UNIVERSIDADE FEDERAL RURAL DE PERNAMBUCO
UNIDADE ACADEMICA DO CABO DE SANTO AGOSTINHO

GRADUACAO EM ENGENHARIA MECANICA

Joao Vitor Oliveira Garcia

Aplicagao de técnicas de controle em sistemas de refrigeracao de compressao

de vapor

Cabo de Santo Agostinho - PE

2025



Joao Vitor Oliveira Garcia

Aplicagao de técnicas de controle em sistemas de refrigeragcao de compressao

de vapor

Monografia apresentada ao curso de
Graduacdo em Engenharia Mecéanica da
Unidade Académica do Cabo de Santo
Agostinho,  Universidade Rural de
Pernambuco, como requisito para
obtencdo do grau de Bacharel em
Engenharia Mecanica.

Orientador: Prof. Dr. Weliton Soares
Martins

Cabo de Santo Agostinho - PE

2025



Sistema Integrado de Bibliotecas da UFRPE
Bibliotecario(a): Suely Manzi — CRB-4 809

G216a

Garcia, Jodo Vitor Oliveira.

Aplicacdo de técnicas de controle em sistemas de
refrigeracdo de compresséo de vapor / Joédo Vitor Oliveira
Garcia. — Cabo de Santo Agostinho, 2025.

881l

Orientador(a): Weliton Soares Martins.

Trabalho de Conclusdo de Curso (Graduagédo) -—
Universidade Federal Rural de Pernambuco, Unidade
Académica Cabo de Santo Agostinho - UACSA, Bacharelado
em Engenharia Mecéanica, Cabo de Santo Agostinho, BR-PE,
2025.

Inclui referéncias.

1. Refrigeracdo. 2. Sistemas de refrigeracéo e ar
condicionado. 3. Refrigerac&o - Manutencéo e reparos. 4.
Eficiéncia energética 5. Sustentabilidade
e meio ambiente. |. Martins, Weliton Soares, orient. II.
Titulo

CDD 620.1




Joao Vitor Oliveira Garcia

Aplicagao de técnicas de controle em sistemas de refrigeragcao de compressao

de vapor

Monografia apresentada ao Curso de Graduagdo em Engenharia Mecanica da
Universidade Federal Rural de Pernambuco, como requisito parcial para a obtencao
do grau de Bacharel em Engenharia Mecanica.

Aprovada em: 20/03/2025.

BANCA EXAMINADORA

Prof. Dr. Weliton Soares Martins (Orientador)
Universidade Federal Rural de Pernambuco

Prof. Dr. Rogerio Soares da Silva (Examinador Interno)
Universidade Federal Rural de Pernambuco

Prof. Dr. Adriano da Silva Marques (Examinador Externo)
Universidade Federal da Paraiba



“Nao tenho certeza de nada, mas a visao das estrelas me
faz sonhar.”

- Vincent van Gogh



AGRADECIMENTOS

Agradeco, em primeiro lugar, a minha mé&e, por seu amor incondicional,
paciéncia e por sempre ser o alicerce que sustenta minha vida. Seu apoio, dedicacao
e forca nos momentos mais desafiadores foram essenciais para que esta conquista
se tornasse possivel.

A minha familia, por acreditarem em mim e me apoiarem de todas as formas
durante essa jornada. Cada palavra de incentivo e gesto de carinho fez toda a
diferenca.

Aos meus amigos, que dividiram comigo risadas, aprendizados e desafios, e
que, mesmo nos momentos mais dificeis, me ofereceram apoio e motivagao. Vocés
foram fundamentais para tornar essa caminhada mais leve e significativa.

Ao meu orientador, Weliton Soares, por sua paciéncia, dedicagao e pelos
valiosos ensinamentos que contribuiram tanto para o meu crescimento académico
quanto pessoal. Sua orientacao foi imprescindivel para a realizacado deste trabalho.

Agradegco também aos professores da UFRPE, por transmitirem
conhecimento com exceléncia e por contribuirem de maneira marcante para a minha
formacao.

Por fim, deixo minha gratiddo a todas as pessoas que, de alguma forma,
contribuiram para que este trabalho fosse possivel. A cada um de vocés, meu sincero

obrigado.



Resumo

A refrigeracdo de ambientes tem sido uma area de interesse da humanidade desde
os seus primordios. Nesse contexto, sua aplicagao € essencial nos setores industrial,
comercial e residencial, destacando-se pela importancia na conservagao de produtos
e alimentos, e na climatizagdo de ambientes. No entanto, o alto consumo de energia
desses sistemas € uma preocupagao generalizada. Os sistemas de Aquecimento,
Ventilagdo e Ar-Condicionado (AVAC) sédo responsaveis por uma parcela significativa
do consumo energético em residéncias, podendo representar até 60% da energia
utilizada. Diante disso, o presente trabalho tem como objetivo aumentar a eficiéncia
desses sistemas por meio de técnicas de controle. Para tal, foi desenvolvido uma
modelo matematica e simulagbes numéricas de um sistema de refrigeracdo por
compressao de vapor, no qual foram implementados dois tipos de controladores: o
sistema de controle Liga/Desliga (ON/OFF), usando na maioria dos sistemas de
refrigeracdo e um sistema de controle PID (Proporcional-Integral-Derivativo). Na
modelagem, considerou-se sete volumes de controle, obtendo-se um conjunto de
equacgdes diferenciais que governam a dinamica do sistema. Foram realizadas trés
simulagbes para avaliar o comportamento do sistema em regime transiente: (1)
simulacéo isolada de cada volumes de controle, (2) simulagdo com interagéo entre os
volumes e (3) simulagdo com a aplicacdo das técnicas de controle. Os resultados
demonstraram que o controlador PID é eficiente na regulagao de variaveis criticas,
como temperatura e pressao, promovendo maior estabilidade operacional e reducéo
do consumo de energia. Por outro lado, o controlador ON/OFF apresentou um
aumento de 36% no consumo energético em relagédo ao PID, além de provocar
oscilagdes no compressor, reduzindo significativamente sua vida util. Conclui-se que
a aplicagao de técnicas de controle inteligente, como o controlador PID, em sistemas
de refrigeracdo proporciona beneficios concretos, incluindo maior eficiéncia
energética, menor impacto ambiental e redugcédo de custos operacionais, contribuindo
para solu¢cdes mais sustentaveis na area.

Palavras-chave: sistemas de refrigeracdo; modelagem de sistema de refrigeracao;
técnicas de controle; eficiéncia energética; sustentabilidade.



Abstract

The refrigeration of environments has been an area of interest for humanity since its
early days. In this context, its application is essential in industrial, commercial, and
residential sectors, standing out for its importance in product and food preservation, as
well as indoor climate control. However, the high energy consumption of these systems
is a widespread concern. Heating, Ventilation, and Air Conditioning (HVAC) systems
account for a significant portion of household energy consumption, reaching up to 60%
of the total energy used. Given this, the present study aims to increase the efficiency
of these systems through control techniques. To this end, a mathematical model and
numerical simulations of a vapor-compression refrigeration system were developed,
implementing two types of controllers: the ON/OFF control system, commonly used in
most refrigeration systems, and the PID (Proportional-Integral-Derivative) control
system. In the modeling process, seven control volumes were considered, resulting in
a set of differential equations that govern the system’s dynamics. Three simulations
were performed to evaluate the system’s transient behavior: (1) an isolated simulation
of each control volume, (2) a simulation with interaction between the volumes, and (3)
a simulation applying the control techniques. The results demonstrated that the PID
controller is efficient in regulating critical variables such as temperature and pressure,
ensuring greater operational stability and reducing energy consumption. On the other
hand, the ON/OFF controller led to a 36% increase in energy consumption compared
to the PID, in addition to causing oscillations in the compressor, significantly reducing
its lifespan. It is concluded that the application of intelligent control techniques, such
as the PID controller, in refrigeration systems provides concrete benefits, including
higher energy efficiency, lower environmental impact, and reduced operational costs,

contributing to more sustainable solutions in the field.

Keywords: refrigeration systems; refrigeration system modeling; control techniques;

energy efficiency; sustainability.
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1 INTRODUGAO

A refrigeracdo € um processo essencial para a vida moderna, sendo ela
responsavel por reduzir a temperatura de um ambiente ou substancia em comparagao
com a do meio externo. E através desses sistemas que podemos conservar alimentos,
controlar o ambiente em processos industriais e climatizar zonas, o que destaca ainda
mais sua relevancia na sociedade (Brownbridge et al., 2021).

Segundo Wojcikiewicz (2018), a refrigeracao tem inicio desde os primérdios
da civilizagdo, onde as antigas civilizagdes preservavam seus alimentos utilizando
gelo retirados do proprio ambiente. Wojcikiewicz (2018) ainda completa que a
refrigeracao feita de forma artificial s6 comecou por volta de 1755, chegando apenas
em 1891 a climatizacdo de ambientes, através de sistemas de refrigeragcdo por
compressao de vapor.

Os sistemas de refrigeragcdo tém um papel fundamental na manutencdo da
temperatura em diversas aplica¢des industriais, comerciais e residenciais. No entanto,
esses sistemas sao conhecidos por seu alto consumo de energia, o que os torna
responsaveis por uma fracdo consideravel do consumo de eletricidade a nivel global
(Ikram et al., 2021). Carlesso et al. (2020) analisou que a area de refrigeragdo, em
detrimento do crescente aumento do consumo de energia, esta voltando cada vez
mais esforcos para vertentes como a eficiéncia energética desses sistemas. Com
base nessas necessidades, Silva et al (2018) verificou que até 60% do consumo
elétrico de construgdes residenciais € voltado para atender a sistemas HVAC.
Ademais a isso, ele também estudou o controle desses sistemas de refrigeragao para
aumentar a sua eficiéncia energética, onde salientou que o controle da temperatura é
uma variavel que potencializa a eficiéncia energética de um sistema. Nesse sentido
de preocupacgéao sobre a questao de sustentabilidade e eficiéncia energética, surgem
desafios e uma oportunidade para a otimizacao desses sistemas.

No contexto de reduzir o consumo energético atraves do controle de sistemas
de refrigeracao, é valido investigar o monitoramento e a aplicagcao de técnicas de
controle n&o linear inteligente em sistemas de refrigeragdo, com o objetivo de
aumentar sua eficiéncia, flexibilidade e robustez. A dindmica de sistemas de
refrigeracdo € tipicamente complexa, com comportamento nao linear devido a

natureza dos processos térmicos envolvidos e as variagdes das condicbes de
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operagado. Essa nao linearidade, combinada com as incertezas inerentes aos
componentes do sistema (como compressores, valvulas de expansdao e
evaporadores), torna os controladores tradicionais menos eficazes em circunstancias
adversas (Dong et al., 2022; Wang et al., 2023) .

A relevancia desse estudo esta diretamente ligada a necessidade global de
reduzir o consumo de energia e minimizar os impactos ambientais, sem comprometer
a eficiéncia e a confiabilidade dos sistemas de refrigeracdo. Em muitas industrias, o
uso de sistemas de refrigeragdo representa uma parcela significativa dos custos
operacionais, e qualquer melhoria nesse campo pode resultar em grandes beneficios
econdmicos e ambientais. Dito isso, este trabalho, portanto, almeja ndo s6 contribuir
para a melhoria dos sistemas de refrigeracdo, mas também abrir novas perspectivas
para a utilizagdo de controle n&o linear inteligente em outras areas onde a eficiéncia

energética e o desempenho sio cruciais.

1.1 Objetivos
1.1.1 Objetivo Geral

Desenvolver uma modelagem matematica e realizar simulagdes numéricas de
sistemas de refrigeragcao por compressao de vapor em regime transiente, aplicando

diferentes técnicas de controle para otimizar sua eficiéncia energética

1.1.2 Obijetivo especifico

e Elaborar modelos dindmicos para sistemas de refrigeracao por
compressado de vapor, levando em conta suas caracteristicas nao
lineares.

e Resolver numericamente as equacgbes diferenciais que regem a
dindmica dos sistemas de refrigeragdo por compressao de vapor,
simulando seu comportamento em diferentes condicdes operacionais.

e Analisar o comportamento das simula¢gées numéricas;

e Implementar técnicas de controle nas simula¢gées numéricas e avaliar
seu desempenho no controle de temperatura, considerando a eficiéncia
energética e a dinamica de controle do sistema.
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2 FUNDAMENTAGAO TEORICA

2.1 Termodinamica

Segundo Dincer e Kanoglu (2020), o principio de funcionamento de
refrigeradores esta diretamente ligado as leis da termodinamica. Entretanto, para
entender essas leis, € necessario introduzir alguns conhecimentos prévios. Um
conceito fundamental para o estudo da termodindmica € a definicdo de sistema e
vizinhanga, assim como de estado e processo termodindmico. Dessa forma, nesta
secao, serdo introduzidos as leis e os conceitos fundamentais da termodinamica,
essenciais para a modelagem dos sistemas de refrigeragdo por compressao de vapor.

Sistema é definido como o objeto de estudo, ou seja, abrange todos os corpos
dentro de uma determinada regiao no espaco que se pretende analisar. Tudo que esta
fora dessa regiao é o que é chamado de vizinhanga, sendo a separagao entre sistema
e vizinhanga delimitada pelo que definimos como fronteira (linha pontilhada), conforme
mostrado na Figura 1. A fronteira corresponde as paredes que separam o sistema de

sua vizinhanga, estabelecendo como eles interagem.

Figura 1 - Esquematizacao de um sistema e sua vizinhanga.

Vizinhanga

Sistema

- Fronteira-
Fonte: Dipper, 2018.

Dependendo da interagao do sistema com sua vizinhanga podemos classifica-
los em trés tipos: sistema aberto, fechado e isolado. Em um sistema aberto, é possivel
trocar matéria e energia com a vizinhanga. Um sistema fechado nao permite a troca
de matéria com o ambiente apenas energia e em um sistema isolado, ndo é permitido
nem a troca de matéria ou energia com o meio. A Figura 2 ilustra os trés casos, onde
as setas em verde corresponde a entrada e saida de matéria, e a setas em laranja
representa a troca de energia. Vale frisar que dois sistemas fechados interagem um

com o outro apenas ao trocar calor ou pela realizagao de trabalho, onde o calor é o
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processo de transferéncia de energia devido a diferenca de temperatura entre os
sistemas e o trabalho € um processo mecanico de transferéncia de energia, podendo

ser realizado pelo sistema ou sobre o sistema.

Figura 2 — Representacao esquematica de sistemas abertos, fechados e isolados.

\ " / vl 27 AN 2
| 1T o =7y &=
~— -~ - - ™
~
# || @ Energia
@ Matéria
Sisterma Sistermna Sistermna
aherto fechado isolado

Fonte: Universoquiimico, 2022.

Liu (2020) define o estado termodindmico como uma um conjunto de dados
sobre as propriedades termodinamicas, como temperatura, pressao, volume, entre
outras, que descrevem o sistema em um determinado instante de tempo. Ja o
processo termodinamico, ele o estabelece como uma mudanga de um estado
termodindmico para outro. Essas propriedades termodinamicas sado funcbes de
estado termodinamico do sistema, definidas apenas quando o sistema estda em
equilibrio’. Isso significa que cada estado do sistema é determinado apenas quando
0 sistema se encontra em equilibrio e que as propriedades termodinamicas nao
dependem do caminho especifico pelo qual o sistema sofreu uma mudanga de um
estado para outro.

A Primeira Lei da Termodinamica esta associada ao principio geral da
conservacgao de energia de um sistema, onde € enunciado que a energia nao pode
ser destruida nem criada, apenas transformada em outras formas de energia. Desta
forma, a variacao de energia interna (AU) de um sistema fechado é igual ao calor (Q)
trocado com a vizinhanga menos o trabalho (W) realizado pelo ou sobre o sistema,

conforme a Equagéo 12.

1 As variaveis de estado s3o definidas apenas quando o sistema se encontra em equilibrio, ou seja, quando o seu estado nédo
varia com o tempo, sendo o mesmo por todo o sistema.

2 Adotamos a convers&o do sinal negativo que precede o trabalho, o que significa que o trabalho realizado sobre o sistema é
negativo.
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AU=Q— W (01)

A variacao interna de energia de um sistema representa a soma total de todas
as formas de energia associadas as particulas que o compdem, abrangendo a energia
cinética das particulas em movimento e a energia potencial, que € devido a intera¢des
entre as particulas, um exemplo é a forgas de ligacdo em moléculas, além de outras
formas de energia, como energia térmica e energia quimica (Fermi, 2012). E valido
ressaltar que a energia interna pode ser descrita através da energia interna especifica,
ou seja, u = U/m. Essa representacdo € necessaria porque a energia interna (U) é
uma propriedade extensiva, ou seja, depende diretamente do volume do sistema.
Enquanto a energia interna especifica (u) € uma propriedade intensiva, independe do
volume, sendo também uma funcao de estado, facilitando assim a analise de sistemas
termodinamicos.

Alguns sistemas termodinédmicos, como turbinas, bombas e compressores,
envolvem o fluxo de massa. Para analisar esses sistemas, delimita-se uma regiao do
espaco, com base no sistema estudado, considerando-se o fluxo de massa que entra
e sai dessa regido. Essa regiao delimitada € denominada volume de controle,
esquematizada na Figura 3. Entretanto, ao considerar um volume de controle, é
necessario levar em conta o fluxo de energia que ocorre nesse tipo de sistema, uma
vez que ele varia conforme o tempo. Ao aplicar a Primeira Lei da Termodinamica a
um volume de controle, devemos considerar as taxas de transferéncia de energia
através das suas fronteiras como calor e trabalho, bem como deve-se levar em conta
a entrada e saida de massa que contribui na energia interna do sistema. Com isso,
aplicando-se a Primeira Lei a um controle de volume obtém-se a Equacao 2 (Cengel,
2012),

2 2

dUyc . , . Ve : Vs
dt = Qy¢c — Wyc + Zme he+7+gze _st h5+7+g25 (02)
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Figura 3 — Esquema de um volume de controle ilustrando a fluxo de entrada e saida de
massa, assim como a troca de energia com a vizinhanca (calor e trabalho).

As transferéncias de energia que
podem ocorrer por calor e trabalho

_ N
Volume de _.{D__msjlﬁ_
controle =

\

Linha tracejada define o limite
do volume de controle

Fonte: Adaptado de Moran e Shapiro, 1993.

Na Equacdo 02 temos que Uy representa a energia interna no volume de
controle; Q. é a taxa de transferéncia de calor para e do volume de controle, Wy, é o
trabalho liquido que cruza a superficie do volume de controle. As variaveis m, e m;
sao, respectivamente, os fluxos massicos que entram e saem do volume de controle.
No balango energéticos, esses dois termos contribuem com a taxa de transferéncia
de energia que atravessa a fronteira do volume de controle, onde € levado em conta
a energia interna, energia cinética e energia potencial das correntes de entrada e
saida.

A Equacédo 02 é obtida em funcido da entalpia especifica, ao considerar o
trabalho total dado por W = w,, + mg(psvs) — m.(p.v.), de modo que a entalpia é
introduzida ao considerar o produto pv (pressdo e volume especifico) e a energia
interna especifica, nos fluxos de entrada e saida da massa do volume de controle.

Além das trocas de energia, podemos determinar a taxa de variacédo de massa
do volume de controle aplicando-se o principio de conservacado das massas, outra
nog¢ao importante para o estudo da termodindmica. Logo, a taxa de variagdo de massa

do volume de controle é obtida pela Equacgao 3.

d“;ntcv _ Zme _ st 03)
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Vamos introduzir algumas relagdes termodinamicas utilizadas para obter as
equacgdes que governam a dindmica de sistemas de refrigeragdo. Usando a relagao

entre energia interna e energia interna especifica (Uyy = meyucy), temos que:

dUVC diC duVC
= 04
e " ae Yodt (04)
Para um fluxo de massa estacionario (1, = 0),

FTEAAT:

Nas condi¢gdes em que a energia interna depende apenas da temperatura, aplicando

a regra da cadeia, temos que,

duyc(T(t))  (Ouyc)dT
dt _( aT )E (06)

Em diversas analises termodinamicas, € comum encontrar a soma da energia interna
U com o produto da pressao p pelo volume V. Devido a frequéncia com que essa

expressao aparece, foi introduzido um nome especifico para essa combinagao:

entalpia, representada pelo simbolo H.

H=U+pV (07)
A entalpia especifica é definida por,

h=u+pv (08)

onde v é o volume especifico. Nas condicdbes em que a pressao € constante e o

volume (ndo ha realizagao de trabalho), podemos mostrar que,

Ah = Au (09)
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Outra propriedade importante a ser definida € o calor especifico a volume

constante (c,) e a presséo constante (c,), dados por:

ou

=37 (10)
dh

= 57), (1)

Nas condigGes em que c, nao variam com a temperatura temos que,

Ah = c,AT (12)

E podemos reescrever a equacgao (06) usando a equacgéo (10),

duyc dT

i "% (13)

Dessa forma, obtemos da equacéo (05) que a variagéo da energia interna é dada por:

dU dT
dtVC = MeyCy— (14)

Para um fluxo de massa estacionario e considerando as condigdes em que Cp
nao varia com a temperatura.

A Segunda Lei da Termodinémica estabelece diretrizes sobre a direcdo dos
processos e a irreversibilidade natural dos fendmenos, enquanto a Primeira Lei
determina a conservacao da energia de forma matematica e precisa. Além disso, é
por meio da Segunda Lei que se introduz o conceito fundamental de entropia, que
quantifica a irreversibilidade e a degradacgéo da energia em um sistema (Fermi, 2012).
A Segunda Lei pode ser formulada por meio de trés enunciados principais: o
Enunciados de Clausius; o Enunciado de Kelvin e o Enunciado da entropia.

e O enunciado de Clausius postula que é impossivel existir um sistema

no qual a transferéncia de calor aconteca de forma espontanea de um
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corpo frio para um corpo quente. Segundo ele, para que isso ocorra, €
necessario fornecer trabalho para o sistema.

e O enunciado de Kelvin determina ser inconcebivel em uma
transformacao ciclica, cujo unico efeito seja que todo o calor concedido
por uma fonte quente seja inteiramente convertido em em trabalho.

e O enunciado da entropia define que em um sistema fechado a entropia

se mantém constante ou aumenta ao longo do tempo.

De forma geral, os enunciados de Clausius e Kelvin, podem ser vistos como
consequéncias do enunciado da entropia. Segundo Atkins (2010), a entropia é a
propriedade responsavel por quantificar o nimero de microestados acessiveis de um
sistema, isto é, as diferentes possibilidades de como as moléculas de um sistema
podem ser organizadas e os modos como podem se movimentar. Cengel (2012)
complementa que a entropia pode ser interpretada como uma medida da desordem
molecular em um sistema termodinamico. Quanto mais desordenado o sistema, maior
o numero de configuragdes, ou seja, estados possiveis para as moléculas, o que leva
a um aumento da entropia. Em outras palavras, a entropia quantifica a aleatoriedade
presente no sistema.

Para Borgnakke e Sonntag (2018), o conceito da entropia € necessario, pois
ele esta diretamente ligado a disponibilidade de energia que um sistema possui para
realizar trabalho, ou seja, quanto maior a entropia, menor a energia que pode ser de
fato utilizada pelo sistema, a energia util.

Conforme discutido por diversos autores, a principal consequéncia da
Segunda Lei é a irreversibilidade de alguns processos, isso resulta na compreensao
da evolugao dos sistemas termodinamicos e a diregao dos processos naturais. Um
processo € dito como reversivel quando ele pode voltar ao seu estado inicial,
passando pelos mesmos estados intermediarios na ordem inversa, sem deixar
nenhuma alteragdo permanente no sistema ou em seu entorno, ndo perdendo
nenhuma informacao no caminho. Ja um processo irreversivel € um processo que nao
pode ser revertido completamente ao seu estado inicial, devido a dissipacdo de
energia e ao aumento da entropia (desordem) do sistema. A Figura 4 apresenta a
representacdo de um processo reversivel e de um irreversivel, onde a linha tracejada

€ usada para denotar que ndo conhecemos os estados termodinamicos intermediarios
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em um processo irreversivel (Borgnakke e Sonntag, 2018; Cengel, 2012; Fermi, 2012;
Atkins, 2010).

Figura 4 — Representacao de um ciclo termodindmico composto de um processo reversivel
€ um processo irreversivel.

Processo 1-2
(reversivel on
irreversivel)

2

==

-1_‘_,1‘_.-"‘"
-

Processo 2-1
{internamente
reversivel)

Fonte: Cengel, 2012.

Fermi (2012) ressalta que processos que sao considerados isentrépicos, isto
€, aqueles em que a entropia permanece constante, sdo exclusivamente tedricos, uma
vez que todo processo real produz uma variacdo na entropia do sistema devido as
irreversibilidades envolvidas. A variagdo entropia do sistema pode ser determinada

através da Equacao 15.

a5 = jlz (dTQ) s, (15)
S=ms (16)

Onde o termo AS;; representa a variagdo de entropia do sistema. ff (d?Q)

corresponde a variacao de entropia associada a transferéncia de calor em um
processo reversivel que conecta os mesmos estados inicial e final. S,., representa a
geracao de entropia, devido as irreversibilidades do sistema, sendo maior que zero
em processos irreversiveis) ou € igual a zero em processos reversiveis), mas nunca
menor que zero, pois violaria a Segunda Lei da Termodindmica. Na equagéao 16
definimos a entropia especifica 's', sendo uma variavel independente da extensao do

sistema.
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Para determinar a taxa de variacdo da entropia em um volume de controle,
assim como ocorre na Primeira Lei da Termodinamica, , devemos considerar a adicao
de entropia devido a transferéncia de massa através das fronteiras, obtendo-se a
Equacéo 17 (Cengel, 2012).

dSs; Q; . , . (17)
dsts = Z#+Zmese - Emsss + Sger

Qj A . .
O termo ZT—’ corresponde a transferéncia de entropia devido ao calor trocado
j

com o ambiente a uma temperatura de fronteira T;. Vale ressaltar que esta equagéo,

nao é essencialmente um balango de energia, como a Primeira Lei da Termodinamica,
permitindo analisar sistemas termodinamicos reais, 0s quais possuem processos
irreversiveis. Dessa forma, é possivel determinar a eficiéncia de processos reais em

relagdo a processos ideais, nos quais 0s processos termodinamicos sao reversiveis.

2.2. Transferéncia de calor

Antes de passar para a analise de ciclos termodinamicos, um tépico que
abordaremos sao as formas de transferéncias de calor que ocorrem nos mais diversos
sistemas. Cengel (2009) argumenta que a transferéncia de calor é area responsavel
por descrever os fendbmenos que acontecem quando ha uma troca de energia térmica
entre dois ou mais corpos. O calor é definido como uma forma de energia em transito
e que continuara a fluir de forma espontéanea, de um corpo de maior temperatura para
o de menor temperatura, até que seja atingido o equilibrio térmico. O principal foco
desse campo de estudo é a taxa em que o calor € transferido, ou seja, a velocidade
em que estes processos ocorrem. Dessa forma, essa area se diferencia das analises
termodinamicas convencionais, que se concentram na quantidade total de calor
transferido.

O processo de transferéncia de calor, conforme ja apresentado no tépico
anterior, sempre ocorre quando ha uma diferenca de temperatura e um meio fisico

que permita o fluxo de energia térmica. Dependendo das caracteristicas desse meio,
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a transferéncia de calor pode ocorrer por diferentes mecanismos, ou modos de

transferéncia de calor, classificados em 3 tipos: condugao, convecgao e radiagao.
Devido a baixa influéncia da transferéncia de calor por radiagao em sistemas

de refrigeragéo, de forma simplificada este trabalho focara apenas nos dois primeiros

mecanismos.

2.2.1 Conducéo

A transferéncia de calor através da conducao térmica acontece devido a
diferenca de temperatura ao longo das diversas regides de um material ou de multiplos
materiais. A energia térmica é transferida devido a troca de energia cinética entre
moléculas proximas, sendo transferida das particulas com maior energia para as de
menor energia (Incropera et al., 2014).

Com o objetivo de descrever como o calor se propaga através de um material,
determinando assim a taxa de transferéncia de calor por condugéao, Fourier formulou
a Lei da Conducdo Térmica. Em uma dimensao, considerando uma distribuicdo de
temperatura T'(x), a equacéo que determina a taxa de transferéncia de energia é dada

por:

_ T (18)
Qcond - kA dx

Q.4 fepresenta a taxa de transferéncia de calor por condugéo; A € a area

transversal a diregao do fluxo de calor; k é o termo referente a condutividade térmica

. dT . . . .
do material, —€o gradiente de temperatura. Ressalta-se que o sinal negativo na

equacdo indica que o calor € sempre transferido na direcdo da redugdo da
temperatura.

Para facilitar o entendimento, a Figura 5 ilustra a contribuicdo de cada um
desses termos. Nela é representado a conducéo de calor em um sistema cilindrico. O
fluxo de calor (Q) ocorre ao longo da diregao radial devido a diferenca de temperatura
entre as extremidades, onde T, > T; . A eficiéncia desse processo €& entao
influenciada pela condutividade térmica (k) do material e pela area (A) disponivel para

a conducéo.
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Figura 5 — Fendmeno da condugéao térmica em um sistema cilindrico.

Area A

k- condutividade
térmica
X

Y

Fonte: Helerbrock, 2019.

Em um regime de conducgao estacionario, mostrado na Figura 6, onde a

distribuicdo de temperatura é linear, o gradiente de temperatura pode ser

ar To—T: N . ,
expresso —— =%, de modo que a taxa de transferéncia de calor é dada pela

Equacéao 19.

Figura 6 — Distribuicao de temperatura em um sélido com condugéo de calor
unidimensional.

q:—.w

PRy —

T,

Fonte: MA et al. ,2012.

-1

T (19)

Qcona = —kA

Essa Equacao representa uma simplificacdo de um problema extremamente
complexo, onde € considerado diversos fatores para simplificar a solugéo, tais como

condigdes de regime estacionario de condugao, material homogéneo, desconsidera
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energia gerada, condutividade térmica constante e transferéncia de calor

unidimensional em uma parede plana.

2.2.2 Convecgao

Na transferéncia de calor por convecgéao, estdo envolvidos dois mecanismos.
A transferéncia de calor por condugdo, associada aos graus de liberdade
microscopicos das moléculas (energia cinética translacional, rotacional e vibracional
das moléculas) e a transferéncia de calor devido ao movimento macroscépico do
fluido. A convecgao ocorre exclusivamente em fluidos (gases ou liquidos), sendo
subdividida em dois tipos: convecgao natural e forcada (Cengel, 2009; Incropera et al.,
2014).

A conveccéao natural ocorre devido a variagcdo da densidade do fluido, que é
causada por diferengas de temperatura em diferentes partes do fluido. Isso significa
que o movimento do fluido é gerado exclusivamente por forgas internas, sem nenhuma
forca externa impulsionando sua circulagcdo. Ja na conveccgao forgcada, uma forca
externa, como uma bomba ou um ventilador, induz o movimento do fluido, criando um
gradiente de pressédo que faz o fluido se mover. No caso da convecg¢ao natural, o
escoamento do fluido é espontaneo, enquanto na conveccgao forgada, € imposta por
uma forgca externa. Em diversos sistemas, os dois tipos de convecgdo ocorrem
simultaneamente, resultando na chamada convecg¢ao mista.

Para os diferentes casos de convecc¢ao, a taxa de transferéncia de calor pode
ser determinada de forma simplificada a partir da Lei de Resfriamento de Newton,

dada pela seguinte equacgéao:

Qconv = h.A.(Ts — T,) (20)

Na Equacdo 20, Q..., representa a taxa de transferéncia de calor por
convecgao. A é a area de superficie que esta de fato em contato com o fluido. T e Ty,
representa, respectivamente, a temperatura da superficie € do ambiente. h € o termo
que representa o coeficiente de transferéncia de calor por conveccio. Diferentemente
do coeficiente por conducao térmica, que € uma propriedade intrinseca do material, o
coeficiente de convecgcdo depende do tipo de escoamento e das condigbes do
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problema que estd sendo analisado. Esse coeficiente € determinado através de
correlagbes empiricas e tedricas que envolvem numeros adimensionais que
relacionam fenbmenos fisicos complexos com parametros experimentais, como o0s

numeros de Reynolds, Nusselt, Prandtl, entre outros.

2.3 Ciclos de refrigeragao

Um ciclo termodinamico € uma sequéncia de processos termodinamicos
interligados pelos quais um sistema retorna ao seu estado inicial ao final de cada ciclo.
Durante esse ciclo, ocorrem trocas de energia na forma de calor e trabalho com o
ambiente, permitindo a conversao de energia térmica em trabalho mecanico, como
em maquinas térmicos, ou a realizagao de trabalho para a transferéncia de calor de
uma fonte térmica fria para um quente, como em refrigeradores. Logo, os ciclos
termodindmicos estdo intimamente ligados a esses dois tipos de equipamentos:
maquinas térmicas, que transformam calor em trabalho, e refrigeradores, que utilizam

trabalho para retirar calor.

Figura 7 - Esquema de funcionamento a) maquina térmica; b) refrigerador.
(b) T 1y

(a) 7>

Fonte de calor & temperatura ')‘,.'r

Q, - Energia sob & forma de calor

- Energia sob a forma de calor
Oy 9 que entra na fonte quente

que sai da fonte quente

W Teabalkio reallssds W- Trabalhe realizado

=

Magquina Frigorifica

——

Maquina Térmica

Qf - Energia sob a forma de calor

QJ-V Energia sob a forma de calor
que sai da fonte fria

que entra na fonte fria

Fonte: Fernandes, 2019.

A Figura 7 (a) corresponde a uma maquina térmica, convertendo energia
térmica em trabalho mecanico, com o calor fluindo naturalmente da fonte quente para

a fria. A Figura 7 (b) representa uma maquina frigorifica que transfere calor de uma
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regidao de menor temperatura para uma regiao de maior temperatura, utilizando
trabalho externo para realizar esse processo.

Neste trabalho, serdo abordados apenas os refrigeradores. Carlesso et al.
(2020) avaliaram que para um sistema de refrigeracdo seja eficiente, ele deve
trabalhar em ciclos. Yao e Yu (2018) analisaram que, de forma geral, sistema de
refrigeragdo possuem 4 componentes basicos: condensador; compressor; valvula de
expansao e evaporador.

O compressor € responsavel por manter o fluxo de massa no sistema, além
de aumentar a presséao do fluido refrigerante. O compressor suga o fluido na forma de
vapor de baixa pressdo que sai do evaporador e o comprime, elevando sua
temperatura. O fluido aquecido e sob alta pressdo é entdo enviado para o
condensador, onde ocorre a transi¢cado de fase do estado gasoso para o liquido. O
condensador tem a funcao de transformar o refrigerante quente e gasoso, que chega
a alta pressdo do compressor, em liquido, liberando calor até que se atinja a
temperatura de condensacao e todo o vapor se torne liquido. Em seguida o liquido
refrigerante segue para a valvula de expanséo, responsavel por reduzir a pressao do
fluido, além de controlar o fluxo de massa na entrada do evaporador, produzindo o
efeito de frio. No evaporador ocorre a mudanca de fase do fluido refrigerante de liquido
para gasoso, através da absorcao de calor do ambiente a ser refrigerado. Apds esse
processo, o fluido retorna ao compressor, reiniciando o ciclo (Geronimo, 2017; Joffily,
2007; Luft, 2014).

Na Figura 8 (a), apresentamos a representacao esquematica do sistema de
refrigeracao ideal e seus principais componentes, onde as linhas azuis denotam
regides de baixa pressao e as linhas vermelhas representam regides de alta pressao.
E na Figura 8 (b), apresentamos a representacéo do ciclo termodinamico, ilustrando
0s processos termodinamicos no diagrama T- s (temperatura em fungao da entropia

especifica).
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Figura 8 - Ciclo ideal de refrigeragdo por compressao de vapor — a) Esquema do
funcionamento de um ciclo ideal de refrigeracdo por compressao a vapor; b) diagrama T-s
do ciclo ideal

a) Bomba @ A b) T4

Liquido 2
saturado

Condensador

VélVUlﬂNCle Compressor
expansao Ar quente

YYYYYY

’ 4
. ' 4 143
. Vapor saturado

Evaporador

A

«Y

Fonte: Adaptado de Jesuegraciliano, 2017; Cengel e Boles, 2013.

Esse ciclo pode ser descrito pelas seguintes etapas:

e Processo de 1 — 2: o fluido refrigerante chega no compressor em forma de
vapor saturado e, devido ao trabalho realizado pelo compressor (W,,;), sua
temperatura se eleva em um processo de compressao isentropica.

e Processo de 2 - 3: o fluido é transportado para o condensador, onde, a pressao
constante, perde calor (Qy) até que se transforme completamente em liquido.

e Processo de 3 — 4: o fluido no estado liquido, vindo do condensador, chega na
valvula de expansao, onde perde pressdao num processo isoentalpico,
diminuindo assim sua temperatura.

e Processo 4 — 1: No evaporador, o fluido refrigerante absorver calor (Q;) em um
processo isobarico, evaporando-se completamente. Dessa forma, retorna ao

compressor, reiniciando o ciclo.

Segundo Geronimo (2017), o ciclo real de refrigeracdo por compresséo a
vapor se diferencia do ideal devido a perdas de energia, como a dissipagao de calor
para a vizinhanca e o desempenho dos proprios equipamentos do sistema de
refrigeracao. Para Cengel (2012), em um sistema real ndo é possivel ter uma alta
precisdo em relacdo ao estado termodinamico do fluido. Por isso, € aconselhado

iniciar o ciclo do sistema ligeiramente acima da temperatura do ciclo ideal, ou seja,
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com o fluido refrigerante em condi¢céo de superaquecimento, garantindo que, o fluido
ao entrar no compressor esteja totalmente na forma de vapor.

No ciclo real, também ocorre queda de pressao devido ao atrito do fluido ao
escoar pelo sistema e a transferéncia de calor entre o fluido e 0 ambiente externo.
Essas perdas podem ser significativas e afetar diretamente a eficiéncia do sistema.
Portanto, devido também a imprecisdo em determinar o estado termodinamico do
fluido, ao sair do condensador, o fluido refrigerante é resfriado um pouco mais do que
na teoria, garantindo que o fluido que passa para a valvula de expanséao, esteja
totalmente no estado liquido (Geronimo, 2017).

A Figura 9 esquematiza aproximadamente o ciclo real por compressao a
vapor, através de um grafico Presséo versus entalpia especifica, onde os efeitos de
queda de pressao sao desprezados. O superaquecimento ocorre entre os estados 1
e 1’, onde, apos a evaporagao completa do fluido refrigerante, com o aumento da sua
temperatura além da condi¢ao de vapor saturado. Isso garante que o fluido entre no
compressor na fase gasosa, evitando danos mecanicos e melhorando a eficiéncia da
compressao. O subresfriamento acontece entre os estados 3 e 3, apdés a
condensagao, quando o liquido refrigerante é resfriado abaixo da temperatura de
saturagao na pressao de condensacao. Esse processo evita a formagao de bolhas na
valvula de expansao, melhorando a eficiéncia da troca térmica no evaporador e

garantindo um fluxo mais estavel do refrigerante.

Figura 9 - Diagrama P — h do ciclo real.

Liquido Vapor
subresfriado superaquecido
Subresfriamento Condensagao Resfriamento

-

3 3 i
Vapor saturado \

Liquido +vapor

Evaporagao 1 i
Liquido saturado Superaguecimento

Fonte: Adaptado de Jesuegraciliano, 2017.
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Com isso, através da fundamentagdo apresentada, € possivel observar a
importancia do estudo das leis da termodinamica, seus principios e fendmenos
associados para a compreensdo do comportamento dos sistemas de refrigeragao.
Esses conceitos sdo cruciais para o desenvolvimento e otimizagéo de tecnologias de
refrigeragcdo, sendo aplicados diretamente no estudo e controle dos ciclos
termodinamicos que regem esses sistemas. Dessa forma, finalizamos a apresentagao
das Leis e os conceitos fundamentais da termodindmica, essenciais para a
modelagem dos sistemas de refrigeragéo por compresséo de vapor estudando nesse

trabalho.

2.4 Técnicas de controle

A implementacao de técnicas de controle em sistemas térmicos é fundamental
para garantir a estabilidade dinamica, a otimizagdo do consumo energético e a
preservacao da integridade dos componentes. Um sistema de controle é concebido
para regular variaveis de saida, como a temperatura interna de uma camara
refrigerada, por meio da minimizagéo do erro entre o valor medido e o estabelecido
(Setpoint). Essa regulagao ocorre mesmo diante de perturbag¢des externas, tais como
variacdes da carga térmica ou do ambiente externo (Dulau, 2019; Ulpiani et al., 2016).

Esta secao explora os principios, equacionamentos e desempenho das
estratégias de controle ON/OFF e PID (Proporcional-Integral-Derivativo) aplicadas ao

sistema de refrigeracao modelado.

2.4.1 Controle ON/OFF

O controle ON/OFF, é uma técnica de controle de atuagao binaria amplamente
empregada em sistemas de automagao de baixo custo e complexidade. A légica de
operacao é simples: o atuador € acionado integralmente quando a variavel controlada
ultrapassa um limiar superior e desligado quando atinge um limiar inferior. Essa
abordagem estabelece uma faixa de histerese em torno do ponto de referéncia que
evita o chaveamento constante do atuador (Bao et al., 2023; Olszewski, 2022).

Conforme colocado por Olszewski (2022) o controle ON/OFF nao requer

modelagem precisa do sistema nem ajuste de parametros dindmicos. No entanto, Anil
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et al. (2023) afirma que sua principal limitacdo reside na incapacidade de regular de
forma continua a atuacdo do sistema, resultando em oscilagcbes térmicas e
acionamentos frequentes do compressor. Ele ainda complementa que esse
comportamento acarreta desgaste prematuro dos componentes e elevagdo do
consumo energético. A Figura 10 apresenta o comportamento tipico de um sistema
controlado através da técnica ON/OFF. Nele podemos ver as oscilagdes abrutas
citadas, além da instabilidade desse tipo de controle. Matematicamente, a l6gica de

controle é descrita por:

0, seT(t) < (Tyer — AT)
u(t) = <1, seT(t) > (Tyer + AT)
u(t — 1), caso contrario

Figura 10 - Controlador ON/OFF.

_—* Off-set (erro medio)

Valor desejado (setpoint}

Wariavel controlada )
4 ¢ g Valor médio

On On On

Varidvel manipulacda I
[8]

Fonte: Alexandre Nunes, 2023.

2.4.2 Controle PID

O controle PID é um método de controle continuo amplamente utilizado em
sistemas dindmicos com comportamento previsivel. Ele combina trés acdes de
controle: proporcional, integral e derivativa. O sinal de controle é gerado com base na
magnitude do erro, seu histérico e sua tendéncia futura. Essa abordagem permite uma
regulagcéo precisa, minimizando o erro em regime permanente e aprimorando a

resposta transitoria. Sua versatilidade permite a adaptacao a diferentes configuragdes
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de plantas, desde que os parametros sejam sintonizados adequadamente. O ganho
proporcional acelera a resposta, o termo integral elimina desvios persistentes e o
termo derivativo antecipa tendéncias, reduzindo oscilagbes (Gémez-Gomez et al.,
2025).

O controle PID destaca-se por sua capacidade de adaptar-se a sistemas com
comportamento ndo linear, além de oferecer um excelente desempenho no controle
térmico de sistemas de refrigeracdo. A Figura 11 demonstra graficamente as
respostas tipicas de controladores P, Pl e PID frente a um degrau de entrada,

destacando tempo de subida, sobre-elevagao e erro de regime permanente.

Figura 11 - Controlador PID.
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CONTROLALDA
PROPORCIONAL MAIS INTEGRAL MAIS DERIVATIVO

VARIAVEL CONTROLADA

TEMPO (MINUTOS)

Fonte: Pacheco, 2022.

3 METODOLOGIA

Neste capitulo, sdo apresentados os procedimentos adotados para a realizagao
deste estudo, estruturado em trés secdes. Na primeira se¢ao, sdo discutidas as
escolhas feitas para a modelagem matematica do sistema, incluindo a formulacao das
equacdes diferenciais que descrevem o comportamento dos volumes de controle.
Cada etapa desse processo € minuciosamente explicada, permitindo sua aplicagao
tanto em sistemas mais complexos quanto em configuragées ndao convencionais. A

segunda secao aborda o sistema especifico ao qual sera aplicada a simulacdo do
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modelo de refrigeragao. Por fim, a terceira secgao é referente a abordagem feita na

construgcao do programa para simular e otimizar os parametros do sistema.

3.1 Estudo de caso

O presente trabalho tem como objeto de estudo um sistema de refrigeragcéo
por compressdo de vapor modelado e simulado com base no estudo de caso
apresentado por Nunes et al. (2015). O artigo mencionado serviu como referéncia
principal para a formulagdo do modelo matematico e das estruturas fisicas e
termodinamicas do sistema, sendo adaptado e expandido neste trabalho com o
objetivo de aplicar técnicas de controle automatico e analisar seu desempenho. Ele
também serviu de base para a maior parte dos parametros utilizados na solugao das
Equagbes do sistema, onde, quando alterados, esses parametros seguiram as
propor¢des do artigo. O sistema original proposto por Nunes foi escolhido devido a
sua abordagem clara e estruturada, onde a segmentacgao utilizada pelo autor permite
uma melhor visualizacdo dos balangos de massa e energia, além de facilitar a
implementagdo computacional dos modelos dinamicos.

Dessa forma, o modelo de Nunes et al. (2015) ndo apenas fundamenta o
desenvolvimento metodolégico do presente estudo, como também serve como
referéncia para validacdo dos resultados obtidos, garantindo coeréncia com a

literatura técnica da area.

3.2 Modelagem matematica

Preservando o carater ndo linear do sistema, além de permitir a analise
dindmica transiente, Nunes et al (2015) fez uma modelagem onde o sistema de
refrigeracao foi dividido em 7 volumes de controle, conforme esquematizado no
diagrama apresentado na Figura 12. Esses volumes de controle podem ser agrupados
em dois grupos: no primeiro, estdo os volumes de controle em que o fluxo de ar é o
fluido de trabalho (CV1, CV2 e CV3) e no segundo, aqueles em que o fluido
refrigerante é o meio de transporte de energia (CV4, CV5, CV6 e CV7).
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Figura 12 - Diagrama esquematico do sistema de refrigeracao por compressao de vapor

(VCR).
CV1 — Ambiente refrigerado
@ =) e
Fluxo de ar X
—————— Ccv2 |_| Q4 -————
Ccv4 U
d c
Evaporadora i
" CV6 — Valvula
Wep de
- Expansédo
Compressor cv7 ¢
A |_| Q7 b C
<«—---| CV3 Voo e
Fluxo de ar
Condensador

Fonte: Adaptado de Nunes et al., 2015.

O volume de controle CV1 corresponde ao ambiente refrigerado, ou seja, a
camara de refrigeracdo. [Esse volume de controle apresenta uma taxa de
transferéncia de calor com o ambiente externo (Q,,) e outra taxa de transferéncia de
calor interna ao préprio espaco (Q,), que representa a carga térmica ao qual o sistema
€ submetido. O segundo volume de controle, CV2, corresponde a parte externa do
evaporador, que troca calor com o volume de controle CV1 e CV4. Essa troca ocorre
tanto pela transferéncia de calor para o refrigerante dentro do evaporador quanto pelo
fluxo de ar dentro do ambiente refrigerado. De forma andloga ao CV2, o terceiro
volume de controle, CV3, corresponde a parte externa do condensador, trocando calor
com CV7 e com o ambiente externo por meio do processo de convecgao térmica.

Os volumes de controle CV4 e CV7, correspondem a parte interna do
evaporador e do condensador, respectivamente, onde o refrigerante atua como fluido
de trabalho. Esses volumes de controle estdo ligados as mudancas de fase que
acontecem no sistema de refrigeragdo. Como mencionado anteriormente, no
evaporador, o refrigerante absorve calor e muda de fase, passando do estado liquido
para vapor, enquanto no condensador o refrigerante libera calor, retornando do estado
de vapor para o estado liquido. Por fim, o volume de controle CV5 que corresponde
ao compressor e o CV6 a valvula de expansao térmica que em conjunto determinam

a pressao de funcionamento do sistema e o fluxo de massa do sistema.
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A partir da modelagem do sistema, obtemos um conjunto de equacdes
diferenciais que governam seu comportamento. As equacgdes obtidas foram
normalizadas com o objetivo de melhorar a estabilidade numérica dos métodos
empregados, reduzir o numero de parametros independentes, facilitar a interpretacéo
fisica do sistema e permitir a comparagéo com outros sistemas semelhantes.

As temperaturas no sistema foram normalizadas pela temperatura do ambiente
externa Ty, as pressoes pela pressao externa p,, aproximadamente 0,1 MPa, e as
massas pela massa do volume de controle CV1, m;. As areas normalizadas pela area
total A, que corresponde a soma das areas do evapora e do condensador (A = A4, +
A,), enquanto o calor especifico foi normalizado pelo calor especifico do ar a volume

constante c, ,. Temos, ent&o, o conjunto de parametros e variaveis normalizadas,

my 4

T_ _ p _ m; B A 5 C;
Ti=T_; Pi=p—; fit; = — Z‘ & =— (21)

C‘U, a

onde o indice i denota um volume de controle especifico. As taxas de transferéncia
de calor e o trabalho realizado forma normalizados pelo produto UAT,, onde U

corresponde ao coeficiente global de troca de calor com unidades de [W/(m2. K)], as
entalpias especificas pelo produto ¢, ,T,, o0 tempo pelo termo (%) e o fluxo de

massa, definido pela variavel ; ;, onde o indice j se refere ao fluido de trabalho (j =

). Dessa forma,
J

. . . . UA
aoarej = rofluido refrigerante), sendo normalizado pelo termo (C—

obtemos o conjunto de parametros e variaveis normalizadas.

N t .
o (Qi;Wi) A hi t= m; ;Cj
(0 ) UAT, © T —r Vil =4 22)

Para os termos presentes nas Equacdes acima temos que, Q representa a taxa
de transferéncia de calor em unidades [W]; W a poténcia, ou seja, a taxa de realizacéo
de trabalho, [W]; U o coeficiente global de transferéncia de calor, [W/(m2. K)]; A a area
em [m?]; T para a temperatura de referéncia, [K]; t para a tempo, [s]; ¢ para calor
especifico, [J/ (kg. K)]; p para a pressao, [N/ m?]; h para a entalpia especifica, [J/ kg];

m para a massa, [kg]. Os termos Y e t representam, respectivamente, o fluxo de
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massa e a temperatura adimensionais, e o sobrescrito (~) simboliza uma variavel

normalizada.

3.2.1 Volumes de controle com o ar como fluido de trabalho

Nesta secdo, determinaremos as equagdes diferenciais que descrevem a
variacao de temperatura nos volumes de controle que tém o ar como fluido de trabalho
(CV1, CV2 e CV3). Aplicando o balango de energia (Equagéo 2) e assumindo que a
variagdo de energia cinética e potencial € pequena em relagdo aos outros tipos de

energia e que nao ha trabalho realizado, obtemos a equacgao:

au : . . 23
d:C = Qu¢ + meh, — M;hy ( )

onde temos apenas um fluxo de saida e entrada de massa.
Como a massa total no volume de controle & constante, da equacao da
continuidade (Equagdo 03) temos que m, = mg = m;;, onde o indicei denota o

volume de controle e j o fluido de trabalho,

dUyc
dt

AR = h, — hq (25)

Substituindo as equacgdes 12 e 14 na equagao acima e tendo o ar como fluido de

trabalho, obtemos que:

dT . )
mCVCv,aE = Q¢ + mi,jcp,aAT (26)

Vale apontar que para os 3 volumes de controle seguem o mesmo
procedimento de calculo. Onde temos a seguinte relagdo para cada volume de
controle, conforme a Tabela 1. O sinal apresentado se deve pelo sentido dos fluxos
de acordo com a Figura 10. E a diferenca de temperatura é determinada pela diferenca

entre a temperatura do fluxo de ar que entra no controle de volume e a temperatura
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em que sai. Aplicando essas relagdes na Equagao 26, tem-se as Equagdes 33 a 35

para cada um dos volumes de controle.

Tabela 1 - Caracteristica de cada volume de controle em contato com o ar.

Volume de controle Qvc AT
cV1 Q1+ Qy T,— Ty
Ccv2 —Q, T, - T,
Cv3 0, Ty — T3

Fonte: Elaborado pelo proprio autor.

drT. . . ) 27
my Cyq d_t1=Q1+ Qw + My, Cp,a(TZ_ Tq) (27)

ar, | . 28
my; Cyq d_tz =M3q Cpa (T1—T3) — Q4 ( )

dT; . ]
ms3 Cyq E = Q7 + Mz, Cp,a (To— T3)

(29)
Fazendo a mudanca de variavel da temperatura para a temperatura

normalizada (T — t), conforme a Equagao 21, assim como a do tempo para o tempo

normalizado (t - t), a qual é feita segundo a Equacao 22, uma vez que na conversao

das variaveis referentes ao tempo estarem na forma diferencial, € preferivel

reescrever que dt = %df. Com isso é obtido a Equacao 30 a qual foi multiplicada

por (1/T0). Devido ao interesse ser justamente na taxa de variagao das temperaturas

nesses diferentes volumes de controle, € necessario isolar esse termo, conforme

apresentado na Equacao 31.

Myc Cpq UA \ AT Qyc _ AT
—veTra 8 ) S g — 30
( my ¢, q To ) dt T, Mij Cpa T, (30)
Quc n Mij Cp,a AT
1dT _ TAT, UAT, (31)
Ty dt Myc /My

Por fim, basta apenas aplicar a normalizacao definida nas equacdes 21 e 22, a
Equacao 31, que descrevem como a temperatura adimensional varia em fungao do

tempo, obtendo que
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d_'f _ Qcv '*; Y, ;AT (32)
dt Mey

Para cada volume de controle obtemos as equacdes 33, 34 e 35. A taxa de
transferéncia calor adimensional Q,, € calculada com Q,, = z(t, — 7,), €m que o termo

'z' € a condutancia térmica das paredes adimensionalizada e Q, é a carga térmica do
CVv1.

d ~ ~ 33
% = Qw + Q1+ P24(12 — 71) (33)
dr, VY2,a(Ty — 72) — Q4 (34)
at i,
drs  P3q(1— 13) + Q7 (35)
dt g

Dessa forma, obtemos as equagbes normalizadas, que descrevem o
comportamento térmico dos volumes de controle, considerando tanto as trocas de
calor internas quanto as condi¢des externas. Esse procedimento permite uma analise
simplificada do sistema, faciltando a modelagem e otimizacdo dos parametros
envolvidos, garantindo a eficacia no controle das variagbes de temperatura e a

eficiéncia térmica do sistema de refrigeracéao.

3.2.2 Volumes de controle CV4 e CV7

Para o volume de controle que corresponde a regido interna do evaporador
(CV4) e do condensador (CV7), em que o refrigerante circula, é valido aplicar a mesma
Equacgéo para o balango de energia feita para os volumes de controle que tem o ar
como fluido de trabalho. Entretanto, &€ necessario levar em conta a variagao das suas
propriedades, uma vez que nessa parte do ciclo de refrigeragdo ocorrem mudancas
significativas. Com isso, as hipoteses e relagdes utilizadas para o caso anterior nao
sao totalmente validas nesses volumes de controle.

Partindo da Equacdo 23, que corresponde ao balango de energia, e da

Equacao 04, obtemos a equacéo:
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dm du )
ucvd—tvc"‘ mcvd—zc = Qy¢c + meh, — m;hy. (36)

Da a equacao 08 devemos ter que,

duVC _ thC (37)
dt  dt

e considerando que u.y = hy, obtemos que:

dm dh .
hCV—d:C + mCV—d;C = QVC + rhehe - Thshs. (38)

Aplicando a Equacgdo 36 em ambos os volumes de controle, assim como no caso
anterior, seguindo o mesmo procedimento. Levando em consideragao a direcdo do
fluxo de calor, vazdo massica e entalpia especifica que entra e que sai nos volumes
de controle. Seguindo a Tabela 2, obtemos as Equacdes 39 e 40, que correspondem
aos volumes de controle da parte interna do evaporador e do condensador. Os termos
ms € mg correspondem, respectivamente, a vazao massica do fluido refrigerante no

compressor e na valvula de expanséo.

Tabela 2 - Caracteristica de cada volume de controle em contato com o fluido refrigerante.

Volume de controle Qvc m,h, mghg
Ccv4 0, meh, mghy
Cv7 -0, msgh, meghy,

Fonte: Elaborado pelo proprio autor.

dm dh . _ , 39
h4 dt4 + m4 dt4 = Q4 + m6hC - mshd ( )
dm dh, , . 40
h7 dt7 + m7 dt7 = mSha - m6hb - Q7 ( )
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Normalizando a equacédo 38, conforme aplicado anteriormente, obtemos a
Equacéao 41. E isolando a taxa da variagao da entalpia especifica, obtemos a Equacgao
42.

1 diC thC _ QVC T'nehe mshs (41)
va <m1 Cva TO { ve dt +Mye dt N TO + TO TO
QVC + mehe _ mshs _ ( hVC )diC (42)
1 dhye UAT, * UAT, ~UAT, \mjc,.To) dt
CvaTo di Mmyc/my

Usando as relagdes definidas nas equagdes 21 e 22 chagamos as Equacgdes 43 e 44,
uma vez que h, = h,, ja que a valvula passa por um processo de expansao

isoentalpico.

(lps,rﬁb - 1¢l’6,riid) ~ T dT?l4.
dh, - T Q4 —ha =gy (43)
dt iy
_ (lps,rﬁa - ll}6,rﬁb) _ é _ fl dﬁi7
dh; _ Cor 7 7 dt (44)
dt i,

Os termos Y5, e Y4, sdo, respectivamente, o os fluxos de massa
normalizados do fluido refrigerante no compressor e na valvula de expans&o. ¢, , €
para o calor especifico a pressdo constante do refrigerante normalizado; h, é para a
entalpia especifica normalizada do refrigerante na entrada do condensador, nesse
ponto o refrigerante esta no estado de vapor superaquecido; h, é para a entalpia
especifica normalizada do refrigerante na saida do condensador, nesse ponto, o
refrigerante esta no estado de liquido sub-resfriado; h,; é para a entalpia especifica
normalizada na entrada do compressor; Q, e Q, sdo, respectivamente, a taxa de
transferéncia de calor normalizada.

As equacbes obtidas para CV4 e CV7 expressam a taxa de variagao da

entalpia especifica em cada volume de controle. No entanto, € necessario reescrever
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essas equacgdes em termos da taxa de variacdo de temperatura. Além disso,
precisamos determinar:

e avazao massica em todas as partes do sistema;

e a entalpia especifica no evaporador e no condensador;

e as propriedades termodinamicas nos principais pontos do sistema,
onde serdo abordadas apenas as que vao impactar na modelagem do
sistema de refrigeracao;

e a taxa de transferéncia de calor tanto no evaporador quanto no
condensador;

e as pressodes de funcionamento do sistema de refrigeracao.

Dessa forma, obtendo-se as equacdes que descreve o sistema de

refrigeragao.

3.2.3 Volumes de controle CV5 (compressor) e Cv6 (valvula de expansao)

Primeiro vamos analisar a vazdo massica nos volumes de controle CV4, CV5,
CV6 e CV7. Aplicando o balango de massa ao ciclo de refrigeracdo, tendo o gas
refrigerante com fluido de trabalho, e levando em conta que a taxa de variacdo da
massa nos volumes de controle CV5 e CV6 sao nulos, obtemos que:

Meiclo = My + My (45)

Como massa total de fluido refrigerante no sistema é constante, ou seja, m;;, = 0,

temos que

Th7 = — m4 (46)

E aplicando o balanco de massa ao evaporador, obtemos a taxa de variagdo de massa

no evaporador dado por,

m4 = ms - Ths (47)
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onde mg e mg sdo os fluxos de massa que entram e saem do evaporador.

Na modelagem do compressor deve leva em conta fatores que afetam
diretamente a eficiéncia e a vazado do compressor, como o volume morto, a eficiéncia
volumétrica e as condi¢gdes de compressédo do gas dentro do compressor, conforme
argumenta Lei e Zaheeruddin (2005). Analisando o compressor (CV5), através dessa
otica, assumido um regime de trabalho em condigdes quase estacionarias, em que a
troca de calor através das paredes do equipamento sao despreziveis e o processo de
compressao € politrépico, temos que a vazado massica no compressor € dada pela
equagao:

mg = ch - Pentrada (48)

onde o termo ch € a vazao volumétrica do refrigerante no compressor € ponirada € @

densidade do fluido refrigerante na entrada do compressor. A equacao 48 pode entéo

ser reescrita sabendo que,
ch = 1y .V..TDs (49)

onde o termo n,, representa o coeficiente de eficiéncia volumétrica do compressor, um
parametro que indica o quao eficaz o compressor € em admitir e comprimir o fluido
refrigerante, comparando o volume real de gas aspirado com o volume deslocado pelo

pistao (V.), dado por:

P.
77v=1+Co—Co(—7> " (50)
P,

Nas equacdes acima, V. é o deslocamento volumeétrico do compressor; rps € 0 numero
de ciclos por segundo, sendo a rotagdo do compressor; ¢, € chamado de fator de
recalque, uma constante empirica que representa o efeito do gas residual no
compressor (varia entre 3% e 10% dependendo do compressor). E n € o coeficiente

politropico do compressor, paran = 1 0 processo € isotérmico e n = y adiabatico,

ondey = C”/CV.
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A Figura 13 apresenta esses termos de forma gréafica, onde o diagrama
pressao-volume representa o ciclo de um compressor alternativo, composto por
expanséo (A — B), admisséo (B — C), compresséo (C — D) e descarga (D — A). O
eixo horizontal indica o volume do cilindro, dividido em volume deslocado (gas
efetivamente movimentado) e volume morto (residuo remanescente). O eixo vertical
mostra a variagao de pressao ao longo do ciclo. Esse grafico é essencial para avaliar

o0 desempenho e a eficiéncia do compressor.

Figura 13 — Diagrama Pressao x Volume para o compressor.

Presséao )
. Volume descarregado A - B: Expanséo
)3 R . ' D C > D: Compressao
d
C
P, 1--—-—-—-- :
3!
“1
Volume aspirado :
] ,
Volume | i
 morto i Volume deslocado \: Volume
1
1
1

Volume total do cilindro

Fonte: Elaborado pelo proprio autor.

Substituindo a Equacao 49 na Equacao 48, obtemos que:

Ny Ve.1ps (50)

Th5 =

Vd
onde utilizamos que pentrada = 1/v4, sendo v,; o volume especifico. Para normalizar a
Equagéao 47 usamos que o fluxo de massa adimensional € dado por s, = ms/(UA/c,,), 0
volume especifico € normalizado por v, (volume especifico do refrigerante nas condigbes

de p, e Ty), Uy = v4/vy, € o0 produto (V;.rps) € normalizado por (UAT,/p,) que tem
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dimensdo vazao volumétrica. Dessa forma, introduzimos uma nova variavel

adimensional,

V..rps

¢ = (UAT,/po)

(51)

Substituindo essas normalizagdes na equagao 47, obtemos que:

n, -¢.(UAT,/po)
ﬁd' Vo

lps,r(UA/Cp,r) =

Simplificando a equagéo acima e usando que ¢, = ¢y, /Cyq,

_ n, ¢ Ep,r (Toap,r)
Ugq PoTo

¢5,r

E definindo uma nova variavel adimensional,

Cy aTO
U=— 53
PoVo (53)

Obtemos o fluxo de massa adimensional no compressor dado por:

=77U-¢’-5p,r-ﬂ
Vg

Vs, (54)

A equagao 54 é multiplicada pelo fator (m,/icic,), ONde i, € @ Massa
total do refrigerante. Com esse termo, levamos em conta o fato que a massa total do
fluido refrigerante é constante. E multiplicamos pelo termo C,,, coeficiente da valvula
do compressor, que leva em conta a oposicao ao escoamento do fluido refrigerante
pela valvula, obtendo a Equacéo:

~

n,C, . m
Ysr = —— dCprit = - (55)

Vg Mciclo
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onde o termo ¥; € o volume especifico do refrigerante na entrada do compressor,

. ~ , ~ (% , . . ~
onde sua normalizagdo é 7, =v—d; ¢ € relacionado velocidade de rotagdo do
0

compressor, determinada pela a Equacao 51; u um fator de correcdo adimensional,
dado pela Equacéo 53; 1, e ¢, SA0, respectivamente, a massa normalizada de
refrigerante no evaporador e a soma das massas do evaporador e do condensador.

Passando agora para modelagem da valvula de expansao (CV6), responsavel
por controlar o fluxo de refrigerante na evaporadora, bem como o grau de
superaquecimento desejado na entrada do compressor. Na valvula de expanséo, o
refrigerante, sofre um processo isoentalpico.

Esse modelo de valvula ajusta o fluxo de refrigerante no evaporador utilizando
trés elementos principais: o bulbo sensor, que mede a pressao com base na
temperatura do refrigerante na linha de sucgao; a pressao da linha de sucgao, que
atua para fechar a valvula quando o refrigerante nédo esta evaporando
adequadamente; e a mola interna, que exerce uma pressao constante para regular a
abertura da valvula e manter o superaquecimento dentro de limites ideais. Esses
componentes trabalham em conjunto para garantir a quantidade exata de refrigerante
no sistema, protegendo o compressor e otimizando a eficiéncia da operagao. Assim,
a valvula se ajusta dinamicamente conforme as mudancgas de temperatura e pressao,
abrindo-se para permitir mais refrigerante quando necessario e fechando-se para
restringir o fluxo apds a evaporagédo completa do refrigerante. A Figura 14 apresenta

0 esquema de funcionamento desse tipo de valvula de expansao.

Figura 14 — Representacao da valvula de expansao termostatica.

Saida do refrigerante
(Vapor e liquido)

=

(1) Carcaga de membrana

(2) Adaptador intercambidvel

(3) Carcacga da valvula

(4) Fuso para ajustar o superaquecimento
estdtico

(5) Bulbo cheio de refrigerante

(6) Porta para equalizacao externa.

. Entradado refrigerante
(Liquido resfriado) I

Fonte: Adaptado de David Richardson, 2016.
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Para obter a expressao da vazao massica da valvula de expansao, é preciso

utilizar do principio de Bernoulli, conforme apresentada na Equacéao 56.

P, vel? P, vel? (56)

Assumindo que a variagao de energia cinética e potencial é pequena em

relagao a variacao de pressao, a equacao pode ser simplificada para a Equacao 57.

P,— B, _vel} (57)
p )

Utilizando a expressao da continuidade, Equacgao 48, onde ela representa a
vazéao volumétrica da valvula de expanséo, em conjunto com a Equacao 58 para esse
caso, a vazao massica do refrigerante é determinada, conforme € apresentado na

Equacao 59.

Vo = A.velg.p (58)

Mg = Ag /2pAP (59)

Para a valvula de expansao, assim como para o caso anterior, a vazao
massica vai ser associada com a taxa de transferéncia de calor adimensional do
refrigerante quando normalizada por Nunes et. al. (2015), onde também foi adicionado
um termo para contabilizar a variagao do fluxo de refrigerante. Com isso, a Equagao
60 e 61 apresentam como é determinada essa associagao com a taxa de transferéncia

de calor normalizada.

Me . Cpr _ Ag\J2PBP .Cpy (60)
UA UA
L 61)
- [2 - ~ ]2 m; (
== A [~— P, —P ] P
lp6,r 6 vb ( 7 4—) f mCiclo

Nessa Equacéo, o termo 4, representa a fungédo que descreve como a valvula

vai ser ajustada de acordo com o grau de superaquecimento, conforme apresentado
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na Equacgéao 62; 7, é o volume especifico do refrigerante na entrada da valvula; ¢ &
um fator de correcdo adimensional, que € determinado com a Equacéo 63; i, é a

massa normalizada de refrigerante na condensadora.

A6 = Aset + 5(ATsh - ATdsh) (62)
1
&= ‘pr (@)E (69)
U \y,

Ag.: representa o ajuste adimensional da area de abertura da valvula de
expanséo devido ao grau de superaquecimento do fluido; G € o ajuste da valvula
termostatica adimensional, os termos Atg, e Aty Sa0, respectivamente, o grau de
superaquecimento na saida do evaporador e o grau de superaquecimento desejado,
sendo o ultimo um parametro arbitrario.

Dando continuidade, para determinar a entalpia especifica na evaporadora e

na condensadora, € necessario considerar a fracdo de vapor dentro desses volumes
de controle (y4), visto que o fluido vai estar em uma mistura com duas fases (liquido
e vapor). Iniciando a analise com o evaporador, a fracdo de vapor é determinada

através das Equacdes 64 e 65, onde elas dependem da entalpia do refrigerante no

estado liquido e no vapor, assim como da entalpia na entrada do evaporador.

Hin h4v - h4l
_ Yain +1 (65)
Yy = T

E valido ressaltar que, para facilitar a analise e diminuir o tempo computacional
necessario, otimizando assim o sistema, a variagdo da fragdo de volume no
evaporador é estabelecida como linear entre a entrada e a saida no evaporador. Com
isso, a entalpia do refrigerante no evaporador é determinada pela contribuicdo da
entalpia do refrigerante no estado liquido e no estado de vapor, conforme a Equacéao
66.
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hy = y,hay + (1 - y4)h4l (66)

A entalpia do vapor e do liquido do refrigerante no evaporador sédo propriedades
de estado termodinamicas. Isso significa que elas descrevem as caracteristicas de um
sistema termodinamico em um determinado momento, independentemente do
processo que o sistema fez para alcancar esse estado. Essas propriedades podem
ser relacionadas a outras variaveis de estado, o que permite que sejam determinadas
por meio de tabelas, equagdes de estado, softwares de simulacéo ou interpolagédo. Se
a condicao especifica do sistema nao estiver disponivel diretamente nas tabelas, a
interpolacao linear entre valores conhecidos pode ser utilizada para encontra-las, a
qual é a opgao mais utilizada por diversos autores.

Com base nisso, Nunes et. al. (2015) determinou o comportamento dessas

propriedades através de uma interpolagao polinomial, conforme as Equacdes 67 € 68,
nos quais os termos a; a0 as; s&o coeficientes polinomiais obtidos para o fluido

refrigerante utilizado no sistema de refrigeracéao.

h4v = alTi + a2T4 + a3 (67)

h’4l = a4T4_ + as (68)

Dando continuidade, derivando agora as Equagdes 66, 67 e 68, obtém se uma

dhyy dh4l)

expressdo, Equagbes 69 a 71, onde € assumido que % « ( pralioen

dhy, dT, dT, (69)
dt 20,74 ar T2
dhy _ _dT, (70)
dt ~ Tt dt
dh, _ dhy, dha, (71)
E = Vs dt +(1_3’4) dt

Utilizando agora as Equagdes 69 e 70 na Equagao 71 e isolando o termo %,
chega-se na funcao para a calcular a variagao da temperatura dentro do evaporador
ao longo do tempo, Equacdo 72. Onde c, € o calor especifico de CV4, sendo

determinado segundo a Equacéao 73.
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dr, _ 1 dhy (72
dt ¢, dt
Cy = (1 - y4)a4 + 20Ty, + ayy, (73)

Fazendo uso da normalizagdo se consegue uma Equacédo para a variagao da

temperatura adimensional, conforme é apresentado na Equacgao 74.

dt, 1dh, (74)
dt ¢, di

Por ultimo, observando agora o condensador (CV7), tem-se que a analise
executada para ele é similar a feita no evaporador (CV4), onde véao ser utilizados os
mesmos polindmios, bastando apenas substituir a temperatura T, por T,. E necessario
salientar que, devido ao refrigerante entrar no condensador no estado de vapor
supersaturado (y; = 1) e sair no de liquido sub-resfriado (y, = 0), o titulo vai ser
aproximado das propriedades de uma mistura de liquido-vapor com seu valor
constante ao longo do condensador, sendo seu constante e igual a média dos valores
do titulo na entrada e na saida, y, = 0.5, uma vez que é assumido um modelo
homogéneo e uma variagao linear para o refrigerante dentro do condensador. Como
o modelo € homogéneo (propriedades uniformes em CV7), y, também é assumido
igual a fragao de vazios, ou seja, a fragao de volume de vapor em escoamento bifasico
(liquido e vapor). Com essas consideragdes em mente e, analogamente as analises

feitas nas Equacgdes 66 a 74, chega-se as Equagbes 75 a 78.

h; = y7h7, + (1 = y7)hy (75)
hy, = aT? + a,T, + a; (76)
hy = a,T; + as (77)
v, _1diy 7®

dt &, dt

Partindo para as propriedades nos pontos mais importantes do sistema, sendo
eles na entrada e saida da evaporadora e da condensadora — os pontos 'a’, 'b', 'c', 'd’,

conforme a Figura 12. E de se ressaltar as condicdes em que o refrigerante esta
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nesses pontos, onde para os pontos a e d estdo numa regido de vapor superaquecido;
no ponto b em uma regido de liquido sub-resfriado; no ponto ¢c uma regido de mistura.

Para o ponto a, aplicando a primeira lei para o compressor chega-se em uma
expressdo para calcular a entalpia especifica do refrigerante na entrada do

condensador apresentada na Equacgao 79.

W, (79)
he = hd+mC:

Nessa expressao, ch € a taxa de trabalho do compressor em um processo

politrépico. Para determinar a sua poténcia, basta utilizar os parametros definidos ao
estipular a vazao massica, com isso a Equagao 80 apresenta o método para calcular

essa taxa.

n-1 (80)

Aplicando a normalizagao proposta por Nunes et. al. (2015), é obtido as

Equacdes 81 e 82.

. WE,, 81
ha = hg + fppsp' ®)
. n-1 (82)
—  _rn N P\ "
cp (n 1)771;274(]5 1_<P74>

Para a entalpia especifica nos pontos 'b' (saida do condensador) e 'c' (entrada
da evaporadora), elas sao idénticas devido ao processo isoentalpico. Para determinar
essa entalpia, utilizamos a interpolagao das propriedades termodinamicas do fluido na
regido de liquido saturado, correspondente a temperatura T,, como mostrado na
Equacado 83. Da mesma forma, o volume especifico, que € outra propriedade
importante nesse ponto, € calculado por um procedimento semelhante, conforme

descrito na Equacgéao 84.
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hb = a4Tb + asg (83)
Vp = blTb + bz (84)

Para a temperatura no ponto 'b', assim como ja descrito, se trata da temperatura
do refrigerante apds o sub-resfriamento, ou seja, a temperatura na entrada da valvula
de expansao. Assumindo condi¢cdes quase estacionarias, é possivel entdo calcular o
grau de sub-resfriamento do refrigerante nessa regiao (AT.), sendo ela, por definigao,
a diferenca entre a temperatura do refrigerante na saida do condensador (T,) e a
temperatura do refrigerante apds o sub-resfriamento (T,). A Equacao 85 apresenta a
forma que é obtida essa temperatura, onde o termo referente ao sub-resfriamento sera

discutido mais a frente.
ATy, = T, — Ty, = Ty = Ty — AT, (85)

Por fim, para a entalpia especifica na entrada do compressor é levado em conta
uma variagao linear de entalpia através do evaporador, que é calculada segundo a

Equacao 86.
hd = 2h4 - hb (86)

Para a o volume especifico na saida do evaporador (v;) € estimado como uma
funcao da temperatura e da pressao no ponto 'd", o qual é determinado por bibliotecas
especializadas que auxiliam na modelagem de ciclos termodinamicos.

Diferente da temperatura no ponto 'b', a temperatura no ponto 'd' precisa ser
monitorada considerando a taxa de variacdo ao longo do tempo, pois essa
temperatura influencia diretamente a vida util do compressor. Além disso, ela é
essencial para determinar o grau de superaquecimento do sistema. Para calcular essa

taxa de variagdo na entrada do compressor, utiliza-se a Equacao 87, assumindo que

dh dh . ~ . ~
d—td ~ d—:", em conjunto com a relagao fornecida na Equacao 72.

dTy _ 1 dhy, (87)

dt ¢y, dt




53

Para o grau de superaquecimento citado, o efeito da pressao € negligenciado
na variagdo da entalpia na regido de vapor superaquecido em uma faixa de
temperatura, onde essa faixa é definida como esse grau de superaquecimento na
saida do evaporador. Esse grau de superaquecimento € determinado segundo a
Equacao 85, dependendo apenas da temperatura do evaporador e da temperatura no
ponto 'd' do sistema de refrigeracdo, semelhante ao grau de sub-resfriamento da

Equacao 88.
ATsp = Tqg— T, (88)

Para assemelhar-se ao trabalho de Nunes et. al. (2015), basta apenas aplicar
a normalizacdo nas Equacgdes 79 a 88. Por fim, para determinar as taxas de
transferéncia de calor em CV4 e CV7, é estabelecido a relagao de calor do evaporador

com o lado voltado para o ar, conforme apresentado na Equagéo 89.
Qs = UyAy(T, — Tu) (89)

Aplicando agora o balango energético para global no sistema de refrigeracéo,

onde, primeiramente, reconhece-se que a valvula de expansao é adiabatica, portanto,

dE, . , n .
d—t6= 0; deve ser considerado também que a taxa de transferéncia de calor do

compressor € negligenciavel quando comparada com as taxas do compressor e do

dE dE, dE . .
d—ts L (—4—7) ademais, assumindo que o modulo da taxa de

evaporador, ou seja,
dt ~ dt

energia do condensador é aproximadamente igual ao do evaporador, tem-se como
resultado dessas ponderagbes a Equacao 90, onde ela determina a taxa de

transferéncia de calor total do condensador.
Q7 = Q4 + I/i/cp (90)
Aplicando agora a normalizagao proposta por Nunes et. al. (2015), é possivel

obter as Equacgdes 89 e 90 na sua forma adimensional, conforme apresentado nas

Equacdes 91 e 92,
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64 = sx4(12 — T4) (91)
Q7 = Qs+ Wy (92)

Onde o termo 's' € a taxa global de transferéncia de calor do evaporador para
o condensador, que é determinado segundo a Equacéo 93; x, é a fracdo de area do
trocador de calor, conforme a Equacao 94, sendo A a soma das areas de troca de

calor do condensador e da evaporadora.

s= s (93)
Uy
A

i, = (94)
A

Devido a mudanca de fase que ocorre ao longo do condensador, o refrigerante
passa de vapor superaquecido e bifasico (liquido + vapor) para liquido sub-resfriado
na saida. Com isso, € possivel reescrever a Equacéo 89, onde é adotado um modelo
em que a taxa de transferéncia de calor entre o lado do refrigerante e do ar no
condensador é dividido em duas contribuigdes: vapor superaquecido e as zonas
bifasicas Qsh_zp, que pode ser determinado segundo a Equagao 95; zona de liquido
sub-resfriado, Q,., obtendo assim a Equacdo 96. E de se referir que a taxa de calor

do condensador, Qsh_zp, € dominada pela zona de duas fases.

QSh—Zp = U,A,(T; - T3) (95)
Q7 = Qsh—Zp + Qsc (96)

Utilizando as Equacbes 95 e 96 para obter uma expressao para a taxa de

transferéncia adimensional na zona de liquido sub-resfriado, Equagao 97.
Qsc = Q7 - Qsh—Zp (97)
Aplicando a primeira lei da termodinémica nesse trecho € possivel obter o grau

de sub-resfriamento com a Equacdo 95. Por fim, assumindo condicbes quase

estacionarias na zona de sub-resfriada do condensador, tendo como resultado que
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dE7 sc

- 0, assim é possivel calcular a temperatura adimensional do refrigerante na

saida do condensador, conforme apresentado na Equacgao 98.

Qsc (98)

AT, =
s¢ Ti'lsC

Aplicando novamente a normalizagdo proposta por Nunes et. al. (2015), é
possivel obter as Equagdes 95 e 98 na sua forma adimensional, conforme

apresentado nas Equacodes 99 a 102.

Qsh—Zp =s5x;(1; — T3) (99)
67 = Gsh—Zp + ésc (100)
Qsc = 07 - Qsh—Zp (101)

Qsc (102)
Atge = —
‘ l/)S,r

As pressodes de funcionamento do sistema de refrigeragdo sédo obtidas, assim
como para outros parametros ja citados, através de uma interpolagéo polinomial das
propriedades termodinamicas do fluido na regiao de saturagao, conforme apresentado

nas Equacdes 103 e 104.

P4_ = C1T4_2 + C2T4 + C3 (103)
P7 = C1T72 + C2T7 + C3 (104)

Através das Equacbes é possivel descrever um sistema de refrigeracéo de
forma coerente, obtendo suas propriedades nos pontos chaves do ciclo
termodinamico, facilitando assim o estudo de um desses sistemas, onde é possivel
melhorar sua eficiéncia, diminuindo assim o consumo energético de diversas redes de
energia. Onde elas serao resolvidas numericamente através de uma Runge-Kutta de

42 ordem.
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3.2.4 Metodo de Runge-Kutta de 42 ordem

Para resolver numericamente as equacgdes diferenciais ordinarias (EDOs),
aplicamos o método de Runge-Kutta de 4° ordem. O método faz uma estimativa do
valor real da solugdo da EDO utilizando polinbmios que coincidem com a expansao
de Taylor de mesmo grau que a usada no Runge-Kutta, no qual se procura uma
melhor estimativa da derivada avaliando a fungdo em mais pontos no intervalo
[t the1] (Sterza e Brandi, 2016).

Para aplica-lo em um EDO, é preciso definir a derivada como uma fungao de

t e y e ter sua condicao inicial determinada, conforme mostrado abaixo.

{y’ = f(ty)
y(tn) = yn
Com isso, aplica-se o método de Runge-Kutta, de acordo com a Equagéao 105.

Yn+1 = Yn + hK (105)

Em que 'h' é o tamanho do intervalo e o termo 'K' representam a inclinacéo da
reta que determina o resultado aproximado da EDO, sendo este determinado por uma

meédia ponderada das inclinagdes das subdivisdes no decorrer do intervalo, como
. . ~ 1 1 y .
indicado na Equacao 106. Onde valores de w; = w, = cew, = w; =-easvariaveis

ki, ko, ks, k, s@o determinadas conforme as Equagdes 106 a 110.

Yni1 = Yn + h(Wiks + wyk, + wiks + wyky) (106)
kl = f(tn: yn) (107)

1 1
k, :f(tn+5h,yn+§hk1) (108)

1 1
ks :f(tn+§h,yn+§hk2) (109)

ky = f(t, + h,y, + hk3) (110)
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gura 15 — Aproximacéao do resultado pelo método de Runge-Kutta.
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Y
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Fonte: Wikimedia Commons, 2017.

A Figura 15 representa graficamente a aproximacgao do resultado da EDO
utilizando o método de Runge-Kutta. Com base na Figura 15, observa-se que o
método de Runge-Kutta fornece uma aproximacgao precisa para a solu¢gao da EDO,
avaliando a inclinagdo em diferentes pontos dentro do intervalo e combinando essas
estimativas de forma ponderada. Essa abordagem, além de reduzir significativamente
o erro de calculo, permitindo uma melhor previsdo do comportamento da fungédo ao
longo do tempo, tornando-o uma ferramenta amplamente utilizada em problemas de

engenharia e fisica que envolvem a resolugdo numérica de equagdes diferenciais.

3.2 Simulagao e analise

As simulagdes numéricas foram implementadas em Python, onde utilizamos
0 ambiente anaconda, para instalacdo do Python que fornece uma grande colecao de
bibliotecas, além de ferramentas uteis para gerenciamento de pacotes e ambientes

virtuais. A tomada de decisao ao usar tal ambiente se deu porque ele integra diversas
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bibliotecas da linguagem de programagao Python, simplificando o gerenciamento e
implementagao de diversos pacotes.

Dentre a grande gama de pacotes oferecidos, foram utilizados dois em
especifico, o Numpy e o CoolProp. O Numpy é uma das bibliotecas fundamentais para
computacdo numérica em Python, fornece suporte para arrays multidimensionais,
além de funcdes matematicas eficientes para operagbes com esses arrays. E
amplamente utilizado em ciéncia de dados, aprendizado de maquina, simulagdes
numeéricas e processamento de sinais. O CoolProp por sua vez é uma biblioteca
voltada para a area da termodinamica, calculando as propriedades termodinamicas
de uma substancia, fornecendo também diversas possibilidades de avaliar diferentes
sistemas. Iniciando a descricdo das etapas adotadas para a implementacdo da
simulacao e analise do sistema estudado, o trabalho envolveu diversas fases, desde
a definicdo de parametros e variaveis até a implementacao das técnicas de controle
para otimizagao do sistema.

O primeiro passo foi diferenciar entre o que seriam os parametros e as
variaveis do sistema. Parametros foram definidos como constantes os termos que nao
mudariam durante a simulagao, tais como as propriedades fisicas dos materiais e as
dimensdes dos componentes. Exemplos incluem a capacidade a densidade, a
condutividade térmica e as caracteristicas geométricas dos componentes (como o
volume e a area de troca térmica), conforme a Tabela 3. Por outro lado, as variaveis
foram identificadas como grandezas que poderiam variar ao longo do tempo ou devido
a mudangas nas condi¢des operacionais. Essas variaveis incluiram a temperatura e a
pressao em diferentes pontos do sistema, além do fluxo de massa dos refrigerantes.
A distingdo clara desses elementos foi essencial para a modelagem precisa do

sistema.
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Tabela 3 — Pardmetros do sistema de refrigeracao.

PARAMETROS VALOR UNIDADE
U 0.01 [kW/(m2.K)]
U, 0.01 [kW/(m2.K)]
U, 0.01 [kW/(m2.K)]
U, 0.01123 [kW/(m2.K)]
A 63.83 [m?]
A, 167.973 [m?]
A, 1,00E-06 [m?]
Ager 1.32 m?]
Q. 0.3 [kW]
n 1.1 -
Co 0.05 -
V. 0.0007 [m?]
T, 293.15 K]
P, 0.1 [MPa]
my 1.13 [kg]
m, 1.1 [kg]
ms 1.0 [kg]
Cpa 1.005 [kJ/(kg.K)]
Coa 0.716 [kJ/(kg.K)]
C, 1.008 -
dm, 0.636 [ka/s]
vy 0.197 [m¥kg]
G 5,00E-08 [m?/K]
AT gps 15 [K]

Fonte: Elaborado pelo proprio autor, 2025.

Os parametros ainda podem ser subdivididos em 2 tipos, o do sistema de
refrigeracdo, o qual ja foi apresentado, e os referentes ao fluido refrigerante. Para o
ultimo caso, esses parametros sao obtidos para determinar as propriedades
termodindmicas através do ajuste polinomial, conforme explicado na seg¢ao anterior.
Esse ajuste é aplicado a trés propriedades: entalpia, volume especifico e pressao.

As Figuras 16 a 18 mostram graficamente as curvas resultantes desse ajuste
para cada uma dessas propriedades. Nas figuras, a curva laranja representa o ajuste
obtido pela fungao polinomial, enquanto os pontos azuis indicam os valores exatos
nas condigoes especificadas. A Figura 14 mostra a entalpia do fluido refrigerante em
dois casos: a entalpia do liquido saturado, ajustada por uma funcgao linear, e a entalpia

do vapor saturado, ajustada por uma fungdo quadratica.
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Figura 16 — Ajuste polinomial da entalpia do sistema de refrigeragao.

Ajuste de Entalpia vs Temperatura (vapor saturado)
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Fonte: Elaborado pelo proprio autor.

Ja as Figuras 17 e 18 apresentam, respectivamente, os ajustes polinomiais
para o volume especifico e para a pressao de funcionamento do sistema. Por fim, a
Tabela 4 exibe os valores obtidos por meio desse ajuste para cada uma das

propriedades, valores estes que serao os utilizados nas Equacdes desenvolvidas.



volume especifico (kg/m?)

Figura 17 — Ajuste polinomial do volume especifico para o fluido refrigerante.
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Fonte: Elaborado pelo proprio autor.

Figura 18 — Ajuste polinomial da pressao de funcionamento do sistema.

Ajuste da pressao de funcionamento do sistema
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Fonte: Elaborado pelo préprio autor.
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Tabela 4 — Coeficientes do ajuste polinomial das propriedades termodinamicas.

Propriedade Estado Termodinamico Cgef:c:enNtes
ajustada utilizado a fungao Valor
ajustada
a1l -0,0017
Vapor saturado a2 1,36
Entalpia a3 107,75
Lo a4 1,013
Liquido saturado a5 75,57
b1 2,49E-06
Volume especifico Liquido saturado b2 4,66E-05
b3 0,001497
c1 0,0001707
Pressao Vapor saturado c2 -0,08219
c3 9,991

Fonte: Elaborado pelo proprio autor.

Tendo como base o modelo matematico apresentado nas sec¢des anteriores,
foram implementados os programas para resolver as equacgdes diferenciais que
governam a dindmica do sistema. Para isso, o programa foi estruturado em nove
modulos distintos: sete correspondentes aos volumes de controle do modelo,
implementados como fungdes em Python, e dois adicionais, responsaveis pelos
parametros do sistema e pelas subfungdes especificas que auxiliam na modelagem.
Essa abordagem modular foi desenvolvida para permitir a analise independente de
cada volume de controle, facilitando ajustes que alinhem o programa ao
comportamento real de um sistema de refrigeracao.

As subfuncdes especificas sdo variaveis compartilhadas por mais de um
volume de controle, sendo “chamadas” dentro das fungdes que representam esses
volumes. No programa desenvolvido, as subfun¢des incluem: calculo do trabalho do
compressor e seu fluxo massico; taxa de calor transferido do ambiente controlado para
0 evaporador; taxa de calor transferido do condensador para o ambiente externo;
propriedades termodindmicas dos pontos-chave do sistema; entalpia e calor
especifico no condensador e no evaporador; abertura e vazao massica da valvula; e
fluxo massico no evaporador e condensador.

Apos validar o comportamento de cada volume de controle de forma isolada,
todos os volumes foram integrados em um unico programa, formando assim o sistema

completo. Com isso, as variaveis passaram a interagir entre si, influenciando os
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resultados de cada volume de controle e tornando o sistema simulado mais fiel a
realidade. Utilizou-se o método de Runge-Kutta de 42 ordem para resolver as
equacdes diferenciais do sistema, garantindo precisdo na simulagdo do
comportamento dindmico. A interagc&o entre os volumes de controle foi modelada para
capturar a dependéncia mutua das variaveis de estado, como a influéncia da poténcia
do compressor na pressao do condensador.

Com todos os volumes de controle operando em conjunto, o comportamento
do sistema completo foi analisado. Foram ent&o gerados graficos que mostraram as
variagdes de temperatura, pressao e outras variaveis ao longo do tempo. Esses
graficos foram essenciais para entender a dindmica do sistema e identificar possiveis
pontos de melhoria. Comparag¢des com dados experimentais ou tedricos ajudaram a
validar a precisao do modelo desenvolvido.

Foi implementado um controlador para otimizar o desempenho do sistema de
refrigeracao, ajustando a velocidade de rotacdo do compressor com base em uma
temperatura de referéncia. Para avaliar a eficacia do controle inteligente em
comparagao ao método convencional, foram adotadas duas abordagens distintas. No
controle inteligente, utilizou-se um controlador proporcional-integral-derivativo (PID),
que ajusta dinamicamente a rotagdo do compressor, aumentando ou diminuindo o
trabalho conforme necessario. Por outro lado, no método convencional, foi empregado
um sistema ON/OFF, em que o compressor é desligado completamente ao atingir a

temperatura de referéncia, zerando sua rotagao.

4 RESULTADOS E DISCUSSAO

Nessa secdo, serdao apresentados os resultados obtidos das simulagdes do
modelo matematico para o sistema de refrigeracdo. Esses resultados seguiram as
etapas apresentadas na seccéo de simulagdo e analise, sendo eles divididos em 3
simulagdes principais: A isolada para cada um dos volumes de controle; A simulagéo
em conjunto, onde os resultados dos volumes de controle interferem nos outros; A

simulagao geral do sistema somado ao controle.
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4.1 Simulagao isolada

Na primeira etapa, cada volume de controle foi simulado de forma
independente, permitindo uma analise detalhada de cada parte do sistema. O objetivo
desta fase foi validar o comportamento individual de cada volume, assegurando que
as variaveis de estado (como temperatura, pressédo e fluxo de massa) evoluissem
conforme esperado. A simulagao isolada permitiu identificar possiveis discrepancias
nos parametros, ajustando as subfungdes e verificando se os valores condiziam com
as caracteristicas fisicas reais do sistema, onde foi preferivel alterar os parametros
relacionados a troca de calor para tal fim.

As Figuras 19 a 23 apresentam os graficos gerados para cada volume de
controle, mostrando como as variaveis de interesse variam ao longo do tempo. E
importante destacar que, nos casos individuais, apenas a temperatura do volume de
controle analisado variava, enquanto as temperaturas dos volumes vizinhos
permaneciam constantes do ponto de vista fisico. As Figuras 19, 20 e 21 sao
referentes aos volumes de controle que tem o ar como fluido de trabalho. Ja as Figuras
22 e 23 sao referentes, respectivamente, a evaporadora e a condensadora. Para todos
0s casos, as condicbes de iniciais do sistema foram as mesmas, conforme

apresentado na Tabela 5.

Tabela 5 — Condicdes iniciais do sistema de refrigeracao.

CONDIGOES INICIAIS DO SISTEMA
PROPRIEDADE VALOR
Elnkoledis normalizado Nao ajustado
Temperatura externa ao sistema Ty 1.0 273.15 (K)
Temperatura do ambiente de controle T; 1.1 300.465 (K)
T_emperatura da lateral do evaporador que T, 0.997 272.330 (K)
circula o ar
T_emperatura do lado do condensador que T, 1005 274,516 (K)
circula o ar
Temp.eratura do evaporador onde circular T, 0.9922 271.019 (K)
o refrigerante
Temp.eratura do condensador onde circular T, 11 300.465 (K)
o refrigerante
Temperature.l do refrigerante no T, 10 273.15 (K)
superaquecimento
Massa de refrigerante no evaporador my 1.876 2.12 (kg)
Massa de refrigerante no condensador m; 0.533 0.602 (kg)

Fonte: Elaborado pelo préprio autor.



Figura 19 — Simulacéo isolada da temperatura do ambiente controlado.
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Figura 20 — Simulagao isolada da temperatura da lateral do evaporador que circula o
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Figura 21 — Simulagao isolada da temperatura do lado do condensador onde circula o
ar.
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Nas trés Figuras, observa-se que a temperatura do volume de controle atinge
o equilibrio térmico quando a troca de calor se ajusta, de modo que a energia
adicionada ao volume se iguala a energia dissipada ou trocada com outros volumes e
com o ambiente. E valido ressaltar também o tempo necessario para atingir esse
equilibrio, que é praticamente o mesmo para os trés volumes de controle, além da
rapidez com que isso acontece.

Esses comportamentos refletem o equilibrio dindmico entre os diversos
fatores de troca de calor no sistema, onde o calor que entra no volume de controle é
eficientemente transferido para os volumes adjacentes, assegurando uma operagao
estavel. Outro ponto que foi observado nos testes com a modelagem individual é de
que, para os mesmos parametros, caso fosse alterado apenas a temperatura principal
do volume de controle, o regime estacionario € atingido exatamente na mesma
temperatura final, independente de qual seja essa temperatura inicial.

A Figura 19 mostra a curva associada a Equagao 37, onde o equilibrio térmico
€ alcancado quando a temperatura se estabiliza proximo ao valor da temperatura da
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parcela do evaporador que troca calor com o ambiente controlado (T,). Esse
comportamento indica que este volume de controle (CV1), que recebe uma carga
térmica liquida (Q,) e um fluxo de calor através das paredes (Q,,), compensa essa
entrada de energia pela troca de calor com o volume adjacente (CV2). Dessa forma,
a energia térmica absorvida por CV1 é dissipada principalmente por meio dessa troca,
0 que leva ao estabelecimento de um regime estacionario.

As Figuras 20 e 21 apresentam os resultados das curvas das Equacgdes 38 e
39, respectivamente, exibindo um comportamento semelhante ao da Figura 19. No
caso do volume de controle do evaporador (CV2), a carga térmica recebida advém do
calor transferido pelo ambiente de controle e € compensada pela quantidade de calor
cedido ao refrigerante dentro do evaporador (Q,). Observa-se que o impacto de cada
um desses fluxos de calor no sistema é determinado por seus respectivos coeficientes
de transferéncia, levando o sistema a uma temperatura de equilibrio entre T; e T,, 0
que reflete o balango desses dois fluxos.

No volume de controle do condensador, o processo € inverso, onde € o calor
provido pelo refrigerante (Q,) que ¢é transferido para o ambiente externo. A
temperatura em que o regime estacionario € atingido depende de varias interagdes no
sistema. Contudo, o fator mais importante é apresentado na temperatura externa e
seu coeficiente de transferéncia de calor. Similar ao caso anterior, essa temperatura
de equilibrio tende a se estabilizar em um valor entre as duas temperaturas envolvidas
nesse volume de controle, Ty e T,.

Dando continuidade para os volumes de controle que possuem o refrigerante
como fluido de trabalho, correspondendo ao evaporador e ao condensador, as Figuras

22 e 23 apresentam as curvas das Equacbes 73 e 77.
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Figura 22 — Simulagao isolada da temperatura da evaporadora onde circula o refrigerante.
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Fonte: Elaborado pelo proprio autor.

Figura 23 — Simulagéo isolada da temperatura da evaporadora onde circula o refrigerante.

Tp_7 (K)

380

360 -

320 ~

Simulacéao isolada (Ar como fluido de trabalho)

— (x7 =0.2)

(x7 = 0.5)
— (x7 = 0.62)
--- Tp_3

e o -

T T T
0 20 40 60 80 100 120 140 160

Tempo (s)

Fonte: Elaborado pelo préprio autor.
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Nas Figuras 22 e 23, nota-se que o tempo necessario para o sistema atingir o
equilibrio térmico nos volumes de controle da evaporadora e da condensadora é
consideravelmente maior em comparagdo com 0s outros volumes. Esse
comportamento deve-se as transformacodes fisico-termodinamicas especificas que
ocorrem nesses dois volumes. Na evaporadora, o refrigerante passa de uma mistura
de liquido-vapor para vapor superaquecido, enquanto na condensadora ele se
transforma de vapor superaquecido para liquido sub-resfriado, processo que exige

ainda mais tempo para que o condensador alcance o regime estacionario.

Na Figura 22 é possivel observar a influéncia no comportamento devido ao
aumento na fracdo de area que troca calor entre o ambiente controlado e o
evaporador, onde o impacto € extremo na temperatura em que é atingido o regime
estacionario. Com isso, € possivel notar que fragdes menores de area de troca de
calor resultam em uma remocgao de calor mais rapida e temperaturas mais baixas no
evaporador, o que pode ser benéfico para melhorar a eficiéncia de resfriamento. Outro
ponto importante é garantir o fluxo natural da transferéncia de calor do ambiente
controlado para o refrigerante dentro do sistema de refrigeracéo, onde, conforme
proposto na Segunda Lei da Termodinamica, sempre acontece do quente para o frio.
Para otimizar essa troca de calor e garantir que o fluxo de calor ocorra do ambiente
para o refrigerante, conforme a Segunda Lei da Termodinémica, é essencial que a
temperatura do evaporador permanecga inferior a do ambiente. A Figura demonstra
que com fragdes maiores de area de troca de calor, a temperatura do evaporador pode
se elevar além da temperatura do ambiente controlado, o que comprometeria o

desempenho da evaporadora como trocador de calor.

Na Figura 23, a analise do processo de condensagao revela um
comportamento similar: o aumento na fracdo de area de troca de calor aprimora a
eficiéncia da condensagao, reduzindo a temperatura de operacdo. Contudo, uma vez
que essa fracdo de area € normalizada pela soma das areas de troca de calor do
condensador e do evaporador, 0 aumento em um afeta diretamente o outro. Assim,
um equilibrio cuidadoso entre a area de troca de calor do evaporador e do
condensador é crucial para otimizar o desempenho do sistema de refrigeracao,

maximizando a remogao de calor e a eficiéncia energética.
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Para concluir as analises das simulagdes isoladas, € importante destacar que,
neste caso, em que apenas a temperatura do volume de controle analisado varia,
todas as Equacgdes que descrevem as curvas nas Figuras 19 a 23 se reduzem a
Equacgdes Diferenciais Ordinarias (EDOs) com solug¢des de formato exponencial. Isso
pode ser observado nas curvas apresentadas, em que os parametros associados
determinam a evolugdo da temperatura. No entanto, como o foco deste trabalho é
analisar o comportamento em conjunto do sistema, onde ha interagcdo entre as
temperaturas dos volumes de controle, a solugcédo especifica dessas EDOs nao sera
aprofundada.

4.2 Simulagao em conjunto dos volumes de controle

A Figura 24 apresenta as curvas de temperatura dos volumes de controle do
sistema de refrigeracdo, destacando o comportamento térmico de cada volume e a

dinamica de troca de calor e de mudancga de fase do refrigerante.

Figura 24 — Simulagdo em conjunto do sistema de refrigeragao.
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Fonte: Elaborado pelo proprio autor.
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O ambiente de controle, correspondendo ao primeiro volume de controle
(CV1), representado pela curva azul, onde a curva mostra uma queda inicial de
temperatura, indicando o inicio da extracdo de calor pelo sistema. Essa redugao
progressiva reflete a eficiéncia do sistema em diminuir a temperatura do ambiente até
alcancar um estado de equilibrio, onde a temperatura se estabiliza, atingindo assim o
regime estacionario.

O volume de controle CV2, associado ao evaporador, esta diretamente ligado
ao processo de transferéncia de calor entre o ambiente controlado e o refrigerante.
Nesse volume, observa-se uma estabilizacdo gradual da temperatura, indicando um
processo de evaporagao no qual o refrigerante passa de uma mistura liquido-vapor
para vapor superaquecido. O superaquecimento € essencial porque garante que
apenas vapor entre no compressor, evitando possiveis danos ao equipamento. Esse
processo de superaquecimento no evaporador permite que o refrigerante absorva
calor suficiente para maximizar a eficiéncia do resfriamento, mas sem comprometer a
segurancga e a durabilidade do sistema.

O volume de controle CV3, que representa a secédo de troca de calor com o
condensador, mostra um aumento inicial de temperatura seguido de estabilizagao.
Esse volume reflete a liberagcao de calor pelo refrigerante, que ocorre no condensador,
permitindo que o refrigerante mude do estado de vapor superaquecido para liquido
sub-resfriado. O sub-resfriamento é importante porque evita que o refrigerante
comece a vaporizar antes de entrar no evaporador, o que aumentaria a eficiéncia do
sistema e maximiza a capacidade de resfriamento ao garantir que o liquido esteja
totalmente condensado.

Os volumes CV4 e CV7, que mostram as curvas de temperatura vermelha e
roxa, respectivamente, correspondem as zonas de mudancga de fase no evaporador e
no condensador. No CV4, o refrigerante absorve calor enquanto passa de liquido para
vapor, 0 que causa uma queda de temperatura até estabilizar, representando o
processo de evaporagao com superaquecimento. No CV7, o refrigerante libera calor
no processo de condensacao, passando de vapor superaquecido para liquido sub-
resfriado, como indicado pelo pico de temperatura inicial seguido de um declinio e
estabilizacdo. Essa curva reflete a necessidade de mais tempo para que o sub-
resfriamento ocorra e estabilize o sistema, assegurando a eficiéncia térmica

necessaria para o funcionamento ideal.
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De forma geral, a andlise das curvas evidencia as diferentes respostas
térmicas dos volumes de controle, determinadas pelo papel de cada um no sistema.
A variagado nos tempos de estabilizacdo e nas temperaturas de equilibrio reflete a
interag&o entre os volumes e a eficiéncia dos processos de troca de calor. Os volumes
relacionados ao evaporador e ao condensador merecem destaque, pois as mudancas
de fase do refrigerante nesses volumes sdo essenciais para o funcionamento
adequado do sistema. Essa interacéo entre os volumes de controle e os processos de
sub-resfriamento e superaquecimento contribui para o equilibrio térmico e a eficiéncia
do sistema real de refrigeracéo.

Uma vez que o sistema esta operando de forma esperada, é possivel entdao
obter o comportamento de diversos outros parametros importantes do sistema,
conforme é mostra nas Figuras abaixo. A Figura 25 apresenta as curvas referentes a

pressao de funcionamento do sistema de refrigeracgao.

Figura 25 — Pressao de funcionamento do sistema de refrigeracao.
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Fonte: Elaborado pelo proprio autor.

No condensador, o pico de pressdo esta em sincronia com o pico de
temperatura, ambos marcando a fase inicial da condensacéo. No evaporador, a queda
progressiva de pressdo acompanha a estabilizacdo da temperatura a medida que o
refrigerante absorve calor do ambiente. O controle das pressdes nos volumes de

controle P, e P, é fundamental para maximizar a eficiéncia energética e evitar
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problemas operacionais. Dando seguimento, a Figuras 26 apresenta o grafico para a

taxa de transferéncia de energia do sistema.

Figura 26 — Taxa de transferéncia de energia do sistema de refrigeragao.
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Fonte: Elaborado pelo proprio autor.

A interacdo entre as curvas Q,, W, e Q; reflete o balango energético do
sistema de refrigeracdo. O comportamento inicial de transicdo, seguido da
estabilizagdo em regime estacionario, demonstra que o sistema € capaz de lidar com
variagcdes térmicas iniciais e operar de maneira eficiente em condi¢des de equilibrio.
Os picos observados em I/i/cp e Q, destacam o esforco inicial do sistema para atingir
o estado operacional, enquanto a estabilizagdo posterior indica que o sistema esta
funcionando com eficiéncia térmica e energética. O comportamento das curvas
também evidencia a importancia dos processos de mudanga de fase do refrigerante
— evaporagao no evaporador e condensacao no condensador — para o desempenho
do sistema. Ja as Figuras 28 e 29, apresentam as curvas referentes aos parametros
relacionados a vazao massica do sistema de refrigeracao.

A Figura 27 é a curva representada pela taxa de transferéncia de energia
devido aos fluxos de massas do compressor e da valvula de expansao, uma vez que,
assim como descrito na secg¢ao anterior, as vazdes massicas nesses pontos vao ser
atreladas a um termo de energia. A Figura 28 por sua vez apresenta a quantidade de

fluido refrigerante tanto para o evaporador quanto para o condensador.
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Figura 27 — Energia devido ao fluxo de refrigerante no sistema de refrigeracéo.
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Figura 28 — Massa de refrigerante no sistema de refrigeracao.
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Fonte: Elaborado pelo proprio autor.

A relacdo entre essas Figuras se da na dinamica do sistema, onde o

comportamento decrescente da quantidade de refrigerante no evaporador (m,) na
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Figura 27 esta associado a redugdo gradual de s, na Figura 28, indicando que a
diminuicdo da massa de refrigerante no evaporador esta alinhada com a estabilizagao
do processo de absorgédo de calor. Da mesma forma, o crescimento de (m,) esta
correlacionado com o aumento gradual de 1, ,,, demonstrando que a estabilizagdo da
vaz&o massica no condensador contribui para a eficiéncia do processo de rejeigdo de
calor.

As curvas das Figuras 25 a 28 indicam um comportamento coerente com o
sistema de refrigeracao apresentado na Figura 24, onde os regimes transientes (com
picos e oscilagdes) gradualmente convergem para condigdes estacionarias. Os
graficos analisados destacam o comportamento integrado de paradmetros essenciais
no sistema de refrigeracao, incluindo temperatura, pressao, vazao massica e taxa de
transferéncia de energia. A dindmica entre evaporador, condensador e compressor
demonstra um ciclo termodinadmico eficiente e bem ajustado, com intera¢des claras
entre os volumes de controle. Por fim, outro parametro para se analisar nesse sistema
de refrigeracao é o seu coeficiente de performance (COP), conforme apresentado na
Figura 29.

Figura 29 — Coeficiente de performance do sistema de refrigeracao.
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Fonte: Elaborado pelo préprio autor.

Inicialmente, o COP aumenta rapidamente, atingindo um pico préximo de 0,25

em torno de 20 segundos, o que reflete a fase inicial de operacao, quando as trocas
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de calor sao mais intensas e o sistema tem alta eficiéncia. Apés o pico, o COP diminui
gradualmente até atingir um valor estavel apds cerca de 100 segundos. Essa redugao
ocorre a medida que o sistema se estabiliza, com as taxas de calor retirado, o rejeitado
e o trabalho do compressor se tornando constantes.

Em sistemas de refrigeracdo eficientes, espera-se um COP
consideravelmente mais alto. Para sistemas modernos, o COP pode variar entre 3 e
6, ou até mais, dependendo das condigcbes de operagdo, como a temperatura
ambiente e a carga térmica. Esse comportamento sugere que o sistema nao esta
operando de forma eficiente ao longo do tempo. Se comparado a esses valores ideais,
o COP observado no grafico € muito inferior, indicando que o sistema nao esta
operando de forma otimizada. Portanto, ao comparar com sistemas de refrigeragéo
eficientes, o COP mostrado no grafico sugere que o sistema analisado tem potencial
para melhorias significativas em sua operacéao, visando aumentar a eficiéncia e reduzir
0 consumo de energia.

Dito isso, as analises realizadas sobre o sistema de refrigeragcdo continuam
validas, pois, apesar de sua operacao nao ser totalmente eficiente, o comportamento
observado segue os fendbmenos reais de um sistema de refrigeracado. A ineficiéncia,
evidenciada pela variacdo do Coeficiente de Performance (COP) ao longo do tempo,
reflete a dinamica tipica dos sistemas de refrigeracdo, onde o COP inicialmente
elevado diminui a medida que o sistema se estabiliza. Isso sugere que ha espago para
otimizacao do sistema através de técnicas de controle. Nesse contexto, a aplicagao
de um controlador € extremamente valida, pois poderia ajustar dinamicamente os
parametros do sistema para melhorar sua eficiéncia. Portanto, a introdugcao de um
controlador se justifica como uma estratégia para otimizar o desempenho do sistema
e reduzir o consumo de energia, melhorando assim a eficiéncia global do processo de

refrigeracao.

4.3 Simulagdo com o controlador em conjunto dos volumes de controle

A Figura 30 e 31 apresentam o comportamento da temperatura no ambiente
controlado ao longo do tempo para as duas formas de controle, controle inteligente e

o usual.



44

Figura 30 — Simulacdo com controle do sistema de refrigeragao (PID).
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Figura 31 — Simulagao com controle do sistema de refrigeracao (ON / OFF).
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Fonte: Elaborado pelo proprio autor.

Para a Figura 30, o grafico demonstra que o uso de um controlador PID é
eficaz para ajustar a temperatura do sistema de refrigeracdo. Observa-se que o
desempenho do sistema é melhor para temperaturas de referéncia mais baixas, o que
indica que o controlador esta melhor ajustado para operar em condigdes préximas
aquelas ideais do sistema. No entanto, a medida que a temperatura de referéncia se

afasta dessas condigdes, o tempo necessario para estabilizacado e a dificuldade em
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atingir o valor desejado aumentam, evidenciando limitagdes no ajuste do controlador
PID para essas situagdes.

A Figura 31 apresenta os resultados para duas temperaturas de ajuste. Essa
abordagem foi escolhida para evitar a repeticdo de padrées observados para valores
acima de 260 K, o que tornaria o grafico confuso e dificultaria a analise. Para
temperaturas abaixo da capacidade maxima do sistema, como € o caso de 255 Kelvin,
observa-se um desempenho estavel, com a temperatura atingindo rapidamente o
valor de referéncia e mantendo-se dentro de uma faixa aceitavel, sem oscilagcbes
significativas. Por outro lado, para temperaturas acima desse limite de capacidade,
como 260 K, é evidente o comportamento ciclico caracteristico de controladores
ON/OFF, em que o sistema alterna entre ligar e desligar para corrigir desvios de
temperatura. Esse comportamento resulta em oscila¢gdes ao redor do ponto de ajuste,
com periodos em que a temperatura excede ou fica abaixo do valor estabelecido.

Utilizando um ajuste em que o comportamento de ambos os tipos de controle
€ visivel, as seguintes analises utilizam o ajuste em torno de 260 K. Para determinar
o impacto da utilizagdo no controle no consumo de energia, as Figuras 32 e 33
apresenta, respectivamente, as curvas referentes a poténcia e a rotagcdo do

compressor para ambos 0s casos.

Figura 32 — Consumo de energia do sistema de refrigeragao com controle.

Taxa de transferencia de energia do sistema de refrigeracao

—— Wcp (ON/OFF)
wcp (PID)

14 -

12 4

10 4

Energia (kW)

T T T T
0 100 200 300 400 500
Tempo (s)

Fonte: Elaborado pelo préprio autor.
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Figura 33 — Rotagdes por segundo do compressor com controle.
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Conforme mostrado na Figura 32, a comparagdo entre os dois tipos de
controle, o controlador PID (inteligente) e o ON/OFF (comumente aplicado em
sistemas de refrigeragéo), evidencia diferengas significativas em termos de eficiéncia
energética e impacto operacional. O sistema ON/OFF consome cerca de 36% mais
energias em comparagao com o sistema controlado por PID. Comparando com a
operagao continua do sistema, na qual ele permanece ligado o tempo todo, observa-
se que essa abordagem consome até 24% menos energia em relagdo ao sistema
operando com o controle ON/OFF. Isso ressalta as ineficiéncias inerentes ao
controlador ON/OFF, especialmente no que se refere ao padréo de ligar e desligar de
forma ciclica.

Um aspecto critico associado ao controle ON/OFF sao os picos abruptos de
energia no compressor, como evidenciado também na Figura 33. Esses picos
frequentes podem gerar sobrecarga mecénica e desgaste prematuro dos
componentes do sistema, aumentando o risco de falhas ao longo do tempo. O
comportamento ciclico ndo apenas consome mais energia, mas também compromete
a durabilidade e confiabilidade do sistema.

Por outro lado, o controlador PID apresenta uma resposta significativamente

mais suave e estabilizada ao longo do tempo, com variagdes menores na taxa de
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transferéncia de energia. Essa caracteristica ndo apenas reduz o consumo energético,
mas também melhora a operagdo do compressor, minimizando os impactos
mecanicos e maximizando a eficiéncia. Além disso, ao evitar oscilagdes bruscas, o
controlador PID contribui para uma maior estabilidade térmica e energética do
sistema, o que é essencial em aplicagdes que demandam precisao e confiabilidade
na refrigeracdo. Essa analise reforga a superioridade do controle PID em relagao ao

ON/OFF, tanto do ponto de vista energético quanto operacional.
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5 CONCLUSAO

Neste trabalho, foi apresentada uma modelagem detalhada de um sistema de
refrigeracdo, que permitiu a discretizagdo de diversos parametros e a divisdo do
sistema em sete volumes de controle principais. Cada volume foi analisado com base
nas leis da termodinamica, garantindo que seu comportamento refletisse os
fendmenos reais. Essa abordagem possibilitou uma analise individualizada de
componentes essenciais do sistema, permitindo ajustes estruturais e condi¢cdes
operacionais em ambiente virtual, validando o comportamento do sistema frente aos
processos fisicos esperados.

Na analise conjunta do sistema, observou-se que o modelo apresenta
comportamento consistente com os fenémenos termodinamicos previstos, incluindo a
estabilizacdo dos parametros em regime estacionario e a eficiéncia dos volumes de
controle nos processos de troca de calor e mudanga de fase. No entanto, a eficiéncia
global, avaliada pelo Coeficiente de Performance (COP), revelou-se abaixo do
esperado para sistemas modernos, evidenciando limitacbes operacionais. Esses
resultados apontam para a necessidade de melhorias, que podem ser alcangadas pela
implementacgéo de estratégias avangadas de controle.

Os experimentos com controladores ON/OFF e PID demonstraram diferengas
marcantes no desempenho do sistema. O controle ON/OFF, amplamente utilizado em
sistemas convencionais, apresentou limitagbes como altos picos de energia e
oscilagdes ciclicas, que comprometem a eficiéncia energética e aumentam o risco de
desgaste mecanico do compressor. Por outro lado, o controlador PID mostrou-se
significativamente mais eficiente, reduzindo o consumo energético em até 36% em
comparagao ao controle ON/OFF. Além disso, o PID garantiu maior estabilidade
térmica, com menor variagdo na taxa de transferéncia de energia e uma operagao
mais confiavel e suave.

Esses resultados reforcam a importancia da aplicagao de estratégias de
controle avancadas, como o PID, e apontam para o potencial ainda maior dos
controladores inteligentes. Tais tecnologias ndo apenas otimizam o desempenho do
sistema, mas também reduzem o consumo energético e contribuem para a
sustentabilidade ambiental, alinhando-se as demandas por sistemas mais eficientes e
tecnologicamente avangados. Conclui-se, portanto, que a integracao de técnicas de
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controle dindamico é essencial para atender as exigéncias de eficiéncia energética,

confiabilidade operacional e redugdo de impacto ambiental em sistemas de

refrigeragdo modernos.

5.1 Sugestao para trabalhos futuros

Com base nos resultados obtidos neste trabalho e nas limitacbes

identificadas, diversas possibilidades de continuidade e aprofundamento surgem para

o aprimoramento do estudo de sistemas de refrigerac&o. As principais sugestbes para

trabalhos futuros incluem:

1.

Exploracdo de modelagens para outros tipos de sistemas de refrigeracao:
A metodologia de modelagem utilizada pode ser expandida para diferentes
tipos de sistemas de refrigeracdo com configuragdes variadas, como sistemas
com multiplos estagios de compressao, sistemas com fluidos refrigerantes
alternativos ou sistemas que utilizam tecnologias mais atuais. Isso permitira
avaliar o desempenho da modelagem em diferentes cenarios e explorar
configuragdes inovadoras para sistemas mais eficientes.

Validagao com dados experimentais em bancada  didatica:
Uma etapa crucial para validar e fortalecer a modelagem desenvolvida é
compara-la com dados experimentais obtidos de um sistema real. Sugere-se a
realizacado de testes utilizando a bancada de refrigeragdao ET 430, disponivel
na Unidade Académica do Cabo de Santo Agostinho (UFRPE). Essa
comparagao permitira avaliar a precisdo da modelagem, especialmente em
cenarios com controle PID ou outras estratégias de controle inteligente. Além
disso, tal analise contribuira para ajustes mais robustos nos parametros do
modelo e maior aderéncia as condicoes reais.

Introdugcdo da analise exergética na Modelagem: A incorporacdo de analises
exergéticas ao estudo permitird uma avaliagdo mais completa do sistema,
considerando nao apenas a eficiéncia energética, mas também a qualidade e
a utilidade da energia transferida nos processos de refrigeragcao. Com isso, sera
possivel identificar fontes de irreversibilidades no ciclo e propor melhorias mais
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direcionadas para aumentar a eficiéncia global do sistema, incluindo sua

sustentabilidade ambiental.

Essas sugestbes ndo apenas ampliam o escopo do trabalho realizado, mas
também abrem caminhos para uma compreensdo mais abrangente e precisa dos
sistemas de refrigeragao, contribuindo para o avango técnico e cientifico na area de

engenharia térmica e energeética.
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