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RESUMO

O presente trabalho apresenta uma analise tedrica e experimental de trocadores de
calor tubo-aleta aplicados a refrigeragao doméstica. O desempenho de um conceito alternativo
de evaporador, o chamado Evaporador de Fluxo Acelerado (EFA), foi investigado
sistematicamente. Neste evaporador, a area de se¢do transversal do lado do ar diminui com a
distancia da regido de entrada, causando a aceleracdo do escoamento e promovendo um
aumento no coeficiente de transferéncia de calor do lado ar. Um estudo de otimizagao também
foi realizado com o objetivo de obter uma configuragao otimizada para o EFA aplicado a um

refrigerador doméstico.

Uma bancada experimental foi construida para avaliar a perda de carga e a
transferéncia de calor em 15 prototipos de evaporadores, em fungdo da vazao, da razao da
secdo transversal entre a entrada e a saida, do nimero de aletas e do comprimento do trocador.
O aparato experimental ¢ constituido de um tinel de vento e de um circuito de agua para

circulagdo interna dentro dos tubos.

Um modelo de evaporador que simula o comportamento termo-hidraulico do lado ar
também foi desenvolvido. Este modelo divide o evaporador em regides (volumes de controle)
e em geometrias elementares (tubos e aletas), para fazer uso das informagdes de geometrias
mais simples disponiveis na literatura e, assim, modelar os fendmenos que ocorrem neste
componente. Um modelo simplificado de um refrigerador doméstico (duas portas, ‘frost-
free’) também foi elaborado para avaliar o impacto global da utilizagdo de um determinado
evaporador no sistema de refrigeragdo. Os resultados numéricos dos modelos do evaporador e
do sistema de refrigeragdo foram validados através da comparagdo com dados experimentais,

verificando-se uma razoavel concordancia de +15%.

Através dos estudos de otimizagdo verificou-se que o conceito do EFA apresenta um
grande potencial para a aplicacdo em refrigeradores domésticos, ja que todas as configuracdes
dos evaporadores obtidos pela otimizagdo apresentaram alguma aceleracdo. Com a utilizagao
de um EFA, foi possivel constatar reducdes de massa do evaporador de até¢ 40%, com uma

reducdo no COP do sistema de apenas 1%.






ABSTRACT

A theoretical and experimental analysis of tube-fin evaporators utilized in household
top-mount ‘no-frost’ refrigerators is carried out in the present dissertation. The performance
of an alternative evaporator concept, the so-called Accelerated Flow Evaporator (AFE) is
systematically investigated. In this evaporator, the air-side cross sectional area decreases with
the distance from the air flow inlet causing the air flow to accelerate and promote an
enhancement of the air-side heat transfer coefficient. This heat transfer enhancement allows a
reduction of the heat exchanger volume and hence its material cost. An optimization analysis
is also carried out to identify an optimized configuration of the AFE utilized in household

refrigerators.

An experimental apparatus was constructed to measure the air-side pressure drop and
the heat transfer in 15 evaporators prototypes as a function of the air flow rate, the ratio of the
outlet and inlet cross-section area and the number of fins. The test facility consists of an open

wind tunnel connected to a water loop.

A mathematical model which simulates the air-side thermal-hydraulic behavior of the
evaporator was also developed. The modeling approach consists of dividing the evaporator
into n control volumes in the direction of the air flow. The tube pitches, fin density and inlet
and outlet cross-sectional areas can be set independently for each control volume. A
mathematical model for the refrigeration system was also developed to take into account the
overall impact on the system performance due to a change in the configuration of the

evaporator. The agreement between the models and the experimental results is within +15%.

The optimization results have shown that the AFE concept presents a significant
potential for household refrigeration applications, since all configurations obtained from the
optimization runs contained evaporators with some acceleration. When the AFE concept was
employed, the mass of the evaporator could be reduced by as much as 40%, with an

associated COP reduction of only 1%.






1. INTRODUCAO

Pode-se definir a refrigeragdo como a arte de resfriar corpos sélidos ou fluidos para
temperaturas abaixo das disponiveis no ambiente, num determinado tempo e local (Gosney,
1982). Esta importante area da engenharia vem sendo aprimorada através dos séculos para
atender as diversas necessidades geradas com a evolu¢do do estilo de vida da humanidade. No
dias atuais, ¢ praticamente impossivel dissociar as atividades da sociedade moderna dos
beneficios proporcionados pelas tecnologias de refrigeragdo, seja no resfriamento e
conservacgao de alimentos, no conforto térmico e climatizacdo de ambientes, medicina ou na

melhoria do desempenho de dispositivos eletronicos.

Dentre os segmentos da industria de refrigeracdo, a refrigeragcio doméstica
(refrigeradores e freezers) ¢ um dos setores de mais fundamental importancia economica. Em
escala mundial, estima-se que existam mais de um bilhdo de refrigeradores domésticos em
operacdo nos dias de hoje (Coulomb, 2006). Por conseqiiéncia da grande quantidade de
equipamentos em funcionamento e pela baixa eficiéncia termodinamica dos mesmos (cerca de
15% da eficiéncia de Carnot), os refrigeradores domésticos tém um impacto relevante no
consumo de energia elétrica. Por conseqiiéncia, pode-se verificar também a importincia
destes sistemas do ponto de vista ambiental, j& que a geragdo de energia elétrica tem um

impacto direto sobre a deterioracdo do meio ambiente.

Dentre os refrigeradores existentes no mercado, o refrigerador do tipo no-frost (ou
frost-free) de duas portas representa uma por¢do importante (40%) dos aparelhos vendidos
atualmente. A principal diferenca entre o refrigerador no-frost e os convencionais diz respeito
ao tipo de evaporador utilizado e ao método de circulagdio do ar no interior dos
compartimentos. Nos refrigeradores no-frost sao utilizados trocadores de calor tubo-aleta
(Figura 1.1) e a circulagdo de ar ¢ realizada por meio de um ventilador (conveccao forcada).
J& nos refrigeradores convencionais, sao utilizados evaporadores de placa (os chamados roll-
bond) e a circulagdo do ar nos compartimentos ¢ governada pela convecgdo natural (Figura

1.2).
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Figura 1.1 — Evaporador padrdo e uma vista lateral do circuito de ar de um refrigerador no-frost.
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Figura 1.2 — Formagdo de gelo sobre um evaporador roll-bond e uma vista lateral da circulagdo de ar em um
refrigerador convencional.

Nos refrigeradores, o evaporador esta acoplado aos outros componentes do sistema de
refrigeracdo como ilustrado na Figura 1.3. O sistema de refrigeracdo utilizado em refrigeragao
doméstica ¢ normalmente baseado no principio de compressdo mecanica de vapor, embora

uma pequena fragdo dos sistemas utilize os principios termoelétrico ou de absorgao.



Introdugdo 3

congelador
condensador ) evanorador
( linha de > |
= F=, descarga
» 4
|4 trocador de calor|
D linha d %%ﬁﬁ%%ﬁva=[]:..
inha de -
4 | sucgdo S S5 E
;\y . -
3 - T= -
e 2 1 refrigerador
T =
| L/
{: compressor
Ifx 3
~ [~
L
C
T ) tubo capilar
(,_ =4
T Bl
g L/
B
|
qﬁltro secador
3
sistema de refrigeracdo gabinete refrigerado

Figura 1.3 — Esquema de um sistema de refrigeracdo aplicado a um refrigerador doméstico no-frost (Hermes,
2006).

A refrigeragdo obtida por ciclos de compressao mecanica de vapor consiste em se
retirar calor (a uma taxa Qe) de um determinado ambiente por meio de um evaporador onde
ocorre a evaporagcdo de um fluido volatil (refrigerante). No ciclo de refrigeragdo padrdo, o
fluido refrigerante deixa o evaporador no estado de vapor saturado e ¢ comprimido por um

compressor mediante a realizagio de trabalho a uma taxa liquida W, . O refrigerante deixa o

compressor a uma alta pressdo e temperatura (no estado de vapor superaquecido) e vai para o

condensador, onde se condensa, rejeitando calor ao ambiente externo (a uma taxa Q.) a uma

pressdo constante. Entdo, o fluido se encaminha para o dispositivo de expansao, onde tem a
sua pressdo reduzida em um processo aproximadamente isentalpico. Neste ponto, o
refrigerante estd a uma baixa pressdo e temperatura, e se dirige ao evaporador fechando o
ciclo. As transformagdes de estado do fluido refrigerante ao longo de um ciclo padrdo sao

mostradas no diagrama p-4 da Figura 1.4.
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Figura 1.4 — Diagrama p-h de um ciclo padrao de refrigeracdo por compressdo a vapor.

O desempenho dos sistemas de refrigeracdo ¢ usualmente avaliado com referéncia ao

coeficiente de performance (COP), definido como,

_0,
cop=> (1.1)

k

onde Qeé a taxa de transferéncia de calor do evaporador (capacidade de refrigeracdo) e W, é

a poténcia consumida pelo compressor.

Dentre os componentes do sistema de refrigeracdo, o evaporador exerce um papel
fundamental no desempenho do refrigerador, uma vez que tem influéncia direta sobre o
espaco interno e a remog¢do de calor dos compartimentos. Devido a esta importancia no
desempenho do sistema de refrigeracdo, melhorias na eficiéncia deste componente podem
influir significativamente no desempenho global do sistema, reduzindo as irreversibilidades

externas e refletindo numa diminui¢do consideravel do consumo de energia.

1.1. Motivaciao

A desvantagem dos refrigeradores convencionais em relacdo aos no-frost ¢ a presenca
da formag¢do de gelo na superficie do evaporador, que se forma em contato direto com os
alimentos a serem refrigerados no compartimento do congelador. Nos refrigeradores no-frost
o ar ¢ resfriado em um compartimento interno, separado do ambiente do congelador, ndo

apresentando contato com os alimentos, mas exigindo um espago exclusivo para a
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acomodagdo do evaporador e dos dutos de ar. Assim, os refrigeradores no-frost exigem um
custo adicional e um compartimento maior para o evaporador do que os refrigeradores
convencionais, diminuindo o volume util dos compartimentos do congelador e refrigerador e,
ainda, aumentando o custo final do produto. Pode-se afirmar, entdo, que melhorias no
desempenho do evaporador t€m um impacto positivo tanto no custo quanto no aumento do

espago interno do refrigerador.

No interior dos compartimentos refrigerados, o ar € utilizado como fluido de trabalho
para resfriar os alimentos, ja que este fluido se encontra no ambiente externo e interno, € nao
interfere de maneira significativa na conservagdo dos alimentos. O ar entdo retira calor dos
produtos estocados e cede calor ao circular no lado externo do evaporador, que por sua vez ¢
transferido ao fluido refrigerante que se evapora no lado interno. Assim, pode-se verificar a
existéncia do escoamento de dois fluidos de trabalho distintos no evaporador: ar e fluido

refrigerante.

Como a resisténcia térmica do lado do ar ¢ significativamente maior do que a do lado
do escoamento interno, o grande desafio do projeto de evaporadores tubo-aleta aplicados a
refrigeracdo doméstica ¢ a obtencdo de um aumento significativo na efetividade da troca de
calor do lado do ar. Este ganho em efetividade pode ser alcangado pelo aumento da area de
troca (com ou sem um aumento do volume do trocador) ou pelo aumento do coeficiente de
transferéncia de calor do lado do ar. Ao contrario do que geralmente se busca nos trabalhos
encontrados na literatura sobre trocadores de calor, onde o foco ¢ a intensificacdo da
transferéncia de calor por meio de uma alteragdo no projeto das aletas (geradores de vortice,
aletas ventiladas, etc.), o presente trabalho enfoca na andlise da intensificacao da transferéncia

de calor por meio da aceleracdo do fluxo de ar, mantendo fixo o tipo de aleta utilizado.

Cur e Anselmino (1992) propuseram um conceito alternativo de evaporadores tubo-
aleta para aplicacdes de refrigeragdo doméstica, o Evaporador de Fluxo Acelerado (EFA"). A
principal idéia por tras deste conceito ¢ a reducdo do tamanho do evaporador (e, com isso, a
reducdo de massa de aluminio) através da intensificagdo local da transferéncia de calor. Esta
intensificagdo ¢ obtida por meio de uma redugdo progressiva (neste caso, linear) da area da
secdo transversal ao escoamento do ar, o que resulta em um aumento da velocidade da
corrente e, conseqiientemente, do nimero de Reynolds local. A principal desvantagem do

EFA ¢ um aumento intrinseco das componentes reversivel e irreversivel da queda de pressao

' A abreviagio EFA sera usada tanto no singular para “Evaporador de Fluxo Acelerado” quanto para o
plural “Evaporadores de Fluxo Acelerado” ao longo de toda dissertagao.
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ao longo do escoamento de ar. A Figura 1.5 ilustra de forma qualitativa as curvas do
coeficiente global de transferéncia de calor local (U(VC,)) e da queda de pressao total (4pr(z))

acumulada ao longo do trocador, os quais sdo definidos, respectivamente, por,

ure,)= A00%c,) , n=12345 (1.2)
AA(VC,)AT,,(VC,)
rd
ApT(Z):Id_ZdZ’ 0<z<lL (1.3)

0

onde AQ(VC,), AA(VC,) e AT, (VC,) representam, respectivamente, a taxa de troca de

calor, a area de troca e a média logaritmica da diferenca de temperaturas para cada volume de

controle hipotético. Estes pardmetros serdo descritos com maiores detalhes no Capitulo 3.
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Figura 1.5 — Intensificacdo da transferéncia de calor e perda de carga do escoamento de ar ao atravessar (a) um
evaporador convencional e (b) um EFA, em fung¢do da posigdo z.

Pode-se perceber na Figura 1.5a que o coeficiente de transferéncia de calor externo ¢
praticamente constante ao longo do trocador convencional, j& que a geometria, velocidade e
padrdo de escoamento sdo praticamente os mesmos entre os volumes de controle. Entretanto,
no EFA (Figura 1.5b), o coeficiente de transferéncia de calor aumenta ao longo do
evaporador, em fun¢do da aceleragdo do escoamento, ¢ conseqiientemente do ntimero de
Reynolds. Contudo, como desvantagem, o aumento do nimero de Reynolds causa um
acréscimo consideravel na queda de pressdao do escoamento do ar ao atravessar o trocador,

quando comparado com o evaporador convencional.
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Outro ponto a ser considerado ¢ a reducdo da area de troca de calor resultante do corte
das aletas e diminui¢do do numero de fileiras de tubos. Para que o EFA seja atrativo em
comparagdo com a configuracdo original, o aumento do coeficiente de transferéncia de calor
deve ser tal que compense, termodinamicamente ou economicamente, o efeito da reducao da

area de troca na capacidade de refrigeragdo e no consumo de energia do refrigerador.

Até o presente momento, nao ha na literatura um estudo sistematico desse tipo de
evaporador. Deste modo, os potenciais beneficios da reducdo de volume e os reais efeitos do
aumento da queda de pressao do lado do ar ainda ndo puderam ser amplamente quantificados.
Fica evidente, entdo, a necessidade de um estudo sistematico a respeito de evaporadores de
fluxo acelerado, visando tanto disponibilizar informagdes experimentais quanto analisar o real
beneficio de sua aplicagdo na refrigeracdo doméstica. Uma analise quantitativa sobre o
potencial do conceito do EFA ficard mais bem evidenciada quando forem apresentadas, no
Capitulo 3, as principais equagdes que regem o escoamento e a transferéncia de calor neste

dispositivo.

1.2. Objetivos

Dada a importancia da refrigeragdo doméstica e, mais especificamente, dos
evaporadores aplicados aos refrigeradores, fica claro que o estudo destes trocadores de calor
pode trazer grandes beneficios tanto para a industria fabricante de refrigeradores, quanto para
a economia do pais, ja que reducgdes significativas de energia e custo de producdo podem ser

alcangadas através do aumento do desempenho dos evaporadores.

r

Visando estes beneficios, o objetivo principal do presente trabalho ¢ realizar um
estudo teodrico e experimental sobre o conceito do EFA para, por fim, disponibilizar uma
metodologia computacional de projeto e de otimizagdo de evaporadores no-frost aplicados a
refrigeradores domésticos. De posse desta metodologia, deseja-se também entender o
comportamento da eficiéncia do sistema de refrigeragdo em funcdo dos parametros
geométricos do EFA, com o objetivo de se alcancar o maximo desempenho do sistema para

este tipo de evaporador.

Além dos objetivos principais citados acima, foram tracados ainda os seguintes

objetivos especificos:

1. Avaliar experimentalmente as caracteristicas termo-hidraulicas do EFA, com o
intuito de preencher a lacuna de informacdes experimentais disponiveis na

literatura a respeito deste conceito;
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ii.  Conceber e implementar computacionalmente uma “lei de formagdo (ou
configuragdo) dos tubos”, de maneira a padronizar o posicionamento dos tubos
no EFA em fungdo de suas caracteristicas geométricas, como o comprimento e

as dimensoes das segoes de entrada e saida;

iii.  Desenvolver e validar um modelo matematico para avaliar a transferéncia de
calor e queda de pressdo em evaporadores no-frost, incluindo também o

conceito do EFA;

iv.  Desenvolver um modelo que avalie a vazdo de ar dentro dos compartimentos
refrigerados, em func¢do da curva caracteristica vazdo versus perda de carga do
sistema acoplado do ventilador-evaporador com o circuito de circulagdo interna

de ar do refrigerador;

v.  Desenvolver funcdes objetivo para avaliagdo de desempenho de trocadores de
calor e sistemas de refrigeracdo para serem utilizadas nos processos de

otimizac¢ao;

vi.  Realizar analises de otimizacdo variando além de caracteristicas do
evaporador, alteragdes em outros componentes do sistema de refrigeracao,

como por exemplo, no ventilador € no compressor.

Para alcancar os objetivos tragados, foi escolhido como produto de estudo um
refrigerador Brastemp BRM-49, como mostra a Figura 1.6. Este refrigerador ¢ do tipo no-
frost duas portas, com um volume interno util de 460 litros divididos entre os compartimentos
do congelador e refrigerador. A circulagdo interna de ar ¢ fornecida por um ventilador axial
que esta presente no compartimento do evaporador. Um damper termomecanico com posi¢ao
ajustavel que, em conjunto com o ventilador, controlam a vazao que circula no interior do

refrigerador.
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Figura 1.6 — Refrigerador ‘no-frost’ estudado (Fonte: www.brastemp.com.br).

1.3. Estrutura da Dissertacao

A presente dissertagdo foi estruturada em cinco partes bésicas: 1) revisdo bibliografica,
i1) andlise experimental e tedrica do EFA e do sistema de refrigeracdo; iii) estudo e
implementagdo da metodologia de otimizagdo, iv) analises dos resultados e v) conclusdes

finais. Estas partes basicas foram organizadas ao longo do texto em 7 capitulos.

O Capitulo 1 diz respeito a presente introdug@o. No Capitulo 2 ¢ realizada uma revisao
bibliografica, que faz um apanhado geral sobre os trabalhos que tratam sobre evaporadores
no-frost, modelos matematicos de sistemas de refrigeracdo e metodologias de otimizagdo que

serviram de fundamentagdo para o estudo e analises dos resultados aqui gerados.

No Capitulo 3 sdo apresentadas as equagdes basicas e detalhes do conceito do EFA,
juntamente com as andlises experimentais (nas quais estdo descritas a confec¢do dos

prototipos e a bancada experimental), modelo matematico do EFA e a sua validagao.

No Capitulo 4 ¢ abordado o modelo do sistema de refrigeracdo e seus sub-modelos
matematicos. Sdo descritas as equagdes que regem os principais fendmenos fisicos em cada

componente e também ¢ apresentada a integragao fisica e matematica entre eles.

No Capitulo 5 ¢ feita uma discussdo a respeito da metodologia e dos critérios de

otimizacdo aplicados ao EFA acoplado ao sistema de refrigeracdo. Ainda neste capitulo, ¢
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descrita a implementa¢do computacional dos modelos matematicos do EFA, do sistema de

refrigeragao e dos procedimentos de otimizagao.

No Capitulo 6, primeiramente, sdo apresentados os resultados de andlise do EFA
individualmente. Em seguida, s3o apresentados os resultados de validagdo do modelo
matematico em relagdo aos dados experimentais para o modelo do EFA acoplado ao sistema
de refrigeracdo. Tendo sido validado este modelo, sdo entdo realizadas as analises e

discussdes dos resultados obtidos através da metodologia de otimizagao.

Finalmente, no Capitulo 7, apresentam-se as conclusdes do presente estudo e

recomendacdes para trabalhos futuros.



2. REVISAO BIBLIOGRAFICA

O presente estudo compreende a andlise tedrica, experimental e de otimizagdo de
evaporadores no-frost aplicados a refrigeragdo doméstica, mais especificamente, de
evaporadores de fluxo acelerado (EFA) utilizados em refrigeradores domésticos. Um foco
maior ¢ dado na pesquisa de trabalhos que se dedicam a trocadores de calor, ja que o objetivo
principal do presente estudo ¢ desenvolver uma metodologia de avaliacdo de evaporadores
no-frost ¢ EFA. Em segundo plano, foi realizada uma pesquisa na literatura por estudos

relacionados a modelagem e otimizagao de sistemas de refrigeracdo.

A revisdo da literatura foi entdo dividida em trés tOpicos principais: 1) trocadores de
calor tubo-aleta e no-frost, i1) modelos teoéricos de refrigeradores domésticos e iii) estudos de
otimizacdo de sistemas de refrigeracdo. Nas proximas sec¢des serdo apresentadas as
informagdes acerca dos trabalhos mais relevantes encontrados para cada um dos tdpicos

citados.

2.1. Trocadores de Calor Compactos Tubo-Aleta

Estes tipos de trocadores t€ém como caracteristica principal uma grande area de troca
externa, quando comparada com a area interna. Geralmente, trocadores de calor tubo-aleta sao
classificados como compactos por possuirem elevada area da superficie de troca por unidade
de volume (> 700 m*/m?, segundo Shah e Sekulic, 2003), pelo fato de a resisténcia térmica
dominante normalmente se encontrar no lado externo (que geralmente tem o ar como fluido
de trabalho). Comparativamente, os trocadores de calor usados como evaporadores nos
refrigeradores no-frost nao possuem alta densidade de area de aletas do lado do ar (elas sao
mais espagadas) devido a formagdo de gelo nas superficies externas dos mesmos quando em

operacao.

Uma grande quantidade de trabalhos experimentais sobre transferéncia de calor e
perda de carga do lado do ar em trocadores de calor compactos tubo-aleta se encontra

disponivel na literatura. Revisdes desses trabalhos e de correlacdes para o fator /> de Colburn

2 O fator j de Colburn é uma representagio adimensional do coeficiente de transferéncia de calor, e sera
apresentado no Capitulo 3.
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e o fator de atrito /* sdo apresentadas por Shah e Sekulic (2003), Jacobi ef al. (2001) e Webb ¢
Kim (2005).

O estudo de Jacobi et al. (2001) faz um apanhado geral sobre o estado da arte de
trocadores de calor tubo-aletados aplicados a refrigeracdo doméstica e condicionamento de ar.
Os autores realizaram uma extensa revisdo bibliografica em busca de correlagdes
experimentais para o fator de atrito f'e fator j de Colburn para trocadores com tubos circulares
e tubos achatados, sob condigdes secas, molhadas e com formacao de gelo. Dentre os estudos
pesquisados por Jacobi ef al. (2001), se destacam os trabalhos de Gray e Webb (1986) e Wang
e Chang (1998) para avaliacdo da transferéncia de calor, e Wang et al. (1996) para o calculo

da perda de carga em feixes de tubos aletados.

Segundo Jacobi et al. (2001), o trabalho de Gray e Webb (1986) ¢ o estudo mais
freqlientemente citado em pesquisas acerca de trocadores de calor tubo-aleta plana. Contudo,
Wang e Chang (1998) realizaram algumas alteracdes e atualiza¢des nas correlagdes de Gray e
Webb (1986), fornecendo uma maior generalidade para o célculo da transferéncia de calor
através da ampliacdo das faixas de parametros geométricos utilizados. Logo, o presente
estudo selecionou o trabalho de Wang e Chang (1998) como a base para a avaliagdo da

transferéncia de calor em feixe de tubos aletados.

Wang e Chang (1998) realizaram testes experimentais com 11 amostras de trocadores
tubo-aleta para avaliacdo da troca de calor e da perda de carga, variando os seguintes
parametros geométricos: espagamento entre as aletas, didmetro dos tubos e espagamentos
longitudinal e transversal dos tubos. Essas amostras foram testadas também com um
revestimento hidrofilico, para verificar o comportamento termo-hidraulico do trocador sob
presenca de agua sobre os tubos e aletas no lado do ar. Segundo os autores, este tipo de
revestimento tem o objetivo de reduzir o angulo de contato e drenar a agua que pode se
acumular sobre a superficie das aletas. Em algumas aplicagdes, quando a temperatura da
superficie € menor que a temperatura de orvalho do ar, hd condensacdo de agua na forma de
gotas sob as superficies das aletas, bloqueando a passagem do ar e aumentando assim a perda
de carga. Analisando os resultados experimentais, Wang e Chang concluiram que superficies
com revestimento hidrofilico ndo tém influéncia significativa sobre a transferéncia de calor

sob condigdes secas. Estes autores também propuseram modificagdes nas correlagdes de j de

* O fator de atrito /¢ uma representagdo adimensional da perda de carga, e serd apresentado no Capitulo
3.
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Colburn obtidas por Gray ¢ Weeb (1986), mostrando uma boa concordancia tanto com o0s

dados por eles gerados quanto com os originais de Gray e Webb (1986).

Wang et al. (1996) realizaram ensaios experimentais em tinel de vento com 15
amostras de trocadores de calor de diferentes geometrias, incluindo numero de fileiras de
tubos, espagamento e espessura das aletas. Dos resultados, os autores concluiram que o
espagamento entre as aletas ndo afeta de forma significativa a transferéncia de calor na faixa
testada. Também foi observado que o niimero de fileiras de tubos ndo acarretava grandes
mudancas sobre o fator de atrito e que a espessura das aletas ndo tinha efeito sobre o
coeficiente de troca de calor e fator de atrito. Como o trabalho de Wang e Chang (1998) nao
fornecia uma correlagdo para perda de carga, o trabalho de Wang et al. (1996) foi selecionado

como base para a avaliacdo deste pardmetro no presente trabalho.

Embora Wang et al. (1996) tenham concluido que o espacamento entre as aletas nio
tem efeito sobre o fator de atrito, Jacobi er al. (2001) discutem a existéncia de algumas
discrepancias entre alguns resultados na literatura devido a variagdes geométricas e incertezas
experimentais. Contudo, na grande maioria dos trabalhos ¢ verificado que o fator de atrito ¢
mais elevado para menores espacamentos entre aletas e que o fator j de Colburn ¢

independente deste espagamento.

No contexto dos evaporadores empregados em refrigeradores no-frost, observa-se
caréncia de trabalhos na literatura a respeito do seu comportamento termo-hidraulico. Karatas
et al. (1996) conduziram um estudo experimental da transferéncia de calor e perda de carga
em evaporadores no-frost. Foram investigados quatro tipos diferentes de evaporadores para
refrigeracdo doméstica, testados para condigdes de distribui¢do uniforme e nao-uniforme de
temperatura e velocidade do ar na entrada do trocador. Correlagdes para f e j foram geradas
em funcdo do numero de Reynolds (Gax do / 1s) entre 300 a 1000, e do fator de aletamento
(definido como a razdo entre a area externa total sobre a area dos tubos), entre 1 e 6. Os
autores concluiram que o coeficiente de transferéncia de calor ¢ fortemente afetado pelo fator
de aletamento, que aumenta com a diminuicdo do fator de aletamento. Estes autores
observaram também que o fator de atrito se eleva para maiores valores de espacamento de

aleta.

Lee et al. (2002) investigaram o comportamento da transferéncia de calor do lado do
ar para trés tipos diferentes de configuracdes de evaporadores no-frost (aletas planas discretas,
aletas planas continuas e aletas em forma de espinhos (‘spine-fin’). Apesar do pequeno
comprimento e da reduzida area de troca, o evaporador com esta ultima configuragdo de aletas

exibiu o melhor desempenho termo-hidraulico sob condi¢des ‘secas’. Os autores propuseram
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correlagdes para o coeficiente de transferéncia de calor em fun¢ao do nimero de Reynolds do
escoamento do ar (G d, / 1ts). As faixas de aplicagdo das correlagcdes nao foram indicadas e
a perda de carga ndo foi apresentada para nenhum dos trés evaporadores testados. Apesar
disso, foi mencionado que a perda de carga para as aletas de espinhos foi menor do que as

observadas para a aletas planas discretas e continuas.

Melo et al. (2006) realizaram testes in-situ de evaporadores em um refrigerador real
em operagdo. Trés evaporadores praticamente idénticos foram testados com diferentes
configura¢des de escoamento do lado do refrigerante (contra-corrente, correntes contrarias e
dois passes). Conforme esperado, o arranjo das correntes ndo exibiu qualquer efeito sobre o
desempenho para graus de superaquecimento na saida do evaporador menores do que 5°C. O
melhor desempenho do sistema para um superaquecimento na saida do evaporador igual a

10°C foi observado para o evaporador de correntes contrarias.

Barbosa et al. (2006) apresentaram resultados experimentais de condutancia térmica
global, perda de carga, fator j de Colburn e fator de atrito para oito evaporadores no-frost com
diferentes valores de nimero e espagamento entre aletas e numero de fileiras de tubos.
Correlagdes para j e f foram propostas em funcdo do numero de Reynolds (Guux d5 / 1t4), do
fator de aletamento e do niimero de fileiras de tubos. Os autores verificaram que, para uma
area externa equivalente, evaporadores com menor comprimento apresentam uma melhor
relagdo custo-beneficio entre a perda de carga e a transferéncia de calor, indicando que as
ultimas fileiras de tubos t€ém uma contribui¢do menos efetiva para a troca de calor e exercem

ainda uma influencia negativa sobre a perda de carga.

Yang et al. (2006) propuseram um modelo matematico a fim de estimar o
comportamento da formagdo de gelo em trocadores de calor tubo-aleta. O modelo proposto
foi validado contra dados experimentais para espessura de gelo formada, quantidade de gelo
acumulada e taxa de transferéncia de calor. Apesar do presente trabalho ndo abranger o estudo
da formagdo de gelo em trocadores de calor, o estudo de Yang et al. (2006) serviu como
referéncia importante para a metodologia de célculo da transferéncia de calor e da queda de
pressdo desenvolvidas para o EFA sob condigdes ‘secas’. Esta metodologia consiste em
dividir o trocador de calor em volumes de controle unidimensionais ao longo do escoamento
do ar, nos quais as contribui¢cdes individuais dos tubos e das aletas para a transferéncia de
calor e perda de carga sdo avaliadas isoladamente. Tal abordagem, entretanto, ndo ¢ devida
unica e originalmente a Yang et al. (2006). Rich (1973) em seu estudo experimental de

trocadores tubo-aleta com aletas planas, propuseram que a forca de atrito fosse dividida em
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uma parcela referente ao escoamento ao redor dos tubos e outra referente ao escoamento

sobre as aletas.

2.2. Modelos Matematicos de Refrigeradores Domésticos

Gongalves (2004) propds uma metodologia numérica para andlise térmica de
refrigeradores domésticos. Os componentes do refrigerador foram modelados com base nas
equacdes fundamentais de conservagdo da massa e energia para volumes de controle na forma
integral. Informacdes do refrigerador obtidas experimentalmente foram utilizadas como dados
de entrada, a fim de simplificar e complementar os modelos tedricos. A modelagem desses
componentes forneceu um conjunto de equacdes (muitas delas ndo-lineares) que foram
resolvidas utilizando o software EES — Engineering Equation Solver (Klein, 2007), que obtém
a solucdo das equagdes algébricas através de uma variante do método de Newton-Rapson. Os
resultados de simulagdo foram validados contra ensaios experimentais, obtendo uma faixa de
desvio de +5°C para as temperaturas internas e +10% para a poténcia consumida pelo

compressor.

Hermes (2006) desenvolveu uma metodologia para a simulagdo computacional do
comportamento dindmico (regime transiente) de refrigeradores domésticos com
movimentagdo forcada de ar. Modelos especificos para cada um dos componentes do
refrigerador foram elaborados: evaporador, condensador, trocador de calor tubo capilar —
linha de succ¢do, compressor € compartimentos refrigerados. Todos os modelos apresentados
foram comparados contra dados experimentais e forneceram uma boa concordancia. Segundo
o autor, o modelo de simulagdo do refrigerador ¢ capaz de simular um transiente de partida de
12 horas de um refrigerador doméstico em apenas 30 minutos, ou seja, 24 vezes mais rapido
que o ensaio experimental. Entretanto, tal abordagem ainda ¢ computacionalmente custosa
para ser empregada em uma andlise de otimizagcdo do sistema de refrigeragdo e de seus
componentes. Uma estimativa do tempo computacional pode ser obtida multiplicando-se o
tempo de simulagdo (em torno de 30 minutos) por 2000 (que ¢ em média do niimero de

simulacdo que devem ser feitas na obten¢ao de um ponto de otimizacdo), totalizando 41 dias.

Pereira et al. (2007) propuseram uma metodologia semi-empirica para computar o
consumo de energia de um refrigerador no-frost em regime permanente. Os modelos dos
componentes do refrigerador foram desenvolvidos com base nas equagdes de conservagao da
massa e energia na forma integral. Informagdes experimentais dos componentes sdo utilizadas
como dados de entrada para complementar e simplificar os modelos dos componentes do

refrigerador. A metodologia proposta por estes autores ¢ muito semelhante aquela apresentada
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por Gongalves (2004). Porém, Pereira et al. (2007) aprimoraram a analise de modo a permitir
o computo do consumo de energia do refrigerador, grandeza associada ao comportamento
ciclico do sistema de refrigeracio. A metodologia foi validada contra evidéncias
experimentais obtidas para 16 refrigeradores distintos, com todas as predi¢des para o consumo
de energia situando-se numa faixa de erro entre +5% e -15%. Algumas andlises foram
realizadas variando caracteristicas construtivas de alguns componentes, obtendo impactos

sobre o consumo de energia exibidos na Tabela 2.1.

Tabela 2.1 — Impacto no consumo de energia em funcdo das alteragdes no sistema de refrigeragdo segundo o

estudo de Pereira ef al. (2007).

Alteracio no Componente Objetivo Impacto no Consumo de Energia
Redugdo de uma fileira do evaporador Reducdo de custo Aumento de 0,5%
Aumento de uma fileira no condensador Reduc¢do no consumo Reducdo de 3,3%

Alterag@o do deslocamento volumétrico

a 3 0
para 5,09 cm’ Redugdo no consumo Reducdo de 2,9%

Segundo os autores, todas essas alteragcdes combinadas proporcionam uma reducao de
consumo de energia superior a 5%. Estes resultados mostram que redugdes significativas tanto
de custo quanto em consumo de energia podem ser obtidas somente modificando parametros

construtivos dos componentes, justificando ainda mais o objetivo do presente trabalho.

O trabalho de Pereira et al. (2007) foi aqui utilizado como modelo base para simular o
comportamento do refrigerador em estudo. Este trabalho foi selecionado por avaliar de
maneira razoavel o comportamento de um refrigerador no-frost em regime permanente,
incorporando o calculo do consumo de energia (que ¢ uma caracteristica ciclica) e ainda ter

um baixissimo custo computacional (em torno de 10 segundos).

2.3. Metodologias de Otimizacao de Sistemas de Refrigeracao

Stewart (2003) desenvolveu um modelo termo-hidraulico para condensadores
acoplado ao modelo de um sistema de refrigeragao (aplicagdo em condicionamento de ar). Em
seu trabalho, foi aplicada uma metodologia de otimizagdo para obtencdo de 14 parametros de
projeto tendo como funcao objetivo o proprio COP do sistema. Nesta metodologia, foi
implementado computacionalmente um codigo do sistema de refrigeracdo na plataforma EES
(Klein, 2007) acoplado a um programa em Visual Basic (comercializado pela Microsoft),

utilizando um algoritmo de otimizagdo disponivel no EES (Simplex Search Method). Seus
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resultados mostraram que aumentando a area frontal e reduzindo o didmetro do tubo, a
eficiéncia do sistema de refrigeracdo ¢ aumentada para um mesmo valor de custo do
condensador, o mesmo acontecendo para aletas cada vez mais finas, até que a integridade

estrutural destas comece a ser comprometida.

Gomes (2006) realizou uma analise comparativa do desempenho termodinamico de
compressores alternativos, de pistdo rolante e scroll aplicados a refrigeragdo doméstica. Os
modelos para cada um dos compressores estudados foram baseados em uma abordagem
integral, resultando em um conjunto de equagdes diferenciais ordinarias que descrevem as
variagdes das propriedades termodinamicas do fluido refrigerante ao longo do processo de
compressao. Entretanto, o ponto de interesse neste trabalho se refere a metodologia de
otimizac¢do utilizada. O autor desenvolveu uma metodologia de otimizagdo, acoplada aos
modelos de simulagdo, que permitiu a determinacdo dos parametros construtivos de cada um
dos compressores, de modo a se obter um maximo desempenho do compressor para uma
determinada faixa de capacidade e fluido refrigerante. Esta metodologia consiste em acoplar
os modelos matematicos dos compressores (escrita na linguagem FORTRAN) a um codigo
computacional especializado em otimizagdo multi-objetiva, chamado modeFRONTIER 3.1.0
(Multi-Objetctive Optimization and Design Environment), comercializado pela Esteco (2005).
Este codigo tem como principais caracteristicas fornecer varios algoritmos de otimizagao, ser
facilmente acoplado a outros codigos computacionais e fornecer boas ferramentas de pos-
processamento, como graficos bi e tridimensionais em tempo real durante o processo de
otimizagdo. Por estes motivos, a metodologia de otimizagdo de Gomes (2006) foi aqui

utilizada como base nas analises de otimizagao aplicadas.

Geralmente, em otimizagao, ¢ necessaria a defini¢do de fungdes objetivo, que servem
como critérios de comparacdo entre duas configuracdes ou sistemas diferentes (varios autores
na literatura, principalmente na area de trocadores de calor, t€ém utilizado a sigla PEC, do
inglés Performance Evaluation Criteria, para se referir a essas fungdes objetivo). Através da
manipulagdo das equagdes que regem os fenoOmenos fisicos € que contém os parametros
geométricos destes dispositivos, diferentes PEC podem ser formulados, agrupando de maneira
fisicamente consistente os varios parametros do problema, de modo a reduzir o nimero de
variaveis independentes do projeto. Os PEC associados a trocadores de calor podem ser
classificados quanto aos tipos de escoamentos envolvidos (PEC monofasicos ou bifasicos —
Webb e Kim, 2005), ou também quanto aos principios termodindmicos envolvidos nas

analises (PEC baseados na primeira ou segunda lei da termodinamica - Yilmaz et al., 2005).
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Yilmaz et al. (2005) apresentam um panorama geral dos PEC baseados na primeira lei
da termodinamica disponiveis atualmente na literatura. Aproximadamente 100 PEC sao
mostrados e revisados. Os autores fizeram varias comparagdes e relataram que muitos deles
inclusive sdo relacionados entre si. Algumas recomendacdes foram sugeridas no sentido de se
determinar quais parametros devem ser levadas em consideragdo na sele¢do dos PEC. Os

seguintes aspetos foram recomendados:
e Tipo de escoamento: monofasico ou bifasico;

e Tipos de superficies a serem comparadas (fatores que sdo intrinsecos a cada
tipo de superficie): resisténcia térmica das paredes e incrustacdes, configuracao
dos tubos e adicdo de elementos sobre a superficie, como geradores de

vortices;

e Restricdes: Pardmetros que podem ser mantidos fixos durante a andlise,
dependendo da aplica¢do de interesse, como: vazdo, carga térmica, perda de

carga, poténcia de bombeamento e limites dimensionais;

e Funcdo objetivo: referente ao objetivo principal que se deseja atingir, como
obter uma maxima troca de calor para uma minima poténcia de bombeamento

ou para um minimo volume de trocador;

e Tipo do trocador de calor: trocador tubular, compacto, de placas, regeneradores
entre outros. Este aspecto ¢ importante ja que alguns PEC sdo desenvolvidos

somente para alguns trocadores especificos;
e Consideragdes sobre o custo podem ser adicionadas.

Todos os PEC revisados por Yilmaz et al. (2005) sdo referentes somente a trocadores de

calor, ndo abrangendo nenhum outro componente do sistema.

Pira et al. (2000) realizaram um trabalho de otimizagdo de trocadores de calor
aplicados a sistemas de condicionamento de ar. Uma andlise de otimizagdo de varios
parametros geométricos e termodindmicos do evaporador e do condensador foram realizadas,
para quatro categorias de PEC. Dois dos critérios adotados levam em conta somente
parametros geométricos dos trocadores de calor, sendo portanto mais indicados nas analises
comparativas entre trocadores individualmente. Estes critérios normalmente se mostram
ineficazes na caracterizacdo do comportamento otimo do sistema. Assim, os outros dois
critérios levaram em conta o impacto da alteracdo da geometria do condensador e do

evaporador sobre a eficiéncia do sistema, e puderam ser mais bem utilizados como uma
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ferramenta de projeto para o sistema e/ou trocadores de calor. Maiores detalhes a respeito dos
critérios de avaliacao de desempenho utilizados por Pira ef al. (2000) serdo apresentados na

secao 5.1.

2.4. Escopo do Trabalho

A revisdo bibliografica revelou uma auséncia de estudos sistemdticos sobre o EFA e
também uma escassez de trabalhos a respeito de evaporadores e refrigeradores no-frost.
Andlises de otimizacdo de sistemas que envolvam este tipo de evaporador também sdo raras
na literatura aberta. Logo, o presente trabalho visa levantar informagdes tedricas e
experimentais e desenvolver metodologias de calculo, tanto termo-hidraulico de trocadores de
calor do tipo EFA quanto de otimizacdo de sistemas de refrigeragdo, que possam vir a fazer

uso de evaporadores no-frost convencionais ou baseados no conceito do EFA.






3. EVAPORADOR DE FLUXO ACELERADO (EFA)

3.1. Aspectos Gerais

Trocadores de calor sdo dispositivos usados para efetuar a troca térmica entre dois
fluidos a temperaturas diferentes. Tal processo ¢ comum na engenharia, sendo abundantes os
exemplos de aplicagdo e os tipos de trocadores de calor encontrados em condicionamento de

ar, na producdo ou recuperacdo de energia, na refrigeracdo e em diversas outras aplicagdes

(Shah e Sekulic, 2003).

Existe uma grande variedade de tipos de trocadores de calor, tanto no que diz respeito
a disposi¢ao do escoamento quanto a geometria € a forma construtiva. O tipo de trocador aqui
estudado ¢ um trocador ar-liquido (ou ar-mistura bifasica) de tubos circulares e aletas planas
continuas e descontinuas dispostas do lado do ar (comumente chamado de trocador tubo-

aleta).

O objetivo deste capitulo € apresentar as equagdes basicas que regem os principais
fendmenos em trocadores de calor, o conceito do EFA, a andlise experimental e o modelo

matematico desenvolvido para o EFA.
3.1.1. Equacoes Basicas para Trocadores de Calor: Transferéncia de calor
Equacdo de Balango de Energia

Considere o problema fundamental da transferéncia entre duas correntes a
temperaturas distintas, escoando no mesmo sentido® e separadas por uma parede (Figura 3.1).
Admite-se regime permanente, variacdes das energias cinética e potencial despreziveis,
auséncia de mudanga de fase e calores especificos constantes. Os balancos de energia em

volumes de controle infinitesimais em cada corrente fornecem (Kakag e Liu, 2002),

* A andlise para um trocador de correntes com sentidos opostos é analoga e, por brevidade, ndo sera
apresentada aqui. Maiores detalhes podem ser encontrados em Kakag e Liu (2002) e Incropera e DeWitt

(1992).
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ar(Tq—Tf)z—éQ(,1 - 3.1)

e, ), e, ),

onde m ¢ a vazdo em massa, ¢, ¢ o calor especifico a pressdo constante € 60 ¢ a taxa de

transferéncia de calor. Os sub-indices ¢ e f se referem aos fluidos quente e frio,

respectivamente.
Fronteira Sélida Isolamento
Ve L
iy, (mc,),, T, T, in+dT/ iy, (mc,),, T,
E— . - E—
H 1
N
d
© s o
iqe’ (mcp)q’ qu g - ________________ ET"erTq iq,g’ (mcp)q’ Tq.y
A A+ dA

Figura 3.1 — Balango global de energia para os fluidos quente e frio para um trocador de calor de dois fluidos.

A taxa de transferéncia de calor e a diferenga entre as temperaturas das correntes se

relacionam através da Lei de Resfriamento,

80 =U(T, - T, )da (3.2)

onde U ¢ o coeficiente global de transferéncia de calor. Admitindo que U seja constante ao

longo do trocador, tem-se que, mediante a elimina¢do de 80 das Egs. (3.1) e (3.2),

AL d(Tq—Tf) 1 1|
Ul — + dA (3.3)
j r,-1,) e, )~ (e, ), I

\

onde os sub-indices e e s se referem a entrada e a saida das correntes paralelas,
respectivamente. Integrando a equagdo acima e substituindo os balancos de energia em cada

corrente dados por,

(e, ), = - Q (3.4)
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: 0
(e, ) = (3.5)
" Tf,s _Tf,e
tem-se que (Kakag e Liu, 2002),
. AT — AT
=U4A——— 3.6
¢~ (s, o) oo

onde o terceiro fator do lado direito do sinal ¢ a média logaritmica da diferenca de
temperaturas, na qual as diferencas de temperaturas na entrada e saida do trocador de calor

sdo dadas por (ver Figura 3.2),

AT, =T,,~T, (3.7)

e

(3.8)

S

AT, =T,,-T,

~

f,s

distanciaou area de troca

Figura 3.2 — Balango global de energia para os fluidos quente e frio para um trocador de calor de dois fluidos.

Em um evaporador onde a perda de carga do lado do refrigerante ¢ desprezivel e em
que os estados do refrigerante na entrada e na saida sdo de liquido e vapor saturado, é justo
assumir que Ty, = Ty, = T Nesse caso, tanto a analise térmica de um trocador de correntes

paralelas (Eq. 3.6) ou opostas se reduz a,

. T —Tf
_ _ e 707 3.9
0 UA[(TN Tq,‘qyln(% T ﬂ (3.9)
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Coeficiente Global de Transferéncia de Calor

Uma parte essencial da andlise de um trocador de calor ¢ a determinagdo do
coeficiente global de transferéncia de calor, U. Este coeficiente ¢ definido em termos da
resisténcia térmica total a transferéncia de calor entre os dois fluidos, a qual engloba as
resisténcias devidas a conducdo pela parede que separam as correntes € a convecgao entre as
correntes e as faces da parede em contato com os fluidos. Um parametro que pode se tornar
importante no calculo da resisténcia térmica total é o fator de incrustacdo (fouling factor —
R’’) que, dependendo da aplicagdo, pode contribuir consideravelmente para a deteriora¢do da
transferéncia de calor em um trocador. Um tipo de incrustagdo recorrente em evaporadores
no-frost, que poderia ser considerado como uma incrustacdo intermitente, ¢ a formagao de
geada na superficie externa. Além disso, outro pardmetro de grande relevancia ¢ a presenca de
aletas nas superficies expostas a uma ou a ambas as correntes. A presenca das aletas aumenta
a area superficial e, conseqlientemente, diminui a resisténcia térmica convectiva. Assim,
levando em conta a presenga de todos os parametros citados, a condutancia térmica global,
UA, pode ser calculada por,

1 1 R R"

=R, = PR SR S (3.10)
UA (nohA)/ (noA)f (nohA)q (noA)q

onde R se refere a resisténcia térmica condutiva da fronteira solida (parede) entre os dois
fluidos, 4 diz respeito a area de troca de calor (interna ou externa), # ¢ o coeficiente de
transferéncia de calor e 77, ¢ a eficiéncia da superficie, definida como um fator de corre¢do da

nao-uniformidade da distribui¢ao de temperaturas na superficie devido a presenca das aletas.

Outro parametro que pode ser importante em trocadores tubo-aleta é a resisténcia
térmica de contato entre os tubos e as aletas. Tal efeito ¢ minimizado quando as tltimas sao
soldadas ou brazadas aos tubos. Contudo, em alguns tipos de trocadores de calor, os processos

de fabricacdo e montagem inviabilizam esta medida, dificultando a quantificacdo da

O~

resisténcia térmica de contato. Nesse caso, o efeito da resisténcia térmica de contato ndo

Qo

computado isoladamente e, numa abordagem experimental, acaba sendo incorporado

resisténcia térmica devido a convecgdo sobre a superficie aletada.

Em evaporadores de sistemas de refrigeracdo doméstica, os fatores de incrustagao sao
normalmente despreziveis (e a formagao de geada na superficie externa ndo ¢ considerada em
calculos de projeto). Metais de alta condutividade térmica, como aluminio e cobre, sdo usados

na fabricacdo dos tubos e aletas. Desse modo, 77, ~ 1 (J& que para os trocadores aqui estudados
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os valores de eficiéncia das superficies variam entre 0,9 e¢ 0,98), R,, ~ 0, e a Eq. (3.10) pode

ser simplificada na forma,

1 1
_+_ —_—
(hd), "~ (hA),

(3.11)

~
T =

As ordens de grandeza dos coeficientes de convecgdo dos lados interno (f) e externo
(g) de um evaporador podem ser avaliadas a partir dos valores tipicos apresentados na Tabela

3.1. Assim,

P
' 710.0004, 1004, (3.12)

_ R

Lado  Interno Lado  Externo

Tabela 3.1 — Ordem de magnitude do coeficiente de transferéncia de calor (Kakag e Liu, 2002).

Fluido h, W/(m’K)
Gases (convecgao natural) 3-25
Gases (convecgao forcada) 25-250
Liquidos (convecgao natural) 50-1000
Liquidos (convecgao forcada) 100-20.000

A Eq. (3.12) compara as resisténcias térmicas do lado externo (ar) e interno (liquido)
do evaporador. E evidente que melhorias na transferéncia de calor destes trocadores devem
ser realizadas no lado externo, ja que um decréscimo de 10% na resisténcia térmica do lado
externo ¢ equivalente a uma reducdo de 100% no lado interno, para uma relacao entre as areas
internas e externas da ordem de 10 (4,/4r = 10). Esta equagdo também mostra que uma
reducdo significativa da resisténcia térmica do lado externo pode ser obtida se a area de troca
externa for aumentada. Entretanto, um acréscimo de area significa um aumento no custo
material e de poténcia de bombeamento do ar, uma vez que a impedancia ao escoamento do

lado do ar aumenta sensivelmente com a area externa (para um volume fixo).

Logo, a partir deste ponto no presente trabalho, os efeitos de transferéncia de calor e
perda de carga serdo considerados somente para o lado externo do evaporador, levando em
conta somente a temperatura do fluido interno (suposta constante ao longo do evaporador). A

temperatura da superficie da parede externa dos tubos do trocador ¢ calculada aplicando-se
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uma correcdo a temperatura do escoamento interno, proporcional a resisténcia térmica
combinada (em série) da conveccao interna e da conducdo na parede do tubo. Nos
experimentos do presente trabalho, esta corregdo ¢ pequena (da ordem de 0,2°C) devido as

baixas resisténcias térmicas da convecgao interna e da parede do tubo.

Levando em conta somente a resisténcia externa, ¢ admitindo que o coeficiente de

transferéncia de calor seja constante, a Eq. (3.9) pode ser escrita na forma,

. T T
O=nhd| (T -T /h{q] (3.13)
q q Tq’s _Tw

onde % € o coeficiente de transferéncia de calor do lado externo e 4 € a area de troca do lado
externo. 7,, e T, sdo as temperaturas da parede e do fluido quente (externo), e os sub-indices e
e s denotam entrada e saida, respectivamente. O termo entre colchetes ¢ a média logaritmica
da diferenca de temperaturas para um trocador de calor com uma corrente de capacidade

térmica infinita (Kakag e Liu, 2002).

Em funcdo da eficiéncia da aleta, a eficiéncia da superficie ¢ dada por (Kakac e Liu,

2002),
A,
n, =1=—0-1n,) (3.14)

onde A4, ¢ a area superficial das aletas e 77, € a eficiéncia de uma aleta. No presente estudo,

os trocadores de calor possuem aletas planas e continuas, cujas eficiéncias sdo calculadas a

partir do método empregado por Perotin e Clodic (2003), apresentado no Apéndice I.

Usualmente, na andlise de trocadores de calor compactos, o coeficiente de
transferéncia de calor para superficies estendidas ¢ adimensionalizado com base no fator j de

Colburn, definido por,

NU__gipp2s ot ppo (3.15)

" RePr'” Ge,

J

onde St, Pr e ¢, sdo, respectivamente, os numeros e Stanton e de Prandtl e o calor especifico

do fluido do lado externo. G. ¢ o fluxo de massa definido por,

m
G=oV =12 3.16
p max A ( )

c
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onde m ¢ a vazdo em massa total do fluido e 4. ¢ a minima érea livre de passagem na se¢ao

transversal do canal externo.
3.1.2. Equacdes Basicas para Trocadores de Calor: Queda de Pressdo

No projeto de trocadores de calor com apenas liquidos como fluidos de trabalho, uma
precisa caracterizagcdo da perda de carga das correntes ndo costuma ser importante, devido a
baixa poténcia requerida para bombear fluidos com alta densidade. Entretanto, em trocadores
envolvendo gases, a determinagdo da perda de carga ¢ tdo importante quanto as caracteristicas
referentes a transferéncia de calor. A equagdo que define a poténcia de bombeamento ¢ dada

por,

Wb:@:@ (3.17)
n, P,

onde p, V', me Ap sdo, respectivamente, a densidade, a vazdo volumétrica, a vazdo em
massa e a queda de pressdo do escoamento. 77, ¢ o rendimento da bomba/ventilador cuja

funcao € bombear o fluido.

O perfil da pressao ao longo de um trocador de calor (canais de placas) ¢ mostrado na
Figura 3.3. A partir do diagrama, ¢ possivel verificar que a variacdo de pressao do fluido ao
atravessar o trocador pode ser dividida em trés parcelas (Kays e London, 1984): 1) entrada, ii)
saida e iii) regido central. A combinagao destas trés parcelas fornece a queda de pressao total,

dada pela seguinte relagao,

APioas =P ¥ DDy — AP, (3.18)

Regioes de entrada e saida

A regido de entrada ¢ compreendida entre os pontos e e a da Figura 3.3 e sua variagao
de pressdo consiste na contribuicdo de duas parcelas: 1) variagdo reversivel devida a mudanga
de secdo (efeito Bernoulli) e 2) irreversivel devida a contracdo repentina. Na regido de
entrada, existe uma redugdo de pressdo e, em seguida, uma recuperagdo devida a formagao da
vena-contracta. Ja na regido de saida, pode ser observada uma recuperacao da pressao devida
ao aumento da area de secdo transversal, o que diminui a velocidade do escoamento, e

consequentemente, aumenta a pressao.
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Figura 3.3 — Diagrama da variagao de pressdo e as componentes do escoamento ao longo de um trocador de
calor.
Considerando o escoamento incompressivel e assumindo se tratar de um pequeno
trecho, onde a variagdo de temperatura ndo altera de maneira significativa a densidade, da

equacao de Bernoulli pode ser obtida a parcela reversivel por,

v: v pr? v Y
- C=p|e e | =fea | e (3.19)
(pe pa);gv pe( 2 2} 2 V

a

onde p, ¢ a densidade na entrada do trocador. Da equagdo da continuidade tem-se que,

pAY, =p AV, = Ve _ o (3.20)

onde o ¢ a razdo entre area minima de escoamento e a area frontal (4./45). Substituindo a

Eq. (3.20) e a (3.16) na Eq. (3.19), tem-se a parcela reversivel dada por,

2

(=) = (1-07) (3.21)
2p

e



Evaporador de Fluxo Acelerado (EFA) 29

J& a parcela irreversivel € conseqiiéncia da separagdo do escoamento e do escoamento
secundario que produzem variagdes irreversiveis de pressdo, as quais podem ser estimadas

pelo fator de contracdo repentina K., dado pela seguinte expressao,

e PV G (3.22)

-p.) =K =K
(pe pa )zrrev c 2 c 2pe

O coeficiente K, pode ser obtido de livros-texto sobre Mecanica dos Fluidos (Fox e
McDonald, 1995), onde os coeficientes determinados experimentalmente sdo apresentados

para varias geometrias em funcao do numero de Reynolds.

Somando as Eq. (3.21) e (3.22) chega-se a queda de pressdo relativa a regido de

entrada, dada pela seguinte relacao,

2

(1-o>+K,) (3.23)

Ap,., = G
2p,

Fazendo uma analise semelhante para a regido de saida (entre os pontos b e s), obtém-

se,

(1-0°-K,, )2 (3.24)

Regido central

A queda de pressdo nesta regido (entre os pontos a € b) consiste também de dois
termos: 1) devido a friccao do fluido e 2) relativos a possiveis contragdes e expansdes internas

através desta regido.

Aplicando a segunda lei de Newton no volume de controle infinitesimal da Figura 3.4,

chega-se a,

2
G| Lo [ D |-y [ p+ Poac)a -7 pax (3.25)
¢ p dx p p p e p dx c A\

onde, no contexto de um trocador de calor tubo-aletas, z, contempla a tensdo de

cisalhamento na parede e o arrasto de forma. P ¢ o perimetro molhado da superficie em

contato com o fluido.
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c

Figura 3.4 — Balango de quantidade de movimento no volume infinitesimal dx da Figura 3.3.

O fator de atrito de Fanning, /', ¢ a tensdo de cisalhamento adimensionalizada pela

pressdo dinamica do escoamento,

T T
=% =W 3.26
/ pV. 212 G*[2p (3.26)

max

Substituindo a equacdo anterior na Eq. (3.25) e rearranjando-a, obtém-se,

2
_dp_pd(1) G S P (3.27)
dx dx\ p 2p A,

Pode-se definir o didmetro hidraulico como sendo,

D, = 2 _ 424 (3.28)
A

onde A4 ¢ a area da superficie em contato com o fluido.

Usando d(1/p) = - (1/p°)dp e integrando a Eq. (3.27) entre x = 0 (onde p = p. € p = p,)

ex =L (onde p =pse p = ps), chega-se a queda de pressao total da regido central,

G’ 4L (1
Apyy =Py =Py =~ {Z(&—lj+f—pe(—) } (3.29)
2pe‘ ps Dh ,0 m
onde (1/p)w = vm € o volume especifico médio ao longo do trocador, que pode ser

representado por (para pequenas mudancas de pressdo),

L
(lj _1 @:{lj zL:VWZVeJer:l(LJFLj (3.30)
Pl Lyp \pl, P, 2 2 p. P
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Queda de Pressdo Total

A queda de pressao total no trocador de calor de tubos aletados ¢ obtida através da

substitui¢do das Eqgs. (3.23), (3.24) e (3.29) na Eq.(3.18), fornecendo,

2
AP =—2G (-0 +K.)+ 2[&—1}]‘% Pe (-0, > - K, )2 (3.31)
'0 p h Iom ,0.5.

inércia atrito saida

e N

entrada

Geralmente, nesses trocadores de calor, as parcelas irreversiveis da queda de pressao
devidas a entrada e a saida do trocador sdo da mesma ordem de magnitude, sendo
incorporadas no fator de atrito f, que ¢ normalmente obtido experimentalmente. A partir desta

simplificacdo (ou seja, K. = K., = 0), tem-se que,

2
Aptotal :G_ fA& +(1+O-2 &—1 (332)
2p 4. p, Py

e
atrito, entrada esaida inércia

3.1.3. Conceito do Evaporador de Fluxo Acelerado

A intensificacdo da transferéncia de calor no Evaporador de Fluxo Acelerado (EFA) ¢
uma conseqiiéncia do aumento da velocidade do ar ao longo do trocador em funcgdo da
conservagdo da massa. Trocadores de calor tubo-aleta convencionais (dentre eles os
evaporadores no-frost) t€m a dimensdo da sec¢do transversal ao escoamento do lado do ar
constante em fun¢do da distancia a secao de entrada. No EFA, esta dimensdao (mais
especificamente, a altura A da Figura 3.5) diminui gradativamente com a distancia,
acelerando assim o fluxo de ar. De acordo com a conservagdo da massa, a medida que a se¢ao
de passagem se torna mais estreita, a velocidade do ar aumenta e, pelo efeito Bernoulli, a
pressdo diminui. Desta forma, em conseqiiéncia do aumento da velocidade do fluxo de ar (ou
seja, do niimero de Reynolds local), espera-se também que o coeficiente de transferéncia de
calor local entre o ar e as superficies do trocador, /4, aumente. Assim, o intuito do EFA ¢
compensar a reducao da area da superficie de troca de calor através de um aumento de /4. A

geometria tipica e os parametros geométricos do EFA sdo apresentados na Figura 3.5.

A relagdo que define a variacdo da dimensdo H da se¢do transversal ao fluxo de ar no

EFA ¢ dada por,
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(3.33)

Diregdo do Escoamento

Figura 3.5 — Nomenclatura dos parametros geométricos do EFA.

Entretanto, a aceleragcdo sofrida pelo escoamento que atravessa o EFA promove um
aumento na perda de carga do lado do ar. Logo, fica evidente a importancia de um estudo
sistematico dos parametros geométricos do EFA para identificar uma geometria que seja
benéfica a transferéncia de calor, mas que nao penalize de maneira excessiva a queda de
pressdo. Este estudo, conduzido pela primeira vez no presente trabalho, foi divido em duas
partes: 1) analise experimental e ii) modelo analitico, as quais sdo descritas nas sec¢des a

seguir.

3.2. Anailise Experimental

N3ao ha na literatura aberta nenhuma avaliagdo experimental sistematica de trocadores
de calor de fluxo acelerado, de sorte que um estudo experimental avaliando os efeitos da
variagdo de algumas caracteristicas geométricas e termo-hidraulicas teve de ser realizada.
Para a execugdo destes experimentos foi construida uma bancada experimental e foram

testados 14 prototipos de EFA, com diferentes espagamentos de aletas, altura de secdo
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transversal de saida (dimens3o H) e comprimento (dimensdo L). A seguir, na Se¢do 3.2.1. ,
serd descrito o projeto e a confec¢ao dos protdtipos e, na seqiiéncia, na Se¢ao 3.2.2. , sera

apresentada a descri¢do da bancada, procedimentos e os resultados experimentais.
3.2.1. Lei de formacao dos tubos e Confeccao dos protétipos

Para dar inicio a confec¢@o dos prototipos, foi necessario definir as configuragdes e os
parametros geométricos a serem avaliados. Os seguintes parametros foram definidos como os

mais importantes para a analise experimental:
i. Numero de aletas (2, 30 e 60 aletas)’;
ii. Altura da secdo transversal de saida (H,/H;=1, 1/2 ¢ 1/5).

Outro parametro importante ¢ a disposicdo geométrica dos tubos (arranjo alinhado ou
desencontrado, e os valores dos espacamentos longitudinal e transversal) devido a sua forte

influéncia no padrdo do escoamento do ar e, conseqiientemente, na transferéncia de calor.

Como o EFA ¢ um novo conceito, ndo se tinha disponivel uma geometria de referéncia
para a disposi¢ao dos tubos (por exemplo, um evaporador ja comercializado em um produto).
Foi necessario entdo desenvolver uma “lei de formacdo” para ser seguida no momento do
posicionamento dos tubos nos prototipos. Sem uma regra para a disposicdo dos tubos, o
posicionamento relativo dos mesmos poderia diferir significativamente para as diferentes
configuragdes das aletas (H,/H;=1, 1/2 e 1/5) e ndo seria possivel isolar o real papel da
aceleracao do escoamento na transferéncia de calor. Claramente, a “lei de formacao” deve se
aplicar tanto aos evaporadores convencionais quanto aos EFA. Devido a questdes construtivas
e de geometria, algumas restrigdes devem ser seguidas no processo de posicionamento dos

tubos, como segue:

1. Ser aplicavel a evaporadores com: H,/H; =1, H)/H;=1/2 e HyH; = 1/5 (Figura
3.6) e a outras configuragdes intermedidrias, ou seja, para valores de H,/H;= 1/3,

por exemplo;

ii. Os conectores curvos de 180° que interligam os tubos (“bends”) devem ter
dimensdes idénticas em todo o trocador de calor. Nos prototipos do presente

trabalho, esta dimensdo ¢ de 21 mm (ver Figura 3.5);

> As aletas presentes nos trocadores com apenas duas aletas tém a unica finalidade de dar rigidez

estrutural para os tubos, ndo sendo adicionada com o objetivo de aumentar a area de troca de calor.



34

Evaporador de Fluxo Acelerado (EFA)

iii. A razdo entre a area da aleta ¢ a area da secdo transversal dos tubos é constante,

independente do valor de H»/H;.

EFA Reto EFA 1/2 EFA 1/5

Figura 3.6 — Formato das aletas para H/ H, = 1, 1/2 e 1/5, respectivamente.

A partir das restrigdes citadas, uma rotina de posicionamento foi desenvolvida, e pode

ser obtida com os seguintes passos (ver Figura 3.7):

1° Passo- Posicionar o primeiro tubo no canto onde as duas arestas da aleta
formam um angulo reto, deixando uma distdncia minima entre a borda da aleta e o
contorno do tubo (Canal), conforme mostra a Figura 3.7. A largura escolhida para o
Canal deve ser tal que o canal resultante junto a aresta L da aleta tenha uma largura

semelhante ao canal formado em relacdo a aresta H>;

2? Passo- Tragar linhas (P) com um angulo o (onde o« = 60° + 0 ) em relagdo a
horizontal (ver Figura 3.7), paralelas e igualmente espacadas de e; (onde e; ¢ definido
pelo comprimento do Bend). Uma destas linhas deve cruzar o centro do primeiro tubo
adicionado. Estas medidas irdo fazer com que os tubos fiquem dispostos de maneira
desencontrada em relagdo ao escoamento, ja que este tipo de disposi¢do torna a

transferéncia de calor em feixe de tubos mais eficiente;

3? Passo - Com as linhas P desenhadas, adicionar tubos horizontalmente em
direcdo da aresta L’, espacados de e; até que o didmetro de agdo d; toque ou ultrapasse

a aresta da aleta (ver Figura 3.7). O diametro de agao do tubo (d;) ¢ definido por,

d =2d (3.34)

tubo
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O tubo que toca ou ultrapassa a aresta ¢ eliminado;

4° Passo — O tubo anterior aquele que tocou ou ultrapassou a aresta da aleta no
3° Passo ¢ dito como o ultimo tubo valido da 1* linha (ver Figura 3.7). Os proximos

tubos sdo entdo adicionados segundo os seguintes sub-passos:

1) Apds o ultimo tubo valido da linha anterior, o 1° tubo da linha ¢ adicionado
sobre uma linha P. Este tubo ¢ ligado ao tubo anterior pelo Bend, ou seja, espagado de

e; do tubo anterior;

i1) O proximo tubo desta nova linha deve ser adicionado na posi¢ao horizontal
e seguir na mesma dire¢do que estavam sendo inseridos os tubos da linha anterior (no
caso do exemplo da Figura 3.7 na primeira linha o tltimo tubo foi inserido na direcao
da aresta L’, logo, os tubos da segunda linha foram adicionados nessa dire¢do até que
fosse alcangado a aresta L’ na segunda linha). Porém, se este novo tubo for adicionado
e o seu diametro de acdo tocar ou ultrapassar a aresta, deve-se inverter a direcdo e
inserir os proximos tubos nesta nova dire¢ao. Quando o didmetro de agdo tocar ou

ultrapassar a aresta deve-se entdo passar para uma linha acima;

ii1) Ao avancar para uma nova linha, deve-se retornar para sub-passo (i). Este
ultimo procedimento se repete até que ndo seja possivel alcangar nenhuma das linhas

P sem que o diametro de agdo alcance as arestas da aleta.

5° Passo — A partir do ultimo tubo valido do 4°Passo, o novo tubo ¢ inserido na
direcdo vertical e em seguida, usando o Bend como um braco de alavanca, o tubo ¢
rotacionado até que o didmetro de acdo toque a aresta. O tubo deve ser rotacionado na
direcdo oposta a dire¢do que o tubo anterior foi adicionado. Os tubos sdo entdo
inseridos conforme este procedimento até que ndo seja possivel nenhuma outra

posicao que o didmetro de acdo ndo ultrapasse as arestas da aleta;
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1° Passo 2° Passo 3° Passo

Aleta

e e e 3 Bend

() Tubo Eliminado

4° Passo 5°Passo ———  Configuracao Final

Ultimo tubo
valido para
0 4° passo

Ultimo tubo
valido para
0 4° passo

Ultimo
tubo valido
da 32 linha

Ultimo tubo
valido da
22linha

Ultimo tubo
vélido da 12
linha

+ Tubos Eliminados

Figura 3.7 — Procedimento de posicionamento dos tubos segundo a “lei de formagao” desenvolvida.

Tendo definido as configuragdes geométricas dos trocadores (Figura 3.8), foi possivel
realizar a confec¢do dos prototipos. Os desenhos dos EFAs, com suas respectivas cotas, sao
apresentados no Apéndice II. A rotina de posicionamento também foi implementada

computacionalmente através de um algoritmo, para que fosse possivel determinar a posi¢ao
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dos tubos para valores de H; intermediarios aos construidos nos protdtipos. Uma interface
grafica, que fornece o desenho da aleta com os respectivos tubos foi desenvolvida com base

neste algoritmo, e serd ilustrada na Se¢do 5.4.3.

29,15 u‘L"_"_
3
J

192, 4

192, 4
o
A

192.4

d

1

o ]
)

7,93
7,93 N 1

59,5

EFA Reto EFA Y2 EFA 1/5

Figura 3.8 — Configuragéo final dos tubos com H;/ H, =1, 1/2 e 1/5, respectivamente.

Foram testados 15 evaporadores, dos quais 14 eram prototipos confeccionados
exclusivamente para os experimentos € o outro era um evaporador idéntico ao utilizado no
refrigerador em estudo (aqui chamado de Original 52 aletas). A Tabela 3.2 mostra 12
evaporadores apenas, ja que exemplares idénticos aos protdtipos #2 (Reto 30 aletas), #4 (EFA
¥ 60 aletas) e #8 (EFA 1/5 30 aletas) foram confeccionados para se avaliar a repetibilidade
com relagdo a construgdo dos mesmos. Dois evaporadores, #10 e #11 (L = 38,4 mm ¢ 46 ¢ 60
aletas, respectivamente), de secao transversal constante (ou seja, retos), foram confeccionados

com o intuito de se analisar o efeito da altura na transferéncia de calor.

Ao contrario dos outros exemplares da familia dos EFA, o trocador Original 52 aletas
apresenta aletas descontinuas (cujo comprimento ¢ igual a 36 mm) que abrangem duas fileiras
consecutivas de tubos. O espacamento entre as aletas ¢ variavel com relacdo a diregdo do
escoamento do ar, sendo maior na se¢dao de entrada e menor na de saida (ver Figura 3.9). No
trocador em questdo, o espagamento entre as aletas ¢ de 15 mm para as aletas que tomam a
primeira e a segunda fileiras de tubos, de 10 para terceira e quarta fileiras e 5 mm para os

pares de fileiras subseqiientes (ou seja, da quinta e sexta até a nona e décima fileiras).
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Figura 3.9 — Algumas das diferencas geométricas entre os evaporadores Original e EFA.

Todos os protétipos foram confeccionados com tubos de cobre com diametro externo
de 8,8 mm. As aletas foram fabricadas em aluminio com 0,25 mm de espessura, exceto as
aletas de base ou estruturais (ou seja, aquelas posicionadas em ambas as extremidades), que
tém espessura de 1 mm. O processo de montagem das aletas sobre os tubos foi realizado pela
empresa Whirlpool SA com uma matriz para montagem das aletas e uma bomba hidraulica

para expansdo dos tubos.
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Tabela 3.2 — Protdtipos e principais parametros dos EFA’s.

Nomenclatura H, Ne de N° de tubos Area gotal Espacam. |Massa total
do evaporar (mm) aletas (m") aletas (mm) (kg)
59,5 60 20 1,40 52 1,242
59,5 30 20 0,78 10,3 1,030
59,5 2 20 0,18 310,0 0,823
29,75 60 15 1,05 52 0,884
29,75 30 15 0,59 10,3 0,843
29,75 2 15 0,14 310,0 0,585
11,9 57 12 0,79 5,5 0,734
11,9 30 12 0,48 10,3 0,643
11,9 2 12 0,12 310,0 0,522
sy 59,5 60 4 0,34 55 0,374
s sk 59,5 46 4 0,27 6,7 0,338
59,5 52" 20 0,99 6,5" 0,846

E—  q° EE3  1°
Numero médio de aletas. Espagamento médio entre as aletas
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3.2.2. Aparato Experimental

Uma bancada experimental foi construida com a finalidade de se obter o
comportamento da queda de pressdo e a transferéncia de calor dos prototipos dos EFA e dos
demais trocadores analisados. O aparato experimental foi projetado segundo as normas
ASHRAE 41.2 (1987), ASHRAE 37 (1988) e ASHRAE 51 (1999). A Figura 3.10 mostra os
principais componentes deste aparato, montado no laboratorio de testes. A Figura 3.11
apresenta um evaporador montado e instrumentado na se¢do de testes pronto para ser testado.
A bancada consiste basicamente de um tinel de vento aberto (circuito de ar), acoplado a um
circuito de dgua que controla a vazao e temperatura da agua, que circula dentro do trocador de
calor. A concepgdo, descrigdo dos circuitos de agua e ar, sistemas de aquisi¢ao e controle,

procedimentos de testes e os limites de operagdo da bancada, serdo apresentados a seguir.

Tlanel de Vento

Secao de Testes

Circuito de Agua

Figura 3.10 — Bancada experimental para evaporadores no-frost e EFA.

Figura 3.11 — Evaporador montado e instrumentado na segdo de testes.
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Escolha do Conceito do Aparato Experimental

Dos trabalhos analisados na revisao bibliografica, os trabalhos de Melo ef al. (2006) e
Lee et al. (2002) foram utilizados como base para a concepcdo da bancada experimental.
Ambos os trabalhos testaram evaporadores semelhantes, porém com estratégias diferentes.
Melo et al. (2006) realizaram testes in-situ, ou seja, no proprio refrigerador em condigdes
reais de operagdo. Ja Lee et al. (2002), optaram por um calorimetro de tinel de vento, onde as
condicdes de operacdo (apesar de diferentes das condi¢des reais do refrigerador) podem ser
mais bem controladas e os parametros medidos com maior precisdo. A bancada utilizada por

Lee et al. (2002) ¢ esquematizada na Figura 3.12.

Mano6metro Diferencial

Misturador
dear

Medicdo de Temperatura naentradado ar Segdo de Teste Tela

Saida do
Ar

Entrada
do Ar

Tela
Fluximetro il Trocado de Calor

Bocais

Tanel de
Placa de Acrilico Banho Medicdo de Vento
Termostatico Temperaturana
saidado ar

Figura 3.12 — Esquema do aparato experimental utilizado por Lee et al (2002).

No presente trabalho, o mesmo principio de funcionamento (tiinel de vento de circuito
aberto) ¢ utilizado. Contudo, baseado nas recomenda¢des das normas ASHRAE (1987, 1988,
1999), foram redesenhadas as dimensdes e o posicionamento das medi¢des de temperatura e

tomadas de pressdo, como apresentado na Figura 3.13.
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Figura 3.13 — Diagrama esquematico mostrando a bancada e suas principais dimensdes e o circuito do ar no
laboratorio de testes.

A seguir serdo descritos em detalhes cada um dos sistemas que compdem o aparato

experimental.

Circuito de Ar

O tinel de vento de ciclo aberto ¢ o elemento principal do circuito de ar, o qual ¢
composto por cinco sistemas bésicos: 1) sistema de controle de temperatura ambiente; ii)
sistema de bombeamento de ar; iii) se¢do de teste; iv) sistema de medi¢ao de vazao de ar e v)

isolamento térmico. Estes componentes estao dispostos conforme apresentado na Figura 3.13.

O sistema de controle da temperatura ambiente compreende um condicionador de ar
do tipo split de 17100 Btu (5 kW) de fabricacdo Consul (modelo CBI180BBNA), um
microcontrolador de chaveamento (Eurotherm, modelo 2016¢e) e um temporizador (DIGImec,
modelo DTE-1). Originalmente, o condicionador de ar ja disponibilizava um controle de
temperatura, porém, sua banda de controle variava em torno de + 2°C. Esta banda de controle
ndo era pequena o suficiente para se atingir condigdes de teste estaveis. Como os testes
realizados seriam em regime permanente, variagdes de temperatura desta magnitude
exerceriam uma influéncia significativa na temperatura de entrada do ar no tinel de vento.
Como o tunel de vento ¢ de circuito aberto, a temperatura do ar na entrada do tinel ¢ a propria

temperatura ambiente do laboratério. Assim, de forma a se manter uma banda de variagdo da
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temperatura ambiente inferior a £0,5°C, um sistema externo de controle da temperatura

acoplado ao condicionador de ar teve de ser desenvolvido.

Para realizar o controle externo, o sensor de temperatura original do condicionador de
ar, que se encarregava de ligar e desligar o compressor, foi desconectado. No lugar deste
sensor, foi conectado um microcontrolador que, ao invés do sensor original, disponibiliza um

ajuste variavel da banda de controle.

Um temporizador também teve de ser acoplado ao sistema, para garantir que o
compressor ndo partisse antes que as pressdes dentro dos componentes do sistema de
refrigeracdo estivessem equalizadas. Caso isso ocorresse, a poténcia consumida pelo
compressor seria muito elevada e também a vida util do mesmo seria reduzida drasticamente,
j& que o compressor teria que partir contra altas pressoes. Foi realizado um teste e verificado
que as pressoes dentro do sistema de refrigeracdo do condicionador de ar se estabilizavam em
torno de 60 segundos, intervalo de tempo este configurado no temporizador para garantir que

o compressor sO realizasse a partida apos a equalizacao das pressdes.

A distribui¢@o das temperaturas no interior do laboratdrio foi medida por 9 termopares
do tipo T. Como o microcontrolador possuia apenas um unico canal de medi¢do de
temperatura, foi realizada uma média fisica das 9 medig¢des, isto €, todos os terminais de
constantan foram conectados no terminal negativo e os de cobre no terminal positivo. Apds a
implementagao do sistema de controle de temperatura ambiente a variacao da temperatura da

sala passou de + 2°C para + 0,4°C.

O sistema de bombeamento de ar é composto por um banco de 2 trocadores de calor
(tubos de cobre e aletas de aluminio, com espagamento de aleta de 5 mm, area frontal de
0,084 m”? e 500 mm de comprimento), um reservatorio de agua de 5 litros, uma bomba de
agua de 17W (Askoll, modelo CB602440), um circuito de dutos isolados termicamente por
uma manta elastomérica de 6 mm de espessura, um ventilador radial de velocidade variavel de
51 W (EBM Papst, modelo G1G144-AE13-50), uma fonte de alimentagdo para o ventilador
(fonte de tensao variavel MCE, modelo 3001) e um bocal divergente com uma tela e feltro na

saida. A Figura 3.14 mostra um diagrama esquematico deste sistema.

O ar ambiente, a uma temperatura controlada, passa pelo banco de trocadores de calor,
cuja fungdo ¢é evitar que a temperatura do ar que entra no tinel de vento sofra variagdes
significativas. A adig¢do deste sistema de estabilizagdo ¢ um controle de temperatura adicional
que visa reduzir ainda mais a banda de variagdo da temperatura ambiente obtida com o

controle de temperatura descrito anteriormente.
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Figura 3.14 — Diagrama esquematico do sistema de bombeamento de ar.

Agua proveniente do reservatério, mantida a temperatura ambiente, circula pelos
trocadores de calor. Como a capacidade térmica da dgua ¢ bem maior do que a do ar,
eventuais mudangas bruscas de temperatura do ar ambiente devido a banda de controle nao
afetam de maneira significativa a temperatura do reservatério de agua. Desta forma, ao passar
pelo banco de trocadores, o ar cede ou recebe calor e tende a ficar & mesma temperatura da
agua, ou seja, com uma variagdo de temperatura menor do que aquela devido a banda de
controle. Com a adi¢do deste sistema, a banda de controle foi reduzida de + 0,4°C para

valores dentro dos niveis de incerteza dos termopares (ou seja, da ordem de + 0,2°C).

ApOs passar pelo banco de trocadores, o ar ¢ encaminhado através do circuito de dutos
termicamente isolados para o ventilador radial onde, por meio de uma variacdo da tensdo da
fonte de alimentagdo, € possivel variar a vazao de ar que passa pelo tinel de vento. Depois de
passar pelo ventilador, o ar atravessa uma se¢do divergente cuja finalidade ¢ orientar e
uniformizar o escoamento de ar na entrada da se¢do de testes. A faixa de operagdo da vazio
de ar fornecida pelo sistema de bombeamento é de 10 a 110 m’/h. Ao sair do bocal

divergente, o ar adentra a secdo de testes.

A se¢do de testes ¢ composta por um compartimento para acomodar os trocadores de
calor e pelas tomadas de temperatura e de pressdo. O compartimento foi construido em
poliuretano e montado de maneira a acomodar trocadores de calor de diferentes tamanhos. A
sua principal finalidade ¢ isolar termicamente do ambiente externo o trocador a ser testado e
garantir que todo fluxo de ar fornecido pelo ventilador passe pelo trocador de calor (ou seja,

impedindo vazamentos).

As tomadas de temperatura foram realizadas com termopares do tipo T, soldados com
estanho dentro de massas térmicas de cobre (Figura 3.15) que evitam a oscilagdo excessiva da
temperatura durante a medi¢do. Foram colocados 3 pontos de medigdo a montante ¢ 3 a

jusante do trocador a ser testado, conforme mostra a Figura 3.16.
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Para as medigdes de pressdo, foram construidas duas tomadas, uma a montante e outra
a jusante. As tomadas de pressdo foram realizadas com tubos de PVC de 10 mm de diametro,
com cinco furos de 1 mm de didmetro, espagados entre si de 50 mm entre si na dire¢do
transversal ao escoamento (Figura 3.17). Os tubos de PVC sdo conectados aos terminais de

um transdutor de pressdo diferencial (DRUCK LXP1010). A precisdo do transdutor ¢ de

+0,25 Pa (+ 0,5% do fundo de escala), onde o fundo de escala do instrumento ¢ de 49,5 Pa.

Termopar

tipo T
A
L e
Estanho de jungéo . e
do termopar o o
—
Massa térmica /
de cobre / Y
5mm
10 mm

Figura 3.15 — Corte lateral das tomadas de temperatura.
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Figura 3.16 — Vista superior em corte da seco de testes ilustrando as tomadas de temperatura e pressao.
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Figura 3.17 — Montagem das tomadas de pressdo na segdo de teste do tiinel de vento.

50mm | 50mm | 50mm | 50mm | 50mm | 50mm

O sistema de medi¢do de vazdo de ar ¢ composto por uma placa de bocais, um
transdutor de pressdo e por duas telas com feltro. Apds atravessar a secdo de testes, o ar
encontra uma tela perfurada (com furos de didmetro igual a 3 mm) junto de um feltro cuja
finalidade é uniformizar a temperatura ¢ a velocidade na entrada do sistema de medicao de
vazao. Em seguida, o ar passa por uma placa de 5 bocais de aluminio (Helander Metal) com
diametros variando de 19,05 mm a 31,75 mm. A montante e a jusante dos bocais sdo
posicionadas tomadas de pressdo semelhantes as da Figura 3.17. As tomadas de pressdo sao
entdo conectadas a um transdutor de pressao diferencial (DRUCK LXP1510), cuja precisao €

de 5 Pa (+ 0,5% do fundo de escala), onde o fundo de escala do instrumento € de 995 Pa.

Outro componente de fundamental importancia para o circuito de ar ¢ o isolamento
térmico. Este tem a funcdo de isolar termicamente, do ambiente externo, o fluxo de ar entre os
pontos de medigdo de temperatura a montante ¢ a jusante da se¢do de testes. Como um dos
parametros de interesse dos testes € a capacidade de transferéncia de calor inferida por um
balango de energia no fluxo de ar, ¢ de suma importancia minimizar a perda de calor para o
meio externo e estiméa-la de forma precisa esta perda. Com o intuito de se obter um
isolamento eficaz, as paredes do tinel de vento foram construidas com uma camada dupla de
chapas de ago galvanizado de 10 mm de espessura preenchida com 1a de rocha (k = 0,045

W/m.K), conforme mostra a Figura 3.18.



Evaporador de Fluxo Acelerado (EFA) 47

Chapas de
Corte de uma vista lateral do tinel de vento aco Externa
\ BN YT 9 75 9 9 P
N Chapa de
La de rocha 5 Unido
A
£
£
S Chapas de
= > aco Interna

Direcao do
B
escoamento de ar

5=
/

_—

10 mm

Figura 3.18 — Isolamento térmico do tiinel de vento

Para verificar se a espessura do isolamento térmico estipulada no projeto do tunel de

vento (o7 = 100 mm) era adequada, foi admitida a seguinte condi¢dao de operagao critica:
- Temperatura interna (7, ): 40°C
- Temperatura externa (7, ): 20°C
- Coeficiente de convecgdo interna (4, ): 15 W/m’K

- Coeficiente de convecgdo externa (4, ): 5 W/m’K

- Area da superficie de troca (admitida como a area superficial interna calculada com
base no perimetro na saida da secdo de testes, 4): 2,1 m’
A taxa de transferéncia de calor pelas paredes do tinel de vento devido ao isolamento

(Q'W) pode ser estimada através da seguinte equagao:
0, =UA(T,-T,) (3.35)

O coeficiente U pode ser determinado fazendo uma anélise de ordem de grandeza a
partir das condigdes descritas acima. Desta andlise, pode-se verificar que a resisténcia térmica
dominante ¢ devida ao preenchimento de 12 de rocha (10 vezes maior que a convecg¢ao interna

e 50 vezes que a externa). Logo, ¢ possivel escrever a seguinte expressao,
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1 k
Ur—oo——x —
i+é+i 5T (336)
h, k h

Os seguintes valores foram entao obtidos das Eqgs. (3.35) e (3.36), chegando em,

U=~0,45W /m*K (3.37)
0, =9W (3.38)

Como a capacidade de transferéncia de calor dos evaporadores se mantém, em média,
em torno de 120 W para os experimentos aqui apresentados, chega-se a uma perda percentual

de calor dada por,

: 9
0,[%] = =7.5% (3.39)
A principio, admitiu-se este valor como apropriado para os requisitos de projeto, ja
que esta perda de calor pode ser de certa maneira corrigida por meio do procedimento descrito
acima. No entanto, apds a construcao do tlnel, percebeu-se a existéncia de uma perda de calor
maior do que aquela estimada pela analise da condug@o unidimensional pelo revestimento de
1a de rocha. Esta perda de calor podia ser verificada quando se comparava a transferéncia de

calor o obtida pelo lado da 4gua e do ar.

Apds uma analise mais detalhada, observou-se que a fuga de calor poderia ocorrer nas
emendas entre as chapas internas e externas, promovendo um °‘efeito aleta’. Assim, foi
necessaria a adicdo de uma camada de isolamento de poliuretano (espessura de 10 mm) na
parte interna de todo o tunel, conforme mostra a Figura 3.19. Apds a colocacdo da camada
extra de isolamento, alcangou-se uma reducao de 50% da perda de calor, ou seja, a perda foi

reduzida para valores em torno de 4,5 W para condigdes de operagdo mais criticas.

Em face da reduzida altura da se¢do transversal da secao de testes (60 mm), ndo se
observou estratificacdo significativa de temperatura na direcdo vertical. Logo, as trés tomadas
a montante e as trés a jusante, posicionadas numa mesma altura no centro da secc¢ao

transversal, foram suficientes para se obter medidas representativas da temperatura do ar.
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Figura 3.19 — Implementacdo do isolamento térmico adicional

4

Circuito de Agua

O circuito de dgua € composto por 6 componentes: 1) um banho termostatico, ii) uma

Motor-Bomba

Banho Termostatico

substitui¢do ou a manutengdo do evaporador sem a necessidade do desligamento do circuito

bomba, iii) um evaporador, iv) um filtro, v) um medidor de fluxo de massa e vi) duas sondas
de medicdo de temperatura. Um by-pass apds a descarga da bomba permite realizar a

de agua. A Figura 3.20 mostra a disposi¢do dos componentes.

Fluximetro
Tipo Coriollis

Filtro

Evaporador

Figura 3.20 — Diagrama do circuito de agua.
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O banho termostitico (MICROQUIMICA, modelo MQBTCA-100) controla a
temperatura da agua, a qual ¢ enviada ao evaporador por meio de uma bomba de rotagao
variavel (Procon, modelo 113E025F31BC100) acionada por um motor elétrico (WEG,
modelo IP 55 - Carcaga 63). O motor ¢ controlado por um inversor de freqiiéncia (WEG,
modelo CFW090003T3848PSZ) que permite variar a rotagdo da bomba entre 100 e 1200
RPM, fornecendo uma vazao de 0,01 £/min a 5,00 £/min. Em seguida, a 4gua passa por um
filtro (Cuno, modelo 1BR) que evita a passagem de impurezas pelo medidor de fluxo de
massa (MicroMotion, modelo RFT9712). Este instrumento trabalha na faixa de 0 - 350 kg/h
(20,72 kg/h) (a calibracdo e o calculo da incerteza deste equipamento estdo apresentados no
Apéndice III). A montante e a jusante do evaporador foram instalados dois termopares de
sonda do tipo T, com incerteza de medi¢do de +0,1°C (o valor de incerteza aqui apresentado ¢
fruto de andlises de incertezas e calibragcdes previamente realizadas em outros experimentos
que utilizaram estes mesmos tipos de termopares e em condi¢des semelhantes — Silva, 2008).

A montagem das sondas foi realizada como apresentado na Figura 3.21.

L
Termopar
Niple1/4"  Silicone de Imerséo
{ . — n
Cu(®) Solda @=0,02" (0.5 mun)
)
I O
| ]
Co ()

Buchas

(Teflon) |~ Escoamento de

Agua
Tampao 1/4"

Figura 3.21 — Montagem das sondas de imersdo (Gongalves, 2004).

Sistemas de Aquisi¢dao e Controle

O sistema de aquisi¢cao ¢ composto por uma unidade de aquisi¢do (Agilent/HP, modelo
34980A) com uma placa multiplexadora de 40 canais. Esta unidade ¢ conectada a um
microcomputador (Pentium 4, 3 GHz) via cabo USB. Na placa multiplexadora ¢ realizada a
leitura dos sinais tensao de 27 termopares, 2 transdutores de pressao e do medidor de fluxo de
massa. Como estes dois ultimos tém sinal de saida na forma de corrente, foram adicionados
resistores em série com o circuito de cada um destes equipamentos para que se pudesse

realizar a leitura do sinal de tensdo.

Para realizar medigdes de temperatura com termopares, € necessario conhecer a

temperatura de uma junta de referéncia. Um bloco isotérmico (caixa metdlica com um
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isolamento interno e externo de 5 mm de espessura de poliuretano) foi construido contendo
todas as juntas dos termopares. Trés termistores igualmente espagados entre si foram também
inseridos dentro do bloco. Os termistores tém a fun¢do de obter a temperatura dentro do bloco
isotérmico, a qual ¢ utilizada como referéncia nas medi¢des de temperatura dos termopares.
Os procedimentos de calibragdo dos termopares estdo descritos no relatoério de calibragdo

EMBRACO (2002).

O controle de todo aparato experimental foi realizado por um painel de controle que
permite acesso a todos os comandos de acionamento e controle dos equipamentos elétricos do
tunel e do circuito de dgua. Um diagrama elétrico do painel de controle é apresentado na

Figura 3.22.

O acionamento de todos os equipamentos acontece de forma manual por meio de
chaves e contactoras. O sistema de protecdo ¢ igual para todos os componentes e baseia-se na
utilizagdo de fusiveis e de uma chave de emergéncia localizada num ponto de facil acesso no

painel de comando (Figura 3.23).
Procedimento de Testes

O procedimento experimental se inicia com a montagem e instrumentagdo do
evaporador na se¢do de testes (Figura 3.11). O aparato experimental ¢ ligado e a temperatura
de entrada da dgua ¢ ajustada no banho termostatico. A vazao de ar ¢ ajustada, bem como a
temperatura de entrada do ar, através do sistema de controle de temperatura ambiente. A
vazao de agua ¢ ajustada de modo que uma diferenga de aproximadamente 4,0°C seja
estabelecida entre as temperaturas de entrada e saida do evaporador. Por volta de 50 a 80
minutos — dependendo dos valores de vazdo de 4gua e ar — s30 necessarios para alcangar
regime permanente. O critério adotado para verificar se a condi¢ao de regime permanente foi
alcangada se baseia em um ajuste linear de todos os pontos de medi¢do durante um intervalo

de 30 minutos (Figura 3.24), na forma,
ft)=a-t+b (3.40)

Caso o médulo da diferenca entre o ponto inicial e cada ponto do intervalo seja menor

do que trés desvios-padrao (Eq. (3.41)), o teste ¢ considerado estavel.

£ (t0s) = £10,) <3-DP (3.41)
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Figura 3.22 — Diagrama elétrico da instalacdo dos equipamentos do aparato experimental.
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Figura 3.24 — Ajuste linear para verificagdo do critério de regime permanente.

A transferéncia de calor no evaporador ¢ calculada com base no balango de energia

mostrado na Figura 3.25.
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Figura 3.25 — Balancgo de energia no evaporador entre os lados da agua e do ar e perfil de temperatura do lado do
ar ao atravessar a se¢do de testes.
Do balango de energia da figura anterior, podemos escrever as seguintes expressoes

para a troca de calor do lado da agua e do ar,
Qw = pr)wcpw (Tw,l - Tw,o) (342)
Qa = paVacpa (Ta,o - Ta,i) + Qa,corr (343)

onde O

a,corr

¢ obtida da Eq. (3.35), substituindo 7; por 7.

A taxa de transferéncia de calor calculada com base nas correntes de ar e de agua (Egs.
(3.42) e (3.43)) sdo comparadas e um desvio relativo menor que £5% entre os resultados
assegura a confiabilidade (por exemplo, auséncia de vazamentos de ar e fuga de calor) das

medi¢des da taxa de transferéncia de calor do lado do ar.

Depois de verificada a montagem e a medi¢do adequada da transferéncia de calor do
lado do ar, o procedimento de obtengdo das medi¢des finais da taxa de transferéncia de calor e
queda de pressdo ¢ iniciado. Neste procedimento, a vazdo de dgua pelos tubos ¢ aumentada,

de modo que a diferenca entre a temperatura da entrada e da saida da agua seja de
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aproximadamente 0,5°C. Com isso, ¢ possivel admitir que capacidade térmica do fluxo de
agua seja infinitamente maior do que a da corrente de ar, o que aproxima a situagdo real do
caso especial em que ndo ha distingdo entre os arranjos em contra-corrente € em correntes
paralelas. Desta forma, as Eqgs. (3.13) e (3.14), juntamente com o balango de energia do lado

do ar, podem ser utilizadas para calcular a taxa de transferéncia de calor, O, e o coeficiente

de transferéncia de calor externo, A.

Apbs o aumento da vazdo de agua, o ensaio passa novamente pela verificagdo do
critério de estabilizagdo mencionado anteriormente e as medidas referentes ao intervalo de 30
minutos sdo gravadas. Apenas os dados referentes ao ensaio com variagao de 0,5°C entre as
temperaturas de entrada e saida da dgua sdo utilizados na analise de dados, j& que os dados
referentes aos testes com a diferenca de 4,0°C apenas fazem parte do procedimento

experimental para verificacdo da montagem e de uma medicao adequada.
Andlise de Dados

Sdo trés os parametros de interesse dos ensaios experimentais: a condutancia térmica

do lado do ar, 77,hA, a taxa de transferéncia de calor, 0, ¢ a queda de pressio, todos em

funcdo da vazao de ar.

Nos presentes experimentos, a taxa de transferéncia de calor foi obtida da Eq. (3.43).
Alguns autores (Karatas et al., 2000) e a propria norma ASHRAE 33 (2000) recomendam que
a taxa de transferéncia de calor seja avaliada a partir de uma média aritmética entre aquelas
calculadas por meio de balancos de energia nos lados do ar e da agua. Porém, uma vez que
aqui a incerteza experimental associada a diferenca de temperatura do lado da agua é muito
alta (a diferenca de temperatura imposta nos testes ¢ apenas 5 vezes maior que a incerteza de
medi¢do da sonda de temperatura), esta contribuiria significativamente para elevar as
incertezas de medi¢ao. Logo, optou-se por utilizar, no presente trabalho, somente o balanco de
energia do lado do ar, onde os valores de c,, € p, sdo avaliados na temperatura média

aritmética entre a entrada e a saida do fluxo de ar.

A conduténcia térmica do lado do ar, 77,44, ¢ avaliada a partir da Eq. (3.13), na forma,

= Q=TT =T, (.44)
(Ta,o - Ta,i)
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onde T,, ¢ a média aritmética entre a temperatura da agua na entrada e na saida do evaporador,
corrigida para incluir o pequeno efeito da resisténcia térmica combinada da condugdo pela

parede do tubo e da convecgdo (escoamento interno).

De acordo com a norma ASHRAE 51 (1999), a vazdo de ar, em [m’/h], pode ser

calculada em funcdo da diferenca de pressdo medida nos bocais (AF,, em [Pa]), fornecida

pela seguinte expressao,

V. =3600C,A4,Y Lﬂ
Poi(1=57)

(3.45)

7 . 3 7 . ’
onde p,, ¢ a densidade do ar na entrada, em [kg/m’], e 4, é soma das areas de saida dos

. 2 r ~ ~ , ~ . , .
bocais, em [m°]. S ¢ a relagdo de contragdo do tunel em relacio aos bocais, C, € o coeficiente

de descarga e Y € o coeficiente de expansao dos bocais, obtidos por,

. d, (3.46)
DT
C, =09986-000 1346 (3.47)
JRe, Re,
Y =1-[(0,548+0,718)(1- )] (3.48)

onde D, ¢ o diametro hidraulico do tinel e d., (=4/44, /7 ) é o didmetro equivalente dos

bocais. a e Re, sdo calculados por,

a= i (3.49)
F,,, +AF,
1097 — (3.50)
Rea = 60/1 CddeqY pb,iApb
ab

A queda de pressao do lado do ar através do evaporador, AP, , ¢ obtida diretamente a

evap ?

partir da medi¢do do transdutor de pressdo do evaporador, em fung¢ao da vazao de ar.

As incertezas médias experimentais para a condutincia térmica global do lado do ar,
transferéncia de calor pelo lado do ar, pelo lado da agua e para a queda de pressdo sao

apresentadas na Tabela 3.3.
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Tabela 3.3 — Estimativa das incertezas médias para os principais resultados experimentais.

Varisvel n,hA 0, 0,(0,5°C) | 0Q,(4,0°0) AP

e

% 7 5 30 9 20

A metodologia aplicada na estimativa das incertezas esta apresentada no Apéndice IV.

Limites Operacionais da Bancada

Os limites de operacao do aparato experimental sdo os seguintes:
e Transferéncia de calor: 50 — 300 W
e Faixa de vazio dear: 17— 112 m’/h
e Faixa de vazdo massica de dgua: 0 — 350 kg/h
e Temperatura maxima de trabalho do lado dgua: 60°C;
e Temperatura minima de trabalho do lado da dgua: 5°C acima da ambiente;
e Temperatura de trabalho do lado do ar: de 20°C a 25°C.

Os limites dimensionais para da se¢do de teste para teste de trocadores de calor sdo

ilustrados na Figura 3.26.

Parimetro Valor Maximo
(mm)
Altura 60
Comprimento 450
Largura 500

Figura 3.26 — Descrigao das dimensdes dos limites dimensionais da se¢ao de teste.

3.2.3. Resultados experimentais

Os 15 prototipos descritos no item 3.2.1 foram testados para uma faixa de vazao de ar

entre 34 a 102 m’/h. Foram realizados cinco ensaios por evaporador, para valores de vazio
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igualmente distribuidos dentro da faixa citada, com a temperatura do ar na entrada variando
entre 20,5 ¢ 28,1 °C e a temperatura média da agua aproximadamente igual a 36 °C. Ao todo,

foram obtidos 73 pontos experimentais.

Na Figura 3.27 s@o apresentados os resultados para a condutancia térmica do lado do
ar. Percebe-se que, em geral, os trocadores com maiores areas de troca exibem os maiores
valores deste parametro. O maior valor de 77,h4 foi alcangado pelo evaporador Original 52
aletas, embora este ndo apresente a maior area de troca. Este resultado se deve provavelmente
a presenca das resisténcias de degelo (que sé existem no evaporador Original 52 aletas), as
quais restringem a passagem do escoamento pelas folgas e induzem um maior fluxo de ar pelo
feixe central de tubos (Figura 3.28), aumentando sensivelmente a troca de calor. A auséncia
destas resisténcias nos EFA deixa dois canais laterais (ou de by-pass), de pequena impedancia
ao escoamento de ar, o que faz reduzir a vazao de ar pelo feixe e, conseqiientemente, a troca
de calor. Outro fator que contribui para a intensifica¢do da transferéncia de calor no trocador
Original ¢ a presenca de aletas descontinuas (ver Figura 3.9) que, por forcarem

periodicamente o desenvolvimento das camadas-limite, aumentam a troca de calor.
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Figura 3.27 — Resultados experimentais para a condutancia térmica global do lado do ar.
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Direcéo do
escoamento

Resisténcia de degelo

(@) (b)

Figura 3.28 — Perfis de velocidade (magnitude do vetor) para os evaporadores (a) Original e (b) EFA Reto,
obtidos a partir de simulagdes em CFD°.

Na Figura 3.29 sdo exibidos os resultados do coeficiente de transferéncia de calor do
lado do ar, calculados a partir da divisdo dos resultados experimentais de 7,h#A4 pela area
superficial de cada um dos evaporadores testados. Nestes resultados, admite-se que a
eficiéncia da superficie ¢ igual a unidade para todos os trocadores. O coeficiente de
transferéncia de calor se mostrou maior para os evaporadores sem aletas e diminui com o
acréscimo da area de troca. Isto acontece provavelmente porque as aletas, de certa forma,
uniformizam o escoamento do ar e quebram as grandes estruturas tridimensionais do
escoamento, as quais promovem uma maior transferéncia de quantidade de movimento e de
calor. Para um mesmo valor de espagamento entre aletas, os trocadores com maior nivel de
aceleragdo (EFA 1/5 e 1/2) exibiram maiores valores para o coeficiente de transferéncia de
calor, o que demonstra uma influéncia da aceleragdo dos EFA sobre a troca térmica.
Entretanto, para as amostras com maiores nimero de aletas, esse efeito ndo se mostrou tao
evidente. Acredita-se que este efeito se deva a influéncia da vazao de ar pelos canais de by-

pass nos EFA, efeito este que serd explorado com maiores detalhes na Se¢ao 6.1.2.

Na Figura 3.30 sdo apresentadas ainda comparagdes entre os protdtipos de mesma
configura¢dao, com o objetivo de avaliar potenciais discrepancias decorrentes de variagdes na
fabrica¢do ou na montagem dos trocadores na se¢ao de teste (repetibilidade). Como pode ser
visto na figura, ndo foi obtida nenhuma variacdo significativa, j& que os resultados foram

reproduzidos dentro da faixa de incerteza de medigao experimental.

% CFD vem da sigla em inglés Computational Fluid Dynamics
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Figura 3.29 — Coeficiente de transferéncia de calor experimental.
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Figura 3.30 — Verificacao da repetibilidade do UA entre alguns dos protétipos testados.

A Figura 3.31 mostra uma comparacao da queda de pressdo em todos os evaporadores

testados. Como era de se esperar, os EFA com maior nivel de aceleracao (1/5 e 1/2) foram os

que apresentaram os maiores valores deste parametro. Nestes resultados, destaca-se o fato de



Evaporador de Fluxo Acelerado (EFA) 61

o EFA 1/5 2 (sem aletas) apresentar uma queda de pressao maior do que aquela do EFA 1/5
30. Como o EFA 1/5 30 possui maior nimero de aletas (ou seja, maior area de contato com o
ar do que o EFA 1/5 2), esperar-se-ia que a sua queda de pressdo fosse maior. Uma possivel
explicagdo para este inesperado resultado pode ser atribuido ao fato que a maior queda de
pressdo no EFA 1/5 2 seja devida a existéncia de um escoamento secundario (devido a grande
reduc¢do da secdo transversal) (Schlichting, 1968), o qual contribui para um aumento das
perdas por atrito. Com o aumento gradativo do niimero de aletas, o escoamento se torna mais
organizado (j& que o escomento secundario ¢ suprimido) e as perdas sdo reduzidas (como no
caso do EFA 1/5 30). Este comportamento ¢, entretanto, limitado pelo nimero de aletas que,
ao aumentarem além de um determinado limite (neste caso, entre 30 e 60), provocam um

aumento mais acentuado da queda de pressao.

Embora a redugado da se¢do transversal também ocorra no EFA 1/2 2, esta ¢ menor em
intensidade, de forma que a influéncia do niimero de aletas na redug¢do da queda de pressao
nao ¢ observada nos dados experimentais. Embora se tenha especulado algumas explicagdes
acerca dos resultados citados acima, um estudo mais detalhado deve ser realizado para

confirmar ou buscar maiores detalhes a respeito dos resultados obtidos.
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Figura 3.31 — Queda de pressdo experimental dos evaporadores testados.
Na Figura 3.32 sdo apresentados os resultados de repetibilidade para a queda de

pressdo do lado do ar. Os resultados mostram uma pequena divergéncia entre os valores

obtidos para o EFA 1/5 30 aletas. Este desvio pode ser atribuido a variagdes na montagem da



62 Evaporador de Fluxo Acelerado (EFA)

secdo de testes, ja que para as velocidades mais altas encontradas nos EFA 1/5, qualquer
variacdo geométrica na secdo de teste pode resultar em algumas unidades de variacdo de
pressdo. Outras operagdes de montagens e desmontagem foram realizadas e verificou-se que
os testes se apresentaram sempre entre os dois resultados mostrados na Figura 3.32. O valor
final para a queda de pressao foi assumida como sendo uma média entre estes dois resultados,

tendo sido ensaiadas mais de uma vez todas as amostras do EFA 1/5.
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Figura 3.32 — Verificacdo da repetibilidade da queda de pressao.

Como nos EFA existe uma aceleragdo significativa do escoamento, uma parcela da
variagdo de pressdao mostrada nas figuras acima pode ser recuperada, j& que uma parte da
queda de pressdo ¢ devida a perdas irreversiveis (atrito) e outra a perdas reversiveis

(aceleragao).

A parcela devida somente a friccdo pode ser obtida (depois de ja descontadas as
perdas localizadas de entrada e saida) pela combinacdo das equagdes da conservacao da massa
e quantidade de movimento do escoamento atravessando um incremento de volume de

comprimento dz (Figura 3.33), como segue,

—dp=dp, — pVdy (3.51)

—_— ~
total fricgGo  aceleragdo
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Figura 3.33 — Angulo 6 em um incremento de comprimento dz no EFA.
Como,
m
< = oV 3.52
4 P (3.52)
m m
—dp=dp, +—2d| —¢ (3.53)
) (pAc J
Assumindo que p = p,, = constante, tem-se que,
m (1
—dp=dp,+-e gl L (3.54)
Como,
d 1 =(—1)LdAC (3.55)
A, A’
.2
- M 3.56)
—dp=dp, - A3dAC 3.
Sabendo que dA. ¢ conhecida a priori para o EFA,
dA
dA, = = —dz (3.57)
dz dz

Como A. = WH, da Figura 3.33 temos que dH/dz = -W tan8,
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A
Uy yiane (3.58)
dz dz
Assim,
I’i’l 2
—dp=dp, +—*—=Wtandz (3.59)

m c

Integrando a equagdo anterior de 0 a L,

Py L .2
~[dp=ap, + [T W tan dz (3.60)
De 0

m--c

Como A. = WH e 8 ¢é constante, tem-se,

—(p,—p)=4p +m“2tan‘9j dz (3.61)
T e H ()

Como H(z) = H, — (H,— H;)z/L = H, — z tan0, pode-se avaliar a integral da Eq. (3.61)

por,

L L L
J’ CjZ :.[ 1 . dZ :|: 1 2:| _ L(22H2 —tan&L) . (362)
v H ' (z) < (H,—-ztan@) 2tanO(H, —ztan®)” || 2H, (H,—tan6L)

Substituindo o resultado da Eq. (3.62) na (3.61), tem-se que,

m, tan® L(2H,—tan@L)

~(p.—p)=Ap, + (3.63)
) = A e (i —tandL)’
Assim, a queda de pressdo devida somente ao atrito pode ser dada por,
.2
m,tan@ L(2H,—tandL)
A = _ _"a 2
Apy (p.—py) oV 21, (H, —tandL)’ (3.64)

Atrito Total

Aceleragdo

A Figura 3.34 mostra os resultados utilizando a Eq. (3.64). Observa-se que o efeito da
aceleracdo sobre a queda de pressdo foi significativo apenas para os EFA 1/5, onde uma
reducdo em torno de 37% da variagdo de pressdo ¢ atingida depois de descontado o efeito da

aceleragdo. Vale a pena ressaltar que, na pratica, uma parcela do termo de aceleragdo pode ser
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recuperada com a expansao na saida do evaporador. Entretanto, nos experimentos, a secdo de
testes foi concebida de forma que a dimensdo H, fosse mantida por uma distancia de 0,2 m a

partir da se¢do de saida do trocador.

80 T T T
—m—Evap. #1 - Reto 60 —a—Evap. #7 - 1/5 57
--Evap. #2 - Reto 30 ---Evap. #8 - 1/5 30
I ->-Evap.#3-Reto 2 -=-Evap.#9-1/52 ]
—e—Evap. #4 - 1/12 60 —e—Evap. #10 - Mini 60
--O--Evap. #5 - 1/2 30 -<--Evap. #11 - Mini 46
60| -»¢-Evap.#6-1/2 2 —v—Evap. #12 - Original 52
S
o, L ,
)
T
0
8
g 40
()
k=)
(1]
o L i
[
S
o
20
0
20 80 100 120

Vazao [m/h

Figura 3.34 — Queda de pressdo sem o efeito da aceleragdo do escoamento.

3.2.4. Conclusoes Parciais

Nesta secdo foram apresentados os resultados experimentais para a queda de pressdo e
para a transferéncia de calor para varias configuragoes dos EFA. Pdode ser verificado que o
efeito de aceleracdo ¢ significativo no coeficiente de transferéncia de calor, porém, a area de
troca se mostrou o fator predominante para a determinagdo da condutancia térmica do lado do
ar. Comprovou-se também o efeito positivo sobre a transferéncia de calor da presenca das

resisténcias de degelo no evaporador Original.

A queda de pressdao se mostrou sensivelmente mais elevada nos EFA 1/2 e 1/5. O
efeito de variacao de pressdo decorrente da aceleracao se mostrou significativo somente nos

EFA 1/5.

Da necessidade de se realizar uma otimizagdo da configuracdo de EFA mais adequada
para operacdo em um refrigerador doméstico, surgiu a motivagao para o desenvolvimento de

um modelo matematico para predizer o comportamento da transferéncia de calor e da queda
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de pressdo do lado do ar. Como sera mostrado a seguir, o0 modelo tedrico do evaporador foi
desenvolvido para ser incorporado ao cddigo de simulacdo do sistema de refrigeragdo. Por
este motivo, ele precisa ser de facil implementacdo e, naturalmente, apresentar boa

concordancia com os dados experimentais.

3.3. Modelo Matematico do EFA

Uma metodologia de célculo foi desenvolvida com o intuito de se obter a queda de
pressdo e a transferéncia de calor em fun¢do da geometria e das condi¢des de operacdo do
trocador de calor. Nos estagios iniciais do desenvolvimento do modelo, buscou-se a
elaboragdo de correlagdes semi-empiricas para os fatores j e f médios que fossem simples e
pudessem ser escritas em funcdo de pardmetros adimensionais como o nimero de Reynolds e
parametros geométricos como o espacamento entre aletas e a razao entre as alturas das segdes
de entrada e de saida do escoamento do ar. Entretanto, tal abordagem ndo foi bem sucedida,
principalmente, pela dificuldade em estabelecer uma escala de comprimento caracteristica em
um escoamento de secdo transversal varidvel. Desse modo, foi impossivel construir
correlacdes simples de perda de carga e transferéncia de calor que reproduzissem os dados
experimentais das trés configuragdes de EFA (e que fossem validas para configuragdes

intermedidrias a serem avaliadas durante o exercicio de otimizagao).

Baseada no trabalho de Yang et al. (2006), a abordagem bem-sucedida na avaliagdo
dos EFA do presente trabalho consiste em dividir o evaporador em volumes de controle (VC)
na direcdo do escoamento (Figura 3.35), e calcular a transferéncia de calor ¢ a queda de
pressao em cada VC como se este fosse um trocador de calor independente. Como nos EFA a
velocidade e o nimero de Reynolds locais mudam ao longo do escoamento do ar, tal
abordagem tem mais flexibilidade do que as correlagcdes médias (ou seja, um unico VC), ja
que também possibilita a avaliagdo da variagdo da densidade de aletas na direcdo do
escoamento (arranjo normalmente encontrado em evaporadores no-frost devido a maior
propensdo a formacdo de geada na entrada do evaporador). Assim, de modo a calcular a
transferéncia de calor e a queda de pressdo totais, as equagdes de conservacdo da massa,
quantidade de movimento e energia devem ser integradas ao longo de cada VC e a

transferéncia de calor e a queda de pressao somadas desde a se¢cdo de entrada até a de saida.
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Figura 3.35 — Divisdo do evaporador em volumes de controle.

Uma particularidade dos evaporadores ‘no-frost’, também presente nos protdtipos
avaliados neste trabalho, ¢ a existéncia de uma elevada fracdo de by-pass. Tal parametro ¢
definido como a razdo entre a vazao de ar pelos canais laterais e a vazao de ar total (feixe
tubular mais canais laterais). A necessidade de espago fisico para acomodagdo das resisténcias
de degelo faz com que os canais laterais sejam mais largos, oferecendo pouca resisténcia ao

escoamento do ar.

Simulagdes numéricas do escoamento no EFA utilizando programas comerciais de
CFD (Barbosa et al., 2008) (Figura 3.36) , mostraram que grande parte da vazdo de ar (em
torno de 60%) passa pelos canais de by-pass, evitando o contato direto com os tubos..
Conseqiientemente, a transferéncia de calor ¢ consideravelmente prejudicada, ja que os tubos
promovem uma maior mistura, aumentando a troca térmica. Além disso, a diferenca de
temperatura entre as superficies solidas (aletas) e o escoamento no by-pass ¢ menor do que no
feixe de tubos. Tendo em vista a presenca do by-pass, o modelo do evaporador foi divido em
4 regides: 1) entrada, ii) feixe de tubos-aletado, iii) by-pass e iv) saida, como ilustra a Figura

3.36.
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Figura 3.36 — Distribuigdo de velocidades (magnitude do vetor — m/s) do escoamento.

Apds o evaporador ter sido dividido em volumes de controle e regides, algumas
hipoteses simplificativas foram assumidas para se escrever as equagdes de conservacdo em

cada volume de controle:
1. Escoamento em regime permanente;
ii.  Forgas de corpo despreziveis;

iii. A temperatura da superficie dos tubos foi considerada constante e igual em

todos os volumes de controle;

iv.  Tanto os coeficientes de transferéncia de calor quanto os fatores de atrito sdo

considerados constantes dentro do volume de controle;

v. Nao existe fluxo de massa atravessando as fronteiras entre as regides do by-

pass e do feixe de tubos em um mesmo volume de controle;

vi.  As propriedades fisicas sdo consideradas uniformes em cada volume de

controle.

A partir das hipoteses citadas, a seguir, sdo formuladas as metodologias de célculo da

queda de pressdo e da transferéncia de calor nos EFA.
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3.3.1. Queda de pressiao

Para a avaliagdo da queda de pressdao e da vazdo em massa que atravessa cada regiao
do evaporador, foi desenvolvido um modelo baseado na analogia com circuitos elétricos
proposta por Tinker (Tinker, 1951; Hewitt et al., 1994), como apresenta a Figura 3.37. Como
citado anteriormente, a divisdo em regides exige que o modelo avalie o escoamento nos canais

de by-pass e no feixe tubular de forma separada.

A analogia entre o escoamento no trocador de calor e circuitos elétricos permite a

seguinte associacdo entre os parametros de cada circuito:

1. A vazdo em massa (71,) representa a corrente elétrica (i);

ii. A diferenca de pressdo (4p) representa a diferenga de potencial elétrico, isto ¢, a

for¢a motriz do fluxo de ar;

1ii. A resisténcia elétrica pode ser interpretada como todos os termos que aparecem
multiplicando a vazdo em massa, como mostra a Eq. (3.65). Como a queda de

pressdo depende do fluxo de massa (ou da velocidade, ja que m, = pVA), é

sempre possivel escrever a variacdao de pressao na seguinte forma,

AV = Relétricai = Ap = RAPma (365)
RAP,bp
e AW

(macp,u )hp 71;1,e'

Ryp. R,p, Ry,
@JV‘/\AM——H 4"/\N\A’<@ NW—»;@

(macp,a)e’]—:z,e (macp,a)e" ];,e' (macp,a)m];!@' (macpﬂ)sv’nss' (m c ),V’ZZI,S

a~pa

RAPA,bp

L. AW

(macp,u )hp 71;1,e'

Figura 3.37 — Representagdo esquematica do modelo do escoamento no evaporador por analogia com circuitos
elétricos.

Nas regides de entrada e saida, a vazdo em massa ¢ a vazao total de ar (71,). Baseado

na Eq. (3.65), as variagdes de pressdo nestas regioes sdo dadas pelas seguintes expressoes,

Ap, , =R,y ,m, (3.66)
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Apy . =Ry it (3.67)

a

onde R,,, e R,,, sdo, respectivamente, as resisténcias ao escoamento na entrada e na saida.

Entre os pontos e’ e s’, o fluxo de massa total se divide em trés parcelas: i) duas
regides de by-pass e ii) uma regido de feixe de tubos aletados. A quantidade de massa que
atravessa cada uma dessas regides depende da restricdo ao escoamento em cada uma delas.

Assim, pela equagdo da conservagdo da massa, tem-se a seguinte expressao,

i, = i, + 2, (3.68)

sdo, respectivamente, as vazoes em massa que atravessam o feixe de tubos e

onde 7,

e n,,,

os canais de by-pass.
Como pode ser observado na Figura 3.37, tanto o feixe de tubos quanto o by-pass

estdo submetidos a mesma diferenca de pressdo. Logo, com base na Eq. (3.65), pode-se

escrever as seguintes equacgdes,

Ap, o= Ryp i (3.69)

a,t

AP,y = Ryp, it (3.70)

a,bp

onde R,,, ¢ R,,,, sdo, respectivamente, as resisténcias ao escoamento do feixe de tubos e do
by-pass.

E facil verificar que as Eqs. (3.66)-(3.70) formam um sistema ndo-linear de 5 equagdes

e 5 incognitas (Ap, ,.,Ap, ,Ap, o ,m,, ¢ m,,, ). ApOs a solucdo deste sistema, ¢ possivel

combinar as Egs. (3.66), (3.67), (3.69) e (3.70), para obter a queda de pressdo total do

evaporador através da seguinte expressao,
AZ’EFA = Ape—s = Ape—e' + Ape'—s' + Aps'—s (371)

As resisténcias ao escoamento nas regides em questdo ndo sao consideradas incognitas
no sistema de equagdes, apesar de dependerem das propriedades termofisicas, da geometria e
da velocidade do ar, a qual ndao ¢ conhecida em todos os pontos a priori. Para obter a solugao
do modelo aqui proposto, as condi¢des na entrada de fluxo de massa, temperatura, pressao de
ar e temperatura na superficie dos tubos devem ser conhecidas, j4 que o modelo calcula as

variaveis de cada volume de controle baseado no ponto anterior.
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Resisténcia ao escoamento nas regioes de entrada e saida

Os comprimentos das regides de entrada e saida sdo definidos a partir da minima
distancia entre o tubo mais proximo e o inicio (entrada) ou fim (saida) da aleta. A Figura 3.38
mostra uma representacdo esquematica das divisdes supracitadas. Nas regides de entrada e
saida, o escoamento ¢ submetido a uma contracdo repentina € a uma expansao repentina,
respectivamente. Em ambas as regides, existem dois efeitos para a variacao de pressdo: perda
de carga localizada e atrito sobre as aletas. No primeiro, a variagdo de pressdo se da devido a
uma mudanca repentina de area gerando uma aceleracdo ou uma desaceleracdo. No segundo,

a perda ¢ devida a camada-limite sobre a aleta plana.
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Figura 3.38 — Regides de entrada e saida do modelo do evaporador em uma vista lateral e superior e os tipos de
escoamentos.

A variagdo de pressdo devida a perda localizada pode ser obtida pela equagdo da

conservagao da energia (Fox e McDonald, 1995), através das seguintes expressoes,
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e | A (3.72)
pa ‘ 2 Ae'
2 2
Aoy o V[ A (3.73)

onde K. e K, sdo, respectivamente, os coeficientes de perda de carga localizada para
contragdo e expansdo repentinas. Estes coeficientes sdo fungdes da razdo de areas, como
mostra a Figura 3.39. A velocidade utilizada no célculo dos coeficientes ¢ sempre a de maior
modulo, ou seja, na contragdo utiliza-se V.- e, na expansao, V. As equacodes referentes as

areas A,, A., As e Ay sdo apresentadas no Apéndice II.

Contragao Expanséo

4 Ay - A A, —> A, <

[=] e (=]
g I . - -

g T AR=AA AR = AJA, g

= 1,0 | —— T 108&

Q x

o [}

o ° 08— —108 & Lo
] ey 8 |eu
g 5? 06+ 0‘6 _Céi Mx
& U o4 —048 "
Q= )] e

=]

E — 02 —02g —
3 0 | | L o 5
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8 Razdo de dreas, AR 8

Figura 3.39 — Variagao dos coeficientes de perda de carga localizada para uma contrac@o e expansdo repentina,
em fung¢do da razdo de areas (Fox e McDonald, 1995).

As variagdes de pressao devidas ao atrito com as paredes das aletas na entrada e na
saida foram desprezadas. Isto se deve ao pequeno comprimento das aletas, em ambas as
regides, que torna insignificante esta parcela (~ 0,01 Pa) frente as de contracdo ou expansao

(~ 2 Pa).

\

Como citado anteriormente, as equacdes referentes a variagdo de pressdo em cada

regido pode ser escrita na forma da Eq. (3.65). Dessa forma, as Eqgs. (3.72) e (3.73) podem ser

escritas na forma,

K m
=—— (pVAY =|—< |
pe—e 2Ae,2pa (pa e e) 2Ae,2pa mu (374)
| —
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A _ Kexp ( V A )2 _ Kexpm“ ;
Doy = 2As,2 ) PaV A4 - 2AS,2pa m, (375)
RAP,s

Resisténcia ao escoamento na regido de feixe de tubos aletados

Esta regido ¢ compreendida pelas linhas tangentes aos tubos mais externos do feixe,
como mostra a Figura 3.40. Nesta regido, o escoamento em cada volume de controle pode ser
modelado a partir de correlagdes disponiveis na literatura para a perda de carga e a
transferéncia de calor em feixes de tubos aletados. Das referéncias consultadas na revisao
bibliografica, a correlacdo que melhor se adequou a geometria dos evaporadores aqui
estudados foi a correlagdo de fator de atrito f'de Wang et al. (1996). Esta correlagdo avalia o
fator de atrito para um feixe de tubos circulares aletados, com aletas planas e continuas em

condigdes secas, para as seguintes caracteristicas:
e Diametro externo, d,: 10,5 mm;
e Espacamento entre as aletas, Fy: 1,77 a 3,21 mm;

e Numero de tubos na dire¢ao do escoamento (arranjo de tubos desencontrados),

N:2a6;
e Espacamento transversal entre os tubos, P;: 25,4 mm;
e Espacamento longitudinal entre os tubos, P: 22,0 mm;

e Faixa do niimero de Reynolds baseado no didmetro externo e¢ na velocidade
maxima (ou seja, na minima 4rea de segdo transversal — Re, = Guado/lia):

800 a 7500.

A correlacao de Wang et al. (1996) ¢ dada pela seguinte expressao,

-0,104 0,197
f=1039Re, -0,418 (i] 00935 (ﬂj (3.76)
’ d d

o o

onde Jr¢ a espessura da aleta.
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Figura 3.40 — Regides do feixe de tubos aletados do evaporador em vistas lateral e superior.

A rigor, devido a variacdo da se¢do transversal ao longo do escoamento, a correlagdo
ndo pode ser aplicada diretamente no EFA, ja que a velocidade do ar aumenta
significativamente ao atravessar o feixe de tubos. Isto impossibilitaria o calculo de um
nimero de Reynolds representativo para todo o evaporador. Outro empecilho seria a
existéncia de aletas descontinuas e com densidade variavel (aletas/m) ao longo do trocador.
Entretanto, a aplicagdo da divisdo em volumes de controle e a integracdo das equagdes de
conservagdo em cada volume contornam ambos os problemas, sendo possivel entdo a

utilizacdo da correlag@o apos a execugdo destes procedimentos.

Na utilizag@o da estratégia de modelagem citada, tanto a pressdo quanto a temperatura
sdo consideradas homogéneas e uniformes na entrada de cada volume de controle. A divisdo
da vazao em massa total apresentada pelo sistema de equagdes (3.66)-(3.70) ¢ realizada (e
atualizada) em cada volume de controle, sendo possivel haver um aumento ou reducido do
fluxo que atravessa o feixe de tubos ou o by-pass ao longo do evaporador. Porém, o transporte

de massa entre regides ndao ocorre no interior de um volume de controle (Figura 3.41). Os
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trocadores do presente estudo foram divididos de maneira que os volumes de controle
apresentassem um comprimento de aproximadamente 40 mm (o que, para os EFA, fornece 5

volumes de controle, e, para 0 EFA Mini, apenas um volume de controle).

(’hacpﬂ)hv—puss’ a.r’

(rhacp‘a)e,Ta,e (macp)a )e'ﬁsz'; RAPJubu—uzemdu (macp,a)s"Ta,s' (n‘/lacp,a)s’Ta,s

o
@ (ma‘p.a)rm a,i’ @ @

AP,by— pass

V.C. 1 V.C.?2 V.C.n
1 n
RAT,bp ZRAT,bp RAT,bp
VY —
l(macp,a’Ta)e,bp z(macp.a77:z)c,bp n(macp,a77;)c,l)p
lRATv' 2]i’AT,t nRAT,t
I NS/ 171Y\ S N IS/ S SN N Sy S—
1 . nyos
(11,C 5T @ |*Gie,,.T)., @ (i€ 0T, )
1 2 n
RAT,bp RAT,[;}) RAT,bp
SNy v S N SN Y.y S Y.y G
l(macp,a’z-;t)e,bp z(rhacp,a’z:)e,bp ! (rhacp,a’T;)e.bp

Figura 3.41 — Analogia com circuito elétrico aplicada a cada volume de controle dentro da regido do feixe de
tubos aletados.

Da Eq. (3.68) e da Figura 3.41 pode-se escrever que,
m, =y, + 2 1y, (3.77)

Conforme ilustra a Figura 3.42, a aplicagdo da Segunda Lei de Newton ao escoamento

na regido do feixe de tubos de um volume de controle fornece (Fox e McDonald, 1995; Shah
e Sekulic, 2003),
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Figura 3.42 — Volume de controle da regido de feixe de tubos aletados utilizado no modelo do EFA.

Apye,
—AFyc, + Py, (Ac +AAC)_(pVC,t +Apyc, )Ac _(pl/c,z + 2VC’ ]AAC =
(3.78)
ch,t (VVC,t + AVVC,t) o ch,t VVC,t
Rearranjando e simplificando a equagao anterior, obtém-se,
1 7
- Ach,z = A_AFVC,t + ZC’[ AVVC,t (3.79)

c c

onde A4, ¢ area minima de passagem do ar através do feixe de tubos no volume de controle,

definida no Apéndice II. AF)., € a forga devida ao atrito no volume de controle. Este termo

pode ser escrito pela seguinte expressao,
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AFVC,Z =7.AA

t t

(3.80)

onde A4, ¢ a area de contato entre o feixe de tubos aletados e o escoamento de ar no volume
de controle. 7, se refere a tensdo de cisalhamento média atuando na 4rea de contato entre o

feixe de tubos e o ar, sendo obtida por (Shah e Sekulic, 2003),

2
A (3.81)
2p

T, =

onde f; ¢ o fator de atrito de Fanning, calculado aqui a partir da correlagdo de Wang et al.

(1996) para um feixe de tubos com aletas planas. G. ¢ a velocidade méssica definida por,

m
G =" 3.82
L= (3.82)

c

Substituindo a Eq. (3.80) na (3.79), tem-se,

_A _ TIAA[ + mVC,t
\Pyc: =

c c

AV, (3.83)

Os dois termos do lado direito da equagdo acima sao contribuigdes para a queda de
pressdo devidos a dois efeitos: atrito e aceleracdo do escoamento. Avaliando o termo de

aceleragdo através da equagdo da continuidade, tem-se que,

A(pAVyc,) = PAAV e, + PV A, + Ve A AP =0 (3.84)
V,
AVye, =~ Vrea g res Ad, (3.85)
El p Ac

Da equacdo de estado tem-se a seguinte relagdo,
p="L (3.86)

Logo,

1 P
Ap :EAPVC,Z - RTz ATVC,t (387)

Substituindo a Eq. (3.87) na (3.85) vem que,
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V, 1 p V.
AV - _ VC.,t (—A _ AT j _ VC.t AA 3.88
Ve o \RT \Dycy Rr2 e y ¢ ( )

c

Substituindo a equacdo anterior na Eq. (3.83),

TtAAt n mVC,t {_ VVC,t ( 1 P AT

y y o APy, _RT2 Vet

j_ Ve, AA} (3.89)
] ] RT a4

c

- Ach,t =

A variagdo de temperatura A7), pode ser obtida através do balango de energia do

escoamento do ar no volume de controle, dada por,

AQye, = titye Aiye, (3.90)
onde AQVC,t ¢ a transferéncia de calor e Aiy., € a variagdo de entalpia. AQ'VC,, ¢ fornecida pela
seguinte relagdo,

AQVC,t = q;Ad, (3.91)

¢ Ai,.,,no caso do ar, pode ser calculada por,

Aiye, =€, ATy, (3.92)

pyc

onde ¢, . ¢ o calor especifico do ar avaliado na temperatura média do volume de controle

(Tm = (TVC,t,e + TVC,t,s)/Z)-

Logo, fazendo um balanco de energia no volume de controle da Figura 3.42, tem-se

que,

Mye,Cpye Alye, = /A, (3.93)

PyC,t
onde, pela lei de resfriamento, € possivel escrever,
q; =n,h(T-T,) (3.94)
Assim,

|
ATy, =—[n,h,(T - T,)]A4, (3.95)

C
a - pyCt
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onde A, € o coeficiente de transferéncia de calor entre o ar e o feixe de tubos aletados, 7, ¢ a
temperatura da superficie externa do tubo e 7 ¢ a temperatura local do ar no volume de

controle, a qual ¢ fun¢do da posi¢ao z.

Substituindo a Eq. (3.95) na (3.89), onde p = pRT, chega-se a seguinte forma,

% hV, eV
mVC,t VC,t _ 1 ApVCt — L Tt _+_ M(l — &j AAt —_ MZVC’IAAC (3.96)
pA T4 c T A

¢ c PVCt c

Para realizar uma integracdo da equacdo acima no volume de controle, ¢ necessario

fazer algumas hipoteses simplificativas adicionais, como segue:

i.  As areas de tubos e aletas sdo uniformemente distribuidas ao longo do volume

de controle, fornecendo,

t

A, =4 22 (3.97)
LVC

onde 4, ¢ a area de contato entre o feixe de tubos aletados e o escoamento de
ar (definida no Apéndice II), z ¢ a distancia ao longo do trocador € Lyc € o

comprimento do volume de controle;

ii.  AA, é conhecida a priori,

Az dA, (3.98)

C.AZ dz

e pode ser calculada através da seguinte aproximacdo para a area da secdo

transversal,
a4, =W dt = at =—tand .. a4, =—W tan@ (3.99)
dz dz dz dz
AA, =-W tan OAz (3.100)
iV, hV,
1i.  Os termos %, ;—’ e % sdo constantes e avaliados através de
C C c

seus valores médios no volume de controle.

Dessa forma, a integragdo da Eq. (3.96) ¢ dada por,
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J‘PVCM mVC,tVVC,t -1 dp — TtAt L dz + nohtVVC,tAt J'LVF (l_i)dz
pA AL, " Ac, L, % T

DyC.te Cpye
St

(4

(3.101)

m,. V,. Wtan@ .,
n VC.,t le,tz J‘ c dz

c

0

Para obter a solugdo da equacao anterior, ¢ necessario conhecer o perfil de temperatura

T e o coeficiente de transferéncia de calor 4,, que serdo apresentados na Se¢do 3.3.2. Como

serd mostrado, o perfil de temperaturas no volume de controle pode ser escrito na forma,

T(z) =Ty, . (1-K,))+T,K, (3.102)

onde K, = I - exp(-K;z/Lyc) e onde K; ¢ dado pela relagao,

n,h.4,

K, =— (3.103)
mVCJCPVC,z
. . LVC T
Avaliando entdo a integral L (1 —FWjdz da Eq. (3.101) tem-se,
j e (1 — ﬂjdz _ L h{i + [1 __L ] exp(—K, )} (3.104)
0 T 1 VCit,e TVC,t,e

Retornando a Eq. (3.102), ¢ facil verificar que o argumento do logaritmo natural da

equacdo anterior ¢ igual a T(Lyc)/Tvcie = Tvers/Trc e, 1080,

jLV‘ (1 _L, jdz _ L ot Treas (3.105)
0 T K1 TVC,z,e

Substituindo a equacao anterior e integrando os outros temos do lado direito na Eq.

(3.101), tem-se,

J'pVC.hs mVC,tVVC,t 1 dp — TtAt + nohtVVC,tAt In TVC,t,s
e\ pd A Ac, K, \T,

c cTpyCy VC.t,e

c

(3.106)
n'a,,c,, VVCJW tan 0L,
+ E

c

Avaliando agora a integral da pressao tem-se,
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VC,s m tV t m tV ! S
J, '(—VC’ - —1de= eyl Dy (pe = pre) (3.107)
Prce pA c A p VC.e

c

Substituindo entdo as Eq. (3.107) na Eq. (3.106) tem-se,

A my.V T
(ch,e _ch,s) =—Apyc = L e TG {ln( L J —ln(—ch’s j}

A A VC.te Pyce

c c

(3.108)
nye Vye WV tan oL,
+ E

c

As Eqgs. (3.102) e (3.108) fornecem os valores de Tyc; € pyc s (temperatura e pressao
na saida do VC). Note que a Eq. (3.102) depende da solugao da Eq. (3.108) (ja que o fluxo de
massa depende da pressdo) e que esta Ultima deve ser resolvida iterativamente por conta do
ultimo termo do lado direito da equagdo. Na Eq. (3.108), o primeiro termo do lado direito
representa a queda de pressdo devida ao atrito (parcela irreversivel), enquanto que o segundo
termo ¢ devido a variacao da massa especifica do ar com a pressao e com a temperatura. O
terceiro termo, por sua vez, representa a queda de pressdo resultante da aceleracdo do

escoamento (efeito Bernoulli).

Em termos da resisténcia ao escoamento no feixe de tubos, a Eq. (3.108) pode ser

escrita na forma,

VCRAPJ __G 4, 4 Ve WV tan 0Ly + Vies {ln( Tyc,s j B ln( Pycs J} (3.109)

. 2
AcmVC,t A A.c VC.te Pyce

c

A queda de pressao total, que engloba toda regido do feixe de tubos aletados do

evaporador, ¢ dada pela seguinte expressao,

Apo_y = Z VCRAP,thC,t (3.110)

rc=1

onde 7 € o numero de volumes de controle.
Resisténcia ao escoamento da regido do by-pass

Esta regido ¢ compreendida entre as arestas das aletas do evaporador e as linhas
paralelas a estas arestas, que tangenciam os tubos mais proximos e as regides de entrada ou

saida, como apresentado na Figura 3.43.
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Figura 3.43 — Regides do by-pass em uma vista lateral e superior.

O escoamento nesta regido ¢ admitido como o de camada limite sobre uma placa
plana. Além disso, como o nimero de Reynolds baseado no comprimento do evaporador, L,
fica, em todos os casos investigados, bem abaixo do valor critico para transi¢do a turbuléncia
(Rez. =5 x 10°), o regime é suposto laminar. A hipotese de escoamento em camada limite na
regido do by-pass pode ser justificada pelos resultados mostrados na Figura 3.44, onde a
espessura da camada limite adimensional, 5 , ¢ dada por,

S = (3.111)

F. /2

s

em que o,(= 5x//Re ) € a espessura da camada limite hidrodindmica para o escoamento

laminar em placa plana. A figura mostra doze casos extremos (dois valores de niimero de
aletas, 30 e 60, e duas vazoes, 34 ¢ 102 m’ /h, para os trés tipos de trocadores estudados), onde

apenas 5 apresentaram valores de 0 iguais a 1 para x < L/2 (~ 0,096 m), ou seja, para 7 dos
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12 casos avaliados o comprimento da regido de desenvolvimento hidrodindmico supera a

metade do comprimento do evaporador.

,///—Reto 60 - 34 m3/h
- ——Reto 60 - 102 m3/h———=
—Reto 30 - 34 m°/h
——Reto 30 - 102 m3/h
—1/2 60 - 34 m3/h
——1/2 60 - 102 m®/h 1
1/2 30 - 34 m®/h
1/2 30 - 102 m*/h
—1/560 - 34 m3/h
——1/5 60 - 102 m®/h 1
1/5 30 - 34 m3/h
1/5 30 - 102 m3/h

0 0,03 0,06 0,09 0,12 0,15 0,18

X [m]

Figura 3.44 — Estimativa da espessura da camada limite ao longo do canal do by-pass.

A escolha do modelo de camada limite para descrever o escoamento na regiao do by-
pass pode ser mais adequada (em comparagdo, por exemplo, com o modelo de escoamento
plenamente desenvolvido em um canal) em casos em que as aletas sdo descontinuas. Nestas
situacdes, espera-se que as camadas limites se renovem periodicamente em fun¢do da falta de

continuidade das superficies estendidas na dire¢do do escoamento principal (ver Figura 3.9).

Como a divisdo do fluxo de massa entre as regides do by-pass e do feixe de tubos
(Egs. (3.66)-(3.70)) ¢ realizada em cada volume de controle, a posi¢do € o comprimento das
regides devem ser os mesmos, como mostra a Figura 3.45. Pode-se verificar na figura que
existem dois canais em um mesmo volume de controle, onde um deles pode apresentar um
comprimento maior do que o outro. Entretanto, por simplicidade, foi considerado um mesmo

comprimento (médio) para os canais.

De acordo com o modelo de resisténcias, a diferenca de pressio a que estdo

submetidas cada regido do volume de controle (feixe de tubos e by-pass) ¢ a mesma. Porém, a
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solugdo da equacdo que avalia a variagdo de pressao no by-pass € necessaria para que se possa

obter a parcela do fluxo de massa que atravessa cada uma das regides.

Emm—
—
x T | By-pass
(ma,bp’pa’]—;z,bp)e' - § i
L»Z — HEB —
(ma,bp ° pa s T;z,bp)s'
(mVC,[7p s Pvc.pp» iVC,bp )e (mVC,hp s Pyc pp» iVC,bp )
Volume de Controle
Apye,,
Jbp
[pVC,bp + A4,
2
““l“*‘
pVC,bp’ Ac’ VVC,bp —» c., e ¢ VVC,bp + AVVC’bp

Pttt

Fluido (Ar)

Figura 3.45 — Volume de controle da regido do by-pass utilizado no modelo do EFA.

A metodologia aplicada para obter a resisténcia ao escoamento na regido do by-pass €
a mesma utilizada na avaliagdo do feixe de tubos. Dentro da regido do by-pass, nos volumes

de controle, ndo existe variagdo da 4rea de passagem do escoamento, ou seja, A4, =0.

Logo, a Eq. (3.96) pode ser escrita para o by-pass com a seguinte forma,

ch,prVc,bp 1A, = 1 7, + n_f‘hprVC,bp (1 _i) AAbp (3.112)
pAc,bp AC bp ¢ T

pyc

onde 4,,, ¢ a drea de passagem do ar pelo canal (descrito no Apéndice I), %,, € o coeficiente
de transferéncia de calor do by-pass, 1, ¢ a eficiéncia da aleta e A4,, ¢ a area de contato

entre o fluido (ar) e as aletas da regido do by-pass de cada volume de controle. Este termo

pode ser definido da mesma maneira que a Eq. (3.80). Logo, tem-se que,
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Az
My, = A, —— (3.113)
vc

onde 4,, ¢ a area de contato entre as aletas do by-pass ¢ o escoamento de ar (definida no
Apéndice II).
Substituindo a equagdo anterior e fazendo as mesmas consideracdes em relagdo aos

termos médios da regido do feixe de tubos do volume de controle, através da integragdo da

Eq.(3.112), chega-se a seguinte equagao,

r, A Ve s, W T
(Prce = Pres) = =Apyc = e lr{ e J_ h{ch,s J (3.114)
At,bp At bp TVC,bp,e pVC,e

Conforme apontado anteriormente (Figura 3.44), realizando uma analise da espessura
da camada limite hidrodindmica, a relagdo para a tensdo de cisalhamento na parede pode ser

assumida como para um escoamento laminar sobre uma placa plana (Fox e McDonald, 1995),

v 2
Z'bp: 17328 P 1/20,1;,; (3.115)
Re

LV (e

Assim, a queda de pressdo total acumulada em todos os volumes de controle para a

regido do by-pass € obtida pela seguinte expressao,

n

Ape'—s' = z VCRAP,bpmVC,bp (3' 1 16)

Ve=l1

onde,

VCRAP,bp _ prf‘lbp N VVc,bp h{ TVC,bp,s ] _ m[ Pycs J (3.117)
1op™Mve op At,bp T, VC.bp.e Pyc.e
Finalmente, de posse das Eq. (3.77), (3.110) e (3.116), é possivel obter Ap, . € as

vazdes de ar em cada regido dos volumes de controle, para em seguida utilizar a Eq. (3.71) e

obter a queda de pressao total do evaporador.
3.3.2. Transferéncia de calor

Para a obtencdo da transferéncia de calor no EFA, foi feita uma analise semelhante a

realizada para a queda de pressdo. Entretanto, como pode ser visto na Figura 3.46, para a troca
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de calor, o evaporador foi divido apenas nas regides do feixe de tubos e by-pass, uma vez que
as regioes de entrada e saida descritas anteriormente tém um comprimento muito pequeno,

onde a troca térmica ¢ suposta pouco significativa.

| AP by pass |

§(m T

aCp.a )bv—pass s Ly

(i€, e Te Rapog-aenss | (1,€, )55 T,

@ (ma('pu)TA’T“v/' @

R

AP, by~ pass

€ paiy—pass> Lai

V.C.1 V.C.?2 V.C.n
1 n
RAT,bp ZRAT,bp RAT,bp
—»— W0 > © >
1( a pa’ a)e .bp ‘: z(macp,a’Ta)e.bp § ”(m cpa’ a)c bp
1 | 2 | n
Rar, | Rz, i Rz,
‘Cl—b‘/\ﬂ/\/\—O—HNW—O—’\,—bJ\/\/\A— —
i 2 i
( a pa’ )et ( a p(l’ a)ct ( a pa’ a)(t @
'R | ’R 3 "R
AT ,bp ! AT ,bp ! AT ,bp
4%
l(macn,a’Ta)evbn @ 2( a pa’T)ehp @ n( a pa,T)eb,,

Figura 3.46 — Circuito térmico do modelo do evaporador.

Aplicando um balango de energia em um dos volumes de controle da figura, para as

regides do feixe de tubos e by-pass, pode-se escrever que,
QVCt mVCt ryvc (TVC,t,e _TVC,I,S) (3.1 18)

QVC,bp = mVC,bpchC (TVC,bp,e - TVC,bp,s) (3.119)

A taxa de transferéncia de calor total ¢ dada por,
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n

0.2 0, +2:01cs) (3.120)

VC=l1

Note que para obter a solucdo da equagdo anterior ¢ necessario conhecer a parcela do
fluxo de massa de cada regido e a temperatura de entrada e saida de cada volume de controle.
A vazdo em massa ¢ obtida da solucdo das equagdes da queda de pressdo apresentadas na
secdo anterior. Assumindo continuidade entre as temperaturas de volumes de controle

adjacentes, tem-se que,

TVC:n,t,e = TVC:n—l,t,s (3.121)
TVC:n,bp,e = TVC:n—l,bp,s (3 . 122)

A temperatura no ponto s da Figura 3.46 ¢ obtida a partir do conceito de temperatura

média de mistura,

= (mVC,tTVC,t,s +2- mVC,prVC,bp,s )

_ 3.123
(mvc,z +2- mVC,bp) ( )

TVC:n,m -

Os perfis de temperatura do ar no feixe de tubos e no by-pass sdo obtidos a partir da
integracdo da equacdo da energia em cada volume de controle, conforme sera descrito a

seguir.
Regido do Feixe de Tubos Aletados

Realizando um balango de energia em um dos volumes de controle da Figura 3.46,
assumindo as mesmas hipoteses simplificativas referentes as propriedades médias no volume
de controle e procedendo similarmente como nas Egs. (3.90)-(3.95), esta tltima equagdo pode

ser expressa pela seguinte relagdo,

ATVC,t — nothz
(r-1,) my.c, L

pyc Ve

(3.124)

Integrando desde a entrada do volume de controle até uma posicdo genérica, tem-se

que,
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7(z) dT h A z
| =M [A (3.125)

Tee (T=T,)  fye,c,, Lyc ™

Resolvendo a integral acima, chega-se a,

TG =T, _ oy MMAZ (3.126)

Ty, - T, Myc,C, VCLVC

ou, na forma da Eq. (3.102),

T(z)=T,,(1-K,)+T,K, (3.127)

onde K ¢ calculado a partir da constante K; definida na Eq. (3.103),

Na saida do volume de controle, onde z = Ly, a Eq. (3.127) pode ser escrita na forma,

ey =T A-K))+T,K, (3.128)

onde K, = I - exp(-K;).

Para se calcular o perfil de temperatura desta regido, ¢ necessario determinar o

coeficiente de transferéncia de calor, /4,. A correlagdio que melhor se adequou aos

evaporadores estudados no presente trabalho foi a proposta por Wang e Chang (1998). Esta
correlagdo avalia o fator de Colburn j para um feixe de tubos circulares com aletas planas e

continuas em condicdes secas, para as seguintes faixas de variacdo dos parametros:
e Diametro externo, d,: 7 a 19,51 mm;
e Espacamento entre as aletas, F;: 1,07 a 8,51 mm;

e Numero de tubos na direcdo do escoamento (arranjo de tubos desencontrados),

N:1a§g;
e Espacamento transversal entre os tubos, P;: 25,4 mm;
e Espacamento longitudinal entre os tubos, P;: 22,0 mm;

e Faixa do niumero de Reynolds baseado no didmetro externo e na velocidade

maxima (ou seja, na minima area de se¢do transversal — Re, = pVyudy/w):
300 a 8000.

A correlacdo para feixes com até 4 fileiras de tubos ¢ dada pela seguinte expressao,
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P —-0,502 F 0,0312
j.=0]14Re, | =L s (3.129)
o 1)[ d

o

Caso o feixe de tubos contenha mais do que 4 fileiras, deve-se utilizar a seguinte

correlacgao,

. N 20,031 0,607(4-N)
Iy — 0,991 2,24 Re, 2 (—j (3.130)
Ja ’ 4

A partir da definicdo do fator de Colburn j, o coeficiente de transferéncia de calor ¢

dado por,

b= JGCrye, (3.131)
t Pr2/3

Regido do By-pass

O procedimento para se obter o perfil de temperatura na regido do by-pass difere
daquele aplicado ao feixe de tubos somente no que se refere a eficiéncia térmica da superficie.
Como no by-pass ndo ha tubos, a eficiéncia da superficie ¢ a propria eficiéncia da aleta, 7.

Logo, o perfil de temperatura para o by-pass ¢ dado por,

Locpps =Tpe (1-K', )+ T K", (3.132)
onde K> =1 - exp(-K’;), e K’; é dado por,

h A
K=l (3.133)

Myc .bp Cp VC,bp

Mantendo a analogia com a queda de pressdo na regido do by-pass, assume-se que o

escoamento do ar nesta regido ¢ em regime laminar sobre uma placa plana. Desta forma, #,, ¢

dado pela seguinte correlagdo para o numero de Nusselt (Incropera e DeWitt, 1992),
Nu,,,, =0,664/Re, VPr (3.134)

onde Re, ¢ o numero de Reynolds baseado no comprimento da superficie (Re, = pVLyc/u).

Em termos do nimero de Nusselt, hbp ¢ definido por,
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Nu,k (3.135)

onde k é a condutividade térmica do fluido.

Finalmente, tendo definido os perfis de temperatura nas regides do feixe de tubos

aletados e do by-pass, é possivel calcular a troca de calor nos EFA através da Eq. (3.120).
3.3.3. Validacao do Modelo Matematico

De forma a validar o modelo para uma posterior analise de otimiza¢do do sistema de
refrigeragdo utilizando o conceito do EFA, as predicdes da queda de pressio e da
transferéncia de calor foram comparadas com os resultados dos 39 ensaios experimentais. Da
Figura 3.47 a Figura 3.49 sdo apresentadas as comparagdes dos resultados do modelo com os
dados experimentais em funcdo da vazdo de ar. Como pode ser observado, o modelo
apresentou uma boa concordancia para a maioria dos trocadores tanto para a transferéncia de
calor quanto para a queda de pressdo. No geral, observa-se uma melhor concordancia na faixa
de vazdes de ar entre 30 a 50 m’/h, onde normalmente operam os trocadores encontrados em
refrigeradores no-frost. O maior desvio entre as predi¢des € o experimento foi observado para
a queda de pressdao do evaporador Original 52 aletas, uma vez que a presenca das resisténcias
de degelo nao foi considerada pelo modelo, modificando as caracteristicas termo-hidraulicas

do escoamento pelo by-pass neste trocador.
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Figura 3.47 — Comparagdo do modelo com dados experimentais de transferéncia de calor e queda de pressdo

para os EFA Reto e 1/2.
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Figura 3.48 — Comparagdo do modelo com dados experimentais de transferéncia de calor e queda de pressdo
para os EFA 1/2 e 1/5.
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Figura 3.49 — Comparac¢do do modelo com dados experimentais de transferéncia de calor e queda de pressao
para o EFA Mini e Original.

A Figura 3.50 e a Figura 3.51 apresentam uma comparagao geral entre os resultados

do modelo e os pontos experimentais. No que se refere a transferéncia de calor, todos os

pontos experimentais foram preditos com uma incerteza inferior a +10%. Com rela¢do a

queda de pressdo, um maior espalhamento foi observado, sem, entretanto, uma tendéncia

bem-definida. Ainda assim, a maioria dos pontos experimentais (28 no total) foi corroborada

com uma incerteza igual ou menor do que +10%. Do ponto de vista da generalidade do

modelo, tais resultados podem ser considerados satisfatérios, j4 que o procedimento de

calculo ndo fez uso de qualquer ajuste baseado no presente experimento para efetuar a

regressao dos dados. Pelo contrario, optou-se pela utilizacdo de correlagdes disponiveis na

literatura para trocadores de calor tubo-aleta.
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Figura 3.50 — Resultados de validagdo da troca de calor do Modelo versus Experimental.
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Figura 3.51 — Resultados de validagdo da queda de pressdo do evaporador Modelo versus Experimental.

No contexto dos refrigeradores no-frost, os resultados do modelo para a transferéncia

de calor sd3o mais importantes do que aqueles para a queda de pressao no evaporador. A razao
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para isto ¢ o fato da queda de pressdo no evaporador ser pequena em relagdo a queda de
pressao experimentada pelo ar ao circular pelo sistema de distribuicdo e pelos proprios
gabinetes. Em outras palavras, a queda de pressdo no evaporador contribui de forma modesta
(tipicamente 15%) para a determinagdo do ponto de operacdo e, conseqiientemente, a vazao

volumétrica de ar produzida pelo ventilador.

Desta forma, uma validagao para a queda de pressdo foi realizada também com base
na queda de pressdo total (evaporador + circuito de ar interno do refrigerador), conforme
mostra a Figura 3.52. Neste grafico, a queda de pressdo total experimental ¢ dada pela soma
da queda de pressdo no evaporador e no sistema sem o evaporador (ambas determinadas
experimentalmente), enquanto a queda de pressao calculada ¢ a soma da queda de pressao no
evaporador fornecida pelo modelo e a queda de pressdo no sistema sem o evaporador. Como
pode ser visto, a incerteza da queda de pressdo total ¢ reduzida a aproximadamente +10%.
Assim, mesmo que o modelo do evaporador ndo reproduza a queda de pressdo de maneira
precisa, o erro envolvido ndo exibe um impacto significativo sobre a queda de pressao total,
ndo acarretando, conseqiientemente, desvios significativos no calculo da vazao de ar pelo o

evaporador e pelos compartimentos.
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Figura 3.52 — Resultados de validagdo da queda de pressdo total do Modelo versus Experimental.
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4. MODELO MATEMATICO DO SISTEMA DE
REFRIGERACAO

4.1. Aspectos Gerais

Em sistemas de refrigeracdo por compressao mecanica, 0s componentes se encontram
interconectados e, conseqiientemente, qualquer alteracdo em um dos componentes pode afetar
o desempenho dos outros componentes individualmente e do proprio sistema como um todo.
A rigor, conforme demonstrado em alguns estudos (Pira et al., 2000), ndo necessariamente,
uma melhoria no desempenho individual (ou seja, isolado do sistema) de um dos
componentes se reflete em um melhor desempenho do sistema como um todo. Portanto, de
modo a se mensurar o impacto da alteragdo da configuracdo geométrica do evaporador sobre
o desempenho do sistema, um modelo integrado dos componentes do sistema de refrigeragao

foi implementado computacionalmente.

Refrigeradores domésticos operam em regime transiente, uma vez que, na maioria dos
casos, o controle da capacidade de refrigeracdo ¢ efetuado pela ciclagem (liga-desliga) do
compressor. A modelacao transiente de um sistema de refrigeragao ¢ uma tarefa complexa,
que envolve a solucdo de equagdes diferenciais ndo-lineares e acopladas, de modo a resolver o
comportamento em fun¢do do tempo dos componentes do sistema de refrigeracdo e a

transferéncia de calor transiente nos gabinetes do refrigerador (Hermes, 2006).

Em algumas situagdes, entretanto, resultados satisfatorios podem ser alcangados
aproximando o comportamento do refrigerador por uma sucessao de ciclos em que, durante os
periodos em que o compressor permanece ligado, o sistema se comporta como se em regime
permanente. Uma vantagem desta abordagem simplificada sobre a modelagdo transiente
completa ¢ o menor tempo computacional. Como um dos focos do presente estudo ¢ a
realiza¢ao de uma otimizagdo, o tempo computacional ¢ um pardmetro importante, ja que em
torno de 2000 simulagdes sdo necessdrias a obtengdo de uma configuragdo 6tima. Logo, um
aumento de alguns segundos no tempo computacional relativo a uma dada configuracdo pode

resultar em mais alguns dias para a obten¢do do resultado final de otimizagao.

A formulacdo matematica do modelo do sistema de refrigeracdo aplicada neste
trabalho segue, em linhas gerais, a metodologia proposta por Pereira et al. (2007). O
refrigerador foi dividido em cinco sub-modelos: compressor, trocadores de calor

(condensador e evaporador), dispositivo de expansao (trocador de calor tubo capilar — linha de
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suc¢dao) e gabinetes (refrigerador e congelador). Os sub-modelos foram baseados em
metodologias semi-empiricas, que consistem em utilizar uma abordagem tedrica baseada nos
principios fundamentais da conservagdo da massa, quantidade de movimento e energia,
complementadas por relacdes experimentais. Cada um desses sub-modelos serd descrito a
seguir neste capitulo, exceto pelo modelo do evaporador que ja foi descrito detalhadamente no
Capitulo 3. A Figura 4.1 mostra a notagado a ser utilizada, juntamente com os componentes do

sistema de refrigeragao.

No presente estudo, ensaios experimentais foram necessarios somente para
caracterizar a transferéncia de calor e a perda de carga nos gabinetes, uma vez que sub-
modelos para os demais componentes ja se encontravam disponiveis na literatura (Pereira et

al. 2007, Hermes e Melo 2007, Hermes 2006 ¢ Gongalves 2004).

Por fim, ensaios experimentais para caracterizar o desempenho energético do
refrigerador foram conduzidos em uma cdmara com temperatura controlada a fim de validar o
modelo do sistema de refrigeragdo. Depois de verificada a confiabilidade do modelo
matematico, foi possivel realizar a andlise de otimiza¢do do evaporador e de seu impacto

sobre o desempenho do sistema de refrigeracdo (a ser apresentada no Capitulo 5).
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Figura 4.1 — Diagrama esquematico do sistema e acoplamento entre os sub-modelos do refrigerador (Pereira et
al.,2007).

4.2. Sub-Modelo do Compressor

O modelo de um compressor alternativo foi adotado no presente estudo, ja que este € o
tipo mais amplamente empregado em refrigeracdo doméstica. O mecanismo de compressao €

baseado no movimento alternativo de um pistdo no interior de um cilindro de compressao;
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movimento este gerado por um motor elétrico. O compressor tem duas fung¢des principais no
sistema de refrigeracdao: aumentar a pressao (e, conseqiientemente, a temperatura de saturacao
correspondente) e bombear o fluido refrigerante. A Figura 4.2 mostra um diagrama
esquematico do mecanismo do compressor ¢ o balango de energia no sub-modelo do
compressor. Deste balanco de energia se obtém a entalpia do fluido na descarga deste

componente, 4, dada pela seguinte expressao,

Camara de sucgdo ~ ——— Camara de descarga

@ Linha de Sucgao
5

W, v, Iy, p, >

Linha de Descarga @

= W,V 0, P,

H

o
:

Espaco de Volume Morto, V(,

Deslocamento Volumétrico, VA

|
e -
3

i
| o Volume do Cilindro
i

Manivela

Figura 4.2 — Volume de controle do balango de energia no compressor.

hy =i+ =) (4.1)

Wi

onde h; e h; sdo as entalpias do ponto 1 e do ponto 2 (entrada e saida do compressor,

respectivamente), wy € o fluxo de massa, W, ¢ a poténcia total consumida pelo compressor e

0, € o calor rejeitado para o ambiente pela carcaga do compressor.

O fluxo de massa ¢ obtido admitindo a existéncia de uma eficiéncia volumétrica

(Gosney, 1982). Deste conceito, a seguinte equagao pode ser obtida,

s (4.2)

onde Vj ¢ o volume deslocado pelo pistdo, N ¢ a rotagdo do compressor, v; ¢ o volume

especifico do fluido refrigerante na admissao e #, ¢ a eficiéncia volumétrica do compressor. A
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eficiéncia volumétrica é obtida considerando que o compressor tem razdo de volume morto
c=V./Vy (onde V. ¢ o volume residual apds cada ciclo do pistdo), e realiza um processo

isentropico. Assim, a eficiéncia volumétrica pode ser descrita pela seguinte equacao,
1, —l+c—cr1/* (4.3)

onde /7 ¢ a razdo de compressdo (p./p.) € k € o expoente isentropico (para um gas ideal

k=c,/c,). Substituindo a Eq. (4.3) na Eq. (4.2) tem-se,

ViN +V, Ne(IT'* —1)
w=

(4.4)
V1
Dessa forma, a equagdo anterior pode ser escrita como,
1k
e A+ BI1"" =1) (4.5)

V1

onde A=V;N e B=V;Nc, os quais podem ser obtidos a partir de uma regressdo de dados
experimentais de fluxo de massa em fun¢ao das temperaturas de condensacio e evaporacao.
Estes dados sdao disponibilizados pelos catalogos dos fabricantes de compressores para cada
modelo de compressor. Hermes (2006) verificou que os dados do fabricante apresentam uma
boa coeréncia com dados experimentais realizados em calorimetro. No presente trabalho,
foram utilizados trés compressores fabricados pela EMBRACO’ (Comp,, Comp, e Comps),
para 220V/60Hz, usando R134a como fluido de trabalho. Como pode ser verificado na Figura
4.3, o modelo semi-empirico para o calculo do fluxo de massa se ajusta bem aos dados
fornecidos pelo catdlogo do fabricante, exibindo uma faixa de desvio em torno de +5% de
concordancia. Os valores obtidos do ajuste para os coeficientes 4 e B da Eq. (4.5), utilizando

o método dos minimos quadrados, foram os seguintes:
o Comp;: A=0,0003461 ¢ B=0,000009157,
o  Compy: A=0,0003202 e B=0,000009537,

o  Comps: A=0,0003059 e B=0,000008532.

" Nomes ficticios para os modelos dos compressores foram adotados por razdes de confidencialidade

industrial.
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O fluxo de massa de refrigerante aqui calculado é considerado como o mesmo que
atravessa todos os componentes do sistema de refrigeragdo, por se tratar de um ciclo fechado

e sem ramificagoes.
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Figura 4.3 — Comparacao entre o fluxo de massa fornecido pelo fabricante e o calculado pelo modelo semi-
empirico.

A poténcia de compressdo ¢ obtida também por meio de um ajuste dos dados
fornecidos pelo fabricante. Esta poténcia se relaciona linearmente com a poténcia de

compressao isentropica segundo a seguinte relacao,

Wk :C+DWk,s (46)

onde W, € a poténcia de compressdo isentrdpica, que pode ser obtida pela seguinte expressao

(Gosney, 1982),
k _
Wi s =wnpe—(ME-1) 4.7

Realizando um ajuste de minimos quadrados na Eq. (4.6), com base nos dados de
poténcia em funcao das temperaturas de condensacgdo e evaporagao fornecidas pelo fabricante,

foram obtidos os seguintes valores para os coeficientes:

e Comp;:C=1619¢D = 1,648,
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o (Compy: C=46,88 e D= 1,323,
o Comps: C=33,92D=1,181.

A Figura 4.4 mostra que a concordancia entre poténcia fornecida pelo fabricante e a

calculada pelo ajuste ¢ da ordem de +5%.
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Figura 4.4 — Comparag@o entre a poténcia fornecida pelo fabricante e a calculada pelo modelo semi-empirico.

O calor rejeitado pela carcaca do compressor O, poder ser correlacionado através da

lei de resfriamento envolvendo uma condutancia térmica global U4, que ¢ dada pela seguinte

expressao,

O, =UA(T, - T,,) (4.8)

onde 7> e T,mp sdo as temperaturas do gas na descarga do compressor e no ambiente externo,
respectivamente. Segundo Pereira et al. (2007), um valor tipico para a condutincia global do

compressor € 2 W/K.

De posse do calor rejeitado pelo compressor, da poténcia de compressao e do fluxo de
massa, ¢ possivel entdo calcular a entalpia %, pela Eq. (4.1). E importante ressaltar que a
solucdo da Eq. (4.1) ¢ obtida resolvendo simultaneamente a Eq. (4.8), ja que a temperatura 7,

depende da entalpia 4,,
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T, = f(Fluido,h,, p,) (4.9)

4.3. Sub-Modelo do Condensador

O condensador utilizado neste trabalho ¢ um trocador de calor do tipo arame-sobre-
tubo, confeccionado em aco, amplamente usado em refrigeracdo doméstica por seu baixo
custo e robustez. O escoamento do ar através destes tipos de condensadores pode ser por
convecgdo natural ou forcada. Para baixas capacidades de refrigeracdo, como ¢ o caso dos
refrigeradores avaliados no presente trabalho, sdo utilizados condensadores por conveccao
natural. O condensador € posicionado na parte traseira do refrigerador, com os arames (que
funcionam como superficies estendidas) alinhados verticalmente, a uma distancia de 35 mm
da parede externa do gabinete. A Figura 4.5 mostra uma representagdo esquematica deste
trocador e a nomenclatura dos parametros geométricos, assim como as varidveis envolvidas

no balanco de energia do sub-modelo deste componente.
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< WesVss s, D, |
w

Figura 4.5 — Variaveis envolvidas no balango de energia e dimensdes do condensador arame-sobre-tubo.
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As regides superaquecidas e sub-resfriadas que ocorrem normalmente no condensador
nao foram consideradas, ou seja, a temperatura do fluido que escoa dentro do condensador foi

considerada como constante ao longo de todo condensador. Esta hipdtese foi assumida para
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simplificar o modelo referente ao condensador, porque caso fossem modeladas também as
regides superaquecida e sub-resfriada um maior tempo computacional seria exigido para obter
a transferéncia de calor neste componente, € conseqiientemente, um alto tempo computacional
poderia ser exigido para realizar as analises de otimizagdo utilizando o modelo matematico do

sistema de refrigeragao.

Logo, do balango de energia no condensador como ilustra a Figura 4.5, se obtém a

seguinte expressao,

b= by~ (4.10)

A taxa de transferéncia de calor do condensador para o ambiente pode ser obtida pela

seguinte equacao,
Q. =UA(T.-T,,) (4.11)

onde 7. e T, sdo as temperaturas de condensagdo e do ambiente externo, respectivamente, €
UA. ¢ a condutancia térmica global do condensador. UA. foi obtido através da correlagao
proposta por Hermes e Melo (2007), a qual ¢ fun¢do da geometria do condensador e das
temperaturas 7, e T, Esta correlagdao foi obtida a partir de 72 testes experimentais para 24
condensadores de diferentes geometrias, com valores de didmetro externo do tubo entre 4,8 e
6,2 mm, nimero de linhas de tubos entre 13 ¢ 25 e nimero de pares de arames entre 10 e 90.
Os testes foram realizados com uma diferenca de temperatura entre a superficie externa dos

tubos do condensador ¢ o ambiente entre 3,6 ¢ 36,1 °C.

A correlagdo de Hermes e Melo (2007) ¢ baseada no Teorema dos Pi de Buckingham

através da seguinte expressao,
0,60 —0,28 0,49 0,08
UA, =5,68-7, ", “my 7y h,A4, (4.12)

onde /4,44 € 0 coeficiente de transferéncia de calor de radiagcdo, Ay ¢ a area superficial externa
de troca, o termo z; ¢ uma relacdo entre as areas das superficies de tubos e arames, 7, € 73
relacionam os espacamentos entre tubos e arames, enquanto zy envolve a diferenca de

temperaturas, que ¢ a forca motriz para o escoamento do ar (empuxo). Estes grupos

dimensionais sao dados pelas seguintes equagoes,



Modelo Matemdtico do Sistema de Refrigeragdo 105

A +d —d T -T
ﬂ.l — w ’ 7[2 — pt t ’ 72_3 — pw w ’ 72.4 __c amb (413)
At + Aw dt dt Tﬁlme

onde 4,, e 4, sdo as areas superficiais dos arames e tubos, respectivamente, € Tpme (=(7
+Tamp)/2) € a temperatura de filme do escoamento de ar sobre o condensador. A Tabela 4.1

apresenta os valores dos parametros geométricos para o condensador utilizado no presente

trabalho.
Tabela 4.1 — Valores dos pardmetros geométricos do condensador utilizado.
Parametro Geométrico Valor [m]
Altura do condensador, H 1,3
Comprimento do arame, H,, 1,35
Largura do condensador, W 0,45
Diametro do tubo, d; 0,0048
Diametro do arame, d,, 0,0015
Espagamento entre os tubos, P, 0,05
Espacamento entre os arames, P,, 0,005

4.4. Sub-modelo do Trocador de calor Tubo capilar — Linha de Succio

Tubos capilares sdo amplamente utilizados como dispositivos de expansdo em
refrigeradores domésticos por suas caracteristicas de baixo custo e simplicidade em
comparagdo com outros tipos de dispositivo de expansdo. Construtivamente, os tubos
capilares possuem elevada razdo de aspecto, com didmetro interno em torno de 0,6 mm e

comprimento da ordem de 3 m.

A principal fungdo do dispositivo de expansao ¢ reduzir a pressao do fluido entre o
condensador e evaporador, o que, no tubo capilar, ¢ alcangado por meio do atrito e da
aceleragdo do fluido refrigerante, com mudanga de fase. Com o intuito de aumentar a
capacidade de refrigeragdo e garantir a entrada de vapor superaquecido no compressor
(evitando assim o chamado golpe de liquido e outros efeitos indesejaveis decorrentes da
entrada de liquido no compressor), o tubo capilar ¢ geralmente montado na forma de um

trocador de calor em contra corrente com a linha de succao (Figura 4.6).
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Figura 4.6 — Diagrama esquematico do trocador de calor tubo capilar — linha de sucgao.

O escoamento através de tubos capilares conectados a linha de suc¢do ¢ de grande
complexidade, envolvendo escoamentos bifasicos, compressiveis e com transferéncia de
calor. Na literatura, ha diversos modelos e correlagdes para o calculo do escoamento e para o
dimensionamento de tubos capilares adiabaticos e ndo-adiabaticos (Hermes, 2006). As
abordagens mais precisas geralmente envolvem a integracdo de equacdes diferenciais ao
longo do comprimento do capilar, o que confere & solu¢gdo um custo computacional

relativamente elevado.

No presente estudo, em virtude da simplicidade exigida pelo modelo a ser usado na
otimizagdo, optou-se por uma metodologia que contornasse a necessidade de se resolver o
escoamento no capilar e, a0 mesmo tempo, evitasse a necessidade de se especificar a carga de
fluido refrigerante no sistema. Esta ultima ¢ uma das tarefas mais complexas da modelagem
de sistemas de refrigeracdo, uma vez que requer o conhecimento das fracdes volumétricas de
liquido e vapor no sistema, a fim de se realizar o inventario de massa de refrigerante
(Gongalves, 2004). A metodologia, a ser descrita em detalhes na Se¢do 4.6, consiste em
prescrever um sub-resfriamento na saida do condensador e um superaquecimento na entrada
do compressor. Assim, ¢ possivel obter a geometria do capilar a posteriori, por meio de
correlacdes experimentais que fornecem o didmetro do capilar, D., em fun¢do das pressdes de
evaporagdo e condensagdo, temperaturas e alguns parametros geométricos do capilar, como o

comprimento do tubo capilar.

Para se obter a entalpia no ponto 4, ou seja, na entrada do evaporador, realiza-se um

balanc¢o de energia conforme mostra a Figura 4.6, obtendo a seguinte expressao,
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h4 =h3+h5—h1 (414)

Neste balanco de energia foi considerado que o fluxo de massa ¢ o mesmo nas duas correntes

e que o trocador de calor esta isolado do ambiente externo.

A temperatura no ponto 1, 7}, pode ser calculada a partir da efetividade do trocador de

calor, &, que obedece a relagao,
T1:T5+8(T3—T5) (415)

Para um refrigerador similar ao aqui analisado, Gongalves (2004) mostrou, através de varios
dados experimentais, que o valor da efetividade pode ser considerado constante e igual a
0,875. Este valor foi definido para comprimento e didmetro do tubo capilar constantes,
variando apenas o fluxo de massa do fluido refrigerante (mesmas consideragdes aplicadas no

presente modelo).

4.5. Sub-modelo do Gabinete

O gabinete de um refrigerador doméstico compreende os compartimentos do
refrigerador ¢ do congelador. A principal fungdo do gabinete ¢ isolar termicamente os
compartimentos do ambiente externo. Para tanto, as paredes do gabinete sdo compostas por
trés camadas: uma chapa de ago externa (J,), um preenchimento de poliuretano expansivel
(J,) € uma chapa plastica interna (J;) com espessura igual a 1, 100 e 3 mm, respectivamente.

A Figura 4.7 mostra um diagrama esquematico dos compartimentos do refrigerador, com as

principais variaveis envolvidas.

A circulagdo de ar interna nos compartimentos pode ser por convec¢do natural ou
forcada. Nos refrigeradores com circulagdo por convecc¢do natural, o evaporador ¢ de placa
plana (conhecido também como roll-bond), normalmente posicionado na parte superior de
cada compartimento. Um inconveniente deste tipo de evaporador, conforme apontado
anteriormente, ¢ a formacdo de gelo nas paredes internas dos gabinetes. Ja nos refrigeradores
em que a circulacdo de ar € por conveccao forgada (conhecidos também por frost-free ou no-
frost), o movimento do ar ¢ gerado por um ventilador acoplado ao evaporador. Tais
refrigeradores utilizam geralmente evaporadores posicionados em um compartimento no

fundo do ambiente do congelador (Figura 4.7).
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Figura 4.7 — Componentes do gabinete e principais variaveis envolvidas.

O controle de temperatura do compartimento do congelador de refrigeradores no-frost
¢ realizado através de termostatos, enquanto no compartimento do refrigerador, esse controle
¢ feito através de um regulador da passagem de ar, ou damper. Os termostatos verificam as
temperaturas e realizam o comando de “liga-desliga” do compressor, fazendo com que as
temperaturas dos compartimentos se mantenham dentro da faixa desejada. J4 o damper
controla a vazao de ar em circulacdo entre os compartimentos do congelador e do
refrigerador. Desta forma, ele exerce também influéncia direta na temperatura do ambiente do

refrigerador.

Os dispositivos de controle acima descritos sdo importantes durante a operacio
transiente do sistema, pois controlam as temperaturas durante as variacdes de carga térmica.
Porém, no produto do presente estudo, todos os termostatos foram desativados e o damper foi
fixado na posicao 100% aberto, ja que era de interesse somente o comportamento em regime
permanente. Para uma posicdo do damper fixa, a relagdo de vazdo de ar entre os

compartimentos, ¢, pode ser escrita pela expressao,
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$= ey (4.16)

onde m, e m, representam, respectivamente, os fluxos de massa de ar que atravessam os

compartimentos do congelador e do refrigerador.

4.5.1. Modelo de Carga Térmica

Para se determinar a capacidade de refrigeragao, Qc, (ou seja, a quantidade de calor

que o evaporador precisa retirar dos compartimentos por unidade de tempo para manté-los nas
temperaturas 7., € 7,) € necessario estimar a carga térmica, ou seja, a quantidade de calor
absorvida pelas paredes do gabinete e também a energia interna gerada por unidade de tempo
por alguns componentes, como o ventilador ou a resisténcia de degelo. Para tanto, foi
utilizada a metodologia desenvolvida por Gongalves (2004) para o calculo da carga térmica.
Esta metodologia, descrita abaixo em detalhes, ¢ baseada em balangos de massa e energia nos
compartimentos e faz uso de condutancias térmica globais dos compartimentos obtidas

experimentalmente.

Efetuando balangos de massa e energia no volume de controle (VC) do evaporador

(ver Figura 4.7), obtemos,

1, = i, + i, (4.17)
mcg (CpT)cg +mr (CpT)r +gv = mcg (CpT)in +mr (cpT)in +Qt (418)

Aplicando-se um balango de energia para os compartimentos superior (congelador) e

inferior (refrigerador), chega-se em,
M (e, 1), + 0, + 0., + 8, =i (c,T), (4.19)
m" (CPT)iﬂ + Qr + gr = mr (cpT)r + ch (420)

onde g., & e g, sdo as poténcias elétricas dissipadas no congelador, refrigerador € no

compartimento do evaporador, respectivamente. g, e g, sdo referentes as resisténcias

,
colocadas dentro de cada compartimento para realizar o controle da temperatura desses

ambientes, ja que os termostatos foram desativados e o sistema de refrigeracdo se mantinha
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sempre ligado (regime permanente). Os parametros ch , Qr e ch sdo obtidos a partir das

seguintes equagoes,

0, =UA, (T, -T,) (4.21)
0, =UA(T,, -T,) (4.22)
0, =UA,(T,,-T,) (4.23)

onde UA.,, UA, e UA. sdo as condutancias térmicas globais referente aos compartimentos do
congelador, refrigerador e do mullion (travessa que separa os dois compartimentos),
respectivamente.

Dividindo por 1, , substituindo as Eqs. (4.21)-(4.23) e (4.16) e rearranjando as Egs.

(4.18)-(4.20), ¢ possivel eliminar a temperatura de insuflamento, 7;,, obtendo as seguintes

expressoes,
. L I,-T,,) ((I,-T,)
+ _ - _ C am _ r C 4'24
8 t9(,-0) R, R (4.24)
A . . T, -T, T -T
g, +0-9)g,-0)= ( ) (0T (4.25)
Rcr Rr
onde,
= ! (4.26)
T (¢-¢ e, +UA, '
R - 1 (4.27)
UA,
4.28
P (4.28)
€ UA,

As condutancias térmicas dos compartimentos foram obtidas experimentalmente
aplicando-se a metodologia proposta por Gongalves (2004). No Apéndice V sdao mostrados os
procedimentos e os resultados experimentais para a obtencdo destas condutancias globais. Os
valores experimentais obtidos para estes parametros foram: UA., = 0,52 W/K, U4, = 1,25

W/K e UA. = 0,105 W/K.
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O modelo de carga térmica foi usado de duas maneiras distintas no presente trabalho:

i.  Para obter os resultados de validagdo, a carga térmica (Q,) ¢ igualada a

capacidade de refrigeracdo do evaporador (Qe), obtida do modelo do

evaporador pela Eq. (3.120). Assim, no sistema de 2 equacdes — (4.24) e

(4.25) — as duas incognitas sdo T, € T}, € sdo conhecidos 7,,,, £.,, &, € &,-
m, ¢ calculado com base no modelo de circulagdo de ar interna a ser descrito a

seguir no item 4.5.2. Ja a varidvel ¢ foi obtida experimentalmente, sendo igual

0,8 (o experimento referente a este parametro ¢ descrito no Apéndice VI);

ii. Quando se deseja prescrever as temperaturas dos compartimentos do

congelador (7,) e do refrigerador (7}), as incognitas do sistema de equagdes do
modelo de carga térmica passam a ser ¢ e Q,. Este procedimento foi utilizado

nas andlises de otimizagdo do sistema de refrigeracdo, ja que o interesse neste
caso ¢ calcular o desempenho do sistema em fungdo das temperaturas de
projeto dos compartimentos, onde a carga térmica ndo necessariamente ¢ igual
a capacidade de refrigeragdo. Esta metodologia ¢ descrita por Pereira et al.
(2007) e através dela ¢ possivel também calcular o consumo de energia
considerando o regime ciclico periédico do refrigerador (assumindo que
durante o periodo de compressor ligado tanto a carga térmica quanto a

capacidade de refrigeracdo ndo variam no tempo). Desta forma, tem-se,

7o gt QO (4.29)
tciclo Qe
CE=1-0,73W,+W,) (4.30)

onde  figuo © leiclo Tepresentam, respectivamente, o tempo do
compressor/ventilador ligado e o tempo de um ciclo completo do refrigerador.
7 ¢ a frag@o de funcionamento e CE ¢ o consumo de energia do refrigerador em

kWh/més.

A temperatura de retorno 7,, na entrada do evaporador também deve ser determinada,
j& que esta ¢ usada como variavel de entrada no modelo do evaporador. Esta temperatura pode
ser obtida através de uma regra de mistura na entrada do compartimento do evaporador,

fornecendo,
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T, =9I, +(1-9)T, (4.31)

4.5.2. Modelo de circulacio interna de ar

Para a obtencdo da transferéncia de calor e da queda de pressdo no evaporador e da
carga térmica do gabinete, ¢ necessario conhecer vazao de ar que circula pelo evaporador e
compartimentos do gabinete. Para este fim, foi desenvolvido um modelo de circulagdo de ar
interna que fornece a vazdo total que passa pelo evaporador e pelos compartimentos do

refrigerador e congelador.

O ponto de operacdo e a vazdo em um conjunto ventilador-sistema sao obtidos
igualando as curvas de diferenga de pressdo imposta pelo ventilador e de queda de pressao

(impedancia) do circuito do ar, ambas em func¢do da vazao (Figura 4.8).
AP A
Curva caracteristica do sistema

AP detrabatho |- <_ Ponto de operagédo

Curva caracteristica do ventilador

>

Vazéo de operagdo Vazao

Figura 4.8 — Ponto de operagdo do conjunto ventilador-sistema.

A curva caracteristica do sistema ¢ obtida a partir da combinacdo de todas as
resisténcias ao escoamento associadas a cada componente do circuito do ar pelos gabinetes.
Em gabinetes de um s6 compartimento, ¢ comum modelar o sistema a partir de uma
associagdo de resisténcias em série. Entretanto, em refrigeradores de dois compartimentos, as
vazoes de ar pelo refrigerador e pelo congelador sdo diferentes (devido a diferentes
impedancias entre os dois compartimentos), sendo uma associacao de resisténcias em paralelo
mais realista. O circuito elétrico equivalente proposto no presente trabalho ¢ mostrado na

Figura 4.9.
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Figura 4.9 — Esquema da circulagdo interna de ar dentro do gabinete e analogia com circuito elétrico.

A analogia com circuitos elétricos permite escrever as seguintes equagoes,

Ap, =Ap,+Ap,, (4.32)
Ap. = f(P)=a,+aV +a b’ +.+a (4.33)
My =100 (434)
onde,
- n (4.35)
yo,

As Egs. (4.32)-(4.34), juntamente com as Eqgs. (4.16) e (4.17) formam um sistema de 5
equagdes e 5 incognitas (Ap,, Ap,,, V.,V . € V). p., € determinado com base na
temperatura do compartimento do congelador. Ap, ¢ obtido do modelo do evaporador

descrito no Capitulo 3. Os coeficientes do polindmio da Eq. (4.33) e o coeficiente de queda de

pressdo /,, foram obtidos experimentalmente, sendo os procedimentos descritos no Apéndice

VI. Para os ventiladores axiais utilizados em refrigeradores domésticos, observou-se que um
polindmio de 3° grau correlaciona satisfatoriamente a curva experimental do ventilador. Para
os dois ventiladores testados, os seguintes valores foram obtidos para os coeficientes (Eq.

4.33):
e Original: a, = 33,9, a; = 0,014, a, =-0,0033, a; = 0,000029;

e DC24V:a,=39,2;a;=-0,41, a,=0,0081, a3 =-0,000089.
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O valor do coeficiente de queda de pressao obtido experimentalmente (Eq. (4.34)) foi

1., = 176921, onde a vazdo volumétrica € em m’/s ¢ a queda de pressdo em Pa.

4.6. Integracio dos Componentes do Sistema

A simulacdo do sistema de refrigeracdo depende da solu¢do do sub-modelo de cada
componente apresentado neste capitulo. O acoplamento entre cada um dos sub-modelos em
termos das variaveis do problema (ou seja, das condi¢cdes de contorno para cada um dos
componentes) € ilustrado na Figura 4.10. As entalpias sdo transmitidas de um componente
para o outro através fluxo de massa de refrigerante. Este fluxo de massa ¢ definido pelo
modelo do compressor, e ¢ assumido constante e uniforme para todos os componentes do
ciclo. O mesmo pode ser observado para o circuito do ar, onde o fluxo de massa ¢ definido no

modelo de circulacdo interna.

Condensador

A,

Trocador de Calor
mpressor
TC—LS Compress
P, F,
h h
: Evaporador ‘
i
4 i
]-‘)'/‘7V(l}'§ % Ti’APL’
,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,, N J
******************************** v,
Carga § - Circulacéo
Térmica | 7.7, | Internade Ar
,,,,,,, oo
| Gabinete
! } — > Refrigerante
""""""""""""""" L Ambiente e

Figura 4.10 — Acoplamento entre os componentes do sistema de refrigeracao.

Para se obter a solugdo do modelo do sistema, é preciso determinar as pressdes de

evaporacao e de condensacao. Em uma abordagem tradicional (Gongalves, 2004), as pressoes
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sdo obtidas a partir de duas relagdes de fechamento adicionais fornecidas pelos balancos de

massa a seguir,

i, —rit', = 0 (4.36)

M= M,=0 (4.37)

onde m, e m', sdo, respectivamente, a vazao massica deslocada pelo compressor e a vazdo

massica que atravessa o tubo capilar. M ¢ a massa de refrigerante do sistema (carga) e M, ¢é a

massa de refrigerante contida em cada componente do ciclo de refrigeracao.

A solucdo dessas equagdes exige um alto custo computacional e, normalmente,
apresenta sérios problemas de convergéncia, por serem as Eqs. (4.36) e (4.37) fungdes
implicitas e fortemente ndo-lineares das pressdes de condensagdo e de evaporagdo
(Gongalves, 2004). Assim, a fim de contornar estes problemas, conforme proposto por Pereira
et al. (2007), sdo prescritos graus de sub-resfriamento no condensador e superaquecimento no
evaporador, de modo que as pressdes/temperaturas de evaporagdo e condensagdo possam ser

calculadas diretamente através das seguintes equagoes,
P. = Pu(ls = AT,) (4.38)
pc = psat (1} + ATsub) (439)

Este procedimento, denominado Sub-resfriamento — Superaquecimento (Sup-Sub), ndo
sO elimina os problemas numéricos mencionados, como também aproxima a analise numérica
da condi¢do de projeto de sistemas de refrigeracdo. Assim, tanto o tubo capilar como a carga
de refrigerante sdo ajustados a posteriori para que o sistema opere com os graus de

superaquecimento e sub-resfriamento pré-determinados, preferencialmente préximos de zero.

Assim, o diagrama de acoplamento entre os componentes da figura anterior pode ser
alterado, como mostra a Figura 4.11. Como pode ser visto, dadas as temperaturas 73 e Ts para
o sub-modelo Sub-Sup, ¢ possivel calcular as pressdes de evaporagao e condensagdo pelas
Egs. (4.38) e (4.39) (matematicamente, estas equacdes substituem as Eqs. (4.36) e (4.37)).
Com isso, estas pressoes sdo utilizadas simultaneamente na solu¢do de todos outros sub-
modelos do ciclo do refrigerante, a qual ¢ realizada com o uso do cédigo computacional EES

— Engineering Equation Solver (Klein, 2007).
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Figura 4.11 — Acoplamento entre os componentes com a prescricao dos graus de sub-resfriamento e
superaquecimento.



5. CRITERIOS DE AVALIACAO DE DESEMPENHO
(PEC)

5.1. Aspectos Gerais

Em linhas gerais, 0 uso de critérios de avaliagdo de desempenho (PEC®) esté associado
a procedimentos de otimizacdo nos quais se escolhe uma varidvel do problema a ser
maximizada ou minimizada (a fungdo objetivo) mediante a manutengdo de uma ou mais
variaveis fixas (as restricoes). A meta principal da realizacdo deste procedimento de
otimizagdo em sistemas de refrigeracdo ¢ um aumento do desempenho de um componente em
particular (do trocador de calor, por exemplo) ou, mais importante, do sistema como um todo.
Obviamente, quanto mais informagdes acerca dos pardmetros do problema forem
incorporadas ao procedimento de otimizagdo, maiores serdo as chances de o procedimento ser

bem-sucedido, isto ¢, de que um verdadeiro méaximo global da funcdo objetivo seja calculado.

Tradicionalmente, quando empregados no nivel do componente, os PEC sdo usados
para comparacdes entre diferentes trocadores (ou diferentes configuragdes de superficies de
troca, como aletas planas, aletas descontinuas etc.) (Shah e Sekulic, 2003; Yilmaz et al., 2005;
Webb e Kim, 2005). Por exemplo, no caso de um evaporador, a fung¢do objetivo pode ser a
capacidade de refrigeracdo (varidvel maximizada) e o parametro a ser mantido fixo (restri¢ao)
pode ser a area frontal ou a poténcia de bombeamento. Entretanto, os PEC também podem ser
empregados na otimizagdo dos parametros geométricos de uma dada configuragao de
superficie de troca (diametro de tubos, espacamento entre aletas, espagamento entre tubos
etc.) para uma dada aplicagdo. Por exemplo, nesse caso, a fungdo objetivo a ser minimizada
pode ser o volume de material do trocador para uma dada capacidade de transferéncia de calor

(restricao).

Os critérios de avaliagdo de desempenho (PEC) usados neste trabalho foram
formulados com base em variaveis adimensionais. O uso de variaveis adimensionais fornece
uma generalidade e maior facilidade na comparagdo, andlise dos resultados e

dimensionamento de trocadores de calor (Pira et al., 2000). Especificamente, o objetivo da

% O termo PEC vem da sigla em inglés Performance Evaluation Criteria ¢ sera usado ao longo do texto

por ser um termo comumente usado nos trabalhos da literatura sobre trocadores de calor.
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presente analise pode ser resumido da seguinte forma: para temperaturas nos compartimentos
refrigerados fixadas em -18 ° no congelador e 5 °C no refrigerador (restrigdes), deseja-se
encontrar uma determinada a dimensao H; da se¢ao transversal de saida, o niimero de aletas
(Np e o comprimento (L) de um EFA que fornegam um menor volume para o trocador
(conseqiientemente, uma menor massa de material), menor custo ou menor consumo de

energia do refrigerador (objetivos).

Na busca por uma funcao objetivo que compreendesse a otimizagao em diversos niveis
(desde o componente até o sistema como um todo), foram utilizadas as trés defini¢des de PEC

formuladas por Pira et al. (2000). Sao elas,

1. Transferéncia de calor por unidade de poténcia de bombeamento do ar no

evaporador (“PEC 0”);

il. Transferéncia de calor por unidade de poténcia de compressdo mais

bombeamento do ar no evaporador (“PEC Q”);
iii. O proprio COP do sistema (“PEC COPgisrema”)-

E possivel notar que, nas formulagdes acima, o nivel de abrangéncia da fungdo
objetivo aumenta gradativamente, comecando por uma simples relagdo entre a transferéncia
de calor e a queda de pressdo do lado do ar no evaporador. Em seguida, sdo incorporadas
caracteristicas do sistema, como a poténcia do compressor. Finalmente, no ultimo nivel (que,
em ultima analise, trata da otimizagdo do sistema com base na Primeira Lei da
Termodinamica), sdo avaliados todos os componentes simultaneamente. Neste caso, o “PEC
COPgsisema” avalia o desempenho global, levando em consideracdo os pardmetros de todos os

componentes.

Conforme mencionado anteriormente, na determinacdo das relagdes dos PEC, sdo
necessarias especificacoes de algumas restricdes, que sao obtidas normalmente a partir das
restri¢des de projeto de um determinado sistema e aplicagdo. Um maior detalhamento sobre a

definicdo e aplicagdo dos PEC citados acima ¢ fornecido no trabalho de Pira et al. (2000).

5.2. Formulaciao dos PEC Lambda e Kappa

5.2.1. PEC Lambda (A)

Um dos principais focos do presente trabalho ¢ a redu¢do da massa de aluminio do

evaporador. De modo a incorporar este objetivo no processo de otimizacdo, ¢ proposta uma



Critérios de Avalia¢do de Desempenho (PEC) 119

nova classe (ou familia) de PEC, denominada “PEC A”. Estes PEC sdo definidos com base

nas relagdes propostas por Pira et al. (2000), e sdo expressos da seguinte maneira,

A(®) = ® (5.1)
ad ,EFA
AQ) = Q (5.2)
ad ,EFA
onde os PEC de Pira et al. (2000) sdao dados por,
®= & , Q Qe _ MEFA#n (53)

= — : e M =
ad ,EFA
Wp + Wk M EFA#1

€, Mgpan € Mgpqu, sd0 as massas do EFA #1 (Reto 60 aletas) e de um EFA #n, onde n se
refere a um EFA qualquer para o qual 1/5 < H;/H, < 1. As expressdes para céalculo da massa

do EFA sao fornecidas no Apéndice I.

Esta nova familia de PEC visa a obten¢do de uma maxima eficiéncia do evaporador
para uma minima massa total de aletas e tubos, uma vez que se acredita que para o EFA seja
possivel obter uma taxa de transferéncia de calor da mesma ordem de grandeza que a do
evaporador convencional (EFA #1) com um menor volume de trocador por meio da

aceleracdo do escoamento.

Assim, fazendo uma busca por um 6timo das fungdes PEC A, ¢ possivel obter uma
geometria ideal para uma maxima eficiéncia do EFA, onde as variadveis independentes desta
otimizacdo sdao as dimensodes geométricas do EFA. As Egs. (5.1) e (5.2) mostram o conceito
do PEC A aplicado aos PEC definidos por Pira et al. (2000) para o primeiro e segundo niveis
de generalidade (analise individual do componente). Entretanto, Pira et al. (2000) observaram
que a otimizagdo de um componente analisado separadamente nem sempre ¢ seguida de uma

melhora no desempenho do sistema como um todo.
Logo, ¢ proposto também, no nivel do sistema, um PEC A que englobe todos os

componentes simultaneamente, dado pela seguinte relagao,

A(COP) — COPsistema (5 4)

ad ,EFA

onde,
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) —W
COP _b

sistema — 17 : (55)
w,+Ww,

Através do PEC A, pode ser adicionado também um fator de corregao relativo ao custo
do material (F,,s,) das aletas em relacdo aos tubos. Adicionar uma corre¢do a varidvel que
tem um menor peso no custo total do evaporador, torna a analise mais realista do ponto de
vista de custo real de fabricagao,

cor

A — sistema ( 5 . 6)
M + M

custo ad ,aletas ad ,tubos

onde Mg aieras © Muawpos 30, Tespectivamente, as massas adimensionalizadas das aletas e dos

tubos do EFA, dadas pelas equagoes,

M

EFA#n,aletas
=—= e M

M =
ad ,aletas
M

ad ,tubos

MEFA# tub
— n,tubos 5.7
v (5.7)

EFA#],aletas EFA#1,tubos

5.2.2. PEC Kappa (K)

Por se tratarem de razdes entre grandezas absolutas, os PEC descritos anteriormente
podem levar a resultados que, mesmo sendo 6timos do ponto de vista relativo, podem ser
inadequados com relacdo aos valores absolutos dos pardmetros que os compdem. Em outras
palavras, tais PEC ndo levam em consideracdo se os valores do numerador ou do
denominador sdao “ruins”, uma vez que julgam apenas a relacdo entre eles. Isto pode fazer
com que a otimiza¢do conduza a um resultado pouco realista no contexto da aplicacdo do
sistema de refrigeracdo. Para ilustrar a explicag¢@o anterior, considere o seguinte exemplo para

0 PEC A(COP) (Eq. (5.4)):

e Em um sistema de refrigeracdo X com um evaporador 4, tem-se: COPyjsremq = 3

e M, gy =1.Logo, PEC A =3;

e Para o mesmo sistema X com um evaporador B, tem-se: COPgiemq = 1 €

M ., gry = 1/3. Logo, PEC A também igual a 3;

Portanto, para uma mesma redu¢do percentual no numerador e denominador, tem-se
um mesmo valor de PEC, ainda que o valor de COPy;se, S€ja extremamente baixo. No caso
do exemplo, COPgisemq To1 reduzido em 300%, porém, como a massa foi reduzida na mesma

proporg¢ao, foi obtido um mesmo valor de PEC. Assim, ¢ possivel concluir que a avaliag¢do
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conferida pelos PEC anteriores pode levar a resultados, ainda que 6timos, incompletos e

insatisfatorios do ponto de vista pratico.

A fim de contornar este problema, foi desenvolvido um PEC que avalia com a mesma
importancia o numerador ¢ o denominador. Além disso, o critério avalia a posi¢ao em que
cada um desses parametros se encontra com relagdo aos seus valores maximos ou minimos,
dentro do dominio das possiveis solugdes. Este PEC, chamado aqui de Kappa (K), obedece a

seguinte relagdo,

COP
K(COP) = ——«d (5.8)
ad
onde,
COP e - COP“'rema min CO])Siyz‘ema n
CO})ad — sistema #n Sis s Siis JH# (5.9)
COP - COP COP

sistema ,max sistema,min sistema,#1

M = (Mad,EFA )#n B (Mad,EFA )min + (Mad,EFA )#n (5.10)

ad
(M ad ,EFA )max - (M ad ,EFA )min

Os sub-indices max e min se referem, respectivamente, aos valores maximos e minimos

possiveis de COPyisiema € M, z, para um determinado sistema de refrigeracdo. A obtengdo

destes valores ¢ realizada a partir de uma maximiza¢do e minimizagdo tanto do COPyjema

quanto da M, ., , separadamente, variando as variaveis de otimizagao (H>, Nye L,).

Cabe salientar também a importancia do segundo termo do lado direito nas Egs. (5.9) e
(5.10). A insercao deste numero ¢ feita para (i) evitar os problemas citados anteriormente a
respeito do PEC A, e (i1) impedir que a Eq. (5.10) forneca um valor igual a zero, levando o

valor de PEC K para o infinito.

Para ilustrar aplicagdo do PEC K, ¢ utilizado o mesmo exemplo descrito
anteriormente. Para aquele caso, tinha-se, para um evaporador A, COPqisem, igual a 3 e

M, gy igual a 1 e, para o evaporador B, COPggemq igual a 1 € M, ., igual a 1/3.

Realizando a verificagdo dos valores maximo e minimo de PEC K para este sistema

hipotético, tem-se, por exemplo: COP. =0,5, COP,ppamax = 3> (Mad’EFA )min =0,1¢e

sistema ,min

(M od EFA )max = ]. Aplicando estes valores a Eq. (5.8), obtém-se,

e PECK(COP)=0,78 para o evaporador 4;
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e PEC K(COP)=0,75 para o evaporador B.

Nota-se aqui que, pelo fato de o evaporador 4 exibir um COP mais préximo do
mAaximo € a sua massa nio se encontrar tao distante do minimo, este trocador fornece um PEC
K com maior valor. Pode-se dizer entdo que este PEC fornece uma analise mais realista, ja
que se deseja um maximo COP e uma minima massa, desde que estes parametros ndo estejam

tao longe de seus pontos de 6timo individuais.

A metodologia utilizada no PEC K nao se restringe apenas a Eq. (5.8), isto ¢, ndo ¢
aplicada apenas para a relagao entre o COP e a massa do evaporador. Essa metodologia
aplica-se a quaisquer parametros de interesse dos componentes individuais ou do proprio
sistema de refrigeracdo, desde que o pardmetro a ser maximizado seja colocado no numerador
e aquele a ser minimizado, no denominador. Por exemplo, ao aplicar esta metodologia aos

PEC A das Egs. (5.1) e (5.2), obtém-se,

®ad

K(®)= (5.11)
ad
Q
K(Q)=""« 5.12
(9)) M, (5.12)
onde,

d — ®#n _®min + ®#n (513)

®max _®min ®#1
= Q#n _Qmin + Q#n (514)

Qmax _Qmin Q#l

5.3. Meétodo de Otimizacao

A fim de avaliar os PEC apresentados acima para as varias configuragdes possiveis do
EFA no sistema de refrigeracdo, foi necessario utilizar um cédigo computacional dedicado a
analises de otimizacdo. A metodologia aplicada aqui se baseia no trabalho de Gomes (2006),
que uma analise comparativa de compressores aplicados a refrigeracdo doméstica. Como no
trabalho de Gomes, foi utilizado o codigo de otimizacdo modeFRONTIER 3.1.0 (Multi-

Objective Optimization and Design Environment) (Esteco, 2005), o qual foi acoplado ao
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codigo de simulagdo do sistema de refrigeragdo, com o objetivo de obter os valores 6timos

dos PEC descritos.

Em geral, os algoritmos de otimizacdo visam a maximizacao ou a minimizacdo de uma

funcdo objetivo simples (Gnica) ou composta (multipla), satisfazendo as restrigdes impostas

pelo problema e que representam as condi¢des do modelo. Antes de escolher um algoritmo de

otimizacdo, € necessario caracterizar o problema a ser resolvido através dos seguintes

parametros (Gomes, 2006):

il.

iil.

1v.

Funcio objetivo: representa a grandeza a ser otimizada (valor minimo ou
maximo) e sera funcdo das varidveis de projeto escolhidas. A funcdo objetivo ¢
dita simples quando se tem apenas um objetivo ou composta (ou multi-critério,

multi-objetivo) quando se deseja otimizar varios objetivos de uma s6 vez;

Variaveis de projeto: sdo os parametros do problema que podem ser alterados
para otimizar a fungdo objetivo, como, por exemplo, as caracteristicas geométricas

do evaporador que definem o valor do COP do sistema de refrigeragao.

Restricdes: sdo as limitagdes impostas para se obter a solucdo otimizada. Por
exemplo, a escolha de uma determinada faixa de temperatura dos compartimentos
refrigerados ou de COP. Neste caso, ao se desejar otimizar um PEC qualquer para
uma faixa de -16°C < T, < - 20°C para o congelador e 4°C < T, < 6°C para o
refrigerador, encontra-se dois limites laterais para duas restricdes distintas. A
otimizagdo acima ou abaixo destas faixas ¢ imposta por uma restricio de
desigualdade. Por outro lado, a otimiza¢do para uma temperatura especifica (por
exemplo, Tc, = -18°C e T, = 5°C) ¢é alcangada através de uma restrigdo de
igualdade. As restrigdes podem ser ainda do tipo global ou local, ou seja, podem
ser definidas para uma regido especifica do dominio de interesse (local) ou para

todo o dominio (global).

Dominio: s3o os limites minimos € maximos impostos para as variaveis de projeto
a partir dos quais se deseja otimizar a funcao objetivo. Dentro do dominio existem
regides que podem ndo ser contempladas pelas restricdes, denominadas inviaveis.
A regido do dominio onde as restricdes sdo contempladas e em que, portanto, a

solugdo ¢ possivel, ¢ denominada dominio viavel.

Com base nas definigdes acima, ¢ possivel definir as fungdes objetivo como sendo os

PEC descritos anteriormente. Os PEC propostos neste trabalho visam na sua grande maioria

maximizar o desempenho do sistema e minimizar a massa (isto ¢, o custo) de um de seus
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componentes. Pode-se dizer, entdo, que as analises tém por objetivo fornecer o melhor
sistema do ponto de vista de desempenho, com um minimo custo, para um determinado
conjunto de condi¢gdes de contorno do sistema de refrigeracdo, de seus componentes € suas

respectivas caracteristicas geométricas.

Entretanto, ¢ importante ressaltar que os resultados sdo influenciados diretamente pela
precisao das metodologias de simulacao, ndo sendo, a rigor, exatos. Embora mesmo sem uma
precisdo adequada do ponto de vista absoluto, os resultados de otimiza¢do podem, ainda
assim, ser uteis, j4 que podem mostrar a tendéncia do comportamento do sistema Otimo.
Como os PEC dependem de uma gama de pardmetros, tanto termodindmicos quanto

geométricos, € interessante classifica-los com base na seguinte relagao funcional,

PEC = f(caracteristicas geométricas, condi¢des do sistema, fluido refrigerante,

caracteristicas fisicas e termodinamicas dos componentes)

Alguns dos parametros da relacdo acima sdo varidveis de projeto e outros sio

restricdes. As variaveis de projeto podem ser identificadas por:

i.  Caracteristicas geométricas do evaporador: dimensao de saida (H;), nimero

de aletas (Vy) e comprimento (L);

ii.  Caracteristicas construtivas dos componentes: trés tipos de compressores
(EMBRACO, modelos: Comp;, Comp, ¢ Comp; e dois tipos de ventiladores
(Original e DC24V).

Ja as restrigdes foram tidas como sendo:

i.  Condicoes do sistema: temperatura dos compartimentos refrigerados -
congelador igual a -18°C e refrigerador igual a 5°C, temperatura ambiente
igual a 32°C, sub-resfriamento no condensador de 2°C e superaquecimento no

evaporador de 1°C;
ii.  Fluido refrigerante: R134a;

iii.  Area frontal da entrada do evaporador: H; = 59,5 mm e W =307 mm (ver

Figura 3.5).

O dominio de solugdes ¢ definido por todos os resultados obtidos com a variacido dos
parametros projeto. Assim, para a variacdo dos trés compressores, dois ventiladores e a
variagdo das caracteristicas geométricas do evaporador, qualquer valor de PEC alcancado ¢

valido.



Critérios de Avalia¢do de Desempenho (PEC) 125

Ap6s a caracterizacdo do problema a ser resolvido, € necessario definir o algoritmo de
otimizacdo a ser empregado. A seguir, sera apresentada uma breve descricdo do algoritmo

aqui utilizado.

O codigo modeFRONTIER fornece uma variedade de algoritmos de otimizacao
disponiveis na literatura. Segundo Gomes (2006), a busca por um algoritmo de otimizagao
deve ser baseada em duas caracteristicas basicas, descritas graficamente na Figura 5.1: 1)
robustez (capacidade de encontrar o ponto de 6timo global) e ii) precisdo (capacidade de
encontrar o verdadeiro valor do ponto de 6timo). Outro fator, tdo importante quanto os citados
acima, ¢ o tempo de convergéncia do algoritmo de otimizagdo. Este deve ser o mais reduzido
possivel para que, quando associado ao tempo computacional inerente ao cddigo de simulacao

do sistema de refrigeracdo, ndo torne proibitivo o custo computacional da otimizagao.

Maximo Global
ROBUSTO

Maximo Local PRECISO

. [ Méaximo REAL
NAO ROBUSTO

A

'y Ponto Encontrado

f(x)
f(x)

Ponto Encontrado

X X X X X, X X X

min max min 2 1 méx

Pontos Encontrados: Xl y X2

(a) Robustez. (b) Precisdo.

Figura 5.1 — Caracteristicas de um algoritmo de otimizacdo (Gomes, 2006).

Analisando as trés caracteristicas acima citadas e a descri¢do dos algoritmos existentes
no cédigo modeFRONTIER (Gomes, 2006), optou-se no presente trabalho pelo uso do
Algoritmo Genético. Este algoritmo tem a vantagem de ser bem mais robusto que os demais
disponiveis, porém, com a desvantagem de exigir um tempo computacional mais elevado.
Como o tempo de simulagdo do codigo do sistema de refrigeragdo ¢ extremamente baixo (em
torno de 12 segundos por caso), a utilizacdo do algoritmo genético ndo acarretaria tempos
computacionais proibitivos. Outro problema decorrente do uso do algoritmo genético seria a
obtencdo de convergéncia para a grande variagdo dos dados de entrada gerados por este
algoritmo. Como o algoritmo genético faz variagdes aleatdrias das varidveis de entrada, o
codigo de simulacdo do sistema deve ser robusto o suficiente para produzir resultados
convergidos para todas as combinagdes dos parametros de entrada. Tal robustez foi verificada

apos a realizagdo de alguns testes, permitindo a utilizagdo do algoritmo genético.
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A metodologia de otimizagdo utilizada pelo algoritmo genético é baseada no processo
de selecao natural das espécies. Com base na Figura 5.2, os passos do algoritmo genético

podem ser colocados da seguinte forma geral (Gomes, 2006):
1. Uma populacio inicial € criada (individuos 4, B, C, D ¢ E);
il. Os individuos da familia inicial sdo avaliados quanto a aptidao, ou seja, aqueles
que apresentam respostas a funcao objetiva (z(4), z(B), z(C), z(D) e z(E)) mais
adequadas com relacdo ao objetivo da otimizacdo, sdo selecionados como os

mais aptos. No exemplo, estes sdo os individuos com os maiores valores de z(h);

iil. Os operadores genéticos sdo aplicados na nova familia (geracdo de G por cross-

over e F por mutagdo);

iv. A nova familia ¢ avaliada quanto a aptiddo e, em seguida, o mesmo
procedimento de (iii) ¢ repetido até determinar os pontos mais proximos da

regido de o6timo.

Exemplo Problema de Otimizacao Algoritmo Genético

Variaveis de Projeto: h = [x.y] FE’X‘QEBE@ oggzgg;is

Func&o Objetivo: z (h) v
- L. Mais Aptos
Objetivo: Maximizar z DE

v
Familia
DEFG

v

Mais Aptos
EG

¥
Familia
EGHI

v

Mais Aptos

HI

¥
Familia

HILJ

Cross-over G
Mutacao F

Cross-over
Mutacao

Cross-over
Mutacéao

z (x,y)

y LI

Figura 5.2 — Exemplo de utilizagdo do algoritmo genético (Gomes, 2006).

O namero de individuos que deve permanecer nas familias geradas ao longo do
processo ¢ um parametro definido pelo usudrio. Por outro lado, individuos gerados que sejam

duplicados dentro de cada familia sdo eliminados.

A convergéncia do processo de otimizacdo pode se basear em dois critérios: 1) nivel
de variacdo da funcdo resposta ou 2) numero maximo de geragdes. O programa

modeFRONTIER disponibiliza apenas a segunda opgdo. Neste caso ¢ necessario testar o
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numero razoavel de geracdes a ser configurada, uma vez que a configuracdo de um ntimero
reduzido pode levar a uma falsa convergéncia. Por outro lado, um ntimero elevado pode

acarretar em um processo com um alto tempo computacional.

No presente trabalho foram realizados testes variando o numero de geracgdes entre 40 e
60. Apos a analise dos dados, nenhuma modificacdo no resultado foi verificada. Logo, foi
concluido que 40 geragdes era um nimero suficiente para se obter a convergéncia do 6timo

real.

5.4. Implementacio Computacional

5.4.1. Aspectos gerais

O sistema de equacdes dos modelos matematicos do sistema de refrigeracdo ¢
composto por equagdes algébricas nio-lineares. No presente trabalho, foi utilizado o software
EES - Engineering Equation Solver (Klein, 2007) para resolver tais equagdes a partir do
M¢étodo de Newton-Raphson. Este codigo também fornece fungdes internas que permitem
calcular as propriedades termofisicas de fluidos e solidos, construir graficos etc. Entretanto,
no que diz respeito ao procedimento de otimizagdo, este cddigo ndo fornece subrotinas de
otimizagdo muito robustas, sendo necessario entdo a utilizacdo do cdédigo modeFRONTIER

nas analises de otimizagao.
5.4.2. Acoplamento entre os codigos EES e modeFRONTIER

Um acoplamento entre o EES e o codigo de otimizagdo modeFRONTIER teve de ser
realizado, ja que as sub-rotinas de otimizagdo disponiveis no primeiro ndo eram tao robustas e
precisas quanto aquelas implementadas no segundo, muito mais especifico para este fim. A
fim de contornar alguns problemas computacionais, um co6digo escrito na linguagem
FORTRAN também teve de ser implementado, cuja funcdo era realizar a leitura e escrita dos
dados de entrada e saida do EES, para que, na seqiiéncia, fossem utilizados pelo

modeFRONTIER.

A medida que o processo de otimizagdo evolui, o algoritmo genético interage com as
varidveis de projeto, na busca de um ponto de 6timo para um determinado PEC. Com isso, as
varidveis de projeto sdo alteradas dentro das faixas impostas. A Figura 5.3 mostra o
fluxograma que representa a interagdo entre os codigos nas plataformas EES, FORTRAN e

modeFRONTIER, assim como a metodologia de otimizagao aplicada.
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O tempo computacional médio para a obten¢do de cada ponto de otimizagdo foi de
aproximadamente duas horas para as simulacdes apenas com variagdes geométricas do
evaporador. Para as simulagdes variando também o compressor e o ventilador, o tempo foi de

aproximadamente 4 horas (Intel Core 2 1,8 GHz).

Valores Iniciais para as
Variaveis de Projeto

Y
Variaveis de Projeto:

i. Dados Geométricos do Evaporador

ii. Tipo de Compressor

iii. Tipo de Ventilador

A

Leitura dos Dados de Entrada
e Escrita no Arquivo

de Entrada do EES
Algoritmo de Otimizagao (Fortran)
(modeFRONTIER)
Mudang¢a nas Variaveis A

de Projeto Metodologia Numérica
\ de Simulagdo do Sistema

de Refrigeragdo

(EES)

l

Leitura dos Dados de Saida (PEC)
e Escrita no Arquivo
de Entrada do modeFRONTIER
(Fortran)

,

Nio Atende a Condicdo
de Otimo?

Sim l

@eterminado o Sistema Otimizad@

Figura 5.3 — Fluxograma da metodologia de otimizacdo e acoplamento entre os codigos do EES, FORTRAN e
modeFRONTIER.

5.4.3. Interface Grafica do codigo de Simulacgao

Com a finalidade de facilitar a utilizagdo por outros usudrios e a visualizagdo da
configuragdo 6tima dos tubos na aleta do EFA, uma interface grafica foi desenvolvida. A
interface foi construida na plataforma EES, que possibilita de maneira facil a entrada dos

dados do codigo de simulagdo do sistema de refrigeragdo e a visualizagao dos resultados e do
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grafico que mostra o posicionamento dos tubos na aleta. A Figura 5.4 ilustra a visualizagdo da

interface grafica criada.

Tube diameter= m

Fin thickness = |0,00015| m F- Y

. J
02 e L2 /
Poro Whirlpool
-_—-/ Input Parameters ol Main Results
[ COP= 1177
Ei i '
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X= m ‘\_. vfreezer_
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Refrigeration System
Fluid = [R134a ~

Ambient Temperature = [33] °c

0
0 001 002 003 004 005 0,06

Figura 5.4 — Interface grafica de visualizagdo da configuragdo do EFA e resultados do codigo de simulagdo do
sistema de refrigeracao.

Através da implementagdo computacional do algoritmo da lei de formagao de tubos
exposto no item 3.2.1. os valores das posigdes dos tubos na aleta sdo fornecidos. Os tubos sao
entdo desenhados nas respectivas posicoes. Além da visualizacdo da configuragdo do
evaporador, sdo fornecidos também os valores do COP, da poténcia consumida, da vazao total

de ar e da temperatura de cada compartimento refrigerado.






6. RESULTADOS E DISCUSSOES

Tendo sido descritas as metodologias empregadas para a simulagdo do modelo do
EFA, do sistema de refrigeracdo e o procedimento de otimizagdo, o presente capitulo
apresenta os principais resultados das andlises, validacdo e otimizacdo dos modelos de

simulacao.

Primeiramente s3o apresentados os resultados de avaliagdo dos EFA através do
modelo matematico desenvolvido, a fim de estudar o comportamento do evaporador
isoladamente. Em seguida, sdo mostrados os resultados de validagdo experimental da
metodologia de simulacdo numérica do sistema de refrigeracdo. Depois de verificada a
qualidade dos resultados, sdo discutidos os resultados das configuragdes otimas do EFA
acoplado ao sistema de refrigeracdo, obtidas da metodologia de otimizacao. Os resultados de
otimizagdo sdo apresentados comecando pelas fungdes de PEC de niveis mais inferiores (que
avaliam apenas os componentes individualmente) avancando até as mais abrangentes (que
tratam do refrigerador como um todo). Na seqiiéncia, sdo apresentadas também analises de
sensibilidade do comportamento do custo em fungdo da modificacdo dos componentes do

sistema de refrigeragao.

6.1. Avaliacido do Desempenho dos EFA

6.1.1. Poténcia de bombeamento em func¢iao da transferéncia de calor

A relacdo de dependéncia entre a taxa de transferéncia de calor (capacidade de
refrigeracdo) e a poténcia de bombeamento do ar pelo ventilador ¢ uma das mais importantes
variaveis envolvidas no projeto de refrigeradores no-frost. Desta forma, a escolha de uma
configuragdo de evaporador para uma determinada aplicacdo passa pela avaliacdo do
comportamento destas grandezas em funcdo da vazdo de ar e das caracteristicas geométricas
do evaporador para uma dada condi¢do de operacdo (temperaturas internas e UA dos

compartimentos, temperatura do ambiente externo).

Ao analisar isoladamente o evaporador, ¢ natural que seja escolhida uma configuragao
que apresente a melhor relacdo custo-beneficio, ou seja, a mais baixa poténcia de
bombeamento para uma dada capacidade de refrigeracdo. A ligacdo entre estes dois

parametros ¢ feita por intermédio da vazdo de ar, conforme ilustra a Figura 6.1. Para uma
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dada configuragdo geométrica do trocador de calor, a capacidade de refrigeracdo estipulada no
projeto sera alcangada com um determinado fluxo de ar. Este, por sua vez, produz uma queda

de pressdo ao longo do trocador, cuja poténcia de bombeamento associada ¢ dada por:

w,=VAP (6.1)
Q 14
Determinagéo da faixa Escolha do valor de Caleulo da vazio para
de capacidade de idad » ‘dade dad
interesse capacicade a capacidade dada

Calculo da poténcia
de bombeamento Calculo da queda
para a vazéo e - de pressdo para
queda de presséo a vazao calculada
calculadas
w, AP

Figura 6.1 — Procedimento utilizado para obtengdo de curvas de poténcia de bombeamento em fungéo da
capacidade de refrigeragdo para trocadores de calor.

Utilizando a metodologia de célculo da transferéncia de calor e da queda de pressdo
apresentada no Capitulo 3, ¢ possivel tracar o comportamento da poténcia de bombeamento
em fun¢do da capacidade de refrigeracdo para os EFA (Figura 6.2). Conforme observado, a
poténcia de bombeamento aumenta exponencialmente com a capacidade, em fungdo de dois
efeitos principais: (i) a redug@o da 4area total de transferéncia de calor (tubos mais aletas) do
lado do ar e (ii) a reducdo da secdo de passagem devido a geometria dos EFA (1/2 e 1/5). O
segundo efeito demonstra maior importancia do que o primeiro, em virtude do aumento da
queda de pressdao com o quadrado da velocidade, que aumenta linearmente com a distancia. O
primeiro efeito tem impacto mais significativo sobre a transferéncia de calor (e,
conseqiientemente, sobre a capacidade de refrigeragdo), entretanto, sua influéncia ¢

potencializada pelo segundo.
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Figura 6.2 — Poténcia de bombeamento em funcdo da capacidade para os EFA.

A andlise comparativa apresentada acima se restringiu a variacao da secdo transversal
(aceleragdo do escoamento) e do numero de aletas. Entretanto, através do modelo
computacional do trocador de calor, ¢ possivel avaliar o efeito de outros parametros
geométricos pouco investigados durante os ensaios experimentais dos prototipos, como, por
exemplo, o comprimento do evaporador. A Figura 6.3 apresenta uma avaliacdo dos efeitos da
reducdo da segdo transversal e do comprimento do evaporador, mantendo fixo o espagamento
entre as aletas. Na configuragdo Mini, o comprimento do evaporador ¢ de 10 cm, ou seja, 9,2

cm mais curto que os prototipos EFA avaliados experimentalmente.

Como pode ser verificado, o comportamento ¢ semelhante ao da Figura 6.2, onde o
EFA Reto 60 aletas ainda fornece uma menor poténcia de bombeamento em relagdo a todos
os outros trocadores analisados. Entretanto, em comparacdo com o trocador Mini Reto 60
aletas, a diferenga entre as poténcias de bombeamento destes trocadores ¢ bastante pequena,
principalmente para baixas capacidades de refrigeracdo. Tal comportamento, também
observado na Figura 6.2, indica que para baixas capacidades (onde menores valores de vazao
sd0 necessarios) os trocadores de calor do tipo EFA e Mini podem ser alternativas viaveis, ja

que representam uma reducdo significativa (até 50%) do volume de material do trocador.
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Figura 6.3 — Poténcia de bombeamento em fun¢do da capacidade para os EFA e Mini.

Um comentario adicional pode ser efetuado a respeito da utilizagdo de outros critérios
de avaliacdo de desempenho individuais no contexto do presente trabalho. Alguns autores
(Kays e London, 1984; Pira et al., 2000; Shah e Sekulic, 2003; Webb ¢ Kim, 2005) apontam a
utilizacao do parametro j/f como um critério de avaliacao de desempenho (PEC) de trocadores
de calor. Conforme descrito na Sec¢do 5.2.2. , dependendo dos tipos de restrigdo impostas,
alguns PEC nd3o avaliam de maneira completa o desempenho destes componentes, por
considerarem apenas a razdo ¢ ndao as magnitudes dos pardmetros envolvidos em sua

definicao.

Para se utilizar o PEC j/f de uma forma adequada, ¢ necessario que a capacidade de
refrigeracdo e a queda de pressdo sejam mantidas fixas (restri¢gdes). Desse modo, ¢ possivel
encontrar, por exemplo, o tipo de trocador (ou a configuracdo de aletas) que fornece uma
minima area frontal, ou seja, um trocador mais compacto. No presente trabalho, o PEC j/f nao
¢ utilizado no contexto da andlise isolada porque as restricdes impostas neste nivel da
avaliacdo sdo de natureza geométrica. Assim, os valores de j/f resultantes podem conduzir a
uma falsa interpretacdo do que se espera de uma configuragao 6tima para uma dada aplicagdo.
Por exemplo, se para 0 mesmo niumero de Reynolds o trocador de calor 4 tem j, = 1 e f4 =
0,5 e o trocador B tem jp = 0,12 e fz = 0,05, obtém-se para o trocador 4 um PEC (j/f)4 =2 e

para o trocador B temos um PEC (j/f)p = 2,4. Nesse caso, poder-se-ia afirmar que o trocador
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de calor B possui um desempenho superior ao trocador 4, ja que o seu PEC j/f é superior.
Entretanto, como o trocador B exibiu um fator j de Colburn muito baixo, este necessitaria de
uma vazao extremamente elevada (e conseqiientemente uma alta queda de pressdo e uma alta
poténcia de bombeamento) para fornecer a mesma troca de calor que o trocador 4 forneceria
com uma vazao bem inferior. Uma comparag¢do entre os critérios de j/f ¢ de poténcia de
bombeamento em fun¢do da capacidade ¢ apresentada na Figura 6.4 para duas configuragdes
bastante distintas (EFA Reto 60 e EFA Mini 46), onde se percebe a limitacdo do primeiro
critério em descrever adequadamente a relagdo custo-beneficio de interesse para um

evaporador de refrigeragdo doméstica.
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Figura 6.4 — Resultados obtidos utilizando (a) o PEC j/f'e a (b) poténcia de bombeamento em fungio da
capacidade de refrigeragio.

6.1.2. Efeito do by-pass sobre a transferéncia de calor e a queda de pressio

Conforme evidenciado no Capitulo 3, a presenca dos canais de by-pass nos
evaporadores aqui estudados exerce uma influéncia negativa em relagdo a transferéncia de
calor por fazer com que apenas uma fragdo da vazao total troque calor diretamente com feixe
de tubos. A fragdo da vazdo que passa pelo by-pass tem sua troca térmica reduzida em
conseqiliéncia de um menor grau de mistura do fluido e de uma diferenca de temperatura
reduzida entre o ar e a superficie do evaporador nesta regido. Tal efeito, conseqiientemente,

contribui para uma redu¢do da efetividade do trocador de calor.

A Figura 6.5 mostra as previsdes do modelo para o comportamento da fracdo de by-
pass (definida como a razdo entre a vazao massica pelo by-pass ¢ a vazao massica total) em
fun¢do da vazao total para as configuragdes de EFA testadas experimentalmente. Como pode

ser visto, fracdes de by-pass significativas (da ordem de 50 a 70%) sdo observadas nos
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trocadores testados. A fragdo de by-pass associada com os EFA 1/5 sdo as maiores, o que
pode vir a explicar o coeficiente de transferéncia de calor mais baixo em comparagdo ao
prototipo EFA 1/2 60 (ver Figura 3.29). As fragdes de by-pass dos EFA Reto 60 e EFA Reto
30 sdo maiores do que as dos protdtipos EFA 1/2 30 e EFA 1/2 60, possivelmente porque a
largura dos canais de by-pass ¢ maior nos EFA Retos (8 mm) do que nos EFA 1/2 (4,5 mm).
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Figura 6.5 — Comportamento da fragdo de by-pass obtida pelo modelo para os EFA.

Dadas as altas fracoes de by-pass obtidas com o modelo para as geometrias dos
prototipos de EFA testados, uma andlise de sensibilidade com relagdo ao canal do by-pass foi
realizada com o objetivo de se verificar o comportamento da transferéncia de calor (Figura
6.6) e da queda de pressdo (Figura 6.7) em fungdo da varia¢do da dimensdo do by-pass (Hpp)
para uma mesma vazdo (51 m’/h). As dimensdes originais dos prototipos sdo mostradas nas

figuras.
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Figura 6.6 — Transferéncia de calor em fungdo da variagdo da dimensdo do by-pass, para vazio de 51 m*/h.
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Figura 6.7 — Queda de pressio em fungio da variagdo da dimensdo do by-pass, para vazio de 51 m’/h.

Como pode ser visto nas figuras acima, tanto a transferéncia de calor quanto a queda

de pressdo aumentam com a redug¢do da dimensdo do by-pass para todos os evaporadores em
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toda faixa de vazdo. Porém, o aumento da queda de pressdo ¢ bem mais significativo para
valores menores de H;, em relacdo aos trocadores com menor dimensdo da segdo transversal

de saida (EFA 1/2 e 1/5).

Tendo verificado o comportamento da transferéncia de calor e da queda de pressdo em
funcdo da dimensao do by-pass para uma vazao prescrita, surge a necessidade de se avaliar
também a variagdo da poténcia de bombeamento em fun¢do da dimensao do by-pass para uma
capacidade fixa (100 W). Observa-se na Figura 6.8 que as poténcias de bombeamento para os
EFA Retos 60 e 30 aletas se mantém aproximadamente constantes e abaixo daquelas dos
outros evaporadores avaliados, para toda faixa de dimensdo do by-pass. Outra comparagao
interessante pode ser feita entre os EFA 1/2 30 e 60 aletas, que apresentam tendéncias
distintas em fun¢do do aumento da dimensdo do canal do by-pass. Enquanto o trocador com
maior area externa tem sua poténcia de bombeamento reduzida devido a uma diminui¢do da
queda de pressdo, o EFA 1/2 30 aletas experimenta um aumento da poténcia de bombeamento
em virtude de um aumento excessivo da vazao de ar requerida para produzir uma capacidade
de 100 W. Uma tendéncia semelhante, porém mais acentuada, pode ser observada com

relacdo aos EFA 1/5 30 e 60 aletas.
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Figura 6.8 — Poténcia de bombeamento em funcdo da variagdo da dimensdo do by-pass, para uma capacidade de
100 W.
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Ao comparar o EFA 1/2 60 aletas ¢ o EFA Reto 30 aletas para a capacidade
intermediaria de 100 W, ¢ possivel identificar uma vantagem do primeiro em relagdo ao
segundo no que diz respeito ao volume de material do trocador. O EFA 1/2 60 apresenta uma
poténcia de bombeamento apenas 0,5 W maior com um volume de material em torno de 20%
menor do que o EFA Reto 30. Este ultimo resultado reflete aqueles mostrados acima nas
Figura 6.2 e Figura 6.3 e ¢, de certo modo, valido para qualquer valor da dimensdo do by-

pass.

6.1.3. Conclusoes Parciais

Com base nas avalia¢des do trocador isolado do sistema realizadas até o momento,
considerando a poténcia de bombeamento para uma dada capacidade de refrigeragdo o critério
de avaliacdo de desempenho mais adequado, chega-se a conclusdo de que a configuracdo EFA

Reto 60 aletas ¢ a melhor de todas as configuracdes testadas.

Isso ndo significa, entretanto, que as demais configuragdes sejam invidveis. Para
baixas capacidades, ou quando o volume de material for um parametro decisivo,
configuracdes com alta densidade de aletas, porém de volume de material reduzido (como o
EFA 1/2 60 ou Mini 60), podem ser mais vantajosas do que a EFA Reto 60 ou a Original, ja
que apresentam poténcias de bombeamento, para uma dada capacidade, bastante proximas da

configuragao otima.

Outro ponto interessante avaliado na se¢do anterior ¢ o comportamento dos EFA com
a variacao da dimensao do by-pass. Pdde-se verificar que a alteracdo deste pardmetro exerce
um impacto significativo sobre a transferéncia de calor e a queda de pressdo, principalmente

para os EFA 1/2 e 1/5.

Visando a realizacdo de analises de otimizagdo mais abrangentes, a seguir, sao
apresentados os resultados de validacdo do modelo do EFA acoplado ao codigo de simulacao
do sistema de refrigeracdo. Desse modo, confere-se um grau de confiabilidade aos estudos de
otimizagdo do refrigerador considerando a interacdo entre todos o0s componentes

simultaneamente, a serem apresentados na Sec¢do 6.3.



140 Resultados e Discussoes

6.2. Validacio do Modelo do Sistema de Refrigeracio

6.2.1. Trabalho experimental

Conforme descrito anteriormente, o refrigerador em estudo ¢ do tipo no-frost com dois
compartimentos, somando um total de 460 litros de volume interno. No produto original, a
capacidade de refrigeracdo ¢ controlada por um termostato eletronico, que liga e desliga o
compressor com base na temperatura do congelador. A temperatura do refrigerador, por sua
vez, ¢ controlada por um damper termomecanico, que varia a vazao de ar insuflada neste
compartimento. O sistema de refrigeracdo original utiliza HFC-134a como fluido refrigerante,

com uma carga nominal de 130 gramas.

O refrigerador testado no presente trabalho sofreu algumas alteragdes antes de se
iniciar os testes, ja que o produto original foi projetado para funcionar em regime transiente, e
0 objetivo aqui era avaliar seu comportamento em regime permanente. As seguintes alteragdes

foram realizadas:

1. O termostato que controlava o compressor foi desconectado. Assim, o
compressor podia ser controlado externamente e mantido sempre ligado,

independente das temperaturas dos compartimentos;

ii. O damper foi fixado em sua abertura maxima. A func¢do principal deste
dispositivo ¢ o controle da temperatura do compartimento do refrigerador,
quando na presenca de oscilacdes de carga térmica. Como em regime
permanente ndo ha oscilagdes de carga térmica, a atuacdo do damper ¢é

desnecessaria;

iii. O Tubo de Aquecimento do Flange (TAF) foi eliminado. Assim, o
condensador foi conectado diretamente a uma valvula de agulha posicionada a
montante do tubo capilar. A principal finalidade do TAF ¢ aquecer as paredes
do refrigerador de maneira a evitar a condensagdo de umidade externa
(“sudacao”) sobre as superficies externas do produto. Este aquecimento
poderia interferir na carga térmica estimada pelo modelo, ja que a obtengdo do
coeficiente global de transferéncia de calor do gabinete foi realizada com o

refrigerador desligado;

iv. A carga de refrigerante, juntamente com a abertura da valvula de agulha na
entrada do tubo capilar, foram ajustadas de maneira a fornecer o sub-

resfriamento e o superaquecimento desejados, ja que o modelo de simulagao do



Resultados e Discussoes 141

sistema (SUB-SUP) exige a imposi¢ao destes dois pardmetros. Uma descrigao
mais detalhada sobre a instalagdo da valvula auxiliar e dos procedimentos de

carga ¢ apresentada nos Apéndices VII e VIII, respectivamente.

v. Ambas as portas do refrigerador foram lacradas com cola de silicone, para
evitar a infiltragdo de umidade, j4 que se desejava realizar os testes de
validacdo sem a formagdo de gelo sobre o evaporador. Este mesmo
procedimento j& tinha sido realizado nos testes de obtencdo da condutancia

térmica global do gabinete, ndo alterando assim o seu valor.

Os resultados da simulagdo numérica do sistema foram validados a partir da
comparagdo com dados de 8 ensaios experimentais realizados a uma temperatura ambiente
média de 32°C e temperaturas internas dos compartimentos variaveis (de -28 a -17°C para o
congelador e -11 a 9,2°C para o refrigerador). A carga de fluido refrigerante no sistema de
refrigeracdo (em torno de 130g) foi ajustada de forma a obter niveis de sub-resfriamento e
superaquecimento desejaveis, isto ¢, maiores que 1°C, ja que valores abaixo deste dificultam a
sua medicdo, dada a incerteza experimental de +£0,2°C. Em todos os testes, o sub-resfriamento

e superaquecimento foram mantidos em torno de 3°C e 2°C, respectivamente.

As tabelas contendo os dados referentes aos testes de validagdo sdo apresentadas no
Apéndice IX. Para avaliacdo experimental dos parametros de interesse, o refrigerador foi
devidamente instrumentado com 48 pontos de medicdo de temperatura, dois pontos de
medi¢do pressdo absoluta e um ponto de medi¢do pressdo diferencial no compartimento do
evaporador. Maiores detalhes sobre a instrumentacdo do refrigerador sdo apresentados no
Apéndice VII. Depois de instrumentado, o refrigerador foi colocado em uma camara de testes,
com temperatura ¢ umidade controladas. A cdmara de testes também dispunha de transdutores
de poténcia para as medigdes das poténcias das resisténcias elétricas, ventilador e compressor.
O sistema de aquisicdo de dados disponibilizado na camara de testes foi utilizado na leitura
dos pontos de medi¢do. Uma descricdo mais detalhada da cadmara e do procedimento de testes

¢ apresentada no Apéndice VIII.

Os ensaios experimentais do refrigerador foram realizados com trés evaporadores
distintos: Original 52 aletas, EFA Reto 30 aletas e EFA 1/5 30 aletas. Para cada evaporador
foram feitos dois testes em regime permanente: i) para avaliagdo das temperaturas minimas
atingidas nos compartimentos e ii) para temperaturas de projeto (-18°C no congelador e 5°C

no refrigerador).
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6.2.2. Resultados

O coeficiente de performance (COP) experimental ¢ definido a partir da seguinte

expressao,

O, W

_ Zeexp D.eXp

COPsistema,exp - W 4 W (62)
kexp P,exp

onde as poténcias do compressor e do ventilador sdo medidas diretamente através dos
transdutores de poténcia. Para se determinar experimentalmente a capacidade de refrigeracao,
efetua-se o seguinte balanco de energia no volume de controle mostrado na Figura 6.9

(Gongalves et al., 2007),

Qe,exp = Wexp (hl - h3) (63)
’7 7' j Wexp
| Condensador
| 2
\
| L777777
‘ Wexp
| "
| Trocador de calor } Compressor
‘ tubo capilar -
i \
| linha de sucgado
| L
| N
\

\
| 5}
| . Evaporador

Tubo capilar v J

Volume de controle Q.

Figura 6.9 — Balango de energia para obtengdo da capacidade de refrigeracdo do sistema (Gongalves ef al.,
2007).

onde fluxo de massa de refrigerante experimental, w__, € obtido através da Eq. (4.5) com as

exp >
pressoes de succao e descarga medidas experimentalmente. Cabe salientar que a escolha do
volume de controle da figura contorna a dificuldade de se avaliar a capacidade de refrigeracao
a partir de uma medicao direta do efeito refrigerante especifico, (ks — h4). Tal medicdo ¢
complicada, ja que a entalpia na entrada do evaporador depende de uma medigdo direta do

titulo de vapor naquele ponto.

A Tabela 6.1 apresenta os resultados de validagdo experimental dos principais

pardmetros do modelo. A partir da tabela, também foram elaborados graficos para
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visualizacdo dos desvios associados aos parametros em cada teste, apresentados na Figura

6.10 e na Figura 6.11.

Tabela 6.1 — Resultados de validagdo do modelo matematico do sistema de refrigeracao.

Teste _ ) p _
Ewporador= | Dads | g | R R | o | W
41 Modelo 313 -12,5 93,3 0,60 10,9 1,06
(Original 52- Experimental -28,3 -10,4 104,7 0,65 11,6 1,05
Temp. Minima) | pegyig 30°C | -21°C | -109% | -86% | -64% 1,4%
4 Modelo -20,0 44 127,1 0,86 12,4 1,21
(Original 52- | Experimental | -19.8 52 135.,6 0,94 13,4 1,25
Temp. Projeto) | pegyjg -0,2°C -0,8°C -6,3% 91% | -7,0% -3,4%
43 Modelo -19,7 4.9 128.8 0,87 12,6 1,20
(Original 52- Experimental -19,3 5,6 141,5 1,0 14,5 1,19
Temp. Projeto) | pegyjg -0,4°C -0,7°C -9,0% -12,8% | -13,0% 0,8%
44 Modelo -19,9 43 127,5 0,86 12,3 1,20
(Original 52- | Experimental | -20,9 3,9 1375 0,95 13,2 1,22
Temp. Projeto) | pegyig 1,0°C 0,4°C 7,.2% 9.9% | -6,8% -1,6%
45 Modelo -30,0 -11,6 92,8 0,59 10,8 1,04
(EFA Reto 30- | Experimental 27 11,4 109,0 0,70 12,0 0,98
Temp. Minima) | pegyip -3,0°C 02°C | -149% | -154% | -9,8% 6,1%
46 Modelo -19,1 3,6 123,0 0,83 12,2 1,17
(EFA Reto 30- | Experimental -20,3 4,7 133,1 0,92 13,3 1,19
Temp. Projeto) | pegyig 1,2°C NNEG 76% | -107% | -84% -1,7%
47 Modelo 23,7 7,3 106,0 0,69 11,6 1,11
(EFA 1/530- | Experimental | -17.5 9,2 121,1 0,83 13,4 1,06
Temp. Minima) | pegyjg -6,2°C -19°C | -125% | -169% | -13,3% 4,8%
48 Modelo 28,7 -8,9 90,3 0,58 10,9 1,04
(EFA 1/5 30 - Experimental -22.5 -5,8 105,0 0,68 12,3 0,98
Temp. Projeto) | pegyig -6,2°C -31°C | -140% | -156% | -11,5% 5,7%
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Figura 6.10 — Comparagdo dos resultados experimentais com o modelo matematico para 0 COPg;genq, pressoes
de succdo e descarga e poténcia de compressao.
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Figura 6.11 — Comparagdo dos resultados experimentais com o modelo matematico para as temperaturas dos
compartimentos.



Resultados e Discussoes 145

De uma forma geral, os resultados do modelo conseguiram prever, com erros
aceitaveis, o comportamento das variaveis durante a operacdo em regime permanente. Na
Figura 6.10 pode-se verificar que o desvio das pressdes de succdo e descarga e da poténcia do
compressor se mantiveram na faixa de +10% a -15%. O desvio da variavel COPg;em, fo1 em
torno de £5%. Ja para as temperaturas do congelador e do refrigerador, a Figura 6.11 mostra

que 14 pontos (87,5%) ficaram dentro da faixa de erro de +1°C a — 3°C.

E importante esclarecer que os testes #7 e 8# (os quais apresentaram os piores
resultados) foram realizados apds uma danificagdo do compartimento do evaporador. Esta
danificacdo foi devida a instala¢do inadequada de uma resisténcia de degelo posicionada logo
abaixo do evaporador. Conforme mencionado anteriormente, os prototipos de EFA foram
confeccionados sem as resisténcias de degelo. Porém, a adicdo destas resisténcias era
necessaria no procedimento de validagdo para remover a formagdo de geada a partir da
umidade residual dentro do refrigerador. Logo, foi instalada uma resisténcia logo abaixo do
evaporador, com uma poténcia maior do que a convencional. Como o compartimento do
evaporador nao foi projetado para suportar uma fonte de calor tdo alta e concentrada naquela
regido, houve um derretimento de algumas partes plasticas e das paredes do gabinete. Este
derretimento pode ter modificado a vazao de ar e a condutancia global daquele compartimento
(UA,) devido tanto ao ressecamento dos materiais das paredes quanto aos reparos realizados
posteriormente. Esta danificagdao ¢ considerada a causa mais provavel para a grande diferenca
entre os valores experimental e calculado da temperatura do compartimento do congelador
para os testes #7 e #8, ja que todos os outros pontos se mantiveram na faixa entre +1°C e —
3°C.

No plano de trabalho original, pretendia-se, apds os ensaios #7 e #8, realizar também
testes de validagdo com o EFA 1/2 30. Entretanto, apds o incidente que acarretou a
danificacdo do gabinete, constatou-se que o modelo matematico do gabinete ja& ndo se
aplicava de maneira t3o fidedigna ao produto danificado. Mesmo assim, os trocadores
testados até aquele momento foram tidos como suficientes para a validacdo do modelo
matematico, ja que representavam valores extremos de se¢do transversal ao escoamento do ar
(EFA Reto e EFA1/5). Logo, supde-se que o modelo matematico do sistema de refrigeragao

seja valido para os outros EFA com valores intermediarios de se¢ao transversal.
6.2.3. Conclusodes Parciais

Tendo avaliado os resultados dos ensaios de validagdo, ¢ possivel concluir que o

modelo matematico do sistema de refrigeragdo reproduz de maneira satisfatoria os dados
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obtidos experimentalmente. Uma parcela significativa dos pontos (94%) apresentou erros na
faixa de £15% para a predicdo das pressdes de suc¢do e descarga, poténcia do compressor €
COPgsistema- A concordancia entre os resultados do modelo e os dados experimentais para as
temperaturas dos compartimentos também foi satisfatoria, pois 87,5% das medicdes das
temperaturas dos compartimentos do congelador e do refrigerador foram previstas com
desvios de +1°C a -3°C. Uma justificativa para esta dispersdao na medi¢cdo das temperaturas se
deve ao proprio procedimento para a determinacdo das mesmas. As temperaturas dos
compartimentos sdo avaliadas através da média das medigdes em pontos discretos dentro dos
compartimentos (6 pontos para o refrigerador e 3 para o congelador), sendo que alguns testes
apresentam estratificagdes de temperatura ao longo da altura do compartimento do

refrigerador de até 4°C.

6.3. Otimizaciao e Utilizacido dos PEC

6.3.1. Restricoes e limites das variaveis de otimizacao

Na realizacdo das analises de otimizacdo, tdo importante quanto a escolha da fun¢do
objetivo, ¢ a estipulacdo das restricdes, ou seja, das varidveis que sdo mantidas fixas no
decorrer da analise. Nesta andlise, as restrigdes foram escolhidas segundo condigdes

geralmente aplicadas em projeto de refrigeradores, e sio mostradas na Tabela 6.2.

Como o objetivo da analise ¢ a busca por uma configuracdo geométrica 6tima de
evaporador, ¢ preciso estabelecer os limites de variacdo das varidveis de otimizac¢do. A Tabela
6.3 ilustra a faixa de variagcdo dos parametros geométricos do evaporador, que foram baseados
nos proprios valores limite dos prototipos testados, o que garante a validade do modelo de
simulagdo do EFA. A Tabela 6.4 apresenta os fabricantes e os modelos dos componentes do
sistema de refrigeracdo que também foram avaliados em alguns casos. O ventilador e
compressor foram selecionados pela capacidade/vazdo semelhantes as exigidas para este

modelo de refrigerador.
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Tabela 6.2 — Restri¢des utilizadas nos processos de otimizagao.

Parametro Restricao

Temperaturas dos compartimentos Teongetador = =18,0°C € Treprigerador = 5,0°C.

Temperatura ambiente Tampione = 32,0°C.

Sub-resfriamento e superaquecimento ATy =2°C e 4T, = 1°C.

Fluido refrigerante HFC-134a.
Area frontal = 0,0178 m’

Caracteristicas geométricas do evaporador Diametro externo do tubo = 0,088 m

& P Espessura de aleta = 0,0025 m

Material: Aluminio.

Tabela 6.3 — Faixa de variacdo das caracteristicas geométricas do evaporador.

Minimo Parametro Méximo
11,9 H, [mm] 59,45
30 Ny [aletas] 60
100 L [mm] 192

Tabela 6.4 — Modelos dos componentes utilizados no processo de otimizagao.

Componente (Fabricante) Modelo Capacidade/Vazao Nominal
Compressor (EMBRACO) Comp, (original), Comp, ¢ Comp; 180 —230 W
Ventilador Original e DC 24V 17-51 m’/h

Tendo definido as restricdes e varidveis de otimizagdo, ¢ possivel entdo realizar o
processo de otimizagdo. Os resultados de otimizagao foram avaliados inicialmente para o PEC
A(0) com o intuito de verificar a diferenca nos resultados em relagdo aos critérios de niveis
superiores: COP, PEC A(Q) e A(COP). Em seguida, foram feitas as analises do PEC K, a fim
de também avaliar as diferencas entre os resultados para o PEC 4 e o PEC K. Nestes casos
iniciais, o compressor ¢ ventilador foram mantidos fixos, ou seja, os mesmos modelos
utilizados no refrigerador original (compressor Comp; e ventilador Original). O compressor e
o ventilador foram considerados varidveis de otimizacdo (juntamente com as caracteristicas
geométricas do evaporador) somente na ultima andlise, isto ¢, a da fungdo objetivo PEC

K(coP).
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6.3.2. Resultados do processo de Otimizacao

A Tabela 6.5 mostra os resultados de otimizagdo obtidos para o PEC A(®). Esta
funcdo objetivo visa a maximiza¢do da relacdo entre a transferéncia de calor e a poténcia de

bombeamento do ventilador.

Tabela 6.5 — Resultados de otimizagdo para PEC A(®) e a respectiva configurag@o dos tubos sobre a aleta.

Parametro Resultado Formato da aleta e posicionamento
dos tubos
PEC A(0) [-] 59,87
0,2
COPsistema ['] 0995
0,175
H, [m] 0,0119
0,15
Ny [aletas] 53
L [m] 0,100 0125
0. [W] 99,6 E o
AP, [Pa] 2,5
0,075
w, W] 5,7
0,05
Wi [W] 93,6
0,025
7 [-] 0,66
CE [kWh/més] 45,1 °
y[m]
Maq [kg] 0,29

O PEC A(©) leva em consideracdo o volume de material do evaporador em seu
denominador. Dessa forma, além da razdo entre a capacidade de refrigeragdo e a poténcia de
bombeamento, a massa de aluminio do trocador também ¢ utilizada como pardmetro na busca
pela configuragdo 6tima. Conforme observado na andlise do evaporador isolado do sistema
(Secdo 6.1), para uma capacidade de refrigeragdo intermedidria (100 W), trocadores mais
compactos como o EFA 1/2 60 e o Mini 60 apresentavam alguma vantagem com relagdo a

configuragdo EFA Reto 60. Tal vantagem existia justamente porque estes evaporadores eram
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capazes de produzir a mesma capacidade de refrigeragdo com um volume de material

drasticamente reduzido e uma poténcia de bombeamento apenas ligeiramente maior.

No contexto do evaporador acoplado ao sistema, esta tendéncia ¢ corroborada pelo
PEC A(0) que, com a liberdade de variar simultaneamente os pardmetros geométricos (como
o comprimento do evaporador e a altura da secdo transversal da saida) — mas submetido as
restri¢des da Tabela 6.2 — encontra um ponto de 6timo em que a capacidade de refrigeracao ¢

intermediaria e as dimensdes do evaporador sdo reduzidas.

A Tabela 6.6 apresenta os resultados para o PEC A(Q), que visa a maximiza¢do da
relacdo entre a transferéncia de calor no evaporador e a poténcia consumida pelo ventilador e

pelo compressor.

Tabela 6.6 — Resultados de otimizagao para PEC A(Q) e a respectiva configuragdo da aleta e dos tubos.

Parimetro Resultado Formato da aleta e posicionamento
dos tubos
PEC A(Q) [-] 2,90 02
COPsistema ['] 0985
0,175
H, [m] 0,0119
0,15
Ny [aletas] 30
L [m] 0,115 0425
0.[W] 77,9 E o
AP, [Pa] 1,5
0,075
w, [W] 5,7
0,05
Wi [W] 79,2
7[-] 0,84 ooz
CE [kWh/més] 48,8 0
Mad [kg] 0927

Os resultados da Tabela 6.6 mostram que a otimizagao para o PEC A(Q) resultou em

um trocador com um comprimento levemente maior (0,115m), mas com um menor nimero de
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aletas em comparagdo com a otimizagdo do PEC A(®). Estas modificag¢des sdo um reflexo da
inclusdo da poténcia do compressor na funcdo objetivo. No PEC A(®), o evaporador foi
balanceado entre uma minima massa (fornecendo um comprimento reduzido) e uma maxima
transferéncia de calor (apresentado um numero de aletas mais elevado). Sem sofrer influéncia
da poténcia de compressdo, o PEC A(®) ainda apresentou um maior valor desta variavel. O
consumo de energia, entretanto, ¢ maior no PEC A(Q2) por causa da capacidade de
refrigera¢do mais baixa. Para uma mesma carga térmica e uma capacidade menor, a fragdo de
funcionamento, 7, deve aumentar de modo a manter a condicdo de temperaturas dos
compartimentos. Mesmo assim, o PEC A(Q) exibiu uma redu¢do na massa do trocador de

quase de 7,5% quando comparado ao valor obtido com o PEC A(6).

Cabe salientar que as analises de otimizagdo feitas para os PEC A(®) e A(Q2) foram
obtidas simulando todo sistema de refrigeragdo (obedecendo as restrigdes da Tabela 6.2) e nao
somente o evaporador e o compressor (como realizado por Pira ef al. (2000)), ja que ¢
essencial que as afericdes entre os varios PEC sejam feitas para uma mesma base de

comparacgao.

A Tabela 6.7 ilustra os resultados de otimizagdo obtidos para 0 COPy;semq. Observa-se
para este PEC um menor consumo de energia. Contudo, a configuracdo 6tima de evaporador
possui um volume de material maior, j& que a massa de material ndo ¢ contemplada pela

fungdo objetivo.
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Tabela 6.7 — Resultados de otimizagao para COPy;., € a respectiva configuragio da aleta e dos tubos.

Parimetro Resultado Formato da aleta e posicionamento
dos tubos
COPSistema ['] 1,03 02
O
H; [m] 0,043 ours|
G—Q
Ny[aletas] 60
0,15
OO
L [m] 0,192
0,125 O 77777 Q
0.[W] 125,9
- Q-0
'g‘ 0,1 /
AP, [Pa] 2,0 ~ ;
G--Q
W, W] 5.7 o075
OO
Wi [W] 110,8
oos||  O—=—-- O
z[-] 0,52
O
0,025 //
CE [kWh/més] 42,2
O O
0
Maa [kg] 0,92 0 0,02 0,04 0,06
y[m]

A Tabela 6.8 mostra os resultados para o PEC A(COP), que leva em consideragdo a
massa do trocador no processo otimizacdo do refrigerador. Os dados da Tabela 6.8 mostram
que a consideragdo da massa do evaporador faz novamente o trocador apresentar um
comprimento de 0,100 m, como ja tinha sido obtido nas andlises isoladas do componente.
Comparando os resultados obtidos com 0 PEC COPg;siemqs € com 0 PEC A(COP) percebe-se
uma redug@o em torno de 350% na massa do evaporador as custas de um aumento de 11% no
consumo de energia. E importante destacar que, mesmo para a area de troca bastante reduzida
obtida para o evaporador desta ultima andlise, as restrigdes de temperaturas nos
compartimentos estao sendo atendidas, ou seja, mesmo com um tamanho menor, este trocador
apresenta uma area de troca suficiente para retirar a carga térmica requerida. Conforme
identificado anteriormente, para uma mesma carga térmica e com uma menor area de troca no
evaporador, o sistema tem que diminuir a temperatura de evaporagdo e aumentar o tempo de

compressor ligado (fragdo de funcionamento), aumentando assim o consumo de energia.
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Entretanto, os resultados mostram que ¢ possivel obter uma acentuada reducdo da area de

troca sem um acréscimo muito elevado no consumo de energia.

Tabela 6.8 — Resultados de otimizac¢do para PEC A(COP) e a respectiva configuragdo da aleta e dos tubos.

Parametro Resultado Formato da aleta e posicionamento
dos tubos
PECA(COPSiStema) ['] 3741
COPSistema ['] 0,89 02
Hg [m] 0,0129 0,175
Ny [aletas] 30 015
L [m] 0,100 oazs
0. [W] 85,7 T ..
AP, [Pa] 1,9
0,075
w, [W] 5,7
0,05
Wi [W] 84,4
0,025
7[-] 0,77
0
CE [kWh/més] 47,3
M,a [ke] 0,26

Tendo analisado os resultados dos PEC A e COP, a Tabela 6.9 apresenta os dados
referentes ao PEC K(COP) que, além de avaliar somente a razao entre as variaveis que
compdem a funcdo objetivo, prioriza o valor absoluto destas varidveis dentro das faixas de

valores possiveis, conforme descrito na Se¢do 5.2.2.

Quando comparado aos outros PEC, o PEC K(COP) foi o que apresentou o melhor
balanceamento entre a massa do evaporador ¢ o consumo de energia. Por exemplo, em
compara¢cdo com 0 COPy;siemq, 0 PEC K(COP) exibiu um aumento de 7,5% no consumo de
energia, enquanto o PEC A(COP) apresentou um acréscimo de 12%. Neste caso, o volume de

material do trocador calculado pelo PEC K(COP) ¢ apenas 7% maior do que aquele obtido
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pelo PEC A(COP). Assim, ¢ possivel concluir que o PEC K(COP) forneceu a analise de

otimizacao mais razodvel entre todos os PEC avaliados aqui.

Tabela 6.9 — Resultados de otimizagdo para PEC K(COP) e a respectiva configuragdo da aleta e dos tubos.

Parametro Resultado Formato da aleta e posicionamento
dos tubos
PEC K(COPxixtema) [_] 4’35
COPSistema ['] 0,94 02
H, [m] 0,0245 0175
Ny [aletas] 39 015
L [m] 0,100 oz
Q. [W] 973 _
:- 0,1
AP, [Pa] 1,4
0,075
w, [W] 5,7
0,05
Wi [W] 92,2
0,025
7[-] 0,68
0
CE [kWh/més] 45,4
M, [kg] 0,28

Tendo verificado que o PEC K (COP) ¢ a melhor fungdo objetivo a ser empregada,
adicionam-se, a partir de agora, as variaveis de otimizacao secundarias, como diferentes tipos
de compressor e de ventilador, visando analisar as alteracdes no custo final do refrigerador em
funcdo da alteragdo de varios componentes simultaneamente. Desta forma, a func¢do objetivo a
ser avaliada leva em conta o COP ¢ o custo final do refrigerador, o qual é suposto depender,
para fins comparativos, apenas do custo do evaporador, do compressor ¢ do ventilador. A

funcao objetivo envolvendo a variavel custo foi formulada por meio da seguinte expressao,

K(Custo) = % (6.4)

ad
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onde COP,, foi definido na Eq. (5.9) e,

n min C 6'5
5T +C$ (6.5)

C =
i -C$

max min

onde C$_. e C$_. sdo, respectivamente, os valores maximo e minimo da soma dos custos

max min

individuais do evaporador, compressor e ventilador. C$ foi definido como,

_ Custo,,

C$ (6.6)

- Custo,,

onde Custo,, ¢ a soma dos custos em uma configurag¢do contendo uma combinagdo qualquer

dos componentes e Custo,, ¢ um custo de referéncia, ou seja, da combinagdo EFA Reto 60 +

compressor (Comp;) e ventilador (Original).

A Tabela 6.10 apresenta os resultados da otimiza¢do do custo do refrigerador
utilizando como funcdo objetivo a Eq. (6.4). Os resultados desta andlise mostram que ¢
possivel obter uma redug¢do no consumo de energia de 1 kWh/més, com um custo 10% menor
do que a configuragdo original, apenas com a alteracao do ventilador e um pequeno aumento
no numero de aletas do evaporador. Nesta configuracdo, o numero de aletas atingiu o limite
superior (60), provavelmente devido ao custo mais reduzido das aletas em relagdo ao custo
total. Assim, para fornecer uma maior troca de calor, que aumentasse também o COP, um

maior nimero de aletas foi obtido em relacao ao valor fornecido pelo PEC K(COP).
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Tabela 6.10 — Resultados de otimizacdo para PEC K(Custo) e a respectiva configuracio da aleta e dos tubos.
Parametro Resultado Formato da aleta e posicionamento
dos tubos
C8aa [-] 1,77
CS[-] 0,9 02
COPSistema ['] 0598
0,175
H; [m] 0,0245
Ny [aletas] 60 o
L [m] 0,100 0125
0.[W] 106,7
E o
AP, [Pa] 1,6 h
Wp [W] 5,29 0,075
Q
Wi [W] 98,4 \\O
0,05 i
Compressor [Modelo] Comp, i
G0
Ventilador [Modelo] DC 24V 0025
OO
7 [-] 0,60
00 0,02 0,04 0,06
CE [kWh/més] 43,9 y [m]
M., [kg] 0,32

6.3.3. Conclusoes Parciais
Das fungdes objetivo propostas no Capitulo 5. , o PEC K demonstrou grande potencial
para avaliar de maneira balanceada os fatores de interesse na otimizagdo dos EFA no sistema
de refrigera¢do: melhor desempenho e menor volume de material. Logo, a partir deste PEC,
obteve-se a melhor configuragdo do EFA com os seguintes parametros geométricos: H, =
0,0245 m, Ny=39 aletas e L, = 0,100 m.
Como a implementacdo bem-sucedida do PEC K, este foi utilizado entdo para a

obtencao da combinacdo 6tima da geometria do evaporador para cada tipo de compressor e de
ventilador, levando em consideracao seus custos. Desta analise, a melhor configuracio obtida

foi: H, = 0,0245 m, Ny= 60 aletas, L, = 0,100 m, modelo do compressor = Comp; € modelo do

ventilador = DC 24V.
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A andlise de custos realizada no presente trabalho, entretanto, ndo tem como objetivo
central determinar a melhor configuragdo para o refrigerador em estudo, mas sim mostrar a
potencialidade da ferramenta de otimizacdo aqui proposta para que, em desenvolvimentos
futuros, o usudrio seja capaz de analisar um banco de dados com uma grande quantidade de

componentes disponiveis.

6.4. Analises de Sensibilidade

A partir da configuragdo do evaporador obtido para o COPysems, foram construidas
curvas de sensibilidade que auxiliam na visualizagdo do comportamento das variaveis de
otimizacdo separadamente. Estas curvas sao uteis em algumas situagdes onde o interesse nao
¢ exclusivamente o 6timo global, mas eventualmente uma outra configuracdo préoxima do

6timo, seja por razdes de viabilidade técnica ou econdmica.

A Figura 6.12 apresenta a variagdo do COPy;sem, € da razdo de custo do evaporador (ja
que o tipo do compressor ¢ do ventilador foram mantidos fixos — ver Eq. (6.6)), C$, em

fungdo das variaveis de otimizagdo H>, Nre L,.

A configuracdo EFA Reto exibiu o pior desempenho para toda a faixa de altura de
secdo de saida analisada, segundo a Figura 6.12a. Observa-se também que para H, = 0,043
(60 aletas) pode-se obter um aumento no COP de 3% e ainda uma reducdo na massa de 7%.
Adicionalmente, para valores de COP apenas 1% menor do que o valor 6timo, para um valor
de H, em torno de 0,0225 m, verifica-se uma redu¢do na massa do trocador de quase 40%, A
Figura 6.12b mostra que o niimero de aletas influencia de forma quase linear tanto o COP
quanto o custo, com uma queda ligeiramente mais acentuada no COP para valores mais
baixos de nimero de aletas. Assim, ¢ possivel afirmar que reduzindo o numero de aletas
obtém-se uma reducdo quase proporcional no custo do evaporador. Analisando os extremos
da faixa do nimero de aletas, observa-se uma redugdo em torno de 10% no custo para uma
reducdo de apenas 3% no COP, para um menor nimero de aletas (30). Da Figura 6.12c
observa-se ainda que para um comprimento um pouco menor do que o 6timo (L, = 0,170 m)
obtém-se praticamente o mesmo COP para uma reducdo de custo em torno de 25%.
Diminuindo ainda mais o comprimento do evaporador verifica-se que o COP apresenta uma

reducdo de menos de 1% para um decréscimo no custo de quase 45%.
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Figura 6.12 — Variagdo de COPgigem, € razdo de custo do evaporador em fungdo de H,, Nye L,, a partir dos
resultados de otimizagdo da fungdo COPg;gema.

6.4.1. Conclusoes Parciais

Analisando as curvas de sensibilidade foi possivel observar que mesmo fora do 6timo
global, grandes reducdes de custo do evaporador podem ser alcancadas, impactando em
pequenas redugdes do COP em relagdo ao ponto de 6timo global. Estas andlises podem ser de
grande importancia quando, por exemplo, na presenca de formacdo de geada sobre o
evaporador, ¢ necessario aumentar o espagamento entre as aletas ou a 4area de segdo

transversal de saida.

Foi possivel verificar que grandes alteragdes na geometria do evaporador nao
impactaram de maneira muito significativa no COP, mostrando que grandes redugdes de custo
neste componente podem ser alcangadas sem penalizar o desempenho do sistema. Notam-se
também algumas descontinuidades no comportamento do COP e custo. Estas
descontinuidades nas curvas em funcao das varidveis H e L, sdo conseqiiéncias das adi¢des

ou retiradas dos tubos (segundo a lei de formagdo dos tubos), o que ndo acontece com a
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variagdo do numero de aletas, j4 que o numero de aletas ndo altera o posicionamento dos

tubos.



7. CONCLUSOES E RECOMENDACOES PARA
TRABALHOS FUTUROS

7.1. Conclusoes Finais

O presente trabalho considerou um estudo tedrico e experimental de evaporadores de
fluxo acelerado (EFA) aplicados a refrigeradores domésticos. Com o objetivo de obter dados
sobre a transferéncia de calor e a queda de pressdo nestes trocadores, ensaios experimentais
com 14 prototipos de EFA e 1 evaporador “no-frost” foram realizados, o que representa uma
adigdo significativa ao escasso montante de dados disponiveis na literatura. Com base nos
testes experimentais ¢ em andlises em CFD (Barbosa et al., 2008) foi desenvolvido um
modelo tedrico para o EFA, a partir das equagdes fundamentais de conservagao de massa,
quantidade de movimento e energia. Os resultados do modelo foram comparados com 39
pontos experimentais, que foram reproduzidos com erros relativos de + 10% tanto para a
queda de pressdo total do sistema (evaporador + circuito de ar interno do refrigerador) quanto

para a transferéncia de calor.

Conforme o esperado, a configuracdo EFA 1/5 60 aletas apresentou a maior queda de
pressdo. Ainda com relacdo aos dados experimentais, foi possivel verificar que o EFA 1/5 30
aletas forneceu uma queda de pressdo menor do que o EFA 1/5 2 aletas. Tal resultado pode
ser atribuido ao fato de que a adi¢do de algumas aletas propicia uma organizagdo do
escoamento, reprimindo a formagdo de grandes estruturas tridimensionais. Porém, ao
aumentar o nimero de aletas além de um dado limite, o atrito viscoso entre o ar e a superficie
das aletas torna-se importante, aumentando assim a queda de pressdo. Outro resultado
interessante relacionado a queda de pressdo foi a verificagdo de a parcela reversivel da queda
de pressdo ¢ significativa apenas para os EFA 1/5, onde este efeito contribui para cerca de

20% da queda de pressao total.

Os resultados experimentais mostraram que a condutancia térmica do lado do ar (yhA4)
tem como fator dominante a area de troca, sendo que a aceleracdo do escoamento demonstrou
ser de importancia secundaria. Quando avaliado isoladamente, observou-se que o coeficiente
de transferéncia de calor (%) dos evaporadores sem aleta sdo superiores aos dos trocadores
com aletas. Foi observado que o efeito da aceleragdo ¢ mais pronunciado nos evaporadores

sem aleta, o que se deve provavelmente a presenga do by-pass, ja que a redu¢do do nimero de
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aletas faz com que o escoamento atravesse mais pelo feixe de tubos do que pelos canais do

by-pass.

De posse do modelo matematico do EFA, foi possivel realizar analises de desempenho
do evaporador isolado do sistema. Verificou-se que, quando a poténcia de bombeamento ¢
avaliada em fung¢do da transferéncia de calor, o evaporador que apresenta o melhor
desempenho ¢ o EFA Reto 60 aletas. Entretanto, principalmente para baixos valores de
capacidade de refrigeracdo, seu desempenho ndo ¢ tdo superior a configuracdes com menor
volume de material, como o EFA 1/2 60 e o Mini 60. Isto leva a crer que, ao se considerar o
custo do trocador, estas configuragdes possam ser capazes de apresentar alguma vantagem em

relagdo a configuragdo original.

O tamanho do by-pass também se mostrou um parametro importante. Através da
variagdo deste pardmetro, pode-se observar que o EFA 1/2 60 mostra uma poténcia de
bombeamento para uma mesma capacidade de refrigeragdo semelhante ao EFA Reto 30 e 60,

quando o tamanho do by-pass € aumentado de 0,0045 m para 0,008 m no EFA 1/2 60.

Na seqiiéncia, o modelo do EFA foi acoplado ao cddigo de simulacdo de um
refrigerador “no-frost”, baseado no trabalho de Pereira et al. (2006). O modelo de simulacao
acoplado foi validado com base em dados de 8 testes experimentais, onde foram monitorados
os principais parametros do refrigerador: temperaturas dos compartimentos do congelador e
refrigerador, poténcia consumida pelo compressor, COP e pressoes de succao e descarga. Os
desvios entre os dados experimentais e as previsdes do modelo computacional ficaram na
faixa de +3°C para as temperaturas internas do congelador e refrigerador, e +15% para a

poténcia de compressdo, COP e para as pressoes de succdo e descarga.

Uma interface grafica foi desenvolvida com o intuito de facilitar a utilizagao do codigo
de simulacdo por outros usudrios. Este aplicativo possibilita a entrada da geometria do
trocador, temperatura ambiente e fluido refrigerante, de forma a fornecer como resposta o
formato da aleta e o posicionamento dos tubos no evaporador, consumo de energia,

temperatura e vazao do ar nos compartimentos refrigerados.

Ap6s a validagdo do cédigo de simulagdo do refrigerador, uma metodologia baseada
no trabalho de Gomes (2006) foi aplicada nas analises de otimiza¢do do sistema de
refrigeragdo. Primeiramente, nestas analises, foram variados somente alguns pardmetros
geométricos do evaporador, como o numero de aletas, o comprimento do evaporador ¢ a area
da secdo transversal de saida do EFA. Os resultados para a fungdo objetivo que avalia o
maximo COP para uma menor massa do evaporador (PEC K(COP)) mostram que o melhor

sistema ¢ obtido com a seguinte configuracdo de evaporador: H, = 0,0245 m, N, = 39 aletas e
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L;= 0,100 m. Quando levando em conta também os custos do evaporador, do ventilador e do
compressor, a melhor configuracdo obtida foi: /> = 0,0245 m, Ny= 60 aletas e L, = 0,100 m.
Estes resultados mostraram que o conceito do EFA possui um grande potencial de aplicagdao
em refrigeradores domésticos, j& que todos os resultados das andlises de otimizacao

apresentaram algum nivel de inclinagdo no formato da aleta do evaporador.

Outro aspecto importante foi a constatagdo de uma variacdo ndo muito significativa do
COP do sistema em fungao das varidveis geométricas do evaporador. A partir do ponto 6timo,
verificou-se uma variagdo do COP do sistema de apenas 10% entre os valores maximo e
minimo, mostrando a grande potencialidade de reducdes de custo através somente de

modifica¢des na geometria do evaporador.

7.2. Sugestoes para Trabalhos Futuros

A fim de tornar o presente trabalho mais abrangente, sdo sugeridas as seguintes

recomendacgoes:

e Modelar a formacdo de geada sobre a superficie do evaporador. Tal estudo
tornard possivel a verificagdo do impacto sobre a queda de pressao e
capacidade de refrigeracdo, ja que no evaporador a formagdo de geada tem uma
influéncia direta na reducdo da vazao de ar e na degradagdo do coeficiente de

transferéncia de calor;

e Modelar o escoamento interno do fluido refrigerante no evaporador, a fim de
obter os efeitos do superaquecimento sobre o desempenho global do sistema de

refrigeragao;

e Desenvolver um modelo simplificado para o gabinete do refrigerador,
dispensando assim a necessidade de experimentos de fluxo reverso para cada

tipo de gabinete utilizado;
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Apéndice I - Calculo da Eficiéncia de Aleta

Para o célculo do coeficiente de transferéncia de calor global (%) da superficie externa
de trocadores de calor tubo-aleta, € necessario antes utilizar um método para obter a eficiéncia

da superficie das aletas. Esta eficiéncia pode ser definida por (Kakag e Liu, 2002),

M, =1—%(l—77,-) (I.1)

onde 4, ¢ a area superficial das aletas e 77, ¢ a eficiéncia da aleta ao redor de um tnico tubo,

a qual (para uma aleta circular) ¢ obtida pela seguinte expressao (Perotin e Clodic, 2003),

_ tanh(mr)

, (1.2)

mr@

onde 7 € o raio do tubo, ¢ ¢ um pardmetro para eficiéncia de aleta circular e m ¢ um parametro

padrao para superficies estendidas definido por,

(L3)

onde kre Jsrepresentam, respectivamente, a condutividade térmica e a espessura da aleta.

Para trocadores de calor com aletas planas e continuas, com multiplas filas e arranjo

desencontrado, a aleta pode ser dividida em células hexagonais como mostra a Figura I.1.

X
+ﬂj%H,+\ ‘
Dire¢éo do E:> v
escoamento - W 4 5

Y
+ ML

Figura 1.1 — Parametros geométricos para células hexagonais para arranjo desencontrado do feixe de tubos
aletados.
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Alguns estudos (Kern e Kraus, 1972, Pira et al. 2000, etc.) utilizam a solugdo exata da
eficiéncia de aletas planas circulares para obter 77,, porém, esta solugdo depende de fungdes
de Bessel. A fim de evitar a resolugao destas fungdes e diminuir os erros entre solucdes
analiticas e aproximadas (desenvolvida por Schmidt, 1945), Perotin e Clodic (2003)
realizaram comparagdes entre ambas as solucdes e propuseram uma expressdo modificada

para o calculo de 7,, que pode ser aplicada para aletas planas com c¢lulas hexagonais,

através da utilizacdo de um raio equivalente a aletas circulares (r.,). A expressdo modificada

para 77, ¢ dada pela seguinte equagéo,

_ tanh(mr, @)

e

Ny = cos(0,1mr, @) (1.4)
P

onde,

1 7

re m(re - r) 1,5767 re 0’3 re
p=|-L-1]1+[03+ # 0,26 <2 | —0,3 | |In| - (1.5)
r R v r

O raio equivalente ¢ obtido por,

,
ﬂ=1,27£ £_0,3 (1.6)
r r \ X,
onde,
P 2
Xl:l (_tj +P’ 1.7)
2\ 2

X,=P se P <P/2, sendo X,=P/2 (1.8)



Apéndice II - Desenhos, Dimensdes € Relagoes
Geométricas dos EFA

Aqui sdo apresentados primeiramente os desenhos técnicos e as cotas dos prototipos
confeccionados para a andlise experimental. Na seqliéncia sdo descritas as relacdes

geométricas utilizadas nos modelos e analises realizadas com os EFA.

II.1. Vistas e cotas dos prototipos dos EFA
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Figura II.1 — Desenho técnico e cotas para os EFA Reto 1, 30 e 60 aletas.
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Figura I1.2 — Desenho técnico e cotas para os EFA 1/2 1, 30 e 60 aletas.
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Figura I1.3 — Desenho técnico e cotas para os EFA 1/5 1, 30 e 60 aletas.

I1.2. Relag¢oes Geométricas dos EFA

No desenvolvimento do modelo matematico do EFA foram utilizadas varias defini¢oes

de areas. Estdo defini¢cdes sdo dadas pelas seguintes relacdes:

e Areas de entrada e saida do evaporador:

A= HW

1

—
area frontal de entrada

A=A~ FHN,

%/_J
area frontal das aletas

A= HW

area frontal de saida

A,=A4,~ FH,N,

%/_J
area  frontal das aletas

e Area minima de passagem pelo feixe de tubos aletados e do by-pass:

A =H@EW - 2H,W  —(H(z)-2H,)5,N,~N, [dW-d,sN,]|
’ . %f_J
darea  frontal  (Greq frontal do by-pass drea  frontal das aletas drea  frontal dos tubos

onde,

(IL1)

(I1.2)

(IL3)

(IL4)

(IL5)
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ﬁ(z) — (Hl )VC ";(Hz )VC (H.6)

e Area minima de passagem do by-pass:

Aoy = H,,W - H,N, (IL.7)
area frontal do by—pass  drea frontal das aletas
e Area de contato do ar com a superficie do feixe de tubos aletados:
d 2
2 o
A= [(ZN,» (H,)ye Lyc = N, L* tan(0) — N N, 4, ) 2(H, L,. 2N, )~ = £N,2
drea superficial das aletas ‘ (II.S)
+md,(W —=6,N,)N, e
area superficial dos tubos
e Area de contato do ar com o by-pass:
4, =H,,L, 2N, (I1.9)
e Massa do evaporador:
M,=M,+M, (I1.10)

onde M, e M; representam, respectivamente, as massas do tubos e das aletas, e podem ser

calculadas pelas expressoes,

Mt :ptNtW%(doz _diz) (Hll)

H,+H,)L ’
M,=p,N,3, @—Nﬁ% (IL12)

t






Apéndice III - Calibragdo do Medidor de Fluxo de
Massa

II1.1. Procedimento Experimental

Na realizagdao do balanco de energia do lado da dgua, era necessaria a obtencdo do
valor do fluxo de massa de dgua que circulava por este circuito. Foi utilizado entdo um
medidor de fluxo de massa do tipo Coriolis (fabricante MicroMotion). Como este
equipamento ja apresentava um tempo de uso razoavel e o valor do fluxo de massa era uma
variavel importante no balango de energia, optou-se por fazer uma calibracdo do mesmo, com

o intuito de aferir e corrigir possiveis variagdes nas medigdes do fluxo de massa.

Este equipamento envia um sinal linear em corrente (4 a 20mA) em fung¢@o do fluxo de
massa que atravessa o instrumento. A fim de realizar a medi¢ao em tensao (D7), uma
resisténcia elétrica de valor conhecido (neste caso de 249,14 Q) foi adicionada em série no

circuito elétrico do sistema de medigao.

O procedimento utilizado para realizar a calibragdo ¢ relativamente simples, fazendo
uso de um béquer, uma balanca (Marte, modelo AS2000C e incerteza +0,005g) ¢ um

crondmetro:

1) O fluximetro primeiramente ¢ montado de acordo como este serd usado

posteriormente nos ensaios com os evaporadores;
2) O béquer ¢ limpo e colocado sobre a balanga para obter a tara;

3) Liga-se a circulacdo de 4gua, seleciona-se uma rotacdo na bomba e espera-se

(em torno de 10 minutos) para o sistema entrar em regime permanente;

4) Determina-se o instante em que a medicdo da tensdo referente ao fluximetro
esta variando em uma faixa inferior a 5% do valor medido. Em seguida, inicia-
se a coleta de d4gua com o béquer simultaneamente com o inicio da contagem

com o crondmetro;

5) A égua é coletada até que o béquer se encha. Neste instante, o béquer ¢ retirado

e ¢ parado o crondmetro.

6) O béquer ¢ pesado na balanca e ¢ registrada a massa de agua.
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7) Retorna-se ao passo 3, seleciona-se uma nova rotagao, repetindo os passos 3-6

até cobrir toda a faixa de medicao desejada.

De posse do tempo decorrido ¢, em [s], e da massa de 4gua m,, em [kg], ¢ possivel

obter a vazdo em massa pela seguinte relagao,

3

i =M (1IL.1)

w

~

que ¢ correlacionado com a tensdo medida durante o intervalo de tempo em que era coletada a

agua. O banho termostatico mantinha a 4gua a uma temperatura de 35+0,5°C.

II1.2. Resultados

A Tabela III.1 mostra os dados e a Figura III.1 o ajuste linear referentes as medig¢des

obtidas do processo de calibracdo. O ajuste linear forneceu a seguinte equagao,

m, =-69,320+69,842DT (I11.2)

Tabela III.1 — Resultados da calibrac¢do do fluximetro.

Rotacao da Peso Tempo Tempo Tensao Fluxo de massa

bomba

[RPM] [g] [s] [h] V] [kg/h]
100 1155 189,1 0,0517 1,32 22,35
200 1368 92,6 0,0253 1,77 54,05
300 1178 51,0 0,0139 2,21 84,49
400 1586 51,2 0,0140 2,62 113,42
500 1642 423 0,0116 3,03 142,04
600 1437 31,1 0,0085 3,41 169,33
700 1679 31,2 0,0085 3,79 196,83
800 1869 30,5 0,0083 4,17 224,28
900 1751 253 0,0069 4,61 25291
1000 1486 19,6 0,0053 4,98 277,91
1100 1363 16,5 0,0045 5,36 302,89

II1.3. Estimativa da Incerteza da Calibracao

A incerteza devida ao processo de calibracdo foi estimada através da seguinte

expressao,

ucal = Vunz +ua2 (III3)
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onde u, ¢ a incerteza padrao das observagdes ¢ ¢ calculada através do maximo desvio padrao

verificado durante o processo de calibragdao, para um determinado ponto de fluxo de massa

medido.

350

m Vaz&o experimental
300 ——Ajuste Linear

250

200

150

Fluxo de massa [kg/h]

100

50

1 1,5 2 2,5 3 3,5 4 4,5 5 55

Tenséao [V]

Figura III.1 — Comparagdo e ajuste linear da calibragdo do medidor de fluxo de massa.

u, ¢ a incerteza devido ao ajuste da curva de calibracdo, que ¢ obtida fazendo uso dos
valores de fluxo de massa medidos (Vo) e do fluxo de massa ajustado (Eq. II1.2) para cada

ponto de fluxo de massa medido, aplicados na seguinte equacao,

u =

a

\/z (Vo - Vajuste )2 (III4)
N-—(1+GP)

onde N ¢ o numero de pontos de calibracdo e GP ¢ o grau do polindmio ajustado. Utilizando-
se o procedimento citado, o valor de u, obtido foi de 0,406 kg/h.

O maximo desvio padrdo verificado para o processo de calibragdo foi de 0,597 kg/h.

Aplicando entdo este valor na Eq. (II1.3) obtemos u.,; = 0,72 kg/h.






Apéndice IV - Anélises das Incertezas Experimentais

IV.1. Metodologia

As incertezas experimentais das varidveis foram estimadas segundo as recomendagdes
do guia INMETRO (2003) e no trabalho de Silva (2008). Estas estimativas foram avaliadas

baseadas no calculo da média (g ) e desvio padrao (DP), para entdo se obter a incerteza

expandida (U). Estes parametros sdo dados pelas seguintes equacdes,

q:lzqi av.1)

pp o | 22— (Iv.2)
n—1

U =kyu,” +u,’ Iv.3)

onde n ¢ o numero total de pontos medidos, i se refere a um dos pontos medidos, k& ¢ o
coeficiente de Student (assumido igual a 2 para 95% de probabilidade em todos os calculos),
uy ¢ a incerteza inerente ao sistema de medig¢do (por exemplo, incertezas fornecidas pelo

fabricante ou por calibragdes realizadas) e u, € a incerteza padrao das observagoes.

A incerteza padrdo das observagdes (u,) das varidaveis medidas foi divida em dois

tipos:

i.  Variaveis medidas diretamente: sio obtidas da medi¢do direta por um
instrumento de medicdo, nao sendo utilizada nenhuma outra medicao
experimental no seu calculo. Na avaliagcdo das incertezas padrdes deste tipo as
variaveis experimentais foram classificadas ainda em dois grupos (Silva,
2008): a) invariavel no tempo e b) variavel no tempo. A Figura IV.1 apresenta

um exemplo tipico do comportamento destes dois grupos.
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Figura IV.1 — Exemplo do comportamento de pardmetros (a) invariaveis e (b) variaveis no tempo.

Para o grupo das invariaveis no tempo, a incerteza padrao ¢ obtida por,

, _br (IV.4)

u =DP (IV.5)

il.  Variaveis medidas indiretamente: sido varidveis que necessitam de duas ou
mais medi¢des experimentais para determinar um Unico parametro de interesse,
como por exemplo, a incerteza padrao da medicdo da temperatura na entrada
da secdo de teste do evaporador, que ¢ uma média da medicao experimental de
trés termopares. No calculo deste tipo de incerteza foi utilizada a chamada lei

da propagacdo das incertezas, que ¢ dada por,

Y=f(X,Xy50xy) 2 u, (y)= ZN: %“(xi) (IV.6)

i
Caso as grandezas independentes da equacdo anterior sejam correlacionadas
(isto ¢, a alteracdo em uma implique na modificagdo de outra e exista uma

correlagdo estatistica entre estas) a incerteza padrdo passa a ser calculada por,
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u,(y)=

i=1

Z —u(x) +22 Z 8y 8y u(x Ju(x ;) r(x;,x;)

ll/t+1

onde r(x;x;) € o coeficiente de correlagdo das grandezas associadas x; € x;.

IV.7)

Tendo sido descrito a metodologia utilizada na avaliagdo das incertezas, a seguir sdo

apresentados algumas das estimativas das incertezas expandidas para as principais grandezas

medidas dos ensaios experimentais para os evaporadores testados.

IV.2. Resultados das Estimativas para os testes dos EFA

15 T T
—=—Evap. #1 - Reto 60
--o-Evap. #2 - Reto 30
| ->-Evap. #3 - Reto 2
—e—Evap. #4 - 1/2 60
-0--Evap. #5 - 1/2 30
12| s-Evap. #6- 1/2 2
——Evap. #7 - 1/5 57
-=-Evap. #8 - 1/5 30
I -=-Evap.#9-1/52
g
< 9
2
=]
6
3
30 50 70 90 110
Vazao [m°/h]
(a)
50
—=-Evap. #1 - Reto 60
-o-Evap. #2 - Reto 30
45 -»-Evap. #3 - Reto 2
—e—Evap. #4 - 1/2 60
-o--Evap. #5 - 1/2 30
-+¢-Evap. #6 - 1/2 2
40 ——Evap. #7 - 1/5 57
X -+-Evap. #8 - 1/5 30
= T -=-Evap. #9 - 1/5 2
é ~
=
S 35
=]
30
25
20
30 50 70 90 110
Vazao [m?/h]
()

u(Qar) [%]

u(APe) [%]

8 T
X
/’(//
7 e —=—Evap. #1 - Reto 60
L -o-Evap. #2 - Reto 30
- -»-Evap. #3 - Reto 2 |
[ —e—Evap. #4 - 1/2 60
T -e--Evap. #5 - 1/2 30
6 -+¢-Evap. #6 - 1/2 2
X7 ——Evap. #7 - 1/5 57
-+-Evap. #8 - 1/530 |
-=-Evap. #9-1/52
5
SR
[ R —-
e s HE .
[ ]
4
3
30 50 70 90 110
Vazao [m*/h]
80
—s—Evap. #1 - Reto 60
-o-Evap. #2 - Reto 30 |
-x-Evap. #3 - Reto 2
—e—Evap. #4 - 1/2 60
60 ~o-Evap. #5 - 1/2 30
-+-Evap. #6 - 1/2 2
—a—Evap. #7 - 1/5 57
-+-Evap. #8 - 1/5 30
-=-Evap. #9 - 1/52
110

Vazao [m 3/h]

(d)

Figura IV.2 — Incertezas experimentais percentuais para (a) condutancia térmica, (b) troca de calor do ar, (c)
troca de calor da agua (0,5°C) e (d) perda de carga do evaporador do lado do ar.






Apéndice V - Testes de Fluxo de Calor Reverso

Neste apéndice sdo apresentados os procedimentos e os resultados experimentais
obtidos dos testes de fluxo de calor reverso. Estes testes experimentais se fazem necessarios ja
que o desenvolvimento de um modelo para o calculo da carga térmica do gabinete depende
das suas caracteristicas construtivas (que muitas vezes apresentam uma geometria complexa e
propriedades fisicas ndo uniformes), transferéncia de calor pela gaxeta e efeitos de condugao

de calor multidimensional.

Os testes de fluxo de calor reverso consistem em dissipar taxas de transferéncia de
calor conhecidas dentro dos compartimentos do refrigerador, mantendo a temperatura externa
menor do que a interna. Assim, o calor ¢ transferido de dentro para fora do gabinete,
fornecendo um fluxo reverso de calor, quando comparado com o refrigerador em

funcionamento.

Realizando balangos de massa e energia, e conhecendo as temperaturas, poténcias
dissipadas e a vazao nos compartimentos, ¢ possivel obter os valores de condutancia térmica
global (UA), levando em consideracdo todas as caracteristicas geométricas e propriedades
fisicas do gabinete. O modelo do experimento ¢ baseado nos balangos de massa e energia

descritos na secao 4.5.1.

V.1. Procedimento Experimental

O refrigerador ¢ posicionado na camara de testes de acordo com as distancias padrdes
citadas na Se¢do VIIL.2. Apds o refrigerador ter sido posicionado e os cabos de alimentagdo e
instrumentagdo terem sidos conectados, o sistema de controle de temperatura da camara ¢
ligado. As quantidades de calor conhecidas sdo fornecidas pela resisténcia de degelo do
evaporador, dissipacdo de calor do ventilador (~7W) e pelas resisténcias adicionadas nos
compartimentos (como ilustrado na Secao VII.1). Estas sdo entdo ajustadas juntamente com a
temperatura ambiente da cdmara de maneira que, a diferenca entre as temperaturas internas e
externas sejam proximas as diferencas de quando o refrigerador esté ligado. Por exemplo, nos
testes de fluxo reverso realizados no presente trabalho, a temperatura ambiente foi
configurada para se manter em 15°C, enquanto as temperaturas internas do gabinete se
mativeram préximas de 60°C, fornecendo uma diferenca de temperatura de 45°C. Esta

r

diferenca de temperatura ¢ aproximadamente igual aquela existente no refrigerador em
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funcionamento, onde as temperaturas médias internas ficam em torno de -15°C, enquanto a

externa ¢ de 32°C (diferenca de 45°C).

Com as poténcias e a temperatura ambiente ajustadas, aguarda-se até que o processo
de transferéncia de calor no refrigerador entre em regime permanente, ou seja, até que as
temperaturas, tanto internas quanto externas, apresentem uma variagdo inferior a 0,2°C
durante um intervalo de 30 minutos. Alcancado este critério, todas as medigoes de
temperatura e poténcia sdo gravadas no microcomputador do sistema de aquisi¢do da cdmara

para um intervalo de 1 hora, com uma taxa de aquisi¢do de 1 ponto a cada 5 segundos.

V.2. Analise de Dados e Resultados

Os ensaios experimentais foram realizados para duas condig¢des: 1) alternando a
dissipagdo de calor dentro dos compartimentos do evaporador, congelador e refrigerador e ii)
todas as resisténcias ligadas com temperaturas iguais em todos os compartimentos. Isto
porque se desejava que o ajuste experimental fosse valido para todas as condigdes de carga
térmica possiveis. Os resultados para todas as condigdes testadas estdo apresentados na Tabela

V.1

Tabela V.1 — Resultados para os testes de fluxo de calor reverso do refrigerador.

Teste | T [C] | T, [C°l | Tamp[Cl | 8eelWI | &.IWI | & [W] | &, W]
1 63,19 62,09 16,92 13,08 54,9 8,86 6,3
2 50,65 4221 16,77 15,18 15,26 11,33 6,3
3 49,05 43,8 15,96 20,09 25,02 0 6,3
4 45,98 43,21 16,78 0 24,82 15,72 6,3
5 49,1 34,54 16,48 20,09 0 13 6,3

A partir dos balancos de massa e energia dentro dos compartimentos do evaporador

congelador e refrigerador (convém notar que aqui os fluxos de calor tém dire¢do oposta aos

empregados na Secdo 4.5.1. ), chega-se as seguintes equagoes,

onde,

. . .. @,-1,,) ([T,-T) (V.9)
+ +g,))= +
g, TP, +8,) R, R
(7,-7,,) N (1,-T,) (V.10)

g +(-9)g.+&,)=

R

”

R

cr
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R (V.11)
“UA,

Ro L (V.12)
UA,

1 (V.13)

Rcr = 2N -+
(p—¢ )., +UA,

e g, T e R representam, respectivamente, a poténcia dissipada, a temperatura e a resisténcia

térmica das paredes. Os sub-indices cg, r, cr, e e v representam, respectivamente, o

congelador, o refrigerador, o evaporador e o ventilador.

\

Como UA. se refere a transferéncia de calor que ocorre na parede entre os
compartimentos do congelador e refrigerador, e esta tem a aproximadamente a mesma

espessura porém com 1/5 da area do congelador, UA,, foi definido pela seguinte relagdo,

UA (V.14)

A partir dos resultados dos ensaios experimentais, foi empregado o método dos

minimos quadrados para regredir os parametros ¢, m,, UA,, € UA,, ja que todas as outras

variaveis foram medidas experimentalmente. Do emprego deste método, obteve-se os

resultados mostrados pela Tabela V.2.

Tabela V.2 — Resultados obtidos do método dos minimos quadrados usando os dados experimentais.

Variavel Unidade Valor
¢ [-] 0,85

m, [kg/s] 0,0105
UA,, [W/m’K] 0,52
UA, [W/m’K] 1,25

Os resultados aqui obtidos para ¢, e m, podem ser comparados 0s mesmos
parametros medidos na caracterizacdo de circulacdo interna de ar (Apéndice VI). Os
resultados 14 obtidos forneceram um valor de 0,8 para a variavel ¢, mostrando um desvio de
apenas 6% em relagdo ao valor aqui obtido. Isto, de certa forma valida, a qualidade do ajuste
experimental realizado para as condutancias globais, ja que outro procedimento experimental
completamente diferente forneceu um resultado semelhante para um pardmetro em comum.

Entretanto, quando uma comparagdo ¢ feita para i, , verifica-se um desvio consideravel (-
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35,7%). Porém, este desvio excessivo pode ser atribuido a instrumenta¢do adicionada
posteriormente aos ensaios de circulagdo interna de ar e principalmente a grande diferenca de
temperatura que o ventilador do refrigerador estava sujeito. Tanto as propriedades
termodinamicas do ar (como viscosidade e densidade) quanto a eficiéncia do motor elétrico
do ventilador podem sofrer altera¢des significativas para altas variagdes de temperaturas. Para
os testes de circulagdo interna de ar, as temperaturas do ar ¢ do ambiente do ventilador
ficaram em torno de 25°C. Ja para os testes de fluxo de calor reverso, essa temperatura foi

mantida em torno de 60°C, apresentando assim uma diferenca de 35°C.



Apéndice VI - Caracterizagdo Experimental da Circulacao
Interna de Ar e do Ventilador

Neste apéndice sdo descritos a montagem, o procedimento e os resultados dos ensaios
experimentais da vazao no compartimento do congelador e do refrigerador e suas respectivas
quedas de pressdo em funcdo da vazdo de ar. A finalidade dos ensaios era obter as
impedancias (resisténcia ao escoamento) em funcdo da vazdo de ar para ambos os

compartimentos, e também a relacao de vazao que circulam entre estes dois compartimentos.

Ap0s caracterizado a circulacdo interna foi obtida também a curva caracteristica do
ventilador (queda de pressdo vs. vazdo), que representa a vazao que um determinado

ventilador fornece quando submetido a uma determinada diferenga de pressao.

VI.1. Circulacao Interna de Ar

Instrumentacio e Montagem

Com o objetivo de determinar a variacdo de perda de carga e as vazdes de ar que
circulam em cada compartimento refrigerado, foram feitos testes com o refrigerador acoplado
a um tanel de vento. A Figura VI.1 mostra um esquema do acoplamento realizado entre

refrigerador e o tinel de vento e o posicionamento dos pontos de medi¢ao de pressao.

Os pontos de medi¢ao de foram realizados através de mangueiras de PVC flexivel com
4,5 mm de didmetro e furos de 1 mm de diametro em linha reta e espacados entre si por 50
mm (como apresentado na se¢ao 3.2.2. ). Estas foram posicionadas circundando os dutos nos
pontos 1-4 da Figura VI.1. As mangueiras foram posicionadas de forma que o escoamento de
ar fosse perpendicular aos furos de maneira que fosse obtida somente a parcela da pressao

estatica do escoamento.

O damper foi fixado para ser manter sempre na posicao de abertura maxima e o
sistema de refrigeracao foi mantido desligado em todos os testes aqui realizados. O mesmo
tunel de vento utilizado nos testes com os evaporadores (Se¢ao 3.2.2. ) foi empregado para a

medi¢do da vazdo de ar que passa pelo refrigerador.
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Figura VI.1 — Esquema do acoplamento do refrigerador ao tinel de vento para medicdo da vazio total.

A vazio no compartimento do refrigerador varia em torno de 8 m’/h e no congelador
42 m’/h. No entanto, com o tinel de vento disponivel ndo era possivel realizar medigdes
precisas de vazdo para valores abaixo de 12 m*/h. Assim, foram realizados testes para a vazio
total (~ 51 m’/h) e para o compartimento do congelador, sendo que a vazio do refrigerador foi

obtida através da subtragcdo das duas anteriores.

Os testes de circulagdo de ar interna foram divididos em duas etapas: i) medi¢do da

vazao total e i1) medicao da vazao do congelador.

Procedimental Experimental

Os instrumentos de medicdo sdo ligados dez minutos antes da execugao dos testes para
estabilizacdo dos equipamentos eletronicos. Em seguida, os transdutores de pressao
diferencial sdo “zerados” para a condi¢cao em que ndo hé escoamento no refrigerador e/ou no
tunel de vento. Na medicdo da diferenca de pressdo dos pontos medidos foram utilizados os

mesmos transdutores de pressdo dos ensaios dos evaporadores descritos na se¢ao 3.2.2.
Na medi¢o da vazao total, foram seguidos os passos abaixo:

1) Inicialmente o ventilador do refrigerador ¢ ligado na sua tensao nominal (220

V e 60 Hz).
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2) Em seguida o ventilador auxiliar ¢ ligado e sua vazdo ¢ ajustada até que as
pressdes nos pontos 1 e 2 se igualem as dos pontos 3 e 4 (Figura VI.1).
Igualando estes pontos de pressdo, pode-se desprezar a perda de carga imposta
pelo tinel de vento e os pontos inicial e final do circuito de ar ficam sujeitos ao

mesmo valor de pressao.
3) Repetem-se os passos 1-2 para tensao de 140 e 178 V.

Para a medi¢cdo de vazdo do congelador, utilizou-se 0 mesmo procedimento descrito
acima, porém neste ensaio, foi utilizado o esquema da Figura V1.2 e, no passo 2, as pressoes a

serem igualadas s3o os pontos 1 e 2.

Resultados

A Tabela VI.1 mostra os resultados das vazdes obtidas para as determinadas tensdes

impostas ao ventilador do evaporador. A fra¢do de vazdo (¢ = Vcé/ V) foi calculada através

da divisdo da vazdo de ar que atravessa apenas o congelador (ch) pela vazio total (V, =

V7).
Tabela VI.1 — Valores da vazdo em funcdo da tensdo do ventilador do refrigerador.
Tensao do ventilador do Vazao do congelador, Vazao total, Fracao de vazao,
evaporador [V] ch [m’/h] Vz [m*/h] ¢ [-]
140 24,7 30,6 0,81
178 49,2 60,6 0,81
220 68,8 86,6 0,79

Como pode ser verificado na Tabela IV.1, o valor de fracdo de vazdo ndo varia
significativamente na faixa de vazdo de interesse. Logo, foi concluido que a fragcdo de vazao

ndo varia dentro desta faixa e pode ser assumido um valor fixo médio de ¢ = 0,80.

Para a obtengdo da impedancia do congelador, /., foi utilizado o mesmo procedimento
experimental da medi¢ao da vazdo do congelador. Os resulatdos obtidos sdo mostrados na
Tabela IV.2. A partir dos dados da tabela foi ajustado um valor para /., que representasse o
comportamento da perda de carga do congelador em fun¢do da vazdo, dada pela seguinte
relacao,

AP, =1,p,V (VL1)

cg
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Figura V1.2 — Esquema do acoplamento refrigerador-tinel de vento para medi¢do da vazio do congelador.

Tabela V1.2 — Valores da vazdo e perda de carga do congelador.

AP¢q [Pa]

35

30

25

20

15

10

Vazao do congelador, Perda de carga,
; 3
V., [m*n] AF,, [Pa]
0,004 0,0
0,008 4,2
0,011 13,6
I = 176921

AP =g p Vg

0,002 0,004 0,006 0,008 0,01 0,012

Vg [M*Is]

Figura VI.2 — Ajuste da impedancia do congelador em relacdo aos dados experimentais.
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V1.2. Ventilador

Instrumentacio e Montagem

A montagem e instrumentagdo para medi¢do da vazdo e queda de pressdo no
ventilador segue os mesmo detalhes referentes as tomadas de pressdo citadas na segdo

anterior, e sdo dispostas conforme ilustradas na Figura V1.3.

Tanel de Vento

Ventilador Auxiliar Ventilador do Evaporador
- (l) 7
-
v, S -~ @ @ v,
~ O 2 1

Figura VI.3 — Esquema do acoplamento ventilador-tiinel de vento para medigao da vazdo e queda de pressao.

Procedimento Experimental para Medicdo de Vazao

O procedimento experimental ¢ semelhante ao realizado para vazio do refrigerador:

1) Aciona-se o ventilador do evaporador, com o tunel de vento fechado em sua
saida, e apos alcangar regime permanente (variagdo de pressao menor que 0,5

Pa), se obtém a maxima variagcdo de pressao para a minima vazao;

2) Em seguida, o ventilador auxiliar ¢ ligado e a sua rotacdo ¢ ajustada até que a
diferenga de pressdo entre os pontos 1 e 2 seja menor que 0,5 Pa. Assim se

obtém a maxima vazao para a minima variagdo de pressao;

3) Na seqiiéncia, a rotacao do ventilador auxiliar ¢ reduzida de maneira a se obter

pontos intermedidrios de vazao.

O passo 3 ¢ entdo repetido tantas vezes quanto necessario para obter todos os pontos

de vazao/queda de pressdo no intervalo desejado.

Resultados

A Tabela VI.2 e a Figura V1.4 apresentam os resultados obtidos para os testes de
vazao/ queda de pressdo para o ventilador do evaporador. Porém, nenhum polindmio se

\

ajustou adequadamente a curva caracteristica completa do ventilador Original. A fim de
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contornar esse problema, foi utilizada da curva deste ventilador somente a faixa de vazao de
interesse (entre 0 a 80 m’/h), j& que se sabia a priori que este ventilador ndo iria alcancar
niveis de vazio superiores a 80 m’/h quando em funcionamento no refrigerador em estudo. Os
polindmios obtidos para perda de carga (em Pa) em fungio da vazdo (em m’/h) obedecem a

seguinte relagdo,
AP =a,+ ath + an.tZ + a3Vt3 (VL.2)
onde,
Original: a, = 33,9, a; = 0,014, a, =-0,0033, a; = 0,000029;

DC24V:a,=39,2; a;=-0,41; a;=0,0081, a3 =-0,000089.

Foi obtida também uma eficiéncia média para os ventiladores Original e DC 24V de

3,47% e 8,54%, respectivamente.

Tabela V1.2 — Resultados para perda de carga em fung@o da vazao do ventilador.

Original DC 24V
Rotacio APvyentilador Vazao Rotacio APvyentilador Vazao
[RPM] [Pa] [m’/h] [RPM] [Pa] [m’/h]
2445 33,9 2445 3090 7,0 85,8
2752 33,3 2752 3234 21,2 68,6
2911 31,6 2911 3023 26,5 51,8
3011 29,7 3011 2973 30,7 34,9
3094 28,7 3094 2896 34,7 17,3
3031 33,0 3031 2828 38,2 0,8
2960 14,4 2960
2991 7,3 2991

36

m Experimental

----Ajuste polinomial

34

32

AP [Pa]
AP [Pa]

= Experimental - Original \
10 P 9 \\ 30

----Melhor polinémio ajustado - Original

0 Experimental - DC 24V
—Ajuste polinomial - DC 24V

0 40 80 120 0 20 40 60 80
Vaz&o [m*/h] Vazio [m*/h]
(a)Curva completa (b)Faixa de interesse do ventilador Original

Figura V1.4 — Diferenca de pressdo em fungdo da vazdo experimental dos ventiladores.



Apéndice VII - Instrumentag¢ao ¢ Modificacdes no
Refrigerador

VII.1.Instrumentacao

O refrigerador em estudo foi instrumentado com 48 pontos de medicdao de temperatura
com o objetivo de identificar o comportamento térmico das superficies internas e externas,
dos ambientes dos compartimentos refrigerados e dos componentes do sistema de
refrigeragdo. Na realizagdo destas medigdes foram utilizados termopares do Tipo T, que
apresentam uma incerteza de medi¢do de +0,2°C, segundo o procedimento de calibragao
(EMBRACO, 2002). Os termopares também foram cobertos por uma fita metalica para evitar
a radiagdo das resisténcias adicionadas dentro dos compartimentos (Figura VIIL.1). Dois
transdutores de pressdo foram posicionados na entrada e na saida do compressor, a fim de
medir as pressoes de suc¢do e descarga. Para medi¢dao da pressdo de succao foi utilizado um
transdutor tipo strain-gauge (fabricante HBM), com uma faixa de trabalho de 0-10bar, com
uma incerteza de £0,02 bar. Ja para a medicao da pressdo de descarga foi usado o mesmo tipo
de transdutor ¢ do mesmo fabricante, porém, para uma faixa de 0-20bar e incerteza de
+0,04bar. Um transdutor de pressdo diferencial também foi instalado para medir a perda de
carga do ar entre os pontos de entrada e saida do evaporador, dentro do seu compartimento no
refrigerador. Este era um transdutor de fabricacdo Druck (modelo LXP1010), com uma faixa
de medi¢ao de 0-20Pa, com incerteza de medi¢ao de 0,5% do fundo de escala (+0,1Pa). Além
da resisténcia de degelo presente no evaporador original do refrigerador, outras duas foram
adicionadas: 1) uma resisténcia de silicone de 100W no congelador ¢ 2) uma de S0W no
refrigerador (Figura VII.1). A adi¢do destas resisténcias foi necessaria para realizar os testes
experimentais de fluxo reverso (para obter o coeficiente global de transferéncia de calor do
gabinete) e para se alcancar as temperaturas de projeto em ambos os compartimentos. As
resisténcias foram posicionadas de forma a fornecer a menor estratificacdo de temperatura

possivel.

Como os termostatos de controle foram desconectados, a obtencdo de uma
determinada temperatura em regime permanente era feita ajustando o valor da poténcia
liberada pelas resisténcias de maneira a atingir as temperaturas desejadas. A Figura VII.2
ilustra mais detalhadamente a posicdo das resisténcias e dos pontos de medi¢do de

temperatura e pressao absoluta e diferencial.
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Termopares

Resisténcias

(a)Compartimento do congelador (b)Compartimento do refrigerador

Figura VII.1 — Cobertura dos termopares nos compartimentos e distribuicdo das resisténcias.
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Figura VII.2 — Posicionamento das resisténcias e dos pontos de medi¢do de temperatura e pressio.
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VII.2.Modificacoes no Refrigerador

Algumas modificacdes foram necessdrias para realizar o controle adequado do
refrigerador e atender os requisitos que exigiam o cddigo de simulagdo. O controle eletronico
do refrigerador foi desligado, sendo que a operacdo do compressor, ventilador e das
resisténcias ficava por conta do operador do ensaio, feito através do painel elétrico da camara
de testes. Assim, o funcionamento de toda a parte elétrica do refrigerador era feita

remotamente.

O condensador foi substituido por um maior em relagdo ao original. Isto porque se
necessitava alcancar certo nivel de sub-resfriamento, ja que o codigo de simulagdo exigia esta
condicdo. Porém, mais tarde depois de alguns testes preliminares, verificou-se que a adi¢cdo de
um condensador maior nao forneceu ainda sub-resfriamento, sendo necessaria a instalagao de

uma valvula, para se obter esta condicao.

Uma valvula de agulha de fabricagao da Nupro/Swagelok, modelo S Series, orificio de
passagem com didmetro de 0,81 mm, foi instalada no refrigerador. O objetivo desta era
controlar o nivel de sub-resfriamento no condensador, e também conseqiientemente, a pressao
de evaporagdo. O ajuste da abertura da valvula aumenta a diferenca entre a pressdo de
condensagdo e pressao de evaporagdo, além de reduzir o fluxo de massa refrigerante pelo
dispositivo de expansdo. Um diagrama esquematico da posi¢do da instalacdo valvula de

agulha ¢ mostrado na Figura VII.3.

Todas as prateleiras e gavetas foram retiradas dos compartimentos refrigerados, para
evitar problemas de circulagdo interna de ar e estratificagdo de temperatura, ja que ndo se
estava interessado em analisar a distribuicdo de vazdo e temperatura entre as prateleiras e
gavetas do produto original, e sim, realizar somente a validagdo do modelo de simula¢do do

refrigerador simplificado.

Toda a fiacao, de termopares e elétrica, foi passada por furos de 10 mm de didmetro
feitos na lateral do refrigerador. Estes furos, apds a passagem da fia¢do, foram preenchidos

com poliuretano para evitar a infiltragdo de umidade e calor.

No compartimento do evaporador foram realizadas duas modificagdes: 1) a instalagao
de mangueiras para medicao da queda de pressdao no evaporador e ii) um isolamento adicional

para acomodar os EFA.

Para verificar se a queda de pressio no evaporador estava se elevando
demasiadamente em conseqiiéncia da formagao de gelo, duas mangueiras foram instaladas a

montante ¢ a jusante do evaporador (Figura VII.4). Estas mangueiras se tratavam de tubos de
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PVC flexivel com 4,5 mm de diametro, ¢ furos de 1 mm de didmetro em linha reta e
espacados entre si por 50 mm. Os furos foram feitos na regido da mangueira que se
encontrava dentro do compartimento do evaporador. As mangueiras atravessavam a parede do
congelador através de dois furos de 15 mm de didmetro. Depois de instaladas as mangueiras,

os furos foram preenchidos com poliuretano e cola de silicone.

Para os EFA, foi necessaria a adicdo de um isolamento adicional para acomodar estes
tipos de trocadores no compartimento do evaporador, j4 que o trocador original do
refrigerador tem um formato retangular e os EFA apresentam um formato trapezoidal. Caso
ndo fosse instalado este isolamento adicional, a vazdo de ar ndo iria percorre toda a extensao

do trocador, reduzindo significativamente a troca de calor neste componente.
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Figura VII.3 — Sistema refrigeracdo modificado (Gongalves, 2004).
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Figura VIIL.4 — Corte lateral do gabinete com as modificagdes para acomodacdo ¢ medigdo da perda de carga dos
EFA implementados no refrigerador.






Apéndice VIII - Camara e Procedimento de Testes de
Validacao

VIII.1. Camara de Testes

Na realizacdo dos ensaios de validagcdo do refrigerador foi necessaria a utilizacdo de
uma camara de testes. Esta tinha a finalidade de controlar a temperatura e as velocidades do ar
ambiente. Este aparato também disponibilizava um sistema de aquisicdo de dados para a
realizagao das medi¢cdes das temperaturas, pressoes, poténcias € outros sinais de natureza

elétrica.

A temperatura ambiente ¢ controlada através de um sistema composto por quatro
equipamentos principais: um evaporador de um sistema de condicionamento de ar, um
damper, um ventilador e uma bancada de resisténcias. A Figura VIII.1 mostra o caminho que

o ar percorre dentro da cdmara e como os componentes estdo arranjados.
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Figura VIII.1 — Diagrama esquematico da camara de testes (Hermes, 2006).

Com a finalidade de controlar a temperatura ambiente, o ar ¢ circulado através de um
ventilador, como mostra a figura. O sistema de refrigeracdo ¢ mantido sempre ligado, de
forma que o evaporador retira calor continuamente do ar. Como o ar ¢ resfriado pelo
evaporador, as resisténcias sao controladas por um microcontrolador PID (Proporcional-

Integral-Derivativo) de maneira a liberar poténcia (pelo controle da corrente elétrica) para que
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estas aquegam o ar e o mantenham na temperatura desejada. Trés termopares do Tipo T sdo
posicionados dentro da cadmara, ¢ juntos mandam um sinal para controlador PID, que libera
poténcia para as resisténcias conforme a necessidade, para manter a temperatura no valor
configurado no controlador. Ja o damper tem o objetivo de auxiliar no ajuste vazao que passa
pelo evaporador, para ajustar o controle de temperatura e vazao de ar dentro da camara. Telas
homegenizadoras foram adicionadas no teto e no piso a fim de distribuir de maneira uniforme
dentro de todo o interior da cdmara. Através destes controles a temperatura ambiente ¢

mantida na faixa de £0,5°C ¢ o ar a velocidades inferiores a 0,25 m/s.

As leituras das medi¢des experimentais foram realizadas através de um sistema de
aquisicdo HP75000 de 112 canais. Mais detalhes podem ser obtidos em Gongalves (2004) e
Hermes (2006). Quatro transdutores de poténcia também foram utilizados na medi¢do das
poténcias consumidas pelo compressor, resisténcias de degelo e dos compartimentos do
congelador e refrigerador. Estes transdutores tinham uma faixa de medi¢ao de 0-80W, O-

400W, 0-12000W, fabricante YOKOGAWA ¢ incerteza de medicao 0,5% do fundo de escala.

VIIIL.2. Procedimento dos Testes de Validacao

Inicialmente o refrigerador ¢ posicionado dentro da camara de testes respeitando as
distancias padrdes das paredes (Figura VIIL.2). Em seguida, os cabos de alimentacdo e os
termopares sdo conectados a um painel que se encontra no mesmo ambiente interno dentro da
camara. E realizado ento a evacuagio de uma célula de carga de fluido refrigerante. O nivel
de vacuo ¢ tido como suficiente quando a pressdo dentro da célula atingir um valor de 2,5
mbar. Uma carga inicial de fluido refrigerante (HFC-134a) ¢ inserida na célula em vacuo, que
em seguida, ¢ conectada ao sistema de refrigeragdo do refrigerador. A carga inicial para todos
os testes de validacao foi de 90g. Com o refrigerador posicionado e a célula de carga e os
cabos conectados, a bomba de vacuo é conectada entdo ao sistema de refrigeragdo do
refrigerador, para retirar o maximo possivel da umidade e ar de dentro de todos os
componentes do sistema. Depois que a pressdo dentro do sistema de refrigeragdo atinge um

valor de 2,5 mbar, deixa-se a bomba de vacuo funcionar por mais 2 horas antes de desliga-la.

7 2

Altura  ——*]
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Figura VIII.2 — Vista superior do posicionamento padrao do refrigerador dentro da cAmara de testes.
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Apos a evacuagdo do sistema, a valvula de agulha é posicionada na abertura maxima.
O compressor do refrigerador ¢ ligado e a carga de refrigerante ¢ liberada para dentro do
sistema. Apds 1 hora, € verificado o valor da pressdo e temperatura na saida do evaporador e
condensador, para observar se a carga inicial e o ajuste da véalvula de agulha forneceram
superaquecimento e sub-resfriamento. Normalmente, a carga inicial ndo fornece nivel de
superaquecimento se sub-resfriamento, sendo necessaria a adigao de mais fluido refrigerante
dentro do sistema. Sdo feitas adi¢cdes de 5g de fluido refrigerante até que se atinja um nivel

desejado de superaquecimento (em torno de 2°C).

O sub-resfriamento ¢ alcancado regulando a valvula de agulha até um valor desejavel

(em torno de 3°C).

Atingidos os niveis exigidos de superaquecimento e sub-resfriamento, aguarda-se até
que todos os pardmetros medidos entrem em regime permanente. O critério para esta condi¢ao

¢ definido com base nas temperaturas e pressoes:

e Temperaturas: ndo exibir uma variagdo maior que 0,5°C num intervalo de 30

minutos;

e Demais variaveis medidas: ndo exibir uma variagdo maior que 5% num

intervalo de 30 minutos.

Depois de se atingir o regime permanente, as medigdes de todas as varidveis sao
gravadas no microcomputador do sistema de aquisicdo, para um intervalo de 2 horas, com

uma taxa de aquisi¢cdo de 1 ponto a cada 5 segundos.

Os testes de validag@o foram realizados para duas condi¢des de temperatura dentro dos
compartimentos refrigerados: 1) temperaturas minimas e ii) temperaturas de projeto. O
procedimento apresentado nesta se¢do descreve os passos necessdrios para atingir a condi¢ao
de temperatura minima dentro dos compartimentos. O procedimento para obter a condi¢do de
temperatura de projeto ¢ idéntico ao anterior. A tUnica diferenca é que as poténcias das
resisténcias do congelador e do refrigerador devem ser ajustadas de maneira que o calor
liberado por elas seja tal que as temperaturas internas dentro dos compartimentos se
aproximem das temperaturas padrdo de projeto: -18°C para o congelador e 5°C para o
refrigerador. As poténcias a serem impostas foram sempre estimadas pelo codigo de
simulacdo do refrigerador, economizando um tempo razoavel no ajuste dessas poténcias, ja

que ndo se conhece de antemdo um valor aproximado das poténcias para fornecer as

temperaturas de projeto.






Apéndice IX - Resultados Experimentais dos Testes de
Validacao

Tabela IX.1- Resultados de validacdo para o sistema de refrigeragdo com o evaporador Original 52.

Teste
Variavel Unidade |4y _Temp. [#2 - Temp. |#3 - Temp. [#4 - Temp.
Minimas |de Projeto |de Projeto |de Projeto
Temperatura do compartimento do o
Refripgerador b [*C] -10.3 3.2 5.6 3.9
(Tje(:)rllllgp;?(;gia do compartimento do [°C] 283 19.8 193 20,9
Temperatura ambiente da Camara [°C] 33,1 333 33,4 32,8
Poténcia dissipada no compartimento (W] 0 40 4 40.9 405
do Refrigerador ’ ’ ’
Poténcia dissipada no compartimento
do Congola dof P [W] 0 40,3 40,4 40,4
Poténcia consumida pelo Compressor [W] 104,7 135,6 141,5 137.,5
Temperatura do fluido refrigerante na o
Entrada do Evaporador [°Cl -33,7 25,8 247 25,5
Temperatura do fluido refrigerante na o
Saida do Evaporador [*C] 31,0 21,7 22,5 -24.1
Temperatura do fluido refrigerante na o
Saida do Condensador [°C] 41,5 44,4 48,7 462
Press~ao do fluido refrigerante na [bar] 0.65 0.94 1.0 0.96
Sucgdo do Compressor
Pressao do fluido refrigerante na [bar] 1.6 13.4 14,5 132
Descarga do Compressor
Diferenca de pressao do ar entre a
entrada e saida do Evaporador [Pa] 6,1 39 36 4.8
Temperatura do fluido refrigerante na [°C] 578 59 56.1 591
Entrada do Compressor ’ ’ ’ ’




202 Resultados Experimentais dos Testes de Validagcdo

Tabela IX.2 — Resultados de validag@o para o sistema de refrigeracdo com o evaporador EFA Reto 30.

Teste
Variavel Unidade
#5 - Temp. #6 - Temp.
Minimas de Projeto

Temperatura do compartimento do Refrigerador [°C] -11,4 4,7
Temperatura do compartimento do Congelador [°C] -27,0 -20,3
Temperatura ambiente da Camara [°C] 33,1 33.4
Poténcia dissipada no compartimento do Refrigerador [W] 0 34,2
Poténcia dissipada no compartimento do Congelador [W] 0 35,8
Poténcia consumida pelo Compressor W] 109,0 133,1
Temperatura do fluido refrigerante na Entrada do Evaporador [°C] 31,5 -25,9
Temperatura do fluido refrigerante na Saida do Evaporador [°C] -29.3 -23.9
Temperatura do fluido refrigerante na Saida do Condensador [°C] 44,9 48,1
Pressdo do fluido refrigerante na Sucgdo do Compressor [bar] 0,70 0,92
Pressdo do fluido refrigerante na Descarga do Compressor [bar] 12,0 13,3
Diferenga de pressdo do ar entre a entrada e saida do [Pa] 1,9 1.7
Evaporador
Temperatura do fluido refrigerante na Entrada do [°C] 572 55.4
Compressor
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Tabela IX.3 — Resultados de validagéo para o sistema de refrigeracdo com o evaporador EFA 1/5 30.

Teste
Variavel Unidade
#7 - Temp. |#8 - Temp.
Minimas |de Projeto

Temperatura do compartimento do Refrigerador [°C] -5,8 9,2
Temperatura do compartimento do Congelador [°C] -22,5 -17.5
Temperatura ambiente da Camara [°C] 33,7 339
Poténcia dissipada no compartimento do Refrigerador [W] 0 45,8
Poténcia dissipada no compartimento do Congelador [W] 0 0
Poténcia consumida pelo Compressor [W] 105,0 121,1
Temperatura do fluido refrigerante na Entrada do Evaporador [°C] -32,0 -27.9
Temperatura do fluido refrigerante na Saida do Evaporador [°C] -28,2 -23,5
Temperatura do fluido refrigerante na Saida do Condensador [°C] 43,6 46,7
Presséo do fluido refrigerante na Sucgdo do Compressor [bar] 0,68 0,83
Pressdo do fluido refrigerante na Descarga do Compressor [bar] 12,3 13,4
Diferenga de pressdo do ar entre a entrada e saida do 83

[Pa] 10,8 ’
Evaporador
Temperatura do fluido refrigerante na Entrada do o 56.6

[°C] 56,1 ’
Compressor






