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RESUMO

O avanco do consumo energético no Brasil tem sido uma tendéncia marcante ao longo
das ultimas décadas. Impulsionado pelo desenvolvimento de tecnologias, crescimento po-
pulacional e aumento do padrao de vida, o pais experimenta um aumento significativo na
demanda energética. Esse crescimento apresenta desafios consideraveis, tanto do ponto
de oferta energética quanto dos impactos ambientais. Segunda a Empresa de Pesquisa
Energética (2018), os sistemas de refrigeragao e condicionamento de ar sdo responsaveis
por 17% do consumo de energia elétrica do planeta, dos quais 85% sao destinados ao
resfriamento de areas comerciais e residenciais. O avancgo tecnolégico e a adogao de pra-
ticas eficientes neste campo tém o potencial de reduzir consideravelmente o consumo de
energia, proporcionando beneficios tanto ambientais quanto econémicos. Nesse sentido,
condicionadores de ar de multiplos evaporadores vem sendo utilizados em aplicacoes re-
sidenciais, comerciais e veiculares. Nesses sistemas, o fluxo de fluido refrigerante através
de cada evaporador ¢ varidvel (VRF - Variable Refrigerant Flow) e controlado através da
abertura das valvulas de expansao e da variagao da rotagdo do compressor, permitindo
atender cargas térmicas especificas de cada ambiente e incorrendo em maior eficiéncia,
principalmente em condig¢oes de carga parcial. O presente trabalho tem como objetivo
principal a implementagao de um modelo matematico para simulagao de um condicionador
de ar de multiplos evaporadores, baseado na aplicacao das equacoes de conservagao da
massa e da energia em volumes de controle que representam os componentes do sistema.
O modelo foi validado com dados experimentais e utilizado para um estudo paramétrico.
Observou-se que ao elevar a temperatura do ar externo gerou redugoes no COP de 33%
e 4,3%, respectivamente, quando a temperatura do ar externo é elevada de 23,0°C para
35,0°C e quando a temperatura do ar de retorno em um dos evaporadores é reduzida de
31,0°C para 27,0°C, mantendo se a temperatura de retorno do outro evaporador igual a

31,0°C.

Palavras-chave: Condicionamento de ar; Simulacao; Multi split; Modelagem matematica.



ABSTRACT

The advancement of energy consumption in Brazil has been a striking trend over the past
decades. Driven by technology development, population growth and rising living standards,
the country has experienced a significant increase in energy demand. This growth presents
considerable challenges, both from the point of view of energy supply and environmental
impacts. According to Empresa de Pesquisa Energética (2018), refrigeration and air condi-
tioning systems are responsible for 17% of the planet’s electricity consumption, of which
85% is for cooling commercial and residential areas. Technological advancement and the
adoption of efficient practices in this field have the potential to considerably reduce energy
consumption, providing both environmental and economic benefits. In this sense, multiple
evaporator air conditioners have been used in residential, commercial and vehicular appli-
cations. In these systems, the refrigerant flow through each evaporator is variable (VRF -
Variable Refrigerant Flow) and controlled by opening the expansion valves and varying
the compressor speed, allowing to meet specific thermal loads of each environment and
incurring in greater efficiency, especially in partial load conditions. The present work has
as main objective the implementation of a mathematical model for simulation of a multiple
evaporator air conditioner, based on the application of the equations of conservation of
mass and energy in control volumes that represent the components of the system. The
model was validated with experimental data and used for a parametric study. It was
observed that raising the outdoor air temperature generated reductions in COP of 33%
and 4.3%, respectively, when the outdoor air temperature is raised from 23.0°C to 35.0°C
and when the return air temperature in one of the evaporators is reduced from 31.0°C to
27.0°C, keeping the return temperature of the other evaporator equal to 31.0°C.

Keywords: Air conditioning; Simulation; Multi split; Mathematical modeling
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16

1 INTRODUCAO

Apés periodos de baixo crescimento econémico no Brasil, que caracterizaram as
décadas de 1980 e parte da década de 1990, a estabilidade economica e a elevagao da renda
média das familias criaram condi¢oes para suprir parte de uma demanda reprimida por
conforto ambiental, expresso pelo aumento do consumo de eletricidade devido ao uso de
aparelhos de ar condicionado no pais. Apesar do aumento da demanda por climatizacao
artificial observado nos tltimos anos, parte do consumo de eletricidade foi evitado devido
a acoes de eficiéncia. Estima-se que o ganho acumulado de eficiéncia energética dos
aparelhos de ar condicionado foi de 8% entre 2005 e 2017. (EMPRESA DE PESQUISA
ENERGETICA, 2018)

Dentre os modelos de condicionamento de ar, o método de refrigeragdo por com-
pressao de vapor é o mais comum, sendo o ciclo ideal apresentado nas Figuras la e 1b.
Este ciclo é originado por quatro processos termodinamicos sequenciais: duas trocas de
calor, uma compressao e uma expansao, as quais serdo explicados na sequéncia. (MATOS,
2009)

=

Condensador

5407

10°}

P [Pa]

Dispositivo
de Expans&o

10°}

1 15 2 25 3 3.5 4 45 (3] hib! 6
h [Jikg] x10°

(a) (b)

Figura 1 — (a) Componentes e (b) Diagrama Pxh do ciclo de refrigera¢ao por compressao
de vapor ideal. (Autor)

O ciclo ideal inicia-se quando o fluido refrigerante, no estado de vapor saturado e
pressao de evaporacao, ¢ direcionado ao compressor, sendo comprimido isentropicamente
até a pressao de condensagao (Processo 1-2). Devido ao processo de compressao, tanto a
pressao quanto a temperatura do fluido aumentam em relacao a entrada do compressor.

O fluido deixa o compressor no estado de vapor superaquecido e segue em direcao ao
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condensador (Processo 2-27). No condensador, o fluido refrigerante rejeita calor para a
vizinhanga @)., deixando esse componente no estado de liquido saturado (Processo 2’-3).
Apés sair do condensador, o fluido passa por um dispositivo de expansao, onde ocorre
um estrangulamento isentdlpico até que sua pressao diminua para o valor da pressao
de evaporagao (Processo 3-4). Em seguida, o fluido saturado entra no evaporador, onde
absorve calor do ambiente que se deseja refrigerar ().. O processo ocorre a temperatura
e pressao constantes até que o fluido saia no estado de vapor saturado (Processo 4-1),
completando o ciclo. (MCQUISTON; PARKER; SPITLER, 2005)

Existem algumas diferencas quando se trata do ciclo real, em comparacao com o
ciclo ideal apresentado. Uma dessas diferencas esta no fato de que o fluido refrigerante
nao evapora e condensa a pressao constante, ja que existem perdas de pressao ao longo
da tubulagdo. Também, tem-se a adi¢do de um gradiente de sub-resfriamento na saida do
condensador e um gradiente de superaquecimento na saido do evaporador. O gradiente
de superaquecimento, por exemplo, serve para garantir que nao se tenha passagem de
liquido para o compressor, sendo este obrigatorio em compressores alternativos. Ambos os
gradientes sao consequéncia dos parametros dos equipamentos utilizados. Outra diferenca
que pode ser abordada é o comportamento do ciclo no compressor. No ciclo real o processo
de compressao é politropico, ou invés de isentropico.(MARTINELLI JR., 2010)

No Brasil, os condicionadores de ar tipicamente utilizados em residéncias sao ou
do tipo “janela” ou do tipo split. No primeiro caso, os componentes do equipamento sao
alojados em uma mesma estrutura, posicionada em um orificio na parede do ambiente
a ser resfriado. A porcao contendo o evaporador é voltada para o ambiente interno e a
porcao contendo o condensador é voltada para o ambiente externo.

No condicionador de ar tipo split, o sistema é dividido em duas partes: uma unidade
interna, contendo o evaporador, e uma unidade externa, composta principalmente por
compressor, dispositivo de expansao e condensador. Como a unidade condensadora do
sistema split fica afastada do ambiente refrigerado, o ruido gerado pelo compressor nao
¢é percebido com a mesma intensidade que a do sistema “janela”. Esse ¢ o principal fator
que vem fazendo os sistemas “janela” perderem espago para os sistemas split. (BENTO;
ALVES, 2020)

Uma evolugao do sistema split é o sistema de multiplos evaporadores com uma
unica unidade condensadora, ou multi split. Esse sistema surgiu como alternativa ao
sistema com duto de ar ou de resfriamento indireto, utilizados em aplica¢des comerciais
de pequeno e médio porte. O sistema multi split original é do tipo liga-desliga controlado
por um unico termostato, sendo indicado, portanto, para controle de temperatura de uma
tnica zona ou de multiplos ambientes com cargas térmicas similares. (BHATIA, 2012)

Segundo Goetzler (2007), Hong et al. (2016) e Yau e Amir (2020), sistemas moder-
nos de multi split permitem o controle da vazao de fluido refrigerante em cada evaporador,

ao serem dotados geralmente por um compressor de velocidade variavel e de valvulas
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de expansao eletronicas dedicadas a cada evaporador. Essas caracteristicas tornam esses
sistemas, conhecidos como VRFs (Variable Refrigerant Flow — Fluxo de Refrigerante
Variavel), consideravelmente mais eficientes do que os sistemas convencionais e que per-
mitem o controle preciso da capacidade de refrigeracao em cada evaporador, garantindo
conforto térmico individual em diferentes zonas. A Figura 02 ilustra a configuragdo de um
sistema VRF que utiliza multiplos evaporadores. Aqui percebe-se que cada evaporador
possui seu proprio dispositivo de expansao que controla a passagem de fluido refrigerante
conforme a necessidade térmica de cada local a ser refrigerado. Na figura também é repre-
sentado a utilizacao de apenas um compressor e uma unidade condensadora para atender
os "n"evaporadores ou areas refrigeradas.

Devido a essas caracteristicas, os sistemas VRF vém sendo muito estudados e
utilizados, principalmente, em aplicagbes residenciais e comerciais (HERNANDEZ III;
FUMO, 2020; WAN et al., 2020). Outro segmento da aplicacio VRF, seria em veiculos
elétricos, no intuito de realizar troca térmica, seja com o banco de bateria ou com a cabine
de passageiros. Trabalhos como os de Kim, Oh e Lee (2019), Varchmin, Graber e Kohler
(2015) e Cen e Jiang (2020) focam neste tipo de solugao. Em geral, as pesquisas apresentam
estudos numéricos e experimentais considerando diferente aspectos associados ao sistema
VRF, tais como o tipo do compressor (CHEUNG; BRAUN;, 2014; HU; YANG, 2005; TU
et al., 2011; ZHANG; ZHANG; LIU, 2011), o fluido refrigerante (SENCAN et al., 2006;
SAAB; QUABEH; HASSAN ALI, 2018; SAAB; HASSAN ALI, 2017), o comprimento da
tubulacao (LIN; YEH, 2007; PAN et al., 2014) e o conforto térmico (YAN; DENG, 2017;
PARK; YUN; KIM, 2017; ALAHMER; ALSAQOOR, 2018).

Condenser

Compressor @
EEV1
4 !
® Evaporatorl |—

EEV2
4 I
—®7 Evaporator2 | 1
FEVn

4 rn
® FEvaporatorn [—

Figura 2 — Esquema de um sistema VRF multi split (ZHU et al., 2016).

Atualmente, consoante a International Energy Agency (2018), existe uma grande
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oportunidade de reduzir o crescimento da demanda de energia devido ao uso de condiciona-
dores de ar por meio de politicas de eficiéncia energética. Muitas agoes podem ser tomadas,
mas aquela que apresenta a capacidade de reduzir rapidamente a demanda potencial por
energia sao os indices minimos de eficiéncia energética, também conhecidos, por exemplo,
como IR3 para motores e A,B,C,D e E para eficiéncia energética (Procel).

A utilizacao de ferramentas, como simulacao computacional, permite realizar ana-
lises rapidas e de baixo custo, fornecendo informagoes valiosas sobre o desempenho de
um sistema, e desvinculando da necessidade de ser experimento fisicos, que podem ser
demorados e caros. Além disso, permite a facil comparacao entre diferentes configura-
¢oes e a identificacdo daquelas que melhor representam o sistema no ambiente aplicado,

permitindo uma melhor tomada de decisao.

1.1 OBJETIVOS

1.1.1 OBJETIVO GERAL

Este trabalho de conclusao de curso tem como objetivo principal a implementacgao
de um modelo de simulagao de um condicionador de ar VRF (Volume de Refrigerante

Varidvel) com dois evaporadores.

1.1.2 OBJETIVO ESPECIFICOS

Buscando atingir o objetivo geral deste trabalho, foram elencados os seguintes

objetivos especificos:

e Implementar um modelo matematico para simulagdo computacional do sistema de

condicionamento de ar de multiplos evaporadores;

« Validar o modelo implementado e realizar estudos paramétricos a fim de prever o
efeito de diferentes cargas térmicas e temperaturas ambientes sobre o desempenho

do sistema, de forma rapida e de baixo custo.

1.2 ORGANIZACAO DO TRABALHO

Esta monografia esta organizada em seis capitulos e representa o trabalho de con-
clusdo de curso desenvolvido para a Graduacgao de Engenharia de Energia na Universidade

Federal de Santa Catarina.

o Capitulo 2: Explorar os conceitos bibliograficos, apresentando aplica¢cdes em area
distintas que seguem os mesmos principios de resfriamento por multiplos evapora-

dores.
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o Capitulo 3: Descreve a metodologia aplicada no presente trabalho, através do deta-
lhamento e equacionamento de cada componente do sistema, trazendo o fluxo de

operacao da simulacao e as hipoteses consideradas;

o Capitulo 4: Apresenta e discute os resultados obtidos, mediante as tabelas de resulta-

dos, através da validacao do modelo mateméatico e do estudo paramétrico realizado;

o Capitulo 5: Sao apresentadas as consideragoes finais e propostas para trabalhos
futuros, direcionando futuros alunos para o aprimoramento do modelo apresentado

neste trabalho de conclusao de curso.
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2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

Na revisao bibliografica adotou-se uma divisdo de capitulos abordando duas areas
distintas de aplicagdo multi split: (i) aplicagoes veiculares e (ii)aplicagoes residenciais e

comerciais.

2.1 APLICACAO VEICULAR

Segundo Behi et al. (2018), um dos maiores problemas ao nivel global esta ligado a
mudanga climética. Da emissdo de COsq, gas que contribui para o efeito estufa, 24% (em
2018) sao emitidos por veiculos alimentados por combustivel f6ssil. (TETER et al., 2019)

Das diversas solugoes existentes para a reducao do efeito estufa, uma solucao que
estd se torna cada vez mais viavel é a utilizagao de veiculos elétricos como uma alternativa
de redugao da emissao de gases poluentes, afetando as montadoras e seus maquinarios.
(GANDOMAN et al., 2019)

Segundo Pesaran (2002), os veiculos elétricos e hibridos poluem menos e sao mais
eficientes que um veiculo tradicional. Porém, o seu desempenho esta diretamente ligado com
sua fonte energética, que neste caso é uma bateria ou um médulo delas, para ser mais exato.
A bateria é uma das partes mais importantes do veiculo elétrico e seu desempenho varia
consoante a sua temperatura. As mais utilizadas sao a fon de litio, que devem trabalhar em
um gradiente de temperatura especifico, a fim de garantir um bom desempenho. (YANG
et al., 2016)

Para garantir que a bateria trabalhe dentro do seu gradiente de temperatura,
deve-se aplicar um método de refrigeracao. Devido a alta confiabilidade, configuracao
simples e baixo custo de manufatura, um dos sistemas de refrigeragdo mais adequados é o
resfriamento por ar. A Figura 03 apresenta trés aplicagdes do resfriamento por ar, onde o
ar é arrastado por ventiladores para dentro do sistema do veiculo elétrico. Aqui destaca-se
o item (c), jA que este possui um construgdo muito parecida com o sistema modelado
no presente trabalho. Neste temos a representacao do uso de um condicionador de ar de
multiplos evaporadores, em que um deles é dedicado a cabine de passageiros, e o outro é
dedicado para o banco de baterias.

No trabalho desenvolvido por Shen e Gao (2020), realizou-se uma simulagao e
analise de um sistema de refrigeracao com dois evaporadores para veiculos elétricos. Neste,
a simulagao foi desenvolvida pelo software AMEsim, pelo fato de apresentar uma grande
biblioteca de propriedades termodinamicas e comportamentos fisicos. Como resultado,
concluiu-se que o refrigerante que apresenta melhor desempenho de refrigeragao para o
modelo veicular desenvolvido foi o R134a. Ja Zhu et al. (2016), simulou de um sistema de
condicionamento de ar VRF de multiplos evaporadores, visando uma analise de controle.
Zhu et al. (2016) subdividiu o sistema de condicionamento de ar, exatamente como foi feito

neste, modelando cada etapa do sistema. Os resultados obtidos revelaram que o modelo de
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Ar ambiente Ventilador Bateria Saida de ar
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Figura 3 — Gerenciamento térmico de bateria com ar: (a) circulagdo de ar externo, (b)
pré-condicionamento de ar da cabine e (¢) evaporador adicional para bateria
(adaptado de Huber e Kuhn (2015)).

simulagao desenvolvido é confiavel e eficaz para simular sistemas de VRF com multiplos
evaporadores. Conclui-se também, que o tempo de simulagao ndo aumenta significamente
a4 medida que o nimero de evaporadores aumenta, indicando que o sistema desenvolvido
possui potencial para ser aplicado na andlise de controle. Os testes também mostram
que o modelo do sistema tem uma boa capacidade de resposta a condigoes variaveis,
incluindo a temperatura do ar de entrada do evaporador, a temperatura do ar exterior,
a abertura dos dispositivos de expansao e a velocidade do compressor, que sao variaveis
muito importantes para a analise do controle.

A utilizacdo da simulagdao nao se limita em modelar e simular condi¢oes de resfria-
mento. Trabalhos como o de Hariharan et al. (2022) utilizam da modelagem e da simulagao
para calcular o consumo de energia do médulo de bateria necessario para o deslocamento
do veiculo elétrico, considerando o sistema de tragdo e condicionamento de ar. Outro
exemplo seria com o trabalho de Luin, Petelin e Al Mansour (2017), que utilizam simu-
lagoes de estradas com diferentes geometrias, no intuito de analisar o comportamento do
consumo de combustivel, considerando o volume de trafego, por exemplo. Tem-se, também,

trabalhos como o de Basma et al. (2020), que visam estudar de forma mais abrangente as
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necessidades energéticas de veiculos de maior porte, neste caso um 6nibus, para otimizar o
dimensionamento do médulo de baterias. Ou seja, a utilizagdo da simulacgao, voltada para
a aplicacao veicular, nao é algo dedicado somente ao condicionamento de ar, mas sim a
tudo que pode influenciar o assunto. Isso torna a simulacao uma ferramenta imprescindivel

para o desenvolvimento e estudo de novas tecnologias ou na otimizagao delas.

2.2 APLICACAO RESIDENCIAL

Devido a versatilidade da simulagao como uma ferramenta de estudo e de ana-
lise, esta também pode ser aplicada em conceitos de eficiéncia energética em residéncias,
escritorios, shoppings e hotéis. Liu et al. (2022) utilizaram o software EnergyPlus para de-
senvolver e simular um condicionamento de ar do tipo VRF resfriado por dgua, utilizando
dados com base em um edificio tipico de Shanghai, para avaliar o consumo energético. Xiao
et al. (2022) modelam e simularam dois sistemas de condicionamento de ar, o sistema VRF
e um sistema de condicionamento de ar portatil com validacao experimental, utilizando
edificios residenciais de Yangtze (China). Gilani et al. (2021) modelaram um edificio de
cinco andares, utilizando o software Desing Builder, acoplado com a modelagem de um
sistema fotovoltaico e um condicionador de ar do tipo VRF. O modelo desenvolvido foi
utilizado para prever desempenho energético. O modelo desenvolvido foi utilizado para
prever o desempenho energético de um sistema de condicionamento alimentado por um
sistema fotovoltaico ao longo das estacoes do ano. E trabalhos como o Wang, Li et al.
(2023), que modelam e avaliam a modelos de condicionamento de ar VRF existentes na
literatura. Além da analise, também foi realizo a validagdo e a comparagao da exatidao
dos modelos, concluindo que as temperaturas interna e externas do local a ser refrigerado,
tém impactos significativos na eficiéncia do sistema VRF.

Além disso, tém-se trabalhos como o de Min, Jang et al. (2019), que realizaram,
por meio de simulacao, uma comparagao do desempenho entre o ciclo de bypass e o ciclo
de injecao para métodos de sub-arrefecimento em sistemas VRF de miltiplos evaporado-
res em estacoes quentes. Obteve-se como resultado que tanto o ciclo de bypass como o
ciclo de inje¢do permitem melhorar as capacidades de resfriamento em 3,22% e 13,43%,
respectivamente. J4 a analise do desempenho de um sistema VRF de multiplos evapo-
radores com inje¢ao de vapor em estagoes frias, foi abordado por Min, Na et al. (2019).
Este, conclui através dos resultados obtidos por simulagao, que o efeito da temperatura
ambiente interna (temperatura de retorno) afeta diretamente no desempenho do sistema,
sendo este parametro diretamente ligado com o fluxo massico que passa no evaporador.
Ou seja, conforme a demanda térmica o sistema adequa o fluxo massico passante por cada
dispositivo de expansao, de modo a atender a carga térmica de forma otimizada.

A simulacao facilita no desenvolvimento de novos estudo, permite uma compreensao
mais rapida dos resultados e possibilita na otimizacao de sistemas sem gerar custos adicio-

nais. A simulacgao, como destacado proeminentemente na secao 2 deste estudo, demonstra



Capitulo 2. REVISAO BIBLIOGRAFICA 24

uma capacidade notavel em se adaptar e explorar uma ampla gama de cenarios. Essa é
uma caracteristica primordial, que a torna indispensavel para o avango e desenvolvimento
de pesquisas, estabelecendo-a como um dos pilares mais robustos e imprescindiveis neste

campo de estudo.
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3 METODOLOGIA

O presente capitulo é apresentando em duas partes: na primeira, é realizada a
descricao da modelagem matematica de cada um dos componentes pertencentes ao condi-
cionador de ar de multiplos evaporadores e na segunda parte, é descrito o algoritmo de

solucao do modelo apresentado.

3.1 MODELAGEM MATEMATICA

O modelo implementado foi inspirado em dois trabalhos, no da Aratdjo (2022), que
realizou a implementacao de um modelo para simulagao numérica de um sistema de con-
dicionamento de ar com apenas um evaporador, no qual, foi realizada uma divisdo similar
dos volumes de controle para cada componente do condicionador de ar além de utilizar
o sistema e as referéncias como base para o presente trabalho. E no de Zhu et al. (2016),
que simulou um sistema VRF genético de multiplos evaporadores para condicionamento
de ar. Deste, inspirou-se no equacionamento do dispositivo de expansao e no controle
de varidaveis, mediante verificacbes em determinados volumes de controle. As equacoes
da conservacao de massa e de energia foram aplicadas em cada um dos componentes do
sistema (evaporadores, compressor, condensador e dispositivos de expansao). O efeito do
atrito foi desprezado, de modo que as pressoes de evaporagao e condensagao sao constantes.
A Figura 04 mostra um esquema do condicionador de ar modelado, com dois evaporadores

e dois dispositivos de expansao.

3.1.1 COMPRESSOR

Ao entrar no compressor, o fluido refrigerante é comprimido e descarregado a alta
pressao com uma entalpia g comp determinada a partir da equagao da conservacao de

energia aplicada neste componente:

Wcomp - Qcomp

Myefri

(1)

hs.comp = he,comp +

onde he comp ¢ a entalpia de entrada do fluido refrigerante no compressor, Weomp a poténcia
consumida pelo compressor e 1y 0 fluxo massico de fluido refrigerante.

A taxa de calor Qcomp foi estimada conforme Jovane (2007) e Pottker e Hrnjak
(2015), sendo atribuido um valor de rejeigao de calor, por parte do compressor, de 15%
da poténcia consumida. A poténcia consumida e vazao maéassica no compressor foram

determinadas a partir das seguintes equacoes, respectivamente:

: k P\ (7)1
Myefri - (E) : Pe : ‘/e,comp : (?:)
Tlg

Wcomp =
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CONDENSADOR
C
> EVAPORADOR 1
M*Cp*Tj,s M*Cp*T gy
m*Cp*Tine =| M*Cp*T gt
— - EVAPORADOR 2 i

Figura 4 — Esquema do condicionador de ar modelado. (Autor)

n- A‘/comp * Tlv,comp (3)

mrefri =
V:e,comp

onde k é a razao em cp e cv calculados na temperatura média de entrada e saida deste
volume de controle, P, a pressao de evaporacao, F. a pressao de condensagao, Ve comp O
volume especifico na entrada do compressor, 7, a eficiéncia global do sistema, n a rotacao do
compressor, AVqom, 0 volume deslocado do compressor e 1y comp @ €eficiéncia volumétrica do
compressor. Os valores do volume deslocado bem como os valores da eficiéncia volumétrica
e global foram ajustados por meio de dados do catalogo do compressor, sendo estes valores:
19,3 cm?, 72,5% e 70,3%, respectivamente.

3.1.2 CONDENSADOR E EVAPORADOR

O condensador e o evaporador em analise sdo do tipo tubo aletado. Devido aos
diferentes estados termodinamicos do fluido refrigerante durante o escoamento no con-
densador, dividiu-se este componente em trés zonas de anélise: superaquecido (entrada),

saturado (meio) e subresfriado (saida). No evaporador, hd apenas duas zonas de andlise:
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saturado (entrada e meio) e superaquecido (saida). Com intuito de simplificar a mode-
lagem, considerou-se que as propriedades termodindmicas do ar sdo homogéneas e sua
velocidade é uniforme perante as faces dos trocadores de calor. A Figura 06 ilustra o

modelo de divisao dos trocadores de calor.

x10
2! Condensador q
v.C
{ A
y10
> Evaporador 1 —
Vv.C F 3
Y
3 Evaporador 2 2

Figura 5 — Divisao do condensador dos volumes de controle (v.c) dos trocadores de calor
(Autor).

Segundo a representacao da Figura 05, cada zona de divisao dos trocadores de calor
representa um volume a ser modelado e calculado. No condensador, a zona anterior ao
x10 ainda é considerada superaquecida, a zona entre x10 e x0 (excluindo essas duas) é
considerada zona saturada (bifasica) e a zona posterior a x0 é considerada subresfriada.
No evaporador, a zona entre y0 e y10 é considerada saturada (bifdsico), com um titulo
que é funcao da pressao de evaporacao e da entalpia de saida do dispositivo de expansao e
zona posterior a y10 é considerada superaquecida. A partir daqui o fluido vai em direcao
a0 COMPressor.

A taxa de calor rejeitada em cada volume de controle (), representado na Figura
06, e a taxa de calor total rejeitada pelo trocador de calor Qi podem ser calculadas a

partir de:

Qvol = Myefr * (hs - he) (4)
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Qtot = Z Qvol,i (5)
i=1

onde hg e h, sao as entalpias de saida e entrada do volume de controle, respectivamente.
Os trocadores de calor foram modelados através do método de e — NUT', no qual
a efetividade ¢ é definida como a razao entre a taxa de transferéncia de calor real e a taxa

de transferéncia de valor maxima Qay:

Cgvol =&~ Qmax (6)

Qmax - C'min : (Tq,e - Tf,e) (7)

em que Cp;, ¢ a menor taxa de capacidade térmica entre essas correntes, dada pelo
produto entre vazao maéssica e calor especifico, T, . a temperatura quente de entrada e Tt
a temperatura fria de entrada para os fluidos (refrigerante e ar). (CENGEL; GHAJAR,
2015)

A vazao massica do ar m,, em um volume de controle é proporcional a razao entre
o comprimento de tubo associado aquele volume de controle L, . e o comprimento total

do trocador de calor Ly:

Ly.c

To. (8)

Mar = Mar tot

onde 1hy, tor corresponde a vazao total massica do ar no trocador de calor, obtida pelo

produto da massa especifica do ar p,, com a vazao volumétrica total do ar Vi, o1

mar,tot = Var,tot * Par (9)

O Numero de Unidades de Transferéncia (NUT') é definido pela razao entre a
condutancia térmica global (UA) e a taxa de capacidade térmica minima (Ciyiy), segundo

Cengel e Ghajar (2015):

UA

min

NUT =

(10)

onde o coeficiente global de transferéncia de calor é determinado a partir do somatorio das

relacoes de: drea de escoamento interna Ajy e externa Ae, coeficiente de transferéncia
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de calor do ar h,, e do refrigerante h,eqni € eficiéncia da superficie aletada 7 516, conforme
representado na equacao a seguir:
1 1 1

= 11
UA Ts,ale har : Aext i hrefri : Aint ( )

As resisténcias térmicas devido a conducao de calor nas paredes e incrustacao foram
desprezadas.

No equacionamento que relaciona a efetividade com NUT, temos que para as regioes
de escoamento monofasico do fluido refrigerante e as regioes de saturagao (bifasico), foram

empregadas as correlagoes de Kays e London (1984), respectivamente:

(NUg:JAQQ.{e(CT»(NUT0'78))_1})
e=1-—e (12)

e=1—e MV (13)

onde C, é a relacao de quociente entre Chin € Chay:

C, = (14)

Segundo Cengel e Ghajar (2015), o coeficiente de transferéncia de calor do lado
do refrigerante pode ser calculado através da relagdo do nimero de Nusselt (Nu) com o
coeficiente de condutividade térmica do refrigerante k.q; € 0 didmetro interno da tubulagao
Dine, apresentado na equagao a seguir:
Nu - krefri

hre i — T~ 15
! -Dint ( )

Sendo que o nimero de Nusselt varia conforme a zona em anélise do trocador de
calor. Cengel e Ghajar (2015) apresentam a equacao 16 para determinar o ntimero de
Nusselt quando o fluido apresenta comportamento monofasico. Quando este apresentar
comportamento bifasico, deve aplicar a equagao 17 no condensador (DOBSON et al., 1994)
e a equacao 18 no evaporador (CENGEL; GHAJAR, 2015).

Nu = 0,023 RelS},, - Proct (16)

refri
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2,22
Nu = 0,023 - Rejy%, - Pri*- (1 + X089> (17)
tt

. 08 0.4 0,375 0,075
k m .C ; T.—1T 0,9

Nu = 0,0186875- 52-< ) -(’“ ”‘) -<W> (“) (03250325>

Dir;t Aint * e ke Po 27 T’ — T

(18)
onde Rep iy ¢ 0 nimero de Reynolds relacionado ao diametro interno do tubo, Pryes €
o numero de Prandtl do fluido refrigerante, Xi; é o nimero de Lockhart-Martinelli. Os
sub indices | e v que aparece nas equagoes, indicam que as propriedades do fluido devem

ser analisadas no estado de liquido e vapor saturado, respectivamente. Ja o ntimero de

Lockhart-Martinelli e de Reynolds, sdo calculados através das seguintes equagoes:

refri * Din
Rep oy, = (19)
Hrefri
Povos Hivor 1= Tmigg
X, = (Pryos (o 20
o= (Gops. (Bl (2t (20)
mrefri
refri — 21
Vref cir 'Ase,int ( )

sendo veni 0 fluxo de refrigerante na tubulacao, u, e p as viscosidades dindmicas do
fluido refrigerante nos estados vapor e liquido saturados, respectivamente,(p, e p; massas
especificas do fluido refrigerante nos estados vapor e liquido saturados, respectivamente,
rm a média da fragdo massica de vapor saturado na entrada e saida do volume de controle,
Neir € 0 Nmero de circuitos e Ageiny € @ area da secao interna do tubo.

Através do fator j de Chilton e Colburn, é possivel determinar o coeficiente de
transferéncia de calor do lado do ar h,,, ja que os trocadores de calor possuem tubo

aletado e escalonados com multiplas fileiras:

o J: Cpar : Var,méx

(Prar)2/3 <22)

ar

em que cp,y € o calor especifico do ar, Pr,, 0 nimero de Prandtl do ar e v,y max 0 fluxo

maximo massico do ar através da area de fluxo minimo A,,:

Var,max = Do tot (23>

Amin
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Dext * T fileira Dext * T fileira
Amin:L-A-l—ae-ae-<1— : )— : 24
€ale * Pal A A (24)

em que L é o comprimento do trocador de calor, A é a altura do trocador de calor, p,e
a densidade de aleta, Dy 0 didmetro externo da tubulacao e n fleira 0 NimMero de tubos
por fileira. (BELL, 2011; MCQUISTON; PARKER; SPITLER, 2005)

Para a determinacao do fator j de Chilton E Colburn se ira utilizar uma correlagao
proposta por Wang, Chi e Chang (2000):

D P4 _D P5 .D P6
| = 0,086 - Rel? . a() () ( ) o
7=5 pe " il De Dh Pt (25)

em que Ngieira € 0 nmero de fileiras de tubos do trocador de calor, D é a distancia entre
aletas, Dy, o diametro hidraulico, D, a soma do diametro externo com o dobro da espessura
das aletas, Rep. o nimero de Reynolds relacionado ao Dc e P3, P4, P5 e P6 parametros

adimensionais. Sendo estes calculados consoante as seguintes equagoes:

4- Amin P

Dc = Deyi + 2 €a1e (27)
Rep, = V;”‘D (28)

(0.042 - n) ( )041

P3=-036l— 2 40158 In(n- (= 2
3=-0.36 R 0158 - In(n- (-] ) (29)
[0.076 : (5,2)1'42}
P4 =-1224 —
In(ReDc) (30)
0.058 - n

P5 = —-0. B — 1
5=—0.083+ Ren) (31)

P6 = —5.735+1.21 - In <R6D6> (32)
n
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onde P é a profundidade do trocador de calor e pu,, a viscosidade dinamica do ar.
Por fim, a eficiéncia da superficie da aleta foi calculada através das variaveis: area
de aleta A,e, drea externa total Aex ot € a eficiéncia da atleta n,e se é possivel calcular a

eficiéncia da superficie aletada 7 e

Aa e
Ns,ale = 1 - < l ) ' (1 - nale) (33>

Aemt,tot

em que a eficiéncia da aleta pode ser calculada de acordo com algumas equacoes, no caso

do presente trabalho se utilizou a equagao de Schmidt (1949):

Nale = ‘ Qb (34)

onde 7. € 0 raio externo da tubulacao, m e ¢ sao parametros que sao calculados pelas

2- hm"
=/ 35
" kale : 5ale ( )

¢=(a—1)-[140,35-In(a)] (36)

equacoes:

onde h, é o coeficiente de transferéncia de calor do lado do ar, k.. o coeficiente de
transferéncia de calor condutiva e d,. a espessura da aleta. A Figura 06 representa a

geometria do tubo/aleta.

3 e

Py

Figura 6 — Geometria tubo/aleta (adaptado de Sadler (2000)).
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Devido a configuracao de tubos em relagao as aletas, o pardmetro « é calculado

segundo as relagoes de distancia transversal do tubo P; e distancia longitudinal do tubo

0,5
1 P?
H-J<i+ﬂ2—o,3>] (37)

P, utilizando a seguinte equacao:

a:1,27-< b >

2- Text

3.1.3 VALVULA DE EXPANSAOQ

Segundo Zhu et al. (2016), o processo de expansao neste dispositivo pode ser

considerado um estrangulamento isentalpico.

hs,DE - he,DE (38)

sendo hs pr € hepr a entalpia de saida e entrada do dispositivo de expansao, respectiva-
mente. J& o fluxo massico de fluido refrigerante que passa por este, pode ser representado

por uma equacao de orificio e calculada através das seguintes equagoes:
Meey = Cv : Aeev “\/ prefri : AP@EU (39)

em que Meyy ¢ 0 fluxo méssico que passa pelo dispositivo de expansao, Ae, a area interna
que de passagem do dispositivo de expansao, preni @ densidade do fluido na entrada do
dispositivo de expansao, AP,.., ¢é a diferenca de pressao entre a entrada e a saida do

dispositivo de expansao e Cy é o coeficiente de fluxo, descrito por Zhu et al. (2016):

Cv = 0.02005,/Brepri + 0634V, s (40)

onde Vi € 0 volume especifico do refrigerante na saida do do dispositivo de expansao.
O dispositivo de expansao considerado tanto para a modelagem quando a aplicacdo do

sistema é uma valvula de expansao eletronica.

3.2 PROCEDIMENTO DE SOLUCAO

O procedimento de solugao inicializa com a informacgao dos dados de entrada, que
sao os parametros geométricos dos trocadores de calor, os parametros de operagao do
sistema de condicionamento de ar (tais como vazoes volumétricas de ar nos trocadores,
temperaturas do ar junto ao condensador e de retorno nos evaporadores, grau de subresfri-

amento no condensador, areas de passagem nas valvulas de expansao e volume deslocado
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do compressor e eficiéncias volumétrica e global) e o fluido refrigerante utilizado no sistema.
Apesar dos parametros como: grau de subresfriamento no condensador, eficiéncias volu-
métrica e global serem consequéncias das condi¢oes de operacao, devido a simplificagoes
realizadas ao longo das modelagens, estes, entram como parametros operacionais.

Em seguida sdo feitas estimativas para a temperatura de evaporacao (1), grau de
superaquecimento na saida do evaporador (ATy,) e temperatura de condensagao (T¢) e
calcula-se a entalpia inicial de entrada do compressor (he comp,ini)-

Posteriormente é executado o modelo do compressor, onde se calculam a vazao
méssica do fluido refrigerante (7iveqni), & poténcia consumida pelo compressor (Weomp) € a
entalpia de saida (hs comp ). Em seguida, executa-se o modelo do condensador, determinando-
se a temperatura de condensacao. Neste procedimento, a temperatura de condensacao é
ajustada até que o comprimento calculado da tubulacdo do condensador se difira em 0,1%
do comprimento real da tubulacao.

Depois convergido o primeiro laco do algoritmo, avanca-se para o modelo do dis-
positivo de expansao. Aqui, se calculam as vazoes massicas através das duas valvulas de
expansao (Meey1 € Meey2) € realiza-se uma verificagao da conservagao da massa, comparando-
se a vazao massica total nas valvulas (11eey1 + Meev2) COM a vazao massica que passa pelo
compressor (1.qi). Caso o desvio entre elas seja superior a 0.01%, ajusta-se o grau de
superaquecimento e o algoritmo retorna ao inicio. Caso contrario, o procedimento de
solugao segue para o proximo lago.

O 1ltimo laco do algoritmo executa o modelo do evaporador, onde se determina a
capacidade de refrigeragao, a temperatura de evaporacao e a entalpia do fluido na saida
de cada evaporador. Com isso calculado, realiza-se um balanco de energia em um né que
une a saida dos dois evaporadores e a entrada do compressor. Caso a entalpia de entrada
do compressor (hecomp) €steja fora dos limites de tolerdncia (maior que 0.01%) quando
comparada com a (Re comp,ini), S€ realiza um ajuste no valor da temperatura de evaporagao
e retorna-se ao inicio da simulagao. Caso contrario, o algoritmo encerra e os resultados

sao escritos. A Figura 07 representa o fluxograma de resolugao desta modelagem.
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Figura 7 — Algoritmo de solugdo do modelo matemaético (adaptado de Zhu, 2013).
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4 AVALIACAO DOS RESULTADOS

A fim de garantir uma apresentacgao clara e coerente de todos os resultados obtidos
e apresentados, a avaliacao dos resultados, serd dividido em duas partes distintas, sendo

elas: (i) a validagao e (ii) analise paramétrica.

4.1 VALIDACAO DOS RESULTADOS

A validacao do modelo é importante para confirmar sua utilidade e aplicabilidade
em futuros estudos e projetos relacionados a sistemas de condicionamento de ar. Uma vez
validado, o modelo pode ser usado para prever o desempenho de sistemas similares em
diferentes condicoes e cenarios. Isso pode contribuir para o desenvolvimento de estratégias
de controle mais eficientes.

O modelo desenvolvido foi validado utilizando resultados de um experimento de
um condicionador de ar multi-split com dois evaporadores, cada um com capacidade de
refrigeragao de 9000 BTU/h. O condicionador de ar avaliado utiliza R22 como refrigerante,
opera com compressor rotativo de velocidade fixa e duas valvulas de expansao eletronicas.
O sistema foi instrumentado com transdutores de pressao para medicao das pressoes de
evaporagao e condensacgao e termopares em pontos estratégicos, tais como no ar de retorno
e no ar insuflado dos evaporadores. Essas medi¢oes de temperatura quando combinadas
com a medicao de vazao volumétrica do ar de insuflamento, permitem determinar a
capacidade de refrigeracao do evaporador através de um balanco de energia. A vazao
volumétrica foi medida com auxilio de um anemometro do tipo turbina.

Os parametros geométricos, tais como: o nimero de fileiras do trocador de calor
(Nfileiras ), & espessura da aleta (Juea), @ densidade de aleta (pajeta), 0 comprimento do
trocador de calor (C), a altura do trocador de calor (A), a largura da aleta (Laeta), O
didmetro interno da tubulacao (Djy), o didmetro externo da tubula¢io (Dey), a distancia
transversal do tubo (P,), a distancia longitudinal do tubo (F}) e o nimero de tubos do
trocador de calor (n4upes), para ambos trocadores de calor (condensador e evaporador) sao
apresentados a seguir, na Tabela 01.

E por fim, os parametros operacionais de entrada do algoritmo estao presentes
na Tabela 02, sendo estes: a temperatura de retorno do(s) evaporador(es) (Tiete),
temperatura de entrada do ar no condensador (7 c), a vazao volumétrica do ar no(s)
evaporador(es) (Vare), a vazdao volumétrica do ar no condensador (V..), o gradiente de
superaquecimento (ATy,), o gradiente de subresfriamento (A7), a area do dispositivo
de expansao (Aeey), deslocamento do volume interno do compressor (AVomp) € eficiéncia
global (n,) e volumétrica (7v comp). Apesar dos parametros como: ATy, ATy, Acev, 7y €
NV.comp SET€M consequéncias das caracteristicas dos equipamentos, devido a simplificagoes
realizadas ao longo das modelagens, estes, entram como parametros operacionais.

A Tabela 03 é dividida entre os valores médios mensurados no experimento realizado
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Parametros Condensador | Evaporador
Nfleiras 2 2
daleta (MM) 0,3 0,3
Paleta (aleta/m) 680 1000
C (cm) 78,2 57,5
A (cm) 45,0 15,0
Lajeta (cm) 5,0 2.6
Dine (mm) 7.9 4,8
Dext (mm) 9,5 6,4
P, (cm) 2,7 1,3
P, (cm) 3,0 2,3
Ntubos 28 22

Tabela 1 — Pardmetros geométricos do condensador e evaporador, respectivamente (Au-

tor).

Parametros | Valor
Tret,e (°C) 31,0
Te,ar,c (°C) 23,0
Vare (m3/h) [ 432
Var,e (m3/h) | 895
ATy, (°C) 17,3
ATy (°C) 8,3
Agev (m?) 5,2E-7
AVeomp (m?3) | 19,3E-6
Mg 0,725
NV,comp 0,703

Tabela 2 — Parametros de operagio do sistema de condicionamento de ar (Autor).

(regime permanente), os valores obtidos através da simulagao e a divergéncia entre os dois

anteriores. Esta tem como finalidade facilitar a comparacao entre os valores experimentais

e 0 numéricos.

Parametros | Experimental | Simulagao | Diferenca (%)
P. (bar) 171 15,7 8.9
T. (°C) 145 A1,1 83
P, (bar) 7,0 7,1 1,4
T. (°C) 10,9 11,3 3,5
Q. (W) 2063 2086 11

Tabela 3 — Resultados obtidos experimentalmente e através da modelagem numérica, res-
pectivamente. (Autor).

Analisando a tabela citada acima, percebe-se que o valor obtido para a pressao

de condensacao (P.), pressao de evaporacgao (FP.), temperatura de condensagao (7.) e

temperatura de evaporagao (7,), respectivamente, apresentam uma diferenca de -8,9%;
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1,4%; -8,3% e 3,5%. Ja para a poténcia de refrigeracao do evaporador (Q.) se tem uma dife-
renca de 1,1%. Os desvios entre resultados tedricos e experimentais podem ser justificados,
em partes, por simplificagoes realizadas na modelagem, tais como desprezar a perda de
carga nos trocadores de calor e o efeito da razao de pressao sobre a eficiéncia volumétrica
do compressor. Apesar disso, os valores obtidos foram suficientemente satisfatorios, nao

prejudicando o estudo paramétrico a ser apresentado na proxima secao.

4.2 RESULTADOS PARAMETRICOS

A fim de avaliar o comportamento do sistema, realizou-se uma analise paramétrica
variando a temperatura de entrada do ar no condensador (7 ,..) ¢ a temperatura de
retorno de um dos evaporadores (Tete1). Os dados obtidos serdo apresentados a seguir na
forma de tabelas.

E possivel observar na Tabela 04, que com o aumento da temperatura do ar no
condensador, se proporciona um aumento na temperatura de condensacao, com isso se
obtém uma maior entalpia na saida do condensador e acaba diminuindo a capacidade de
refrigeragao do sistema (Q.). Pelo fato de que a temperatura de condensagdo aumenta de
23,0 °C para 35,0 °C, sua pressao também aumenta e isso acaba elevando o consumo do
compressor, reduzindo o COP em 33%. Nota-se também que, & medida que a temperatura
do ar junto ao condensador aumenta, é necessario reduzir a area de passagem das valvulas
(Aeev), de modo a tentar manter o grau de superaquecimento aproximadamente constante.

Na Tabela 05 observa-se que com a diminui¢ao da temperatura de retorno do ar
do evaporador 1 (Tie 1) ¢ mantendo-se a temperatura de retorno do ar do evaporador
2 (Tiete2) em 31,0°C, reduz-se ligeiramente a temperatura de evaporagao, causando uma
redugdo do COP inferior a 1%. Nessas simulagoes, fixaram-se as dreas de passagem dos
dispositivos de expansdo (% Aeey ), visando verificar o efeito no grau de superaquecimento.
Nota-se que a reducao da temperatura do ar junto ao evaporador 1 implica na reducao
da carga térmica e, se a abertura da valvula nao for reduzida, o evaporador é inundado,

provocando diminui¢ao do grau de superaquecimento.

Parametro Valor | Valor | Valor | Valor | Valor
Tear,e (°C) 23.0 26,0 29,0 32,0 35,0

T, (°C) A1 | 44,0 | 470 | 498 | 52,9
T, (°C) 11,3 | 113 | 11,4 | 11,3 | 11,7
Qe (W) 4172 | 4090 | 4010 | 3914 | 3864

ATy (°C) 17,3 | 17,7 | 1811 18,5 | 18,1
Weomp (W) 739 811 883 953 | 1028
COP (W/W) | 564 | 504 | 454 | 411 | 3,76

% Acev 0% -5% 9% | -14% | -16%

Tabela 4 — Analise paramétrica do sistema de condicionamento de ar em relagao a variagao
de temperatura do ar do condensador (Autor).
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Para complementar a analise anterior, realizou-se o mesmo estudo paramétrico, mas
deu-se liberdade para o sistema modificar os niveis de abertura das valvulas de expansao,
de modo a manter o grau de superaquecimento préoximo a 17,3 °C. Os resultados sao
apresentados na Tabela 06, para uma faixa de temperatura de entrada do ar junto ao
evaporador 1 variando entre 31,0°C e 29,0°C. Nota-se que a valvula de expansao 1 (Acev1)
tem sua abertura reduzida em aproximadamente 25%, enquanto a valvula de expansao 2
(Aeev2) tem sua abertura aumentada em quase 14%, para que o nivel de superaquecimento
se mantenha em aproximadamente 17,3 °C. Por conseguinte, a temperatura de evaporacao
diminui de 11,3 °C para 9,5 °C, causando reducao da capacidade de refrigeracao no
evaporador 1 (Qe1) de 2086 W para 1569 W (queda de 23%). Por outro lado, o aumento
da abertura da valvula de expansao 2 provocou um aumento da capacidade de refrigeracao
do evaporador 2 (Qe2) de 2086 W para 2395 W (elevagao de 15%). Mesmo com uma
pequena reducao na poténcia consumida, a redugao na temperatura do ar na entrada do
evaporador 1 de 31,0 °C para 27,0 °C provoca uma reducao do COP de 4,30%.

Parametro Valor | Valor | Valor
Tret,e1 (°C) 31,0 | 30,0 | 29,0
T. (°C) 41,1 | 41,1 | 41,0

T. (°C) 11,3 | 11,2 | 111
Qe1 (W) 2086 | 2072 | 2054
Qe2 (W) 2086 | 2089 | 2092
ATy (°C) 173 | 16,5 | 15,7
Weomp (W) 739 740 741
COP (W/W) | 564 | 562 | 5,60
% Acev 0% 0% 0%

Tabela 5 — Anélise paramétrica do sistema de condicionamento de ar em relacao a variagao
de temperatura do ar em um evaporador com abertura da valvula de expansao

fixa (Autor).

Parametro Valor | Valor | Valor | Valor | Valor
Tret,e1 (°C) 31,0 30,0 29.0 28,0 27,0

T, (°C) A1 | 40,9 | 40,7 | 40,6 | 403
T, (°C) 11,3 | 109 | 105 | 100 | 94
Qo1 (W) 2086 | 1976 | 1865 | 1726 | 1569
oz (W) 2086 | 2089 | 2218 | 2304 | 2395

ATy (°C) 173 | 174 | 173 | 173 | 17,3
Weomp (W) | 739 | 738 | 737 | 736 | 734
COP (W/W) | 564 | 559 | 554 | 548 | 5,40
%0 Acevi 0% 6% | -11% | -18% | -26%

% Aceva 0% 3% 6% 10% 14%

Tabela 6 — Anélise paramétrica do sistema de condicionamento de ar em relagao a variacao
de temperatura do ar em um evaporador (Autor).
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5 CONSIDERACAO FINAL

A busca por equipamentos ou sistemas cada vez mais eficientes vem ganhando
cada vez mais espaco no mercado. Seja mediante de programas de eficiéncia energética,
como o PEE, ou via selos que garantem um destaque no produto. Entretanto, um aspecto
chave é o desenvolvimento, por simulacoes, de mecanismos ou sistemas cada vez mais
inteligente e de baixo custo. Para avaliar essa estratégia, o desenvolvimento de trabalhos
cientificos é imprescindivel, pois, permite realizar muitas analises de forma barata e sem
gerar desperdicios.

O objetivo deste trabalho foi a implementacdo de um modelo matematico para
simulagao de um condicionador de ar de miltiplos evaporadores. O modelo ¢ baseado
na aplicacao das equagoes da conservacao da massa e da energia nos componentes do
sistema (evaporadores, condensador, compressor e dispositivo de expansio), seguindo uma
formulacao integral e permanente. Devido as diferentes caracteristicas do escoamento de
fluido refrigerante ao mudar de fase, os trocadores de calor foram analisados por zonas.
Os parametros de entrada para a simulagao sao os dados geométricos e operacionais do
sistema.

As previsoes obtidas com o modelo computacional foram comparadas com dados
experimentais de um sistema de dois evaporadores empregado em aplicagoes de condicio-
namento de ar doméstico e comercial, sendo obtido uma concordancia satisfatéria. Uma
analise paramétrica foi conduzida para verificar o efeito da temperatura ambiente e da
temperatura do ar de retorno em um dos evaporadores sobre o desempenho do condicio-
nador de ar. Observou-se que ao variar a temperatura ambiente de 23,0°C para 35,0°C, o
COP caiu 33% que ao variar a temperatura de retorno do ar no evaporador 1 de 31,0°C
para 27,0°C, o COP diminuiu 4,3%.

Portanto, considerando os resultados obtidos e as analises realizadas, conclui-se
que o modelo desenvolvido para sistemas de condicionamento de ar, com énfase em um
condicionador de ar multi-split com dois evaporadores, é valido e pode fornecer infor-
macoes importantes para o desenvolvimento de estratégias eficientes. Essas informagoes
sao essenciais para o aprimoramento continuo dos sistemas de condicionamento de ar,
visando a melhoria da eficiéncia energética e o desenvolvimento de solugoes cada vez mais
sustentaveis.

Visando aprimorar os resultados do modelo implementado, sugere-se: (i) implemen-
tar o cdlculo da perda de carga nos trocadores de calor e (ii) acoplar o modelo desenvolvido
a submodelos transientes para determinacao do comportamento dinamico da temperatura

e da umidade nos ambientes resfriados.
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