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RESUMO: E de grande importéncia um maior aproveitamento dos recursos energéticos disponiveis,
principalmente no que tange os sistemas de aquecimento de dgua. Uma das solugdes para tal, sGo as bombas
de calores assistidas por energia solar. Este equipamento quando em funcionamento paralelo indireto permite
0 aquecimento da dgua por meio de dois complementos energéticos sustentdveis (energia solar e trocas
térmicas com o ar), estes funcionando em conjunto ou individualmente. Dessa forma, o objetivo principal deste
presente trabalho é o dimensionamento do condensador de tubos concéntricos de uma bomba de calor solar
que opera de forma paralela indireta. Nesta andlise foram consideradas duas opcbes dimensionais para o
condensador, denominadas D1 e D2. A partir dos resultados encontrados, foi observado um maior COP para
o Grupo D2 de tubulagées para o mesmo comprimento total do condensador. Comprimentos menores foram
exigidos para as tubulagdes do Grupo D2 quando comparadas ao Grupo D1. Para o mesmo comprimento total
do condensador de tubos concéntricos, o agrupamento D2 demanda uma menor poténcia consumida pelo
compressor e uma menor taxa de transferéncia de calor no condensador quando comparado ao agrupamento
D1.

PALAVRAS-CHAVE: BOMBA DE CALOR, RESISTENCIA ELETRICA, EFICIENCIA ENERGETICA, ENERGIA SOLAR,
AQUECIMENTO DE AGUA.

ANALYSIS OF THE CONCENTRIC TUBE CONDENSER OF A SOLAR HEAT PUMP

ABSTRACT: It is of great importance to make better use of the available energy resources, especially regarding
water heating systems. One of the solutions for this are solar-assisted heat pumps. This equipment, when
operating in indirect parallel mode, allows water to heat through two sustainable energy complements (solar
energy and air heat exchanges), which can work together or individually. Thus, the main objective of this work
is the design of the concentric tube condenser of a solar heat pump that operates in an indirect parallel mode.
In this analysis, two different groups of diameters for the tubes of the condenser, referred to as D1 and D2,
were considered. From the results obtained, a higher COP was observed for the D2 group of pipes for the same
total condenser length. Shorter lengths were required for the D2 group of pipes compared to the D1 group. For
the same total length of the concentric tube condenser, the D2 grouping demands lower power consumption
by the compressor and a lower heat transfer rate in the condenser compared to the D1 grouping.

KEYWORDS: HEAT PUMP, ELECTRIC RESISTANCE, ENERGY EFFICIENCY, SOLAR ENERGY, WATER HEATING.
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1. INTRODUCAO

Levando em conta a crescente necessidade de solugdes sustentdveis para os desafios
energéticos, faz-se necessario um maior aproveitamento da energia em concentradores de uso,
como lavanderias, hotéis, hospitais, asilos, dentre outros. Locais 0s quais é utilizada dgua quente em
alta escala aquecida de diferentes formas. Cerca de 8% da energia total gerada na Europa é
consumida em sistemas de aquecimento de agua (Golic et al., 2011). No contexto brasileiro, entre
2005 e 2017 o gasto de energia elétrica em chuveiros elétricos reduziu consideravelmente. Saindo
de cerca de 22% para quase 15% (Empresa de Pesquisa Energética, 2018). Tal reducdo reflete
diretamente nas mudancas de consumo assim como a matriz energética disponivel no pais. Dessa
forma, foi levantada a possibilidade de mesclar diferentes sistemas de aquecimento de dgua na busca
por uma relacdo plausivel entre conforto, custo e eficiéncia energética.

Uma alternativa para aumentar a eficiéncia energética sdo as bombas de calor. Alguns estudos
tedricos e experimentais sobre bombas de calor assistida por energia solar para aquecimento de dgua
foram realizados afim de analisar diversos pontos importantes. A partir de um prototipo, foi obtido
um coeficiente de desempenho (COP) médio igual a 2,15 da bomba de calor (Reis, 2012). Para indicar
potenciais areas de investigacdo em bombas de calor assistidas por energia solar, foram analisados
diversos pontos, dentre eles o dimensionamento e otimizacdo de componentes individuais,
simulacdo e previsdo de desempenho térmico, avaliacdo de desempenho a longo prazo e avaliagdo
econdmica e ambiental além de analises de aceitacdo social (Wang et al., 2017). Um sistema de
energia solar assistido por uma bomba de calor, com COP médio igual a 3,5 melhora
significativamente o desempenho econdmico quando comparado com o aguecimento por meio de
equipamentos operando individualmente, como aquecedor solar de agua e bomba de calor de fonte
de ar, COP médio igual a 3,1 e 3,0, respectivamente (Li et al., 2023).

Uma solucdo ainda pouco explorada constitui-se do uso de uma bomba de calor solar (BCS)
do tipo indireta. Assim como nos outros tipos disponiveis, uma BCS utiliza dois complementos
energéticos sustentdveis (energia solar e trocas térmicas com o ar) para o aguecimento da agua do
reservatorio nos dias em que apenas a energia provinda das placas solares ndo for suficiente. Vale
ressaltar também que nos modelos construidos em paralelo ha a possibilidade de operar em trés
formatos diferentes: apenas com o coletor solar, apenas com a bomba de calor e, por fim, com ambos
recursos de transformacdo de energia.

Este trabalho tem como principal objetivo a avaliacdo do dimensionamento do condensador
de tubos concéntricos de uma bomba de calor solar que opera de forma indireta (BCSI). Esta bomba
de calor em questdo ird substituir a resisténcia elétrica localizada no boiler de um sistema
convencional de aquecimento de agua residencial. De forma analitica, sera realizado o

dimensionamento deste componente para futuramente possibilitar a construcdo do protoétipo.

“Amazénia: Industrial e Sustentdvel.”
Anais do 242 CONEMI - Congresso Internacional de Engenharia Mecdnica e Industrial | 2 de 18



FENEMI TEMA DO 242 CONEMI: %

“Amazdnia: Industrial e Sustentavel” 249 CONEM

2. MATERIAIS E METODOS

O fluxograma de funcionamento, pontos a serem analisados e posicionamentos dos
componentes da BCS sdo ilustrados na Figura 1. Onde T representa medidor de temperatura, Pl
representa um indicador de pressdao, PT, um transdutor de pressao e Vv, medidor de vazdo
volumeétrica de agua.

FIGURA 1. Fluxograma da bomba de calor solar.
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Fonte: Autor, 2024.

2.1. Modelagem dos componentes
Para uma analise analitica da BCSI, faz-se necessario a modelagem matematica do
compressor, da bomba d’agua, do condensador de tubos concéntricos e do coeficiente global de

performance do sistema.

2.1.1. Modelagem do compressor

Para modelagem do compressor da BCSI, incialmente foram definidas a Eficiéncia Volumétrica
(Equacdo 1) e Eficiéncia Global (Equagdo 2) com base nos dados do compressor disponibilizados pela
empresa EMBRACOQO.

Nv=B1+Bo*rc (1)
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Ne = B3 + Ba* rc + Bs* rc? (2)

Onde os coeficientes B; a Bs foram definidos por meio de regressdo linear e a razdo de

compressdo (rc) € dada pela divisdo da pressdo de condensacdo pela pressdo na succdo do

compressor (ponto 1 da Figura 1).

Em seguida calcula-se a vazdo massica de fluido refrigerante mrer, dada pela Equacdo 3.

Mref = pl*N*Vc* nv (3)

Onde:
Vc: deslocamento imposto pelo compressor em m3/rev;
p1: massa especifica na suc¢do do compressor em kg/m?3;

N: rotacdo do compressor em rps.

Assim, calcula-se a poténcia consumida pelo compressor Weomp, em W, conforme Equagao 4.

Weomp = mref*(iZ‘il)/ ng (4)

Onde:
Mref: Vazdo massica de fluido refrigerante em kg/s;
i2: entalpia descarga compressor em J/(kgK);

i1: entalpia na entrada do compressor em J/(kgK).

2.1.2. Modelagem do condensador de tubos concéntricos (CTC)

A modelagem do condensador de tubos concéntricos (CTC) foi dada com base no calculo da

taxa de transferéncia de calor (Qcond) em W conforme Equacgédo 5.

Qcond = mref(iZ‘i3) = mw*CpW(Two _Twi) (5)

Onde:

i3: entalpia na saida do CTC em J/(kgK);
Two: temperatura de saida da dgua em K;
Twi: temperatura de entrada da dgua em K;
mw: vazdo massica de dgua em kg/s;

Cpw: calor especifico da agua a pressdo constante em J/(kgK).
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2.1.3. Modelagem da bomba d’agua
Para o calculo do coeficiente global de performance faz se necessario a poténcia consumida

pela bomba d’dgua (Wpump) a ser utilizada na BCSI. Assim, foi utilizada a Equacgdo 6 para o célculo da

poténcia em W da bomba.

Woump = qu™* pw*g*Ho (6)

Onde:

qw: vazdo volumétrica de dgua na bomba em m3/s;
pw: massa especifica media da agua em kg/m?3;

g: aceleracdo da gravidade em m/s?;

Ho: desnivel geométrico em metros.

Para reservatorios sujeitos a pressdao atmosférica, a altura manométrica (Hman) serad dada em

metros pela Equacdo 7 (Carvalho, 1999).
Hman = Ho + AH (7)

Onde AH representa, em metros, a perda de carga nas tubulacGes e acessoérios. O desvio
geomeétrico Ho, serd considerado 0,45 m conforme geometria do reservatorio térmico.

A perda de carga continua (AHcotinua) Sera obtida pelo uso conjugado da férmula de Darcy-

Weissbach (Equacdo 8) e dbaco de Moody.
AHcotinua = f*(l- /D)*(Vz /Zg) (8)

Onde:

f: fator de atrito;

L: comprimento do tubo, em m;

V: Velocidade média do escoamento, em m/s;
D: didmetro do tubo em m;

g: aceleracdo da gravidade em m/s?.

O fator de atrito sera calculado conforme equacdo de Colebrook disponivel na biblioteca

CoolProp.
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Assim, teremos a perda de carga continua no condensador e nas linhas de agua. Para as linhas
de dgua foi considerado um comprimento L total igual a 3 metros, rugosidade do PVC e didmetro
interno de tubos comerciais.

A perda de carga nos acessorios serd dada pela Equacdo 9.
AHacesssrios = (V2/2g)*ZK (9)

Onde SK representa a soma dos fatores K de cada acessério. Foi identificado a necessidade

de 4 curvas de 90° e uma valvula esfera.

2.1.1. Modelagem do Coeficiente de Performance Global (COPgiobal)
Uma vez calculados a taxa de transferéncia de calor no condensador e as potencias
consumidas no compressor e na bomba, faz-se possivel o calculo do Coeficiente de Performance

Global (COPglobal), conforme Equacdo 10.
COPgIobaI = Qcond /(Wpump + Wcomp) (10)

Onde Qcond representa a taxa de transferéncia de calor no condensador em W, e Wyump €
Wcomp representam, em W, as poténcias consumidas pela bomba d’agua e pelo compressor,

respectivamente.

2.2. Simulacdes
Foram definidas 3 etapas de simula¢des, sendo a primeira como forma de predefinicdo do

comprimento L do trocador de calor e duas como forma de validagcdo do mesmo. S3o elas:

e Simulagcdo 1: Variar a diferenca de temperatura nos trocadores de calor para uma
temperatura fixada de entrada e saida da agua obtendo como resultado a variacdo dos
comprimentos L do CTC;

e Simulacdo 2: Variar a temperatura de entrada da dgua para uma temperatura fixa de saida da
agua, diferenca de temperatura nos trocadores de calor e comprimento L obtendo como
resultado o COPglobal;

e Simulagdo 3: Variar a temperatura de saida da agua para uma temperatura fixa de entrada da
agua, diferenca de temperatura nos trocadores de calor e comprimento L obtendo como

resultado o COPgiobal.
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Além disso, para todas as simulagdes serdo obtidos como resultados as variagdes dos valores
do COP da bomba calor, calor trocado no condensador e evaporador, trabalho no compressor,
pressdo succdo do compressor e pressao de condensacdo, eficiéncia volumétrica e global, fluxo
massico do fluido refrigerante e da dgua, entalpias nos pontos 1 a 4 conforme Figura 1 e temperaturas

de condensacdo, temperatura no ponto 2 e 3 e temperatura de saida no condensador.

2.3.1. Simulagdo 1: Variando a diferenga de temperatura nos trocadores de calor
Assim como as demais, a Simulacdo 1 (Figura 2) baseia-se em célculos termodindmicos e de

transferéncia de calor para, neste caso, determinar o comprimento total (Lcond) do condensador
necessario para cumprir as condicées de operacao.

O processo de simulacdo envolve o célculo iterativo das propriedades termodinamicas
(biblioteca CoolProp) e do desempenho do sistema. Adicionalmente, sdo implementadas funcdes
para calcular os coeficientes de transferéncia de calor, tanto em regime monofasico quanto em
regime de condensacdo, utilizando correlagdes empiricas como a correlacdo de Gnielinski (Incropera,
2003), para o fluido monoféasico e correlagdo de Shah (Shah, 2016), para fluido bifasico. Sado
consideradas a eficiéncia volumétrica e global do compressor, bem como as perdas de carga no
sistema de agua, utilizando a equacdo de Colebrook para calcular o fator de atrito nas tubulacdes.
Especificadamente, a Simulacdo 1 é estruturada em um loop principal que varia a temperatura de
condensacao (ATrc).

Balanco energético é utilizado para ajustar iterativamente o comprimento do condensador,
garantindo que a energia transferida seja compativel com o comprimento calculado e o coeficiente
global de transferéncia de calor (UA).

Por fim, para validacdo do comprimento final e cdlculo do erro, utiliza-se o método
Effectiveness-NTU. Neste método o erro é dado pelo comparativo dos valores das efetividades
obtidas por dois diferentes meios: parametros termodinamicos (Equacdo 11) e parametros
geométricos (Equacdo 12). A cada iteracdo é adicionado 0.1 metros ao comprimento total do CTC. O

valor final se da quando o erro atinge a faixa pré-definida.

€ = Qcond /Qmax (11)

Onde Qcond € Qmax S30, em W, as taxas de transferéncia de calor no condensador e de

transferéncia de calor maxima no condensador, respectivamente.

€= f(NTU, Cmin /Cmax) (12)
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Onde:

Cmax: valor maximo obtido no comparativo entre a capacidade térmica do fluido refrigerante
e da dgua em W/K;

Cmin: valor minimo obtido no comparativo entre a capacidade térmica do fluido refrigerante
e da dgua em W/K;

NTU: nimero de unidades de transferéncia de calor.

Como resultado principal desta analise é calculado em metros o comprimento total (Lecond) do
CTC. Valor que sera utilizado como um dos inputs principais das Simula¢des 2 e 3. Para obtencdo de
tal valor, as simulagdes foram executadas com os dois diferentes grupos de tubos escolhidos
operando em diferentes temperaturas de entrada de agua. O procedimento aqui descrito esta

representado na Figura 2.

FIGURA 2. Fluxograma para estratégia de simulacdo 1.

Dados de entrada (Patm, Tevap, Superaq., Sub., Fluido, Twe, Tws, Pardmetros geometricos)
——Dados do compressor (Ve, N, Rendimentos, Coeficientes de regressaa)

Diferenca de temperatura nos trocadores de calor (deltaT_TC)

Estimativa inicial iL_n:j:—l'

l [ L_cfil=L_c[j-1]+0.1 ]

I

Modelo Compressor-Condensador

i Calor condensador i
i Vazdo agua e refrigerante i
i Coeficiente convectivo: i
H (i) Monofdsico - Gnielinski i
i (ii) Bifasico - Shah '

MN&o

[ Comprimento L_c | ,f”E;;;;;nenn?

do CTC ] *

Poténcia Compressor Comprimento total
COP L_cond do CTC

Loop em funcio das diferentes diferencas de temperatura nos trocadores de calor armazenadas no vetor
deltaT_TC).

—

Fonte: Autor, 2024.
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2.3.2. Simulagdo 2: Variando a temperatura de entrada da dgua
Na simulacdo 2, como principal valor a ser variado para analise, sdo armazenados diferentes

valores de temperaturas de entrada da agua no condensador no vetor Tye. A partir destes valores,
dos dados de entrada, dados do compressor escolhido e do valor do comprimento total do CTC obtido
na Simulacdo 1, sdo obtidos os resultados principais do cédigo seguindo as variagcdes da temperatura
de entrada da agua. O fluxograma para estratégia de Simulacdo 2 realizada em linguagem de

programacdo Python pode ser identificado na Figura 3.

FIGURA 3. Fluxograma para estratégia de simulagdo 2.

Dados de entrada (Patm, Tevap, Superaq., Sub., Fluido, Tws, Parametros geométricos)
——Dados do compressor (Vc, N, Rendimentos, Coeficientes de regressao)

_________________________________________________________________________________________________

— Temperatura de entrada da agua (T_we).

Estimativa inicial (F2) *

Pressdo Descarga
L Compressor

(Método das Secantes)

¥ h 4 h 4 h 4

Modelo Compressor-Condensador

i Vaz&o refrigerante

| Calor condensador

i Vazdo dgua Dentro do erro?
! Coeficiente global TC

i (coeficiente convectivo:

i (i) Monofasico - Gnielinski

i (i) Bifasico - Shah)

Perdas de carga e altura manométrica o
Poténcia na bomba d'agua [ Pntencmc-:g'rjnpressnr J
COP global l

. Loop em fungdo das diferentes temperaturas de entrada da dgua armazenada no vetor T_we.
Fonte: Autor, 2024.

Apesar de similar a Simulacdo 1, a Simulacdo 2 se difere pelo dado de entrada varidvel e pelo
valor recalculado a cada iteracdo durante a obtencdo do erro. Neste caso, o erro entre as diferentes
efetividades calculadas é reduzido ajustando a pressdo de condensacdo, para acelerar a convergéncia
o0 método das secantes é utilizado.

Como resultado principal desta andlise é calculado o Coeficiente de Desempenho global do
sistema (COPgiobal) Uma vez que sdo determinadas a poténcia consumida pelo compressor, a

transferéncia de calor no condensador e a poténcia consumida pela bomba de agua.
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2.3.3. Simulacgdo 3: Variando a temperatura de saida da 4gua
Operando similarmente ao cddigo utilizado na Simulacdo 2, a Simulacdo 3 se difere

principalmente na mudanca do valor varidavel. Os valores de entrada referentes ao compressor,
propriedades basicas como fluido refrigerante, parametros geométricos, dentre outros, sdo
mantidos, porém, agora sdo inseridos na simulacdo diferentes valores de temperatura de saida da
agua para um valor fixo da temperatura de entrada de dgua, este igual a temperatura ambiente. Esta

mudanca é descrita na Figura 4, assim como o fluxograma de funcionamento do cdédigo.

FIGURA 4. Fluxograma para estratégia de simulacdo 3.

Dados de entrada (Patm, Tevap, Superag., Sub., Fluido, Twe, Pardmetros geométricos)
—Dados do compressor (Ve, N, Rendimentos, Coeficientes de regressdo)

— Temperatura de saida da agua (T_ws).

Estimativa inicial (P2) +

Pressdo Descarga

Compressor
i L{Métodn das Secantes)

k4 h v

Modelo Compressor-Condensador

i Vaz&o refrigerante

' Calor condensador
i Vazdo dgua

i Coeficiente global TC
! (coeficiente convectivo: Dentro do erro?
i (i) Monofasico - Gnielinski
i (ii) Bifsico - Shah)

Perdas de carga e altura manométrica .
Poténcia na bomba d'dgua [ Pntenmacﬂglrjnpressnr
COP global L

Loop em funcdo das diferentes temperaturas de saida da agua armazenada neo vetor T_ws.

Fonte: Autor, 2024.

Como resultado principal desta andlise é calculado o Coeficiente de Desempenho global do
sistema (COPgoba) Uma vez que sdo determinadas a poténcia consumida pelo compressor, a
transferéncia de calor no condensador e a poténcia consumida pela bomba de agua.

Os resultados tanto deste cédigo quanto nos demais citados anteriormente sdo salvos
automaticamente em Excel permitindo uma analise ampla do funcionamento do sistema e

elaboracdo dos graficos exibidos na secdo de Resultados.
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2.3.4. Condic¢Ges de simulacdo
Conforme Tabela 1, foram definidos dois grupos de didmetros comerciais de cobre a serem

utilizados no CTC. Ambos com parede de espessura igual a 0,79 mm.

TABELA 1. Grupo D1 e D2 de diametros escolhidos para o CTC.

Grupo Diametro externo do tubo externo (Dee) Didmetro externo do tubo interno (Dei)

Grupo D1 15,87 6,35
Grupo D2 19,05 12,7

Fonte: Shockmetais (adaptado).

Os principais inputs a serem utilizados no desenvolvimento da BCSI sdo relacionados na
Tabela 2.

TABELA 2. Parametros utilizados inicialmente.

Pardmetro de entrada Sigla Valor
Fluido refrigerante Fluid R134a
Grau de superaquecimento ATsup 7°C
Grau de subresfriamento ATsub 5°C
Pressdao atmosférica Patm 101325 Pa
Aceleracdo da gravidade g 9,81 m/s?
Condutividade térmica do cobre ke 396
W/(m.K)
Diferenca de temperatura no trocador de calor ATtc 12
Temperatura de evaporacao Tevap 10K
Rugosidade da tubulacdo de cobre (Pipeflow) €cobre 0,0023 mm
Rugosidade do PVC (Pipeflow) epvc 0,0015 mm
Comprimento da linha de agua entre condensador e reservatoério L 3m
Fator k para curvas de 90° (CARVALHO, 1986) Keurvago 0,4
Fator k para valvula esfera totalmente aberta (CRANE, 1986) Kvalv.esfera 0,081

Fonte: Autor, 2024.

Os dados relacionados ao compressor EMBRACO FFC110HBX sdo relacionados na Tabela 3.
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TABELA 3. Dados do compressor EMBRACO FFC110HBX.

Parametro de entrada Sigla Valor
Rotacdes por segundo do compressor N 60 rps
Deslocamento volumétrico do compressor Ve 9,5%10° m3/rev
Cq 0,8961
Coeficientes utilizados para calculo da eficiéncia
. C -0,0165
volumeétrica e global do compressor.
Valores obtidos por meio de regressao linear Cs 0,4610
conforme curva de performance do compressor Ca 0,0187
disponibilizada pela EMBRACO.
Cs -0,0011

Fonte: EMBRACO, compressor FFC110HBX (adaptado).

3. RESULTADOS

A partir dos resultados da simulacdo 1 (Figura 5) foram definidos os comprimentos Lecond dO
CTC para os grupos de tubulacdes de cobre 1 e 2 escolhidos. Neste grafico foram geradas as variacdes
dos valores do comprimento total para diferentes valores de diferencas de temperatura entre os
trocadores de calor (ATrc). Para cada curva do grafico foram definidas diferentes temperaturas de
entrada da dgua para cada tubulacdo escolhida. Devido as limitacGes de calculo para alguns pontos
nao foi possivel a execucdo do codigo.

Percebe-se que temos menores comprimentos totais para maiores variacdes da diferenca de
temperatura entre os trocadores de calor. Além disso, quanto maior a temperatura de entrada da
agua, foram obtidos menores comprimentos totais para todos os casos. Por fim, verifica-se que
comprimentos menores foram exigidos para as tubulacdes do Grupo D2 quando comparadas ao
Grupo D1. Importante ressaltar também que um aumento da diferenca de temperatura entre os
trocadores de calor leva a reducdo do coeficiente de performance.

Dessa forma, com base na Figura 5, para o Grupo 1 de didmetro foram escolhidos
comprimentos com base na tendencia dos valores obtidos. Inicialmente definidos em 5, 7 e 9 metros
devido as faixas de abrangéncia e, devido a disponibilidade comercial, foi escolhido comprimento de
6 metros também foi escolhido para simulacao.

Para o Grupo 2, avaliando a tendencia dos valores obtidos, foram escolhidos 3,5, 4, 4,5 e 5

metros de comprimento.
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FIGURA 5. Variagao do comprimento Lcond €m fungao da variagdo da diferenca de

temperatura entre os trocadores de calor.

L cond (m)x AT _TC(°C)
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14
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o
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o
° 5 - - -D2T_we=22°C
-
4 .
- & - D2T_we=20°C
2
10 12 14 16 18 20 D2 T_we=23°C
AT _TC (°C)

Fonte: Autor, 2024.

Com valores de Lcond definidos, os cédigos das simulagdes 2 e 3 foram executados afim de
comparar os coeficientes globais de performance (COPgiobal) para diferentes temperaturas de entrada

de dgua (Figuras 6, 7 e 8) e diferentes temperaturas de saida de dgua (Figuras 9, 10 e 11).

FIGURA 6. Variagdo do COPgobal em fungdo da variagao da temperatura de entrada da dgua.

COP_global x T_ew (°C)

5
—e—D1l=5m
= 4 —8—D1l=6m
)
w4 ——D1Ll=7m
[a
(@] _
D1L=9m
“ 35
--@-D21=35m
3

--D2l=4m
15 16 17 18 19 20 21 22 23 24 25

T ew (°C) - -D21=45m

Fonte: Autor, 2024.

No grafico obtido na Figura 6 foram geradas as variagdes do COPglobal para diferentes valores
de temperatura de entrada da agua (Tew). Para cada curva do grafico foram utilizados diferentes

valores de Lcong para cada tubulagdo escolhida.
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Percebe-se maiores valores do COPgiobal para tubulagdes maiores em ambos os grupos de
tubulagdes escolhidas. Verifica-se também um aumento do COPgopai conforme o aumento da
temperatura de entrada da agua. Além disso, identifica-se um maior COP para o Grupo D2 de

tubulacdes quando comparadas a curvas obtidas para 0 mesmo Leond igual a 5 metros.

FIGURA 7. Variacdo da taxa de transferéncia de calor no condensador e da poténcia
consumida no compressor pela variacdo da temperatura de entrada da dgua para o Grupo
D1.

Qcond (W) e Wc(W) xT_ew (°C)
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®-§:=: ScE-_ g 700 cond (L=6 m
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= B-m-_g__ 9=28::8--9 T
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1520 300 Wc(l=6 m)
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Fonte: Autor, 2024.

Nos graficos obtidos nas Figuras 7 e 8 foram geradas as varia¢des da taxa de transferéncia de
calor no condensador (Qceond) € poténcia consumida pelo compressor (W) para os agrupamentos de
tubos D1 (Figura 7) e D2 (Figura 8) para diferentes valores de temperatura de entrada da agua (Tew).
Para cada curva do grafico foram utilizados diferentes valores de Leond.

Em ambas analises percebesse a reducdo tanto de Qcond quanto de W conforme o aumento
da temperatura de entrada da agua. Entretanto, hd uma inclinacdo mais acentuada na curva da taxa
de transferéncia de calor no condensador. Observa-se que, quanto menor o comprimento total do
CTC, maior a taxa de transferéncia de calor no condensador e maior a poténcia consumida pelo
compressor.

Comparando os graficos das Figuras 7 e 8, percebe-se que para o0 mesmo comprimento total
do CTC, o agrupamento D2 demanda uma menor poténcia consumida pelo compressor e uma menor
taxa de transferéncia de calor no condensador quando comparado ao agrupamento D1.

No grafico obtido na Figura 9 foram geradas as variagdes do COPglobal para diferentes valores
de temperatura de saida da dgua (Tsw). Para cada curva do grafico foram utilizados diferentes valores

de Lcond para cada tubulagdo escolhida.
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FIGURA 8. Variagdao da taxa de transferéncia de calor no condensador e da poténcia

consumida no compressor em funcao da variacdo da temperatura de entrada da dgua para o Grupo
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Fonte: Autor, 2024.
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FIGURA 9. Variagao do COPglobal em fungdo da variagao da temperatura de saida da agua.
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Fonte: Autor, 2024.
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Percebe-se maiores valores do COPgobal para tubulagdes maiores em ambos os grupos de

tubulagdes escolhidas. Verifica-se também uma redug¢ao do COPgobal conforme o aumento da

temperatura de saida da agua. Além disso, identifica-se um maior COP como na andlise da

temperatura de entrada da agua, para o Grupo D2 de tubulagdes quando comparadas a curvas

obtidas para o mesmo Leong igual a 5 metros.

Nos graficos obtidos nas Figuras 10 e 11 foram geradas as varia¢cdes da taxa de transferéncia

de calor no condensador e poténcia consumida pelo compressor para os agrupamentos de tubos D1
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(Figura 10) e D2 (Figura 11) para diferentes valores de temperatura de saida da dgua (Tsw). Para cada

curva do grafico foram utilizados os diferentes valores de Lcond.

FIGURA 10. Variacdo da taxa de transferéncia de calor no condensador e da poténcia consumida no

compressor em funcdo da variacdo da temperatura de saida da agua para o Grupo D1.
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Fonte: Autor, 2024.

FIGURA 11. Variacdo da taxa de transferéncia de calor no condensador e da poténcia consumida no

compressor em funcdo da variacdo da temperatura de saida da agua para o Grupo D2.
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Fonte: Autor, 2024.

Em ambas andlises percebe-se o aumento tanto de Qcond quanto de W. conforme o aumento
da temperatura de saida da dgua. Além disso, em ambos grupos de tubulagdes, quanto menor o
comprimento total do CTC, maior a taxa de transferéncia de calor no condensador e maior a poténcia

consumida pelo compressor.
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Comparando os graficos das Figuras 10 e 11, percebe-se que para o mesmo comprimento
total do CTC, o agrupamento D2 demanda uma menor poténcia consumida pelo compressor e uma

menor taxa de transferéncia de calor no condensador quando comparado ao agrupamento D1.

4. CONCLUSOES

No presente trabalho, tendo em vista o objetivo de avaliar o dimensionamento de um
condensador para uma bomba de calor assistida por energia solar do tipo indireta, foram realizadas
simulacdes referentes aos efeitos da variacdo da diferenca de temperatura entre o fluido e a 4dgua,

bem como as temperaturas de entrada e saida da dgua. Conclui-se entdo que:

e QObserva-se um maior COP para o Grupo D2 de tubulagbes para o mesmo
comprimento total do condensador;

e Comprimentos menores foram exigidos para as tubulacdes do Grupo D2 quando
comparadas ao Grupo D1;

e Para o mesmo comprimento total do condensador de tubos concéntricos, o
agrupamento D2 demanda uma menor poténcia consumida pelo compressor e uma
menor taxa de transferéncia de calor no condensador quando comparado ao

agrupamento D1.

Além disso, com base nos resultados obtidos e conclusdes aqui descritas, opta-se como
geometria do condensador de tubos concéntricos o agrupamento de tubulacdes D2 com um

comprimento total igual a 5 metros.
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