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ANALÍSE DE SENSIBILIDADE DE UM MODELO 

TEÓRICO DO PRESSURIZADOR 

RENATA NUNES BRUEL 

R E S U M O 

Neste trabalho, foi efetuada a análise de sensibilidade de um modelo de 

pressurizador de planta nuclear PWR frente às mudanças dos principais parâmetros e, 

também, em ftinção de substituição de modelagens hipotéticas adotadas para tratamento 

de processos físicos. Foram identifícados os modelos que maior influência exerceram 

sobre a qualidade dos resultados de uma simulação numérica do pressurizador, 

quantificando o conjunto de influências decorrentes de cada uma das modificações 

introduzidas, para teste, nos parâmetros e modelos teóricos. Os processos que 

predominaram nos resultados de análise de sensibilidade foram os de evaporação e os de 

condensação do vapor sobre o aspersor, que resultaram em maiores influências no 

cálculo da pressão. Os resultados do presente trabalho de análise de sensibilidade 

permitem estender a sua aplicabilidade a diversas áreas, teóricas ou experimentais 



SENSITIVITY ANALYSIS OF A PWR PRESSURIZER 

RENATA NUNES BRUEL 

ABSTRACT 

A sensitivity analysis relative to the parameters and modellings of the physical 

process in a PWR pressurizer has been performed. The sensitivity analysis was 

developed by implementing the key parameters and theoretical modellings which 

generated a comprehensive matrix of influences of each changes analysed. The major 

influences that have been observed were the flashing phenomenon and the steam 

condensation on the spray drops. The present analysis is also apphcable to the several 

theoretical and experimental areas. 
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CAPÍTULO 1 - INTRODUÇÃO 

Ll CONCEITOS GER4IS 

Uma planta elétrica alimentada por reator nuclear do tipo PWR tem, como elemento 

refrigerante, água líquida pressurizada, e sua operação segura dentro da normalidade 

depende, principalmente, da manutenção de uma faixa mínima no grau de sub-resfriamento 

do seu circuito primário de refrigeração, 

Para fazer frente às mudanças constantes das condições de operação a que está 

sujeita, tanto na temperatura como na massa do refrigerante, a planta nuclear PWR é 

protegida pelo pressurizador, componente essencial para controlar a pressão do sistema 

primário dentro de valores seguros preestabelecidos. 

Em conseqüência da importância do pressurizador no controle das condições de 

operação da planta nuclear, inúmeros trabalhos teóricos têm sido desenvolvidos ao longo 

das últimas décadas com a finalidade primeira de incrementar a margem segura de operação. 

Por conseguinte, fornecendo subsídios para aperfeiçoar a prevenção e a mitigação das 

conseqüências de erros operacionais ou acidentais. 

A maioria dos trabalhos teóricos encontrados na literatura não é embasada em dados 

de simulações de campo, por causa, provavelmente, do vulto da complexidade material e 

dimensão financeira envolvidos em projeto e execução de experimentos de pressurizadores. 

A escassez desses procedimentos, desejáveis por causa da diversidade de modelos 

hipotéticos adotados por autores para um mesmo processo fisico que ocorre dentro do 

pressurizador, tem sido a causa para o surgimento de variados graus de dificuldade para a 

compreensão da exata aplicabilidade de cada uma das hipóteses pubücadas na literatura. 



o ritmo acelerado da produção acadêmica, por seu turno, tem resultado em acumulo 

de uma vasta produção de modelos hipotéticos, que, embora incompletamente 

comprovados, têm sido utilizados com razoável sucesso nos principais centros de pesquisa e 

companhias de eletricidade 

Para um usuário, no entanto, a escolha judiciosa de uma particular modelagem, 

dentre iniimeras aparentemente equivalentes, toma-se laboriosa e incerta. As vantagens e 

desvantagens, derivadas de uma particular opção de modelagem, devem ser sopesadas antes 

de iniciar qualquer utilização para projeto ou análise de desempenho de uma planta nuclear. 

Dados de experiencias de campo são, indubitavelmente, os mais recomendados para 

a aferição dos modelos teóricos hipotetizados, necessitando, entretanto, de dispendiosos 

complexos laboratoriais, os quais demandam, para sua operação, considerável capital 

humano e tecnológico, nem sempre disponíveis, ou transferíveis para execução dos 

experimentos. 

O presente capítulo, porém, objetiva fornecer uma base para a explanação, nos 

capítulos seguintes, da razoabilidade de se efetuar uma análise teórica para tentar suprir a 

escassez de experimentos por um caminho alternativo mais econômico e imediatamente 

disponível. 

Os trabalhos mais significativos publicados são resumidamente historiados, e uma 

descrição simplificada da planta nuclear PWR, juntamente com os elementos principais de 

um pressurizador e de suas características, é fornecida a seguir. 



A figura 1.1 mostra um esquema de uma planta de potência nuclear usando água 

pressurizada como refi'igerante. Em linhas gerais, a água do circuito primário é aquecida no 

núcleo do reator e flui através do gerador de vapor, de onde sai o vapor que alimenta o 

conjunto de turbinas. A água retorna ao reator através das bombas de circulação. ConfiDrme 

ocorram mudanças de carga na turbina, a temperatura média do refi-igerante primário tende 

a se alterar, provocando variações no volume. 

IHHADOftSPERSORV -N, PRESSURIZADOR 
TURBIHA GERADOR 

BOMBA DE CIRCULAÇÃO SECUNDÁRIA 

REATOR 
vGERADOR DE VAPOR 

BOMBA DE CIRCULAÇÃO PRIMÁRIA 

Figura 1 . 1 - Planta Nuclear 

A figura 1.2 mostra o desenho básico de um pressurizador preenchido com água e 

vapor, que é constituido por um cilindro vertical cujas extremidades são fechadas por duas 

tampas hemisféricas. 

LIHHA DO ASPERSOR 

FASE VAPOR 

k/ 
FASE LÍQUIDA 

/ 
FASE LÍQUIDA 

/ 

/ 
/ 

\ AQUECEDORES ELÉTRICOS 
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Figura 1.2 - Pressurizador básico 



o cilindro é normalmente construido em aço-carbono, com um revestimento interno 

de aço inoxidável austenítico, para evitar corrosão. Na parte superior é conectada a linha do 

aspersor, que fornece água fria ao sistema e a parte inferior é ligada à perna quente do 

circuito primário através da linha de surto. 

No estado estacionário, o vapor e a água (ou parte dela) são mantidos no estado 

saturado, a uma temperatura superior àquela de saída do reator, obtendo-se um controle 

sobre a pressão do circuito de refrigeração primário. Isto é conseguido através da atuação 

do aspersor e dos aquecedores elétricos que contrabalançam as perdas de calor através da 

parede do vaso. 

Durante o estado estacionário, a quantidade de energia fornecida pelo reator 

equivale à quantidade de energia extraída pelo gerador de vapor do sistema secundário, a 

energia total e o volume da água do circuito primário permanecem constantes. 

Uma diminuição de carga da turbina provoca aumento da temperatura média do 

circuito primário e do volume do refrigerante. A água entra no pressurizador, e o vapor é 

comprimido, aumentando a pressão. Para manter a pressão abaixo de valores pre­

determinados, o vapor é condensado pela água relativamente fria do aspersor, que é injetada 

no vaso de pressão. 

Por outro lado, um aumento na carga da turbina provoca a diminuição da 

temperatura média e do volume do refrigerante primário. Logo, a água sai do pressurizador 

causando a expansão do volume de vapor e a diminuição da pressão. Nesse caso ocorre 

borbulhamento e evaporação da água, que juntamente com a atuação de alguns aquecedores 

extras, mantêm a queda de pressão dentro de valores aceitáveis, podendo retornar aos 

níveis normais de operação. 

Durante a compressão, o volume de água no pressurizador não atua eficazmente 

como armazenador de energia, e qualquer método que possa aumentar a temperatura da 

água existente no pressurizador, durante um surto de entrada de água, melhorará a 

recuperação da pressão durante uma saída subseqüente, aproximando o processo da 

reversibilidade. O uso dos aquecedores elétricos aumenta a temperatura da água durante a 

entrada, e utiliza-se, também, uma parte dos aquecedores para compensar as perdas de 

calor. O restante é ligado quando ocorre uma redução de pressão. 



A prática comum é o uso de um pequeno e contínuo fluxo de aspersor mantido 

durante o estado estacionário, para evitar que o sub-resfriamento da água do aspersor e das 

linhas de entrada do refi'igerante fique abaixo das condições de operação, mantendo, assim, 

temperatura uniforme durante o estado estacionário. Além disso são previstas válvulas de 

alívio para limitar a pressão no circuito primário durante grandes reduções de carga. 

Dois tipos de transientes de carga devem, em geral, ser distinguidos: transientes 

associados a operações normais de planta e aqueles que advêm de acidentes ou condições 

anormais, exemplificando para uma planta PWR típica: 

Em condições normais, é capaz de aceitar um degrau na mudança de carga no secundário 

de 1 0 % da potência total ou seguir rampas na mudança de carga na variação máxima de 

5 % da potência nominal por minuto. 

• Em acidentes, é capaz de aceitar degraus na redução de carga maiores que 1 0 % da carga 

máxima, ou uma redução brusca, de carga da potência máxima para a carga auxiliar, sem 

o desligamento do reator. 

Embora o pressurizador esquematizado na figura 1.2 seja simples, em seu desenho, 

existem algumas propriedades interessantes quando considerado sob o ponto de vista 

termodinâmico. Durante a entrada de água pela linha do surto, o fluido no pressurizador é 

comprimido, enquanto a energia de compressão é absorvida pelas fases de água e vapor, 

O aumento de pressão acima de um certo ponto pode, rapidamente, ser controlado 

através da injeção de água fi-ia do aspersor na fase vapor, mas a queda de pressão com a 

saída de água pela linha do surto é mais dificil de ser controlada, devido à inércia térmica 

durante o fornecimento de energia dos aquecedores elétricos para a fase líquida, 

Quando considerado como um elemento de controle dinâmico, o pressurizador é 

assimetricamente não-linear, O perfeito domínio da previsão analítica do seu 

comportamento dinâmico, quando possível, é muito trabalhoso de ser obtido. 

Durante os últimos trinta anos, vários modelos de pressurizador foram propostos, 

distinguindo-se entre si, principalmente, nas formulações adotadas, por cada autor 

individualmente, para representar os processos fisicos predominantes. Muitos desses 



estudos apresentam equações teóricas que não são acompanhadas por suportes 

experimentais, explicando-se, daí, o porquê de um grande número de modelos poderem 

coexistir, lado a lado, por um longo tempo, sem que grande prejuízo seja detectado frente à 

demanda prática e até, em várias ocasiões, sem provocar discrepâncias de monta em 

comparações com estudos teóricos. A seguir, são resumidos os estudos principais. 

1.2 R E V I S Ã O B I B L I O G R Á F I C A 

Um modelo teórico do comportamento dinâmico do pressurizador é baseado nas 

equações de balanço de energia para as fases vapor e água no vaso de pressão, tendo como 

ponto de partida o balanço de energia, que se segue da Primeira Lei da Termodinâmica''^. 

Outrossim, os fluxos de massa e calor que cruzam as fronteiras dos volume de controles 

têm sido os pontos críticos de cada análise, dando origem a diversidade de modelos 

publicados na literatura, com muito poucos apresentando sólida base em dados 

experimentais. 

De modo generalizado, pode-se afirmar que dois principais métodos de aproximação 

têm prevalecido entre os diversos autores na análise dinâmica de um pressurizador. 

O primeiro é o modelo de equilíbrio termodinâmico, utilizado nos códigos SOFTH^ 

e R E T R A N ' * , que aplicam as equações fundamentais a um único volume de controle 

representando as fases líquida e vapor, tratando o vapor pressurizado e a água como uma 

mistura saturada à mesma temperatura. É indicado quando prevalecem duas fases no fluxo 

de saída. 

O segundo é o modelo de não-equilíbrio termodinâmico, utilizado pela maioria dos 

autores: aplica as equações de conservação de massa e energia para as fases vapor e água, 

separadamente, considerando volumes e temperaturas distintas para cada uma das fases. 

O volume de controle da fase vapor não é, na realidade, homogêneo. Durante uma 

entrada de água no pressurizador, ele é composto por uma região interna contendo vapor 



superaquecido, e uma fina região periférica ocupada por vapor que tende á saturação na 

fronteira Tem sido, no entanto, corriqueiro aproximá-lo a um único volume de vapor 

homogêneo, com as propriedades reais do vapor superaquecido^, 

O modelo de compressão de vapor, também, tem tido duas vertentes predominantes: 

a mais simples, modelo isoentrópico, considera que nenhum condensado seja formado, e 

que a compressão seja reversível, é o modelo mais conservativo, No modelo semi-

isoentrópico^''"', considera-se que a massa do vapor condensado transfira, através da 

fi-onteira do volume de controle, o calor latente de condensação e o superaquecimento do 

vapor, 

A definição do volume de controle para a fase da água tem sido foco de variadas 

modelagens, causadas pela distribuição espacialmente não-uniforme de temperatura que 

subsistem na prática, ao passo que um volume de controle contém, em formulação usual, 

fluido de única propriedade homogênea 

A maioria dos autores que desenvolveram teorias válidas para os processos de 

entrada e saída de água do pressurizador utilizou um volume de controle para o vapor e três 

volumes para a água: o volume inferior contendo a água que entra através da linha do surto, 

o volume principal formado pela água presente no pressurizador, e o volume superior 

constituído pelo vapor condensado e pela água do aspersor que adentram na fase líquida. 

Em 1957, Glasser* apresentou um estudo em que o volume superior mistura-se com 

o volume de controle principal, mas é tratado separadamente para avaliar a quantidade de 

vapor condensado, O volume de água inferior é composto pela água fiia de entrada, sendo 

considerado como um pistão líquido que move os volumes de água e vapor superiores, E 

considerada a possibilidade de se misturar com o volume de água principal, definindo, para 

tanto, um coeficiente de mistura. 

No código PRESTO, de Cunningham e Meyer^ , nenhuma consideração é feita em 

relação ao modelo termodinâmico para a expansão do vapor, O vapor formado pela 

evaporação instantânea é suposto ser saturado, misturando-se com o vapor presente, seja 

superaquecido ou sub-resfi-iado. Em relação aos volumes de controle da fase líquida, 

consideraram que o filme de vapor condensado na parede do vaso constitui um quarto 



volume de controle sempre saturado, não necessitando de nenhuma equação de balanço de 

energia. 

Em 1961, Findlay* adotou o modelo de expansão do vapor semi-isoentrópico até o 

ponto no qual a temperatura de saturação é alcançada, a partir do qual o vapor é 

considerado saturado seco. Usou o modelo de três volumes de controle para a fase líquida; 

o fluxo de entrada pode ir para qualquer um dos volumes de água considerados, sob 

comando de um coeficiente de mistura para cada volume. Não considera a troca mútua de 

calor entre os volumes de água, nem entre a água e a parede do vaso de pressão 

Em 1965, Drucker e Gorman' propuseram um modelo em que o fluxo total de calor 

é dividido em uma parte que é resultante da condensação e outra, do resfriamento do vapor 

não condensado, determinada pelo grau de superaquecimento e por um coeficiente de 

transferência de calor efetivo, que deve ser determinado empiricamente, independentemente 

da taxa de fluxo condensado. O fluxo do aspersor nunca foi incluído em seu estudo. 

Nesse mesmo ano foi publicado o código TOPS de Redfield e Margolis'" , e 

nenhuma consideração para a expansão do vapor foi feita. No código, o vapor formado pela 

evaporação instantânea é suposto estar saturado e que se misture com o vapor presente. 

Considera, também, três volumes de controle para a água, com o volume de controle 

superior misturando-se continuamente com o volume de água principal. A mistura completa 

entre os volumes de controle da água também foi adotada por De Melker e Latzko". 

Em 1970, Navahandi e Makkenchery'" definiram um volume de controle para a fase 

líquida, considerando o coeficiente de mistura igual a 1. Consideraram que o vapor 

condensado transfere somente calor latente, mas não fizeram nenhuma consideração a priori 

sobre o tipo de compressão do vapor. O vapor condensado espontaneamente na fase vapor 

entra no volume de controle da água depois de um tempo de espera, definido por uma 

constante de tempo que leva em consideração a velocidade de queda das gotas 

condensadas. 

Dois anos mais tarde, Goemans^ adotou em seu modelo dois volumes de controle 

para a fase líquida: o volume inferior composto pela água que entra no pressurizador e o 

volume de água principal, não existindo mistura entre os volumes. O vapor condensado e a 



água do aspersor misturam-se completamente com o volume de controle da água principal. 

Durante um surto de saída, a água do volume inferior é a primeira a sair do pressurizador e, 

quando este for nulo, a água é retirada do volume de controle da água principal. 

Em 1980, Sa to" realizou um estudo do pressurizador considerando apenas um 

volume de controle para a água, ocorrendo a mistura completa desse volume com a água 

que entra no pressurizador. No modelo proposto por Madeira e Barroso''*, o volume de 

controle inferior é tratado de maneira simplificada de forma a manter as vantagens 

computacionais dos modelos que consideram apenas dois volumes de controle distintos no 

pressurizador. 

Em 1985, Lin et ali*^ apresentaram os modelos do RELAP5/MOD2, cujo modelo de 

não-equilíbrio foi generalizado para incluir transientes de pressurização, nos quais a água 

sub-resfriada e o vapor superaquecido podem coexistir no pressurizador. 

Sami'^ apresentou aplicações de diferentes modelos para a análise de transientes de 

pressão de uma planta nuclear tipo CANDU, considerando um único volume de controle 

para a água. 

Os processos de transferência de calor e massa são extremamente importantes na 

análise do comportamento dinâmico de um pressurizador. Durante a compressão do vapor, 

o processo mais importante é a condensação do vapor sobre as gotas do aspersor, principal 

responsável pela água do aspersor ser tão eficiente no controle da pressão do sistema. A 

água do aspersor é atomizada dentro do volume de controle do vapor e é mais fi-ia que a 

temperatura de saturação, aquecendo-se rapidamente até a saturação. 

O uso de um coeficiente de eficiência do aspersor leva em consideração um grau de 

atomização pobre, quando o fluxo de massa através do aspersor é muito pequeno, 

resultando em gotas grandes que podem não ser aquecidas até a temperatura de saturação, 

enquanto caem pela fase vapor. Essa situação ocorre quando é previsto um fluxo de 

aspersor contínuo durante o estado estacionário. Neste caso, a entalpia específica da água 

do aspersor, quando atinge a superfície do volume de controle principal, é menor que a 

entalpia de saturação da água. 



Findlay^ , De Melker e Latzko" , que utilizaram esse coeficiente de eficiência em 

suas análises teóricas, fixaram-no igual a 1 , resultando no aquecimento da água do aspersor 

até a saturação. 

Com respeito à taxa de condensação do vapor sobre as gotas do aspersor, os 

autores são menos unânimes. O modelo de compressão semi-isoentrópico da fase vapor 

pode ser utilizado quando o vapor condensado transfere calor latente de condensação e o 

superaquecimento do vapor^'^'". Alguns autores'^''^ desprezaram o superaquecimento. 

No processo de condensação do vapor na parede do vaso, o fluxo de calor total que 

sai do volume de vapor consiste de uma parte que é absorvida pela parede e outra parte que 

é transferida com o fluxo de vapor condensado. 

Redfield e Margolis'" apresentaram um modelo no qual o vapor condensado 

transfere o calor latente, o superaquecimento e, também, algum resfriamento do vapor 

restante. Os processos de condensação do vapor sobre a superfície da água e de evaporação 

espontânea da água são aceitos, hipoteticamente, como sendo fenômenos governados pela 

mesma equação. 

Cunningham e Meyer^ consideraram um termo adicional para a evaporação de uma 

fração da água do aspersor proporcional à entalpia superaquecida. Apresentaram uma 

análise da transferência de calor entre a parede e a fase vapor, durante a saída de água do 

pressurizador, quando a parede pode secar e inverter o sentido do fluxo de calor. Porém, 

quando a parede seca, há uma queda abrupta do fluxo de calor''. 

Os modelos propostos por Contzen'" , Dellacasa e Jacovoni"' contêm um coeficiente 

de transferência de calor entre o vapor superaquecido e a parede, relacionando a perda de 

calor através da parede do pressurizador ao volume de vapor. 

Bradley'** subdividiu a parede em duas partes: cilindro e esfera. O calor transferido 

pela parte cihndrica é calculado usando o modelo de condensação de Nusselt"'. O modelo 

nodal para a parede, com dois nós: um representando a parede de metal e outro a isolação, 

é especialmente indicado por incorporar o calor perdido através da parede no estado 

estacionário^. 
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Dmcker e Tong" consideraram a temperatura do vapor saturado em vez da 

temperatura do vapor superaquecido, em seu modelo de condensação do vapor na parede, 

mas não forneceram o valor do coeficiente de transferência de calor. 

Goemans^ considerou que a superficie da parede adjacente à fase vapor está sempre 

na temperatura de saturação. Como essa temperatura é fiinção da pressão, o fluxo de calor 

pode ser calculado diretamente, quando a distribuição de temperatura na parede é 

conhecida, utilizando um método baseado na técnica de diferenças finitas, em que a parede 

do vaso é dividida em 4 nós. Durante a expansão do vapor, quando a parede seca, o fluxo 

de calor da parede para o volume de vapor é fixado igual a zero. Propõe, também, um 

modelo de condensação na superfície da água em que, quando existe o fluxo do aspersor, o 

fluxo de massa de vapor condensado seja considerado diretamente relacionado ao fluxo de 

massa do aspersor. O fluxo de massa do condensado na superfície da água é proporcional à 

massa de água sub-resfriada. É introduzido um coefíciente adimensional para acomodar a 

resposta do sistema. 

O processo de condensação do vapor sobre a superfície da água é relativamente 

importante, porém um grande número de autores*'*''"'"'* desprezaram esse processo sob a 

argumentação de que o calor transferido para a parede do vaso é mais importante. A 

investigação analítica desse processo, no entanto, mostrou que a quantidade de calor 

absorvido pode ser considerável^^. 

Drucker e Gorman' adotaram o modelo de corpo-sólido para a fase de água. 

Resolveram a equação de condução de calor para um corpo sólido semi-infínito, com a 

temperatura superficial igual à temperatura de saturação, variando arbitrariamente com o 

tempo. Supõem que o vapor condensado transfira o calor latente através de um coeficiente 

de transferência de calor efetivo. 

No estudo de De Melker e Latzko", a condensação espontânea do vapor sub-

resfi-iado libera calor latente, o qual é fornecido pelo vapor restante, trazendo-o para perto 

da condição de saturação. A taxa de condensação é proporcional ao total de massa de vapor 

e ao grau de sub-resfi-iamento. 

Studovic e Stevanovic^* apresentaram um modelo em que a condensação na 

superfície da água é formulada com base na teoria cinética dos gases: o potencial de não-
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equilíbrio local e as eficiências da superfície na interface são expressos pela temperatura dos 

volumes de controle. 

Durante a saída de água do pressurizador, o processo termodinâmico mais 

importante é a evaporação instantânea da água. E caracterizado pela nucleação das bolhas 

de vapor na água superaquecida com o subseqüente surgimento das bolhas, que tem início 

com a queda de pressão. 

Diversas teorias sobre a taxa de crescimento das bolhas foram apresentadas, e uma 

importante consideração se relaciona ao crescimento das bolhas, que é governado pela 

condução de calor no líquido superaquecido. A aplicação dessas teorias no estudo do 

pressurizador não teve sucesso, por excesso de complexidade, pois a pressão varia durante 

a evaporação. Além disso, a taxa de nucleação é desconhecida, as bolhas se movem através 

da fase de água, e, enquanto crescem, as bolhas devem interagir, 

Em virtude dessas incertezas e dificuldades envolvidas, diversos autores 

desprezaram o superaquecimento da água e o tempo de espera após o início da evaporação, 

e consideraram, simplesmente, equilíbrio termodinâmico na fase da água: a fase líquida se 

expande ao longo da linha de saturação, conseqüentemente, a taxa de evaporação é, 

automaticamente, fixada em um valor levemente mais alto que o valor real, 

Navahandi e Makkenchery'^ apresentaram um modelo especial em que o vapor 

saturado, formado no processo de evaporação instantânea, entra na fase vapor somente 

depois de um certo tempo de espera, que é determinado por uma constante de tempo 

associada com o transporte das bolhas através do volume de água. 

Cunningham e Meyer' supõem que a massa de água que evapora durante um passo 

de programação é proporcional ao superaquecimento e à massa da água. De Melker e 

Latzko" consideraram que o processo de evaporação é proporcional à entalpia total da 

água superaquecida. As constantes empíricas de proporcionalidade nesses estudos não são 

conhecidas. 

Redfield e Margolis"* apresentaram uma aproximação diferente, em que a 

evaporação é um processo essencialmente superficial. Quando o sistema vapor-água no 
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pressurizador está em equilíbrio, a taxa de condensação é equivalente à taxa de evaporação, 

isto é, não existe um fluxo de massa líquido de uma fase para outra. 

Em relação à transferência de calor dos aquecedores elétricos para o volume de 

água principal, o modelo mais simples considera o fluxo de calor como uma fonte térmica 

imediata do elemento aquecedor, sem tempo de espera. Este modelo foi adotado na maioria 

dos estudos realizados. 

Goemans^ e Findlay* não desprezaram a constante de tempo do aquecedor em 

relação ao tempo de resposta do pressurizador e adotaram um modelo em que o sistema de 

aquecedores elétricos têm uma resposta exponencial de primeira ordem. 
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1.3 OBJETIVOS 

Os trabalhos publicados, resumidamente listados na seção anterior, constituem um 

número elevado de modelagens, muitas com sobreposições parciais em muitos aspectos. 

Outrossim, muitas das hipóteses adotadas foram pouco aferidas contra experimentos, 

resultando em excessiva produção de modelagens teóricas, originadas, quase 

invariavelmente, para um uso particularizado, ou pré-orientado para finalidades específicas. 

Esses resultados derivados da escassez de experimentos, em conseqüência também 

do custo e prazo envolvidos, pode ser de uma maneira alternativa contrabalançado ou 

mitigado, via análise de sensibilidade dos resuhados de simulações numéricas, executadas 

em modernos computadores, instrumentos bastante precisos e acessíveis. 

Assim, o presente trabalho tem como objetivo estimar a sensibilidade de um modelo 

particular do pressurizador de uma planta nuclear PWR típica, tomado como referência, 

fi-ente às mudanças dos principais parâmetros e, também, em fiinção de substituição de 

modelagens hipotéticas adotadas para tratamento de processos fisicos. 

Os cálculos de sensibilidade terão como meta identificar os modelos e processos 

físicos que maior influência exercem sobre a qualidade dos resuhados de uma simulação 

numérica do pressurizador, quantificando o conjunto de influências decorrentes de cada 

uma das modificações introduzidas, para teste, nos parâmetros e modelos teóricos. 

Como resultado, será determinado o nível de influência exercida por cada um dos 

principais fenômenos característicos sobre o comportamento de um pressurizador modelo. 

Espera-se, assim, contribuir para tornar possível uma alocação racional de esforços, tanto 

experimentais como teóricos, visando a maximização de resultados e evitar, ao mesmo 

tempo, dispêndios desnecessários de escassos recursos. 

As figuras de mérito a serem monitoradas na análise de sensibilidade são as 

magnitudes de desvio dos resultados computados, com modelagens-testes, em relação aos 

resuhados básicos produzidos por modelo de referência. A qualificação da sensibilidade, 

assim como os limites de desvios aceitáveis, terá como parâmetro orientador a ordem de 

grandeza das margens de precisão usualmente requeridas e praticadas nas plantas nucleares 

comerciais. 
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CAPITULO 2 - DESENVOLVIMENTO DO MODELO TEÓRICO PARA ANALISE 

D E S E N S I B I L I D A D E 

2.1 I N T R O D U Ç Ã O 

O modelo teórico a ser utilizado como modelo referencial para o presente trabalho 

de análise de sensibihdade é desenvolvido no presente capitulo e, para o restante do texto, 

será denominado Modelo PZR. 

Os trabalhos de desenvolvimento do Modelo PZR têm como ponto de partida os 

resultados obtidos por Goemans''^ no estudo experimental de pressurizadores realizado 

durante o Projeto de Pressurizador NEPTUNUS - A^etherlands £'xperimental ftessure 

vessel Technological Í7niversity A^eratoon indí75tries, em Delft University of Thecnology -

Laboratory for Nuclear Power Engineering - Holanda. 

Um dos estudos mais completos encontrados na literatura, é baseado em exaustiva 

revisão teórica dos modelos já publicados e contém extensa análise da validade de cada uma 

das hipóteses adotadas em relação aos fenômenos mais importantes. 

As principais considerações de Goemans, sobre as incertezas de modelagens 

teóricas, foram corroboradas através de testes experimentais por ele executados no 

pressurizador NEPTUNUS, resultando no desenvolvimento de um modelo teórico de um 

pressurizador. Modelo NEPTUNUS, vaHdado experimentalmente, e que tem sido utilizado 

em inúmeros trabalhos de modelagens de pressurizadores. 

O modelo PZR desenvolvido para a presente anáHse de sensibilidade utiliza para a 

formulação teórica inicial as hipóteses adotadas por Goemans no Modelo NEPTUNUS, 

notadamente para as equações de conservação de massa e energia, para os volumes de 

controle da água e do vapor, assim como para os modelos de transferência de massa e calor 

adotados. 



2.2 NOTAÇÃO 

Os vários processos de transferência de calor e massa que ocorrem dentro do 

pressurizador, com as respectivas notações, são; 

1. Fluxo do surto Wsu, [kg/s], 

2. Fluxo do aspersor W s p , [kg/s], 

3 . Condensação do vapor sobre as gotas do aspersor W c s , [kg/s], 

4. Condensação do vapor na parede do vaso do pressurizador W c p , [kg/s], 

5. Condensação do vapor sobre a superfície da água W d , [kg/s], 

6. Fluxo das válvulas de alívio -> Wre , [kg/s], 

7. Evaporação da água W b , [kg/s], 

8 Transferência de calor para a fase líquida Qaq, [kW], 

9. Fluxo de calor na parede adjacente à fase vapor Qpg, [kW], 

10 Fluxo de calor para a parede adjacente à fase líquida, inicialmente saturada-^Qpw, [kW] e 

11 Fluxo de calor da água inicialmente saturada para a água sub-resfriada -> QVA>, [kW]. 

O fluxo de massa é representado pela letra W e o fluxo de calor pela letra Q As 

propriedades termodinâmicas são escritas em letras maiúsculas, quando se referem ao 

volume de controle como um todo e em letras minúsculas, quando significam propriedades 

específicas. 

São ainda definidos: 

p -> pressão [bar], 

q fluxo de calor por unidade de área [kW/m^], 

T -> temperatura [°C], 

a -> coeficiente de transferência de calor [kW/m^^C], 

h entalpia [kJ/kg] e 

V -> volume específico [m^/kg]. 

A água pode ser encontrada nos estados saturado e sub-resfriado, e o vapor, nos 

estados saturado e superaquecido, identifícados pelos subscritos 1, w, v e g, 

respectivamente. 
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2.3 DESENVOLVIMENTO MATEMÁTICO DO MODELO PZR 

Através da Primeira Lei da Termodinâmica, é desenvolvido o modelo teórico para o 

comportamento transiente do pressurizador, baseado nas equações de conservação de 

massa e energia e na equação do balanço de volume aplicadas a volumes de controle 

unicamente definidos. Os fluxos de calor e massa que atravessam as fi-onteiras de cada 

volume são os pontos críticos de cada análise 

A fiarmulação matemática para um pressurizador é baseada na escolha particular da 

definição de volumes de controle para a fase vapor e a fase aquosa, separados por uma 

interface líquido-vapor, através da qual pode haver transferência de massa e calor. Os 

estados do vapor e da água considerados no sistema são: 

e Estado 1 Vapor superaquecido e água sub-resfriada, 

* Estado 2 -» Vapor superaquecido e água saturada, 

© Estado 3 -> Vapor saturado e água sub-resfi-iada e 

« Estado 4 Vapor saturado e água saturada. 

Durante um transiente do pressurizador existem quatro variáveis que serão alteradas 

externamente conforme figura 2 . 1 . 

VOLUME DE COOTKOLE 

FLÜSO DO SUKTO 

FLUXO DO ASPERSOR 

DEiSCAKCA DE VAPOR 

POTÊNCIA DOS AQUECIDORES 

Figura 2.1 - Funções Externas do Pressurizador 
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® Fluxo de Surto é o resultado das variações de temperatura no circuito primário de 

refrigeração e é considerado a única função externa verdadeira, podendo ser positivo, 

quando a água entra no pressurizador, ou negativo, quando sai. 

• Fluxo do Aspersor geralmente controlado por um sistema de controle automático 

atuando sobre a pressão do circuito primário. 

® Fluxo de .Alívio de Vapor depende das características das válvulas de alívio e do 

sistema de controle de pressão. 

® Potência Elétrica dos Aquecedores é também controlada pela pressão e/ou pelo sinal 

do nível de água. Normalmente os elementos aquecedores são colocados em diversos 

bancos, que serão ligados dependendo dos pontos de controle especificados para cada 

banco 

O modelo PZR considera que a compressão do vapor é semi-isoentrópica, enquanto 

a expansão do vapor ocorre ao longo da linha de saturação. A figura 2,2 mostra o esquema 

do pressurizador dividido em três volumes de controle, bem como os processos de 

transferência de massa e energia considerados na modelagem. 

ACUA PRINCIPAL 

Figura 2.2 - Processos Termodinâmicos do Pressurizador 
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o vapor ocupa o volume de controle superior, a água existente no pressurizador 

ocupa o volume de controle da água principal e, por último, a água do surto ocupa o 

volume inferior Considera-se que o volume de água inferior não se mistura com o principal. 

No cálculo da transferência de calor da água para a parede adjacente, estes volumes são 

somados, de modo a se obter uma maior área superficial. 

A figura 2.3 mostra como os volumes de controle são interconectados através dos 

processos de transferência de massa e calor, juntamente com as interações com as fontes de 

calor externas. 
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Figura 2.3 - Diagrama dos Fluxos de Massa e Calor 
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2.3.1 Fase Vapor 

Considera-se que o volume de controle do vapor contém vapor saturado seco ou 

superaquecido em qualquer instante. O trabalho é fornecido ao volume pela movimentação 

da superficie de água, a qual age como um pistão líquido. Calor é fornecido ou extraído do 

volume, principalmente através do fluxo de massa do vapor, e, também, é possível haver 

transferência de calor sem transferência de massa através de convecção para a parede do 

vaso, quando não existe nenhum condensado. 

Os principáis processos de transferência de calor e massa que ocorrem dentro do 

volume de controle do vapor são: 

® condensação sobre o aspersor, se existir ( W c s ) , 

® condensação sobre a parede do vaso ( W c p ) , 

® condensação sobre a superficie horizontal da água ( W ^ ) e 

® descarga de vapor através das válvulas de alivio ( W , e ) . 

2.3.1.1 Compressão do Vapor 

Para o processo de compressão do vapor, pode-se considerar que a massa de vapor 

que condensa transfere o calor latente de condensação e o calor do vapor superaquecido, 

através da fronteira do sistema, sendo o vapor comprimido isoentropicamente, conforme 

equação 2.1: 

K - h J + h,l = VVhg (2.1) 

onde i é o índice de cada processo de transferência de calor por condensação considerado. 
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o mesmo processo acontece quando se considera que, primeiro, o vapor é 

comprimido isoentropicamente, e, então, é removida a massa de vapor a ser condensada, 

permitindo que o vapor remanescente se expanda isoentropicamente. O estado final do 

processo é definido após se especificar o calor transferido e, portanto, a quantidade de 

vapor condensado. Conhecida a expansão do processo, determina-se o volume específico 

do vapor, que junto com a entropia específica fixam os estados finais de pressão e 

temperatura. 

Este modelo foi adotado por Goemans^, Cunningham e Meyer' e Findlay* O 

processo é chamado de compressão semi-isoentrópica, em que se define uma variável para a 

taxa de condensação, que pode ser calculada pela equação 2 . 2 . 

VM = ^ ( 2 . 2 ) 

2.3.1.2 Expansão do Vapor 

A expansão do vapor ocorre quando a água sai do pressurizador, aumentando o 

volume de vapor A temperatura de saturação diminui com a redução da pressão do vapor, 

podendo chegar ao ponto em que a pressão do vapor é menor que a pressão de saturação 

correspondente à temperatura da água. Com isso, cessa o processo de condensação e 

começa o de evaporação, podendo secar a parede do vaso e reverter a direção do fluxo de 

calor. O processo dominante de transferência de calor é convecção natural de uma parede 

quente para um gás. 

A transferência de calor através do volume de água tem uma natureza diferente, 

quando a temperatura de saturação do vapor é menor que a temperatura da água, a fase 

líquida torna-se instável, e em vez de evaporar, simplesmente, a água dará início à 

evaporação instantânea, produzindo um fluxo de massa de vapor saturado. 

Um processo termodinâmico mais complexo ocorre quando, após um surto de 

entrada de água no pressurizador que torna o vapor superaquecido, há um surto de saída, 
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com conseqüente expansão do vapor superaquecido, o qual se mistura com o vapor 

saturado produzido pelo volume da água. Se se considerar que o vapor produzido pela fase 

aquosa esteja sempre superaquecido, a expansão será do tipo semi-isoentrópico, equivalente 

ao processo de compressão. 

Experimentos realizados por Van Den Honert ' ' mostraram que o calor fornecido 

pela parede seca para o vapor é pequeno, comparado com o calor fornecido pela 

evaporação da água, podendo ser desprezado. 

2.3.1.3 Equações da Fase Vapor 

O desenvolvimento das equações para a fase vapor é feito considerando-se que o 

vapor que deixa o volume de controle está no estado superaquecido, embora alguns autores 

considerem seu estado saturado, desprezando assim o superaquecimento. 

De acordo com o diagrama de bloco do volume de vapor, figura 2.3 , ocorre 

condensação: sobre as gotas do aspersor ( W c s ) ; sobre a superficie horizontal da água ( W c i ) ; 

e sobre a parede vertical do vaso ( W c p ) , com possível reevaporação. Pode, ainda, o 

processo transferir todo ou parte do superaquecimento do vapor para fora do volume de 

controle. 

O vapor deixa o volume de controle através das válvulas de alívio e/ou válvulas de 

segurança ( W r e ) , transferindo todo o superaquecimento, e entra no volume de controle 

através da evaporação ( W b ) , proveniente do volume de controle da água principal. Quando 

o condensado sobre a parede do vaso evapora, durante uma queda de pressão, calor pode 

ser transferido da parede diretamente para a fase vapor (Qpg) . 

Em todos os processos, um fluxo de massa atravessa a fronteira do volume de 

controle, conforme a equação 2.3. 

^ = - W , 3 - W , ¡ - W , p - W,3 + W , (2.3) 
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Para o desenvolvimento da equação da energia, assume-se que o calor transferido, 

da parede seca do vaso para o volume de vapor, pode ser desprezado quando comparado 

com outras formas de transferencia de calor. Todos os outros termos de fluxo de calor 

estão relacionados com transferência de massa. 

O vapor que deixa o volume de controle, tanto pela condensação, quanto pelas 

válvulas de alivio, possuem entalpia específica h g , o que significa que o restante do vapor é 

expandido adiabáticamente. Isto não exclui, contudo, o processo de saturação, uma vez que 

o vapor saturado é considerado como sendo um estado especial de vapor superaquecido E 

considerado que o vapor que entra no volume de controle, através do volume de água, tem 

entalpia específica do vapor saturado h v . A equação da energia 2 . 4 é: 

dM dh dp / \ 
h — - ^ + M — ^ - M V — = - W + W + W + W h +W,h ( 2 4 ) 

A equação 2 . 5 é obtida substituindo a equação 2 . 3 na equação 2 . 4 . 

dh„ dp / \ 
M g ^ - M , v ^ ^ = - w 4 h ^ - h J ( 2 . 5 ) 

Esta equação não é válida quando a fase vapor alcança a linha de saturação e o lado 

direito vai para zero. Sob esta condição, de acordo com a equação 2 . 5 , o vapor poderia 

tornar-se sub-resfriado. Entretanto, assume-se que o vapor permanece saturado seco sem 

sub-resfriamento ou condensação, definindo-se o coeficiente , tal que: 

\ > h , ^1 = O 

dh, dh,, r ^ ^ 1 = 1 

dt dt J 
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Usando-se a relação: 

dh, d p d h , 

dt " dt dp ' 

resulta na equação 2.6, da variação da entalpia da fase vapor: 

dhg dp 

dt dt dp ^ ( h g - h v ) (2-6) 
IVIg 

2.3.2 Fase Líquida 

>.3.2.1 Compressão da Água 

Durante o processo de um surto de entrada, a água relativamente fria flui para 

dentro do pressurizador, aumentando a pressão. Deve-se prever um sistema que impeça que 

a água de entrada atinja diretamente os elementos aquecedores, tornando-os subutilizados. 

A água inicialmente saturada torna-se sub-resfriada, pois a produção de calor pelos 

aquecedores elétricos não é grande o suficiente para mantê-la saturada, cessando a 

produção de vapor. 

Quando a pressão subir acima do ponto de controle do sistema do aspersor, o fluxo 

de água do aspersor, o vapor condensado sobre as gotas do aspersor e o condensado na 

parede do vaso irão entrar na fase líquida. Uma camada de água relativamente quente será 

formada na massa de água original, aquecendo uma pequena parte dessa massa por 

condução e por mistura. 
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2.3,2.2 Expansão da Água 

Quando um surto de entrada é seguido, imediatamente, por um surto de saída de 

água do pressurizador, o processo termodinâmico torna-se complexo. O fenômeno mais 

importante é a evaporação instantânea da água que ocorre durante o surto de saída, e que 

influi na suavização da queda de pressão. Com a expansão do vapor, a pressão diminui, até 

que a pressão de saturação, correspondente à temperatura da água, seja atingida, dando 

início à evaporação instantânea. 

A água fria do surto de entrada mistura-se um pouco com a água presente no 

pressurizador, e a distribuição de temperatura no volume de controle da água no estado 

estacionário será perturbada localmente. Quando a entrada é seguida por uma saída, a água 

fria irá deixar primeiro o vaso, seguida pela água gradualmente mais quente. 

A principal questão na análise teórica do processo de saída da água é a descrição do 

fenômeno da evaporação instantânea. Porque a resposta da pressão é fortemente 

dependente do fenômeno da evaporação da água. 

2.3.2.3 Volume de Controle 

Definir convenientemente o volume de controle para a fase aquosa é mais 

complicado, por causa das diferenças de temperatura que podem ocorrer. No estado 

estacionario, uma parte dos aquecedores é mantidos ligados para compensar as perdas de 

calor através da isolação, admitindo-se que a água da qual esse vapor é formado seja 

saturada. A temperatura abaixo dos aquecedores sofre uma brusca diminuição em direção à 

temperatura da água de entrada. 

Durante um surto de entrada, uma camada relativamente quente, perto da 

temperatura de saturação, se forma sobre a fase aquosa, e a espessura dessa camada 

depende do desenho do pressurizador. 



o volume superior, composto pela água quente, e o volume de água principal, 

combinados, são chamados de volume ativo do pressurizador por Redfield e MargoUs'", 

podendo ser tratados como um todo, quando o vapor condensado e a água do aspersor, que 

fiarmam o volume de controle superior, se misturarem com a fase aquosa que constitui o 

volume principal. 

A água fi-ia de entrada mistura-se um pouco com a água existente, e o uso de dois 

volumes de controle parece uma escolha apropriada, conforme figura 2.4 . 

A 

VOLUME DE VAPOR 

VOLUME DE AGUA PRINCIPAL 

VOLUME DE ÁGUA INFERIOR 

Figura 2.4 - Volumes de Controle da Água e Vapor 

O volume de controle inferior é composto pela água de entrada fria e algumas vezes 

é introduzido apenas para a aplicação da fianção externa ao modelo, não sendo descrito 

nenhum balanço de energia para esse volume. 

Esta água pode ser vista como um pistão liquido atuando sobre os volumes 

superiores, com a possibilidade de se misturar com o volume de água principal, definindo-se 

para tanto um coeficiente de mistura ^su: a fração ^suWsu Vsu participa na mistura. Durante a 

saida da água, o pistão frio deixa primeiro o pressurizador, seguido pelo volume de água 

principal. 

A sensibilidade do modelo PZR quanto à utilização do coeficiente de mistura será 

analisada no presente estudo. 
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2.3.2.4 Equações para a Fase Líquida 

No volume de controle da água principal assume-se que há água saturada ou sub-

resfriada, em qualquer momento, e que está na condição de saturação durante o estado 

estacionário. 

A fronteira superior é formada pela interface com o volume de vapor, e a fronteira 

inferior é a interface com o volume de água inferior ou, quando este último não existir, a 

linha de surto. Calor é fornecido ou extraído através do fluxo de massa como resultado da 

condensação ou evaporação, ou através de processos convectivos de transferencia de calor 

pela parede do vaso e pelos elementos aquecedores. 

De acordo com o bloco do volume de água principal da figura 2.3 , a água entra ou 

sai do pressurizador através do fluxo do surto ( W s u ) , como resultado das variações do 

volume do refrigerante primário e do fluxo do aspersor ( W s p ) , depois de passar pelo volume 

de vapor, misturando-se completamente com a água presente. 

O vapor se condensa sobre as gotas do aspersor ( W c s ) , sobre a superficie da parede 

vertical do vaso ( W c p ) , escorrendo por esta, e sobre a superficie horizontal da água ( W c i ) . O 

condensado entra diretamente no volume de água, misturando-se uniformemente. Quando a 

condição de saturação é excedida, a água se evapora ( W b ) e deixa o volume principal, 

entrando no volume de controle do vapor. 

O processo de transferência de calor no volume de água principal ocorre: nos 

aquecedores elétricos ( Q a q ) , na interface com o volume de controle inferior (Qwb) , e na troca 

de calor com a parede do vaso adjacente (Qpw) 

A equação do balanço de massa para o volume de controle principal de água é 

conforme a equação 2.7: 

^ = ^suWsu + + W,3 + W,p + - W, , (2.7) 
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onde o coeficiente Çsu é igual a 1 quando o volume inferior for nulo e Wsu for negativo. Caso 

contrário seu valor é igual a O, 

De acordo com as evidências experimentais relatadas por Goemans é assumido que: 

• A água do aspersor é aquecida até o estado de saturação, quando entra no volume de 

controle da água principal, 

• o vapor condensado sobre a água do aspersor que entra volume principal está na 

condição de saturação, 

• o condensado que escorre pela parede do vaso de pressão tem entalpia de saturação, 

quando entra no volume de controle principal, isto é equivalente a dizer que ele é 

instantaneamente transferido para o volume de controle da água principal, 

«> o condensado formado na superficie de água tem entalpia de saturação e 

• o vapor formado pela evaporação da fase líquida principal tem entalpia de saturação, 

O balanço de energia é dado pela equação 2,8, 

(2,8) 

+ Q a , + Q p w + Q w b 

Substituindo a equação 2,7 na equação 2,8, tem-se a equação 2,9: 

M „ ^ - M„v,^ ^ = ^„wjh,, - h J + ( W , ^ + W + W , j(h, - h J + w J - K ) -

- W , (h„-hJ + Q , , + Q p , + Q , . , 

O primeiro termo do direito da equação 2,9 não influencia a equação da energia em 

nenhuma hipótese, pois toma-se nulo quando a água é retirada do volume de água inferior 

(Çsu = 0) ou, quando a água é extraída do volume principal e Çsu = 1, a entalpia específica é, 

então, igual a h w . A vazão da água do surto de saída não afeta a água remanescente no 

volume de controle da água principal, 
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2.3.3 Equação do Volume do Pressurizador 

O balanço do volume do pressurizador efetua-se admitindo constante o volume total 

interno; a massa de vapor e de água existentes em cada instante devem preencher esse 

volume, resultando na equação 2.10. 

Vol, + Vol„ + Volb - c t e 

dVolg ^dVol , . ^dVolb ^ 

(2.10) 

dt dt dt 

O volume de controle inferior Volb varia com a entrada e saída da água de surto. 

Define-se um volume mínimo de água no volume de controle inferior Volb.min, tal que, se 

qualquer volume extraído for além desse valor, o excesso é retirado do volume principal de 

água. Assim: 

dVol, 

dt 

dVol, 

dt 
Vol „ < O 

Vol, = O 

Substituindo e derivando a equação 2.10, tem-se: 

Ï ^ = 1 

dv„ dM, 

dt 3 dt 
+ M 

dv„ dM, 
+ V w ^ + ( 1 - 4 u ) V s u W s u = 0 

dt ' dt 
( 2 , 1 1 ) 

Substituindo as equações de balanço de massa do vapor e da água, equações 2,3 e 

2,7, respectivamente, na equação 2,11, resulta na equação 2,12: 

dv. dv,. 
Ç s u V w + 0 - Ç s u ) V , su 

+ W s p V ^ + 

(2.12) 

(vg -v^) + W , , V g - W b ( v g - v J = 0 
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Quando Çi = 1, a água é extraída do volume principal, assim Vju = Vw. E o valor de 

Çsu não tem nenhuma influência na equação de balanço do volume. 

2.4 PROCESSOS DE TRANSFERENCIA DE CALOR E MASSA 

Os processos de transferência de massa e calor considerados no estudo de Goemans 

foram adotados no modelo PZR. Alguns dos processos foram testados experimentalmente 

pelo autor, porém, alguns parâmetros foram definidos empiricamente e ainda necessitam de 

testes experimentais para sua determinação. 

2.4.1 Condensação do Vapor sobre as Gotas do Aspersor 

A água do aspersor é normalmente extraída da perna fi^ia do reator e, sendo 

atomizada no volume de vapor, aumenta a área superficial para transferência de calor de 

maneira considerável. Além disso, a temperatura dessa água está, geralmente, 30 a 40°C 

abaixo da temperatura de saturação do pressurizador. 

As pequenas gotas de água do aspersor são aquecidas rapidamente, e a maioria dos 

pesquisadores consideram que atingem a temperatura de saturação antes de alcançarem o 

volume de controle da água. 

A equação 2.13 fornece o fluxo de calor em direção à água do aspersor. 

Qsp = W3p (h , -hsp) (2.13) 

Admitindo-se que as gotas do aspersor aqueçam infinitamente rápido, que o 

processo de compressão do vapor seja semi-isoentrópico, e que o vapor condensado 
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carrega consigo o calor latente de condensação e o superaquecimento do vapor, o processo 

de transferência de calor é descrito pela equação 2.14. 

Q,3 + W,,h, =Q,p (2.14) 

O fato de o vapor condensado levar seu superaquecimento, em adição ao calor 

latente, diminui a massa de fluxo W ŝ. A expressão para o fluxo de massa de condensação 

adotado no modelo PZR é dada pela equação 2.15. 

Wsp(h, - hsp 
Wcs= ^ " (2.15) 

Uma variação do modelo adotada por Gallagher'^ e Bradley'* despreza o 

superaquecimento do vapor de acordo com a equação 2.16, 

Wspfh, ~hj 
W c s - , , " (2.16) 

h , - h | 

Segundo Goemans, o processo de condensação sobre as gotas do aspersor está, 

qualitativamente, situado entre o modelo de saturação (equação 2.16) e o modelo semi-

isoentrópico (equação 2 15). 

A condensação do vapor sobre as gotas do aspersor é um dos processos que mais 

influenciam a resposta do sistema durante a compressão. O uso de um fator de eficiência rjsp 

é aconselhável para os casos onde o fluxo do aspersor é pequeno e não se tenha uma boa 

atomização da água do aspersor dentro do volume de vapor. 

Em relação a esse processo, a análise da sensibilidade do modelo PZR será feita 

introduzindo o coeficiente de eficiência do aspersor risp na equação 2.15. Como não foi 

encontrada nenhuma referência quanto ao seu valor, no presente estudo será considerado 

um valor arbitrário para r{^. 
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2.4.2 Vapor Condensado na Parede do Vaso 

Durante um surto de entrada, o vapor condensa sobre a parede do vaso, pois a 

parede absorve o calor latente de condensação e algum fluxo de calor extra, dependendo do 

modelo adotado para o processo de compressão. O condensado escorre pela parede do 

vaso como um filme de água continuo, cuja espessura depende principalmente do fluxo de 

calor para a superficie da parede. 

No estado estacionário, a temperatura da superficie da parede está um pouco abaixo 

da de saturação, pelo efeito do gradiente de temperatura no filme de água. Quando a 

pressão aumenta, a temperatura da superfície também aumenta, embora em menor 

magnitude. Conseqüentemente, o processo de condensação será causado por efeito da 

diferença de temperatura, entre a de saturação e a temperatura da parede. 

O fluxo de calor total para fora do volume de controle do vapor, Qpg, é constituído 

de uma parte, que é absorvida pela parede do vaso, e de outra, que é transferida com o 

fluxo condensado para o volume de água. Estas partes estão relacionadas entre si através do 

processo de condensação, pois a capacidade de absorção de calor pela parede do vaso 

determina a quantidade do fluxo de vapor condensado na parede. Logo a temperatura da 

parede Tp fixa a taxa de condensação que, por sua vez, determina a temperatura da parede. 

A análise teórica da transferência de calor para a parede adjacente à fase vapor é 

complicada, especialmente no caso de temperatura superficial variável. A equação 

normalmente usada considera um coeficiente de transferência de calor apg e a diferença 

entre as temperaturas do vapor e da parede. 

A expressão para o processo semi-isoentrópico, adotado no modelo PZR, é dada 

pela equação 2.17. No modelo, a temperatura da parede é considerada igual à temperatura 

de saturação. 

Qps = « p A s ( T . - T p ) (2,17) 
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Van Den Honert mediu a temperatura da parede durante um aumento e durante uma 

diminuição de pressão, chegando à conclusão de que durante a subida da pressão a 

temperatura permanece abaixo da temperatura de saturação. A evidencia experimental 

indica que o modelo de Nusseh"", de condensação de filme laminar, fiarnece uma razoável 

aproximação do fluxo de calor para a parede do vaso, confiarme equação 2.18. 

Q p s = S A s ( T . . - T p ) (2.18) 

Durante a queda de pressão, fiai observado que, enquanto a parede ainda está úmida, 

a temperatura da parede permanece bem próxima da temperatura de saturação. Quando o 

filme condensado desaparece, ocorre um súbito aumento de temperatura da parede, causado 

por decréscimo abrupto do coeficiente de transferencia de calor apg, e a parede do vaso 

pode, eventualmente, transferir calor para o filme condensado. Quando o filme se evaporar 

por completo, a parede pode transferir calor para a fase vapor. 

Porém, segundo experimentos relatados por Van Den Honert, a transferencia de 

calor, da parede seca para o volume de vapor, é pequena, em comparação com outras 

formas de transferência, e pode ser desprezado. 

Considera-se que a parede do vaso adjacente à fase vapor é um cilindro uniforme, na 

temperatura de saturação, e que o calor perdido para a isolação, durante o transiente, é 

igual ao calor perdido no estado estacionario. 

O fluxo de vapor condensado na parede adotado no modelo PZR é dado pela 

equação 2,19. 

Qpg = W > g - h , ) ou = ^ (2.19) 

No estudo de sensibilidade do modelo PZR, será verificada a influencia do valor do 

coeficiente de transferência de calor na resposta do sistema, atribuindo-lhe valores 

arbitrários. Em vista da pequena influência do processo observada na modelagem do PZR, 

serão propostos outros modelos de condensação para esse processo. 
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2.43 Coodensação de Vapor sobre a Superficie da Água 

Durante o processo de surto de entrada, a água do volume principal não se aquece 

tão rapidamente quanto o aumento da temperatura de saturação. As fontes de calor são os 

aquecedores elétricos e o vapor condensado acumulado em forma de uma camada 

superficial, sobre a água principal, com temperatura próxima à da saturação. Simplificando, 

pode-se considerar que um pistão move a interface líquido-vapor e que não ocorre nenhuma 

circulação natural no volume de água O vapor condensado é formado na superfície de água 

e o calor latente de condensação é transferido para a fronteira em movimento, por 

condução. 

Na reaüdade, contudo, a situação não é tão simples, por várias razões. Primeiro, a 

superfície de água não está em repouso, pois há bolhas de vapor produzidas pelos 

aquecedores. Segundo, a camada de condensado formada em cima da fase líquida não é 

uniforme, pois se mistura com o condensado que escorre pela parede do vaso, O desvio 

mais severo, em relação às condições teóricas, é, portanto, o fato de que algum fluxo de 

circulação natural irá, sempre, existir na fase liquida, 

Drucker e Gorman^ resolveram a equação de condução de calor para um corpo 

sólido semi-infinito com a temperatura da superfície igual à de saturação, variando 

arbitrariamente com o tempo, O condensado transfere o calor latente, definindo um 

coeficiente de transferência de calor efetivo a^, e algum resfriamento do fluxo de vapor 

condensado superaquecido acontece, de acordo com a equação 2,20, 

Q O . = « A ( t , - T ^ J - W A ( 2 . 2 0 ) 

A variação do fluxo de massa condensada é, conforme equação 2.21, 

W . = ^^^A^ (2,21) 
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Bradley considera o superaquecimento do vapor, conforme equação 2.22. 

h g - h l 

Experimentos, em um pressurizador real, sobre a transferência de calor e massa, 

realizados por Van Den Honert, mostram que um perfil de temperatura linear na camada 

superior do volume de água é uma aproximação razoável, e que uma camada de água de 

apenas alguns centímetros participa do processo de transferência na interface. 

Goemans supõe que o fluxo de massa condensada esteja relacionado 

diretamente ao fluxo de massa de água do aspersor, e que o fluxo de massa de condensação 

seja proporcional ao resfriamento do volume da água principal, conforme a equação 2.23. 

Wci = W 3 p B , ^ ^ (2.23) 

A capacidade instantânea de transferência de calor não é conhecida, sendo, então, 

introduzido um coeficiente adimensional S i para acomodar a resposta do sistema, que deve 

ser determinado experimentalmente. Esse modelo foi adotado no modelo PZR. 

De acordo com a equação 2.23 verifica-se que a condensação na superficie da água 

ocorre somente na presença do aspersor, justificando o estudo da influência de outros 

modelos de condensação do vapor no estudo da análise da sensibilidade do modelo PZR. 

2.4.4 Evaporação Instantânea da Agua: 

O processo de evaporação é caracterizado pela nucleação das bolhas de vapor na 

água superaquecida e subseqüentemente pelo crescimento das bolhas, iniciado pela redução 

de pressão. Durante um surto de saída, a evaporação começará a ocorrer, provavelmente, 

nas superficies metálicas. 



Uma vez que um certo grau de superaquecimento é excedido, o volume de água irá 

sofrer o fenômeno da evaporação instantânea Este último fenômeno é muitas vezes 

denominado nucleação homogênea, versus nucleação heterogênea para o metal. Assim, para 

a nucleação começar, um certo grau de superaquecimento é requerido, o que implica que 

não há equilíbrio dinâmico. 

Uma importante consideração é o fato de que o crescimento das bolhas é governado 

pela condução de calor no líquido superaquecido. A pressão no pressurizador, contudo, 

varia durante o processo e, embora modelos tenham sido propostos tomando-se a pressão 

como um parâmetro variável no tempo, essas teorias são de difícil aplicação, pois: 

• a taxa de nucleação é desconhecida, 

• a bolhas se movem através da fase de água e 

• enquanto crescem, as bolhas começam a interagir. 

Considerando os fatos acima, não é de se estranhar que vários pesquisadores tenham 

desprezado este fenômeno e supuseram existência de um equilíbrio termodinâmico na fase 

aquosa. Assumiram que a fase líquida se expande ao longo da linha de saturação; 

conseqüentemente a taxa de evaporação é automaticamente fixada em um valor que pode 

ser levemente maior comparado com a realidade. 

O modelo proposto por Navahandi e Makkenchery'^, considera que o vapor 

saturado formado na fase líquida pelo processo de evaporação entra no volume de vapor 

depois de um certo tempo, definindo-se uma constante de tempo associada com o 

transporte das bolhas do volume água inferior para o superior 

O modelo foi adotado por Bradley e considera o superaquecimento da água que 

compõem o volume de controle da água principal, assumindo que o fluxo de massa das 

bolhas é dado pela relação 2.24, 

W, = (2.24) 
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onde VeiB é a velocidade de subida das bolhas, Aci é a área da secção transversal do 

pressurizador e j.ig é a fração de vazio. 

O modelo de saturação adotado por Goemans supõe a existencia de equilibrio 

termodinâmico simples e pode ser aplicado facilmente, ao passo que o modelo de 

superaquecimento da água requer o conhecimento de constantes empíricas, para as quais 

somente valores aproximados são conseguidos. 

Depois de um período inicial de grande superaquecimento, a fase aquosa evapora 

com um superaquecimento de apenas alguns décimos de graus Celsius, e considera-se que a 

entalpia da água de evaporação seja igual à de saturação. Isto automaticamente fixará a taxa 

de evaporação, pois existe somente um valor de W b , para o qual a água é mantida 

exatamente na condição de saturação, substituindo hw por hi na equação 2 . 9 . 

M„ ^ - M„v, ^ = W,(h^ - h J + Q,, + Q^, + Q , , 
dp 

Quando hw = hi , a equação da energia da água não pode ser usada. No modelo 

proposto, contudo, W b é zero quando a água é sub-resfriada; as duas condições são 

incorporadas através da definição do coeficiente 

h w < h i - > ^2 = 0 e W b = 0 

hw = h | Ç2 = 1 

O fluxo de evaporação é dado pela equação 2 . 2 5 . 

W. 
^2 

K. - h, 
M, 

í dh, dp' 

dt 
- V, 

dt Q a , - Q p w - Q w b ( 2 . 2 5 ) 

o modelo de saturação foi adotado no modelo PZR e, devido à grande influência do 

processo de evaporação durante a queda de pressão, o estudo da sensibilidade do PZR é 

efetuado também em relação ao modelo adotado por Bradley. 
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2 .4 .5 Aquecedores Elétricos 

O calor é transferido para a fase aquosa pelos elementos elétricos, pela parede do 

vaso adjacente ao volume de água e pelo volume do surto de entrada de água Os 

aquecedores convertem energia elétrica em energia térmica. 

Durante o estado estacionário uma pequena quantidade de calor é necessária para 

compensar as perdas através da isolação e pelo fluxo de água do aspersor, No caso de 

emergência de um sinal de nível baixo, desligam-se todos os aquecedores, pois o coeficiente 

de transferência de calor para o vapor é menor que para a água, podendo danificá-los. 

Em um modelo teórico, a maneira mais simples de fornecer energia para a fase 

líquida é considerar Qaq como uma saída térmica do elemento sem tempo de espera Quando 

a constante de tempo do elemento aquecedor não pode ser desprezada em relação ao tempo 

de resposta do pressurizador, a capacidade térmica do aquecedor deve ser levada em 

consideração. 

No modelo PZR é considerado que os aquecedores elétricos têm comportamento de 

elementos de primeira ordem com resposta exponencial para uma mudança de passo da 

potência elétrica. A constante de tempo Xaq depende do projeto dos elementos. Assume-se 

que o calor fornecido pelos aquecedores ao volume inferior é perdido pelo pressurizador, 

pois o aquecimento da água de entrada é ineficiente do ponto de vista termodinâmico e o 

calor não retorna durante um surto de saída subseqüente. 

Quando o volume de água inferior aumenta até um valor que encobre os 

aquecedores, nenhum calor é fornecido ao volume principal de água e, para esta situação, é 

definido um coeficiente Caq Sendo Volb,ma« o valor do volume inferior acima do qual os 

aquecedores são encobertos, então: 

Volb < V0lb,max Çaq = 1 

V0lb> V0lb.„ax ^ Caq = 0 
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Sendo Qaqo a potência térmica inicial, e AQaq a variação da potência elétrica, o fluxo 

de calor transferido para a água Qaq pode ser expresso pela equação 2.26, 

Q a q = Ç a < 1-e / (2,26) 

Segundo Goemans, o calor perdido através da parede do vaso adjacente à fase 

aquosa é da mesma magnitude que o calor perdido através da parede adjacente ao volume 

de vapor. 

Quando a conversão instantânea, de energia elétrica para energia térmica, é admitida 

para os aquecedores, a situação é relativamente simples pois a perda de calor através da 

parede pode ser calculada com uso de um termo efetivo de fornecimento de energia 

(Qaq+Qpw) Se a inércia térmica é admitida, este procedimento não pode ser utilizado, e um 

termo separado de fonte de calor deve ser utilizado, representado pela equação 2.27 

Qpw=«pwApw{Tw-Tp) , (2.27) 

onde oc,,w é o coefíciente de transferência de calor efetivo a ser especifícado externamente e 

Tp é a temperatura da parede, calculada através de um modelo nó-simples similar àquele da 

fase vapor. Novamente, é difícil determinar o valor do coeficiente. 

O fluxo de calor entre o volume de água principal inicialmente saturado e o volume 

de água inferior inicialmente sub-resfriado, como uma primeira aproximação, pode ser 

considerado tratando a interface entre os volumes como uma superficie de parede adicional. 

39 



2.4.6 Fluxo de Vapor pela Válvula de Alivio 

As válvulas de alivio estão, naturalmente, fechadas no estado estacionario. O vapor 

que deixa o volume de controle tem a entalpia especifica hg. Admite-se uma descarga 

constante de vapor quando a válvula está aberta, cujo fluxo total de descarga pode ser 

escrito como a somatória das variações dos fluxos de descarga de cada válvula considerada 

no modelo. 

O fluxo de calor através das válvulas de alivio é dado pela equação 2.28. 

i =1,2,3 .. (2.28) 

onde i é o número de válvulas consideradas no modelo e, Çre,i pode assumir os valores O e 

1, dependendo dos pontos de controle da pressão do sistema, definidos no projeto do 

pressurizador. 

2.5 EQUAÇÕES FINAIS 

As propriedades do vapor e da água dentro do pressurizador são determinadas 

considerando-se a temperatura e pressão como propriedades independentes. Assim, 

derivando-se a equação de estado v = v (T,p) para as regiões de água e vapor, tem-se as 

expressões 2.29; 

ti 
dt 

dy^ 

dt 

,op 

dp 

dt + 
d i 

dt 

(2.29) 

ÕW dp 

UtJ . dt 
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Todas as propriedades termodinâmicas^^ podem ser expressas em função da 

temperatura e da pressão, ou somente da pressão, obtendo-se assim um sistema de 5 

equações diferenciais de primeira ordem simultâneas com 5 incógnitas. O conjunto de 

equações 2.30 a 2.34 descrevem o comportamento do pressurizador. 

dt " (p^Mw +%M 
(2.30) 

dM, 
w 

dt 
= Çsu Wsu + Wsp + W,s + W,p + W,; - Wb (2.31) 

dMg 

dt 
- - W , s - W , i - W , p - W , e + Wb (2.32) 

d í v ^ dp 1 

dt dt M„ 

(w,p + w,,+w,^)(h, -K) + w,i(hg -K) 

(2.33) 

dhg dp 

dt dt 

dh , 

dp 
- v„ ( h g - h v ) , (2.34) 

onde = Qaq + Qpw + Q^.h 

Os coeficientes (pi utilizados na equação 2 30 são determinados através das 

propriedades termodinâmicas que definem os estados da água do volume de controle 

principal e do vapor, de acordo com as equações 2.35 a 2.42. 

(2.35) 
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(2.36) 

= - V , 

/öT,. 

- ( h , - h j (2.37) 

ÖT,. 

/''ÕT„, 

(2.38) 

93 = (1-^2) 
7'aT w / 

( h v - h . ) 

7ôT„ 
v„. - v„ - - ( h v - h j 

(2.39) 

^ 6 = Vg (2.40) 

' a v . / 

97 =(1-^2)7^ 
/ 'a i , . 

rav. 

ah. 
/aT„ 

. d p j . ^ 
(1-^2Ï 

^av„. ^ iah ^ •aT„ 

9 h „ / 

^av^ / ) 

^ w * g 
( h v - h , ) 

^ w * g 
( h v - h , ) d p )j 

- V, 

(2.41) 

= (1-Ç,) 
/ a T 

d V y 

d p V ap j 

ahg^ 
ah^/ ' 

/ax 

(2.42) 
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C A P Í T I J L O 3 - V A L I D A Ç Ã O D O M O D E L O P Z R 

3.1 INTRODUÇÃO 

A validação do modelo PZR, implementado no presente trabalho, é efetuada através 

de simulação numérica do pressurizador NEPTUNUS, pressurizador idealizado por 

Goemans^ para teste do modelo NEPTUNUS, que tem servido de referência em muitos 

estudos e, segundo o autor, apresenta resultados próximos aos medidos em vários 

experimentos realizados. Também, é validado através de simulação da oscilação de carga 

em SHIPPINGPORT, descrita por Sato''', que contém comparações de resultados de 

vários modelos computacionais contra resultados experimentais. 

As equações diferenciais de primeira ordem, equações 2.30 a 2.34, serão integradas 

numericamente por aproximação do método Euler-Explícito, dada a simplicidade de sua 

programação. Porém, será, também, efetuado um estudo de simulação utilizando um 

método de integração de alta ordem, método de integração Runge-Kutta, e, através da 

análise comparativa, verificar a conveniência de incorporação de um método mais 

complexo. 

Uma vez validado, o modelo PZR servirá de modelo de referência para o presente 

estudo de análise de sensibilidade. 

Os resultados de referência para cálculos de sensibilidade do presente trabalho serão, 

então, computados com o modelo PZR, utilizando como transiente exemplo, o transiente do 

pressurizador NEPTUNUS, idealizado por Goemans para o teste do modelo NEPTUNUS. 



3.2 MODELO PZR- SOLUÇÃO POR EULER EXPLÍCITO 

O modelo foi implementado, em linguagem Turbo Pascal"^ para ambiente de micro­

computador IBM-PC 486. 

As equações básicas que descrevem o comportamento do pressurizador foram 

resolvidas pelo método de Euler-Explícito: a derivada da função é calculada no tempo " t " 

e assumida constante até o instante " t+At ". Se a derivada da função y(t) é dada pela 

expressão 3.1. 

dy(t) 
^ = Fi(t ,y(t)) (3.1) 

O valor da fianção no instante " t+At " é conforme equação 3.2. 

y(t + At) = y(t) + F,(t,y(t))At . (3.2) 

O valor do passo de integração At utilizado pode ser um parâmetro importante, em 

métodos de integração de baixa ordem, e, assim, foram feitas simulações matemáticas com 

valores diferentes de 0.5s, o valor adotado no modelo PZR. Porém nenhuma influência 

significativa na resposta do sistema foi observada: aumento no valor do passo para Is, 

resultou em variação, no cálculo da pressão, menor que 0.05 bar. 

O modelo PZR calcula a nova pressão com base nas condições do sistema"* 

atualizadas a cada passo, definidas pelos cinco parâmetros básicos p. M g , M w , h g , h w e suas 

derivadas. 

A condição inicial do programa é o estado estacionario, onde são conhecidos o 

estado termodinâmico e os valores das variáveis dinâmicas. O arquivo de entrada contém 

valores dos parâmetros iniciais, incluindo: 

• volumes iniciais da água e do vapor, 

• volume total do pressurizador e diâmetro interno do vaso. 
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• volumes máximo e mínimo de água inferior , 

• calor perdido no estado estacionário e 

• espessura, difusividade e condutividade térmica do revestimento interno e da parede do 

pressurizador. 

O modelo PZR é muito pouco sensível ao método de integração, conclusão obtida 

após comparação dos resultados de dois métodos de integração: Euler-Explícito e Runge-

Kutta de 4" ordem. Considerando-se que o método Runge-Kutta tem maior estabilidade do 

que o método de Euler, e seu erro de truncamento é da ordem de 0(At'). 

Cálculos com esses dois métodos, para um transiente longo e complexo, resultaram 

em discrepâncias de cálculo de pressão menor que 0.10 bar, irrelevante, portanto, para o 

estudo do presente trabalho. 
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A figura 3.1 mostra o fluxograma simplificado com as decisões lógicas do programa. 

EXECUTADO 
EULER E x p u c r r o 

CALCULADAS NOVA 
PRESSÃO E MASSAS 

não 

ÁGUAÉ 
SATUR.VDA 

não 

VAPOR É 
SATXTRADO 

' Î 

CALCULADA NOVA 
ENTALPIA DA ÁGUA 

CALCULADA NOVA 
ENTALPIA DO VAPOR 

VAPOR \ sun 
SUPERAQUECIDO 

^ 1 = 1 

1 
NOVO ESTADO 

TERMODINÂMICO 
DEFINIDO 

, NOVOS \'ALORE PARA PRESSÃO,. 

: MASSAS ENTALPIAS ' 

PRONTO PARA O 
PRÓXIMO PASSO 

Figura 3.1 - Fluxograma Simplificado- Método Euler-Explícito 
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3.3 SIMULAÇÕES PARA VALIDAÇÃO DO MODELO PZR 

Uma vez definido o modelo PZR, foram efetuados dois testes com a finalidade de se 

verificar a qualidade da resposta frente a resultados conhecidos e já vaüdados. 

Os testes de validação foram realizados com simulação de um transiente no 

pressurizador NEPTUNUS, de Goemans , e de transiente de oscilação de carga da planta 

SHIPPINGPORT, estudado por Sato. 

3.3.1 Validação com Pressurizador N EPTUNUS 

As características principais do pressurizador NEPTUNUS, utilizado para simulação 

de teste do modelo PZR, são descritos a seguir. 

• Configuração do Vaso de Pressão 

O vaso do pressurizador possui um volume total Vpzr de 14.3 m"\ com 5.0 m' 

ocupado pelo volume de vapor Volg e o restante, 9.3 m', pelo volume de água principal 

Volw O volume de água inferior inicial é considerado nulo, e os volumes de água inferior, 

mínimo Volbmin e máximo Volbmax, são Om̂  e 0.7 m \ respectivamente. 

* Condições Iniciais 

A pressão inicial do sistema é 155 bar, No estado estacionário, o calor perdido para 

o ambiente é de 100 kW, que corresponde à potência térmica, em estado estacionário, do 

aquecedores elétricos. 
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• Sistema de Controle do Aspersor 

A temperatura da água do aspersor T^p é igual á temperatura da perna fria do 

circuito primário de refrigeração, 290 °C. A válvula do aspersor é controlada pelo nivel de 

pressão do sistema: a abertura parcial da válvula ocorre na pressão de 156 bar, e a abertura 

total da válvula em 160 bar. As njnções que definem o fluxo do aspersor são: 

Wsp = 0.017 ( p-156 ) / 4 Vsp na abertura parcial e 

Wsp = 0.017 na abertura total. 

• Sistema de Controle das Válvulas de Alivio 

São consideradas três válvulas de alivio, cujos pontos de abertura são controlados 

pelos níveis de pressão: a primeira válvula abre em 163 bar, a segunda em 164 bar, e a 

terceira em 165 bar. 

O fluxo de vapor pelas válvulas de alivio é dado pela fiinção: 

Wre = 0.12 ^ , e j /vg 

• Elementos Aquecedores 

O sistema de controle dos aquecedores elétricos é acionado tanto pela pressão 

quanto pelo nível de água. São considerados quatro bancos de aquecedores, com potência 

de 200 kW cada um. Os elementos têm constante de tempo de 10 segundos, e os 

parâmetros de controle são: 

o banco 1 liga em 154 bar, 

o banco 2 liga em 153 bar, 

o banco 3 liga em 152 bar e 

o banco 4 liga em 151 bar. 
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• Fluxo da Água de Surto 

O transiente começa com uma entrada de água, e o periodo do ciclo é 60 s O 

volume máximo atingido pelo surto é 0.8 m\ A temperatura da água do surto é 315°C, e 

a seguinte relação analítica descreve o fluxo de surto: 

W.u = 0 t < 20, t > 260 e 

Wsu = 1.6 w sen ( w t ) eos ( w t ) / Vs, 20 < t < 260, 

com w = 71 / 60. 

A figura 3.2 mostra os valores de pressão calculados para o transiente do 

pressurizador NEPTUNUS, simulado com os modelos PZR e NEPTUNUS 

145 H 1 1 H H 1 1 H H H 

Modelo 
• P Z R 

- T » - N E P T U N U S 

O 40 80 120 160 200 240 280 320 360 400 

T e m p o [s] 

Figura 3.2 - Simulação do Transiente do Pressurizador NEPTUNUS 

A diferença máxima observada, no pico de pressão, entre os resultados do modelo 

PZR e os do modelo NEPTUNUS, é da ordem de 0.20 bar, desvio insignificante do ponto 

de vista de aplicação real. 
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Pode-se, portanto, concluir que a modelagem do pressurizador implementada no 

modelo PZR é totalmente satisfatória, não apresentando, nos seus resultados, praticamente 

nenhum desvio significativo, em relação aos do modelo NEPTUNUS, de Goemans. E que, 

de acordo com o resultado obtido no cálculo da pressão, o modelo PZR poderá ser uma 

confiável base de comparação para o presente estudo de análise de sensibihdade. 

3.3.2 Validação com planta SHIPPINGPORT 

As características principais da planta Shippingport utilizada para a validação do 

modelo PZR são: 

• Configuração do Vaso; 

O volume total do pressurizador Vpz é de 7.42 m^: o vapor ocupa um espaço de 

2.97m7 e a água principal, 4.45 m^ A pressão inicial do sistema é de 123.79 bar. Os 

volumes de água inferior são considerados de maneira semelhante aos do modelo 

NEPTUNUS. 

• Sistema de Controle do Aspersor 

Abertura parcial da válvula do aspersor ocorre em 128.97 bar, a abertura total em 

136.55 bar. E se fecha em 124.14 bar. 

A taxa de variação do fluxo do aspersor varia linearmente com a pressão, entre O e 

1.510 kg/s, e a temperatura da água do aspersor é constante, em 260 "C. 

50 



• Sistema de Controle das Válvulas de Alivio 

São consideradas três válvulas de alivio. As válvulas 1 e 2 são acionadas quando a 

pressão do sistema atinge o valor 144.83 bar, e a válvula 3 é acionada na pressão de 

155.17bar. 

O fluxo de vapor pelas válvulas de alivio é dado pela flinção: Wre = 3.12 

• Elementos Aquecedores 

Há três bancos de aquecedores, perfazendo um total de 360 kW. Os elementos têm 

constante de tempo de 16 segundos. Os parâmetros de controle dos aquecedores são: 

o banco 1 liga em 122.76 bar e desliga em 124.14 bar, 

o banco 2 liga em 122.76 bar e desliga em 124 14 bar e 

o banco 3 liga em 118 62 bar e desliga em 124.14 bar 

• Fluxo da Água de Surto 

A variação da taxa do fluxo de surto é ilustrada na figura 3.3 . A temperatura da 

água do surto é constante, 265 "C. 

H h H 1 h 

60 80 100 

T e m p o [s] 

120 140 160 

Figura 3.3 - Variação do Fluxo do Surto 
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A figura 3.4 mostra a variação da pressão obtida com o modelo PZR, juntamente 

com o resultado experimental do reator SHIPPINGPORT, com as curvas obtidas por Sato, 

e com as curvas obtidas com o modelo TOPS, de Redfield e Margolis. 

Em relação aos valores experimentais da pressão, o desvio máximo apresentado pelo 

resultado da simulação com o modelo PZR é de aproximadamente 0.48%, ou 0.6 bar, ao 

passo que os resultados de Sato diferiram em 1 48%, ou 1.8 bar, e os de Redfield e 

Margolis, em 0.65%i, ou 0.8 bar. 

O modelo PZR, portanto, mostra-se, novamente, bastante satisfatório em 

comparação com os resultados experimentais, e corrobora a indicação de que poderá servir 

de base confiável para o presente trabalho de análise de sensibilidade. 

119 ^ 

60 80 100 
T e m p o [s] 

Modelo 

•PZR 

- T O P S 

- • - S a t o 

Experimental 

160 

Figura 3.4 - Simulação do transiente de carga da planta SHIPPINGPORT 
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3.4 RESULTADOS DE R E F E R E N O A PARA A ANÁLISE DE SENSIBÍLIDADE 

Os resultados de referencia, a serem usados como base de comparação na presente 

análise de sensibilidade são obtidos com o modelo PZR validado, simulando o transiente de 

referencia idealizado por Goemans para o pressurizador NEPTUNUS. 

3.4,1 Coisdições Gerais 

O modelo prevê a utilização de um volume máximo de água inferior. Durante um 

surto de entrada, caso este volume seja alcançado, os aquecedores elétricos são desligados, 

pois o aquecimento da água fria do surto é ineficiente do ponto de vista termodinâmico e o 

calor não retorna durante surtos subseqüentes. Durante a saída de água do pressurizador, 

esta será retirada primeiro do volume inferior e, quando este for nulo, do volume de água 

principal. 

Não foi considerado nenhum modelo para o cálculo da condução de calor na parede 

do vaso de pressão, tendo-se admitido um fluxo de calor constante dos volumes de controle 

para a superfície da parede, a temperatura desta é considerada igual à temperatura de 

saturação. Assim, durante o transiente, o calor perdido para a parede do vaso é igual ao 

calor perdido no estado estacionario. 

A transferência de calor para a parede adjacente ao volume de vapor Q p g e para 

parede adjacente ao volume de água Q p w são descritas pelas equações 3.3.e 3.4. 

Qpg=KpA K p ^ = « P s ( T s - T . , ) (3.3) 

Qp«=Kp„A„ K^. =apw (T„-T ,J , (3.4) 
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onde: 

• « p g -> coeficiente de transferencia de calor entre o volume de controle do vapor e a 

parede adjacente, 

• ttpw -> coeficiente de transferência de calor entre o volume de controle da água e a 

parede adjacente, 

• Tsat temperatura de saturação, 

• T w temperatura da água do volume de controle da água principal, 

• K p g -> fluxo de calor, para a fase vapor, 

• K p w fluxo de calor, para a fase líquida, 

• A g -> área da parede adjacente à fase vapor e 

• Aw -> a área da parede adjacente à fase líquida. 

Os fluxos de calor para a parede do vapor K p g e para a parede da água K p ^ são 

considerados constantes e são obtidos no estado estacionário, quando o vapor e a água 

estão na condição de saturação. Os valores adotados para os coeficientes de transferência 

de calor para a parede são: 

kW kW 

Pg - °C " m' C 

O transiente de referência é causado pela variação da massa de água, que entra e sai 

do pressurizador, e o fluxo de surto é: 

Wsu = 0 t < 2 0 , t > 1 4 0 

Wsu= 1 . 6 w s e n ( w t ) c o s ( w t ) / v s u 2 0 < t < 1 4 0 

com w = 7t / 60. 

A interação entre o volume de água principal e o volume de água inferior é simulada 

através de uma extensão da área superficial de troca de calor do volume de água principal. 

54 



3.4.2 Funções Externas 

A água do aspersor é considerada a uma temperatura constante de 290 °C. A figura 

3.5 mostra as variações dos fluxos de massa do surto e do aspersor: 

60 80 
T e m p o [s] 

Figura 3 5 - Variação dos Fluxos de Massa do Surto e do Aspersor 

A figura 3 6 mostra a variação do calor fi^rnecido pelos aquecedores elétricos para o 

volume de controle de água principal. São considerados 4 bancos de aquecedores, com 

200kW cada um, A constante de tempo dos aquecedores é 10/s. 

800 

80 

T e m p o [s] 

160 

Figura 3.6 - Fluxo de Calor dos Aquecedores Elétricos 

55 



3.4.3 Resultados de Referência 

As variações dos processos termodinâmicos que ocorrem no sistema do 

pressurizador são mostrados nas figuras 3.7 a 3 . 1 2 Estes resultados serão considerados 

valores de referência e serão comparados contra os resultados dos modelos-testes do estudo 

de sensibilidade do presente trabalho. 

PRESSÃO TEMPER \ r i !R. \ 

140 160 

Figura 3 .7 - Variação da Pressão do 
Pressurizador - Modelo PZR 

Figura 3.10 - Variação da Temperatura do 
Vapor, Agua e Saturação - Modelo PZR 
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60 80 100 
Tonpoísl 

Figura 3.8 - Variação das Massas de Vapor e 
Agua - Modelo PZR 

Figura 3.11- Variação do Fluxo de Calor para a 
Parede do Pressu rizador - Modelo PZR 

(•ONOEN.S.VTÃO EV.XPORAÇÂO 

Figura 3.9 - Variação do Fluxo de Massa do 
Vapor Condensado - Modelo PZR 

Figura 3.12 - Variação do Fluxo de Massa das 
Bolhas - Modelo PZR 
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3.4.4 Análise dos Resultados de Referencia 

Durante o estado estacionário, a parede adjacente ao volume de controle do vapor é 

coberta por uma fina camada de condensado. Há um fluxo de calor constante em direção à 

parede, que permanece na temperatura de saturação. A perda de calor do volume de 

controle do vapor é compensada pela produção de um pequeno fluxo de bolhas no volume 

principal de água. 

O transiente teve início com um surto de entrada de água no pressurizador, que 

resultou no aumento de pressão. O vapor tornou-se superaquecido, e a água ficou sub-

resfriada, cessando a produção de bolhas, de acordo com a figura 3.12 , O vapor 

superaquecido se condensou sobre as gotas do aspersor, e também, na superficie da água, 

saindo do volume de controle. 

A saída de água do pressurizador pela Hnha de surto, provocou a expansão do vapor 

e a queda de pressão, diminuindo a temperatura de saturação. A queda da pressão e o calor 

transferido pelos aquecedores elétricos tornaram a água saturada, iniciando a produção de 

bolhas no volume de controle da água principal. No ciclo seguinte o fenômeno se repetiu. 

A tabela 3.1 mostra as pressões máximas e mínimas atingidas, a quantidade de massa 

total AM transferida pelo processo durante todo transiente, e a energia total AE transferida 

pelo processo para os volumes de controle da água e do vapor. 

Tabela 3.1 - Result.ado.s de referência do modelo PZR, durante todo transiente. 

MODELO 

PZR 

PRESSÃO 

(bar) 

FLUXO DO 

SURTO 

FLUXO DO 

ASPERSOR 

VAPOR CONDENSADO BOLHAS PRESSÃO 

(bar) 

FLUXO DO 

SURTO 

FLUXO DO 

ASPERSOR ASPERSOR PAREDE SUPERFÍC. AM* AE* 

Máx Min AM* AE* AM* AE* AM* AE* AM* AE* AM* AE* 

AM* 

água vapor 

159.56 151.59 -Ó6ü U 773 1Ü.7 29U 4.3 10,8 U.U5 74.1 72.3 351 -337 -U.7 

AM-^ Fluxo total de massa (kg), transferida pelo processo, durante todo transiente 
AE-» Energia (MJ) transferida para os volumes de controle pelo processo, durante todo transiente 

A água do surto de entrada atuou como um pistão líquido, influindo na variação da 

pressão apenas pelo efeito de acréscimo de volume físico. 
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Durante o surto de saída, a água que deixa primeiro o volume de controle é a água 

do volume inferior, a qual tem densidade da água fria de entrada psu Quando esse volume 

se torna nulo, a água é, então, retirada do volume de controle da água principal, cuja 

densidade é menor, igual a pw, provocando uma redução brusca no valor do fluxo de massa 

no surto de saída. Esse fenômeno pode ser verificado pela descontinuidade na curva do 

fluxo do surto, na figura 3.5 . 

De acordo com o modelo semi-isoentrópico adotado no processo de compressão da 

fase vapor, a entrada de água no pressurizador pela linha do surto e do aspersor comprime 

o vapor isoentropicamente, condensando o vapor, e, a pressão do sistema aumenta, A 

massa do condensado é, então, retirada do volume de controle do vapor, e entra no volume 

da água, O vapor restante, que não foi condensado, se expande isoentropicamente, 

resuhando na diminuição da pressão atingida durante a compressão, O estado final é 

definido após se especificar a quantidade de vapor condensado e a expansão do processo. 

Com a entrada da água fria do aspersor houve uma queda na taxa de variação da 

pressão do sistema, por causa do aumento da quantidade de massa vapor condensado Os 

modelos adotados de condensação no aspersor e na superfície da água foram responsáveis 

pela maior quantidade de massa de vapor condensado durante o transiente, e só ocorreram 

na presença do aspersor. 

Pode-se considerar que a energia total que saiu do volume da água durante todo 

transiente, de 337 MJ, foi transferida principalmente para as bolhas formadas durante a 

queda da pressão 

A maior parte da energia transferida para o volume de água foi resultante dos 

processos de transferência de calor considerados no modelo, O fluxo do aspersor foi 

responsável por apenas 5% da transferência total de energia, pois a água do aspersor entrou 

na fase hquida já com a entalpia de saturação, 

A quantidade total de vapor condensado foi responsável por 35% do aumento total 

da energia do volume da água. Conforme os resuhados da tabela 3 , 1 , verifica-se que houve 

maior transferência de energia com o processo de condensação na superfície da água, pois 

no modelo adotado o vapor condensado transfere para a superfície o calor latente de 

condensação e, também, o superaquecimento do vapor. 



De acordo com a figura 3.9 , o processo de condensação do vapor sobre o aspersor 

fo'\ responsável pela maior parte da massa de vapor condensado durante todo transiente. Foi 

o processo que teve maior influência na expansão do volume de vapor quando a massa 

condensada fi^i retirada desse volume e, conseqüentemente na pressão final do processo 

Porém, transferiu pouca energia para o volume de água, pois quando atingiu a superfície da 

água tinha a entalpia de saturação. 

Embora a quantidade do vapor condensado no aspersor tenha sido maior no 

primeiro ciclo, a energia transferida aumentou durante o segundo ciclo. De acordo com a 

figura 3.10 , da variação da temperatura, pode-se verificar que a diferença entre as 

temperaturas da água sub-resfi'iada e da água saturada foi maior no segundo ciclo, 

resuhando no aumento da transferência de energia. 

A condensação do vapor na parede do pressurizador foi o processo que menos 

influenciou os resultados obtidos. Durante o surto de entrada, a condensação do vapor na 

parede do vaso diminuiu em virtude do modelo considerado para este processo, pois o calor 

transferido para a parede foi diretamente proporcional à área da parede adjacente ao volume 

de vapor, que diminuiu com a entrada de água Conforme o gráfico da figura 3.8 da 

variação temporal da massa de vapor e água, tem-se que a redução de vapor foi 

praticamente igual nos dois ciclos. 

A energia total transferida do volume de vapor foi 0.7 MJ, dos quais 97 % foi 

utilizada no aquecimento do vapor saturado, que entrou no volume através das bolhas. 

A evaporação ocorre durante a queda de pressão que é causada pelo surto de saída 

de água do pressurizador. A hipótese adotada no modelo despreza o superaquecimento da 

água e o processo de evaporação ocorre quando a água está na condição de saturação, o 

vapor formado é saturado. A quantidade total de massa de vapor que deixou o volume de 

controle da água principal e entrou no volume do vapor foi 351 kg. 

De acordo com a figura 3.12 , existem dois picos na curva do fluxo de bolhas. 

Durante o surto de saída de água, conforme figura 3.5 , a água é retirada do volume de 

controle da água principal quando o volume inferior for nulo. Nesse instante, ocorre uma 

queda acentuada na variação da pressão, resuhando em um grande aumento no fluxo de 

bolhas. No passo seguinte, a maior quantidade das bolhas reduz a taxa de queda da pressão. 
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CAPÍTirLO 4 - RESULTADOS DA ANÁLISE DE SENSIBILIDADE 

4.1 [NTRODUÇÃO 

Convencionalmente, entende-se por um estudo de análise de sensibilidade aquele 

que produz resultados de sensibilidade a cada instante, no decorrer de um transiente. A 

análise de sensibilidade do presente trabalho, no entanto, constitui-se de uma aproximação 

da anáhse mais rigorosa e considera o estudo de sensibilidade integral durante todo o tempo 

de simulação de um transiente. 

Outrossim, os resuhados obtidos nesse estudo são específicos para o particular 

modelo escolhido como referência, o modelo PZR. Não significa que para uma modelagem 

do pressurizador diferente da adotada, a sensibilidade desse modelo produza os mesmos 

resuhados obtidos nesse estudo do modelo PZR 

Os modelos-testes utilizados na presente análise de sensibilidade foram obtidos não 

somente em relação às modificações na modelagem dos processos fisicos, como também 

englobando as respostas do modelo em relação às incertezas nas condições de contorno que 

são definidas pelas fianções externas. 

Cada modelo-teste gerou um conjunto de resultados que foram comparados com os 

resultados de referência obtidos com o modelo PZR. Assim, foi estimada a sensibilidade do 

modelo frente às aherações efetuadas, e, também, foram determinados os parâmetros mais 

influentes para a modelagem. A partir destas comparações foi verificada e quantificada a 

influência das modificações do modelo sobre o comportamento do pressurizador. 

Cada modificação foi introduzida uma de cada vez, separadamente, garantindo-se, 

assim, que as diferenças observadas entre as respostas sejam efetivamente aquelas 

originadas em razão da alteração introduzida ou do fenômeno sob enfoque. 



A tabela 4.1 fornece a relação dos modelos-testes analisados no presente estudo, e 

as alterações efetuadas em cada modelo, descritos em detalhes nos próximos tópicos. 

Tabela 4.1 - Modelos-Testes, analisados no estudo da .sensibilidade do modelo PZR 

PROCESSO 
ANALISADO 

EFEITO ANALISADO MODELO 
TESTE 

ALTERAÇÃO EFETUADA 
NO MODELO PZR 

MISTURA DA 
ÁGUA DO SURTO 

Volumes de Controle da Agua VInf Assume 1 Volume de controle 
para a Fase Líquida 

INCERTEZAS NA 
FUNÇÃO DO 

SURTO 

Fluxo de Massa** Wsu? 
Wsul3 

W,u = 0 .7 .W,,doPZR 
Wsu= 1.3.WsudoPZR 

INCERTEZAS NA 
FUNÇÃO DO 

SURTO Temperatura da Agua** Tsu300 
Tsu315 

T,, = 300 °C 
T,„ = 315°C 

ASPERSAO DE 
ÁGUA 

Flaxo de Massa Total** WspO 
Wsp7 
Wspl3 

W,p = 0 
Wsp= 0.7.W,pdoPZR 
Wsp= 1.3.W,pdoPZR 

ASPERSAO DE 
ÁGUA 

Fluxo de Massa Parcial** WsppO 
WsppT 
Wsppl3 

w,p = o 

Wsp = 0.7.W,p do PZR 
W,p= 1.3.WspdoPZR 

ASPERSAO DE 
ÁGUA 

Temperatura da Agua** Tsp275 
Tsp305 

T^ = 275 °C 
T,p = 305 °C 

CONDENSAÇÃO 
DO VAPOR 

Fluxo de Massa do Vapor Condensado 
sobre o Aspersor 

WcsO 
Wcs7 
Wcs l3 

Wc, = 0 
Wcs = 0.7.Wc, do PZR 
Wo.= 1.3.W,sdoPZR 

CONDENSAÇÃO 
DO VAPOR 

Fluxo de Massa do Vapor Condensado 
na Superficie da Água 

WciO 
Wci7 
Wci l3 
EplO 

Wo, = 0 
Wc, = 0.7.Wc, do PZR 
Wc,= 1.3.Wo,doPZR 
e, = 10 

CONDENSAÇÃO 
DO VAPOR 

Modelo de Transferência de Calor 
para a Superfície da Agua 

QcilO 
QcilOO 

a „ = 10 kW/m'°C 
a „ = 100 kW/m-°C 

CONDENSAÇÃO 
DO VAPOR 

Modelo Condensação Espontânea das 
Gotas no Volume de Vapor 

VelcO 
V„g1 
Ve,G2 

Velocidade das Gotas =0.06mys 
Velocidade das Gotas =1.00m/s 
Velocidade das Gotas =2.00m/ 

EVAPORAÇÃO 

Fluxo de Massa das Bolhas 
WbO 
Wb7 
W b l 3 
V.,b0 
V.ml 
V,,b2 

Wb = 0 
Wb = 0.7.Wb do PZR 
Wb= 1.3.WbdoPZR 

EVAPORAÇÃO Modelo Velocidade de Subida das 
Bolhas 

WbO 
Wb7 
W b l 3 
V.,b0 
V.ml 
V,,b2 

Velocidade das Bolhas=0.42m/s 
Velocidade das Bolhas=1.00m/s 
Velocidade das Bolhas=2.00m/s 

EVAPORAÇÃO 

Modelo Velocidade de Subida das 
Bolhas e Condensação Espontánea 

das Gotas 
VbVg 

Modelo QcilO 
V.ioO 
VelBO 

TRANSFERENCL^ 
DE CALOR 

Aquecedores Elétricos** QaqO 
Qaq7 
Qaql3 

Q a . = 0 
Qaq = 0.7. do PZR 
Q B q = 1.3*Q,qdoPZR 

TRANSFERENCL^ 
DE CALOR 

Calor para a Parede Adjacente ao 
Vapor 

QpgO 
Qpgio 

Q,« = 0 
Q p . = 10 .Q ,„doPZR 

TRANSFERENCL^ 
DE CALOR 

Calor para a Parede Adjacente à Agua QpgO 
Qpgio 

Qpw = 0 
Qpw = 10- Qao do PZR 

TRANSFERENCL^ 
DE CALOR 

Modelo Temperatura da Parede 
Constante 

TplSO 
Tp300 

Temperatura da parede=150°C 
Temperatura da parede=300°C 

TRANSFERENCL^ 
DE CALOR 

Modelo Transferência de Calor em 
Função da Potencia dos Aquecedores 

Qout Qout=Qaq/Area Pressurizador 

** Processos definidos por ílinções extemas do modelo PZR 
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As variações dos modelos de transferencia de calor e massa adotados foram 

realizadas com a introdução de fatores redutores ou multiplicadores, diretamente nas 

expressões matemáticas dos modelos, simulando a utilização de coeficientes de eficiência 

dos processos analisados, ou alterando os coeficientes de transferência de calor adotados, 

A tabela 4,2 mostra os resultados de referência obtidos com o modelo PZR durante 

o transiente completo, descrito no capítulo 3. 

São fornecidos os resultados das pressões máximas e mínimas atingidas, as 

quantidades de massa totais AM transferidas por cada processo, e as quantidades totais de 

energia AE transferidas pelo processos para os volumes de controle da água e do vapor. 

Tabela 4.2 - Resultados de referência do modelo PZR, durante todo transiente. 

MODELO 

PRESSÃO 

(bar) 

FLUXO DO 

SURTO 

FLUXO DO 

ASPERSOR 

VAPOR CONDENSADO BOLHAS 

MODELO 

PRESSÃO 

(bar) 

FLUXO DO 

SURTO 

FLUXO DO 

ASPERSOR ASPERSOR PAREDE SUPERFÍC. AM* AE* MODELO 

Máx Min AM* AE* AM* AE* AM* AE* AM* AE* AM* AE* 

AM* 

água vapor 

PZR 159.56 151,59 -660 0 773 10.7 290 4.3 10.8 0.05 74.1 72.3 351 -337 -0.7 

* 
ÒM-^ Fluxo total de massa (kg), transferida pelo processo, durante todo transiente 
A E ^ Energia (MJ) transferida para os volumes dc controle pelo processo, durante todo transiente 

Esses resultados serão comparados com os resultados dos modelos-testes para o 

estudo da análise da sensibilidade do modelo. Toda qualificação e comparação resultados 

dos modelos-testes será, sempre, implicitamente feita em relação a esses resultados de 

referência do modelo PZR 
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4.2 EFEITO DA MISTLR.4 DO VOLUME DE CONTROLE INFERIOR - Modelo 

VInf 

O modelo PZR é um sistema ideal onde a água fria de entrada constitui um volume 

de controle inferior, o qual atua como um pistão adiabático líquido que movimenta o 

volume superior de água, comprimindo o volume de vapor, conforme figura 4 1 A água do 

surto de entrada não se mistura com a água existente no pressurizador e, sendo um 

processo adiabático e reversível, é também isoentrópico (diagrama T-S), passando do 

estado de equilibrio 1 ao 2. 

VOLUME 
INICIAL 

VftPOR 

ÁGUA 

VOLUME 
FINAL 

PRESSÃO 
FINAL 

PRESSÃO 
INICIAL 

Figura 4 . 1 - Pressurizador Ideal 

A água que entra no pressurizador influencia a variação de pressão do sistema 

apenas pelo volume que ocupa Não há transferência de massa entre os volumes de água 

inferior e principal, embora seja possível que exista transferência de calor. 

Uma possibilidade, é considerar que os volumes de água se misturem, definindo um 

coeficiente de mistura t,su tal que, a quantidade de água que mistura é dada por uma fração 

da água de entrada igual a ^suWsuVsu Cunningham e Meyer^ e Redfield e Margoüs*", que 

incorporaram este coefíciente em seus códigos, consideraram ^su=0. 

No presente trabalho anaHsa-se a influência da mistura da água do surto de entrada 

com a água principal. Considera-se um modelo com apenas um volume de controle para a 

fase líquida, onde toda água do surto se mistura com a água existente no pressurizador, e 

^^=1. 
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Simulações matemáticas do modelo PZR, considerando valores de misturas parciais, 

não serão efetuadas, pois não se conhece a fração real de mistura. Para a análise de 

sensibilidade, a simulação da mistura completa é suficiente. 

Duas novas equações de balanço são definidas, considerando a transferência de 

massa e energia entre os volumes de água, São aherados: o coeficiente (pi da equação da 

variação da pressão 2.30, e a equação da variação da entalpia da água 2 33, resuhando nas 

expressões 4.1 e 4.2, respectivamente. 

« coeficiente (pi 

5v. 

91 = 
'21 

7^w 
õh ^su - K 

w 

w 
(4.1) 

variação da entalpia da água 

d h . ^ . dp 1 
w,.(h,„ - h j +(w,p + w,,+w,J(h, - K + 

, (4.2) 

onde 

W3.>0 

< o 

—> V = V 
^ su pq 

V = V 
su w 

Ku = hpq 

hsu = hw 

(surto de entrada) 

(surto de saída) 

A variação da pressão causada pelo fluxo de surto é dada pelo termo (piWsu, e a 

variação da entalpia da água é dada pelo segundo termo do lado direito da equação 4.2. 

Durante um surto de entrada, se a água existente no pressurizador estiver sub-

resfriada, então ^2=0, e a compressão é causada pelo volume de água que entra e pela 
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mistura completa com o volume de controle da água principal. Caso contrário, a 

compressão é causada somente pelo volume de água que entra no pressurizador. 

A água do surto tem temperatura menor que a água existente no pressurizador e, na 

equação 4 2 , o termo Wsu(hsu-h,v) tem grande influência sobre a variação da entalpia durante 

a entrada de água. O grau de sub-resfi-iamento da fase líquida é maior quando se considera a 

mistura dos volumes de água Durante um surto de saída, h s u = h „ , e a expansão é causada 

somente pelo volume de água que sai do pressurizador W¡,uV^^^ Nesse caso, a água do surto 

não tem nenhum efeito na equação 4 . 2 , da variação de entalpia da água. 

4.2,1 Resultados do Modelo VInf 

No modelo PZR, o volume de controle inferior variou durante o surto de entrada 

Na saída de água do pressurizador, o volume inferior decresceu até atingir um valor 

mínimo, a água passou, então, a ser extraída do volume de controle da água principal. 

No modelo Vlnf, a água do surto misturou-se homogeneamente com a água do 

pressurizador, diminuindo a entalpia da fase líquida, que resuhou em uma queda acentuada 

na curva da variação da pressão Os resultados obtidos com as simulações dos modelos 

PZR e Vlnf estão mostrados nas figuras 4 . 2 a 4 . 5 . 

PRKSS-ÃO S I R T O 

165n 

„160 

1 

* 
£ 
•̂ 150 

1 « H , , , ^ ~ * ~ * | 

l-Vlrf 
•-FZR 

2D « 60 ao 100 120 1« 160 
Tainpo[8] 

Figura 4.2 - Variação da Pressão -
Volumes de Controle da Agua 

Figura 4.3 - Variação do Fluxo do Surto -
Volumes de Controle da Agua 
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CONDENSADO NA SliPF.RFlCIF. DA ÁGUA BOLHAS 

Figura 4.4 - Variação do Condensado na 
Superfície - Volumes dc Controle da Agua 

„ 4 

I 
$2 

2D « 60 ao 100 120 140 «O 
Tifrpo[s] 

Figura 4.5 - Variação do Fluxo de Bolhas 
Volumes de Controle da Agua 

4.2.2 Análise dos Resultados: Efcito da Mistura do Volume dc Controle Inferior 

A sensibilidade do modelo PZR, em relação á utilização do coeficiente de mistura, 

foi principalmente observada durante a expansão do sistema, com a saida de água do 

pressurizador, causando uma grande diminuição, de 5 bar, na pressão minima atingida pelo 

sistema em relação á pressão mínima da referencia, conforme figura 4.2 . 

A tabela 4.3 mostra a comparação dos principais resultados obtidos pelo modelo 

Vinf contra os resultados de referencia do modelo PZR, fornecidos na tabela 4.2 , através 

das variações percentuais dos processos termodinâmicos e das pressões atingidas, durante 

todo transiente. 

Tabela 4.3 - Variação percentual dos resultados do modelo Vinf em relação aos resultados 
de referencia do modelo PZR, durante todo transiente. 

MODELO 

TESTE 

PRESSÃO 

AP* 

FLUXO DO 

SURTO 

FLUXO DO 

ASPERSOR 

VAPOR CONDENSADO BOLHAS MODELO 

TESTE 

PRESSÃO 

AP* 

FLUXO DO 

SURTO 

FLUXO DO 

ASPERSOR ASPERSOR PAREDE SUPERFÍC. AM* AE* 

MODELO 

TESTE 

Máx Mín AM* AE* AM* AE* AM* AE* AM* AE* AM* AE* 

AM* 

á g u a v a p o r 

V I n f -0.5"o I -3,2% -26" 0 0 .34% -.V'o 29% -2% 22% 40% .34»o -1.?% -1.3% -99% 

* 
A P ^ (Pressão (bar) do Modelo-Teste - Pressão (bar) do Modelo PZR) / Pressão (bar) do Modelo PZR. 
AM-^ (Quantidade de Massa Total (kg) do Modelo-Teste - Quantidade de Massa Total (kg) do Modelo 

PZR) / Quantidade de Massa Total (kg) do Modelo PZR, calculadas durante todo transiente e 
AE-> Energia (MJ) Total Transferida para o Volume de Controle no Modelo-Teste - Energia (MJ) Total 

Transferida para o Volume dc Controle no Modelo PZR) / Energía (MJ) Total Transferida para o 
Volume dc Controle no Modelo PZR. durante todo transiente 
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No modelo VInf, a água que saiu do pressurizador pela linha de surto, retirou muito 

mais energia do volume de controle da água principal, pois foi extraída somente desse 

volume, causando uma queda acentuada na taxa de variação da entalpia da água, 

influenciando, consideravelmente a variação da pressão. 

A energia total retirada do volume de controle da água, apenas pela saída de água 

do pressurizador, durante todo transiente, foi aproximadamente 300 MJ, correspondendo, 

praticamente, à totalidade da retirada de energia do volume da água obtida no modelo PZR. 

A mixagem entre os volumes provocou a queda da temperatura da água, aumentando em 

40% a massa de vapor condensado na superfície da água, conforme figura 4.4 , e resuhando 

num acréscimo de 5% no total do vapor condensado. 

A maior quantidade de massa condensada, que foi retirada do volume de vapor, 

aumentou a expansão do vapor restante, reduzindo a taxa do aumento de pressão causada 

pela entrada de água no pressurizador e a pressão máxima atingida, que no modelo Vinf foi 

quase 1 bar menor que a pressão máxima do modelo PZR. 

Em relação ao resuhado de referência, houve um aumento no grau de sub-

resfi-iamento da água, e a quantidade de bolhas formadas que entraram no volume do vapor 

foi menor, reduzindo o amortecimento na taxa de queda da pressão. Com isso, verificou-se 

uma acentuada diminuição da pressão causada pelo surto de saída, conforme figura 4.2 . 

A fiinção que determina o volume do surto ficou inaherada nos dois modelos. 

Entretanto, o valor da densidade da água de saída foi menor quando foi admitida a mistura 

dos volumes de água, diminuindo, assim, a quantidade de massa de água que deixou o 

pressurizador. 

Segundo experimentos realizados por Goemans^, por um curto período de tempo, 

durante a entrada de água no pressurizador, ocorre uma pequena mistura entre a água 

principal e a água inferior, que depende da taxa de entrada da água do surto. Portanto, o 

uso de um coeficiente ^su constante durante todo transiente não seria correto. E comum a 

utilização de anteparos que impedem o contato direto entre a água do surto e a água 

existente no pressurizador, diminuindo a mistura entre os volumes de água. 
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4.3 EFEITO DO FLUXO DO SURTO 

Para o estudo da influência do surto, foi analisada a sensibilidade quanto às 

incertezas das condições da flinção externa do surto durante o transiente do pressurizador. 

Foram alterados dois parâmetros do modelo PZR. a quantidade de água que entrou ou saiu 

do pressurizador e temperatura da água do surto 

A variação do fluxo de massa do surto foi efetuada com a introdução dos fatores de 

multiplicação e redutor y, alterando em ±30% o fluxo de surto do modelo PZR. A 

temperatura da água do surto foi alterada em ±5%. 

4.3.1 Efeito do Fluxo de Massjt do Surto - Modelos: Wsu7 e Wsu 13 

O fluxo de massa do surto influi diretamente no modo de expansão e compressão do 

sistema, sendo importante garantir que a quantidade do fluxo seja precisa. A equação do 

fluxo do surto do modelo PZR: 

Wsu = L6 w sen ( wt ) eos ( wt ) / Vsu, 

é modificada com a introdução dos fatores V|;, de acordo com a equação: 

Wsu = M;1 .6 w sen ( wt ) COS ( wt ) / Vsu, 

onde: 

• modelo Wsu7 =>fator redutor ^/=0.7 ÇW^=70% do W û do PZR) 

• modelo Wsu 13 ^fa tor de multiplicação v^=1.3 ( W s u = 13 0% do PZR) 
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Os principais resultados obtidos com a simulação dos modelos Wsu7 e Wsu 1 3 estão 

mostrados nas figuras 4.6 a 4.9 . 

PRESSÃO Fi.t x o m ) s r R r o 

Figura 4.6 - Variação da Pressão no 
Pressurizador - Fluxo dc Massa do Surto 

Figura 4.8 - Variação do Fluxo do Surto - Fluxo 
de Massa do Surto 

CONUENS.\lK> N. \ S l P E R I ' l t lE DA Á G l A BOLll,VS 

Modelo 

-WISU7 
-V*U13| 

-RZR 

ao 100 120 140 160 
Teirpo[s] 

Figura 4.7 - Variação do Condensado na 
Superfície - Fluxo de Massa do Surto 

Taipols] 

Figura 4.9 - Variação do Fluxo das Bolhas • 
Fluxo de Massa do Surto 

4.3.2 Efeito da Temperatura da Água do Surto - Modelos: Tsu300 e Tsu330 

No modelo P Z R , a temperatura da água do surto foi um parâmetro de entrada do 

programa P Z R e foi assumida Tsu=315°C. A análise de sensibilidade foi efetuada através da 

variação de ±5% desse valor, resultando nos modelos Tsu300 e Tsu330, cujas temperaturas 

da água do surto foram: T s u S 3 0 0 ° C e Tsu=330°C, respectivamente. 

Os resultados da variação da pressão, dos modelos Tsu300 e Tsu330, mostrados na 

tabela 4.4 , indicaram a baixa sensibilidade do modelo quanto à temperatura da água do 
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surto, onde a maior diferença de pressão encontrada, em relação ao resultado de referência 

do modelo P Z R , foi um aumento desprezível, menor que 1 bar, na pressão mínima atingida 

com o modelo Tsu300. 

4.3.3 AniiJse dos Resultados: Efeito do Surto 

Em relação às incertezas das condições das funções externas, a modificação do fluxo 

de massa do surto foi um dos processos que mais influenciou a variação da pressão do 

sistema. A tabela 4 4 mostra as variações percentuais dos resultados obtidos pelos modelos-

testes, em relação aos resultados de referencia do modelo P Z R , considerando o transiente 

completo. 

Tabela 4.4 - Variação percentual dos resultados dos modelos: Wsu7, Wsul3, Tsu300 e 
Tsu330, em relação aos resultados de referência do modelo PZR, durante 
todo transiente. 

MODELO 

TESTE 

PRESSÃO 

AP" 

FLUXO DO 

SURTO 

FLUXO DO 

ASPERSOR 

VAPOR CONDENSADO BOLHAS MODELO 

TESTE 

PRESSÃO 

AP" 

FLUXO DO 

SURTO 

FLUXO DO 

ASPERSOR ASPE.RSOR PAREDE SUPERFÍCIE 

BOLHAS MODELO 

TESTE 

Máxima Míttima AM* AM* AM* AM* AM* AM* 

Wsu7 -L2% 0.7%, -30% 0 -2% 1% -45% -23% 

W s u l 3 L3% -0.7% 30% 0 2% 0 46% 23% 

Tsu300 0.1% 0.1% -6% 0 0 0 3% 0 

Tsu330 -0.1% -0,1% 8% 0 0 0 -4% 1% 

AP-> (Pressão (bar) do Modelo-Teste - Pressão (bar) do Modelo PZR) / Pressão (bar) do Modelo PZR, 

A M ^ (Quantidade de Massa Total (kg) do Modelo-Teste - Quantidade de Massa Total (kg) do Modelo PZR) 

/ Quantidade de Massa Total (kg) do Modelo PZR, calculadas durante todo transiente 

A sensibilidade do modelo P Z R em relação ao fluxo do surto foi causada por 

variação do volume de água que entrou ou saiu do pressurizador durante o transiente, que 

resultaram em grandes diferenças, aproximadamente 2 bar, entre os valores das pressões 

máximas calculados nos modelos-testes e os valores da referência, O volume do surto 

influiu no comportamento dinâmico do sistema apenas pelo volume que ocupou no 

pressurizador, 
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No modelo Wsu7, a diminuição do fluxo do surto provocou a diminuição da 

compressão do sistema, reduzindo o grau de superaquecimento do vapor, e, portanto a 

quantidade total de vapor condensado na superfície da água, de acordo com a figura 4.7, 

Com o volume do surto de saída menor, a taxa de queda da pressão também foi 

menor do que a verificada do modelo PZR, e,conseqüentemente, a quantidade total de 

bolhas formadas também diminuiu, conforme figura 4,9 , 

No modelo Wsul3 , o fluxo de surto maior resultou em aumento nas taxas de 

compressão e de expansão do sistema, aumentando a amplitude da variação da pressão. 

Os modelos-testes Wsu7 e Wsu 13 estão dentre os que mais influenciaram a resposta 

da pressão. Considerando as variações de ±30% dos fluxos considerados no modelo PZR, 

os menores níveis de pressões atingidos nas modelagens, foram obtidos com os modelos 

Wb7, com diminuição do fluxo de massa das bolhas, Wcsl3, com aumento do fluxo de 

vapor condensado no aspersor, e Wsul3. Em relação ao resuhado de referência do modelo 

PZR, os valores das pressões mínimas atingidas com esses modelos diminuíram em 2.7 bar, 

1.5 bar e 1 bar, respectivamente. 

A temperatura da água do fluxo do surto praticamente não influenciou o 

comportamento dinâmico do pressurizador, uma vez que a mistura entre os volumes de 

água não foi considerada. Com a variação da temperatura em aproximadamente ±15 °C, a 

maior diferença de pressão em relação ao modelo PZR, foi de 0.2 bar, irrelevante do ponto 

de vista de apUcação real. 

4 . 4 EFEÍ.TO DO FLUXO DO ASPERSOR 

No modelo PZR, o fluxo do aspersor foi o principal processo na determinação da 

taxa de aumento de pressão do sistema, através da atomização de água fria dentro do 

volume de controle do vapor, determinando os fluxos de massa do vapor condensado nas 

gotas do aspersor e na superfície da água. A água do aspersor está, gerabnente, 30 a 40°C 

abaixo da temperatura de saturação do sistema. 
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o aspersor é projetado para uma faixa específica de operação, na qual as 

características de atomização atingem a máxima eficiência. Existe, porém, uma faixa de 

fluxo do aspersor onde o grau de atomização é pobre e as gotas são grandes, sendo possível 

que não atinjam a saturação. Mesmo que ocorra uma boa atomização, parte da água do 

aspersor pode ir diretamente para a parede do vaso de pressão diminuindo sua eficiência. 

Para levar em consideração os efeitos de incerteza, utiliza-se um coeficiente de 

eficiência do aspersor r\^p, que deve ser determinado experimentalmente através de medidas 

de temperatura no cone do aspersor. É definido de acordo com a equação 4.3, onde hsp* é a 

entalpia específica alcançada pelo aspersor. 

h| - hsp 

Através de evidências experimentais relatadas por Goemans, a água do aspersor é 

aquecida até a temperatura de saturação após uma distância de aproximadamente O.lm. 

Findlay^, De Melker e Latzko" utilizaram esse fator em seus modelos matemáticos e 

assumiram risp igual a 1. 

De acordo com o modelo adotado, as alterações relativas ao fluxo do aspersor 

resultam em modificações nos fluxos do massa do vapor condensado Wcs e W c ¡ que, 

conforme equação 4.4, são fianções do tluxo do aspersor Wsp. 

Para a análise da sensibilidade do modelo PZR quanto às incertezas da fianção 

externa do fluxo do aspersor, são propostas 3 aherações que cobrem as ahernativas de 

variação possíveis: 

, fluxo do aspersor total : o modelo propõe a utilização do coefíciente de eficiência do 

aspersor, na própria fianção do fluxo do aspersor que foi aproximada através de 

•;0M1SSA0 KLCXXH U i rvtKCSA WÜCLEAR/SP f^'. 
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polinomio. Portanto, o fluxo do aspersor é multiplicado por risp, e, nas equações 4,4 do 

vapor condensado, o valor do parâmetro Ŵ p também é alterado para r\sp Wsp, 

• fluxo do aspersor parcial ; a utilização do coeficiente do aspersor é feita nas equações 

derivadas da pressão, da massa de água e da entalpia da água, equações 2,30, 2,31 e2,33 

respectivamente, sem influenciar as equações 4.4, Estas, continuam sendo calculadas de 

acordo com os valores de Wsp , determinados pela fianção polinomial do fluxo do aspersor 

do modelo PZR, 

• temperatura da água do aspersor : onde se verifica a influencia da temperatura da água 

fi"ia do aspersor, que entra no volume de controle do vapor, e é aquecida até a saturação. 

4.4.1 Efeito do Fluxo do Aspersor Total - Modelos: WspO, Wsp7 e W s p O 

O coeficiente de eficiencia do aspersor é introduzido na fianção polinomial do fluxo 

do aspersor, adotada no modelo PZR, alterando a quantidade de água que entra no 

pressurizador. Os fluxos do vapor condensado sobre as gotas do aspersor e na superficie da 

água, que são fianções do fluxo do aspersor, também são modificados através do mesmo 

coeficiente. 

Não tendo sido encontrado na literatura um valor real do coeficiente de eficiência, 

foi assumido Tisp=70%. São verificados os casos para uma variação de ±30% do fluxo do 

aspersor do modelo PZR e a hipótese da ausência do aspersor durante todo o transiente, 

resultando nos modelos: 

• modelo WspO coeficiente de eficiência r|sp = O (Wsp = O - sem aspersor), 

• modelo Wsp7 coeficiente de eficiência rî p = 0.7 (Wsp =70% do Wsp do PZR) e 

• modelo Wsp 13 coeficiente de eficiência r|sp = 1.3 (Wsp=130% do Wsp do PZR). 
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Os principais resultados obtidos com a simulação dos modelos-testes da variação 

total do fluxo do aspersor estão mostrados nas figuras 4.10 a 4.13 , 

HRKSSAO ASI'liRSOR 

Figura 4.10 - Variação da Pressão - Fluxo do 
Aspersor Total 

Figura 4.12 - Variação do Condensado no 
Aspersor - Fluxo do Aspersor Total 

CONDENSADO NA SIPERFICIE DA AGl'A BOLHAS 

Figura 4.11 -Variação do Condensado na 
Superficie - Fluxo do Aspersor Total 

Figura 4.13 - Variação do Fluxo de Bolhas • 
Fluxo do Aspersor Total 

4.4.2 Efeito do Fluxo do Aspersor Parcial - Modelos: WsppO, Wspp7 e Wsppl3 

Para se considerar somente a influência das incertezas do fluxo de massa do aspersor 

sobre o comportamento dinámico do sistema, são analisados os modelos, onde o íluxo do 

aspersor, calculado de acordo com a fianção polinomial adotada no modelo PZR, é utilizado 

nos cálculos dos fluxos de massa do vapor condensado no aspersor e na superficie da água. 

O coefíciente de efíciência do aspersor é introduzido diretamente nas equações das 

derivadas temporais da pressão, da massa de água e da entalpia da água. 
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Os valores do coeficiente de eficiência risp, introduzidos nos cálculos das fijnções 

derivadas, são os mesmos considerados no modelo anterior, resultando nos modelos: 

• modelo WsppO coeficiente de eficiência rjsp = O (Wsp = O - sem aspersor), 

• modelo Wspp7 coeficiente de eficiência rjsp = 0.7 (Wsp =70% do Wsp do P Z R ) e 

• modelo Wsppl3 coeficiente de eficiência risp = 1.3 (Wsp=130% do Wsp do P Z R ) . 

As variações mais significativas em relação aos resultados de referência do modelo 

P Z R , obtidas com a simulação dos modelos: WsppO, Wspp7 e Wsppl3, estão mostradas 

nas figuras 4.14 a 4.17 . 

PRESSÃO .\SPERSOR 

a) 80 10O 
TatrpoLsJ 

Figura 4.14 - Variação da Pressão - Fluxo do 
Aspersor Parcial 

Figura 4.16 - Variação do Fluxo do Aspersor -
Fluxo do Aspersor Parcial 

CONDENSADO NA S l iPEREÍÍ iE DA AgIIA BOLHAS 
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Figura 4.15- Variação do Condensado na 
Superficie - Fluxo do Aspersor Parcial 

Figura 4.17 - Variação do Fluxo de Bolhas -
Fluxo do Aspersor Parcial 
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4.4.3 Efeito da Temperatura da Água do Aspersor - Modelos: Tsp275 e Tsp305 

A temperatura da água do aspersor no modelo PZR é Tsp=290°C e é aquecida até a 

temperatura da saturação antes de atingir o volume de controle da água principal, retirando 

calor latente de condensação do volume do vapor. Portanto, quanto menor essa 

temperatura, maior a quantidade de calor retirada do vapor 

Para se analisar a influência da temperatura da água do aspersor na modelagem do 

pressurizador, é proposta a variação de ± 5% em relação à temperatura do modelo PZR. 

As figuras 4.18 e 4.19 mostram os principais resultados dos modelos-testes Tsp275 

e Tsp305, onde as temperaturas da água do aspersor são Tsp=275°C e T s p = 3 0 5 ° C , 

respectivamente. 

PRESSÃO t ONI>E.NS.\l)0 NA SrPERKItiE UA AGI A 

Figura 4.18 - Variação da Pressão - Temperatura Figura 4.19 - Variação do Condensado na 
do Aspersor Superfície - Temperatura do Aspersor 

4.4.4 Análise dos Resultados: Efeito do Fluxo do Aspersor 

As alterações na temperatura da água do aspersor influenciaram a resposta da 

variação da pressão do sistema, conforme figura 4.18 , indicando uma sensibilidade média 

do modelo. Em relação ao modelo PZR, com o aumento de cerca de 15°C na temperatura 
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da água, a pressão máxima foi, aproximadamente, 1.3 bar maior. Do ponto de vista de 

aplicação real, já pode ser considerado um desvio significativo. 

A tabela 4.5 mostra as variações percentuais nos processos de transferência de 

massa e nas pressões atingidas, durante todo transiente, entre os resultados obtidos pelos 

modelos-testes da variação do aspersor e os resultados de referência do modelo PZR. 

Tabela 4.5 - Variação percentual dos resultados dos modelos: WspO, Wsp7, Wsp 13, 
WsppO, Wspp7, Wsppl3, Tsp275 e Tsp305, em relação aos resultados de 
referencia do modelo PZR, durante todo transiente. 

MODELO 

TESTE 

PRESSÃO 

AP* 

FLUXO DO 

SURTO 

FLUXO DO 

ASPERSOR 

VAPOR CONDENSADO BOLHAS MODELO 

TESTE 

PRESSÃO 

AP* 

FLUXO DO 

SURTO 

FLUXO DO 

ASPERSOR ASPERSOR PAREDE SUPERFICIE 

BOLHAS MODELO 

TESTE 

Máxima Minima AM* AM* AM* AM* AM* AM* 

WspO 3.7% 1.5% 0 -100% -100% 12%, -100% -57% 

Wsp7 0.7% 0.5% 0 -30% -29% 4%, -10% -11%, 

Wspl3 -0.5%) -0.3% 0 30% 28% -3%o -1% 9% 

WsppO -1.2% -2.0% 1% -100% -5% 7% -57% 19% 

Wspp7 -0.5% -0.6% 1% -30% -2% 3% -21% 5% 

Wsppl3 0.7% 0.7% - 1 % 30% 2% -2% 22% -t% 

Tsp275 -0.5% -0.5%, 0 0 16% 0% -21% 8% 

Tsp305 0.8% 0.9% - 1 % 0 -20% 1% 27% -7% 

AP-> (Pressão (bar) do Modelo-Teste - Pressão (bar) do Modelo PZR) / Pressão (bar) do Modelo PZR, 

A M ^ (Quantidade de Massa Total (kg) do Modelo-Teste - Quantidade de Massa Total (kg) do Modelo PZR) 
/ Quantidade de Massa Total (kg) do Modelo PZR, calculadas durante todo transiente 

A tabela 4.5 mostra que no modelo Tsp305, houve uma redução de 20% na 

quantidade total do vapor condensado no aspersor durante todo transiente, em relação ao 

resultado de referência. A diminuição da quantidade total de vapor condensado durante 

todo transiente, resultou numa expansão menor do vapor restante, aumentando a taxa da 

variação da pressão. 

De acordo com os dados da tabela 4.5 , verificou-se a sensibilidade do modelo PZR 

fi-ente as alterações do fluxo de massa do aspersor, principalmente em relação ao nivel de 

pressão máxima atingida, com aumentos de até 5 8 bar em relação ao resultado de 

referência do modelo PZR. Os modelos-testes da variação do fluxo de vapor condensado 

sobre o aspersor foram os únicos que resultaram em variações maiores na pressão máxima 
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As alterações no fluxo de massa do aspersor influíram diretamente na compressão 

do vapor durante o surto de entrada de água no sistema. Em virtude dos dados obtidos com 

os modelos-testes: WspO, Wsp7, Wsp 13, WsppO, Wspp7 e Wsppl3, é necessária uma 

melhor avaliação dos fenômenos termodinâmicos que ocorrem dentro do pressurizador. 

Substituindo as equações 4.4, do fluxo do vapor condensado sobre as gotas do 

aspersor e do vapor condensado na superfície da água, na equação 2.30, da derivada 

temporal da pressão, resulta a expressão 4.5. 

dt ~ (p7M„+(p,M„ 

onde (p2 é defínido pela equação 4.6. 

92 = v „ + 1 + :— + s, 
h„ - hi ' h„ - h. 

/ Ô T , . 

-(hi - h , ) - ( v g - v „ 
v h g - h i ^' - h , , 

(4.6) 

De acordo com o modelo de compressão semi-isoentrópico adotado, considera-se 

que o vapor é comprimido isoentropicamente e, então, o vapor condensado é retirado do 

volume de controle, deixando que o vapor restante se expanda isoentropicamente. A 

expansão do vapor resuha na diminuição da pressão atingida antes da remoção do 

condensado. 

O coeficiente 92 representa o efeito do fluxo do aspersor sobre a taxa de variação da 

pressão. No lado direito da equação 4.6, o primeiro termo representa a compressão causada 

pela simples presença da massa de água do aspersor que entra no pressurizador. O segundo 

termo representa a compressão causada pela mistura completa entre a água do aspersor, o 

vapor condensado nas gotas e na superfície da água e o volume de controle da água 

principal, e, o terceiro termo representa a expansão do volume de vapor restante, quando o 

vapor condensado sobre as gotas do aspersor e sobre a superfície da água é retirado do 
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volume de controle do vapor. O terceiro termo domina fortemente os outros dois, o que faz 

com que o coeficiente seja negativo em quase todos os casos analisados 

Em relação às variações dos fluxos de massa de vapor condensado, propostas nesse 

trabalho, o modelo PZR foi mais sensível em relação ao fluxo do condensado no aspersor, 

responsável pela maior quantidade de vapor condensado Foi pouco sensível em relação ao 

fluxo do condensado na superfície da água, responsável pela maior transferência da energia 

para o volume de controle da água, causada por todo vapor condensado. 

Nos modelos WspO, Wsp7, a redução do fluxo do aspersor total, considerado no 

modelo PZR, influiu no coeficiente (p2 como um todo. Diminuindo o fluxo de massa do 

aspersor, a compressão causada pelo volume de água que entrou no pressurizador e pela 

mistura do vapor condensado com o volume de controle da água principal foi menor. 

As quantidades de vapor condensado sobre as gotas do aspersor e na superfície da 

água também diminuíram, de acordo com a fígura 4.11 e com os resultados da tabela 4.5 , 

resuhando em um volume menor de vapor condensado que saiu do volume de controle do 

vapor. Portanto, a expansão do vapor que não foi condensado foi menor, diminuindo a 

queda de pressão causada por essa expansão, e, elevando o valor do pico da pressão 

atingida pelo sistema em cada ciclo, conforme figura 4.10 . 

Com o aumento do fluxo do aspersor, modelo Wsp 13, ocorreu o processo inverso, 

diminuindo os níveis de pressão atingidos pelo sistema. 

No modelo WspO, embora a pressão atingida durante a compressão do vapor tenha 

sido menor, uma vez que não entrou água do aspersor, a pressão máxima teve um grande 

aumento, de 5 8 bar, pois houve uma queda acentuada, de 97%, na quantidade total de 

vapor condensado, em relação ao resuhado de referência. 

Quanto menor o volume de condensado que entrou no volume de água principal, 

maior o grau de sub-resfriamento da água, retardando a formação de bolhas, de acordo com 

a figura 4 13 . Durante a expansão do vapor causada pela saída de água do pressurizador, a 

quantidade total de bolhas foi muito menor, 57%, que a do modelo PZR, resuhando em um 

pequeno amortecimento na taxa de queda da pressão. 
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Os modelos WsppO, Wspp7 e Wsppl3, consideraram a variação da quantidade de 

água do aspersor que entrou no pressurizador, sem influenciar os cálculos do fluxo de vapor 

condensado, que flDram determinados a partir do fluxo do aspersor do modelo PZR. 

O terceiro termo do lado direito da equação 4.6, relativo à expansão do volume do 

vapor, não foi afetado pela modificação do fluxo do aspersor. A quantidade de massa do 

condensado sobre o aspersor que foi retirada do volume de controle do vapor teve uma 

pequena alteração em relação ao modelo PZR, causando uma expansão do vapor restante 

maior do que a que seria observada, caso o fluxo do aspersor não tivesse sido imposto 

artificialmente nos cálculos dos fluxos de massa do vapor condensado. 

Nos modelos-testes da variação parcial do fluxo do aspersor, pode-se considerar 

que a variação do fluxo do aspersor afetou apenas o volume de água que entrou no 

pressurizador, enquanto que nos modelos Wsu7 e Wsu 13, a variação da quantidade de água 

do surto afetou o volume de água que entrou e saiu do pressurizador. 

No modelo WsppO, as pressões máxima e mínima atingidas apresentaram uma 

diminuição significativa, de 1.9 bar e 3.1 bar, respectivamente, em relação aos valores 

atingidos no modelo PZR. Entrando menos água no pressurizador, o aumento de pressão 

foi menor. Como o fluxo do surto não foi modificado, saiu a mesma quantidade de água do 

sistema verificada no PZR, que resultou no aumento na queda de pressão, conforme figura 

4.14 . 

Com a saída de água do pressurizador, ocorreu a queda da pressão e da temperatura 

de saturação do sistema. Porém, a taxa de queda da pressão dp/dt não foi muito acentuada 

pois, como o fluxo do aspersor foi imposto artificialmente, continuou entrando água no 

pressurizador pela linha do aspersor, mesmo com a saída de água pela linha de surto. 

Quando cessou a injeção da água do aspersor, aumentou a taxa de queda da pressão e, 

conseqüentemente, o fluxo das bolhas, causando a descontinuidade das curvas, observadas 

na figura 4.17 . 

Aumentando o fluxo do aspersor parcial, modelo Wsppl3, aumentou a compressão 

do vapor e, como o processo de condensação não foi aherado, aumentou, também, a 

pressão. 

80 



As variações obtidas com as alterações do fluxo do aspersor indicam a importância 

da monitoração correta do fluxo durante a simulação do pressurizador e a necessidade da 

determinação experimental do coeficiente de eficiencia risp. 

4.5 EFEITO DA CONDENSAÇÃO DO VAPOR SOBRE O ASPERSOR - Modelos: 

WcsO. Wc.s7 e Wcsl3 

O processo de condensação do vapor sobre as gotas do aspersor Adí o processo que 

teve maior influencia sobre o aumento da pressão durante o surto de entrada, pois foi 

responsável pelo maior volume de vapor condensado e, portanto, pela maior variação 

volumétrica do volume de controle do vapor. 

Para se verificar a influência apenas da condensação do vapor sobre as gotas do 

aspersor são propostas as mesmas alterações realizadas nos estudos anteriores, garantindo-

se a mesma base de comparação entre os fenômenos. 

São analisados os casos onde fluxo de vapor condensado no aspersor corresponde a 

70% e 130% do condensado no aspersor do modelo PZR e fluxo condensado no aspersor 

igual a zero. A equação 2.15 do condensado do aspersor Wcs é alterada através de um fator 

conforme equação 4.7, 

W« = VK • (4.7) 

resultando nos modelos. 

• modelo WcsO fator redutor \|; = O ( W c s = O - sem condensação sobre o aspersor), 

• modelo Wcs7 ^ fator redutor v|; = O 7 ( W c s =70% do W c s do PZR) e 

• modelo Wcsl3 ^ fator de multiplicação \\i=\.3 (Wcs=130% do W c s do PZR). 
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As figuras 4 20 a 4.23 mostram as principais variações dos modelos; WcsO, Wcs7 e 

Wcsl3, em relação ao modelo PZR 

PRt;ssÃo CONDENSADO NO ASPtJiSOR 

Figura 4.20 - Variação da Pressão - Condensação 
no Aspersor 

Figura 4.22- Variação do Condensado no 
Aspersor - Condensação no Aspersor 

CtíNDF.NSADO NA SUPERFICIE BOlJI.VS 

T « T p o [ s ] 

Figura 4.21 - Variação do Condensado na 
Superficie - Condensação no Aspersor 

20 « 60 80 100 120 MO ieO 
Tein»[s] 

Figura 4.23 - Variação do Fluxo de Bolhas 
Condensação no Aspersor 

4.5. l Análise dos Resultados: Efeito da Condensação sobre o Aspersor 

O processo de condensação do vapor sobre as gotas do aspersor foi um dos mais 

importantes na resposta do sistema. De acordo com a figura 4.2u , da variação da pressão, 

os valores das pressões máximas foram os maiores obtidos considerando todos os estudos 

de sensibilidade efetuados. No modelo WcsO a pressão máxima foi, aproximadamente, 

lObar maior que a pressão máxima do modelo PZR, e muito maior do que o aumento 

resultante do modelo WspO, analisado no tópico anterior. 
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A maior quantidade de massa de vapor condensado retirada do volume de controle 

do vapor foi causada pelo processo de condensação no aspersor, que no modelo PZR 

correspondeu a, aproximadamente. VA do vapor condensado total. Qualquer modificação 

nessa quantidade influencia, de maneira significativa, a compressão e o aumento de pressão 

do sistema 

Supondo que não se forme nenhum vapor condensado durante o processo de 

compressão e assumindo a compressão reversível, o processo torna-se isoentrópico. Testes 

realizados por Bosley'^ provam que esse tipo de compressão nunca ocorre e que a pressão 

real é muito menor que a determinada pela teoria. 

A fígura 4.24 mostra a compressão do vapor inicialmente saturado considerando o 

processo isoentrópico (estado a) e o processo semi-isoentrópico (estado b), adotado no 

modelo PZR. 

Estado Inicial 

pressão determinada pela compressão - modelo PZR 
_^i^jgressão determln compressão - modelo VVcsO 

queda de pressão devida à expansão - modelo WcsO 

• queda de pressão devida à expansão - modelo PZR 

pressão final do processo - modelo WcsO 

pressão final do processo - modelo PZR . 

1' 

Figura 4.24 - Compressão do Vapor Inicialmente Saturado 

Na equação 4.6, do coefíciente 92 , a alteração do fluxo do vapor no aspersor 

modifica o segundo e o terceiro termo do lado direito da equação. Como o termo 

predominante é o terceiro, que corresponde à expansão do vapor que não foi condensado, a 

diminuição da quantidade do condensado, que deixa o volume de controle, resulta em uma 

expansão isoentrópica menor do volume restante, diminuindo a queda de pressão resultante 

dessa expansão. 
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No modelo semi-isoentrópico adotado, o vapor é comprimido isoentropicamente, 

atingindo o ponto a na figura 4.24 , Quando o vapor condensado é removido do volume de 

controle do vapor, este se expande isoentropicamente, atingindo a pressão final, no ponto b. 

No modelo WcsO, com a diminuição do vapor condensado sobre o aspersor, o 

volume de vapor condensado que mistura com o volume de controle da água principal, 

dado pelo segundo termo da equação 4.6, é menor, resultando em um aumento menor da 

pressão (ponto c). 

A quantidade de vapor condensado que é retirada do volume de controle, dada pelo 

terceiro termo da equação 4.6, também é menor, resultando em uma expansão menor do 

vapor restante, e na diminuição da queda de pressão; o valor da pressão final do processo é 

maior (ponto d). Quando não se considera o fluxo de vapor condensado no aspersor, o 

processo se aproxima do tipo isoentrópico. 

Os resultados das variações percentuais dos processos de transferência de massa e 

das pressões atingidas dos modelos-testes da variação do aspersor em relação ao modelo 

PZR, durante todo transiente, estão mostrados na tabela 4.6 . 

Tabela 4.6 - Variação percentual dos resultados dos modelos: WcsO, Wcs7, WcsI3, em 
relação aos resultados de referência do modelo PZR, durante todo 
transiente. 

MODELO 

TESTE 

PRESSÃO 

AP* 

FLUXO DO 

SURTO 

FLUXO DO 

ASPERSOR 

VAPOR CONDENSADO BOLHAS MODELO 

TESTE 

PRESSÃO 

AP* 

FLUXO DO 

SURTO 

FLUXO DO 

ASPERSOR ASPERSOR PAREDE SUPERFÍCIE 

BOLHAS MODELO 

TESTE 

Máxima Minima AM* AM* AM* AM* AM* AM* 

WcsO 6.2 -̂0 2.3% -4% 0 -100% 4% 139% -45% 

Wcs7 1.3% 1.2% - 1 % 0 -28% 1% 39% -11% 

Wcsl3 -0.8% - 1 % 1% 0 26% 0 -34% 12% 

AP-^ (Pressão (bar) do Modelo-Teste - Pressão (bar) do Modelo PZR) / Pressão (bar) do Modelo PZR, 

AM-^ (Quantidade de Massa Total (kg) do Modelo-Teste - Quantidade de Massa Total (kg) do Modelo PZR) 
/ Quantidade de Massa Total (kg) do Modelo PZR, calculadas durante todo transiente 

No modelo WcsO, houve uma redução de 50% na quantidade total de vapor 

condensado, resuhando em maiores aumentos nas pressões atingidas, dentre todos os 

estudos efetuados. Embora a redução da quantidade total de vapor condensado do modelo 

WspO, em relação ao modelo PZR, tenha sido muito maior, 97%o, a quantidade de água que 
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entrou no pressurizador também foi menor, pois a água proveniente da linha do aspersor 

não foi considerada no modelo WspO, resuhando em uma compressão menor do volume de 

vapor. 

No modelo WcsO, como o fluxo de massa do aspersor não foi alterado em relação 

ao modelo PZR, a compressão do volume de vapor não foi afetada. A diminuição imposta 

da quantidade total de vapor condensado, resultou em uma retirada menor de massa 

condensada, diminuindo a queda da pressão causada pela expansão do volume de vapor 

restante. Assim os picos de pressão foram os maiores verificados nesse estudo, de acordo 

com afigura 4.20 . 

O aumento da pressão resuhou em um maior grau de superaquecimento do vapor, e 

o fluxo de vapor condensado na superfície da água foi maior, conforme fígura 4.21 

A figura 4.23 mostra que conforme diminuiu o vapor condensado no aspersor, 

atrasou a formação de bolhas, e a quantidade de bolhas formadas foi menor, pois a água do 

volume de controle da água principal demorou mais tempo para atingir a condição de 

saturação, necessária para a evaporação. 

4.6 EFEITO DA CONDENSAÇÃO DE VAPOR NA SUPERFÍCIE DA ÁGUA 

No modelo PZR de condensação na superfície da água adotado, assume-se que o 

fluxo de massa condensada na superfície da água, W^, é relacionado ao fluxo de massa do 

aspersor e proporcional ao grau de resfriamento da água, introduzido-se um coeficiente S i 

para acomodar a resposta do sistema. 

De acordo com Goemans, o valor ei=6.5 foi o que melhor aproximou o resuhado da 

simulação matemática do modelo NEPTUNUS dos resuhados obtidos experimentalmente. 

A influência do processo de condensação do vapor sobre a superfície de água é 

analisada, propondo-se as mesmas aherações realizadas nos estudos anteriores, através da 

utilização dos fatores \|/ na equação do fluxo. 
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o fluxo de vapor condensado na superficie Wci é dado pela equação 4.8. 

W - v i / s , W , p - ^ i - ^ (4.8) 

Urna grande variedade de modelos para descrever o processo de condensação na 

superficie da água foi encontrada na literatura, embora os valores dos coeficientes adotados 

não tenham sido determinados, justificando um estudo de simulação que substitui o modelo 

de condensação adotado por Goemans pelo modelo usado no código PRESTO^, onde fase 

líquida é dividida em 3 volumes de controle, e somente o volume superior atua no processo 

de condensação na interface, resultando na equação 4.9. 

Q c . = a , . A , , { T . a t - T j (4.9) 

Esse modelo foi adotado pelo código MMS'"*, onde a interface líquida é tratada 

como uma extensão da parede do pressurizador, considerando o mesmo valor do 

coeficiente de transferência de calor para a parede do modelo PZR, aci=10 kW/m"°C. O 

fluxo de massa de vapor condensado na interface é dado pela equação 4.10. 

W , . = " , ^ (4.10) 
h - h , 

4.6.1 Efeito da Variação do FSuxo de Vapor Condensado na Superficie da Agua -

Modelos: WciO, Wci7, Wci 13 e EplO 

A simulação matemática assume o modelo de condensação da equação 4.8, e as 

alteração dos modelos são realizadas com a introdução dos fatores redutores e de 

multiplicação na equação. O coeficiente EI é totalmente arbitrário resultando em uma 
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grande incerteza acerca de seu valor. Foi, então, efetuado um estudo considerando EI=10, 

para analisar melhor a influência desse coeficiente no comportamento dinâmico do 

pressurizador 

Os modelos considerados na anáhse são; 

• modelo WciO fator redutor vj; = O ( W d = O - sem condensação sobre o aspersor), 

• modelo Wci7 fator redutor \j/ = 0.7 (W,i =70% do W ,̂ do PZR), 

• modelo Wcil3 -> fator de muUipUcação v|/ = 1.3 ( W c i =130% do W c i do PZR) e 

• modelo EplO ^ fator redutor \|/ = 1 e si=10 ( W c i = 1000% do W c , do PZR). 

Os resultados obtidos pela simulação matemática dos modelos; WciO, Wci7, Wci 13 

e EplO estão mostrados nas figuras 4.25 e 4.26 , onde se verifica uma sensibilidade 

relativamente pequena do modelo comparada com os resultados dos modelos-testes de 

variação do condensado do aspersor. 

PRESS.VO C'ONDENS.VIX) NA SliPERFÍCIE DE .\C;i'A 

80 100 120 1«) 160 
Teni»[8] 

80 100 
Tempo [8] 

Figura 4.25 - Variação da Pressão - Condensação Figura 4.26 - Variação do Condensado na 
na Superfície da Agua Superfície - Condensação na Superfície da Agua 

4.6.2 Efeito da Alteração do Modelo de Condensação na Superfície- Modelos 

QcilO e QcilOO 

A simulação matemática do modelo proposto por Cunningham e Meyer é efetuada 

substituindo a equação 4 8 do modelo PZR pela equação 4 10 nas instruções numéricas do 

programa. 
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Os modelos analisados nesse estudo são: 

• modelo Qci 10 coeficiente de transferência de calor ac,= 10 kW/m^°C e 

• modelo Qci 100 coeficiente de transferência de calor ati=100 kW/m^°C. 

As figuras 4 27 e 4 28 mostram a comparação dos resultados dos modelos QcilO e 

QcilOO contra os resultados obtidos pelo modelo PZR. 

PRESSÃO ÍONUE.NS.\IK) NA SIPEHKÍCIE 1>E ÁCilA 

Figura 4.27 - Variação da Pressão -
Transferência de Calor na Superfície 

Figura 4.28 - Variação do Condensado na 
Superfície- Transferência de Calor na Superfície 

4.6.3 Análise dos Resultados - Efeito da Condensação na Superfície da Água 

No modelo PZR, o fluxo do vapor condensado na superfície da água foi o 

responsável pela maior transferência de energia para o volume de controle da água, durante 

todo transiente, aproximadamente 95%, considerando todos os processos de condensação 

do vapor, pois esse processo transferiu o calor latente de condensação e, também, o 

superaquecimento do vapor para o volume de água 

Embora a transferência de energia para o volume de controle da água principal tenha 

sofrido grande alteração durante as simulações dos modelos-testes da variação do fíuxo de 

vapor na superfície, observou-se que as variações na pressão, em relação ao resultado de 

referência, não foram muito signifícativas. 
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De acordo com os resultados obtidos em todos os modelos-testes analisados, as 

variações das respostas da pressão foram determinadas, principalmente, pelas variações 

volumétricas do vapor, causadas pela entrada e saída de vapor do volume de controle. Os 

processos de transferência de energia não provocaram grandes variações no volume de 

controle do vapor, resultando em variações da pressão pequenas quando comparadas aos 

processos de transferência de massa. 

A tabela 4.7, mostra as variações percentuais dos resultados obtidos pelos modelos-

testes da variação da condensação do vapor sobre a superfície da água, em relação aos 

resultados de referência do modelo PZR. 

Tabela 4.7 - Variação percentual dos resultados dos modelos: WciO, Wci7, Wcil3, EplO, 
QcilO, QcilOO, em relação aos resultados de referência do modelo PZR, 
durante todo transiente. 

MODELO 

TESTE 

PRESSÃO 

AP* 

FLUXO DO 

SURTO 

FLUXO DO 

ASPERSOR 

VAPOR CONDENSADO BOLHAS MODELO 

TESTE 

PRESSÃO 

AP* 

FLUXO DO 

SURTO 

FLUXO DO 

ASPERSOR ASPERSOR PAREDE SUPERFÍC. A M * A E * 

MODELO 

TESTE 

M á x M i n A M * AE* A M * AE* A M * A E * A M * AE* A M * AE* 

A M * 

água vapor 

WciO 0.9% 0.2% - 1 % 0 0 48% 2% 52% 1% 18% -100% -100% -18% -17% -44% 

Wci7 0.2% 0 . 1 % - 1 % 0 0 12% 0.3% 5% 1% 6% -22% -22% -3% -3% 3% 

W c i l 3 -0.2% -0 .1% 0 0 0 -10% -0.3% -10% 0 0 17% 16% 4% 4% 24% 

EplO -0.3% 0 . 1 % 0 0 0 26% -0.7% 27% 0 -18% 28% 27% 6S'o 6% 24% 

QcilO 0.9% 0 0 0 0 46% 2% 47% 1% 53% -93% -94% -18% -18% -59% 

QcilOO 0.5% 0 .1% 0 0 0 26% 1% 27% 1% 30% -47% -48% - 8 % - 8 % -17% 

AP-> (Pressão (bar) do Modelo-Teste - Pressão (bar) do Modelo PZR) / Pressão (bar) do Modelo PZR, 
AM-> (Quantidade de Massa Total (kg) do Modelo-Teste - Quantidade de Massa Total (kg) do Modelo 

PZR) / Quantidade de Massa Total (kg) do Modelo PZR, calculadas durante todo transiente e 
A E ^ Energia (MJ) Total Transferida para o Volume de Controle no Modelo-Teste - Energia (MJ) Total 

Transferida para o Volume de Controle no Modelo PZR) / Energia (MJ) Total Transferida para o 
Volume de Controle no Modelo PZR, durante todo transiente 

No modelo WciO, a pressão máxima foi 1.4 bar maior que a do modelo PZR, pois 

houve uma diminuição na quantidade total de vapor condensado. Esse desvio é considerado 

significativo do ponto de vista de aplicação real. 

Como as variações na quantidade total de vapor condensado no aspersor 

permaneceram praticamente constantes, a sensibilidade do modelo foi bem menor em 

relação a esse processo, do que em relação ao fluxo de vapor condensado no aspersor, que 

foi o responsável pela maior quantidade de vapor condensado durante todo transiente. 
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A modelagem efetuada com o modelo QcilO reproduziu resultados semelhantes ao 

modelo WciO, visto que a variação da pressão obtida com esse modelo foi, praticamente, 

igual à variação da obtida com o modelo WciO, pois a quantidade de massa condensada na 

superfície da água teve pouca influência no total de vapor condensado O comportamento 

do pressurizador durante o transiente não foi modifícado com a alteração do modelo, 

conforme foi verifícado em outros estudos de substituição dos modelos adotados 

Na simulação matemática dos modelos QcilO e QcilOO, a superfície da água foi 

considerada uma extensão da parede do pressurizador, e, no modelo PZR, a fração de 

massa que condensa na parede é muito pequena, aproximadamente 3% do total de massa 

condensada durante todo transiente. 

Para uma alteração signifícativa dos valores do coeficiente de transmissão de calor 

ttci, de O kW/m^°C para 100 kW/m^°C, a variação da pressão máxima foi muito pequena, 

menor que 1 bar, indicando que o valor do coeficiente ttci quase não influiu na resposta da 

pressão. 

4.7 EFEITO DA INCORPORAÇÃO DO MODELO DE CONDENSAÇÃO 

ESPONTÂNEA - Modelos: V ^ g O , V, ,g1 e V , ,g2 

No modelo PZR foi desprezado o processo de condensação espontânea causada 

pelo sub-resfriamento do vapor. De acordo com experimentos realizados por Goemans, a 

quantidade de vapor condensado neste processo é pequena e não justifica as dificuldades 

para incorporar o fenômeno ao modelo. 

Porém, este fenômeno foi adotado por diversos pesquisadores, tais como 

Nahavandi e Makkenchery'", Sato" e Bradley*^. Assim, é proposto um modelo teste com a 

incorporação do processo de gotas condensadas, adicionando, nas instruções numéricas do 

modelo PZR, o cálculo do fluxo de gotas condensadas. 

Assume-se que o condensado formado pelas gotas condensadas possui a entalpia do 

vapor saturado quando entra no volume da água. 
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De acordo com o Bradley, o fluxo de gotas condensadas é calculado de acordo 

com a equação 4.11, 

onde: 

• VeiG -> velocidade de queda das gotas condensadas, 

« Aci -> área transversal do pressurizador e 

• ag —> fi'açao de vazio da fase vapor, definida pela equação 4.12. 

a, ^ . . (4.12) 

onde Xg é o título do vapor. Segundo Vani''^ a velocidade das gotas é considerada constante 

igual a 0.06 m/s. 

O fluxo de massa condensada W r o é adicionado ao fluxo do condensado na 

superfície da água no cálculo da fianções derivadas que descrevem o comportamento 

termodinâmico do sistema, equações 2.30 a 2.34. 

4.7..1 Resultados dos Modelos: V ^ g O , Veicl e V\ , ig2 

Na simulação matemática dos modelos que incorporam o processo de gotas 

condensadas espontaneamente na região do vapor, a velocidade de queda das gotas 

condensadas é alterada, de forma a se analisar a influência desse parâmetro no 

comportamento do pressurizador. Assim, foram simulados os modelos: 

« modelo VeiaO -> velocidade das gotas = 0.06 m/s (Vani), 

• modelo V^ol velocidade das gotas = 1 . 0 m/s e 

• modelo VeiG2 -> velocidade das gotas = 2.0 m/s. 
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A comparação dos resultados obtidos com os modelos VeíoO, Veiol e V c i g 2 , contra 

os resultados obtidos com o modelo PZR, estão mostrados nas figuras 4 . 2 9 e 4 . 3 0 . 

PRF.SSAO BOI.HAS 

Figura 4.29 - Variação da Pressão - Condensação Figura 4.30 - Variação do Fluxo de Bolhas-
Espontânea das Gotas Condensação Espontânea das Gotas 

4.7.2 Análise dos Resultados: Kfeito da Incorporação do Modelo de Condensação 

Espontânea 

O modelo PZR não {o\ sensível em relação à incorporação do processo de 

condensação espontânea das gotas no volume de vapor, que praticamente não modificou os 

resultados de referência do modelo PZR A maior quantidade de massa causada por 

condensação espontânea das gotas no volume de controle do vapor foi apenas 4 .3 kg, 

obtida com o modelo VeiG2, desprezível em relação à quantidade de vapor condensado 

sobre as gotas do aspersor e na superficie do volume de controle da água principal. 

A resposta do modelo está de acordo com as conclusões obtidas com o estudo da 

variação do fluxo de massa de vapor condensado na superfície da água, quando pequenas 

variações do fluxo de vapor condensado resultaram em pequenas variações na pressão do 

sistema, mesmo que houvesse uma grande variação na energia transferida para o volume de 

água. As maiores variações de pressão em relação ao modelo PZR ocorreram com o uso do 

modelo VeiG=0.06 m/s (fígura 4 . 2 9 ), onde a diminuição da pressão minima foi muito 

pequena, de 0.30 bar. 

A fígura 4.30 mostra que o aumento da velocidade das gotas adotada, provocou 

alguma instabilidade no fluxo de bolhas. 
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4 . 8 E F E I T O D A E V A P O Í L 4 Ç Ã O 

O modelo de fluxo de bolhas adotado no modelo PZR é modelo de saturação, que 

despreza o grau de superaquecimento da água. É assumido o equilibrio termodinâmico na 

água, e a expansão da água ocorre ao longo da linha de saturação, fixando automaticamente 

a taxa de evaporação através da equação 4 . 1 3 . 

^2 

h v - h | 
M„ 

dh 

dt 

I dp 
Q aq ( 4 . 1 3 ) 

Segundo Goemans, o valor da pressão real do sistema durante um surto de saida 

fluxo de bolhas é levemente menor que o valor teórico determinado por esse modelo, 

porém, no final do processo de saida da água, a pressão é corretamente avahada. 

O modelo proposto por Bradley e adotado por Sato, assume que o fluxo de massa 

causado pelo processo de evaporação é definido pela equação 4 . 1 4 . 

VeieAciag 
( 4 . 1 4 ) 

onde: 

• V e i B -> velocidade de subida das bolhas, constante e igual a 0 . 4 2 m/s, segundo MMS, 

• Aci ^ área da seção transversal do pressurizador, 

o ttg -> fi-ação de vazio definida pela equação 4 . 1 5 e 

• Xw -> thulo da água. 

Xw^V 

V, + X w ( v v - V i ) 
( 4 . 1 5 ) 
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Para análise da influência do processo de evaporação no comportamento dinâmico 

do sistema, as modificações no modelo PZR propostas são: variação na quantidade de 

massa das bolhas e a utilização de um modelo que considera a velocidade de subida das 

bolhas 

4.8.1 Efeito da Variação do Fluxo de Massa das Bolhas - Modelos: WbO, W J e Wbl3 

A variação da quantidade do fluxo de bolhas formadas no volume de água principal 

é feita com o uso dos fatores redutor e de multiplicação Vj/, no lado direito da na equação 

4 . 1 3 . Os valores desses fatores adotados foram os mesmos considerados nos modelos de 

variação do vapor condensado, resuhando nos modelos: 

• modelo W b O fator redutor \\i = O ( W b = O - sem formação de bolhas), 

• modelo W b ? ^ fator redutor v|/ = O 7 ( W b = 7 0 % do W b do PZR) e 

• modelo W b 1 3 ^ fator de multipücação \|/ = 1 . 3 ( W b = 1 3 0 % do W b do PZR) 

A comparação dos principais resultados obtidos com a simulação matemática dos 

modelos-testes contra os resuhados do modelo PZR, estão mostrados nas figuras 4 . 3 1 a 

4 . 3 4 , onde se verifica uma grande sensibilidade do modelo em relação ao processo de 

evaporação. 

PRESSÃO BOLHAS 

Figura 4.31 - Variação da Pressão -
Fluxo das Bolhas 

23 40 60 80 100 I X 140 160 

Tem» [ 8 ] 

Figura 4.32 - Variação do Fluxo de Bolhas -
Fluxo das Bolhas 
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CONDENSAIK) NO ASPERSOR MASSA DE AíiVA 

Figura 4.33 - Variação do Condensado no 
Aspersor - Fluxo das Bolhas 

5600 

5400 

Modelo 

• -W)13 

O 20 40 60 80 100 120 140 160 
Timpo[8] 

Figura 4.34 - Variação da Massa de Agua -
Fluxo das Bolhas 

4.8.2 Efeito da Alteração do Modelo dc Evaporação - Modelos: VduO, W i b I e Viiii2 

No modelo que assume a velocidade de subida das bolhas, a equação 4 13 do fluxo 

das bolhas do modelo PZR foi substituida pela equação 4.14; a formação de bolhas depende 

do grau de superaquecimento da água do volume de controle da água principal. Foram 

efetuados três estudos com o modelo variando a velocidade das bolhas: 

• modelo V^mO —> velocidade das bolhas 0.42 m/s. (MMS) 

• modelo VCIBI > velocidade das bolhas 1.0 m/s 

• modelo V e i B 2 velocidade das bolhas 2 .0 m/s 

Os resuhados obtidos com a simulação matemática do modelo teste da variação da 

velocidade das bolhas estão mostrados nas figuras 4 35 a 4 38 . Verifica-se uma grande 

queda de pressão durante todo transiente. 

P R E S S . \ 0 BOI,HAS 

6 

^ - \ « B 0 „ 4 

• VdBI 1 -*-\MB2 

Í2 

80 80 100 120 140 160 
Tanx>[s] 

Figura 4.35 - Variação da Pressão -
Velocidade dc Subida das Bolhas 

60 80 100 120 140 

Figura 4.36 - Variação do Fluxo dc Bolhas-
Velocidadc de Subida das Bolhas 
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CONDENS.vmi NO ASPERSOR MASSA DE AGUA 

Figura 4.37 - Variação do Condensado no 
Aspersor - Velocidade de Subida das Bolhas 

6200 

ItoHcj 8000 
•va80| „ 

Figura 4.38 - Variação da Massa de Agua 
Velocidade de Subida das Bolhas 

4.8.3 Análise dos Resultados: Efeito da Evaporação 

O modelo PZR mostrou-se extremamente sensível em relação ao processo de 

evaporação. Quando se considerou o fluxo das bolhas nulo, a pressão mínima foi, 

aproximadamente, 26 bar menor que a pressão mínima da referência. 

Durante a saída de água do pressurizador, ocorreu a expansão do volume de vapor e 

a queda da pressão do sistema. No modelo de evaporação adotado, quando a água atingiu a 

condição de saturação, iniciou o fenômeno da evaporação instantânea, com a formação de 

bolhas, que entraram no volume de controle do vapor, diminuindo a expansão do sistema e 

a taxa de queda da pressão, causadas pela saída de água do surto. 

Na simulação matemática dos modelos testes de evaporação, o fluxo do aspersor foi 

imposto artificialmente, conforme a fianção polinomial desenvolvida no modelo PZR. Na 

figura 4.31 , a queda da pressão no modelo WbO foi muito acentuada durante o primeiro 

ciclo do transiente. No surto de entrada seguinte, os processos de condensação relacionados 

ao fluxo do aspersor foram mantidos, embora o nível de pressão determinado para a 

atuação do aspersor não tenha sido atingido, diminuindo a pressão máxima atingida. 
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A tabela 4 8 mostra as variações percentuais dos processos de transferência de 

massa e nas pressões atingidas, durante todo transiente, entre os resultados obtidos pelos 

modelos testes da variação do fluxo das bolhas e os resuhados de referência do modelo 

PZR 

Tabela 4.8 - Variação percentual dos resultados dos modelos: WbO, Wb7, WbI3, V^wO, 
Vewl e VeiB2, em relação aos resultados de referência do modelo PZR, 
durante todo transiente. 

MODELO 

TESTE 

PRESSÃO 

AP" 

FLUXO DO 

SURTO 

FLUXO DO 

ASPERSOR 

VAPOR CONDENSADO BOLHAS MODELO 

TESTE 

PRESSÃO 

AP" 

FLUXO DO 

SURTO 

FLUXO DO 

ASPERSOR ASPERSOR PAREDE SUPERFÍCIE 

BOLHAS MODELO 

TESTE 

Máxima Mínima AM" AM' AM* AM« AM* AM* 

WbO 0 -17.2% 17% 0 -10% -10% -25 -100% 

Wb7 0 -1.8% 1% 0 - 1 % 0 -15 -6% 

Wbl3 0.3% 1.1% 0 0 1% 1% 1% 3% 

V„bO 0 -14% 17% 0 -8% -8% -2% -86% 

Veffll 0 -12% 17% 0 -7% -7% - 1 % -73% 

V , b 2 0 -9% 15% 0 -6% -6% - 1 % -58% 

AP-^ (Pressão (bar) do Modelo-Teste - Pressão (bar) do Modelo PZR) / Pressão (bar) do Modelo PZR, 

AM-> (Quantidade de Massa Total (kg) do Modelo-Teste - Quantidade de Massa Total (kg) do Modelo PZR) 
/ Quantidade de Massa Total (kg) do Modelo PZR, calculadas durante todo transiente 

De acordo com os dados da tabela 4.8 , as alterações dos modelos de evaporação 

não tiveram importância significativa nas quantidades totais do vapor condensado, não 

influenciando, praticamente, o processo de compressão do sistema e a pressão máxima 

atingida. 

Nos modelos Wb7 e Wbl3 , embora os valores do fluxo, calculados a cada passo do 

programa, tenham sido modificados pelos fatores y em ±30%, o modelo se acomodou às 

variações impostas, resultando em pequenas diferenças na quantidade calculada de bolhas 

dos modelos-testes. Uma diminuição de 30%) do fluxo das bolhas do modelo PZR resuhou 

no aumento da taxa da queda da pressão dp/dt, que, por sua vez, provocou um aumento no 

fluxo das bolhas. 
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Os resultados obtidos mostraram que pequenas variações na quantidade total de 

bolhas formadas durante todo transiente, resuharam em grandes variações nos resuhados da 

pressão. No modelo Wb7, com a diminuição de 6% na quantidade de bolhas, em relação ao 

modelo PZR, houve uma queda acentuada, de 2 .7 bar, na pressão minima atingida pelo 

sistema. O aumento de apenas 3% das bolhas, do modelo Wbl3 , provocou um aumento na 

pressão mínima superior a 1 bar. 

Os modelos VeisO, Veisl e V e i B 2 não reproduziram resuhados satisfatórios, tendo 

grande discrepância no cálculo da pressão, de acordo com a figura 4.35 . Quanto maior a 

velocidade das bolhas, a variação da pressão mais se aproximou do resultado de referência 

do modelo PZR. Entretanto, o modelo do fluxo de massa das bolhas se tornou instável, 

conforme figura 4,36 . Com o aumento da velocidade de subida das bolhas em 370%, entre 

os modelos VBIBO e V e i B 2 , a pressão mínima atingida pelo sistema, aumentou apenas 6%. 

4 . 9 E F E I T O D A U T I L I Z A Ç Ã O C O N . I U N T A D O S M O D E L O S DE 

C O N D E N S A Ç Ã O E E V A P O R A Ç Ã O A L T E R A D O S - M O D E L O V ^ V G 

A simulação matemática proposta neste item compreende a utilização conjunta dos 

modelos de condensação do vapor e de evaporação que foram substituídos ou incorporados 

no modelo PZR: 

• modelo QcilO-> tópico 4.6.2 e 

• modelo VelGO —> tópico 4.7. 

© modelo VelBO tópico 4 8.2 

Essa modelagem, embora descaracterize completamente o modelo PZR, se aproxima 

da maioria dos modelos matemáticos desenvolvidos por autores conhecidos. 
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Para essa modelagem é efetuada a substituição das equações 4 13 do fluxo de bolhas 

e 4.8 do fluxo do vapor condensado na superfície da água, adotadas no modelo PZR, pelas 

equações utilizadas nos modelos VeisO e QcilO. 

w = hg-h, 

Além dessas alterações, o fluxo das gotas condensadas W ^ , dado pela equação 4.11, 

foi adicionado ao programa, conforme modelo VCIGO. 

Os valores do coefíciente de transferência de calor e velocidades de subida das 

bolhas e de queda das gotas condensadas adotados foram: 

ac,=10kWW°C 

VeiB=0 .42 m/s 

VeiG=0.06 m/s 

A variação da pressão obtida com esta alteração, em comparação com o resultado 

obtido com o modelo PZR, está mostrada na fígura 4.39 . 

60 80 100 

Tempo [ s ] 

Modelo 
- • - V b V g 
-<H-PZR 

160 

Figura 4.39 - Variação da Pressão - Modelos Alternativos de Evaporação e Condensação 
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As alterações efetuadas nesta simulação modificaram completamente o modelo PZR 

adotado. A modelagem utilizada não reproduziu resultados satisfatórios por causa dos 

desvios entre os valores calculados da pressão 

Comparando os resultados do modelo V b V g contra os resultados de referência 

obtidos com o modelo PZR, houve um aumento de 1 .45 bar na pressão máxima atingida. 

De acordo com os resultados obtidos nos estudos anteriores, o aumento da pressão do 

sistema foi determinado, principalmente, pelo fluxo do surto de entrada e pelo fluxo de 

vapor condensado durante o transiente. A diminuição do fluxo total de vapor condensado 

era 2 1 % , resultou nesse aumento de pressão. 

A redução do fluxo de massa das bolhas de 90% foi responsável pela grande queda 

de pressão, onde a pressão mínima atingida pelo modelo V b V g , foi 1 2 . 7 bar menor que a 

mínima do modelo PZR. 

4.10 EFEITO DOS AQUECEDORES ELÉTRICOS 

De um modo geral, o modelo PZR foi muito pouco sensível em relação aos modelos 

de transferência de calor adotados, resultando em variações de pressão insignificantes. 

No modelo PZR foi assumido o uso de 4 bancos de aquecedores de 2 0 0 kW cada 

um. A análise das incertezas da fiinção externa da potência dos aquecedores elétricos é 

efetuada através da aheração do fluxo de calor fornecido para a água através da utilização 

dos fatores redutores e de multiplicação v|/, na própria fiinção da potência elétrica fornecida 

pelos aquecedor, que foi aproximada através de polinomio. Assim: 

• modelo QaqO fator redutor \\i = O (Qaq = O - sem aquecedor elétrico), 

• modelo Qaq7 fator redutor \|/ = 0 . 7 (Qaq = 7 0 % , do Qaq do PZR) e 

• modelo Qaq 13 -> fator de multiphcação \|/ = 1.3 ( Q a q = 1 3 0 % ) do Qaq do PZR). 
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Os resultados da variação da pressão e da potência dos aquecedores estão 

mostrados nas curvas das figuras 4.40 e 4.41 , respectivamente. 

PRESSÃO P O r Ê M I A ELÉFRICA 

Figura 4.40 - Variação da Pressão - Aquecedores Figura 4.41 - Variação da Potência Elétrica do 
Elétricos Aquecedores- Aquecedores Elétricos 

4.10.1 Análise dos Resultados: Efeito dos Aquecedores Elétricos 

Os resultados das variações percentuais dos processos de transferência de massa e 

das pressões atingidas, dos modelos-testes da variação da potência dos aquecedores em 

relação ao resultado de referência do modelo PZR, durante todo transiente, estão 

mostrados na tabela 4.9 , 

Tabela 4.9 - Variação percentual dos resultados dos modelos: QaqO, Qaq7, Qaq 13, em 
relação aos resultados de referência do modelo PZR, durante todo 
transiente. 

M O D E L O 

T E S T E 

P R E S S Ã O 

A P " 

F L U X O DO 

S U R T O 

F L U X O DO 

A S P E R S O R 

V A P O R CONDENSADO B O L H A S M O D E L O 

T E S T E 

P R E S S Ã O 

A P " 

F L U X O DO 

S U R T O 

F L U X O DO 

A S P E R S O R A S P E R S O R P A R E D E S U P E R F Í C I E 

B O L H A S M O D E L O 

T E S T E 

Miivima Minima A M * A M - AM« AM* A M * AM* 

QaqO 0 -1 .3% -0.4% 0 -1% 0 1% -4»o 

Qaq7 0 -0.4% O.Po 0 0 0 0 - 1 % 

Qaq 13 0 0.6% -0 .1% 0 0 1% 0 2°í, 

A P ^ (Pressão (bar) do Modelo-Teste - Pressão (bar) do Modelo PZR) / Pressão (bar) do Modelo PZR. 

A M ^ (Quantidade de Massa Total (kg) do Modelo-Teste - Quantidade de Massa Total (kg) do Modelo PZR) 
/ Quantidade dc Massa Total (kg) do Modelo PZR. calculadas durante todo transiente 
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No modelo PZR, a perda de calor para o ambiente, durante o estado estacionário, 

foi compensada pela produção de um fluxo de calor pelos aquecedores elétricos. O aumento 

total da entalpia do volume de controle da água, causado pelos aquecedores, correspondeu 

a 50% do aumento total durante todo transiente 

A variação da potência elétrica dos aquecedores influiu, principalmente na 

quantidade de bolhas formadas durante o transiente, causando grandes variações na 

quantidade total de energia transferida para o volume de controle do vapor. No modelo 

QaqO, houve uma redução de 50%) na entalpia total da água, que resultou no aumento do 

grau de sub-resfriamento, e na diminuição da quantidade de bolhas formadas e da pressão 

mínima atingida pelo sistema. 

A pressão mínima atingida com esse modelo durante o primeiro ciclo do transiente, 

foi, somente, 0,4 bar menor que a pressão mínima do modelo PZR, indicando uma baixa 

sensibihdade do modelo frente a esse processo. Os processos predominantes no cálculo da 

pressão são os relativos ao fluxo de massa; o fluxo de calor praticamente não influenciou a 

resposta da pressão. 

4.11 EFEITO DA PAREDE DO PRESSURIZADOR 

O modelo foi, também, muito pouco sensível aos processos de transferência de calor 

para a parede do pressurizador, pois, observou-se variações na resposta da pressão somente 

para coeficientes de transferência de calor extrapolados, 1000% maiores que os obtidos no 

modelo PZR. 

No modelo PZR, os fluxos de transferência de calor para a parede do pressurizador 

por imidade de área foram considerados constantes, e calculados através das equações 4.16 

e4.17, 

Qp. = K^sA, K ^ s - ^ p Í T . - T J (4.16) 

Q p w = K , w A „ K p „ = a 4 T „ - T j , (4.17) 
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A temperatura da parede Tp foi assumida igual à temperatura de saturação do 

sistema. Os valores dos coeficientes de transferencia de calor, apg=10 k W W ° C e apw=12 

kW/m^°C, foram computados através dos valores obtidos no estado estacionário do fluxo 

de calor para a parede do vapor Qpg e para a parede da água Qpw 

Bradley considerou o coeficiente apg, obtido conforme o modelo de condensação de 

Nusselt, constante durante o surto de entrada, porém, na equação da transferencia de calor 

para a parede adjacente ao vapor, adotou a temperatura de saturação em vez da 

temperatura de superaquecimento do vapor. Goemans utilizou um modelo de 4 nós de 

distribuição da temperatura na parede do pressurizador, atualizando-a a cada passo do 

programa. 

Na literatura, foram encontrados diversos modelos de transferencia de calor para a 

parede e, por causa da existência de um número excessivo dos modelos e da carencia de 

dados experimentais que comprovem as hipóteses adotadas, são propostas alterações nos 

coeficientes de transferência de calor para a parede, além de modificações nos modelos 

adotados, assumindo primeiramente, um modelo que considera a temperatura da parede 

constante durante todo transiente, e, por fim, um modelo no qual o fluxo de calor para a 

parede é fimção do calor fornecido pelos aquecedores elétricos. 

Assim, para o modelo da temperatura da parede Tp constante, tem-se, conforme 

equação 4.18. 

Q , , = a , ,A J T ^ - T J Q , „ = a ^ „ A , ( T ^ - T J , (4.18) 

Os coeficientes de transferência de calor apg e Opw são também obtidos a partir dos 

valores de Qpg e Qpw do estado estacionário, fixando-se a temperatura da parede, e mantidos 

constantes durante o transiente. 

O modelo do fluxo de calor em fianção dos aquecedores, adota um coeficiente Q o u t , 

calculado conforme equação 4.19. onde Apress é a área da parede do pressurizador. 

"press 
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o valor do fluxo de calor fornecido pelos aquecedores elétricos Qaq é atualizado a 

cada passo do programa. A partir do valor de Qout é calculada a temperatura da parede de 

acordo com a equação 4.20. 

\ = % ^ - Q o . . ~ . (4.20) 

onde, segundo Goemans: 

• D —> espessura do revestimento, igual a 0.004m 

• X -> condutividade térmica do revestimento, igual a 0.019 kW/m°C 

As equações para o fluxo de calor para a parede Qpg e Qpw são dadas de acordo com 

a equação 4.18, com: ttpgSlO k W W ° C e apw=12 kWW°C. 

4.1 L l Efeito da Transferência de Calor para a Parede do Vapor - Modelos: QpgO e 

QpglO 

As modificações do coeficiente de transferencia de calor apg resultaram nos 

modelos: 

® modelo QpgO -> coeficiente de transferência ttpg = O (Qpg = O - sistema isolado) e 

• modelo QpglO -> coeficiente de transferência apg = 100 kW/m^°C (Qpg =1000% do Qpg 

do PZR). 
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Os resultados obtidos com as simulações matemáticas dos modelos QpgO e QpglO, 

estão mostrados nas figuras 4.42 e 4.43 . 

PRESSÃO í . \1 .0R 1'AR.V V P.VREÜE AIXJAC'EM E .VO \ Al-OK 

« O t 

300 

Í2D0 

MODÁC 
-̂ CPGO 
-*-CPG10 

O 2D 40 80 100 120 140 160 
TEM»[SL 

Figura 4.42 - Variação da Pressão 
Parede Adjacente ao Volume de Vauor 

Figura 4.43 - Variação do Fluxo de Calor para a 
Parede - Parede Adjacente ao Volume de Vapor 

4.11.2 Transferência de Calor para a Parede da Água - Modelos-Testes: QpwO e 

Qpw 10 

Os resultados obtidos com a variação do fluxo de calor para a parede adjacente ao 

volume de controle da água principal estão mostrados nas figuras 4.44 e 4.45 , onde: 

• modelo QpwO —> coeficiente de transferência apw = O (Qp^ = O - sistema isolado) e 

• modelo Qpw 10 coeficiente de transferência ttp^ = 120 kW/m^°C (Qpw=1000% do Qp^ 

do PZR) 

PRESSÃO ( AI,OR PARA A PAREDE AIXIACENTE A AGMA 

Figura 4.44 - Variação da Pressão -
Parede Adjacente ao Volume de Agua 

O 2D 40 60 80 100 120 140 160 
TENPOTS] 

Figura 4.45 - Variação do Fluxo dc Calor para a 
Parede - Parede Adjacente ao Volume dc Agua 
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4.11.3 Efeito da Alteração dos Modelos de Transferência de Calor para a Parede -

Modelos-Testes: TplSO, Tp300 e Qout 

Nos modelos-testes TplSO e Tp300, foram assumidas temperaturas da parede 

constantes e iguais Tp=150°C e Tp=300°C, respectivamente, 

O modelo Qout , assume a transferência de calor para a parede como flinção da 

potência dos aquecedores Qaq, atualizada a cada passo de programação Os resultados da 

simulação matemática dos modelos TplSO, Tp300 e Qout estão mostrados nas figuras 4.46 

a 4.49 . 

PRESSAO ( O.NDE.NSADO NO ASPERSOR 

Figura 4.46 - Variação da Pressão - Modelos 
Alternativos dc Transferencia dc Calor 

Figura 4.48 - Variação Condensado na Superfície 
-Modelos Alternativos de Transferencia de Calor 

C ALOR P.VRV A r.VREDE AIXIACEN l E À Mil A CAI.OR PAR.\ A P.VRJ-IDE AD.JAt'ENTE AO \ AHÍR 

250t 

Figura 4.47 - Variação do Fluxo dc Calor para a Figura 4.49 - Variação do Fluxo de Calor para a 
Parede da Agua- Modelos Alternativos de 

Transferência de Calor 
Parede do Vapor - Modelos Alternativos de 

Transferência de Calor 
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4.11.4 AnáHse dos Resultados: Efeito da Parede do Pressurizador 

A tabela 4.10 mostra as variações percentuais entre os resultados obtidos pelos 

modelos testes da variação do fluxo de calor para a parede do pressurizador e os resultados 

de referência do modelo PZR, durante todo transiente. 

Tabela 4.10 - Variação percentual dos resultados dos modelos: QpgO, QpglO, QpgO, 

QpglO, TplSO, Tp300 e Qout, em relação aos resultados de referência do 

modelo PZR, durante todo transiente. 

MODELO 

TESTE 

PRESSÃO 

AP* 

FLUXO DO 

SURTO 

FLUXO DO 

ASPERSOR 

VAPOR CONDENSADO BOLHAS MODELO 

TESTE 

PRESSÃO 

AP* 

FLUXO DO 

SURTO 

FLUXO DO 

ASPERSOR ASPERSOR PAREDE SUPERFÍCIE 

BOLHAS MODELO 

TESTE 

Máxima Mínima AM* AM* AM* AM* AM* AM* 

QpgO 0 0 0 0 0 -86% 2% - 1 % 

QpglO 0 - 1 % 0 0 -2% 776%. -8% 17% 

QpwO 0 0 0 0 0 0 0 1% 

QpwlO 0 - 1 % 0 0 -1 0 1% -4% 

TplSO 0 0 0 0 0 0 0 0 

Tp300 0 0 0 0 0 1% 0 0 

Qout 0 - 1 % 0 0 - 1 % 377% -11% 7% 

AP-> (Pressão (bar) do Modelo-Teste - Pressão (bar) do Modelo PZR) / Pressão (bar) do Modelo PZR, 

AM-> (Quantidade de Massa Total (kg) do Modelo-Teste - Quantidade de Massa Total (kg) do Modelo PZR) 
/ Quantidade de Massa Total (kg) do Modelo PZR, calculadas durante todo transiente 

O modelo foi pouco sensível em relação ao fluxo de calor para a parede, pois de 

acordo com os resultados obtidos, foram necessários aumentos de 1000% nos coeficientes 

de transferência de calor, para que a diferença entre as pressões atingidas pelos modelos-

testes e o modelo PZR fossem pouco maiores que 1 bar. Considerando o sistema isolado, 

ou seja, considerando os modelo QpgO e QpwO, não houve, praticamente alteração na 

resposta do sistema, conforme figuras 4,42 e 4.44 . 

No modelo PZR a quantidade total de vapor condensado na parede do vaso foi 

aproximadamente 11 kg, que correspondeu a apenas 3%) do total do vapor condensado 

durante todo transiente. Com a simulação do modelo QpglO, essa quantidade aumentou 
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para 94.6 kg. A massa de vapor condensado no aspersor foi, aproximadamente, 3 vezes 

maior que a massa condensada na parede 

No modelo Qpw 10, a quantidade de vapor condensado praticamente não foi 

alterada, porém com a maior transferência de calor para a parede do vaso, o grau de sub-

resfriamento da água aumentou, resultando na queda do fluxo das bolhas. 

A diferença entre os valores da pressão calculados com esses modelos e os valores 

do modelo PZR foi pequena, da ordem de 1 bar. 

Os modelos TplSO e Tp300, que consideram a temperatura da parede constante, 

não modificaram o comportamento do sistema durante o transiente, o que significa que a 

temperatura real da parede do pressurizador não foi importante no modelo PZR. 

Pode-se concluir que a variação do calor transferido para a parede, tanto pela 

aheração dos coeficientes de transferência de calor da água ttpw e do vapor apg quanto pela 

utilização do modelo de temperatura constante, teve pouca influência na resposta do 

sistema. Em vista dos resuhados obtidos, a utilização de um modelo de distribuição da 

temperatura na parede do pressurizador não é necessária. 

O modelo Qout resultou em uma grande variação da quantidade de calor transferido 

para a parede do pressurizador, conforme figuras 4.47 e 4.49 . Em relação ao modelo PZR, 

a pressão mínima atingida durante o primeiro ciclo do transiente, foi menor, em 0,6 bar. 
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CAPÍTULO 5 - CONCLUSÕES 

5.1 CONCLUSÕES 

A análise de sensibilidade do presente estudo considera o estudo de sensibilidade 

integral durante todo o tempo de simulação de um transiente. Os resultados de sensibilidade 

obtidos são específicos para o modelo PZR, uma modelagem de pressurizador diferente da 

adotada pode produzir resultados diferentes. 

Os modelos-testes utilizados nesse estudo foram obtidos não somente em relação às 

modificações na modelagem dos processos fisicos, como também em relação às incertezas 

nas condições de contorno definidas pelas fiinções externas. 

Os resultados obtidos no presente trabalho, descrito no capítulo 4, permitiram a 

construção de conjunto abrangente de dados para a análise de sensibihdade, incluindo os 

principais fenômenos e parâmetros de interesse nos processos que ocorrem durante um 

transiente de um pressurizador. 

As maiores influências de sensibilidade nos resuhados do PZR foram observadas, 

basicamente, com as modificações nos fluxos de massa dos processos considerados na 

modelagem, com as variações da temperatura da água do aspersor, e com a mistura dos 

volumes de controle da fase líquida. 

De um modo geral, verificou-se que as variações impostas ao modelo PZR foram, 

de certa forma, compensadas pela produção de vapor condensado e de bolhas durante o 

transiente, que dependem das variáveis de estado atualizadas a cada passo do programa. 

No modelo de compressão semi-isoentrópico adotado, quanto menor a quantidade 

de massa de vapor condensado durante o transiente, maior a taxa de aumento da pressão, 

resuhando no aumento do pico de pressão atingido pelo sistema. 



A tabela 5.1 mostra a comparação dos principais resultados obtidos pelos modelos-

testes mais importantes, contra os resultados de referência do modelo PZR, através das 

variações percentuais dos processos termodinâmicos e das pressões, calculados durante as 

simulações matemáticas de cada modelo. 

Tabela 5.1 - Comparações dos resultados dos modelos testes de variações dos principais 
processos, contra o resultado de referência do modelo PZR, durante todo 
transiente. 

PRESSÃO PRESSÃO FLUXO 
DO 

FLUXO 
DO 

VAPOR BOLHAS 

MODELO MÍNIMA MÁXIMA SURTO ASPERSOR CONDENSADO AM* AE* 
\BS* AP* AP* AM* AM* AE* AM* AE* água vapor 

Vlnf -4.88 -3.2% -0.82 -0.5% -26% 0 34% 5% 34% -13% -13% -99% 

Wsu7 1.01 0.7% -1.95 -1.2% -30% 0 -45% - 1 1 % -48% -23% - 2 3 % -47% 

Wsul3 -1.02 -0.7% 2.11 1.3% 30% 0 47% 11% 47% 2 3 % 24% 5 3 % 

WspO 2.23 1.5% 5,83 3.7% 0 -100% -100% -97% -100% -57% -54% - 7 1 % 

Wsp? 0.69 0.5% 1.14 0.7% 0 -30% -9% -24% -9% - 1 1 % -10% -6% 

Wspl3 -0.54 -0 .3% -0.79 -0.5% 0 30% -2% 2 1 % -2% 9% 8% 3 % 

WsppO -3.10 -2.0% -1.88 -1.2% 1% -100% -100% -15% -55% 19% 2 8 % -72% 

WsppT -0.86 -0.6% -0,78 -0.5% 1% -30% -44% - 5 % -20% 5% 8% -26% 

Wsppl3 1.09 0.7% 1.00 0.7% - 1 % 30% 56% 6% 20% -4% - 6 % 49% 

Tsp275 -0.78 -0.5% -0.80 -0.5% 0 0 - 2 1 % 8% -20% 8% 10% -16% 

Tsp305 1.30 0.9% 1.27 0.8% - 1 % 0 27% -10% 25% -7% - 8 % 46% 

WcsO 4.68 2 .3% 9.82 6.2% -4% 0 133% -50% 124% -45% -45% 2 0 1 % 

Wcs? 1.76 -1.2% 1.86 -1 .3% - 1 % 0 38% -14% 35% - 1 1 % - 1 1 % 59% 

Wcsl3 -1.53 - 1 % -1.22 -0.8% 1% 0 -33% 14% -33% 12% 12% -36% 

WciO 0.22 0,2% 1.45 0.9% - 1 % 0 48% -18% -92% -18% -17% -44% 

Wci? 0.20 0 .1% 0.33 0.2% - 1 % 0 12% -4% -20% - 3 % - 3 % 0 

Wci 13 0.13 - 0 . 1 % -0.26 -0.2% 0 0 -10% 3 % 15% 4 % 4 % 22% 

EplO 0.09 0 .1% -0.44 -0 .3% 0 0 -17% 5% 25% 6% 6% 26% 

WbO -26.11 -17.2% 0.04 0 17% 0 1% - 8 % - 1 % -100% -100% -100% 

Wb7 -2.74 -1.8% 0 0 1% 0 0 - 1 % - 1 % -6% - 5 % -30% 

Wbl3 1,59 1.1% 0.53 0.3% 0 0 1% 1% 0 3 % 3 % 30% 

AB S = Pressão (bar) do Modelo-Teste - Pressão do Modelo PZR, 

A P ^ (Pressão (bar) do Modelo-Teste - Pressão (bar) do Modelo PZR) / Pressão (bar) do Modelo PZR, 

A M ^ (Quantidade de Massa Total (kg) do Modelo-Teste - Quantidade de Massa Total (kg) do Modelo PZR) 
/ Quantidade de Massa Total (kg) do Modelo PZR, calculadas durante todo transiente e 

A E ^ Energia (MJ) Total Transferida para o Volume de Controle no Modelo-Teste - Energia (MJ) Total 
Transferida para o Volume de Controle no Modelo PZR) / Energia (MJ) Total Transferida para o 
Volume de Controle no Modelo PZR. durante todo transiente 
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De acordo com os resultados obtidos em todos os modelos-testes analisados, a 

resposta da pressão foi determinada, principalmente, pela entrada e saída de vapor do 

volume de controle do vapor, resultando em elevadas variações volumétricas, que não 

aconteceram com os processos de transferência de energia. 

A maior sensibilidade observada no modelo PZR foi em relação aos processos de 

evaporação e condensação do vapor sobre o aspersor, que resultaram nos maiores desvios 

de pressão em relação ao resultado de referência, conforme descritos a seguir. 

O fluxo das bolhas foi o fenômeno que mais influiu no processo de expansão do 

sistema, onde a diferença na pressão mínima do modelo WbO, em relação ao resultado de 

referência, foi, aproximadamente, 26 bar. No modelo Wb7, ocorreu uma pequena 

diminuição de 6% na quantidade total de bolhas, em relação ao modelo PZR, que resultou 

em uma discrepância de 2.7 bar nos valores das pressões mínimas calculadas. 

A substituição do modelo de evaporação não reproduziu resultados satisfatórios, 

pois o valor da pressão mínima, comparado ao modelo PZR, foi, aproximadamente, 22 bar 

menor, por causa da pequena quantidade de bolhas formadas. Conclui-se, portanto, que a 

escolha do modelo de evaporação é importante para a modelagem do comportamento 

dinâmico do pressurizador. 

O vapor condensado sobre o aspersor influiu bastante na determinação do aumento 

da pressão, durante a compressão do sistema, com a entrada de água no pressurizador, 

respondendo pela maior parte de vapor condensado que foi retirado do volume de controle 

do vapor. A pressão máxima atingida com o modelo WcsO foi, aproximadamente, 10 bar 

acima da calculada com o modelo PZR. 

O modelo PZR revelou uma sensibilidade média em relação aos processos: aspersão 

de água, mistura da água do surto e surto, conforme segue abaixo. 

Nos modelos-testes de variação do fluxo do aspersor, considerando o fluxo de 

massa do aspersor nulo, houve um aumento, de 5.8 bar, da pressão máxima, em relação ao 

resultado de referência, porque diminuiu muito a quantidade total de água que entrou no 

pressurizador. 



Em relação ao uso do coeficiente de mistura da água do surto com a água existente 

no pressurizador, com a saida da água pela linha de surto, a pressão mínima íoi, 

aproximadamente, 5 bar menor que a do modelo PZR, pois a água que saiu pela linha do 

surto foi extraída somente do volume de controle da água principal. 

Outro processo importante na resposta da pressão, foi a variação do fluxo do 

aspersor, que modificou a quantidade de água que entrou no pressurizador, sem influenciar 

o cálculo dos fluxos de vapor condensado. Considerando o fluxo do aspersor nulo, a 

pressão máxima calculada foi, da ordem de 2 bar, menor que a pressão máxima do modelo 

PZR, pois a compressão do vapor causada pela entrada de água pela linha do aspersor foi 

menor. 

A variação do fluxo de massa do surto alterou o volume de água que entrou ou saiu 

do pressurizador durante o transiente, influindo no comportamento do sistema apenas pelo 

volume que ocupou no pressurizador. Resultou em diferenças de, aproximadamente, 2 bar 

entre as pressões máximas calculadas pelos modelos-testes e a calculada pelo modelo PZR. 

Os modelos-testes da variação da temperatura da água do aspersor e do fluxo de 

vapor condensado na superfície da água, cujas diferenças na resposta da pressão, em 

relação ao resultado de referência, foi da ordem de 1.5 bar. 

O modelo PZR não foi sensível em relação aos processos de transferência de calor, à 

substituição do modelo de condensação na superfície da água e à incorporação do modelo 

de gotas condensadas espontaneamente. 

A utilização do modelo de condensação na superfície da água que considerou a 

superfície da água como uma extensão da parede do pressurizador, resultou em um 

aumento da ordem de 1 bar na pressão máxima atingida pelo sistema. Porém, com aumento 

do valor do coeficiente de transferência de calor na superficie ad em 1000%, variação da 

pressão foi muito pequena, indicando que o modelo foi pouco sensível ao valor do 

coeficiente adotado. 

A variação dos fluxos de calor para a parede do pressurizador não alteraram 

significativamente a quantidade de massa de vapor condensado, em relação ao modelo PZR. 
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Foram necessários aumentos consideráveis, de 1000%, para se obter variações da resposta 

da pressão da ordem de 1 bar. 

Pode-se concluir que a utilização de modelos complexos de determinação da 

temperatura da parede não é necessária, pois a sensibilidade do modelo PZR foi 

extremamente pequena para diversas temperaturas adotadas na parede do pressurizador. 

A variação da potência elétrica fornecida pelos aquecedores resultou em uma 

pressão mínima, 0.6 bar menor que a pressão mínima atingida pelo modelo PZR. 

A temperatura da água do fluxo do surto praticamente não influenciou o 

comportamento dinâmico do pressurizador, pois a mistura entre os volumes de água não foi 

considerada. 

A sensibilidade do PZR, quanto a condensação do vapor com a formação de gotas 

condensadas espontaneamente no volume de vapor, é praticamente nenhuma. Houve um 

pequena diminuição, em torno de 0.3 bar, em relação ao resuhado de referência, o que 

demonstra que a incorporação do modelo não é necessária e o processo pode ser 

desprezado. 

A substituição da modelagem de condensação e evaporação por modelos 

ahernativos, assumidos por grande parte dos autores, descaracterizou o modelo PZR e não 

reproduziu resuhados satisfatórios, dada a grande discrepância entre os valores calculados 

da pressão. 
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5.2 SUGESTÕES PAR.4 TRABALHOS FUTUROS 

Os resultados do presente trabalho de anáhse de sensibilidade permhem estender a 

sua aplicabilidade a diversas áreas, teóricas ou experimentais. 

Como ilustração, pode-se sugerir a sua utilização nos trabalhos preliminares de 

preparação de experimento de pressurizador no LOOP-150, do Centro Tecnológico da 

Marinha de São Paulo, como meio econômico para se extrair o máximo rendimento dos 

recursos financeiro, material e humanos alocados para esse fim. 

Pois, conhecendo-se as sensibihdades dos parâmetros e dos processos, torna-se fácil 

estimar a ordem de precisão que deve ser especificada para a instrumentação a ser utilizada 

na coleta de dados nas experiências. E um bom planejamento de experimentos na planta 

LOOP-150 depende, também, de se definir com antecipação a especificação técnica dos 

aparatos experimentais a serem adquiridos, assim como o posicionamento espacial dos 

mesmos. 

A rotina experimental pode ser planejada com maior segurança se for possível 

prever-se, mesmo aproximadamente, o comportamento da planta e os prováveis limites de 

variação dos seus parâmetros. Resultados que podem ser obtidos por meio de simulação 

numérica utilizando o modelo PZR, com substituição dos parâmetros correspondentes aos 

do pressurizador do LOOP-150, e, também, apoiado em resuhados do presente trabalho de 

análise da sensibilidade. 
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