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RESUMO

O presente trabalho apresenta um estudo experimental sobre a influéncia da variagédo da carga
do refrigerante R-134a no comportamento do ciclo termodindmico de refrigeracdo por
compressdo a vapor de um sistema de ar condicionado automotivo. A carga de refrigerante
R134a foi variada desde 200g até 590g, em um teste realizado em cadmara climética equipada
com um rolo dinamomeétrico, sob condicdes climaticas e do veiculo estabilizadas. Foi definido
realizar o estudo sobre duas cargas localizadas na faixa de baixa carga, duas cargas localizadas
na faixa de carga “6tima” e duas cargas localizadas na faixa de sobrecarga. Para cada condicéo
foi avaliado o comportamento termodinamico do ciclo, em relacdo aos parametros de sub-
resfriamento e superaquecimento, pressdes e temperaturas do sistema, o0 COP, vazdo massica e
a temperatura do fluxo de ar nos difusores de ar do painel do veiculo de teste. Resultados
experimentais foram obtidos sobre o comportamento do ciclo, em termos de temperatura,
pressdo e entalpia, para diferentes cargas de fluido refrigerante. Os valores encontrados
apontam para resultados qualitativos que indicam que o trabalho da valvula de expansédo e do
filtro secador incorporado ao condensador promovem um funcionamento do sistema com sub-
resfriamento e superaquecimento equilibrados. Indicam ainda um comportamento de
decréscimo da entalpia e titulo na entrada do evaporador em relacdo ao aumento da carga de

refrigerante, assim como ocorre com a vazdo méssica do sistema.

Palavras-chave: ar condicionado automotivo, carga de refrigerante, sub-resfriamento,

superaquecimento, cdmara climatica, R134a.



ABSTRACT

This work presents an experimental study about the charge variation of the refrigerant R-134a
in the thermodynamic cycle of refrigeration by steam compression in an automotive HVAC
unit. The refrigerant R134a charge varied from 200g to 590g, in a test performed in a test cell
equipped with dynamometer, with stable environment and vehicle conditions. It was defined to
perform the study with two charges located at the low charge range, two charges located at the
“optimal” range and 2 over charges. For each condition the thermodynamic cycle behavior was
analyzed, related to the following parameters: sub-cooling and superheating, system pressure
and temperatures, COP, mass flow rate and the air flow temperatures present in the panel air
outlets. The experimental cycle behavior results were acquired regarding temperatures, pressure
and enthalpy, for different refrigerant charges. The values found present qualitative results
indicating that the TXV work and the dryer receiver incorporated to the condenser promote a
balanced subcooling and superheating in the operating system. It also indicates an enthalpy and
refrigerant quality decreasing behavior in the evaporator inlet in relation to the increase of the

refrigerant charge, similarly to what happens with the system mass flow rate.

Key-words: Automotive air conditioning, refrigerant charge, subcooling, superheating, test cell,
R134a.
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1 INTRODUCAO

O sistema de climatizacdo de um veiculo, ou ar condicionado, como € mais conhecido,
ou ainda sistema HVAC (Heating Ventilation and Air Conditioning), como é designado
tecnicamente, consiste no dispositivo capaz de modificar as condi¢cbes do ambiente interno,
independentemente do ambiente externo (Bicalho, 2009)

Devido as temperaturas ambientais, o ar condicionado automotivo tem se tornado um
opcional cada vez mais presente nos veiculos, ja que os consumidores buscam sempre mais
conforto. Dessa forma, identifica-se a necessidade de as montadoras oferecerem um sistema de
ar condicionado mais eficiente e que atenda aos consumidores mais rigorosos em termos de
conforto térmico, eficiéncia e bem-estar acustico.

Conforme mencionam Kaynakli e Horuz (2003), o sistema em questdo deixou de ser
uma caracteristica de luxo vislumbrada nos anos 70 e 80 e tornou-se um critério importante de
conforto térmico na escolha, tanto para veiculos leves de passeio quanto para veiculos pesados
de carga.

Com o crescimento da industria automotiva, a producdo em massa reduziu custos e
aumentou o acesso a veiculos equipados com sistema de ar condicionado. Esse crescimento da
indUstria também proporciona 0 aumento quantitativo de veiculos em circulagdo, o que agrava
o trafego de veiculos nas cidades. E cada vez mais as pessoas passam varias horas do seu dia
se deslocando de um ponto a outro dentro de veiculos automotivos, sendo a lazer ou a trabalho.
O que ndo seria possivel sem condi¢bes minimas de conforto térmico no interior do veiculo
(entre outras condi¢bes de conforto ambiental necessarias, tais como conforto acustico,
iluminacdo, etc.). Assim, o sistema de climatizacdo passa a ser um forte argumento de vendas
de automoveis.

Especificamente, o Brasil é um pais de clima predominantemente quente, 0 que agrava
o0 desconforto ao dirigir. Dessa forma, o ar condicionado pode solucionar esse incomodo, a
partir da reducdo da temperatura interna do veiculo e consequentemente proporcionando uma
minimizacao do estresse térmico, 0 que ocasiona um aumento no nivel de alerta e aten¢do no
transito.

A climatizacdo veicular deve permitir o controle da qualidade do ar e a capacidade de
manutencdo da visibilidade atuando atraves da funcéo de desembagamento e descongelamento

do para brisa e vidros laterais do veiculo, se tornando um item de seguranca ativa.
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O sistema de ar condicionado automotivo utiliza o conceito de operagdo do ciclo
termodindmico por compresséo de vapor, sendo necessarios para isso componentes basicos tais
como fluidos refrigerantes, trocadores de calor, valvula de expansdo e compressor.

Para o funcionamento do sistema é necessario o0 fornecimento de trabalho pelo
compressor, que por sua vez utiliza a energia disponivel no motor de combustéo interna do
automovel através de polias e correias. Sendo assim, trabalha-se com diversos regimes de
rotacdo no compressor, 0 que afeta a capacidade de refrigeracdo, uma vez que, a vazdo de
refrigerante que circula no sistema é diretamente proporcional a rotacdo, tornando mais um
aspecto complexo para manter a temperatura interna da cabine.

Conforme Jabardo et al. (2002), o ar condicionado automotivo experimentou mudancas
significativos no mundo, introduzidas pela inddstria automobilistica, juntamente com uma
crescente popularidade entre os usuarios. Duas dessas mudancas tecnoldgicos sdo dignos de
nota. A primeira € o compressor de capacidade variavel, enquanto que a segunda é o
condensador com tubos de micro canais de fluxo paralelo feito de extrusGes de aluminio. Este
tipo de condensador é caracterizado por baixo peso e estoque reduzido de refrigerante, além de
excelente desempenho térmico.

Apesar de diversas pesquisas e desenvolvimentos no setor de climatizagdo, algumas
dificuldades ainda persistem, como ruido incémodo, baixa eficiéncia do sistema em algumas
condicGes operacionais, elevado consumo energético do veiculo, peso e custo dos componentes.
Dessa forma, o estudo de aplicacdes de dispositivos e projetos que solucionariam parte destes
problemas, que possam ser aplicados em sistema automotivo de ar condicionado, € usualmente
fonte de pesquisas.

Contudo, a popularizagdo do sistema de ar condicionado automotivo ainda esta
condicionada a viabilizacdo e aprimoramento dessas solucdes.

O presente trabalho aprofunda o estudo do comportamento do ciclo termodinamico com
foco nos par@metros de sub-resfriamento e superaquecimento e demais parametros a partir da
variacdo da carga de refrigerante no sistema a fim de buscar um equilibrio térmico para um

eficiente funcionamento do sistema.

1.1 Justificativa

Um sistema de ar condicionado automotivo opera em uma condigdo otimizada se o

sistema estiver completamente carregado com uma quantidade especifica de refrigerante
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correspondente aos componentes instalados sobre o veiculo. Porém inimeros motivos podem
levar o sistema a funcionar com baixa carga ou excesso de carga, como por exemplo, vazamento
de fluido refrigerante ou manutencdo deficiente, o que resulta em um funcionamento
desiquilibrado do ciclo termodinamico influenciando negativamente o desempenho térmico.

Em um sistema de ar condicionado automotivo com operacdo desequilibrada em termos
termodindmicos ha desperdicio de energia em algum ponto de sua operagdo e
consequentemente, deficiéncia de energia em outro ponto do sistema. Isso pode ser claramente
detectado a partir do comportamento dos parametros sub-resfriamento e superaquecimento. A
partir da andlise desses parametros é possivel compreender o comportamento do fluido
refrigerante do sistema sob diversas condigdes de carregamento de refrigerante que influencia
a performance que o sistema de ar condicionado proporciona aos ocupantes do veiculo.

Quando o foco € o sistema de ar condicionado automotivo, o equilibrio termodinamico
é muito importante, pois € um item relacionado diretamente com o custo final do veiculo e o
consumo de combustivel. Assim, o desperdicio de energia ndo pode ser aceito devido ao gasto
desnecessario com componentes superdimensionados ou a ineficiéncia do sistema.

A partir da utilizacdo de um sistema por compressao a vapor mais equilibrado do ponto
de vista termodindmico devido a carga de refrigerante do veiculo adequada, busca-se o
aprofundamento dos estudos de parametros importantes para a melhoria do conjunto, em
especial as caracteristicas de sub-resfriamento e superaquecimento em diferentes condicdes de
operacao.

O entendimento do que ocorre internamento ao ciclo de um sistema de ar condicionado
automotivo durante uma variacdo da carga de refrigerante, como por exemplo, vazdo massica,
COP, entalpia de entrada do evaporador, entre outras analises, é importante para a defini¢do das

melhores condi¢cfes de operacao do sistema.

1.2 Objetivos

Este trabalho tem como objetivo geral realizar estudos experimentais em um sistema de
ar condicionado automotivo a partir da variacdo da carga de refrigerante para analise da
influéncia nos parametros sub-resfriamento e superaguecimento. Busca-se entender o
desempenho termodinamico do sistema funcionando com diferentes quantidades de carga de

refrigerante.
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1.2.1 Objetivos Especificos

Os objetivos especificos que norteiam o presente trabalho séo:

o Variar experimentalmente a carga de gas refrigerante de um sistema de ar
condicionado automotivo;

. Avaliar os parametros sub-resfriamento e superaquecimento e 0 comportamento
termodinamico do ciclo.

. Avaliar o comportamento das temperaturas e pressdes, e consequentemente a
entalpia, do sistema a partir da variagdo da carga de refrigerante.

. Calcular e avaliar o COP do sistema para as varias cargas de refrigerante do
sistema.

. Avaliar a vazdo massica do sistema em relacdo a variacdo da carga de
refrigerante no sistema.

. Avaliar o titulo do fluido refrigerante R134a na entrada do evaporador, a fim de
verificar a condigdo de eficiéncia do evaporador.

o Para cada carga de refrigerante no sistema, ilustrar o comportamento do ciclo em
um diagrama Pxh.

o Avaliar a temperatura do fluxo de ar nos difusores de ar do painel a fim de
compreender a influéncia da carga do refrigerante na percepcdo dos ocupantes do veiculo

guanto ao desempenho do sistema de ar condicionado.

Para cada parametro avaliado, busca-se a correlagcdo qualitativa em relagéo a variagéo
da carga de refrigerante introduzida ao sistema.

1.3 Escopo da dissertacao

No Capitulo 2 é apresentada uma revisdo bibliografica sobre o sistema de ar
condicionado automotivo e estudos realizados na &rea, assim como a aplicacdo da carga de
refrigerante sobre o sistema e a influéncia que a variacdo da carga do refrigerante promove
sobre o COP. Este Capitulo apresenta ainda estudos focados no comportamento dos parametros

sub-resfriamento e superaquecimento no ciclo termodindmico e estudos e testes realizados
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sobre bombas de calor e refrigerantes alternativos. O estado da arte também é exposto com 0s
estudos relevantes publicados sobre o tema recentemente.

O Capitulo 3 apresenta a fundamentacéo tedrica sobre conforto térmico, carga térmica
e o ciclo de refrigeracdo por compressdo a vapor, assim como as fases desse processo, 0
equacionamento e diagramas para estudo do ciclo. Explicita ainda o conceito e aplicagdo dos
parametros de sub-resfriamento e superaguecimento.

No Capitulo 4 é feita uma explanacao sobre o ciclo de refrigeracdo por compressdo a
vapor aplicado a um sistema de ar condicionado automotivo. Cada componente em sua
singularidade é exposto com suas caracteristicas termodindmicas, fungcdo no sistema e
aplicagéo.

O Capitulo 5, por sua vez, descreve todo o aparato experimental utilizado, desde banco
de teste a instrumentacdo aplicada ao sistema em estudo. As caracteristicas do sistema de ar
condicionado do veiculo objeto de prova utilizado no estudo.

As alteracOes de carga de refrigerante realizadas durante o teste proposto e as
metodologias experimentais que foram utilizadas em cada etapa da execucdo dos
procedimentos de teste foram descritas no Capitulo 6. A preparacdo do objeto de prova e do
banco de prova para a realizacdo do teste foi descrita neste capitulo. Este ainda traz os métodos
utilizados para calculo do COP e do titulo na entrada do evaporador.

No Capitulo 7 sdo apresentados os resultados experimentais referentes a variacdo da
carga do refrigerante em relacdo ao superaquecimento e sub-resfriamento, e a determinacéo dos
valores que representam a carga “6tima” para o sistema. E mostrado ainda os resultados
referentes a analise do COP em relacdo a variagdo da carga refrigerante e a analise do titulo (x)
do fluido refrigerante R134a na entrada do evaporador. Neste capitulo, os resultados de cada
carga de refrigerante estudada ainda sdo ilustrados em um diagrama Pxh.

No Capitulo 8, por sua vez, sdo apresentadas as principais conclusdes deste trabalho,

bem como recomendaces para trabalhos futuros.
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2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

Na presente revisdo bibliografica sdo abordados os estudos sobre o sistema de ar
condicionado automotivo, a influéncia da variacdo da carga de refrigerante e em particular as

variaveis que caracterizam o sub-resfriamento e o superaquecimento.

2.1 Sistema de ar condicionado automotivo

O sistema de ar condicionado automotivo, conforme Ravikumar e Karwall (2005) é
responsavel por manter o conforto do ambiente interno do veiculo efetivamente retirando calor
e umidade do compartimento de passageiros para 0 ambiente através da circulacdo de
refrigerante no sistema de ar condicionado.

De acordo com Yamanaka et al (1997), o sistema de ar condicionado automotivo se
tornou indispensavel para promover conforto e seguranca. O sistema, porém, afeta 0 consumo
de combustivel devido ao funcionamento propriamente dito, uma vez que o0 compressor é
diretamente movido pelo motor de combustdo interna do automével.

Conforme exposto por Shen et al. (2014), a maioria dos sistemas de ar condicionado
automotivo séo do tipo de compressdo de vapor com utilizacdo do refrigerante HFC-134a.
Tradicionalmente, o sistema de ar condicionado é movido pelo motor através de uma correia, e
a relacdo de velocidades entre o compressor e o motor € um valor fixo. Dessa forma, a
velocidade de giro do compressor, assim como o eletroventilador do condensador e do
evaporador, juntamente com a abertura da valvula de expansdo, sdo parametros que devem ser
ajustados de acordo com a demanda de carga térmica do sistema com o objetivo de maximizar
a eficiéncia operacional. Shen et al (2014) afirmaram ainda que se esses ajustes nao forem
realizados a capacidade de refrigeracdo e consequentemente a performance do sistema seriam
limitadas.

As aplicagOes automotivas sdo caracterizadas pelas variagOes significativas de carga
térmica, que dependem, entre outros fatores, do nimero de passageiros e das mudangas da
temperatura do ambiente externo e da intensidade de radiagéo solar durante o dia, combinadas
com o pequeno volume da cabine do automavel. Por outro lado, o sistema de refrigeragéo deve
proporcionar conforto em condicGes altamente transitorias e, a0 mesmo tempo, ser compacto e
eficiente. (Jabardo et al., 2002)
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A eficiéncia do sistema de ar condicionado atualmente é um tema a ser estudado e
melhorado. Especificamente, de 12 a 17% da energia total de um veiculo é consumida pelo
sistema de ar condicionado, e pensar em maneiras de reduzir o consumo torna-se uma questdo
importante para o desenvolvimento do sistema (Lambert e Jones, 2006; Khayyam et al., 2011).

Conforme Joudi et al. (2003), que estudaram a performance de um sistema de ar
condicionado automotivo com refrigerantes alternativos, o COP reflete a performance do
sistema. Kim et al. (2010) afirmam que os indices de desempenho importantes para um sistema
de ar condicionado sdo a capacidade de resfriamento e o COP.

Jabardo et al. (2002) examinando o COP dos sistemas de ar condicionado em diferentes
condi¢cBes de funcionamento concluiram que os sistemas de compressdo a vapor sao
amplamente utilizados devido a sua eficiéncia significativa aliada ao baixo volume e peso.
Nesse caso, 0s sistemas possuem um compressor, dois trocadores de calor (condensador e
evaporador) e um regulador de fluxo do refrigerante (valvula de expans&o).

Ratts et al. (2000) estudaram e quantificaram as perdas ao longo do sistema de ar
condicionado automotivo individualmente por componente. Essa andlise termodinamica foi
apresentada por eles para determinacdo da performance termodinamica do ciclo.

Em muitos casos ainda, para melhorar a eficiéncia do sistema de refrigeracdo, séo
acrescentados o superaquecimento e o sub-resfriamento. Comparando um sistema simples de
refrigeracdo com um sistema que possui superaquecimento e sub-resfriamento, o efeito do
refrigerante por unidade de massa é maior por um valor igual ao superaquecimento segundo
Dossat (1997).

De acordo com Shen et al. (2014), recentemente, devido a melhorias em materiais e a
tecnologias ja existentes, o volume dos trocadores de calor tem diminuido. Nesse contexto, para
aumentar o espaco no interior dos veiculos, o volume do evaporador deve ser reduzido ainda
mais. Em seu trabalho, os autores desenvolveram uma estratégia de controle de um sistema,
simulando as condic¢des e investigando o impacto de cada pardmetro no desempenho do
evaporador.

Contudo, mesmo que a capacidade de refrigeracdo possa ser ajustada simultaneamente
para cada alteragdo da carga térmica, o custo e a complexidade do sistema ainda sdo questdes a
serem consideradas, como, por exemplo, a utilizacdo em condigdes severas e altas temperaturas
(Shen et al. 2014).

2.2 Carga de refrigerante em um sistema de refrigeracao
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Durante muito tempo, o tema da carga de refrigerante no sistema de ar condicionado
ndo era uma prioridade. Desde 1995, o padrdo de refrigerante na industria automobilistica
mudou de R12 para R134a devido a medidas de protecdo da camada de ozonio dadas pelo
protocolo de Montreal (1989) que destacou a capacidade destrutiva de alguns refrigerantes e,
como o protocolo de Quioto (1997) indicou que a maioria deles contribui consideravelmente
para o efeito estufa, estudos sobre a escolha do refrigerante, contencéo do sistema e reducdo de
carga tornaram-se mais NUMerosos.

De acordo com Vaghela (2017) o refrigerante R134a, que é amplamente utilizado nos
atuais sistemas de ar condicionado do automdvel, é uma das substancias controladas no
protocolo Quioto (1997). Sendo assim, os fabricantes de automdveis responderam ao protocolo
com o compromisso de melhorar os sistemas R134a, reduzindo 0s vazamentos.

O R-134a é um refrigerante utilizado em uma grande variedade de aplicacdes, inclusive
como componente de muitas das misturas HFCs que existem no mercado. Permite trabalhar
com pressGes mais baixas do que com o resto de HFCs e é um produto eficiente do ponto de
vista energético para temperaturas positivas e médias (Humia, 2017).

Conforme Vilela (2012), que estudou a simulacdo de refrigerantes alternativos em um
sistema de ar condicionado, o fluido refrigerante sofre diversas transformacbes de estado
durante o ciclo de compressao a vapor, permitindo a transferéncia de calor do recinto interno
para o externo. De acordo com Bandarra Filho (2011), o mais empregado hoje em dia para a
aplicacdo automotiva € o hidrofluorcarbono R134a.

Para Goswami et al. (2001) em cada sistema de ar condicionado, € necessaria uma
quantidade especifica de refrigerante para o sistema operar em condic6es ideais na descarga do
projeto e nas pressdes de succdo. E em campo, geralmente, os sistemas mostram algumas
variacdes das condi¢Oes de carga especificadas.

Humia (2017), que realizou um estudo experimental e modelo de simulacdo para a
determinacdo do inventario em sistemas de refrigeracdo carregados com os fluidos R-134a e
HFO-1234yf, afirma que a utilizacdo de uma carga de fluido maior ou menor em relacéo ao
valor ideal, pode comprometer seriamente o funcionamento do compressor. E comum,
recomendar um determinado grau de superaquecimento do fluido frigorifico na saida do
evaporador, a fim de se garantir que ndo havera aspiracdo de liquido pelo compressor, o que
poderia acabar Ihe danificando-o seriamente.

Conforme discutido por Porto (2010), que estudou uma metodologia para célculo da
massa de fluido refrigerante em sistemas de refrigeracdo por compresséo de vapor, para se

determinar a massa de fluido necessaria em uma maquina de refrigeragdo, ¢ comum utilizar de
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métodos empiricos. Nesse método é feita uma estimativa com base nas geometrias do
equipamento e, posteriormente, ajustes devem ser realizados até que se obtenham as
temperaturas desejadas. Porém, a dificuldade desta prética, esta no tempo gasto para obtengéo
do regime permanente do equipamento.

De acordo com Poggi et al. (2008) a quantidade de refrigerante de um sistema de
refrigeracdo depende exclusivamente do volume interno dos seus componentes: tubos,
trocadores de calor, compressores, receptores de liquidos e varios acessorios (bomba, valvula
de expansdo, filtros). Além disso, também depende das caracteristicas do refrigerante, do seu
estado fisico e dos niveis de pressdo operacional do sistema. Por isso, devem distinguir-se trés
casos:

e Componentes contendo refrigerante na forma monofasica (liquido ou vapor): a maioria
dos tubos, compressores e filtros.

e Componentes contendo refrigerante sob duas fases completamente separadas:
receptores liquidos.

e Componentes contendo refrigerante em duas fases (liquido e vapor): trocadores de
calor.

Hermes et al. (2015) apresentaram um estudo teoérico da possibilidade de reducdo da
carga de refrigerante em um sistema de compressao a vapor com IHX (Internal Heat Exchange
— um trocador de calor interno a tubulacdo). Dessa forma, explicaram que a variagdo da
guantidade da carga de refrigerante em cada um dos componentes do sistema (condensador,
evaporador e compressor) deve ser calculada considerando: (1) que a capacidade de
refrigeracdo, caracteristicas do compressor, e a pressao de condensacéo sao limitadas e (2) que
o ciclo possui uma carga “o0tima” quando vapor saturado deixa o evaporador (para aproveitar o
maximo do efeito do refrigerante), e liquido saturado sai do condensador (para garantir uma
guantidade minima de refrigerante necessaria). A quantidade de refrigerante acrescentada no
calculo devido ao aumento da tubulacéo do sistema para empregar o IHX é pequena em relacdo
ao ganho de reducdo da quantidade de refrigerante a partir da eliminagdo do segundo passo do

condensador (substituido pelo IHX).

2.3 Influéncia da carga de refrigerante no COP do sistema de refrigeracao

Varios estudos publicados fazem referéncia a influéncia da carga do refrigerante no COP

do sistema.
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Kim et al. (2010) estudaram os impactos da carga de refrigerante na performance do ar
condicionado e em um sistema de bomba de calor. Os autores deixaram claro que o
monitoramento continuo do nivel de carga deve levar a deteccdo precoce de vazamentos de
refrigerante e evitar a baixa carga ou sobrecarga. Esses modos de falha citados levam a perda
de eficiéncia e aumento de custos. Conforme os autores, em média, uma reducdo de carga de
refrigerante em 30% reduz a capacidade de resfriamento em 7% e o COP em 9% do sistema de
ar condicionado. Porém, como uma protecdo ao sistema, a valvula de expanséo ajusta a taxa de
fluxo em massa do sistema em resposta a mudancas na carga de refrigerante.

Um trabalho de pesquisa sobre os efeitos da variacdo da rotagdo do compressor e da
quantidade de carga de refrigerante na capacidade de resfriamento e COP em um sistema de ar
condicionado automotivo revelou que, enquanto a capacidade de resfriamento aumenta com o
aumento da rotacdo do compressor, 0 COP diminui (Lee e Yoo, 2000; Kaynakli e Horuz, 2003).
Os autores também afirmaram que um aumento de 10% da quantidade de carga de refrigerante
para uma rotagdo constante do compressor, resultou, em um aumento na capacidade de
resfriamento, bem como no COP do sistema de ar condicionado.

Liu at al. (2005) investigaram os efeitos da quantidade de carga, do tipo de dleo, da
pressao de saida do evaporador, da velocidade da rotagdo do compressor, da temperatura do ar
e do fluxo tanto para o condensador quanto para o evaporador em um sistema de ar
condicionado automotivo que utiliza CO2 como refrigerante. Eles concluiram que o
desempenho do sistema era bastante dependente da quantidade de carga de refrigerante.

Atik et al. (2011) realizaram um estudo para avaliar a influéncia da variacdo da carga de
refrigerante do sistema a fim de analisarem os efeitos do vazamento de refrigerante do sistema
de ar condicionado automotivo. Eles variaram a carga de refrigerante em relacéo ao valor 6timo
fornecido pelo fabricante do sistema. No entanto, a capacidade de resfriamento do sistema foi
reduzida em 12% e 19% respectivamente, de acordo com uma reducdo de 20% e 40% da carga
de refrigerante em relagdo a quantidade de carga “6tima” do refrigerante. Assim, os resultados
do teste mostraram que quantidades maiores de carga de refrigerante influenciaram mais
rapidamente sobre a capacidade de refrigeracdo do que valores mais baixos.

Conforme Jabardo et al. (2002), que estudou o sistema de ar condicionado automotivo
com compressor de cilindrada variavel, o COP do sistema sofre um efeito negativo significativo
no caso de sobrecargas.

Para Goswami et al. (2001) que estudaram os efeitos da carga de refrigerante nos
sistemas de ar condicionado, os resultados indicaram que a capacidade maxima de resfriamento

e a taxa de eficiéncia energética ocorreram perto da condi¢éo de carga total. E tanto na baixa



27

carga ou sobrecarga do sistema ocorreu diminuicdo na capacidade de refrigeracdo e na
eficiéncia energética do sistema, sendo que a carga baixa causou mais influéncia. Os autores
concluiram que para niveis de carga variando até 90% da carga “6tima” o efeito é praticamente
insignificante. Porém quando se trata de 80% da carga “6tima”, sendo para mais ou para menos,
a capacidade de resfriamento e 0 COP podem ser proximos de zero.

lanella et al. (1999) analisaram os efeitos da carga de refrigerante na capacidade de
refrigeracdo e no COP de um sistema de ar condicionado automotivo. Eles variaram a carga de
650 g até 1150 g. Para sobrecargas, com valores acima de 1050 g, houve elevacdo da capacidade
de refrigeracdo e uma reducéo do COP. A partir desse ponto, todo acréscimo de refrigerante no
sistema produziu um acumulo de refrigerante liquido na parte inferior do condensador,
provocando um aumento do sub-resfriamento, da pressdo de condensacao e, por conseguinte,
da poténcia de compressdo, o que explica a deterioracdo do COP. Além disso, maiores valores
de sub-resfriamentos implicam em maiores efeitos do refrigerante, justificando o aumento da
capacidade de refrigeracdo. Durante esse ensaio realizado adotaram a carga 6tima de 1000
gramas, que apresentou um sub-resfriamento de 10°C, considerado adequado para a execucao
dos ensaios posteriores.

Corberan et al. (2008) maximizaram o COP a partir da variacéo da carga do refrigerante,
no caso utilizando o R290 em um sistema de bomba de calor equipado com valvula de expansao.
Eles explicaram que o sistema respondeu ao aumento da carga de refrigerante aumentando o
sub-resfriamento. A carga 6tima de refrigerante foi relacionada ao sub-resfriamento adequado
e maximo COP do sistema, definido a partir do balanco entre a reducdo da temperatura de saida
do condensador (efeito positivo) e 0 aumento da temperatura de condensagéo (efeito negativo).
Porém, essa carga O6tima do sistema ainda depende de parametros adicionais: dimensdes e
projeto do evaporador e do condensador e seus canais, volume da linha do liquido e, finalmente,
quantidade e tipo do 6leo lubrificante empregado.

Primal e Lundqvist (2005) também realizaram um estudo de otimizacdo da carga de
refrigerante. Conforme eles, independentemente da escolha do refrigerante, é sempre
importante diminuir o vazamento e a carga utilizada no sistema, mas somente se isso puder ser
feito sem influenciar negativamente o coeficiente de desempenho (COP) do sistema. Utilizando
0 R290 em um sistema doméstico de bomba de calor para diferentes temperaturas internas
encontraram um valor de sub-resfriamento correspondente a valores entre 4°C e 5°C.

Choi e Kim (2002) estudaram os efeitos da carga de refrigerante imprdpria, ou seja,
baixa carga ou excesso de carga, na performance de uma bomba de calor com véalvula de

expansdo eletronica e tubo capilar. Para a condi¢ao de sobrecarga, a capacidade de refrigeracédo
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é reduzida devida ao decréscimo da diferenca de temperatura entre o refrigerante e a agua. Para
a condicdo de baixa carga, a capacidade também é reduzida devido a reducdo do fluxo de
refrigerante e eficiéncia do compressor resultado do aumento da temperatura de succdo. Em
adicional, mesmo que o superaquecimento seja maior na condi¢do de baixa carga de refrigerante
do que na condicdo de sobrecarga, é com baixa carga que a eficiéncia do evaporador é
significativamente reduzida.

Choi e Kim (2004) estudaram experimentalmente os efeitos da carga do refrigerante na
performance de uma bomba de calor operando com os refrigerantes R22 e R407C,
respectivamente. A carga para otimizacdo do COP foi determinada a partir de diferentes
condigdes de operagdes do sistema e o “6timo” sub-resfriamento correspondente foi em torno
de 5°C para o refrigerante R22 e 2°C para o R407C.

Poggi et. al (2008) publicaram uma revisdo detalhada sobre a reducdo das cargas de
refrigerantes para sistemas de refrigeracéo. Eles estudaram a maximizacgao do COP com a carga
de refrigerante para um sub-resfriamento apropriado no condensador.

Ainda nessa linha, Palm (2007), em seu estudo sobre sistemas de refrigeracdo com a
minima carga de refrigerante, afirma que é possivel um compromisso entre projetar um sistema

para uma carga minima, sem reduzir o desempenho.

2.4 Influéncia do sub-resfriamento no sistema de refrigeracéo

Conforme Pottker (2012) o estado do refrigerante que entra no dispositivo de expansao
de um sistema convencional de compressdo a vapor é comumente assumido como liquido
saturado.

Pottker e Hrnjak (2015) que estudaram os efeitos do sub-resfriamento no condensador
na performance de um sistema de compressdo a vapor explicam que o sub-resfriamento do
liguido antes do dispositivo de expansdo isoentalpica reduz as perdas por estrangulamento e
potencialmente aumenta o COP do sistema de compressdo a vapor. Pottker e Hrnjak (2012)
mostraram que, a medida que o sub-resfriamento do condensador aumenta, o0 COP reduz como
resultado de um compromisso entre o aumento do efeito de refrigeracdo, devido a reducdo da
temperatura de saida do condensador, e 0 aumento do trabalho de compressao especifico,
devido ao aumento na pressdo de condensacdo. Neste estudo ainda concluiram que as
propriedades termodinamicas associadas ao aumento relativo do efeito de refrigeracéo, isto é,
calor especifico do estado liquido e calor latente do estado vapor, sdo dominantes para

determinar a melhora maxima da COP com sub-resfriamento do condensador.
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O grau do sub-resfriamento conforme Choi e Kim (2002) é definido como a diferenca
entre a temperatura do refrigerante na saida do condensador e a temperatura de satura¢éo do
refrigerante a pressao nesse mesmo ponto do sistema. O sub-resfriamento que afeta fortemente
a capacidade de refrigeracdo e o fluxo de refrigerante podem ser aumentados a partir de 3
métodos: (1) melhoramento da capacidade do condensador, (2) adi¢do da carga de gas, e (3)
aumento da restricdo do dispositivo de expanséo.

Os principais meios para sub-resfriar o liquido consiste em utilizar um trocador de calor
interno (conhecido como IHX) ou um refrigerador dissipador de calor (no caso automotivo o
condensador), normalmente denominados sub-resfriadores. A partir da analise de um ciclo e
um modelo de compresséo a vapor de um sistema de ar condicionado, Pottker e Hrnjak (2015)
mostram que o sub-resfriamento do condensador aumenta o COP a um maximo, devido a
reducdo da temperatura do refrigerante na saida do condensador, além de aumentar o trabalho
de compressdo especifica, devido ao aumento da pressdo de condensacéo.

Conforme Corberan et al (2008), que estudaram a otimizacdo da carga de refrigerante
em sistema de bomba de calor, existe um valor de sub-resfriamento étimo para cada sistema. E
este valor esta relacionado com a abordagem entre a temperatura de saida do refrigerante do
condensador e a temperatura correspondente da agua (nesse caso do sistema). Isto depende
principalmente do tamanho do condensador e da sua disposigéo de fluxo.

Yamanaka et al. (1997) mostraram que o COP pode ser aumentado também a partir do
sub-resfriamento devido ao incremento na diferenca de entalpia através do evaporador.

Além de maximizar a performance, Yamanaka et al. (1997) também evidenciam que o
sub-resfriamento proporciona uma reducdo na quantidade de refrigerante necessario ao sistema,
uma vez que o processo de sub-resfriamento a partir da acumulacédo de fluido em estado liquido
adicionado ao passo inferior do condensador garante um liquido em temperatura seguramente
baixa para ser encaminhado a vélvula de expansdo. Caso contrario, seria necessario um
condensador de dimensdes relativamente mais elevadas, consequentemente com maior
quantidade de refrigerante, a fim de garantir 100% de liquido sub-refrigerado na saida do
condensador.

Pomme (1999) prop0s a geracao de sub-resfriamento do condensador a partir de uma
valvula de “pré-expansdo” localizada entre a parte final do condensador e o acumulador. Dessa
forma, a &rea de sub-resfriamento n&o seria fixa e o sub-resfriamento poderia ser potencialmente
controlado.

Selbas et al. (2006) realizaram um estudo de otimizagdo termoecondmica sobre a

condensacgéo, sub-resfriamento, evaporagdo e superaquecimento utilizando os conceitos de
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exergia. Nesse estudo concluiram que o valor de sub-resfriamento 6timo é em torno de 5°C,
que, conforme eles, é um valor razoavel acordado com os fabricantes de componentes
envolvidos.

Linton et al. (1992) investigaram experimentalmente os efeitos do liquido sub-resfriado
no condensador na performance do sistema de refrigeracdo utilizando os refrigerantes R12,
R134ae 152a. Paratodos os refrigerantes estudados, o sub-resfriamento foi variado entre 6°C
e 18°C e a temperatura de condensacdo foi mantida constante, a partir do controle do fluxo de
agua e temperatura de entrada no condensador. Resultados mostraram que o COP e a
capacidade de refrigeracdo tiveram ganhos para todos os casos testados: para 0 R12 o ganho foi
de 10,5%; para o R134a o ganho foi de 12,5%; e para 0 R152a o0 ganho foi de 10%.

Conforme descrito por Shapiro (2002), o coeficiente de desempenho do sistema cai
conforme a temperatura média do refrigerante no condensador aumenta. Indiretamente dessa
forma, pode-se dizer que o coeficiente do sistema cai se o sub-resfriamento também é
prejudicado, uma vez que sendo a temperatura do fluido do condensador aumentada, o sub-
resfriamento tende a ser menor.

Porém, Datta et al (2014) discutem que um bloqueio parcial na area do condensador
acarreta uma reducdo da vazao que influencia diretamente no estado do fluido na saida do
condensador, o que consequentemente ocasiona uma redugéo do COP.

Ravikumar e Karwall (2005) discutiram desenvolvimentos recentes de condensadores
automotivos e tecnologias dos filtros secadores, com atencdo especial ao projeto interno dos
acumuladores de liquido e posi¢do do passo de sub-resfriamento. Apresentaram diferencas
entre os condensadores devido ao fato de possuir o filtro secador integrado ou ndo e no primeiro
caso por processo brasado ou ndo. No caso, eles concluiram que o condensador com o filtro
secador integrado foi focado para otimizar a fabricacdo no intuito de reducdo de numero de
componentes separados e processos.

Won (2006) otimizou numericamente 0 conjunto de tubos (tubos por passo) de
condensadores com acumulador integrado e area designada para sub-resfriamento. Ele conclui
que 4 canais, destinada ao sub-resfriamento foi aquela que obteve a condicdo Otima de
funcionamento do sistema

Abraham et al (2006) realizaram uma revisdo sobre os projetos de condensador com
acumulador integrado e area de sub-resfriamento para sistemas de ar condicionado
automotivos, especificamente analisando as questdes de volume do acumulador, passo de sub-

resfriamento e separacdo liquido-vapor no acumulador.
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Conforme discutido por Strupp et al. (2010) a razdo da area de sub-resfriamento € fixada
pela posi¢do do acumulador. Porém, eles propuseram, mas ndo testaram, um controle do sub-
resfriamento. Um acumulador instalado no lado de baixa pressdo ap0s o evaporador para
absorver variag6es de carga e manter a saida do evaporador com vapor saturado. Enquanto isso,
uma vélvula de expansao eletrénica controlaria o sub-resfriamento.

Mas conforme Qi et al (2010), que investigaram melhorias de performances em sistemas
moveis de ar condicionado, uma area no condensador destinada a sub-resfriamento, é de fato,

uma melhoria eficiente no sistema.

2.5 Influéncia do superaquecimento no sistema de refrigeracao

O fluxo de refrigerante no evaporador pode ser dividido em duas regides. No primeiro
estagio ocorre a evaporagdo e no segundo uma regido de superaquecimento. O refrigerante na
primeira regido esta em duas fases (liquido + vapor) enquanto na segunda regido ele se torna
vapor superaquecido. (Shen et al. 2014)

Conforme Choi e Kim (2002), o grau do superaquecimento ¢ definido como a diferenca
entre a temperatura do refrigerante na saida do evaporador e a temperatura de evaporacao, a
pressdo correspondente. O superaquecimento tem sido usado como um parametro de controle
para ajustar o fluxo do refrigerante através da variacdo do dispositivo de expansao e garantir
que na entrada do compressor tenha somente vapor superaguecido.

Selbas et al. (2006) afirmam que se o evaporador tem suas dimensdes aumentadas, vapor
saturado continua a absorver calor se tornando vapor superaquecido antes de chegar ao
Compressor.

Farzad et al. (1991), em seus estudos referentes as caracteristicas do desempenho do
sistema de um aparelho de ar condicionado sob condicdo de vérias cargas de refrigerantes,
mostraram que o superagquecimento na saida do evaporador diminui a medida que a temperatura
externa aumenta. Para sobrecargas de 10, 15 e 20%, o refrigerante na saida do evaporador estava
saturado, o que pode indicar a possivel introducdo de vapor imido no compressor.

Bjork et al (2006) realizaram uma variagdo da carga de refrigerante em um sistema de
refrigeracdo domeéstico e concluiram que um evaporador trabalhando com baixa carga de
refrigerante fornece um superaquecimento alto, uma baixa temperatura de evaporacao e,

portanto, uma grande elevacao de temperatura, 0 que reduz a eficiéncia do sistema.
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Conforme Zhang et al. (2015) o superaquecimento deve ser mantido superior aum limite
especifico para evitar que o refrigerante em estado liquido flua para o interior do compressor,
uma vez que 0s compressores utilizados em automoveis nao sao projetados para operar com
fluido em estado liquido.

Ao mesmo tempo, a pressdo do evaporador é controlada pela valvula de expansdo a um
valor desejado para equilibrar cuidadosamente a capacidade do trocador de calor para extrair o
calor do ar da cabine sem atingir o ponto de congelamento. Isso porque se a troca de calor entre
0 evaporador e o ar direcionado para o interior da cabine ocorrer de forma nao controlada a
umidade do ar retirada pode congelar sobre a parede do evaporador obstruindo a passagem para
a vazéo de ar.

Em sua andlise da performance do evaporador em um sistema de ar condicionado
automotivo Shen et. al (2014) variaram diversos parametros e condi¢cdes ambientais para
estudar os efeitos na capacidade de resfriamento do evaporador, consequentemente encontrando
valores diferentes de superaquecimento. Inicialmente ja puderam perceber que a temperatura
do refrigerante aumenta rapidamente quando entra na regido de superaquecimento. Dessa
forma, verificou-se que a capacidade de arrefecimento é extremamente sensivel a alteragcdes na
taxa de fluxo de massa de refrigerante e também a entalpia de entrada.

Conforme Selbas et al. (2006) uma vez que o efeito de refrigeracéo por unidade de massa
€ maior para o ciclo com superaquecimento do que para o ciclo unicamente saturado, entdo a
razdo de fluxo de massa do refrigerante por unidade de capacidade é menor para o ciclo com
superaguecimento. E mesmo que o volume especifico da succdo de vapor e o calor de
compressdo por unidade de massa sdo melhores no ciclo com superaquecimento, o volume de
vapor comprimido por unidade de capacidade e a poténcia requerida por unidade de capacidade
sdo maiores para o ciclo saturado. 1sso ocorre devido a reducdo da razdo do fluxo de massa.

Dessa forma, para o ciclo com superaquecimento, o efeito de refrigeracdo por unidade
de massa e o calor de compressé@o por unidade de massa do refrigerante sdo melhores do que
para o ciclo unicamente saturado. Assim, desde que o aumento do efeito de refrigeracdo é
proporcionalmente maior em relacdo ao calor de compressdo, o COP para o ciclo com

superaguecimento é maior que para o ciclo saturado. (Selbas et al. 2006)

2.6 Resumo do estado da arte
Com base nesta revisdo bibliografica, segue Tabela 1 com o resumo do que foi exposto

nos tépicos 2.1 ao 2.5.
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Tabela 1 - Resumo estado da arte

ENFOQUE DO . EFEITOS
REFERENCIA
ESTUDO
) - Refrigerantes com elevado calor
Estudo experimental o
_ latente de vaporizacdo tendem a ter
sobre os efeitos no -
A menos  beneficios no  sub-
parametro sub-

resfriamento do R-134a
em relacdo ao R1234yf
com e sem o trocador de

calor interno.

Pottker e Hrnjak (2015)

resfriamento no condensador.

- Utilizando o sub-resfriamento no
condensador, o COP do sistema foi
maior utilizando o gas 1234yf em

detrimento ao R134a.

Estudo do efeito do sub-
resfriamento na
performance de sistemas

de compresséo a vapor.

Pottker e Hrnjak (2015)
Pottker e Hrnjak (2012)

- A medida que o sub-resfriamento
no condensador aumenta, o COP
vai a0 mé&ximo por causa de um
compromisso entre o aumento do
efeito do gas devido a reducdo da
temperatura de saida do
condensador e 0 aumento de
trabalho especifico do compressor
devido ao aumento da pressdo no

condensador.

Anélise da performance
do evaporador de um
sistema de ar

condicionado automotivo

Shen et al (2014)

- A capacidade de refrigeracdo do
evaporador é extremamente sensivel
a mudanca de fluxo de massa de

refrigerante e entalpia de entrada.

Analise dos efeitos da
obstrucdo de vazdo de ar
no condensador e na
performance do sistema

de ar condicionado

Datta et al (2014)

- Uma maé-distribuicdo do fluxo de
ar pelo condensador afeta o trabalho
de outros componentes do sistema e
tem impacto direto na performance
do ciclo de refrigeracéo, reduzindo a
capacidade de refrigeragdo e o COP

do sistema.
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Estudo experimental e
numeérico da performance
do sistema de ar
condicionado automotivo
utilizando  refrigerantes

alternativos.

Joudi et al (2003)

- O COP reflete a performance do
sistema, sendo uma funcdo da
temperatura de condensacdo em
varias temperaturas do evaporador.
- O COP reduz com o aumento da
temperatura de condensacéo.

Otimizagéo

termoecondmica do sub-
resfriamento e
superaquecimento de um
ciclo de refrigeracdo a

vapor

Selbas et al (2006)

- Em sistemas de refrigeracdo, a
performance do sistema aumenta
com a operacao do sub-resfriamento
e superaquecimento.

- E importante para determinagéo do
ponto 6timo de operacdo do sistema
de refrigeracdo, as temperaturas e
parametros  sub-resfriamento e

superaquecimento.

Avaliacdo experimental e
numeérica da influéncia da
cilindrada do compressor
no sistema de ar

condicionado automotivo

Jabardo et al. (2002)

- O COP do sistema sofre um efeito
negativo significativo no caso de
sobrecargas.

- Os parametros variaveis durante o
funcionamento do veiculo, tais
como a temperatura do ar de
condensagdo e a rotacdo do
compressor, ndo afetam a
capacidade de refrigeracdo devido
ao controle de cilindrada do
compressor variavel, que faz uma

compensagédo no sistema.

Caracteristicas do
desempenho do sistema
de um aparelho de ar
condicionado sob
condicdo de varias cargas

de refrigerantes

Farzad et al. (1991)

- A degradacdo do desempenho é
geralmente maior para baixa carga
do que para sobrecarga.

- O superaguecimento na saida do
evaporador diminui a medida que a

temperatura externa aumenta.
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Estudo experimental de
um sistema de ar
condicionado automotivo
provido de controle de

capacidade

lanella et al (1999)

- A carga de refrigerante para
valores muito elevados, nota-se um
decaimento do COP, e para valores
muito baixos, quando ocorre a
formacdo de bolhas na saida do
condensador. Isto indica que o
sistema pode operar adequadamente
para uma faixa bastante ampla de

carga de refrigerante.

Investigacao

experimental do efeito do
nivel de carga de
refrigerante  em um
sistema de ar

condicionado automotivo

Atik et al (2011)

- A variagdo da COP depende da
velocidade da rotacdo  do
compressor, bem como da carga de

refrigerante.

Reducdo de carga de
refrigerante nos ciclos de
refrigeracédo por
compressao de vapor
através de trocador de

calor na linha liquida do

Hermes et al (2015)

- O ciclo possui uma carga “6tima”
quando vapor saturado deixa o0
evaporador (para aproveitar o
méaximo do efeito do refrigerante), e
liquido saturado sai do condensador

(para garantir uma quantidade

sistema minima de refrigerante necessaria)
- Para niveis de carga variando até
90% da carga “6tima” o efeito no
) sistema é insignificante.
Efeito da carga do

refrigerante  em um

sistema de refrigeracdo

Goswami et al. (2001)

- Para niveis de carga de 80% da
carga “o0tima”, sendo para mais ou
para menos, a capacidade de
resfriamento e o COP podem ser

proximo de zero, ou até negativos.

Impactos da carga de
refrigerante na

performance do um

Kim et al. (2010)

- Sobrecarga ou baixa carga podem
reduzir a vida, a capacidade e a

eficiéncia do ar-condicionado.




36

sistema de ar
condicionado e em

bomba de calor

- Para sistemas com equipados com
valvula de expansdo, tanto a
capacidade de refrigeracdo e o COP
ndo diminuem significativamente
até que o nivel de carga de
refrigerante atinja cerca de 70% da

carga “otimal”.

Estudo de melhoria do
desempenho do sistema
de ar condicionado movel
utilizando trocadores de

calor de micro canais.

Qi et al (2010)

- Condensador com acumulador
integrado antes do Gltimo passe de
sub-resfriamento tem maior valor
de sub-resfriamento comparado
com um condensador sem filtro
integrado.

- Maior sub-resfriamento significa
maior diferenca de entalpia entre a
entrada do evaporador e saida, o que
é melhorativo para a capacidade de

refrigeracgéo.

Estudo para otimizagdo
da carga de uma bomba
de calor - pesquisa
experimental para avaliar
a influéncia da carga de
refrigerante  tanto no
desempenho de uma
unidade reversivel agua-
agua quanto no ciclo

refrigerante

Corberan et al. (2008)

- O desempenho dos sistemas de
refrigeracdo é altamente dependente
da carga de refrigerante.

- O aumento de carga requer um
aumento do sub-resfriamento e tem
um efeito positivo sobre o COP.

- Um valor 6timo de sub-
resfriamento depende do tamanho
do condensador e da sua disposi¢édo
de fluxo.

- A carga otima do sistema ainda
depende de parametros adicionais:
dimensdes e projeto do evaporador e
do condensador e seus canais,

volume da linha do liquido e,
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finalmente, quantidade e tipo do
6leo lubrificante empregado.

Estudo de sistemas de
refrigeracédo com
reducbes da carga de
refrigerantes: projeto do

sistema e performance

Primal e Lundqvist
(2005)

- O uso de trocadores de calor de
microcanais reduza carga de
refrigerante em bombas de calor e
refrigeracdo consideravelmente.

- Os coeficientes de transferéncia de
calor dos trocadores de calor de
microcanais com dimenso6es
corretas sao elevados, indicando que
a reducdo na carga pode ser

alcancada sem perda de COP.

Os efeitos da carga de
refrigerante imprépria na
performance de uma
bomba de calor com
valvula de expansdo

eletronica e tubo capilar.

Choi e kim (2002)

- Para um sistema com tubo capilar,
a degradacdo da performance foi
maior na condicdo de baixa carga do
que na condigéo de sobre carga.

- A carga do refrigerante teve baixa
influéncia na capacidade de
refrigeracdo e no COP do sistema
valvula de

com a expansao

eletrbnica.

Influéncia do dispositivo
de expanséo na
performance de uma
bomba de calor utilizando
R407C com um range de

cargas de refrigerante.

Choi e Kim (2004)

- A quantidade total de carga de
R407C para um sistema com tubo
capilar é menor 8% do que para o
refrigerante R22.

- A degradacdo da performance do
sistema é maior na condi¢do de
baixa carga do que na condicdo de
sobrecarga. Isso é devido ao
superaquecimento  relativamente

maior na condicdo de baixa carga.

Analise das cargas de

refrigerante em sistemas

Poggi et. al (2008)

- A quantidade de refrigerante de um

sistema de refrigeracdo depende
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de refrigeracéo e
estratégias de reducdo de

carga

exclusivamente do volume interno
dos seus componentes.

- Trocadores compactos permitem
reduzir a carga de refrigerante sem
perda de performance.

- Deve ser respeitada a quantidade
de refrigerante minimo para o

correto funcionamento do sistema.

Analise da performance
do condensador com o0

filtro secador integrado

Won (2006)

- O desempenho do condensador e
valores de sub-resfriamento foram
otimizados variando a disposicao do
tubo (tubos / passagem) e mantendo
fixas todas as outras especificagdes
e condicOes operacionais.

Consideracdes de projeto
para recipientes de filtro
secadores integrados ao

condensador

Abraham et al (2006)

- A érea de sub-resfriamento deve
estar dentro de 10% a 30% da area
total do condensador

- O Recipiente do filtro secador deve
ser projetado para que a separacdo
liquido-vapor  seja eficaz para
evitar que o refrigerante gasoso flua

através da area de sub-resfriamento.

Melhoria do sistema de ar
condicionado automotivo
usando uma nova técnica

de sub-resfriamento .

Pomme (1999)

- A otimizacdo do parametro sub-
resfriamento permite aumentar a
capacidade de refrigeracdo (COP)
dos sistemas de ar condicionado
automotivos.

- Os métodos de pré-expansdo do
refrigerante sdo eficientes para
induzir o sub-resfrimento nos
sistemas de ar condicionado de
automaveis que possuem limitaces

de espagos no vao motor.
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Tendéncias de eficiéncia
energética aplicada a
condensadores

automotivos.

Strupp et al. (2010)

- Para obter diferentes valores de
sub-resfriamento, a carga de
refrigerante foi alterada e avaliado o
comportamento do fluido no interior
do recipiente do filtro secador
integrado.

- Um controle de sub-resfriamento é
uma alternativa ao condensador com
0 recipiente do filtro secador
integrado. O que estabelece um sub-

resfriamento “6timo”.

Estudo experimental e
modelo de simulagéo
para a determinacdo do
inventario em sistemas de
refrigeracdo carregados
com os fluidos r-134a e

Hfo-1234yf

Humia (2017)

- Os resultados obtidos no banco de
testes, com os fluidos R-134a e R-
1234yf, mostraram que, fixadas a

velocidade méssica e o titulo na
saida do pré-aquecedor,
temperaturas de ebulicdo maiores
implicaram maior quantidade de
massa de fluido no sistema. Ja
quando a temperatura de ebulicdo e
sdo mantidos

o titulo fixos,

velocidades  massicas  menores
implicaram presenca de maior

quantidade de massa.

Fonte: Elaborado pela autora, 2017
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3 FUNDAMENTACAO TEORICA

O processo de refrigeracdo da cabine de um automdvel consiste em remover o calor do
seu interior e dissipar este calor para o ambiente externo, tendo como objetivo a reducéo da
temperatura do local de interesse.

O que difere um sistema de ar condicionado automotivo de um sistema predial sdo
alguns parametros como, por exemplo, a instalacdo. Em um veiculo o espaco disponivel para o
trajeto das tubulacdes € limitado, gerando um percurso sinuoso com a finalidade de contornar
os diversos componentes presentes no vdo motor. Em algumas situagdes é necessario que as
tubulacBes sejam fixadas no préprio bloco motor, estando sujeitas a esforcos mecanicos e
vibracOes externas. Enquanto em uma instalacdo comercial (predial) tem-se uma liberdade
maior de espaco disponivel para o trajeto das tubulacdes, permitindo assim um percurso
retilineo.

Outra questdo é a fonte de energia para o acionamento do compressor, que no automavel
é movido através de uma correia auxiliar sincronizando a rotacdo do motor de combustéo
interna com a do compressor. Dessa forma, a rotacdo ndo é fixa, variando em uma faixa em
funcdo da rotagdo do motor, que por sua vez depende da solicitacdo do condutor. Assim,
tratando do sistema de ar condicionado predial, o compressor, acionado por energia elétrica na
maioria dos casos, possui uma rotacao fixa.

No projeto de uma instalacdo predial € possivel, ainda de certa forma, estabelecer um
local ideal para a disposicdo do condensador, de maneira a alcancar trocas de calor mais
eficientes, ou seja, local externo arejado e distantes de fontes de calor. Em um veiculo, essa
unidade condensadora é comumente instalada imediatamente ap6s as aberturas do para-choque
frontal, com uma ventilacdo reduzida e exposta a fontes de calor provenientes do vao motor.

O sistema de ar condicionado automotivo diferentemente do predial, ainda tem sua
performance influenciada pela variacdo da carga térmica imposta ao veiculo em razdo das
diversas condicOes de operagdo, como por exemplo, o clima ambiente devido a regido
geogréfica, a hora do dia, o numero de ocupantes do veiculo que emitem calor, estacdo do ano,
entre outros fatores.

O dimensionamento de um sistema de ar condicionado automotivo se torna complexo,
pois além da funcgéo de promover a condicao climatica adequada a solicitacdo dos ocupantes do
veiculo, é considerado também um item de seguranca ativa, atraves de seus recursos de

desembacamento dos vidros e controle da qualidade do ar.
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O sistema de ar condicionado automotivo deve ser capaz de realizar a refrigeracdo e
ainda ser leve e compacto, e precisa ser o mais eficiente possivel dentro das condi¢des impostas,
pois 0 consumo de energia envolvido no processo € significativo (Santos, 2005).

Dessa forma, adotou-se o ciclo de refrigeragdo por compressao a vapor em que 0
compressor recebe o fluido refrigerante no estado vapor a baixa pressdo, promove neste um
aumento de temperatura e pressao, e o direciona ao condensador. No condensador o fluido j&
em estado de vapor superaquecido, se condensa, atinge o sub-resfriamento e € encaminhado a
valvula de expansédo. Nesta, o fluido é expandido e sofre uma queda de pressao e temperatura.
Ap0s essa etapa ja no evaporador, o fluido se evapora através da troca de calor com o ar que

vai para a cabine, atinge o superaquecimento e é encaminhado novamente ao compressor.

3.1 Ciclo de refrigeracéo por compressédo a vapor

O objetivo de um sistema de refrigeracdo é promover e manter o resfriamento de uma

regido com uma temperatura inferior aquela de suas vizinhangas, e em geral isso é realizado

utilizando um sistema de refrigeragdo de compresséo a vapor (Figura 1).

Figura 1 - Componentes de um sistema de refrigeracdo por compressdo a vapor
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Condensador
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Fonte: SHAPIRO, 2002
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A medida que o refrigerante passa pelo evaporador, a transferéncia de calor proveniente
do espaco a ser refrigerado ocasiona a evaporacdo do fluido refrigerante. Considerando um
volume de controle que engloba o lado do refrigerante no evaporador, desprezando as variagoes
de energia cinética e potencial nos componentes, os balan¢os de massa e energia simplificam-

se fornecendo a taxa de transferéncia de calor por unidade de massa refrigerante.

= hy —hy (D
my, = 1y (2)

Em que 1 é a vaz&o massica do refrigerante e Q,,,, a taxa de calor transferida, também
conhecida como capacidade frigorifica do sistema.

O fluido refrigerante que sai do evaporador é comprimido pelo compressor até uma
pressdo e temperatura relativamente altas.

Considerando a ndo existéncia de transferéncia de calor no compressor, os balancgos de

massa e energia para um volume de controle no interior do compressor se tornam:

=h,—hy (3)
m, = 1y (4)

W, A . « :
Em que ﬁ representa a taxa de poténcia de alimentacdo do compressor por unidade de

massa do refrigerante.

No condensador ocorre uma transferéncia de calor do refrigerante para as vizinhancas
que estdo mais frias. Considerando um volume de controle que engloba o lado do refrigerante
no condensador, a taxa de transferéncia de calor por unidade de massa de refrigerante fica

descrita da seguinte maneira:

= hy — h (5)
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s = 1, (6)

Na valvula de expansdo o refrigerante no estado 3 expande-se até a pressdo do
evaporador. Esse processo é geralmente modelado como um processo de estrangulamento em
que ndo hatroca de calor para 0 meio. Nesse caso, as equacdes do balanco de massa e de energia

se tornam:
m, = mg (7)
hy = h3 (8)

A pressdo do refrigerante reduz devido a expansdo adiabética irreversivel, e gera um
correspondente aumento na entropia especifica. O fluido refrigerante deixa a vélvula de
expansdo no estado 4 como uma mistura liquido-vapor.

Considerando que a valvula de expansdo ndo admite entrada ou saida de poténcia, tem-
se que o fornecimento de poténcia liquida € igual a poténcia do compressor. Dessa forma o
coeficiente de desempenho do sistema de refrigeracdo por compressdo a vapor é obtido pela
seguinte equacéo:

— Qent/m _ hl - h4

COP . =
W/ hy —hy

€)

Essas equacdes podem ser igualmente empregadas tanto para o desempenho real, em
que as irreversibilidades estdo presentes no evaporador, no condensador € no compressor,
guanto no desempenho ideal na auséncia destes efeitos.

Em um processo real, o fluido refrigerante no estado vapor, ao deixar o evaporador,
sofre um superaquecimento proposital antes de entrar no compressor. Esse superaquecimento
é controlado pela valvula de expanséo e serve para proteger o compressor de um possivel cal¢o
hidraulico.

Na préatica, o processo de aumento da pressdo do gas pelo compressor ndo pode ser
considerado isoentropico, pois existem muitas perdas por atrito no interior do compressor, que
sdo irreversiveis. Em projetos de sistemas de ar condicionado este fato tem que ser levado em
consideracdo e deve ser compensado no ciclo pelos outros componentes para obtencdo da

eficiéncia desejada. Essa eficiéncia é dada pela seguinte equag&o:
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_ (Vl/c/m)s _ hys —hy
T Wemy) T Ry a0

A fase de resfriamento do gas pela valvula de expansdo pode ser considerada
isoentalpica, como no ciclo ideal, porém é normal a ocorréncia do sub-resfriamento do liquido
antes da entrada na valvula. Este recurso € utilizado em ciclos reais para aumento do rendimento
e para garantir abastecimento da valvula sempre com refrigerante liquido, evitando ruidos
desagradaveis de estrangulamento de fluxo de gas. (Zanetti, 2011).

E possivel avaliar o ciclo de refrigeracdo por compressdo a vapor a partir de diversos
graficos diferentes como T x s, P x v, P x h. No presente trabalho, para o estudo da temperatura
de sub-resfriamento e superaquecimento, serdo utilizadas analises considerando o diagrama

Txs.
No diagrama T x s da Figura 2, tem-se para um ciclo numerado por 1-2s-3-4-1, 0s

seguintes processos:
Figura 2 - Gréfico Txs para um ciclo de refrigeragao
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3
Fonte: SHAPIRO, 2002
o Processol-2s: Compressdo isentropica: é a elevacdo da pressdo do refrigerante

sem alteracdo da entropia, temperatura.
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o O processo 2 caracteriza o efeito da irreversibilidade durante a compressao de
vapor. Essas perdas sdo caracterizadas principalmente devido as perdas por atrito no interior do
compressor. A linha tracejada é desenhada para mostrar 0 aumento da entropia especifica
associada a uma compressao adiabatica irreversivel. Nos casos 2 e 2s a capacidade de
refrigeracdo é a mesma, mas a poténcia de acionamento é maior para 0 caso da compressdo

irreversivel 2 do que a 2s.

o Processo 2-3: Transferéncia de calor do fluido refrigerante para o ambiente
(condensacdo): é a transformacdo do refrigerante do estado vapor saturado em liquido. O

processo leva o refrigerante até o estado liquido comprimido.

. Processo 3-4: Processo de expansdo isoentalpico: é a reducdo brusca da pressao
do refrigerante, transformando-o de liquido a alta pressdo para mistura de vapor e liquido a
baixa pressdo. Nao ha entrada ou saida de energia nesse processo.

o Processo 4-1: Transferéncia de calor do ambiente para o fluido refrigerante
(evaporacao): é a transformacdo da parte liquida da mistura formada na fase anterior em vapor

superaguecido.

Analisando cada ponto especifico, toma-se por estudo o AT do ponto 3 até a temperatura
de saturacdo que caracteriza o sub-resfriamento (liquido comprimido) e o AT da temperatura
de saturacdo até o ponto 1 que caracteriza o superaquecimento (vapor superaquecido).

No caso, o sub-resfriamento € a diferenca de temperatura entre a temperatura de
saturagdo da curva que indica a transferéncia de calor do fluido refrigerante para o ambiente
(processo 2-3) e o0 estado 3, com titulo =0%.

ATsub—resfriamento saturagio (processo 2 »3) — T3 (11)

O superaguecimento, por sua vez, é a diferenca de temperatura entre 0 estado 1 e a
temperatura de saturacdo da curva que indica a transferéncia de calor do ambiente para o fluido

refrigerante (processo 4-1), com titulo=100%.
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ATsuperaquecimenl:o = Tl - Tsaturagéo (processo 4 —1) (12)

3.2 Mistura bifasica liquido-vapor — titulo ( %)

Quando uma mistura liquido e vapor existe em equilibrio, a fase liquida é liquido
saturado e a fase vapor é vapor saturado. As misturas bifésicas liquido-vapor intermediarias
podem ser distinguidas ente si pelo seu titulo.

Para uma mistura bifasica liquido-vapor, a razdo entre a massa de vapor presente e a

massa total de mistura ¢ seu titulo, .

Myapor (13)

X =
mliquido + mvapor

O valor de y varia de zero até a unidade. Para liquidos saturados ¥=0, e para vapor
saturado, y=1. Muito embora definido como uma razdo, o titulo ¢ geralmente expresso como

porcentagem.
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4 SISTEMA DE CLIMATIZACAO AUTOMOTIVO

O sistema de ar condicionado automotivo tem a funcgdo de criar condi¢des climaticas
adequadas segundo a solicitacdo dos ocupantes do veiculo, sendo facilmente identificado como
um item de conforto térmico pela possibilidade de controlar a temperatura, reduzir a umidade,
promover a qualidade e circulagcdo do ar no interior do veiculo. Tudo isso deve ser feito sem
gerar ruido desagradavel no habitaculo.

Entre outros, o sistema deve ainda permitir o controle da qualidade do ar e ter a
capacidade de manter boa condicdo de visibilidade, dando uma contribuicdo fundamental a
seguranca ativa.

O sistema de ar condicionado automotivo é constituido por varios componentes que

desempenham funcdes especificas no ciclo. Sdo eles:

o Caixa de ar;

. Evaporador;

. Vélvula de expansao;
o Filtro de ar;

o Compressor;

o Condensador;

o Filtro secador;

o Eletroventilador;

A caixa de distribuicdo de ar da Figura 3 consiste em um dispositivo dotado de dutos e
compartimentos, onde um fluxo de ar antes de ser transferido para o habitaculo tem sua
temperatura ajustada e umidade reduzida conforme solicitacdo dos passageiros. Dessa forma, a
fim de possibilitar um conforto térmico, a caixa de ar possui inimeras saidas que devem
promover uma circulacdo geral sobre os passageiros do veiculo (Pereira et al, 2010). Estas
saidas contemplam normalmente os pés e o dorso dos passageiros, bem como os vidros

dianteiros para principalmente reduzir os efeitos do embagamento e congelamento.



48

Figura 3 - Caixa de distribui¢do de ar em corte

DS

AE
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DP
Fonte: Pereira, 2010

De acordo com a Figura 6:

AE: Ar externo

Al: Ar interno (ao veiculo) — posi¢do de captacdo de ar interno da cabine
SPA: Seletor de proveniéncia do ar (externo ou interno)

E: Evaporador

SM: Seletor de mistura

DP: Difusor direcionador para 0s pés

SDI: Seletor de distribuigéo inferior da vazao

SDS: Seletor de distribuicéo superior da vazédo

DS: Difusor superior (direcionamento ao parabrisa)

BF: Bocal para difusor frontal

A selecdo das funcBes da caixa de distribuicdo de ar é realizada pelos ocupantes do

veiculo através do comando da caixa, conforme Figura 4.
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Figura 4 - Comando da caixa de ar

Fonte: Manual do proprietario Fiat Argo, 2017

Cada botéo possui a funcdo conforme a seguir:

Botdo A: Regula a temperatura do ar (mistura ar quente/frio). Ele move o seletor SM
conforme Figura 3.

Botdo B: Liga e desliga o compressor do sistema e estabelece a velocidade do ar
insuflado para o interno da cabine.

Botdo C: Altera a fonte de captacdo de ar (interna / externa). Ele move o seletor SPA
conforme Figura 3.

Botdo D: Altera o direcionamento do ar para os difusores do painel (por exemplo:
posicao para os pés, frontal ou para o parabrisa). Ele move os seletores SDI e SDS da Figura 3.

Para que o ar insuflado para o interior do veiculo seja totalmente filtrado e parcialmente
renovado, o filtro é instalado na entrada da caixa.

O filtro de ar absorve particulas de p6 e contaminantes do ar, melhorando o ar no interior
do veiculo. Os filtros de cabine para habitaculo sdo formados de trés camadas de fibra ligadas
entre si, além de uma camada intermediaria carregada eletrostaticamente. Devido a esta carga
eletrostatica, até mesmo particulas minusculas sdo atraidas pelas fibras, que as retém mantendo
0 ar dentro da cabine limpo e sem impurezas (Pereira et al, 2010).

O evaporador, instalado no interior da caixa de ar, possui a funcdo de retirar calor do
meio a ser refrigerado (habitéculo do veiculo) diretamente pelo fluido refrigerante. E a parte do
sistema de refrigeracdo na qual o refrigerante muda de fase nos tubos e refrigera o fluido que
passa externamente aos dos tubos. O estado do refrigerante imediatamente antes da valvula de

expansdo é liquido sub-resfriado (ndo saturado) com titulo de 0%.
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Assim que o liquido passa através da valvula de expanséo ele inicia o processo de
vaporizagao, e durante esse processo, absorve calor do ar que passa pelas aletas resfriadas do
evaporador, resfriando o ar.

O ar que toca as aletas do evaporador ¢ arrefecido e desumidificado (se T < Tyrpaino)-
A umidade presente no ar aspirado pela caixa de ar que atravessa o evaporador, se condensa,
sendo recolhida e descartada através de um dreno para a parte externa do veiculo.

A estrutura e a condigdo operacional do evaporador tém grande efeito na eficiéncia do
condicionador de ar. Entre os fatores mais importantes no projeto de um evaporador estdo o
diametro e o comprimento dos tubos, o nimero e tamanho das aletas, 0 nimero de curvas de
retorno e a vazao de ar que atravessa as aletas. Estes sdo definidos em funcéo da carga térmica,
que representa a quantidade de calor a ser removido.

Os tubos do evaporador (Figura 5) podem ser lisos ou montados com aletas internas e

externas para aumentar as trocas de calor.

Figura 5 - Evaporador

Fonte: Soares, 2009

Um outro componente instalado na caixa de ar € o dispositivo de expansdo. No mercado
automobilistico, o dispositivo mais comum e amplamente utilizado é a valvula de expansdo
termostatica (TXV) (Figura 6). Ela tem a fungéo de regular a vazdo e a expansao do fluido
refrigerante provocando queda de pressdo e de temperatura antes que o fluido entre no
evaporador em estado de mistura. Essa regulagem é realizada atraves de um bulbo sensivel que
atua a partir da temperatura e pressdo do fluido refrigerante na saida do evaporador, movendo,

dessa forma uma mola que desloca um obturador determinando o tamanho da expanséo. Esse
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bulbo contém uma quantidade especifica de carga de refrigerante, no caso R-134a, que gera
uma diferenca entre condigdo de saturacdo e setpoint da valvula.

O aumento da temperatura na saida do evaporador detectada pelo bulbo faz com que
seja aberta a valvula com consequente aumento do fluxo do fluido que atravessa o evaporador.

Ao contrério, uma baixa temperatura detectada leva a uma diminuig&o do fluxo.

Figura 6 - Valvula de expansao

Fonte: Foto da autora, 2017

Ap0s o evaporador o fluido € direcionado ao compressor que tem a funcdo de elevar a
pressdo sendo a forca motriz de circulacdo do vapor do fluido refrigerante superaquecido no
sistema.

O compressor € o componente responsavel por fornecer energia para que o fluido seja
capaz de escoar por todos 0s outros componentes e mudar de fase durante o ciclo. Ao entrar no
compressor o fluido se encontra no estado de vapor superaquecido. A compressao aumenta sua
pressdo e temperatura, continuando no estado de vapor superaquecido. (Pereira et al, 2010)

O volume de bombeamento do compressor esta relacionado a cilindrada eficaz, que é
determinada pelo produto da cilindrada indicada para o compressor pela eficiéncia volumétrica
do mesmo. Essa eficiéncia volumétrica do compressor varia, por sua vez, com a rotacdao do
compressor e com as pressdes de sucgéo e descarga.

A eficiéncia mecéanica do compressor € um parametro que indica a quantidade de energia
mecanica absorvida pelo compressor, dissipada em calor, em vez de ser transferida ao gas

durante a fase de compressao.
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Em um compressor de pistdo conforme a Figura 7, o aumento de pressdo se da pela
compressdo dos gases através do movimento dos pistdes dentro da cdmara de compressdo, como
em um motor de combustéo interna. A cilindrada pode ser variavel, dependendo do compressor,
quando neste existir um prato mével que limita ou aumenta o curso util dos pistdes. (Zanetti,
2011)

Figura 7 - Compressor Pistao variavel

Valvula reguladora

Disco oscilante

|
O

— Succao

Pressao ; [\
do carter L }
i
Alta pressdo ‘L o
{ i
po— \3
Pressao de i
succéo -
Baixa pressao
E Carter
Alta pressao Vélvula membrana

Baixa pressdo

Fonte: Vilela, 2012

Na sequéncia, o fluido é direcionado ao condensador no qual o refrigerante gasoso com
temperatura elevada primeiramente perde o calor sensivel até atingir a temperatura de
saturacdo. Apos essa etapa o fluido passa pelo processo de condensacdo em que o calor latente
é rejeitado para 0 ambiente. Essa etapa ocorre na regido superior do condensador, chamada de
area de condensacdo, conforme Figura 11.

Ao passar pelo condensador, o refrigerante gasoso, que se encontra a uma temperatura
maior que a do ar atmosférico, perde energia para sofrer os processos de dessuperaquecimento,
condensacéo e sub-resfriamento. (Maia et al, 2008).

O calor absorvido pelo sistema de ar condicionado ¢é rejeitado através do condensador.

O condensador retira do fluido o calor proveniente do evaporador e do compressor somada a
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energia absorvida pelo compressor devido a temperatura no vdo do motor obtendo, assim,
condigdes operacionais adequadas.

A performance térmica do condensador é definida em funcao da performance requerida
no evaporador, que, por sua vez, esta diretamente ligada a solicitacdo dos ocupantes do veiculo
e do balanco térmico da cabine.

De acordo com a performance requerida, define-se a quantidade e espessura dos tubos,
espacamento entre as aletas, area frontal e lay-out interno do condensador que determina o
numero de passes.

ApoGs passar pelo condensador, o refrigerante se encontra em um estado de liquido
comprimido, a uma temperatura menor devido ao sub-resfriamento garantido na parte inferior

do condensador, conforme Figura 8.

Figura 8 - Separacdo de areas do condensador

Fonte: Foto da autora, 2017

Atualmente o filtro secador acoplado ao condensador conforme Figura 9 tem se tornado
padrdo e tendéncia nos sistemas de ar condicionado automotivos, devido ao seu tamanho
reduzido e sua geometria, e principalmente como uma alternativa em otimizar espago no véao
motor. Uma vez que o filtro secador separado além de possuir dimens@es relativamente
superiores, necessita de incremento de tubulacdes e aumento da carga de gas na linha de liquido.

O filtro secador é composto de um material higroscopico e uma malha filtrante,
envolvidos em uma carcaga de aluminio, que funciona como reservatéorio. Tem a fungéo de
filtrar o fluido refrigerante e o 6leo lubrificante do compressor retirando as eventuais impurezas
que poderiam obstruir a valvula de expansao. Ainda retira toda a umidade e garante um acumulo
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de refrigerante condensado, que ir4 abastecer a valvula de expansdo em qualquer condicao de

funcionamento do sistema.

Figura 9 - Condensador automotivo com filtro integrado

Fonte: Soares, 2009

O condensador é instalado na parte frontal do veiculo para possibilitar maior incidéncia
de vazdo de ar na temperatura ambiente.

Com o veiculo em movimento a vazéo de ar que atravessa o condensador é proveniente
do coeficiente de pressdo gerado pela abertura do parachoque. O fluxo de ar criado pelo
deslocamento do veiculo sofre influéncia direta da superficie dianteira, direcionamento do
fluxo, possiveis recirculacfes e caracteristicas geométricas do frontal do veiculo. Com o
veiculo em baixas velocidades ou parado essa vazdo de ar é forcada através do acionamento do
eletroventilador do radiador.

O eletroventilador (Figura 10) é constituido de um motor elétrico, das hélices do
ventilador e normalmente de um convergedor de ar, dispositivo que melhora a distribuigdo de
ar na massa radiante do condensador.

O eletroventilador tem como funcdo aumentar a troca térmica no condensador
garantindo a condensacao do refrigerante (alcangcando o valor de sub-resfriamento desejado) e
ajuda a reduzir a pressdo do refrigerante, quando este alcanca niveis elevados e perigosos a
integridade e bom funcionamento do sistema. (Vieira, 2010)

Geralmente, para veiculos equipados com sistema de ar condicionado, o eletroventilador
possui duas velocidades, que sdo acionadas de acordo com o nivel de pressdo do sistema.
(Zanetti, 2011).
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Figura 10 - Eletroventilador equipado com conve_r_ge_dor

Fonte: VIEIRA, 2010

Para interligar os diversos componentes do sistema de climatizacao veicular, tem-se as
tubulacdes, que transportam o fluido refrigerante e o 6leo do sistema, completando o circuito.
Séo construidas de tubos de aluminio e mangueiras flexiveis em borracha, algumas possuem
ressonadores para atenuacao de ruido proveniente das pulsacdes do fluxo de refrigerante, sendo
normalmente instaladas o mais proximo possivel do compressor.

As partes solidarias que ndo requerem liberdade de movimento normalmente s&o
totalmente em aluminio. Porém, quando necessitam de um grau de liberdade, devido as
movimentacOes, sdo requeridas mangueiras. (Soares, 2009). Isso € devido ao espaco restrito no
vao motor do veiculo e 0 movimento relativo entre componentes fixos ao motor (compressor)
e os componentes fixos na carroceria (trocadores de calor e valvula de expans&o).

Sua configuracédo e forma dependem do trecho do circuito (baixa ou alta pressao) e
dependem do layout do motor. Sua interface ndo deve tocar outros componentes, para que ndo
haja desgaste na parede do material aumentando o risco de ruptura e parada no funcionamento
do ciclo (Zanetti, 2011).

Na aplicagdo das tubulacbes do sistema de refrigeracdo sobre o veiculo, ocorre a
necessidade de se analisar as perdas de carga localizadas em conexdes, juncGes e conformagdes

e a perda de carga distribuida ao longo das se¢des dos tubos e mangueiras.

4.1 Refrigerante R-134a

As temperaturas do refrigerante no evaporador e no condensador séo ditadas,

respectivamente, pelas temperaturas das regides frias e quente com as quais 0 sistema interage
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termicamente. 1sso, por sua vez, determina as pressdes de operacdo do sistema. No caso, a
selecdo do refrigerante é baseada em parte na adequabilidade de sua relacdo entre pressédo e
temperatura no intervalo de uma certa aplicacéo (Shapiro, 2002)

Para o ar condicionado veicular, especificamente no Brasil, até a presente data, tem-se
somente 0 uso do refrigerante R134a. Este é um gas refrigerante HFC Fluorcarbonos
parcialmente halogenados puro que substituiu 0 R-12 em novas instalagdes. N&o danifica a
camada de ozonio, com um ODP igual a zero, e muito eficiente do ponto de vista energético,
porém apresenta um médio valor de potencial de aquecimento global (GWP) de 1430 (Humia,
2017).

Além disso, é ndo inflamével, ndo toxico, possui alta estabilidade térmica e quimica,
tem compatibilidade com os materiais utilizados e tem propriedades fisicas e termodindmicas

adequadas para 0 uso. (Soares, 2009).
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5 APARATO EXPERIMENTAL

Neste capitulo apresenta-se a definicdo do sistema de ar condicionado utilizado, assim

como os equipamentos e banco de prova utilizados.

5.1 Caracteristicas do veiculo utilizado no teste

Os testes foram realizados em um veiculo de passeio prototipo equipado com um motor
de combustdo interna com as seguintes caracteristicas: combustivel gasolina, quatro tempos,
quatro cilindros em linha com quatro valvulas por cilindro, deslocamento volumétrico total de
1,747 cc. O veiculo é dotado do sistema de ar condicionado e direcao elétrica.

O sistema de ar condicionado em estudo é composto dos seguintes componentes: caixa
de ar condicionado com ventilador com 7 velocidades, evaporador brasado de dimensdes
251mm x 212mm x 38mm (altura x comprimento X espessura), valvula de expansao 2,0 TR,
compressor de 140 cilindradas do tipo pistdo variavel, condensador brasado de dimensdes
658mm x 357mm x 12mm (altura x comprimento x espessura) com filtro secador integrado,

tubulacéo de baixa presséo e tubulacdo de alta pressao, refrigerante R134a.

5.2 Equipamentos utilizados

Para a realizacéo dos testes foi utilizado o seguinte aparato experimental:

. Camara climatica: possui de dimensdes 10,8m x 6,5m x 3,50m (comprimento x
largura x altura) possui controle de irradiacdo solar entre 0 e 1200 W/m?, controle de
temperatura entre -30°C e +50°C, controle de umidade relativa entre 20 e 90% e poténcia de
refrigeracdo de 226 hp.

Para auxiliar nesses controles o ventilador instalado no interior da cAmara promove o
vento referente & velocidade do veiculo e varia de 0 a 140 km/h. No interior da cadmara ainda

estdo instalados o painel solar e o rolo dinamométrico, conforme Figura 11.
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Figura 11 - Camara climética

Fonte: Foto da autora, 2017

. Rolo dinamomeétrico: possui controle de forca entre 0 e 10000 N, poténcia
méaxima de 204 hp e controle de velocidade entre 0 e 200 km/h.
. Balanca: marca Sartorius modelo PMA 35001, escala de 5g a 35000g com

resolucdo de 0,19 e incerteza maxima de + 0,5g.

. Maquina de vacuo

o Fonte de tenséo

o Galdo de refrigerante R134a
) Manometros

5.3 Instrumentacao utilizada

Para a medicdo dos testes realizados foi utilizada a seguinte instrumentacao:

o Termopares: tipo “K, faixa de medi¢ao -50 a 1260 °C, com precisdo de 2,2°C ou
0,75% do valor medido com incerteza maxima de +1°C.

o Transdutores de pressdo: marca HBM, modelo P8AP, faixa de medicéo de 0 a
10bar, com precisdo de 0,01 bar e incerteza maxima de £0,01 bar, para medicao das pressoes
baixas do sistema. E o transdutor de pressao alta, marca HBM, modelo P8AP, faixa de medicdo
0 a 50bar e erro de 0,06 bar, com incerteza maxima de + 0,01bar, para medigéo da pressao alta

do sistema.
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o Tacometro: marca Braun GMBH, modelo MOVIPORT C118, possui uma faixa
de medicdo que vai de 30/min a 100/seg e incerteza maxima de £ 2,7 rpm.

o Higrémetro: instalado no bocal do ventilador da cdmara climética, possui as
seguintes especificagcfes: tipo AC-1, marca MOK, modelo MOK-05-XX-010-V, faixa de
medicédo 0 a 100%, com preciséo de 0,1%.

o Equipamento para aquisicdo de dados: marca Ipetronik, modelo M-Thermo 16
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6 METODOLOGIA EXPERIMENTAL

Neste capitulo sdo apresentados os procedimentos experimentais adotados para
obtenc&o dos resultados deste trabalho. Na metodologia dos testes experimentais sdo mostrados
os parametros definidos dos testes realizados, as condi¢fes ambientais e o posicionamento dos
sensores utilizados no experimento.

Os testes dinamicos foram realizados em veiculo sobre um dinamémetro de rolo
instalado dentro de uma camara climética.

Dessa forma, ainda sdo apresentados 0s mecanismos de preparacdo e montagem do

veiculo e a metodologia utilizada para obtencdo dos resultados.

6.1 Preparagéo e parametro de teste

A metodologia dos testes fisicos proposta para esse estudo consiste em alterar a carga
de gés refrigerante do sistema de ar condicionado do veiculo objeto de prova para verificar a
influéncia da carga refrigerante nos parametros sub-resfriamento e superaquecimento no ciclo.
O veiculo foi colocado na camara climatica, de frente ao ventilador, com as rodas
dianteiras sobre o rolo dinamométrico e as rodas traseiras fixadas ao suporte da camara

climatica (Figuras 12 a 14).

Figura 12 - Veiculo preso no rolo dinamométrico

b "
Fonte: Foto da autora, 2017
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Figura 13 - Roda traseira fixada ao suporte
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Figura 14 - Roda dianteira sobre o rolo dinamomeétrico
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Como o teste simula uma estrada plana, para definir a for¢a que o rolo dinamometrico
deve funcionar, é feito um célculo baseado nas resisténcias do veiculo ao rolamento,
aerodindmica e velocidade definida para o teste. Esses valores de resisténcia sdo previamente
obtidos em um teste especifico denominado o “coast down” do veiculo.

O “Coast down”, conforme Norma ABNT NBR 10312:2009 é o teste realizado para
determinacdo da resisténcia ao deslocamento de um veiculo automotor leve a partir da
desaceleracdo livre em pista de rolamento. A equacdo genérica da forca resistiva ao
deslocamento do veiculo em funcdo da velocidade considerada no rolo dinamométrico durante
o teste é dada pela Eq.10:
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F=Fy+ F,.V? (14)
Onde,
F é o mddulo da forga resistiva ao deslocamento, em N;
Fo € o coeficiente do termo de ordem zero da equacédo, em N;
F, ¢ o coeficiente do termo de segunda ordem da equacéo, em N/(m/s)?;

V é a velocidade do veiculo, expressa em m/s;

Para atingir e manter a velocidade e rotacdo do veiculo constante, ja que o teste é
realizado sobre regime permanente, um dispositivo € instalado no pedal do acelerador (Figura
15).

Esse dispositivo mecanico foi desenvolvido a fim de evitar a necessidade de um
motorista durante o teste e, dessa forma, eliminando sua exposicdo a condi¢cbes ambientes
extremas.

Figura 15 - Dispositivo para aceleragdo do veiculo durante o teste
V) —

Fonte: Foto da autora, 217

Na fase de preparacgéo foi realizado um vécuo de 1 hora no sistema de ar condicionado,
mantendo o sistema abaixo de 0 bar de pressdo manomeétrica a partir de uma bomba de vacuo
ligada ao sistema, para garantir o correto esvaziamento do sistema, retirar a umidade e verificar
a estanqueidade do mesmo.
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O eletroventilador foi ligado externamente em uma fonte de tensdo que forneceu 14,0
V para alimentacdo em 100% da rotagdo. Esse processo visa manter durante todo o teste a
méaxima capacidade de refrigeracdo disponivel no condensador. Esse procedimento foi
necessario uma vez que os parametros sub-resfriamento e superaquecimento foram avaliados
em regime permanente em cada condi¢do testada. Dessa forma, o veiculo precisava estar
estabilizado, uma vez que se o eletroventilador variasse a rotacdo, poderia alterar o resultado
do teste.

No veiculo foram instalados transdutores de pressdo nos pontos de carga do refrigerante:
um ponto na linha de alta pressdo e um ponto na linha de baixa pressdo conforme Figura 16.
Para controle e verificagdo do teste, também foi realizada a leitura do sensor linear presente na
linha de alta pressao do veiculo que envia sinal para a central de injecdo do veiculo.

O tacometro foi ligado a bobina do veiculo para monitorar a rotacdo durante o teste,
uma vez que este parametro deve permanecer constante, a fim de comparacdo entre as fases
medidas.

Termopares foram instalados para leitura das temperaturas:

o Ambiente da galeria climatica;
o Entrada do compressor;

. Saida do Compressor;

o Entrada condensador;

o Saida do condensador;

. Entrada valvula TXV;

o Entrada evaporador;

. Saida do evaporador;

. Difusor lateral lado motorista;

. Difusor central lado motorista;

. Difusor central lado passageiro;

o Difusor lateral lado passageiro;

o Cabecote do veiculo: instrumentacdo necessaria para controle e verificacdo da

integridade do veiculo durante o teste. Para averiguar possivel sobre aquecimento do veiculo

que poderia causar dano ao objeto de prova.
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Figura 16 - Esquematico da instrumentagdo dos componentes do sistema de ar condicionado
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A instrumentacéo dos difusores foi realizada de forma a medir a temperatura do ar que
flui através dos difusores. Assim, a terminagdo do termopar ndo tem contato com as paredes e
superficie do difusor.

Nos pontos do sistema de ar condicionado, foram colocados termopares sobre a

tubulacéo protegidos com borracha antitérmica e fita reflexiva, a fim de evitar que a temperatura

externa a tubulacéo influencie na medicao.
Esse tipo de instrumentacdo ndo invasiva foi realizado para evitar possiveis vazamentos

e danos ao circuito que poderiam ocorrer e comprometer o teste. Dessa forma, admite-se a

premissa que a temperatura da tubulacdo de aluminio é equivalente a temperatura do fluido,

desconsiderando qualquer variacao.
No caso do cabecote, o termopar foi colocado em contato direto com o fluido.

6.2 Condicao de teste

O teste realizado para este trabalho foi baseado na norma LP.7C019 da empresa FCA
que estabelece o procedimento para determinacao da carga de gas para veiculos automotivos.
As condic¢des do ambiente e do teste estdo mostradas na Tabela 2 e 3:
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Tabela 2 - Condicéo de teste do ambiente
Condig&o selecionada para o ambiente da cAmara climatica

Temperatura 43°Cx1°C

Umidade relativa 19% +1%

Radiacdo solar Zero

Velocidade do vento 40 km/h - mantendo constante durante

todo o teste - equivalente a velocidade do

veiculo.

Fonte: Elaborada pela autora, 2017

Tabela 3 - Condicéo de teste do veiculo
Condicéo selecionado no veiculo

Velocidade do veiculo 40 km/h - equivalente a velocidade do
vento

Compressor Acionado

Selecéo do ar condicionado Distribuicdo frontal no painel, captagéo

externa* e maximo frio, maxima velocidade da

caixa de ar.

Fonte: Elaborada pela autora, 2017

*Foi utilizada a captacdo externa do ar para manter a temperatura do evaporador mais alta, a
fim de evitar um possivel congelamento do evaporador durante o teste. Uma vez que os testes
foram iniciados com baixa carga de refrigerante, o evaporador tende a refrigerar
excessivamente.

Para inicio dos testes o sistema de ar condicionado do veiculo foi abastecido com 200g
de gés refrigerante. Essa carga inicial foi definida para garantir o minimo de pressao no sistema
para funcionamento do compressor, uma vez que sua calibra¢do de pressdo inicial é de 3 bar.

A cada 10 minutos foram acrescentados 30 g de refrigerante até o valor total de 590 g,
totalizando 14 cargas. Esse valor final foi definido durante o préprio teste, uma vez que ao ser
atingido esse valor de carga de refrigerante a pressdo alta do sistema se elevou
consideravelmente até atingir o ponto de pressdo de corte do compressor do veiculo, que
conforme calibragdo motor é de 28 bar.

Durante o teste é esperado a definicdo de um platd em que os valores de sub-

resfriamento apresentam valores estabilizados. Esse platd € constituido de 4 ou 5 valores de



66

carga de refrigerante comumente chamadas de regido carga Otima. As cargas de refrigerante
abaixo desse platé sdo chamadas de baixa carga. Acima desse plat6 tém-se as sobrecargas.

Entre as 14 cargas de refrigerante testadas, foram definidas seis cargas de refrigerante
para analise e comparacao:

e 2309 e 350q: cargas de refrigerante caracterizadas como baixa carga;
e 4409 e 470g: cargas de refrigerante caracterizadas como carga 6tima;
e 5309 e 590g: cargas de refrigerante caracterizadas como sobrecarga;

Durante os intervalos entre as recargas foram adquiridos os sinais de temperatura e
pressdo para a condicdo estabilizada para calculo dos pardmetros sub-resfriamento e
superaguecimento. Como se tratou de 10 minutos de estabilizacdo para cada fase, trabalhou-se
com a média dos valores medidos em uma frequéncia de 1 Hz.

Para cada uma das 6 condi¢cdes medidas os resultados sdo apresentados conforme 0s

seguintes parametros:

. Superaquecimento;

o Sub-resfriamento;

. Regido de carga 6tima;

J COP;

. Entalpia na entrada do evaporador;

. Titulo (x) do fluido refrigerante na entrada do evaporador;

o Vazdo massica;

. Diagrama P x h

. Temperatura média dos difusores, a fim de verificar a influéncia da carga de

refrigerante na performance final do sistema de ar condicionado percebida pelos ocupantes do

veiculo;

6.3 Célculo do COP

O calculo do COP foi realizado utilizando os valores de entalpia da entrada da vélvula
de expansdo TXV, saida do evaporador, entrada do compressor e saida do compressor, a partir
da consideracdo que a valvula de expansdo TXV é isoentelpica.

Os valores de entalpia para cada ponto e cada condicdo de teste foram retirados da tabela
termodinamica para o fluido R-134a, sendo a temperatura e pressao absoluta os dados de

entrada para obtencdo dos valores de entalpia.
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Os valores de temperatura foram adquiridos a partir de medicao de termopares conforme
instrumentacdo nos pontos de entrada e saida do condensador, entrada da valvula TXV, entrada
e saida do evaporador, entrada e saida do compressor.

A pressao alta foi medida pelo transdutor de pressdo na tubulacdo entre a saida do
condensador e entrada da valvula de expansdo TXV. A pressao baixa foi medida pelo transdutor
de pressdo na tubulacdo entre a saida do evaporador e entrada do compressor. Foram
desconsideradas as perdas de carga nas tubulacbes por limitacdo da instrumentacdo descrita
anteriormente.

Os valores de pressdéo medidos durante o teste foram fornecidos em pressdo
manomeétrica. Para obter o valor de pressao absoluta, que é a entrada na tabela termodindmica
tem-se que:

Pressao absoluta = Pressao manométrica + Pressdo atmosférica local (15)

Seguem consideracOes realizadas para determinagdo da pressao absoluta dos pontos do
circuito:
o Altitude do local do teste em relagdo ao nivel do mar: 860m;

o Pressdo atmosférica para altitude de 860m = 0,92 bar

O valor de pressdo da entrada do evaporador foi retirado da tabela de propriedades
termodinamica do fluido refrigerante R134a, pois é a pressdo de saturacdo a temperatura medida
para cada condicdo de teste. Em um sistema de compressao a vapor apds sofrer a expansao na
valvula de expansdo TXV, o fluido est4 em estado de mistura.

A partir da diferenca de pressdo na entrada e saida do evaporador, tem-se a perda de
carga do evaporador (APevap).

O APeyqp foi utilizado para obter a vazdo massica do sistema através do gréfico vazao
massica do refrigerante R134a X APevap presente no data sheet do evaporador disponibilizado

pelo fornecedor (Figura 17).



Figura 17 - Grafico Vazio massica do refrigerante R134a x APevaporador
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Fonte: Elaborada pela autora baseado nos dados fornecido no Data sheet do fornecedor, 2017

O valor de vazao massica definido foi utilizado para obter o valor de perda de carga do

condensador (APcond) através do grafico APcond X Vazao massica do refrigerante R134a presente

no data sheet do condensador disponibilizado pelo fornecedor (Figura 18).

Figura 18 - Gréafico APcondensador x Vazio massica do refrigerante R134a
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Fonte: Elaborada pela autora baseado nos dados fornecido no Data sheet do fornecedor, 2017
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A partir do valor de APcong, foi calculado o valor de pressdo na entrada do condensador.
Esse valor de pressdo foi considerado também para a saida do compressor, desprezando perdas
de carga na tubulacéo.

Contudo, com os valores de temperatura e pressao nos pontos de saida do evaporador
(ponto 7), entrada da valvula de expansdo TXV (ponto 5), saida do compressor (ponto 2) e
entrada do compressor (ponto 1), foi obtido os valores referentes as entalpias (h) na tabela de

propriedades termodindmicas do fluido R134a, e calculado o COP:

COP: Qent/m — h7_h5
We/m hz—hq

(16)

6.4 Calculo do titulo x do fluido refrigerante R134a na entrada do evaporador

Para o calculo do titulo do fluido refrigerante R134a na entrada do evaporador,

considera-se 0s seguintes apontamentos:

a) A vélvula de expansdo TXV é isoentélpica, ou seja, a entalpia do ponto de entrada
da valvula de expansdo TXV (hs) possui 0 mesmo valor da entalpia de entrada do
evaporador (he);

hs = hg 17)

b) O fluido refrigerante R134a ap0s sofrer a expansdo na valvula de expansdo TXV em
um ciclo de compressdo a vapor esta em estado de mistura, logo a partir da
temperatura (Tes) medida durante a prova, obteve o valor de pressao (Ps), sendo essa
de saturacdo, calculada através de interpolacdo da tabela de propriedades

termodinamicas para o fluido refrigerante R134a.

A partir dos apontamentos, retirou-se da tabela de propriedades termodinamicas para o
fluido refrigerante R134a, os valores de entalpia para titulo 0% e para titulo 100% (he 0% €
he_100%) referentes a temperatura e pressao, de saturacéo, no ponto de entrada do evaporador (Te
e Pg). O célculo foi realizado pela equacdo 18.

hs = he = (1— x)hs_o% + xheloo% (18)
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7 RESULTADOS

Nesse capitulo sdo apresentados os resultados dos testes realizados e analises

respectivas.

7.1 Resultados referentes a variacao da carga do refrigerante

Conforme metodologia apresentada, os testes iniciaram considerando 200 gramas de
carga de refrigerante com aumento de 30 gramas a cada 10 minutos. Como o sistema é
alimentado manualmente a partir da abertura da valvula de envio de carga do cilindro de
refrigerante a tubulacdo do veiculo, sdo apresentados na Figura 19 o grafico das cargas de

refrigerante tedrica (conforme norma) e real.

Figura 19 - Grafico comparativo entre a carga de refrigerante tedrica conforme metodologia
proposta e carga de refrigerante real introduzida pela maquina
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Fonte: Elaborada pela autora, 2017

A partir do gréafico da Figura 22 pode-se perceber que a carga real de refrigerante
injetado no sistema obteve baixas variagdes em relacdo ao esperado da carga tedrica. Na faixa
de 200g houve uma variacdo de 5,5% e na faixa de 320g houve uma variacéo de 1,9%. As
demais cargas obtiveram variagoes inferiores a 1%. Outra variagdo identificada foi referente ao

tempo para injetar a carga de refrigerante no sistema, sendo que para o0 montante de 410g e
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590g houve um atraso. Porém nenhuma dessas variagcdes promoveu algum desvio nos testes,

sendo possivel a validagao do teste e analise dos resultados, conforme a seguir.

7.2 Resultados referentes a variacdo da carga do refrigerante em relacdo ao

superaquecimento

A variacdo da carga do refrigerante em relacdo ao parametro superaguecimento é
apresentada na Figura 20. Conforme o grafico pode-se observar que a carga do refrigerante

altera o comportamento da curva do superaguecimento.

Figura 20 - Gréfico referente ao comportamento do superaquecimento em relagdo ao aumento da
carga do refrigerante

35,0 50

30,0 Regido de estabilizagdo do
super agquecimento L a0
r
25,0

20,0

15,0

Temperatura[°C]
Press3do[bar]

100 L5

I os

0,0 0,0
200 230 260 290 320 350 380 410 440 470 500 530 560 590 620

Carga do refrigerante R134a [g]

—@-Superaquecimento —A—Temperatura na saida do evaporador ——Pressio baixa

Fonte: Elaborada pela autora, 2017

A partir do gréfico da Figura 20 tem-se um resultado referente ao valor de
superaguecimento ao longo de todo o teste, observando-se uma redugéo dos valores em razdo
do aumento da carga de refrigerante. Percebe-se no grafico que os valores de superaquecimento
para as cargas de 320 até 5909 sdo proximos, possuindo baixa variacdo e formando a regido de
estabilizagdo do superaguecimento. O mesmo pode ser observado para os valores de
temperatura de saida do evaporador. A pressao baixa permanece constante durante todo o teste.

O superagquecimento ¢é dado pela diferencga entre a temperatura de saida do evaporador

a pressdo baixa do sistema e a temperatura de saturacao do refrigerante. Logo, justifica-se que
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a regido de estabilizacdo do superaquecimento seja acompanhada da estabilizacdo da
temperatura de saida do evaporador.

Para baixas cargas de refrigerante percebe-se um valor superaquecimento alto, uma vez
que a valvula de expansdo ndo possui a capacidade de regulacdo da expansdo do fluido devido
ao baixo valor de quantidade de fluido. Dessa forma, entra no evaporador uma quantidade
reduzida de refrigerante a ser evaporado. A evaporagdo ocorre no inicio do evaporador € 0
fluido percorre todo o restante do componente recebendo calor, o que resulta em fluido com
alto valor de superaquecimento.

Para o0 caso de cargas excessivas o0 superaquecimento ja ndo sofre influéncia, pois passa

a utilizar todo o evaporador e a valvula de expanséo regula o fluxo de refrigerante.

7.2.1 Resultados referentes ao comportamento do superaquecimento apds o acréscimo de

carga refrigerante ao sistema.

Durante o teste é observado um comportamento repetitivo no parametro de
superaguecimento apds o acréscimo de carga de refrigerante ao sistema. Esse comportamento
é caracterizado por uma variacdo do superaquecimento percebida a partir do primeiro minuto
de teste com duracdo de 2 minutos aproximadamente. Inicialmente € percebido um pico
negativo e sequencialmente é percebido um pico positivo.

Esse comportamento ocorre durante todas as cargas de refrigerante no sistema. Porém
com menor amplitude para cargas mais baixas, devido a menor quantidade de refrigerante no
sistema. Para ser apresentado na Figura 21, foram selecionados 4 valores de cargas de
refrigerante que estdo localizadas na regido de estabilizacdo do superaquecimento e que
possuem variagdo com amplitude maior que no caso de baixas cargas que estdo fora da regido

de estabilizacéo.
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Figura 21 - Grafico referente ao comportamento do superaquecimento apos o acréscimo de carga
refrigerante ao sistema
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Fonte: Elaborada pela autora, 2017

Essa variagcdo refere-se a regulacdo da vélvula de expansdo para a hova carga de
refrigerante. Quando a valvula de expansdo abre, ela permite entrar maior fluxo de refrigerante
no evaporador, fazendo com que o superaquecimento reduza, explicando os picos negativos
observados no grafico. Quando a véalvula de expansdo fecha, restringindo o fluxo, o
superaguecimento aumenta, seguindo a logica que se tem menor quantidade de fluido passando
pelo evaporador, apds ser evaporado, o fluido percorre o componente adquirindo calor, o que

explica os picos positivos observados no grafico da Figura 21.

7.3 Resultados referentes a variacdo a carga do refrigerante em relacdo ao sub-
resfriamento

A variacdo da carga do refrigerante em relacdo ao pardmetro sub-resfriamento é
apresentada na Figura 22. Inicialmente pode-se observar que a carga do refrigerante altera o
comportamento da curva do sub-resfriamento.
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Figura 22 - Grafico referente ao comportamento do sub-resfriamento em relagdo ao aumento da

carga do refrigerante
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A partir do gréfico da Figura 22 tem-se um resultado referente ao valor de sub-
resfriamento ao longo de todo o teste. Identifica-se um aumento do sub-resfriamento devido ao
aumento da carga de refrigerante. Observa-se que o grafico forma um platd, ou seja, os valores
de sub-resfriamento permanecem préximos com variagdo maxima de 2°C para as cargas de 380,
410, 440, 470g e 500g. E possivel verificar que a pressdo alta do sistema e a temperatura de
saida do condensador permanecem com valores proximos nessa mesma faixa.

O sub-resfriamento é dado pela diferenca entre a temperatura de saturacdo do
refrigerante a pressao alta do sistema e a temperatura de saida do condensador.

A regido do plat6é formado, que caracteriza a estabilizag&o do sub-resfriamento, ocorre
devido ao enchimento do recipiente do filtro secador que esta localizado no condensador e que
divide a area de condensacao e de sub-resfriamento.

Para baixas cargas, tem-se uma influéncia do superaquecimento explicado no item
anterior. Nesse caso, o fluido refrigerante sai do evaporador com um superaquecimento alto e
com densidade baixa. O compressor é forcado a cilindrada méaxima, a eficiéncia de compressao
é baixa resultando em um fluido com presséo alta e alto superaquecimento. Logo, o baixo valor
de sub-resfriamento condiz com a utilizagdo de grande parte do condensador para
dessuperaquecer esse fluido. Posteriormente o fluido € condensado e sub-resfriado. Ou seja, 0

sub-resfriamento ocorre em uma pequena parte final do dltimo passo do condensador.
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No caso de cargas mais altas, o recipiente do filtro secador satura e o fluido refrigerante
excessivo acumula-se no condensador antes do recipiente secador. Dessa forma, devido a
contra-pressdo formada no condensador, passa a ser necessario um maior esforco do

compressor para bombear o refrigerante, o que aumenta a presséo do sistema.

7.4 Resultados referentes a analise Sub-resfriamento x Super aquecimento

A partir do grafico da Figura 23 tem-se um resultado referente ao valor de

superaguecimento x sub-resfriamento ao longo do teste.

Figura 23 - Gréfico Sub-resfriamento x Super aquecimento
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Fonte: Elaborada pela autora, 2017

A partir do grafico da Figura 23, verifica-se que a faixa entre 380g e 5009 caracteriza-
se como a regido de carga de gas refrigerante “Otima”, j& que nessa faixa os pardmetros sub-
resfriamento e superaquecimento estdo estabilizados, formando o chamado platd. Nessa
condicéo é indicado que o sistema permanece estabilizado, ndo variando suas caracteristicas. A
valvula de expansdo esta regulando corretamente o fluxo e a quantidade de fluido que chega ao
filtro secador esta respeitando o limite dimensional desse Gltimo componente.

Com base nesse grafico foi definido apresentar os resultados referentes as cargas:

o 230g e 350q: cargas de refrigerante caracterizadas como baixa carga;

o 4409 e 470g: cargas de refrigerante caracterizadas como carga 6tima;



o 5309 e 590g: cargas de refrigerante caracterizadas como sobrecarga;

7.5 Resultados referentes a analise do COP

76

Para analise do COP, os valores das propriedades termodinadmicas para cada ponto do

ciclo foram calculados com base na tabela termodinédmica para o fluido R-134a e data sheet dos

componentes evaporador e condensador a partir de medicOes de temperatura e presséo ao longo

do sistema em estudo.

Foram desconsideradas as perdas de carga por limitacdo da instrumentacdo descrita

anteriormente.

Para o teste realizado com a carga de refrigerante de 230g, tem-se:

Tabela 4 - Propriedades termodinémicas para o calculo do COP para a condicéo de 230g de

refrigerante

Numeracgéo Ponto T [°C] P [bar] h [J/ kg]
1 Entrada do compressor 35,94 2,81 430860,72
2 Saida do compressor 109,01 16,20 485813,72
5 Entrada da valvula de expansdo TXV 51,77 15,49 274299,30
7 Saida do evaporador 21,42 2,81 417901,19
Fonte: Elaborada pela autora, 2017
COP 230g = ent/™ _ ho7hs _ 5 g9 (19)

we/m hy—hq

Para o teste realizado com a carga de refrigerante de 350g, tem-se:

Tabela 5 - Propriedades termodinamicas para o célculo do COP para a condicdo de 350g de

refrigerante

Numeracgéo Ponto T [°C] P [bar] h [J/ kg]
1 Entrada do compressor 19,48 2,87 416054,31
2 Saida do compressor 96,72 17,87 469650,46
5 Entrada da valvula de expansdo TXV 45,90 17,36 265150,55
7 Saida do evaporador 0,11 2,87 398872,22
Fonte: Elaborada pela autora, 2017
COP 350g = Q‘f"t/.m _ s oo (20)

W, /m hy —hy




Para o teste realizado com a carga de refrigerante de 440g, tem-se:
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Tabela 6 - Propriedades termodinémicas para o calculo do COP para a condicéo de 4409 de

refrigerante

Numeracgéo Ponto T [°C] P [bar] h [J/ ko]
1 Entrada do compressor 19,63 2,98 415948,14
2 Saida do compressor 98,21 18,82 470022,94
5 Entrada da valvula de expansdo TXV 43,57 18,38 261600,72
7 Saida do evaporador 0,12 2,98 398892,98
Fonte: Elaborada pela autora, 2017
COP 440g = Qenc/ T _ 17 =hs _, 21)

W, /m

hy — hy

Para o teste realizado com a carga de refrigerante de 470g, tem-se:

Tabela 7 - Propriedades termodinamicas para o célculo do COP para a condicdo de 470g de

refrigerante

Numeracéo Ponto T [°C] P [bar] h [J/ kg]
1 Entrada do compressor 19,73 2,89 416237,26
2 Saida do compressor 98,24 18,87 469988,63
5 Entrada da valvula de expansdo TXV 43,39 18,39 261329,90
7 Saida do evaporador 0,05 2,89 398756,25
Fonte: Elaborada pela autora, 2017
COP 470g = Q];C“/q . }}: — Zi = 2,56 (22)

Para o teste realizado com a carga de refrigerante de 530g, tem-se:

Tabela 8 - Propriedades termodinamicas para o célculo do COP para a condicdo de 530g de

refrigerante

Numeragéo Ponto T [°C] P [bar] h [J/ kg]
1 Entrada do compressor 19,51 2,88 416060,93
2 Saida do compressor 99,11 19,64 469914,90




78

5 Entrada da valvula de expansdo TXV 41,80 19,18 258934,35
7 Saida do evaporador -0,43 2,88 398356,40
Fonte: Elaborada pela autora, 2017
dene/M  hy; —h

COP 530g = Qenc/ _ 17 =I5 _ 2,59 (23)

W/

hy — hy

Para o teste realizado com a carga de refrigerante de 590g, tem-se:

Tabela 9 - Propriedades termodinémicas para o calculo do COP para a condicéo de 5909 de

refrigerante

Numeracgéo Ponto T [°C] P [bar] h [J/ kg]
1 Entrada do compressor 21,52 2,92 417764,21
2 Saida do compressor 106,35 24,29 471944,42
5 Entrada da valvula de expansdo TXV 40,21 23,92 256507,40
7 Saida do evaporador -0,25 2,92 398568,55
Fonte: Elaborada pela autora, 2017
COP 590g = Cenc/Th _ 1y = hs _ 2,62 (24)

W, /1

hy = hy

A partir do gréfico da Figura 24, tem-se os valores do COP x a carga de refrigerante

R134a introduzido no sistema.
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Figura 24 - Gréafico COP x carga de refrigerante R134a
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Fonte: Elaborada pela autora, 2017

Durante o teste, para todas as cargas analisadas, o0 COP apresentou baixa variagdo de
valores, permanecendo com valores muito proximos. A sobrecarga do sistema (530g — 5909)
ndo foi suficientemente alta para provocar a deterioracdo do COP, uma vez que a pressdo do
sistema ainda permaneceu com valores abaixo de 25 bar.

Como o estudo foi realizado sobre um veiculo de passeio, este mesmo dispde de
mecanismos de seguranca do sistema de ar condicionado que impede que a pressao alta do
sistema ultrapasse um limite de 28 bar, com risco de desligamento do compressor. Logo, ndo
foi possivel uma anélise sobre uma carga de refrigerante acima de 590¢, pois esta ja ocasionou

um aumento brusco de pressdo e provocou o desligamento do compressor.

7.6 Resultados referentes a analise da entalpia especifica do fluido refrigerante R134a

na entrada do evaporador

Para a analise da entalpia especifica do fluido refrigerante R134a na entrada do
evaporador foram medidos a temperatura e pressao no ponto de entrada da valvula de expanséo
TXV. Sendo a valvula de expansdo TXV isoentalpica, o valor de entalpia para a entrada do

evaporador é igual ao valor de entalpia especifica da entrada da valvula de expansdo TXV. O
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gréafico da Figura 25 demonstra 0 comportamento da entalpia no ponto em estudo. A entalpia

na entrada do evaporador decresce com o aumento da carga de refrigerante R134a no sistema.

Figura 25 - Gréfico entalpia especifica na entrada do evaporador x carga de refrigerante R134a
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Fonte: Elaborada pela autora, 2017

7.7 Resultados referentes a andlise do titulo (x) do fluido refrigerante R134a na entrada

do evaporador.

Para a analise do titulo [%] do fluido refrigerante R134a na entrada do evaporador foram

medidos a temperatura e pressao no ponto de entrada da valvula de expansdo TXV. Na entrada

do evaporador foi medida a temperatura e a pressdo de saturagdo foi retirada da tabela de

propriedades termodinamicas para o fluido refrigerante R134a.

Para o teste realizado com a carga de refrigerante de 230g, tem-se:

Tabela 10 - Propriedades termodindmicas para o calculo do titulo (x) do fluido refrigerante R134a
na entrada do evaporador para a condicdo de 230g de refrigerante

Num. Ponto T[°C] | P [bar] h [J/ kg]
5 Entrada da valvula de expansdo TXV | 51,77 15,49 274299,30
he_ 0% he_100%
6 Entrada evaporador 9,49 4,08*
212877,60 | 404033,00

Fonte: Elaborada pela autora, 2017
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*Pressdo de Saturacgéo.

Célculo do titulo x na entrada do evaporador:
hs = hg = (1 —x)hg g0, + xh6100% (25)

xZ3og = 32% (26)
Para o teste realizado com a carga de refrigerante de 350g, tem-se:

Tabela 11- Propriedades termodinamicas para o célculo do titulo (x) do fluido refrigerante R134a
na entrada do evaporador para a condi¢do de 3509 de refrigerante

Num. Ponto T[°C] | P [bar] h [J/ kg]
5 Entrada da valvula de expansdo TXV | 45,90 17,36 265150,55
he_0% he_100%
6 Entrada evaporador 8,12 3,89*
210988,47 | 403257,86

Fonte: Elaborada pela autora, 2017
*Pressdo de Saturacéo.

Célculo do titulo x na entrada do evaporador:
hs = he = (1 — x)hg o9, + xhe, 0% (27)

X350g = 28% (28)

Para o teste realizado com a carga de refrigerante de 440g, tem-se:

Tabela 12 - Propriedades termodinamicas para o calculo do titulo (x) do fluido refrigerante R134a
na entrada do evaporador para a condi¢cdo de 440g de refrigerante

Num. Ponto T[°C] | P [bar] h [J/ kg]
5 Entrada da valvula de expansdo TXV | 43,57 18,38 261600,72
he_ 0% he_100%
6 Entrada evaporador 7,85 3,86*
210633,20 | 403111,23

Fonte: Elaborada pela autora, 2017
*Pressdo de Saturacgéo.



Calculo do titulo x na entrada do evaporador:

hs =hg =(1— x)h6_0% + Xh61oo%

X44,0g ES 26%

Para o teste realizado com a carga de refrigerante de 470g, tem-se:
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(29)

(30)

Tabela 13 - Propriedades termodinamicas para o calculo do titulo (x) do fluido refrigerante R134a
na entrada do evaporador para a condi¢do de 470g de refrigerante

Num. Ponto T[°C] | P [bar] h [J/ kg]
5 Entrada da valvula de expansdo TXV | 43,39 18,39 261329,90
he_ 0% he_100%
6 Entrada evaporador 7,80 3,85*
210564,90 | 403083,01

*Pressdo de Saturacgéo.

Fonte: Elaborada pela autora, 2017

Célculo do titulo x na entrada do evaporador:
hs = hg = (1 — x)he oo, + xhg, 00

x47og = 26%

Para o teste realizado com a carga de refrigerante de 530g, tem-se:

(3D

(32)

Tabela 14 - Propriedades termodinamicas para o calculo do titulo (x) do fluido refrigerante R134a
na entrada do evaporador para a condicdo de 530g de refrigerante

Num. Ponto TI[°C] | P [bar] h [J/ kg]
5 Entrada da valvula de expansdo TXV | 41,80 19,18 258934,35
he_ 0% he_100%
6 Entrada evaporador 7,34 3,79*
209923,27 | 402817,44

*Pressdo de Saturacéo.

Fonte: Elaborada pela autora, 2017

Calculo do titulo x na entrada do evaporador:
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hs = hg = (1 — x)hg oo, + Xhg, 0 (33)
X530 = 25% (34)
Para o teste realizado com a carga de refrigerante de 590g, tem-se:

Tabela 15 - Propriedades termodinamicas para o calculo do titulo (x) do fluido refrigerante R134a
na entrada do evaporador para a condicdo de 5909 de refrigerante

Num. Ponto T[°C] | P [bar] h [J/ kg]
5 Entrada da valvula de expansdo TXV | 40,21 23,92 256507,40
he_0% he_100%
6 Entrada evaporador 6,22 3,65*
208410,56 | 402187,90

Fonte: Elaborada pela autora, 2017
*Pressdo de Saturacéo.

Calculo do titulo x na entrada do evaporador:
hs = he = (1 = x)hg o5 + Xhe, 4% (35)

X590g = 24% (36)

Figura 26 - Grafico Titulo (x) do fluido refrigerante R134a na entrada do evaporador x carga de
refrigerante R134a
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Durante o teste, para todas as cargas analisadas, o titulo do fluido refrigerante R134 na
entrada do evaporador apresentou variagdo de valores (de 32% - 24%) conforme visto no
gréfico da Figura 26. Porém indicou um decréscimo do valor do titulo em relacdo ao aumento
da carga de refrigerante no sistema. Como a valvula de expansao é isoentalpica, para uma
determinada pressdo de condensacdo, quanto maior o sub-resfriamento, menor a entalpia de
entrado do evaporador, ou seja, menor titulo.

Para as cargas de 4409 e 470g que se encontram na “regido de carga 6tima” o valor do
titulo permaneceu estavel em 26%.

Um valor de titulo menor significa que a mistura que chega ao evaporador esta com
maior massa de liquido. Dessa forma o evaporador utiliza uma maior regido para a mudanga de
fase, pois o coeficiente de conveccdo interno fica mais alto, o que melhora a eficiéncia do
trocador de calor.

7.8 Resultados referentes a analise da vazdo massica

Para a analise da vazao massica do sistema foi utilizado os valores de perda de carga do
evaporador e do condensador conforme data sheet fornecido pelo fabricante. O gréafico da
Figura 27 apresenta 0 comportamento dos valores de vazdo massica em relacdo a carga de

refrigerante R134a no sistema em estudo.

Figura 27 - Grafico de vazdo massica x carga de refrigerante R134a
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Durante o teste, para todas as cargas analisadas, a vazao massica do refrigerante indicou
um decréscimo do valor em relacdo ao aumento da carga de refrigerante no sistema. Analisando
pelo lado do compressor, a partir das curvas de rendimento volumétrico fornecidas pelo
fabricante que variam conforme a relagdo entre polias (compressor e motor), rotacdo motor e
diferenca de pressdo de entrada e saida do compressor, pode-se verificar a variagcdo da razédo de
compressdo e consequentemente a diminui¢cdo do rendimento volumétrico do compressor
conforme a carga de refrigerante é acrescentada, justificando a vazao massica reduzir com o

acréscimo da carga refrigerante. Conforme grafico da Figura 28 abaixo.

Figura 28 - Grafico de rendimento volumétrico do compressor x carga de refrigerante R134a
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Fonte: Elaborada pela autora, 2017

7.9 Resultados referentes a analise do diagrama P-h

Para analise do diagrama P-h, os valores de temperatura para cada ponto do ciclo foram
medidos as pressfes manometricas entre a saida do condensador e entrada da valvula de
expansdo TXV, e entre a saida do evaporador e entrada do compressor foram medidas e
transformadas em pressao absoluta. As demais pressoes foram calculadas a partir da tabela de

propriedades termodindmicas para o fluido refrigerante R134a e data sheet dos componentes
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evaporador e condensador. As entalpias foram calculadas com base na tabela de propriedades
termodinamicas para o fluido refrigerante R134a.

Os principais estados do ciclo de compressdo a vapor podem ser observados no
diagrama P-h, sendo este um diagrama de propriedades termodindmicas amplamente

empregado no campo da refrigeracao.

Para o teste realizado com a carga de refrigerante de 230g, tem-se:

Tabela 16 - Propriedades termodindmicas para a configuracao do diagrama P-h para a condi¢do
de 230g de refrigerante

Numeracgéo Ponto T [°C] P [bar] h [J/ kg]
1 Entrada do compressor 35,94 2,81 430860,72
2 Saida do compressor 109,01 16,20 485813,72
3 Entrada condensador 112,87 16,12 490116,73
4 Saida condensador 55,27 15,49 279873,03
5 Entrada da valvula de expansdo TXV 51,77 15,49 274299,30
6 Entrada evaporador 9,49 4,08* 274299,30
7 Saida do evaporador 21,42 2,81 417901,19

Fonte: Elaborada pela autora, 2017
*Pressdo de Saturacdo.

Figura 29 - Diagrama P-h para a carga de refrigerante de 230g
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Para o teste realizado com a carga de refrigerante de 350g, tem-se:

Tabela 17 - Propriedades termodindmicas para a configuracgéo do diagrama P-h para a condicéo
de 3509 de refrigerante

Numeracéo Ponto T [°C] P [bar] h [J/ kg]
1 Entrada do compressor 19,48 2,87 416054,31
2 Saida do compressor 96,72 17,87 469650,46
3 Entrada condensador 100,72 17,87 474260,87
4 Saida condensador 51,15 17,36 273239,07
5 Entrada da valvula de expansdo TXV 45,90 17,36 265150,55
6 Entrada evaporador 8,12 3,89* 265150,55
7 Saida do evaporador 0,11 2,87 398872,22

Fonte: Elaborada pela autora, 2017
*Pressdo de Saturacgéo.

Figura 30 - Diagrama P-h para a carga de refrigerante de 350g
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Para o teste realizado com a carga de refrigerante de 440g, tem-se:
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Tabela 18 - Propriedades termodindmicas para a configuragédo do diagrama P-h para a condicéo

de 440g de refrigerante

Numeracéo Ponto T [°C] P [bar] h [J/ kg]
1 Entrada do compressor 19,63 2,98 415948,14
2 Saida do compressor 98,21 18,82 470022,94
3 Entrada condensador 102,29 18,82 474776,32
4 Saida condensador 48,94 18,38 269789,11
5 Entrada da valvula de expansdo TXV 43,57 18,38 261600,72
6 Entrada evaporador 7,85 3,86* 261600,72
7 Saida do evaporador 0,12 2,98 398892,98

Fonte: Elaborada pela autora, 2017

*Pressdo de Saturacgéo.

Figura 31 - Diagrama P-h para a carga de refrigerante de 440g
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Para o teste realizado com a carga de refrigerante de 470g, tem-se:
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Tabela 19 - Propriedades termodindmicas para a configuragédo do diagrama P-h para a condicéo
de 470g de refrigerante

Numeracéo Ponto T [°C] P [bar] h [J/ kg]
1 Entrada do compressor 19,73 2,89 416237,26
2 Saida do compressor 98,24 18,87 469988,63
3 Entrada condensador 102,32 18,87 474752,17
4 Saida condensador 48,86 18,39 269648,75
5 Entrada da valvula de expansdo TXV 43,39 18,39 261329,90
6 Entrada evaporador 7,80 3,85* 261329,90
7 Saida do evaporador 0,05 2,89 398756,25

Fonte: Elaborada pela autora, 2017

*Pressdo de Saturacgéo.

Figura 32 - Diagrama P-h para a carga de refrigerante de 470g
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Para o teste realizado com a carga de refrigerante de 530, tem-se:
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Tabela 20 - Propriedades termodindmicas para a configuracgéo do diagrama P-h para a condicéo

de 530g de refrigerante

Numeracéo Ponto T [°C] P [bar] h [J/ kg]
1 Entrada do compressor 19,51 2,88 416060,93
2 Saida do compressor 99,11 19,64 469914,90
3 Entrada condensador 103,26 19,64 474801,36
4 Saida condensador 47,17 19,18 267029,37
5 Entrada da valvula de expansdo TXV 41,80 19,18 258934,35
6 Entrada evaporador 7,34 3,79* 258934,35
7 Saida do evaporador -0,43 2,88 398356,40
Fonte: Elaborada pela autora, 2017
*Pressdo de Saturacgéo.
Figura 33 - Diagrama P-h para a carga de refrigerante de 530g
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Fonte: Elaborada pela autora, 2017




Para o teste realizado com a carga de refrigerante de 590g, tem-se:
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Tabela 21 - Propriedades termodinamicas para a configuracao do diagrama P-h para a condicao

de 5909 de refrigerante

Numeracéo Ponto T [°C] P [bar] h [J/ kg]
1 Entrada do compressor 21,52 2,92 417764,21
2 Saida do compressor 106,35 24,29 471944,42
3 Entrada condensador 110,68 24,29 477351,76
4 Saida condensador 45,64 23,92 264592,97
5 Entrada da valvula de expansdo TXV 40,21 23,92 256507,40
6 Entrada evaporador 6,22 3,65* 256507,40
7 Saida do evaporador -0,25 2,92 398568,55

Fonte: Elaborada pela autora, 2017

*Pressdo de Saturacgéo.

Figura 34 - Diagrama P-h para a carga de refrigerante de 530g
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7.10 Resultados referentes a analise das temperaturas dos difusores da cabine

Fonte: Elaborada pela autora, 2017

Para analise das temperaturas dos difusores da cabine, foram instalados termopares para

medir a temperatura do fluxo de ar que passa pelos difusores. O grafico da Figura 35 apresenta

a variacdo da temperatura média dos difusores da cabine no veiculo de teste em relagéo a

variacao da carga de refrigerante no sistema.
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A temperatura do fluxo de ar que sai nos difusores do painel estd relacionada
diretamente ao conforto térmico dos ocupantes.

Figura 35 - Grafico da temperatura média dos difusores da cabine x carga de refrigerante R134a
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Fonte: Elaborada pela autora, 2017

No grafico da Figura 35 pode-se verificar que a temperatura nos difusores reduz com o
aumento da carga de refrigerante. Com baixa carga, 230g, a temperatura do fluxo de ar que sai
nos difusores é prejudicada, porém ndo de forma relevante em relacéo a temperatura do fluxo
de ar no caso da sobrecarga 590g. Porém, esse fato, ndo deve ser avaliado isoladamente, pois a
temperatura mais baixa para a carga de 590g, vem juntamente com uma pressdo mais alta do
sistema como pode ser observado no gréafico da Figura 35.
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8 CONCLUSOES

O presente trabalho apresentou uma revisdo bibliografica sobre o sistema de ar

condicionado automotivo e estudos realizados na &rea, assim como a aplicacdo da carga de

refrigerante sobre o sistema e a influéncia que a variagdo da carga do refrigerante promove

sobre 0 COP e sobre os parametros sub-resfriamento e superaquecimento. Foram realizados

testes em camara climatica com condicOes estabilizadas, em que a carga de refrigerante R134a

foi variada sobre o sistema de ar condicionado de um veiculo de passeio. Os resultados

referentes a cada carga de refrigerante foram analisados e apresentados.

A seguir, sdo apresentadas as principais conclusdes deste estudo, bem como

recomendacdes para trabalhos futuros.

O superaquecimento decresce com o aumento da carga de refrigerante R134a no
sistema. Para baixas cargas de refrigerante tem-se um valor superaquecimento
elevado. Isso ocorre devido a valvula de expansdo que ndo possui a capacidade
de regulacdo da expansdo do fluido devido ao baixo valor de quantidade de
fluido. Para o caso de cargas excessivas 0 superaquecimento ja ndo sofre
influéncia do aumento da carga, pois passa a utilizar todo o evaporador e a

valvula de expansédo regula o fluxo de refrigerante.

O superaquecimento sofre uma oscilagdo relevante apds o acréscimo da carga
de refrigerante no sistema, justificado pela regulacdo da valvula de expansdo
para a nova carga de refrigerante. A valvula de expansdo abre, permitindo entrar
maior fluxo de refrigerante no evaporador, fazendo com que o superaquecimento

reduza. Quando a valvula de expansdo fecha, o superaquecimento aumenta.

O sub-resfriamento, ao contrario do superaquecimento, aumenta com o aumento
da carga de refrigerante no sistema. No caso de baixas cargas, o sub-resfriamento
ocorre em uma pequena parte final do ultimo passe do condensador. No caso de
cargas mais altas, o recipiente do filtro secador satura e o fluido refrigerante
excessivo acumula-se no condensador antes do recipiente secador, o que

aumenta a pressao do sistema.
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e A carga “Otima” para o sistema pode ser definida empiricamente com os
resultados de sub-resfriamento e superaquecimento. A faixa de refrigerante em
que promove uma estabilizacdo desses dois pardmetros é considerada regido de

carga “Otima”.

e O trabalho da valvula de expansdo e do filtro secador incorporado ao
condensador promovem um funcionamento do sistema com sub-resfriamento e

superaquecimento equilibrados.

e A variacdo a carga de refrigerante proposta no trabalho nao foi suficiente para

provocar a deterioracdo do COP do sistema.

e A entalpia na entrada do evaporador decresce com 0 aumento da carga de

refrigerante R134a no sistema.

e O titulo do fluido refrigerante R134 na entrada do evaporador apresentou
variacdo de valores de 32 a 24%. Porém indicou um decréscimo do valor em
relacdo ao aumento da carga de refrigerante no sistema. Para uma maior carga
de refrigerante, tem-se um menor valor de titulo na entrada do evaporador e uma

maior eficiéncia do trocador de calor evaporador.

e A vazdo massica do refrigerante indicou um decréscimo do valor em relacdo ao
aumento da carga de refrigerante no sistema. Isso se explica pela consideracédo
da temperatura de evaporagdo constante e pelo crescimento da pressdo de

condensacédo que gera reducdo no rendimento volumétrico do compressor.

e A carga de refrigerante afeta o conforto climatico no interior da cabine de um
veiculo. Isso foi visto através da variagdo da temperatura média dos difusores da
cabine. A temperatura nos difusores reduz com o aumento da carga de

refrigerante. Porém ndo de forma relevante.

Sugestdes para trabalhos futuros:



95

Aprofundamento do estudo a partir de uma instrumentacdo mais complexa para
obtencdo das perdas de carga das tubulacdes, que foram excluidas desse

trabalho.

Estudo da influéncia da variagéo a carga de refrigerante em um sistema de ar

condicionado automotivo, utilizando fluidos refrigerantes alternativos.

Estudo especifico do comportamento transiente da valvula de expansdo TXV

apos o acréscimo da carga de refrigerante o sistema.

Estudo dos efeitos de alteraces dimensionais no evaporador e condensador,

mantendo a carga de refrigerante fixa.

Modelamento matematico do sistema de ar condicionado automotivo baseado
nos dados experimentais levantados nesse trabalho.
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ANEXO | — ANALISE DE INCERTEZAS DE MEDICOES EXPERIMENTAIS

1.1 Introducéo

102

Quando se relata o resultado de medicdo de uma grandeza fisica deve-se sempre dar

alguma indicacdo quantitativa da qualidade do resultado, de forma que aqueles que o utilizam

possam avaliar sua confiabilidade. Sem essa indicacdo, resultados de medicao ndo podem ser

comparados, seja entre eles mesmos ou com valores de referéncia fornecidos numa

especificacdo ou em uma norma. (GUM, 2008)

1.2 Incerteza para a medicéo de temperatura

Os termopares tipo “K utilizados durante o teste possui faixa de medicéo -50 a 1260 °C,

com precisdo de 2,2°C ou 0,75% do valor medido com incerteza méxima fornecido pelo

fabricante de +1°C. Associada a essa incerteza do fabricante temos a incerteza referente a

repetibilidade da obtencdo dos resultados. Para a analise da incerteza utilizou os valores de

temperatura obtidos no ponto da saida do compressor.

Tabela 22 - Balango de incertezas para a medicao de temperatura

FONTES DE INCERTEZAS EFEITOS SISTEMATICOS EFEITOS ALEATORIOS
Descricdo Valor Bruto | Corregdo |Valor Bruto|Distribuicdo| Divisor M v
Resolugdo (fabricante) 1 normal 2 0,5 ==
Repetitividade 0,57 uniforme \3 0,33 562
Cc Correcdo combinada
Uc Incerteza combinada 0.6 ==
U Incerteza expandida (95%) 12

Fonte: Elaborada pela autora, 2017

1.3 Incerteza para a medicéo de pressao

Os transdutores de pressao utilizado da marca HBM, modelo PSAP, faixa de medicéo

de 0 a 10bar, com precisdo de 0,01 bar e incerteza maxima de +0,01 bar, foi utilizado para

medicéo das pressdes baixas do sistema. E o transdutor de presséo alta, marca HBM, modelo

P8AP, faixa de medicdo 0 a 50bar e erro de 0,06 bar, com incerteza méxima de + 0,01bar, para

medicéo da pressao alta do sistema. Associada a essa incerteza do fabricante temos a incerteza

referente a repetibilidade da obtencéo dos resultados.



Tabela 23 - Balango de incertezas para a medicao de pressédo

103

FONTES DE INCERTEZAS EFEITOS SISTEMATICOS EFEITOS ALEATORIOS
Descrigdo Valor Bruto | Corregdo |Valor Bruto |Distribuicdo| Divisor i} v
Resolucdo (fabricante) 0,02 0,01 normal 2 0,005
Repetitividade 0,08 uniforme \3 0,05 562
Cc Corregdo combinada
Uc Incerteza combinada 0,05 =a
U Incerteza expandida (95%) 0,1

Fonte: Elaborada pela autora, 2017
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ANEXO Il — CERTIFICADOS DE CALIBRACAO DOS INSTRUMENTOS DE
MEDICAO UTILIZADOS

e Transdutor de pressdo alta, marca HBM, modelo P8AP - faixa de medicdo de O
a 50bar

e Transdutor de presséo baixa, marca HBM, modelo P8AP - faixa de medigdo de
0 a 10bar

e Balanca marca Sartorius modelo PMA 35001, escala de 5g a 35000g
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A CALIBRATEC

il

CERTIFICADO DE CALIBRACAO N° 20586/2016

Contratante  Fca Fiat Chrysler Automdveis Brasil Ltda
Avenida Contomno, 3455 - Paulo Camilo - Betim

Solicitante: ~ Fca Fiat Chrysler Automoveis Brasil Ltda
Avenida Contomno, 3455 - Paulo Camilo - Betim

Instrumento:  Transdutor de Presséo

Marca: HBM Identificacdo: 013643059
Modelo: Sim Série: 143110024
Capacidade: 0a 50bar Valor de uma divisao: 0,01 bar

3.1 Procedimentos

Conforme solicitagdo, nosso Laboratorio realizou calibrag&o no instrumento acima, com base em nosso procedimento de confirmagdo
metrologica PGQ-005 e instrugdo de processo IPR-090 conforme Ulitima revisdo.

4. Padrdo(des) utilizado(s)
Descri¢do Padrdo Identificacdo Certificado Validade Calibrado por
Mandmetro Digital MO.007 LP- 122 551 21/04/72017  ESCALA

5. Incerteza das medigoes:

U = Incerteza das medicdo

A incerteza expandida de medic3o relatada é declarada como incerieza padrdo de medicdo multiplicada pelo fator de abrangéncia k, o
qual para uma distribuicdo t com Veff graus de liberdade efetivos comrespondente a uma probabilidade de abrangéncia de
aproximadamente 95%. A incerteza padrdo da medic3o foi determinada de acordo com a publicagdo EA 4/02.

6. Condi¢des ambientais:
Temperatura: 23 °C Umidade relativa: 54 % u.r

7. Notas

Os valores obtidos foram considerados apés média de trés mediges

Nota: Instrumento calibrado sem ajuste.

Erro Total = (|Tendéncial + |U|)

U = Incerteza expandida de medicdo.

K = Fator de abrangéncia

Este cerfificado € valido exclusivamente para o instrumento calibrado descrito, nas condices especificadas, ndo sendo extensivo a
quaisguer outros, mesmo que similares.

Ndo & permitida a reproducdo parcial deste certificado.

A validade de calibracdo do instrumento deve ser estabelecida pelo usuario em plano de calibracdo descrito no sistema qualidade de
acordo com a Norma 17025:2005 - Item 5.10.4.4.

Este cerificado esta em conformidade com a norma NBR - [SO - [EC-17025/2005.

8. Consideragdes finais:

Data de Calibracdo: 10/06/2016 Data de emissdo: 17/06/2016
Calibrac@o efetuada nas dependéncias do cliente

Setor: Engenharia do Produto.
Usuario: Leoni Oliveira.
Sensibilidade: 2,031
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FABIANO MOREIRA GLEICIO DE ABREU

Técnico Executante Gerente Técnico
CREA MG: 94925D
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9. Resultados

A

. .-'.:-\\

CALIBRATEC

CERTIFICADO DE CALIBRACAO N° 20586/2016
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SENTIDO CRESCENTE

Indicacdo Instrumento| Indicacdo Padrdo Tendéncia K U Erro Total
()
(bar) {bar) {bar) (bar) (bar)
10,00 9,97 0,03 2,00 0,01 0,04
20,00 19,98 0,02 2,00 0,01 0,03
30,00 29,95 0,05 2,00 0,01 0,06
40,00 39,98 0,02 2,00 0,02 0,04
50,00 50,01 0,01 2.00 0,02 0,03
SENTIDO DECRESCENTE
Indicac&o Instrumento| Indicacdo Padrdo Tendéncia K U Erro Total
(£)
(bar) (bar) {bar) (bar) (bar)
10,00 9,95 0,05 2,00 0,07 0,06
20,00 19,95 0,05 2,00 0,01 0,06
30,00 29,94 0,06 2,00 0,01 0,07
40,00 39,96 0,04 2,00 0,02 0,06
50,00 50,01 -0,01 2,00 0,02 0,03
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o A& CALIBRATEC

CERTIFICADO DE CALIBRACAO N° 35486/2016

Contratante  Fca Fiat Chrysler Autorndveis Brasil Ltda
Avenida Contorno, 3455 - Paulo Camilo - Betim

Solicitante:  Fca Fiat Chrysler Automoveis Brasil Lida
Avenida Contorno, 3455 - Paulo Camilo - Betim

2. Descricio
Instrumento:  Transdutor de Pressdo

Marca: HBM Identificagdo: 013643062
Modelo: PBAP/10BAR Sérig: 144410036
Capacidade: 0a 10 bar Valor de uma divisdo: 0,01 bar

3. Mérodo utilizado:
3.1 Procedimentos

Conforme solicitagdo, nosso Laboratdrio realizou calibragdo no instrumento acima, com base em nosso procedimento de confirmacio
metrolégica PGQ-005 e instrucdo de processo IPR-090 conforme (ltima revisdo.

4, Padrio(des) utilizado(s)
Descricio Padrio Identificacdo Certificado Validade Calibrado por
Mandmetro Digital MO.008 LP-122 550 21042017 Escala

5. Incerteza das medigdes:

U = Incerteza das medicdo

A incerteza expandida de medicdo relatada é declarada como incerteza padrio de medigdo multiplicada pelo fator de abrangéncia k, o
qual para uma distribuicdo t com Veff graus de liberdade efetivos correspondente a uma probabilidade de abrangéncia de
aproximadamente 95%. A incerteza padrio da medig3o foi determinada de acordo com a publicacio EA 4/02.

6. Condigoes ambientais:
Temperatura: 246 °C Umidade relativa: 48 % wr

7. Resultados

SENTIDO CRESCENTE

Indicacdo Instrumento| Indicacdo Padrio Tendéncia K U Erro Total
(=)
(bar) ( bar) ( bar) { bar) { bar)
2,00 2,001 -0,001 2,00 0,004 0,005
4,00 4,003 -0,003 2,00 0,004 0,007
6,00 6,006 -0,008 2,00 0.004 0,010
3,00 3,008 -0,008 2,00 0,004 0,012
10,00 10,009 -0,009 2,00 0,004 0,013

SENTIDO DECRESCENTE

Indicacdo Instrumento| Indicacdo Padrio Tendéncia K U Erro Total
(=)

(bar) ( bar) ( bar) { bar) { bar)
2,00 2,000 0,000 2,00 0,004 0,004
4,00 4,002 -0,002 2,00 0,004 0,006
6,00 6,004 -0,004 2,00 0,004 0,008
3,00 3,006 -0,006 2,00 0,004 0,010
10,00 10,009 | -0,009 2,00 0,004 0,013

8. Noras

Os valores obtidos foram considerados apos média de trés medices
Nota: Instrumento calibrado sem ajuste.

Emo Total = ([Tendéncial + |U)

U = Incerteza expandida de medicio.

K = Fator de abrangéncia
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Léa CALIBRATEC

CERTIFICADO DE CALIBRACAQ N° 35486/2016

Este cerfificado é valido exclusivamente para o instrumento calibrado descrito, nas condicdes especificadas, ndo sendo extensivo a
quaisquer outros, mesmo que similares.

Mo & permitida a reproducdo parcial deste cerificado.

A validade de calibracdo do instrumento deve ser estabelecida pelo usuario em plano de calibracdo descritc no sistema gualidade de
acordo com a MNorma 17025:2005 - ltem 51044,

Este ceriificado esta em conformidade com a norma NBR - 150 - |[EC-17025/2005.

Certificado digital, dispensa cdpia fisica.

9. Observagies
Sensibilidade: 1,9930

Setor: ENGENHARIA DO PRODUTO
Usuario: LEONI OLIVEIRA REIS

10. Consideragdes finais:

Data de Calibracdo: 06M10/2016 Data de emissdo: 10M10/2016
Calibragdo efefuada nas dependéncias do cliente

[- !,” \ : f'
_'l Ill J

FABIANO MOREIRA ENG®. GLEICIO ABREU

Técnico Executante Gerente Técnico / Signatario Autorizado
CREA MG: 845290



:
:
o

o=y ==
CERTIFICADO DE CALIBRACAO N°BA 084_11_16
| BALANGAS |
FOR020-REV.6 Pagina: 112
Solicitante:
FCA Fiat Chrysler Automéveis Brasil
Av. do Contorno, 3455 - Betim /| MG
Contratante:
Call Office Servicos Metrologicos e Equipamentos de Preciséo Ltda.
Rua: Abrado Evangelista Diniz, 79 - Contagem / MG
OBJETO CALIBRADO: BALANCA
FABRICANTE: Sartorius CLASSE DE EXATIDAO: I
MODELO: PMA 35001 CARGA MINIMA: Sg
N° DE SERIE: 26804680 CARGA MAXIMA: 350009
IDENTIFICAGAO: 013622011 RESOLUGAO (d)x 0lg
LOCALIZAGAO: Eng® Produto CARGA MAXIMA::
DATA DA EMISSAO: 30/11/2016 RESOLUGAO (d)2
DATA DA CALIBRACI.\O: 10/11/2016 N° DO PROCESSO: 084_11_16
Rastreabilidade
Conjunto de Pesos Padrio classe E2, Caixa 14, certificado n® MA 094_04_16, emitido por Padrio Balangas, valido até 14/04/2017
Peso Padrao: classe F1, Caixa 24, certificado n® MA 195_01_15, valido até 27/01/2017
Peso Padrdo: classe F1, Caixa 22, certificado n® MA 180_01_15, valido até 26/01/2017
Peso Padrdo: classe M1, PA 001 a 050 (1000 kg), certificado n® MA 173_03_15, valido até 11/03/2017
Condigdes Ambientais
Condigdes A is Durante a Calibragdo:
Temperatura: 234°C:5°C
Umidade Relativa do Ar: 71,49% £20%
Pressdo Atmosférica: 914 hPa * 10 hPa
Termohigrometro, TAG n°® PA-TH 002, Certificado de Calibragio n® TP-02-430/16 Emitido por Setting, valido até 24/02/2017
Bardmetro, TAG n° PA-BAR 002, Certificado de Calibragio n° PS-02-106/16 Emitido por Setting, valido até 28/02/2017
Calibrag3o realizada pelo método de repetigio, com pesos padrd pelo L ério da Padrio Bal. a OIML R111 e seguindo a instrugio técnica

de trabalho IT 009
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CERTIFICADO DE CALIBRAGAO N°BA 084_11_16

|
]

Pagina 212
FOR020-REV.8
TESTE DE EXCENTRICIDADE CARGA APLICADA 15000 g
CANTO A CANTO B CANTO C CANTO D CANTO E CANTO F CANTO C CANTO A/ CANTO D
00g 04g 03g +0,5g +0,4g 00g CANTO B F CANTO E
[o3 D
AIF
B E
N° PONTO / CARGA Valor Antes do Ajuste Valor Apés o Ajuste Erro Incerteza Expandida (U) ®)
[PT 759 5.1g 509 0.00g 0.1g 2,13
P2 / 50009 50002 g 50000 g 000g 01g 2,17
P3 / 10000g 100003 g 99998 g 020g 01g 2,11
P4 / 200009 200007 g 199999 ¢ 0104 04g 2,00
P5 / 350009 250007 g 349998q 020g 05¢g 2,00

Observagoes:

* Calibrag@o realizada nas instalagdes do solicitante.

* Este certificado atende aos requisitos da acreditacdo da C6CRE (ABNT ISO/IEC 17025), o qual avaliou a competéncia de medico do laboratério € comprovou a sua rastreabilidade a
padrdes nacionais e internacionais de medidas

* Aincerteza expandida de medigdo (U) relatada € declarada como a incerteza padréo da medigdo multipilicada pelo fator de abrangéncia k.0 qual para uma distribuicdo t com Veff graus de

liberdade efetivos corresponde a uma probabilidade de abrangéncia de aproximads te 95%. A incerteza padrdo de medicdo foi determinada de acordo com a publicagdo EA-4/02.

* Este certificado apresenta resultados que se referem, exclusivamente, co objeto calibrado, ndo sendo extensive a nenhum outro equipamento ou lote. A sua reproducdo somente poderd ser
feita se integral € com a autorizagdo formal da Padrdo Balangas.

* Esta calibragdo ndo isenta o equipemento do controle metrolégico estabelecido na regulamentacdo metroldgica.

* Uma copia deste certificado € arquivada durante 4 anos

4 ’ s ,

e irgien¥e e K.

Jose Augusto da Silva Técnico Executor: Jose Augusto da Silva
Gerente da Qualidade

Laboratério de calibragio acreditado pela Cgcre de acordo com a ABNT NBR ISO / IEC 17025, sob o nimero 291



