum erro de operagao no compressor ou no sistema

em geral.

[#% Sistema de Refrigeracdo por Compressao de Vapor
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Figura 2.18 - Janela da Evolug¢ao das pressdes no sistema
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[#% Sistema de Refrigeracdo por Compressio de Vapor

Vazio agua

Evaporador [ka/s] 001471

Condensador [kg/ 001585

Vazio R134a

Balango de Energia

Evaporader [ka/s]
Condensador [kg
110 112 1:4 1;3 1|8 210 212 Yenturi Calarimetro
Enttalpia [k [kais]
Vazio agua

COPideal = Trocadar do calorimetra

0,01071 [kais]

II” CALCULAR -
El— Conitrale

Figura 2.19 - Janela das Propriedades termodinamicas e balancgos.
2.7. Calibrac&o dos sensores e ajuste da instrumentacao

Feito o processo de conexao, ajuste elétrico dos dispositivos, aquisicdo de dados e o
tratamento destes no software, foi realizado o processo de calibracao e ajuste dos sensores
e da instrumentagao em geral.
2.7.1 Calibracdo dos sensores de temperatura

Para este procedimento uso - se um termbmetro padrdo de temperatura ou

termémetro de bulbo de vidro e um banho termocriostatico MQBMP - 01, mostrado na Fig.

2.20 e com as especificagdes mostradas na Tab. 2.7.
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Figura 2.20 - Banho termocriostatico MQBMP - 01

Tabela 2.7 - Especificagcbes técnicas banho termocriostatico

Faixa de temperaturas -20a100 °C

Material Cuba e bomba de circulagado em
Resolucao 0,1°C

Capacidade 9 litros

Estabilidade 0,01 °C

Tenséao 220V(60 Hz)

Poténcia 1,1 KVA(A - 100) 1,5 KVA(99 - 20)
Vazao 6 L/min

Peso 20 g (A -100) e 32 Kg (99 - 20)

2.7.2 Calibragao sensores PA3024/23.

No caso dos sensores de pressdo manométrica um mandmetro Bourdon (parecido

com o mostrado na Fig. 2.21) foi utilizado como padrdao. A faixa de operagdo deste

instrumento é entre 0 e 20 Bar.

Figura 2.21— Mandémetro Bourdon.

Um sistema mecanico pistdo - volante foi utilizado para gerar a pressdo no

procedimento de calibragdo. A Fig.2.22 mostra um diagrama esquematico do sistema

utilizado.
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BOURDON
PA3NXX

VOLANTE

Figura 2.22 - Sistema mecéanico utilizado no procedimento de calibragcao

Em ambos os casos, tanto para os sensores de temperatura como para os sensores
de pressao, o resultado da calibragdo foi uma tabela de dados com as quais foram
determinadas as equacdes que definem a grandeza fisica captada pelos sensores, e que
posteriormente foram introduzidas no cédigo computacional desenvolvido. O APENDICE A

mostra os resultados da calibracao.
2.9 Controle da velocidade de rota¢cdo do compressor.
O controle do compressor, mencionado no capitulo lll, é feito por um inversor de

freqUéncia eletrdbnico modelo VCC3 - CO da EECON - EMBRACO. A figura 2.23 mostra este

controlador.

Figura 2.23 - Inversor de frequéncia VCC3 - CO para o controle da velocidade do

compressor.
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Este dispositivo conectado diretamente ao compressor e manipulado via comunicagao
serial RS - 232, utiliza um programa desenvolvido no cddigo computacional LABVIEW; no
qual o usuario pode manipular ou estabelecer a velocidade de rotagdo desejada.
Internamente, possui uma placa eletrénica onde se destaca um sensor de temperatura e um
medidor eletrdnico da poténcia consumida pelo compressor, ou seja, este dispositivo
controla e mede as condi¢cdes de operagdo do compressor. A Fig. 2.24 mostra a tela da
interface de usuario do controle da velocidade de rotagdo do compressor.

&* EECOM - Commercial VCC Diagnostic V1.0

Setup  Help

SET SPEED

1 1 | 1 | 1 ! 1 !
500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000 450

oo 11 ¢ |EM S erjal is controlling speed.
sTaTus: [N
conFic:

BAR voLTAGE: [ vAc

PoweR consumpPTIoN: [ w
POwER LIMTATION: [ W ° PL ACTIVATED
TEMPERATURE: [ :C * TP ACTIVATED
STARTING TRIALS: [ ' THERMOSTAT
THERMOSTAT RPM: [ RPM
vceaco i | vecMP Log Rate: O N

Log? m Path: pEE e

Figura 2.24 - Interface de controle da velocidade do compressor

Alids, a interface permite conhecer condicées de operagdo do compressor tais como:
temperatura interna, consumo de poténcia elétrica e velocidade de rotagcdo. Toda a
informacéao recolhida, correspondente a estas condi¢des € convertida num arquivo de texto
para seu posterior andlise. A andlise desta informagdo é feita utilizando o codigo

computacional EES (Engineering Equation Solve).



CAPITULO 1lI

O TUBO CAPILAR

O tubo capilar é geralmente o elemento de expansao que regula o fluxo refrigerante
em sistemas de refrigeracdo de pequeno porte. A fungcado deste elemento junto com o
compresor &, restringir e controlar a vazao de fluido refrigerante.

O tubo capilar provoca uma diferenga de pressao entre o condensador e o evaporador,
que leva a elevada perda de carga, fazendo com que a pressao no escoamento atinja
valores menores que a condigcao de saturagao, provocando a vaporizagao do refrigerante.

Para um determinado comprimento e diametro interno, a resisténcia ao fluxo oferecida
pelo tubo é fixa, de modo que o fluxo liquido que escoa pelo tubo capilar em qualquer
instante é proporcional a diferenca de pressdo entre as extremidades (condensador e
evaporador).

O compressor e o tubo capilar atingem uma condigcdo de equilibrio na qual as
pressdes de aspiragdo e descarga sdo tais que o compressor bombeia exatamente a
quantidade de refrigerante com que o dispositivo de expansao alimenta o evaporador.

Quando o sistema ¢ desligado o tubo capilar faz com que as pressdes de alta e baixa
se equilibrem. Com isso, no reinicio de operacéo, o motor elétrico do compressor necessita
de um torque inicial menor, sendo portanto um motor de menor porte.

A escolha do capilar como dispositivo de expansao é devido ao baixo custo e ao fato
de permitir uma equalizagdo de pressbes quando o sistema ndo esta operando. A
simplicidade e a necessidade de uma carga de refrigerante bem determinada fazem com
que a aplicacédo dos tubos capilares seja, principalmente, em sistemas de pequeno porte
com compressores herméticos.

Por ter suas dimensdes fixas, o tubo capilar tem como desvantagem a dificuldade em
se ajustar as variagdes de carga e a possibilidade de obstrugdo por elementos estranhos.

A influéncia deste dispositivo sobre a vazdo massica de refrigerante e
consequentemente sobre o comportamento do sistema de refrigeragado ¢é significativa. Para

uma determinada pressédo de condensacgao, o sistema estabelece uma pressédo de sucgéo,
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de forma que o fluxo de massa deslocado pelo compressor seja igual ao fornecido pelo tubo
capilar.

A vazao no capilar depende diretamente da diferenca de presséo entre a entrada e
saida do tubo, o estado do refrigerante na entrada do capilar, as propriedades do
refrigerante e a geometria do tubo capilar. Assim, de acordo com estes fatores, existe um
Unico conjunto de parametros operacionais para o qual a eficiéncia do ciclo ¢ maxima.
Segundo Dossat (1991), um sistema que utiliza um tubo capilar operara com eficiéncia

maxima em apenas um conjunto de condi¢gdes operacionais.
3.2 Modelagem do tubo capilar

Ao analisar o comportamento do ciclo refrigeracdo por compressao de vapor, descrito
no capitulo Il, nota - se que no processo de expansao o refrigerante escoa da regido de
liquido subresfriado para a regido bifasica. Portanto, o escoamento através do tubo capilar
pode ser modelado para duas regides (ver Fig. 3.1), uma com escoamento monofasico de
liquido subresfriado (ponto 1 a 3) e outro com escoamento bifasico liquido - vapor (ponto 3 a
4). O comportamento do fluido refrigerante na regido bifasica depende diretamente das

dimensdes do capilar e das condi¢gdes do escoamento no capilar.

Condensador Evaporador

o 4 5

.2 .3

RegiZo liquida !Regiéo ¢
| bifasica |

Escoamento
metaestavel

elneladws |

Presséo

Escoamento
sdnico

m

Figura 3.1 - Distribuicdo de pressao e temperatura ao longo de tubos capilares adiabaticos
(Bolstad e Jordan, 1948).

Segundo Bolstad e Jordan (1948), o ponto de evaporagdo se localiza abaixo da
condicao de saturagao e portanto, ha uma zona onde o fluxo monofasico de liquido encontra

se em uma situagao de instabilidade (zona metaestavel).
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Para simplificar o modelo, pode - se considerar o escoamento bifasico como
homogéneo. Com esta consideracgao, as velocidades de cada fase sao consideradas iguais
e as equacbes sao as mesmas do escoamento monofasico, simplificando a modelagem do

tubo capilar.

3.3 Equacgbes fundamentais

Grande parte dos modelos presentes na literatura para descrever o escoamento em
tubos capilares sdo obtidos através de equagdes fundamentais de balangco de massa,
quantidade de movimento e energia. Esses balangos assumem diferentes formas, em
funcao das caracteristicas de cada uma das regides definidas.

A seguir é apresentada uma modelagem matematica tomada do trabalho de Peixoto
(1994). A Fig. 3.2 mostra as principais variaveis e parametros envolvidos na modelagem de

tubos capilares.

mo .
P —> Tubo capilar —>
X _ P

ent

Figura 3.2 - Variaveis do modelo de simulac&o do tubo capilar.

Onde m ¢é a vazao massica, P,y a Pressdo de condensacio e Xen 0 titulo do fluido na

entrada do tubo.
3.2.1 Balanco de massa

O balango de massa é dado pela Eq. 3.1.
m
G= e constante (3.1)

Onde G é a velocidade massica ou vazao massica por unidade de area, ma vazao

massica e A como a area de sec¢ao transversal do tubo capilar.
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3.2.2 Balanco de quantidade de movimento

O balango da quantidade de movimento é definido pela eq. 3.2

dp VG’ v

dz  2d,  dz (3:2)

Onde p é a pressao, z a posi¢ao ao longo do tubo capilar, f o fator de atrito de Darcy, v

o volume especifico e di. 0 didmetro interno do tubo capilar.
3.2.3 Balanco de Energia

O balanco de energia € dado pela Eq. 4.3.

d_h _ hcndtc (th _Tp) —szﬂ
dz m dz

(3.3)

Onde h é a entalpia especifica, h, o coeficiente de transferéncia de calor por
convecgao do interior do tubo, T, a temperatura do fluido dentro do tubo capilar e T, a

temperatura da parede do tubo.
3.4 Determinacdo das dimensdes do tubo capilar

O projetista de um sistema de refrigeracao, que utiliza tubo capilar como dispositivo de
expansao, deve escolher o didmetro e o comprimento do tubo de modo que o ponto de
equilibrio corresponda a temperatura de evaporagédo desejada. Porém, a determinagado dos
parametros é, na maioria dos casos, obtida por tentativas.

Uma consideragao muito importante para se levar em consideracao, € que 0 processo
dentro do capilar tem comportamento adiabatico e sem variagdes de massa de fluido
refrigerante no interior do mesmo. Portanto, a entalpia de entrada no tubo sera considerada
igual que a de saida do mesmo. Todo dispositivo de expansao deve obedecer a Eq. 3.4,

segundo o balango de energia no dispositivo.

h, =h, (3.4)

Onde h; é a entalpia na saida do condensador € h; a entalpia na entrada do

evaporador.
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3.3.1 Determinacdo do comprimento e o diametro interno do capilar

Muitos autores na literatura determinaram modelos matematicos e computacionais
para simulagcdo do escoamento através de tubos capilares. Entre algumas das
consideragoes, os referidos autores estimaram: perda de carga distribuida, perdas de carga
localizadas, escoamento critico, coeficiente de transferéncia de calor e temperatura de
parede do tubo capilar, calculo da fracdo de vazio, calculo de propriedades termodinamicas
e de transporte.

E complicado estimar facilmente as dimensdes do tubo capilar a ser utilizado. A
grande maioria dos autores estabelece modelos matematicos complexos que tornam dificil a
estimativa destes parametros, ja que eles determinam dentro dos seus modelos, correlagdes
entre o comportamento do capilar e outros fatores como: taxa de erro, fator de atrito,
misturas com dleo, efeito espiral e rugosidade, entre outros.

Na busca de uma resposta ou método para solucionar o problema, foi analisado o
trabalho de Jung et al (1999). Eles modelaram o escoamento de refrigerante dentro do tubo
capilar, baseados no modelo de Stoecker e Jones (1985). Definiram equagdes de correlagao
simples e fizeram um andlise de regressdo para determinar a dependéncia da vazao
massica com respeito ao comprimento e didmetro interno do tubo capilar. A Eq. 3.5

representa a equacao de correlagdo da vazao de Jung et al (1999).
M =C,D% LT “10% (3.5)

Onde os coeficientes: Ci= 0.123237, C,= 2.498028, C;= - 0.41259, C,=0.840660 e
Cs=0.018751, sao coeficientes de correlagdo, D e L sdo o didmetro interno (em mm) e
comprimento (em m) do capilar respectivamente, T é temperatura de condensacgéao e tg, 0
grau de subresfriamento.

Baseado na modelagem anterior e de acordo com as condicbes de operagao
fornecidas pelo fabricante do compressor, mostradas na Tab. 3.1, foi feita uma simulacao do
modelo de Jung et al (1999), para determinar o comprimento e o didmetro interno do tubo

capilar que pode ser utilizado neste trabalho.
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Tabela 3.1 - Condicdes de operacgao fornecidas pelo fabricante, Ty =45°C, ts,= 10°C.

T | QW) | M (gls)
-10 | 328 | 1.78
-20 | 203 | 1.09
30 | 112 | 0.6

O resultado da simulagao, feita no codigo computacional MATLAB, no APENDICE B, é

mostrado na Fig. 3.3 a seguir. A regido marcada representa a faixa de operagao

recomendada pelo fabricante (0.6< M <2 g/s)

(9/s)

vazao massico

m/.o

40

30

20

10

Diametro interno (mm)

Figura 3.3 - Projecédo das dimensdes do tubo capilar segundo simulacido do modelo de Jung
et al(1999). (Condicdes fabricante do compressor: T4 =45°C, ty,= 10°C.)

A comparacdo entre o modelo de Jung et al (1999) e os resultados obtidos neste

trabalho sdo mostrados na Fig. 3.4.
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Figura 3.4 - Comparacao entre o modelo de Jung et al (1999) e os resultado do presente

trabalho.

Portanto, com os resultados obtidos na simulacédo e para uma vazao massica na faixa
de 0.6 a 2 g/s, podemos utilizar tubos capilares com comprimentos na faixa de 1 a5 me
diametro interno na faixa de 0.5 a 1.1 mm.

Tubos capilares com as caracteristicas estimadas e que sao comercialmente faceis de

encontrar foram adotados para a realizacdo dos experimentos.



CAPITULO IV

ANALISE E IDENTIFICACAO FiSICA DOS PARAMETROS NO SISTEMA DE
REFRIGERACAO POR COMPRESSAO DE VAPOR

Embora o processo de instrumentagao e implementacao do sistema de monitoramento
e controle tenha sido exitosamente executado é preciso antes dos ensaios fazer o ajuste
das condi¢des de operagao do sistema de refrigeragao.

A sensibilidade € uma das caracteristicas predominantes, ja que muitas variaveis
interagem e afetam a resposta do sistema de refrigeracdo em geral; considerando que o
sistema é fechado, condi¢des externas podem interferir no seu desempenho.

Assim, com o objetivo de conhecer o comportamento do sistema, foram realizados
multiplos ensaios onde foram analisados os efeitos separados e conjuntos de variaveis
como: Inventario de massa de fluido refrigerante, vazdo e temperatura de agua nos

trocadores, velocidade de rotagdo do compressor e dimensdes do tubo capilar.
4.4 Metodologia

O presente trabalho é eminentemente experimental, onde a modelagem matematica
utilizada foi desenvolvida por outros autores, portanto, as condi¢cdes de operagao do sistema
ou “set point” fornecidas pelo fabricante sdo atingidas empiricamente por observacéo e
monitoramento do sistema. Os calculos dos paradmetros séo realizados com a manipulagao
das grandezas fisicas medidas pelos sensores, a aplicagao de propriedades termodinamicas
do fluido refrigerante e alguns modelos matematicos definidos na bibliografia.

A figura 4.1, mostra esquematicamente o algoritmo de processamento das variaveis e

a determinagao dos parametros ndo mesuraveis.



43

Variaveis (Captadas
pelos sensores)

A 4

Modelo
matematico

Parametros ndo mensuraveis:

COP, Mer, Qev

Figura 4.1 - Processamento das variaveis e definicdo dos parametros.
4.5 Calculo dos parametros fisicos
4.2.1 Vazao massica de refrigerante e Capacidade frigorifica

A vazao massica de refrigerante é calculada experimentalmente através de equacdes
de balango de energia nos trocadores de calor. Aplicando a equacéao geral da primeira lei da
termodindmica em termos do fluxo para um volume de controle de multiplas entradas e

saidas, com Eq.4.1, tem - se:

n n 2 n n 2
ZQi +Zmi su(hsu i +V = + gzsu ij+zwi :d_U+Zmi ex[hsu i +V = + gzexi] (41)
i=1 il ’ 2 ’ i=1 dt ’ ’ 2 ’

i=1

Considerando regime permanente e simplificacbes da Eq. 5.1, para o volume de
controle (Fig. 4.2), nos trocadores de calor, podemos definir a capacidade frigorifica,
segundo as Eq.4.2 e 4.3.

Volume de controle (G, = 0)

i
) ®
{MR134a .Ex’ A\/\/\/\/\/ T MR134a su

i i
i i
i i
| |
e s 6 /\/\/\/\/\, 6 M ex |
i i
i i

_————

r

Figura 4.2 - Volume de controle para os trocadores de calor
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Para a agua:
Qw = I"hw (hw,ex - hw,su) = mWpr (Tw,ex _Tw,su) (42)
Para o refrigerante

QR134a = le34a (hR134a,ex - hR134a,su) (43)

Assumindo o sistema como isolado sem perdas de calor e aplicando a lei de
conservagado de energia, na Eq. 4.4 e com conhecimento dos valores das entalpias e
temperaturas de entrada e saida para o refrigerante e agua respectivamente, tem se que a

vazao massica de refrigerante no trocador € como mostrada na Eq.4.5, a seguir.
Quw = Qriza (4.4)

. mWCpW (Tw ex _TW su)
Mgi34a = ’ Y (4.5)

(hR134a,ex - hR134a,su )

4.2.2 Coeficiente de desempenho, COP

A eficiéncia de um refrigerador é expressa em termos do coeficiente de desempenho

ou coeficiente de eficacia. Esta eficiéncia, para um compressor, seria a relagdo entre o calor
transferido do espaco refrigerado ou efeito util (Qev) e a energia gasta ou trabalho

necessario (W ). Matematicamente, o coeficiente de desempenho é definido pela Eq. 4.6 a

seqguir.

_ Efeito Util Q. 45)
Trabalho Necessario W '

Num sistema que opera com ciclo ideal, o COP é definido pela relagcao das entalpias
através de correlagbes termodindmicas quando sdo conhecidas as temperaturas e pressoes
do refrigerante, nos pontos criticos do sistema como s&o: entrada e saida do compressor € o

evaporador. Este parametro ideal e definido pela Eq. 4.7, a seguir.
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cop =D=M (4.7)

Onde h; e hy séo: a entalpia na saida e entrada do evaporador respectivamente, e h,
a entalpia na entrada do condensado.
Devido a que o sistema frigorifico ndo opera num ciclo ideal, este trabalho sera

analisado com a avaliagdo do COP real na Eq. 4.6.

4.3 Procedimento experimental e determinacdo das condic¢des iniciais

As condigbes nominais de operagcdo do sistema de refrigeracdo sdo dadas pelo

fabricante do compressor, essas condicbes sdo mostradas na Tab. 4.1.

Tabela 4.1 - Condi¢gbes nominais

ELEMENTO CONDICAO
EVAPORADOR Temperatura de Evaporagdo (Te): -23.3°C

Presséo de Evaporacgao (Pey): 116 KPa.
CONDENSADOR | Temperatura de condensagéo (T.q): 54°C.

Pressédo de Condensacao (P.q): 1456 KPa.
COMPRESSOR Velocidade nominal de rotagao: 2000 rpm. (66 Hz)
AMBIENTE Temperaturas inferiores de: 34°C

Para conseguir as condi¢des anteriores foi necessario fazer interagir trés parametros
do sistema: inventario de massa, velocidade de rotagdo do compressor e dimensdes do tubo
capilar; nesta primeira etapa, foi manipulado o inventario de massa e a velocidade do
compressor. Sabe - se que este afeta fortemente o consumo de energia de sistemas de
refrigeracdo de pequeno porte e a falta ou o excesso de carga no Inventario degrada o

desempenho do sistema de refrigeragdo (Choi e Kim, 2002).
4.3.1 Primeira bateria de ensaios. Determinacéo condi¢des iniciais.
Nesta primeira bateria experimental foi utilizado (como elemento de expansao) um

tubo capilar com didmetro interno de 0.031 polegadas (0.7874 mm) e comprimento de 2.5 m.

A 4gua utilizada como fluido secundario nos trocadores foi mantida nos 28 °C no
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condensador e em 13°C no evaporador. A tabela 4.2 mostra os parametros desta primeira

bateria de ensaios.

Tabela 4.2 - Parametros do primeiro teste inicial.

Ensaio VAZAO AGUA (gr/s) VELOCIDADE
CARGA DE TEMPERATURA ROTAQAO
REFRIGERANTE | AMBIENTE °C
Evaporador | Condensador (rpm)
1 1650 (55 Hz)
2 450 gr. 27 10 30 2100 (70 Hz)
3 3000 (100 Hz)

A determinagdo da quantidade inicial de massa refrigerante no sistema foi
determinada segundo estudos de Péttker (2006), onde para uma bancada experimental
similar a este trabalho, obteve resultados a partir de uma injecdo de 450 gr. de refrigerante
R134a.

Pelo anterior e por praticidade, foram injetadas inicialmente 450 gramas de
refrigerante R134a no sistema de refrigeracdo e realizados trés ensaios mudando a
velocidade de rotagdo do compressor.

Cabe destacar que a injecao de refrigerante dentro do sistema de refrigeracao foi feita,
utilizando uma balanca eletrénica com conexdo para o PC, no qual era monitorada a
quantidade de refrigerante que entrava neste sistema.

A velocidade do compressor é diretamente proporcional com a freqiiéncia fornecida ao
controle de velocidade, sendo que a velocidade de rotagdo do compressor esta dada pela
Eq. 4.8.

Veomp= Freg. x 30 (4.8)

Onde Freq. é a freqléncia de rotagao do compressor.

Pode se observar, na Fig. 4.3, que para uma quantidade de refrigerante de 450 gr; o
sistema ndo mostra uma mudanga significativa na pressdo de condensagido e nem da
pressao de evaporagdo quando e submetido a variagdes de velocidade. Em consequéncia,
para essa quantidade de refrigerante ndo é possivel atingir as condigcbes de operagao
desejadas. Embora sejam atingidas temperaturas de evaporagao muito baixas (Fig. 4.4), o

sistema ndo tem efeito refrigerante: a quantidade de calor trocado (Twsy - Twex) NO
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evaporador foi nula. Isto, devido ao fato que, ainda o sistema conseguisse atingir
temperaturas de evaporacao de quase - 30°C, a vazado massica de refrigerante (na Fig. 4.5)

foi quase nula (<0.0003 Kg/s).
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Figura 4.3 - Pressao no sistema com 450 gr de refrigerante e variagdo da velocidade.
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Caso similar acontece com o grau de superaquecimento na Fig. 4.6, que atinge
valores elevados. Superaquecimento muito baixo pode resultar em retorno de liquido no
compressor, ocasionando quebra mecanica no compressor. Ja para valores de
superaquecimento muito altos, diminui a capacidade frigorifica do evaporador e aumento da
poténcia consumida pelo compressor (Bitzer, Boletim de engenharia No. 21 03/05). A falta
de controle do superaquecimento diminui a vida util do compressor. Isto tem sido caso de
muitas reclamacgdes dos usuarios de compressores e perda da garantia dada pelo

fabricantes destes.
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Figura 4.6 - Superaquecimento teste inicial

Atingir as condi¢des 6timas de operagao dadas pelo fabricante do compressor resulta
algumas vezes dificil, ja que cada bancada de ensaios é diferente e fornece resultados
experimentais diferentes, mas que seguem um padrao comportamental préprio para os

sistemas de refrigeracdo em geral.

4.3.2 Segunda bateria experimental: resultados preliminares da mudanca do Inventério de

massa de refrigerante.

Como conseqUéncia dos resultados apresentados anteriormente, foi necessario
aumentar a quantidade de massa refrigerante no sistema e fazer mais ensaios
experimentais. Na realizacdo destes novos ensaios, a velocidade do compressor foi mantida
fixa em seu valor nominal (dado fornecido pelo fabricante: 2000 rpm, 66 Hz) e as condi¢des
do fluido secundario ndo mudaram. A tabela 4.3 mostras os dados dos parametros
utilizados. O tubo capilar utilizado guarda as mesmas caracteristicas do utilizado na primeira

bateria experimental.
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Tabela 4.3 - Parametros dos ensaios com aumento de massa refrigerante.

CARGA DE VAZAO AGUA (97s)  |\/e ociDADE
TEMPERATURA -
ENSAIO | REFRIGERANTE ROTACAO
AMBIENTE °C | Evaporador | Condensador
(9r) (rpm)
4 450 27 10 30 2000
5 600 27 10 30 2000
6 700 27 10 30 2000
7 800 27 10 30 2000

E possivel observar nos resultados experimentais mostrados na Fig. 4.7 e Fig. 4.8,
que ainda o sistema quase atinge a pressao e temperatura de evaporagao estabelecida ( -
23.3 °C) quando é injetada uma quantidade de refrigerante entre 450 e 600 gr, ndo foi
possivel para esta quantidade de massa o sistema atingir as condi¢des desejadas no
condensador (54°C), portanto é necessario aumentar a quantidade de refrigerante no
sistema.

As figuras 4.7 e Fig.4.8 também mostram o comportamento do sistema ao fazer

mudangas no Inventario de massa de refrigerante, segundo descrito na Tab. 4.3.
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Os resultados mostram que ao aumentar a quantidade de refrigerante no sistema,

acontece um aumento tanto da pressao de evaporagdo como da pressao de condensacéo,

em consequéncia; se o sistema é carregado com muito refrigerante, pode - se sair da faixa
de operagao desejada. Pelas razdes expostas, neste caso, mantivemos a quantidade de
refrigerante em 800 gr.

Com esta ultima mudanca foi possivel atingir temperaturas e pressdes proximas as

desejadas estabelecendo o ponto de operagéo indicado pelo fabricante do compressor.



CAPITULO V

RESULTADOS EXPERIMENTAIS

5.1 Efeitos dos parametros do sistema de refrigeracéo
5.1.1 Terceira bateria: Analise do efeito do inventario de massa refrigerante

Para analisar o efeito da quantidade de refrigerante sobre o comportamento do
sistema, foram realizados varios ensaios. Foi mudado o inventario de massa refrigerante
mantendo fixos parametros como: rotagdo do compressor, tamanho do tubo capilar e
temperatura e vazdo massica do fluido secundario (agua) no evaporador e no condensador.

Os resultados experimentais iniciais, anteriormente mostrados no capitulo V, definiram
as quantidades de refrigerante com as quais foram realizados os ensaios, assim o primeiro
teste do efeito do Inventario de massa no sistema de refrigeracdo foi com uma quantidade
ligeiramente superior de 450 g e a ultima com uma quantidade de 800 g.

Os resultados obtidos (Fig.5.1) mostraram que ao aumentar a carga de refrigerante

aumentaram todas as pressdes do sistema.
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Figura 5.1 - Pressdao de condensacdo e evaporagdo, mudando Inventario de massa

refrigerante, velocidade 2000 rpm.
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O aumento da pressao de condensacao é explicado pelo fato que ao aumentar a
quantidade carga de refrigerante no sistema, acontece um aumento do grau de
subresfriamento (tsp, Nna Fig. 5.2) indicando que o volume de liquido no condensador tem
aumentado. O refrigerante bombeado pelo compressor, acumula - se no condensador
devido a diminuigcdo do volume interno disponivel para o vapor, provocando assim o
aumento mencionado. Como nao houve alteragdo de qualquer outra variavel independente,
a pressao de evaporacao também aumenta (Figura 5.1 (b)), em decorréncia da elevacao da
vazao massica, mostrada na Fig. 5.3. Estes efeitos ja tinham sido observados por Choi e
Kim (2002) num sistema de refrigeragao similar, usando um tubo capilar como dispositivo de

expansao.
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rpm.
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O efeito do aumento do inventario de massa sobre o grau de superaquecimento (tsp) €
mostrado na Fig. 5.4. A redugéo do grau de superaquecimento na saida do evaporador com
o0 aumento da carga de refrigerante pode ser devido ao aumento da temperatura de
evaporacao (Fig. 5.5 (a)). Segundo Choi e Kim (2001) o superaquecimento se reduz ao
incrementar a carga de refrigerante e concluiram que é devido ao aumento de vazao
massica através do evaporador. Estas conclusbdes s&do validadas com o resultado dos

ensaios feitos nesta bateria e mostrados na Fig. 5.3.
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Figura 5.5 - Temperatura de evaporagdo e condensag¢ao, mudando Inventario de massa
refrigerante, velocidade 2000 rpm.

A Figura 5.6 mostra o efeito da carga de refrigerante sobre a capacidade frigorifica
(Qev)- Note - se 0 aumento da capacidade frigorifica ao aumentar a quantidade de massa

refrigerante. A explicacao disto esta na analise do fendmeno de transferéncia de calor no
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evaporador. Com o aumento da quantidade de refrigerante no sistema, ha uma reducgao do
grau de superaquecimento e ao mesmo tempo um aumento do comprimento da regiao
bifasica no evaporador, devido ao aumento do grau de subresfriamento no condensador.
Como o coeficiente de transferéncia de calor por convecgdo na regido bifasica € muito
superior ao da regido de vapor superaquecido, 0 avango da regido bifasica provoca um
aumento da efetividade do evaporador, e conseqlientemente, um crescimento da

capacidade de refrigeracao.
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Figura 5.6 - Capacidade frigorifica, mudando Inventario de massa refrigerante, velocidade
2000 rpm.

O aumento no inventario de massa refrigerante produz também um aumento do COP
na Fig. 5.7 e do consumo de poténcia (W) mostrado na Fig. 5.8. Pode - se observar que ha
um aumento muito significativo no consumo de poténcia quando o sistema trabalhava com
800 gr. de fluido refrigerante. Aumento que esta relacionado com o aumento da vazao

massica mostrada na fig. 5.3.
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Figura 5.7 - COP, mudando inventario de massa refrigerante, velocidade 2000 rpm.
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Figura 5.8 - Consumo elétrico, mudando Inventario de massa refrigerante, velocidade 2000
rpm.

5.1.2 Quarta bateria: Efeito da variacdo do diametro interno do tubo capilar.

Para explorar o efeito do aumento do didmetro interno do tubo capilar sobre o
comportamento do sistema, foram realizados testes com as condicdoes mostradas na Tab.
5.1. A massa de fluido refrigerante R134a foi mantida em 800 gr. Foram utilizados trés tubos

capilares de cobre com as caracteristicas mostradas na Tab. 5.2.

Tabela 5.1 - Condicbes de operacao da quarta bateria.

Pressdo Atmosférica 92.5 KPa.
Temp. Agua no evaporador (Tyey) 13°C
Vazao méssica de 4gua no evaporador (Myey) 10 gr/s.
Temp. Agua no condensador (Tweq) 29°C

Vaz&do massica de dgua no condensador (Mycq) 10 gr/s.

Temp. Ambiente 23°C

Velocidade de rotagao 1800 rpm
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Tabela 5.2 - Dimensdes dos tubos capilares utilizados na quarta bateria.

TUBO| DIAMETRO INTERNO (pol) | COMPRIMENTO (m)
1 0.031 (0.7874mm) 3,00
2 0.042 (1.0668mm) 3,00
3 0.050 (1.2700mm) 3,00

Pode se observar nos resultados experimentais (Fig. 5.9), que o aumento do didmetro
interno do capilar provoca um aumento da pressao de evaporacdo no sistema. O aumento
do didmetro interno do tubo capilar reduz a restricdo ao escoamento, 0 que aumenta a
quantidade de fluido refrigerante que entra no evaporador (evaporador inundado) e

consequentemente eleva as pressdes de evaporagéo.
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Figura 5.9 - Pressbes no sistema com mudanga do didmetro interno.

O grau de superaquecimento (ts;), mostrado na Fig. 5.10, diminui ao aumentar o
diametro interno do tubo capilar. Isto é explicado pelo fato que ao aumentar o didmetro do
tubo ha uma diminuicdo da diferenca de pressdao no capilar que produz aumento da
temperatura de evaporacgao (Fig.5.11) e em parte uma diminuicdo da temperatura na saida
do evaporador, porém, a diferenga entre a temperatura medida na saida do evaporador,

diminui (Tsp=Tex ev- Tevaporacao)-
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Figura 5.11 - Temperaturas no sistema com mudanga do didmetro interno.

O aumento do didmetro do tubo capilar tem como consequiéncia o aumento da

poténcia (W) consumida pelo compressor, isto principalmente devido a elevacédo da vazao

massica de refrigerante. Para este ensaio, pode - se observar que ao efetuar a troca do tubo

capilar 2 para o tubo 3, acontece uma mudanga da ordem de 14% no consumo de poténcia

(Fig. 5.12) e, a capacidade frigorifica Qe (Fig. 5.13) do evaporador tem um aumento de

quase 65% quando e feita a troca do tubo capilar.
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Figura 5.12 - Potencia consumida pelo compressor.

A capacidade frigorifica (na Fig. 5.13) muda mais rapidamente ao aumentar o didmetro
do tubo capilar. Este aumento pode ser associado com o aumento da vazdo massica de

refrigerante no sistema, mostrado na Fig. 5.14.
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Figura 5.13 - Capacidade frigorifica com mudanca do diametro interno.
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A evolugao do coeficiente de desempenho (COP), descrito anteriormente na Eq. 4.6, é
representada na Fig. 5.15. Ao aumentar o didmetro do tubo capilar também se produz um
aumento do COP, isto pode ser explicado pelo fato de que ao aumentar a area de
escoamento no tubo capilar a Q., aumentou, mantendo - se quase invariavel o consumo de

poténcia ao mudar o diametro interno do tubo.
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Figura 5.15 - Evolugdo do COP com mudanga do didmetro interno.

5.1.3 Quinta Bateria: Efeito do aumento do comprimento no tubo capilar

O efeito do aumento do comprimento do tubo capilar sobre a resposta do sistema é
descrito a seguir. As condigbes de operagao para esta bateria experimental sdo mostradas
na Tab. 5.3. Foram utilizados trés tubos capilares do mesmo didmetro e diferente

comprimento. As dimensdes dos tubos sdo mostradas na Tab. 5.4.

Tabela 5.3 - Condicbes de operagao na quinta bateria experimental.

Pressao Atmosférica 92.5 KPa.
Temp. Agua no evaporador (Twev) 13°C
Vazao méssica de 4gua no evaporador (Myey) 10 gr/s.
Temp. Agua no condensador (Tweq) 29°C

Vaz&do massica de dgua no condensador (Mycq) 10 gr/s.

Temp. Ambiente 23°C

Velocidade de rotagao 1800 rpm
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Tabela 5.4 - Dimensoes dos tubos capilares utilizados na quinta bateria experimental

TUBO | DIAMETRO INTERNO (pol) COMPRIMENTO (m)
4 0.031 (0.7874mm) 2,00
5 0.031 (0.7874mm) 2,50
1 0.031 (0.7874mm) 3,00

Observa - se, na Fig. 5.16; que ao aumentar o comprimento do tubo capilar houve uma

diminuicdo da pressdao de evaporacdo. O aumento do comprimento na regido de

escoamento no tubo capilar produz uma diminuicdo da pressao de evaporacao. Este efeito é

observado nas temperaturas de evaporacao (Te,) € condensacgéo (T.y) nos trocadores de

calor. Observa - se na Fig. 5.17, que ha uma queda de temperatura de quase 20°C ao

mudar o comprimento do tubo 4 para o tubo 1.
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Figura 5.17 - Temperatura no sistema com mudang¢a do comprimento do tubo capilar.
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O aumento no comprimento do tubo levou posteriormente num aumento do grau de
superaquecimento (Fig. 5.18). Isto é explicado pelo fato que, ao aumentar o comprimento do
tubo capilar diminui a temperatura de evaporacéo; assim, ao diminuir esta temperatura,
aumenta a diferenca entre esta e aquela medida na saida do evaporador e que da como

resultado o grau de superaquecimento.
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Figura 5.18 - Grau de superaquecimento com mudang¢a do comprimento do tubo capilar.

A poténcia consumida pelo compressor, mostrada na Fig. 5.19, diminui ao aumentar o
comprimento da regidao de escoamento dentro do tubo capilar. Isto, devido a que houve uma

diminuicdo da vazao massica de refrigerante.
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Figura 5.19 - Poténcia consumida ao variar o comprimento

A figura 5.20 mostra que o aumento do cumprimento do tubo capilar utilizado no

processo de expansao produz uma diminuicdo do COP no sistema de refrigeragcéo. A razao
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disso é devido a que ao aumentar a regido de escoamento dentro do capilar acontece uma

diminui¢ao da capacidade frigorifica (Fig. 5.21) no evaporador.
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Figura 5.20 - COP com mudang¢a do comprimento do tubo capilar.
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A diminuicdo na capacidade frigorifica do evaporador esta associada com a diminuigdo

da vazdo massica de refrigerante neste quando é aumentado o comprimento do tubo

capilar. Analisando o resultado, mostrado na Fig. 5.22, & possivel ver que ao aumentar o

comprimento da regido de escoamento no capilar o sistema diminui quase na metade da

vazao massica apresentada com outro tubo capilar mais curto. Assim pode - se dizer, que

neste ensaio, 0 aumento de 25% do comprimento, produziu uma diminuicdo em quase 50%

da vazao massica. Lembre - se que a vazdo massica de refrigerante R134 foi calculada por

balangos de energia e massa no sistema de refrigeracao, esses balangos foram descritos e

apresentados no Capitulo IV.
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Figura 5.22 - Vazdo massica de R134a com mudanc¢a do comprimento do tubo capilar.

A queda na vazdo massica no sistema quando foi trocado do tubo é devido ao

aumento da diferencia entre as pressodes de alta e de baixa causado pelo tubo capilar.

5.1.4 Sexta bateria: Efeito da variacdo de velocidade de rotacdo do compressor

Nesta bateria experimental foram realizados ensaios tendo as condi¢gdes mostradas na
Tab. 5.5. O tubo capilar utilizado tem um didmetro interno de 0.031°°(0,07874 mm) e 2.0
metros. Foram feitas variagdes na velocidade do compressor na faixa de operacao das 1800
até 2100 rpm, e que correspondem a frequiéncias entre 60 e 70 Hz e mostradas na Tab. 5.6.
A faixa de velocidade foi definida por resultados experimentais prévios, que mostraram um

excessivo consumo de energia ao trabalhar com velocidades superiores as 2100 rpm.

Tabela 5.5 - Condi¢bes de operacgao para os ensaios de variagao de velocidade de rotagao.

Pressao Atmosférica 92.5 KPa.
Temp. Agua no evaporador (Twev) 13°C
Vazao massica de agua no evaporador (Myey) 10 gr/s.
Temp. Agua no condensador (Tweq) 29°C

Vaz&do massica de dgua no condensador (Mycq) 10 gr/s.

Temp. Ambiente 23°C
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Tabela 5.6 - Caracteristicas dos testes variando velocidade de rotagao.

Ensaio Velocidade (rpm) Frequéncia (Hz)
1 1800 60
2 1950 65
3 2100 70

O efeito produzido pelo aumento da velocidade do compressor sobre a pressao é
mostrado na Fig.5.23. Como é esperado, o aumento da velocidade de rotagcdo do
compressor produz um aumento da pressido de condensagéao (Fig. 5.23.a). Teoricamente, o
aumento da rotacdo do compressor eleva a capacidade de bombeamento de refrigerante, o
que provoca uma queda da pressao de evaporacdo, porém nos resultados experimentais,
mostrados na Fig.5.23.b; observa - se que a variagao da velocidade ndo mostrou mudancgas
significativas na pressdo de evaporagdo. O anterior deve - se a queda da massa especifica

do fluido refrigerante na entrada do compressor provocada pela redugdo da pressdo de

sucgao.
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Figura 5.23 - Press&o de condensacao e evaporagao ao variar velocidade de rotagéo.
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A Figura 5.24 mostra que ha um ligeiro aumento do grau de superaquecimento com o
aumento da velocidade de rotacdo do compressor. Este efeito é resultado direto da reducao

da temperatura de evaporacgao (Fig. 5.25).
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Figura 5.24 - Grau de superaquecimento por efeito da variagao da velocidade de rotagao.
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Figura 5.25 - Temperatura de evaporacao por efeito da variacdo da velocidade de rotagao.

A poténcia consumida pelo compressor mostrada na Fig. 5.26, aumentou com o
aumento da velocidade de rotagao. Isto se pode associar com 0 aumento da vazao massica

de refrigerante, mostrado na Fig. 5.27, e da presséo de condensagao.
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Figura 5.26 - Consumo de poténcia por efeito da variacdo da velocidade de rotagao.
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Ao variar a velocidade do compressor, o sistema mostrou um leve aumento no COP,

mas o0s resultados obtidos, na Fig. 5.28, mostraram que para cada capilar existe uma

rotacdo 6tima na obtencdo do melhor desempenho. A pouca variagao no valor do COP é

devido a que ao aumentar a velocidade do compressor, a capacidade frigorifica (Fig. 5.29)

aumentou; mas o consumo de poténcia também aumentou na mesma proporgéo, portanto,

para o caso do tubo testado a relagcdo entre a velocidade e o COP nao fez diferengas

representativas.
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Figura 5.28 - COP por efeito da variagcao da velocidade de rotacao.
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Figura 5.29 - Capacidade frigorifica por efeito da variagdo da velocidade de rotagao.

5.2 Efeito conjunto da velocidade de rotacdo do compressor e outros parametros na

resposta de um sistema de refrigeracao.

Como ja observado anteriormente, os sistemas de refrigeragcdo sao sensiveis as
mudangas dos parametros que interagem nele. Assim, observou - se que, o aumento da
velocidade do compressor tem como consequéncia mudangas no grau de
superaquecimento, consumo de poténcia elétrica, capacidade frigorifica e COP. Estas
mudangas resultaram em leves aumentos com maiores temperaturas de evaporagao (Te,> -
5°C)

O aumento do comprimento do tubo capilar utilizado no processo de expansdo tem
como resultado um aumento do grau de superaquecimento e uma diminuicdo no consumo
da poténcia elétrica, na vazdo massica de refrigerante, na capacidade frigorifica e no COP.

No caso da variagao do didametro interno do tubo capilar; ao aumentar este parametro,
o sistema apresenta uma diminuicdo no grau de superaquecimento e aumento no consumo
da poténcia elétrica, na vazdo massica de refrigerante, na capacidade frigorifica e no COP.

A tabela 5.7 mostra uma compilagao dos resultados experimentais do comportamento

do sistema quando foram feitas as mudancas nos parametros mencionados anteriormente.
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Tabela 5.7. Resposta do sistema de refrigeracdo as mudancas.

Capacidade Vazao Grau de Consumo
Ao aumentar o massica de . .
Frigorifica superaquecimento | de poténcia
refrigerante
Diametro
AUMENTA | AUMENTA DIMINUI AUMENTA
interno
Comprimento | DIMINUI DIMINUI AUMENTA DIMINUI
Velocidade
AUMENTA | AUMENTA AUMENTA AUMENTA
de rotacao

Assim, analisando separadamente o efeito de cada um dos pardmetros no sistema,
pode - se descrever a resposta e o comportamento de um sistema de refrigeragdo ao fazer
mudangas dos parametros, mas nao é possivel dizer qual das mudancas feitas € a melhor
alternativa para obter o melhor desempenho do sistema e nem para fazé - lo funcionar nas
melhores condi¢gbes de operacgao.

Portanto foram realizados testes para analisar o efeito conjunto diametro interno -
velocidade de rotagdo e comprimento - velocidade de rotagdo, e poder assim descrever o

comportamento real do sistema ao fazer variagdes nos seus componentes.

5.2.1 Efeito conjunto velocidade - didmetro interno, velocidade - comprimento sobre a

vazao massica de refrigerante.

O efeito conjunto velocidade - didmetro interno sobre a vazado massica de refrigerante
no sistema é mostrado na Fig. 5.30. E visivel a influéncia do diametro interno sobre o
aumento da vazdo. Nota - se que o efeito conjunto dos dois parametros atinge 0 maximo
quando o sistema opera com maxima velocidade do compressor e 0 maior didmetro do tubo

testado.
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Figura 5.30 - Efeito conjunto velocidade - diametro sobre a vazao massica de refrigerante.

Ao analisar o efeito conjunto velocidade - comprimento, observa - se na Fig. 5.31 que

as mudangas da velocidade de rotacdo do compressor tém mais efeito sobre a vazao
massica quando o sistema opera com o tubo capilar mais curto.
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Figura 5.31 - Efeito conjunto velocidade - comprimento sobre a vazdo massica de
refrigerante.
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5.2.2 Efeito conjunto velocidade - didametro interno, velocidade - comprimento sobre o grau
de superaquecimento.

O controle do grau de superaquecimento nos sistemas de refrigeracdo que utilizam
tubo capilar como elemento de expansao é muito dificil. Ao fixar os tubos o Unico elemento
que faz controle sobre as condigdes no sistema (no presente caso) € o compressor, mas
como visto nos resultados anteriores 0 uso de compressores operando com velocidades
elevadas ndo é bom do ponto de vista do consumo elétrico. Segundo os fabricantes de

compressores um superaquecimento 6timo esta na faixa dos 3 aos 7K (Boletim de

engenharia 20, Bitzer 2005).

Na Fig. 5.32 observa - se que o menor grau de

superaquecimento é apresentado quando é utilizado o tubo capilar mais curto (2.00 m.)

independentemente da velocidade de rotagcao do compressor.
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Figura 5.32 - Efeito conjunto velocidade - comprimento sobre o grau de superaquecimento.

No caso do efeito velocidade - didmetro interno (na Fig. 5.33) novamente observa - se,
que para as dimensbes dos tubos utilizados, a velocidade do compressor tem pouca
influéncia sobre grau de superaquecimento. Ao utilizar os tubos de didmetro interno 0.042 e
0.050" o sistema teve uma queda total deste parametro. Uma explicacdo para este
fenbmeno é que ao aumentar o didmetro interno do capilar acontece um aumento da vazao
massica de refrigerante no evaporador, este aumento faz que a quantidade de energia em
forma de calor transferida da agua para o refrigerante ndo seja suficiente para diminuir
drasticamente a temperatura do refrigerante no trocador, portanto o refrigerante atinge

temperaturas muito baixas na saida deste trocador quase do mesmo valor que a
temperatura de evaporagéo.
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Figura 5.33 - Efeito conjunto velocidade - didametro sobre o grau de superaquecimento.

5.2.3 Efeito conjunto velocidade - didmetro interno, velocidade - comprimento sobre a
capacidade frigorifica.

Vemos na Fig. 5.34; que o sistema apresentou a maior capacidade frigorifica quando

foram utilizados os tubos capilares com didmetro interno de 0.042”(1.0668mm) e 050" (1.27
mm) e o compressor operando com velocidades perto das 1900 rpm.

B <00
350
] 200
1 250
B 200
B 150

e 0

Figura 5.34 - Efeito conjunto da velocidade e o didmetro interno sobre a capacidade
frigorifica.
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Ao ser testado o efeito comprimento - velocidade, na Fig. 5.35; o sistema de
refrigeragdo mostra uma capacidade frigorifica maior quando o compressor opera com a

maior velocidade (2100 rpm) testada e 0 menor comprimento para o tubo capilar.
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Figura 5.35 - Efeito conjunto da velocidade e o comprimento sobre a capacidade frigorifica.

5.2.4 Efeito conjunto velocidade - diametro interno, velocidade - comprimento sobre o
consumo de poténcia no compressor.

O efeito conjunto da variagdo da velocidade de rotagdo do compressor e do didmetro
interno do tubo capilar € mostrado na Fig. 5.36. Pode - se observar que o maior consumo de

poténcia elétrica acontece quando o compressor gira com a maior velocidade (2100 rpm) e
com o maior didmetro interno (1.27mm) testado.
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Figura 5.36 - Efeito velocidade - didmetro interno no consumo de poténcia no compressor.
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Nota - se, na Fig. 5.37; que no caso do efeito conjunto da velocidade de rotagédo do
compressor € o comprimento do tubo capilar, existe um maximo consumo ao fazer ensaios
com a maior velocidade de rotacdo e o menor comprimento do tubo. Uma explicagdo para
este comportamento esta no fato que ao aumentar o comprimento da regido de escoamento

no tubo capilar diminui a vazao massica de refrigerante, portanto aumenta o consumo de
poténcia.
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2 B 110
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Figura 5.37 - Efeito conjunto velocidade - comprimento sobre o consumo de poténcia no
compressor.

5.2.5 Efeito conjunto velocidade - diametro interno, velocidade - comprimento sobre o COP.

O desempenho do sistema visando o COP ¢é apresentado na Fig. 5.38. Observa - se
que o efeito conjunto do didmetro e do comprimento é étimo quando o compressor opera na
faixa entre 1800 e 1950 rpm e um didmetro interno entre 0.042”(1.0668mm) e 050" (1.27
mm). Segundo a anterior afirmacgéo é possivel dizer que altas velocidades de rotagdo nao

contribuem com o bom desempenho do compressor e do sistema de refrigeracao.
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Figura 5.38 - Efeito conjunto da velocidade e o didmetro interno sobre o COP.

Para o caso do efeito comprimento - velocidade, na Fig. 5.39; observa - se que quase
independentemente da velocidade de rotagdo o sistema mostrou o melhor valor do COP
com o menor comprimento do tubo testado (2.00 m).

Dos anteriores resultados, pode - se destacar que para obter um 6timo COP, devemos
operar com baixas velocidades de rotacdo no compressor nas diferentes combinacbes

didmetro - comprimento, neste caso velocidades entre 1800 e 1950 rpm (60 - 65 Hz).
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Figura 5.39 - Efeito conjunto velocidade - comprimento sobre o COP.
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5.3 Efeito da velocidade do compressor sobre a temperatura de condensacéo e de
evaporacéao

Ao aumentar a velocidade de rotagao do compressor aumenta o fluxo volumétrico de
refrigerante que circula através do condensador, este fluxo, maior que o fluxo volumétrico
escoando pelo tubo capilar, leva a um aumento da pressdo de condensagido e
consequentemente no aumento da temperatura de condensagéao.

A figura 5.40 mostra que a diminuigdo do didmetro interno do tubo capilar (que limita o
escoamento) provoca um aumento da temperatura de condensacdo. O efeito da velocidade
de rotacao sobre esta temperatura ndo é tao significativa como o efeito do didmetro interno.
A maxima temperatura de condensacédo obtida (50°C) foi atingida quando o sistema opera
com a maior velocidade testada (2100rpm) e o tubo capilar de menor didmetro interno
(0.031” ou 0.7874 mm).
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Figura 5.40 - Temperatura de condensacdo em fungdo da velocidade de rotacdo e o

diametro interno do tubo capilar.

Ao combinar os critérios velocidade e comprimento, observa - se que o sitema diminui a
temperatura de condensagdao ao aumentar o comprimento do tubo capilar utilizado no
processo de expansao. A Fig. 5.41 mostra que o sistema atingiu maiores temperaturas de
condensagdo ao operar o sistema com a maxima velocidade de rotagcdo testada e o tubo

capilar de menor comprimento.
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Figura 5.41 - Temperatura de condensacdo em funcdo da velocidade de rotacdo e do
comprimento do tubo capilar.

O aumento da velocidade, que modifica as condigdes no condensador, também altera
as condi¢cdes no evaporador. Ao aumentar a velocidade, aumenta a capacidade de succao
do compressor que leva, conseqlientemente, a diminuicdo da temperatura de evaporacgao. O
efeito da combinacido velocidade de rotacdo e comprimento do tubo capilar pode ser
observado na Fig. 5.42, o uso do tubo de menor diametro interno junto com a operacéo do
compressor a maior velocidade testada, resultam na obtencdo da temperatura de

evaporacao mas baixa.
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Figura 5.42 - Temperatura de evaporagao em fungao da velocidade de rotagéo e o diametro
interno do tubo capilar.
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Nos resultados mostrados na Fig. 5.43, € possivel observar, que a temperatura de
evaporacao é mais sensivel as dimensdes do tubo capilar que as mudancas na velocidade
do compressor. No caso desta figura, observa - se que as mudangas na temperatura sao
mais notorias ao mudar o comprimento do tubo que ao mudar a velocidade, é dizer; a

velocidade tem pouca influéncia sobre a evolugdo da temperatura de evaporagdo no
sistema.
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Figura 5.43 - Temperatura de evaporacdao em fungdo da velocidade de rotagcdo e do
comprimento do tubo capilar.

5.4 Resultados experimentais da mudanca de velocidade de rotacdo de compressor

Realizar experimentos num sistema de refrigeracao que é muito sensivel as mudancgas
nos seus componentes nao é uma tarefa facil. Em alguns casos, a simples variagdo de um
dos seus componentes nao é suficiente para atingir as condigdes de operagao desejada e
ainda menos para definir o comportamento do sistema. Este trabalho tem mostrado que a
simples variacdo da velocidade nao era o fator que mais influenciava o comportamento do
sistema e nem a ferramenta para obter o melhor desempenho do mesmo. Por isto, no
desenvolvimento dos experimentos se fez necessario interagir a velocidade e as dimensotes
do tubo capilar utilizado no processo de expanséo.

Com os resultados obtidos, dos ensaios descritos na Tab. 5.8, é possivel analisar
melhor o comportamento e a resposta do sistema ao fazer mudangas na velocidade de
rotacdo do compressor e no tubo capilar.
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Tabela 5.8. Descricao dos ensaios realizados para determinar o comportamento do sistema

de refrigeragao.

Ensaio | Didmetro (pol) | Comprimento (m) | Velocidade (rpm)
1 2
0.031
2 2,5
(0.7874mm)
3 3
4 2
0.042
5 2,5 1800
(0.1.0668mm)
6 3
7 2
0.050
8 2,5
(1.2700mm)
9 3
10 2
11 0.031 2,5
12 3
13 2
14 0.042 2,5 1950
15 3
16 2
17 0.050 2,5
18 3
19 2
20 0.031 2,5
21 3
22 2
23 0.042 2,5 2100
24 3
25 2
26 0.050 2,5
27 3

A figura 5.44 mostra a evolugdo da vazdo massica de refrigerante no sistema. O
resultado indica, como é esperado, que a maior vazao foi atingida ao operar o compressor

com a maior velocidade testada (2100 rpm) e o tubo capilar de comprimento mais curto (2
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m). Nesta figura, que corresponde a superficie de resposta dos experimentos realizados,

estdo destacados os ensaios que atingiram os valores mais altos (m> 0,002 Kg/s), estes

valores s&o obtidos quando se atingem as temperaturas de evaporagcdo mais altas
(Tev>0°C).

\e_qﬁ\;h MBI aezeh

Figura 5.44 - Evolucdo da vazao massica de refrigerante em fungdo de Ty € Tey.

A capacidade frigorifica na Fig. 5.45, também apresenta seus maximos valores
(Q,,>350 Watts) ao operar com as maximas temperaturas de evaporagdo atingidas. Isto,

devido a que capacidade frigorifica é fungdo da vazao massica.

Il 500
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Figura 5.45 - Evolucao da capacidade frigorifica em fungao de T4 € Tey.
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O maior consumo elétrico (W >135 Watts) é atingido quando o sistema opera com
maiores temperaturas de condensacdo (T, > 42°C). Ao aumentar a pressdao de
condensacgao acontece um aumento do grau de subresfriamento, o refrigerante bombeado
pelo compressor acumula - se no condensador em forma de liquido saturado, diminuindo o
volume interno disponivel para vapor, que leva num aumento deste consumo. A Fig. 5.46

mostra o consumo elétrico como fungao das temperaturas de saturagao nos trocadores.

2

g Bl 150
] = 160
8 ] 140
2 B 120
g B 100
ol

Figura 5.46 - Evolugcdo consumo elétrico em fungao de Ty € Tey.

Finalmente, os resultados mostraram que o melhor desempenho (avaliando o COP na
Fig.5.47), foi obtido quando o sistema operou com a menor velocidade testada (1800 rpm) e
o tubo capilar de maior didmetro interno com um comprimento na faixa entre 2 e 2.5m. Para
validar este resultado, pode - se observar que os ensaios 7,8 e 17, atingiram as maiores

capacidades frigorificas (Fig. 5.45), mas nao apareceram como 0s maiores consumidores
elétricos durante os testes (Fig. 5.46).
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Figura 5.47 - Evolucao do COP em funcao de Ty € Tey.
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CAPITULO VI

CONCLUSOES E SUGESTOES

O trabalho realizado explorou o efeito das mudangas na velocidade de rotagcdo do
compressor sobre a performance de um sistema de refrigeragdo por compressao de vapor
que utiliza R134a como fluido de refrigerante, visando a obtengdo do maximo COP. O
comportamento e a resposta do sistema fizeram necessario o estudo do efeito das
dimensdes do tubo capilar utilizado no processo de expansao. Além disso, compararam - se
os efeitos conjuntos deste elemento com o compressor de rotagao variavel.

Ainda o compressor utilizado seja de velocidade variavel s6 foi possivel trabalhar na
faixa acima dos 55 Hz, para freqliéncias de rotagdo menores o compressor usado nao
operava, isto limitou os ensaios. Cabe destacar que ao testar o compressor com frequiéncias
menores que 60 Hz o controlador eletrénico embutido no inversor de freqiiéncia VCC
utilizado para o controle da rotacdo nao permitiu sua operagao.

Inicialmente, na obtencado das 6timas condi¢cbes de operacgao, foi analisada a influéncia
da variacdo do Inventario de massa de refrigerante no comportamento do sistema de
refrigeracdo. Concluiu - se que, ao manter as varidveis independentes do sistema, o
aumento no Inventario de massa eleva a capacidade de refrigeracdo consequientemente
com o aumento do consumo elétrico. A operagao do sistema com uma baixa quantidade
deste (m< 450 gr) ndo produz nenhum efeito frigorifico. Nos sistemas que utilizam um
elemento de expansdo de dimensdes fixas sé é possivel atingir 6timas condigbes de
operagao com a manipulacdo da carga de refrigerante e no possivel com a velocidade de
rotacdo do compressor, se tem essa opgao.

Neste trabalho nao foram analisados os efeitos da temperatura do fluido secundario
(adgua) utilizado nos trocadores de calor sobre o desempenho e comportamento do sistema.
Para obter a condigbes de operacao desejadas foi preciso ajustar esta na faixa dos 10 aos
14 °C para o evaporador e dos 25 aos 30 °C no condensador. Nos testes inicias e que nao

foram documentados neste trabalho ao usar temperaturas diferentes, como no caso do
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condensador, ndo foi possivel estabelecer o grau de subresfriamento (10<t,,<20 °C)
necessario para a 6tima operagao do sistema.

A velocidade de rotagdo do compressor afeta diretamente o comportamento e
performance do sistema. O controle deste parametro permite atingir mais rapidamente as
condicbes de operacao desejadas. Nos resultados experimentais, Observou - se que o
sistema atinge uma condi¢cdo de operagdo mais rapida ao operar o compressor a velocidade
mais alta.

As mudangas do didmetro interno do tubo capilar afetam diretamente o fluxo de
refrigerante através dos componentes do sistema. Ao aumentar o didmetro, aumenta a
vazao massica; este aumento leva num aumento da capacidade frigorifica e num aumento
do consumo de energia no compressor. Com uma simples observacdo observou-se que o
efeito do comprimento do tubo capilar nao é tao importante quanto o didmetro interno, mas o
sistema mostrou um melhor desempenho quando se utilizou o tubo mais curto testado.

Ainda o sistema apresentou uma melhor capacidade frigorifica ao aumentar a vazao
massica do refrigerante, deve-se ter uma posicdo critica quanto a este resultado. Nem
sempre que o sistema apresenta uma boa capacidade para produzir frio pode-se dizer que
este oferece o melhor desempenho.

Nos sistemas que utilizam um elemento de expansdo de dimensdes fixas, somente é
possivel atingir 6timas condigbes de operagdao com a manipulacdo da carga de fluido
refrigerante e a variagdo de velocidade de rotacdo do compressor, se essa opgao estiver
disponivel.

Os resultados dos efeitos conjuntos mostraram que:

No sistema de refrigeracdo que opera com uma carga de fluido refrigerante fixa, o COP
6timo é atingido ao combinar corretamente as dimensdes (didmetro interno e comprimento)
do tubo capilar e a velocidade de rotacdo do compressor. O sistema estudado mostrou a
melhor performance (COP=3.16) ao operar o compressor com uma velocidade de 1800 rpm
(60 Hz) e utilizar um tubo capilar com diametro interno de 1,27 mm e 2m de comprimento.

Quando foram utilizados os tubos de 1.0668 e 1.27 mm, a diferenca entre os resultados
do modelo de Jung et al (1999) e os resultados experimentais do presente trabalho foi
significativamente grande. Uma explicagao para isto, é o fato que nos experimentos de Jung
et al, foram controlados pardmetros como sdo: grau de subresfriamento e temperatura de
condensacdo, em nossos ensaios nao. Resultados mais aproximados poderiam ter sido

atingidos ao fazer controle sobre estes parametros.

Algumas sugestdes para trabalhos futuros sao:
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Estudar resposta do sistema ao fazer mudangas das dimensbes do tubo capilar e
velocidade de rotacdo do compressor, mas tentando controlar parametros como:
subresfriamento, superaquecimento e temperatura de condensacéo.

Estudo e implementagcdo de uma estratégia de controle para o compressor de
velocidade variavel em conjunto com tubos capilares,

Analise da influéncia da vazdo massica e temperaturas do fluido secundario utilizado
nos trocadores de calor de um sistema de refrigeracdo que usa capilar como elemento de
expansao.

Estudo do controle do grau de superaquecimento em sistemas que operam com tubo
capilar e compressor de rotagao variavel.

Projecao e implementagado de um controlador da velocidade de rotagdo do compressor

de baixo custo, embutido em sistemas de refrigeracdo domesticos.
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A

APENDICE A

CURVAS DE CALIBRACAO DOS SENSORES

A.1 Sensores de temperatura

refrigerant saiida condensador s2

Entrada refrigerante condensador S1

volts
REFRIGERANTE ENTRADA EVAPORADOR S3

REFRIGERANTE SAIDA DO EVAPORADOR S4

|
216674 - 17.385
<+

y-

voLTs

AGUA SAINDO CONDENSADOR S5

ENTRADA AGUA CONDENSADOR $6

voLTs
AGUA ENTRADA EVAPORADOR S8

voLTs
AGUA SAIDA EVAPORADOR S7

y = 62288% - 253,65

voLTs

voLTs
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A.2 Sensores de pressao

sjuste de curva, calbragao sensor P2

ajuste de curva, calibragao sensor P4

vols

CALIBRAGAO PRESSAO 6

20469 - 6.0427

IS

sjuste de curva, calbragaa sensor P1

223020 -

Y-

Ay

ajuste de curva, calibragao sensor P3

volts
CALIBRAGAO PRESSAO 5

Loty

voLTs

voLTs
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APENDICE B

Influencia do comprimento e o didmetro interno sobre a vazdo massica num tubo

capilar

B.1 Caso 1: Tcd= 35°C. ty,= 10°C

vaz&o massico (g/s)
i

P 4 Diametro interno (mm)

Comprimento (m)

B.2 Caso 2: Ted=45°C. t,= 10°C

40 —
35—

30—

vazao massico (g/s)
)
S
]

e L s e
150 Tt e LTt

Comprimento (m) 05 05 Diametro interno (mm)




B.3 Caso 3: Tcd=55°C. ty,= 10°C

45—
40—

35| L.
0— e e L e e

S
[

3 T '.

vazao massico (g/s)
SN W
o
/

Comprimento (m) Diametro interno (mm)

B.4 Rotina feita no cédigo computacional MATLAB®

clear all;

Cl= 0.123237;
C2= 2.498028;
C3= - 0.41259;
C4= 0.840660;
Ch5= 0.018751;

T = [35 45 55];
DSC = 10;

D =0.5:0.1:2;
L =0.5:0.1:3;
nT=length(T);
nD=length(D);
nL=length(L);
for i = 1:nT

for j = 1:nD

for k = 1:nL
m(i,j,k) = C1*(D(HMC2*(L(KNCI)*(T(i)NCA)*(10M(C5*DSC))
end

end
end
for p = 1:nT

figure;

for £ = 1:nD

for ¢ = 1:nL
m2(f,c) = m(p,F,c);
hold on
colordef white
plot3(D(F),L(c),m2(F,c))
title("INFLUENCIA DO COMPRIMENTO E DIAMETRO INTERNO SOBRE A
VAZAO MASSICA™)
xlabel ("Diametro interno (mm)*)
ylabel ("Comprimento (m)")
zlabel ("vazao massico (g/s)")
end
end
end
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