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Resumo

Esta dissertacao de mestrado propoe uma analise experimental e o desenvolvimento de
um modelo aplicados a trocadores de calor que fazem parte de um sistema de refrigeracao
por compressao mecanica de vapor miniaturizado.

E apresentada a avaliagao experimental do desempenho térmico e hidraulico dos
trocadores de calor, assim como o desenvolvimento de novos trocadores de calor que
correspondam as aplicacoes que um sistema de refrigeracao miniaturizado possa ter.

A bancada experimental permite a avaliacao dos condensadores e dos evaporadores
nas condigoes tipicas do sistema de refrigeracao miniaturizado. Ela consiste num circuito
fechado de ar em conjunto com um circuito de fluido refrigerante e com um dispositivo
que simula a carga térmica fornecida ao evaporador. Foi utilizado isobutano (R-600a)
como fluido de trabalho no circuito do fluido refrigerante.

Dois tipos de condensadores foram testados na bancada experimental: condensadores
aletados com micro-canais e condensadores porosos com micro-canais. O primeiro consiste
em condensadores com aletas ventiladas de aluminio. Diferentes caracteristicas das aletas
foram variadas e suas influéncias no desempenho dos condensadores foram exploradas. O
segundo é composto por meios porosos, ao invés de aletas. Trés diferentes amostras de
cobre foram utilizadas. Um condensador com aletas simples foi testado e comparado aos
condensadores porosos.

Além da bancada experimental, foi desenvolvido um modelo computacional que prevée
a transferéncia de calor entre um evaporador e entre tubos de calor usados na refrigeracao
de micro-componentes eletronicos. Em seguida, um prototipo foi fabricado e testado na
bancada experimental para uma posterior comparacao com o modelo teorico.

Foi visto que o uso do aluminio provou ser uma solucao promissora na questao
do peso dos condensadores miniaturizados. A diminuicdo do numero de poros e o
aumento da porosidade resultaram em menores coeficientes de transferéncia de calor.
O condensador com menor nimero de poros e porosidade apresentou a maior queda de
pressao. A comparagao entre os testes do evaporador e o modelo tedrico apresentou uma

boa concordancia.

PALAVRAS CHAVES: Evaporador, Condensador, Sistema de Refrigeragao

Miniaturizado, Transferéncia de Calor. .
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Abstract

The present dissertation proposes an experimental analysis and the development of a
model applied to heat exchangers that are part of a miniature-scale vapour compression
refrigeration system.

The experimental thermal and hydraulic evaluation of the heat exchangers is presented,
as well as the development of heat exchangers which correspond to applications suitable
to miniature-scale refrigeration systems.

The experimental facility allows the evaluation of condensers and evaporators in typical
conditions encountered in miniature-scale refrigeration systems. It consists of a closed loop
air circuit operating with a refrigerant loop and with a device responsible for supplying the
heat load to evaporators. Isobutane (R-600a) was used as working fluid in the refrigerant
circuitry.

Two different condensers were tested in the experimental facility: microchannel
condensers manufactured with fins and microchannel condensers with porous media. The
former consists in condensers with aluminum louvered fins. Different fins characteristics
were varied and their influence on condensers performance was explored. The latter is
composed by porous media instead of fins. Three different cooper samples were used. A
condenser with plain fins was tested and compared with porous media condensers.

Besides the experimental facility, a model was created that predicts the heat transfer
between the evaporator and the heat pipes used in electronic cooling. Later, a prototype
was manufactured and tested in the experimental facility, for further comparison with the
theoretical model.

It was showed that the use of aluminum proved to be a promising solution for the weight
issue in miniaturized condensers. The decrease of the number of pores and the increase
of porosity resulted in lower heat transfer coefficients. The condenser with lower number
of pores and porosity presented the highest pressure drop. The comparison between the

evaporator tests and the theoretical model presented a good agreement.

KEY WORDS: Evaporators, Condensers, Miniature-Scale Refrigeration System,

Heat Transfer.
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Capitulo 1

Introducao

1.1 Sistema de Refrigeracao por Compressao

Mecanica de Vapor

A refrigeragao é definida por Gosney (1982) como a ciéncia do resfriamento de corpos
e fluidos, num determinado ambiente e tempo. Durante toda a antiguidade a refrigeragao
foi explorada através da colheita de gelo natural oriundo de regides frias, para serem
estocados e aproveitados em dias quentes. Essa pratica gerou um forte comércio entre
paises, abrindo caminho para rotas comerciais e fortes investimentos financeiros. Tal

método perdurou até meados do século XX.

O wuso de fluidos volateis na refrigeracao surgiu primeiramente através do
desenvolvimento do experimento de Willian Cullen, que em 1755 obteve gelo a partir
da evaporacao do fluido éter. Em 1834, Jacob Perkins descreveu e construiu de forma
rastica o primeiro equipamento de refrigeracao, operando de forma ciclica e usando éter
como fluido refrigerante. O trabalho de Perkins despertou pouco interesse até ser citado

no Journal of the Royal Society of Arts, cinqiienta anos depois.

O responsavel por tornar o sistema de refrigeracao por compressao mecanica um
equipamento real foi o escocés James Harrison, que em 1856 obteve as patentes do
equipamento. Em 1862, Daniel Siebe produziu o equipamento de Harrison e apresentou-o
em uma exibigao internacional na cidade de Londres. Ao longo dos anos a refrigeragao teve
grandes avangos tecnolégicos, e atualmente possui ramos no meio industrial, doméstico,

hospitalar, aeronautico, entre outros.

Os principais meios usados hoje na producao de frio sao: compressao de vapor,

absorcao de vapor, ciclo de ar, ejecao de vapor e termoelétricos. Entretanto, a grande
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maioria das instalagoes de sistema de refrigeracao doméstica ou industrial usa o principio
da compressao mecanica de vapor. A capacidade de remocao de calor de um equipamento

de refrigeracao é usualmente conhecida como capacidade de refrigeragao.

Um sistema de refrigeracao por compressao mecanica de vapor é constituido de quatro

componentes basicos: condensador, dispositivo de expansao, evaporador e compressor.

O evaporador tem como funcao promover a troca de calor entre o ambiente a ser
refrigerado e o fluido refrigerante. O processo de transferéncia de calor no fluido
refrigerante ocorre a uma determinada temperatura, através do processo de evaporacao.
A taxa de transferéncia de calor promovida pelo evaporador equivale, em grande parte
das aplicagoes, a capacidade de refrigeracao do sistema de refrigeracao. Ao contrario
do evaporador, o condensador promove a condensacao do fluido refrigerante através da
rejeicao de calor do fluido refrigerante ao ambiente externo. O dispositivo de expansao tem
como papel fundamental manter a diferenca de pressao entre o evaporador e o condensador.
Durante a passagem do fluido refrigerante pelo dispositivo de expansao, efeitos viscosos
e de aceleracao fazem com que parte do fluido vaporize. O estado de vapor que se forma

absorve calor do fluido em estado liquido, reduzindo sua temperatura.

O compressor deve retirar vapor do evaporador e elevar a pressao e temperatura do
mesmo antes de o entregar ao condensador. O compressor gera as pressoes do fluido
refrigerante encontradas no evaporador e no condensador. A Fig. 1.1 descreve, através
de um desenho esquematico, o funcionamento de um ciclo de refrigeragao por compressao
mecanica de vapor de simples estagio. O trabalho e as taxas de transferéncia de calor

estao também definidos na figura.

Qcond

Dispositivo de

expansao
Compressor
Evaporador
4
Qevap

Figura 1.1: Desenho esquemético de um ciclo de refrigeracao por compressao mecanica
de vapor de simples estagio.
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1.2 Objetivos e contribuicoes

Diversos aparelhos eletronicos, entre eles os computadores pessoais, possuem
componentes eletronicos como processadores e circuitos integrados. Ao longo dos anos,
a crescente demanda por atividades com alta velocidade de processamento fez com que
a industria da computagao produzisse processadores com um ntumero cada vez maior
de transistores. A Fig. 1.2 mostra como o numero de transistores no interior dos

processadores de computador tém aumentado ao longo dos anos.

Como os transistores possuem a caracteristica de gerar calor, o aumento do nimero
de transistores em processadores acarreta no aumento do calor dissipado. Portanto,
devido ao avanco tecnolégico referente a velocidade de processamento dos processadores,
questoes como aquecimento e, conseqiientemente, dissipacao de calor, tendem a ter
uma importancia fundamental na manutencao da condicao ideal de trabalho dos
componentes eletronicos. Para garantir um bom funcionamento e uma alta vida til
destes componentes, o controle térmico passa a assumir um papel fundamental no projeto

destes aparelhos.
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Figura 1.2: Grafico da quantidade de transistores presentes em processadores de
computador ao longo dos anos. Fonte: Wikipedia (2008).

A remocao do calor dos processadores, atualmente, se baseia em dispositivos passivos
como, por exemplo: estruturas de aletas usualmente chamadas de sumidores de calor e

tubos de calor. Um controle térmico ineficiente pode gerar uma grande limitacao no
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desempenho dos componentes, além de dificultar o aprimoramento dos equipamentos
eletronicos. Neste tipo de tarefa, os sistemas passivos de transferéncia de calor nao
sao suficientes para a remocao do calor dissipado pelos componentes eletronicos, como

evidenciado nos estudos citados a seguir.

Ortega e Birle (2006) empregaram ferramentas numéricas e experimentais para a
compreensao dos mecanismos de resfriamento dos componentes eletronicos, por meio da
convecgao natural e forcada. Complementando, intimeras formas de aletas foram aplicadas
experimentalmente, de forma a minimizar tanto a resisténcia térmica entre a corrente de
ar e o componente, como a poténcia de bombeamento do ar externo. Ao final do trabalho,
chega-se a conclusao que novas opgoes de resfriamento devem ser exploradas, propondo

um novo desafio a area da refrigeracao.

Da mesma maneira, Phelan et al. (2002) citam diversos métodos de refrigeragao
aplicados ao resfriamento de componentes eletronicos, explorando seus potenciais de
utilizacao. E comentado que, para este fim, a refrigeragao termoelétrica é o inico método
de refrigeragao comercialmente disponivel em larga escala. No entanto, este método possui

baixas capacidade de refrigeracao e eficiéncia.

Os trabalhos encontrados na literatura deixam clara a demanda por novos processos
de transferéncia de calor em dispositivos eletronicos que possuem alta geracao de calor,
mostrando a necessidade de se avancar as pesquisas na area de sistemas miniaturizados

de refrigeracao.

De todas as possiveis aplicagoes que envolvem um sistema de refrigeracao
miniaturizado, a refrigeracao de componentes eletronicos presentes em computadores
pessoais portateis surge como uma das aplicagoes mais promissoras. Entretanto, algumas
caracteristicas intrinsecas de um sistema de refrigeracao geram problemas praticos.
Por exemplo, o uso de um sistema de refrigeracao como solugao no resfriamento de
componentes eletronicos acarreta um peso adicional para o computador portatil, fazendo
com que o equipamento tenha sua mobilidade reduzida. Adicionalmente, o ruido gerado
pelo escoamento pulsante do fluido refrigerante ao longo do sistema, a baixa confiabilidade
do compressor devido as altas rotagoes e a formagao de condensado nas tubulacoes e nos
trocadores de calor também sao fatores de desvantagem no advento de um sistema de

refrigeracao miniaturizado.

Além do resfriamento de componentes eletronicos, sistemas de refrigeracao
miniaturizados podem ter outras aplicacoes, como por exemplo: na area automobilistica,
espacial, da eletronica de poténcia, entre outros. Os sistemas de refrigeracao
miniaturizados podem ainda ser aplicados na refrigeracao doméstica, promovendo a
refrigeracao de diversos pequenos gabinetes ao invés de apenas um grande gabinete, como

¢ encontrado hoje nos refrigeradores.
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Buscando novos mercados, a empresa Embraco investiu, nos ultimos anos, no
desenvolvimento de um compressor para sistemas de refrigeragao miniaturizados. Com o
avanco do projeto, tornou-se necessario o desenvolvimento e a avaliacao do desempenho
dos trocadores de calor que farao parte deste sistema de refrigeracao. Portanto, o presente
trabalho se propoe a desenvolver trocadores de calor miniaturizados e gerar resultados
sobre o desempenho termo-hidraulico dos mesmos. Para atender esse fim, uma bancada
experimental foi construida e montada. O aparato experimental serd responsavel pela

avaliacao do desempenho dos evaporadores e dos condensadores, de modo separado.

Neste trabalho de mestrado, dois tipos de condensadores e um evaporador foram
avaliados. No caso dos condensadores, foram utilizados trés técnicas que promovem
a intensificacao da transferéncia de calor: aletas ventiladas, meios porosos metéalicos e
micro-canais. Estas e outras técnicas de intensificacao da transferéncia de calor podem
ser vistas com detalhe em Webb (1994).

O primeiro tipo de condensador avaliado fez o uso de aletas ventiladas, enquanto
que o segundo tipo empregou meios porosos. Os dois tipos de condensadores possuem
micro-canais internos, por onde é realizado o escoamento do fluido refrigerante. Foram
feitos varios condensadores de cada tipo, com o objetivo de analisar a influéncia das
caracteristicas das aletas ventiladas e dos meios porosos no desempenho global dos

trocadores de calor.

O evaporador estudado consiste em um trocador de calor cuja aplicacao é ser inserido
entre dois tubos de calor. Como ferramenta de projeto, foi implementado um modelo
tedrico que busca prever o comportamento térmico do acoplamento entre o evaporador
do sistema de refrigeracao miniaturizado e os tubos de calor. Em seguida, testes
experimentais foram realizados e comparados com o modelo desenvolvido. Neste caso,
o propdsito do evaporador é aumentar a eficiéncia dos tubos de calor, que sao dispositivos

comumente usados no resfriamento dos microprocessadores.

E importante frisar que todos os trocadores tratados aqui serao aplicados em sistemas
de refrigeracao miniaturizados, e o fluido refrigerante utilizado, para todos os casos, foi o

fluido isobutano (R-600a).A seguir, estao listados os principais objetivos do trabalho.

e Revisao dos trabalhos realizados sobre os mecanismos de intensificacao da

transferéncia de calor no contexto da presente aplicacao;

e Construcao de uma bancada experimental apta a avaliar o desempenho

termo-hidraulico dos trocadores de calor miniaturizados;

e Determinar experimentalmente a viabilidade do uso do material aluminio em

condensadores aletados com micro-canais;
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e Avaliar experimentalmente a influéncia dos parametros geométricos das aletas

ventiladas no desempenho dos condensadores aletados com micro-canais;

e Determinar experimentalmente a viabilidade do uso de meios porosos metalicos em

condensadores porosos com micro-canais;

e Avaliar experimentalmente a influéncia dos parametros geométricos dos meios

porosos no desempenho dos condensadores porosos com micro-canais;

e Conceber um evaporador que deve ser aplicado na retirada de calor dos tubos de

calor presentes em computadores portateis;

e Criar um modelo que preveja o comportamento térmico do evaporador acoplado a

tubos de calor;

e Avaliar experimentalmente a influéncia de parametros térmicos no desempenho do

evaporador acoplado a tubos de calor.

1.3 Organizacao do texto

Apods esta introducao, segue o capitulo 2, onde serda apresentada uma revisao
bibliografica apresentando os principais estudos desenvolvidos, até o momento, sobre
sistemas de refrigeracao miniaturizados. Em seguida, serao descritos varios trabalhos
sobre dois métodos de intensificacao da transferéncia de calor utilizados: meios porosos e

micro-canais.

No terceiro capitulo sera descrito particularidades do funcionamento dos condensadores
aletados com micro-canais e dos condensadores com meios porosos. Nesse capitulo,
as caracteristicas das aletas e dos meios porosos que foram variadas serao mostradas
detalhadamente. As equagbes que governam os parametros da analise experimental

também serao expostas.

Em seguida, no capitulo 4, serd mostrada a razao do uso de um sistema de refrigeracao
miniaturizado na retirada de calor dos tubos de calor. Apds a descricao do acoplamento,
o modelo tedrico dos tubos de calor e do evaporador serao apresentados, juntamente com
o codigo computacional elaborado. Os parametros da analise experimental do evaporador

serao expostos no final desse capitulo.

O quinto capitulo trata da descricao da bancada experimental utilizada na andlise dos
trocadores de calor miniaturizados. Serd descrito o funcionamento das partes da bancada
experimental e dos instrumentos de medicao e controle empregados. Na seqiiéncia, o

sistema de aquisicao de dados de todo o aparato experimental serd detalhado.
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No capitulo 5, os resultados referentes aos testes experimentais serao apresentados e
discutidos, para todos os trocadores de calor estudados. Ainda, para o caso do evaporador,

sera apresentada a comparacao feita entre o testes experimentais e o modelo teorico.

O sétimo capitulo descreverd todas as conclusoes geradas neste estudo. Por fim, serao

apresentadas diversas sugestoes para trabalhos futuros.



Capitulo 2

Revisao Bibliografica

Esta revisao bibliogréifica engloba os diversos trabalhos que envolvem sistemas de
refrigeracao miniaturizados, assim como o estudo de dois mecanismos de melhoria na
transferéncia de calor que tém adquirido um crescente interesse de varios pesquisadores

nos 1ltimos anos: o uso de meios porosos metalicos e de micro-canais.

2.1 Miniaturizacao de Sistemas de Refrigeracao

Recentemente, diversos trabalhos tém sido desenvolvidos na elaboragao de sistemas
de refrigeracao miniaturizados, principalmente para o resfriamento de dispositivos
eletronicos. No entanto, uma aplicacao adicional é descrita por Shannon et al. (1999).
Eles desenvolveram um sistema de refrigeracao miniatura usualmente chamado de IMCC
(Integrated mesoscopic cooler circuit), com o intuito de refrigerar vestimentas que devem
ser utilizadas na area militar, espacial, quimica, entre outros. Este sistema de refrigeracao
consiste num cartao flexivel com 2,5 mm de espessura, 100 mm? de 4rea e 40 g de peso.
Um desenho esquemaético de uma vestimenta com diversos IMCC’s é apresentado na Fig.
2.1.

Cada IMCC possui um compressor operando com refrigerante R-134a, um condensador
flexivel com micro-canais, um dispositivo de expansao, um circuito de controle com
sensores de temperatura, uma camada termicamente isolante de alta-performance e um
evaporador flexivel com micro-canais. Este sistema possui uma capacidade de refrigeracao
de 3 W, enquanto opera na temperatura de evaporacao de 20 °C e de condensagao de 50 °C.
Todo o trabalho realizado por Shannon et al. (1999) inclui o uso de ferramentas analiticas
para o projeto do sistema de refrigeracao e o estudo de novos métodos de fabricagao de

camadas de polimeros, usados na confeccao de cada IMCC.
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O mecanismo de compressao se da através da atracao e repulsao eletrostatica entre
um diafragma que realiza a compressao do fluido refrigerante e as camadas condutoras de
tensao elétrica, onde o potencial de tensao é aplicado. Neste estudo, as correlacoes usadas
para as grandes escalas de comprimento foram extrapoladas para que se pudesse prever
a queda de pressao no condensador e no evaporador com micro-canais. A correlagao de
Friedel (1979) foi utilizada para este fim. O IMCC foi previsto para ter um COP entre
4-6.

Devido aos poucos estudos realizados em sistemas térmicos que possuem mudanca
de fase em micro-canais, os autores consideraram, para o calculo do coeficiente de
transferéncia de calor, um escoamento laminar monofasico e completamente desenvolvido.
Estas consideracoes relativas a transferéncia de calor garantem uma estimativa

conservativa do projeto dos trocadores de calor, ao buscar-se o pior cenario possivel.

Figura 2.1: Desenho esquemadtico de uma vestimenta com diversos IMCCs (Integrated
mesoscopic cooler circuits) anexados, descrito por Shannon et al. (1999).

Mongia et al. (2006) desenvolveram um trabalho pioneiro onde um sistema de
refrigeracao aplicado ao resfriamento de componentes presentes em computadores
portateis (laptops) foi criado. O sistema de refrigeracdo por compressdo mecanica
de vapor de pequena escala, operando com isobutano como fluido refrigerante, inclui
um compressor, dois evaporadores em série com micro-canais, um condensador com
micro-canais, e um dispositivo de expansao. Uma bancada experimental foi construida
para a determinacao do desempenho e da confiabilidade do sistema, conforme apresentado
na Fig. 2.2.

Nesse trabalho foi utilizado um compressor alternativo miniaturizado concebido pela
empresa FEmbraco. Num caso de operagao tipica, o compressor disponibiliza na sua

entrada 12,5 c¢m?3/s de vazao volumétrica e uma relagio entre as pressoes de descarga
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e succao de 2,3. Os trocadores de calor possuem micro-canais em configuracao paralela
que intensificam a troca de calor do fluido refrigerante com o dissipador de calor, no caso
dos evaporadores, e com o ar externo, no caso do condensador. Foi usado um tubo capilar
de diametro 0,4 mm, e a queda de pressao foi variada neste componente através do uso

de diferentes comprimentos do tubo.

Os evaporadores com micro-canais possuem a funcao de refrigerar dois dispositivos
que dissipam taxas de calor de até 70 W, usualmente chamados de veiculos de testes. Os
veiculos de testes forneceram uma carga térmica total de 50 W. O segundo evaporador
possui o papel de garantir que haja super-aquecimento do fluido refrigerante na entrada
do compressor miniaturizado. O escoamento do ar ao longo do condensador é fornecido
por um pequeno tunel de vento, possibilitando um bom controle e boas medicoes da vazao

volumétrica e da temperatura.

Na busca de um funcionamento do ciclo, em bancada, mais proximo possivel do
funcionamento de um sistema real, as instrumentacoes foram limitadas a sensores de
temperatura instalados externamente as tubulagoes e nos veiculos de testes, e a dois

transdutores de pressao, instalados antes e depois do tubo capilar.

Uma alta eficiéncia térmica do sistema foi obtida, com o COP > 2,25 para
temperaturas de evaporacao e condensacao de 50 °C e 90 °C, respectivamente. Esta foi a
primeira vez que se tem conhecimento de um sistema de refrigeragao condizente com as
limitacoes de um computador portatil, e que tenha demonstrado tais niveis de eficiéncia.

Calor ;
radiante Tunel de vento

, l l'l-ﬁlﬁl .
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Volume de Valvula de = E
alta pressdo ® expansio CompressorA
é Evaporador Super-aquecedor
A Loy > -
> Banho B = = B
( termostatico DT vV YTV
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Figura 2.2: Desenho esquematico da bancada experimental elaborada por Mongia et al.
(2006)

Nnanna (2006) realizou uma investigacao experimental da resposta transiente de um
sistema de refrigeracao miniaturizado quando mudancas rapidas de carga térmica sao
impostas sobre o evaporador. Para esse estudo, o sistema de refrigeracao miniaturizado

foi projetado e construido especialmente para aplicacoes onde se busca o resfriamento de
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componentes eletronicos de computadores de ultima geracao que dissipam altos fluxos de

calor.

A bancada experimental elaborada por Nnanna (2006) consiste numa unidade
condensadora, além de um evaporador, filtro, valvula de expansao e um acumulador. O
dispositivo de expansao utilizado foi uma valvula de expansao termostatica de equalizagao
interna, TXV. R-134a foi o fluido de trabalho escolhido.

Baseada nas medigoes de pressao e temperatura do fluido refrigerante na entrada e
saida do evaporador, respectivamente, a valvula TXV regula a vazao massica e o titulo

do fluido refrigerante para assegurar que o mesmo seja totalmente evaporado.

O evaporador construido para este trabalho é composto por uma placa de aluminio
anexada a uma tubulagao de cobre com 4 passes de tubo. O tamanho da placa e o nimero
de passes de tubo foram selecionados conforme o aquecimento requerido pelo dissipador

de calor e a capacidade de refrigeracao do sistema miniaturizado.

O dissipador de calor, feito de aluminio com dimensoes de 152,4x88,9x19,1 mm,
possui internamente oito resisténcias elétricas cilindricas com 9,5 mm de diametro.
Esse dissipador de calor permite a variagdo do aquecimento (tanto uniforme como

nao-uniforme), através do controle do niimero de resisténcias elétricas utilizadas.
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Figura 2.3: Desenho esquematico da localizacao dos termopares no dissipador de calor
proposto por Nnanna (2006).

Dezessete termopares de cobre-constantan (tipo T) foram usados para monitorar a
evolucao temporal e espacial da temperatura na placa de aluminio e para a verificacao
da unidimensionalidade do fluxo de calor. Adicionalmente, outros 21 termopares foram
instalados para a medicao de temperatura no dissipador de calor, como ilustrado na Fig.
2.3. Dois transdutores de pressao foram utilizados na bancada experimental, um na

entrada e outro na saida do evaporador.
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Neste estudo concluiu-se que o sistema de refrigeracao testado pode ser aplicado na
refrigeracao de dispositivos eletronicos. Tal sistema manteve a temperatura superficial
do dissipador de calor em um nivel muito mais baixo do que os sistemas de resfriamento

convencionais.

Foi evidenciado nos experimentos flutuacoes nas medigoes de temperatura durante o
estdgio inicial do processo de refrigeracao. Isto se deve aos ajustes do escoamento do
fluido refrigerante realizados pela valvula de expansao TXV para compensar a variacao
da carga térmica disponibilizada pelo dissipador de calor. Na refrigeracao de componentes
eletronicos, esta oscilagao na temperatura pode induzir uma queda de confiabilidade do

componente, podendo leva-lo a uma falha estrutural.

Coggins et al. (2006) projetaram um sistema de refrigeragao de duplo estdgio em
cascata para a aplicacao de microprocessadores de alto desempenho, conforme ilustrado
na Fig. 2.4. O sistema de refrigeracao em questao utiliza o fluido R-508b no estégio onde se
encontra o evaporador, e para o estagio que possui o condensador, o fluido R-404a. Ainda,
no estagio do fluido R-404a, o tubo capilar foi colocado em contato com a linha de sucgao,
na entrada do compressor, para a evaporacao do liquido remanescente na linha de succao e
sub-resfriamento do liquido condensado. Os compressores e todos os outros componentes
foram selecionados de forma a minimizar o tamanho final do sistema de refrigeracao.
Os compressores, o condensador, o evaporador, o trocador de calor intermediario e os

componentes restantes cabem numa caixa que possui 320x320x540 mm.

Compressor Compressor

Linha de
l sucgdo

i

T-3

Tubo capilar
Filtro Valvula

Acumulador Acumulador

Filtro Valvula

Figura 2.4: Desenho esquematico da bancada experimental elaborada por Coggins et al.
(2006).

O evaporador, feito de cobre, possui internamente 13 micro-canais paralelos com o
diametro hidraulico de 600 pum. O dissipador de calor consiste num bloco de cobre
que possui duas resisténcias elétricas capazes de dissipar 100 W, alimentadas por um

transformador de tensao alternada varidvel.

A temperatura superficial do bloco é medida através de trés termopares localizados a
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1 mm da superficie. Trés termopares adicionais foram instalados ao longo do dissipador
de calor com a intencao de se obter o fluxo de calor através do gradiente de temperatura.
Uma pasta térmica e um grampo foram utilizados para o auxilio da redugao da resisténcia

térmica entre o evaporador e o dissipador de calor.

Durante os testes iniciais do sistema de refrigeragao, para uma dissipagao de 34 W
promovida pelas resisténcias elétricas, a temperatura superficial do dissipador de calor foi
mantida em um valor médio de —2,8 °C, para uma temperatura de evaporacao de —76,6
°C. Os autores frisaram a necessidade de se utilizar compressores menores e mais potentes,

para a elaboracao de um sistema pequeno, confidavel, e com baixos niveis de ruido.

Trutassanawin et al. (2006) também realizaram estudos experimentais e numéricos com
sistemas de refrigeracdo miniaturizados. A bancada experimental, apresentada na Fig.
2.5, consiste em um compressor rotativo disponivel comercialmente, um condensador com
micro-canais, uma valvula de agulha manual como dispositivo de expansao, um evaporador
com micro-canais e uma fonte de calor que simula o processador de um computador

pessoal. R-134a foi o fluido refrigerante utilizado.

A fonte de calor consiste num cubo de cobre com 19 mm de lado, que possui
internamente duas resisténcias elétricas do tipo cartucho. As resisténcias elétricas sao

controladas por um transformador variavel, podendo fornecer até 400 W de poténcia.

O evaporador possui 41 micro-canais retangulares, cada um com dimensoes de 0, 8x2, 3
mm, enquanto que o condensador possui 20 micro-canais com secao transversal de
0,62x0,33 mm. Para a avaliacao da troca de calor no condensador, um tinel de vento

foi construido em torno do trocador de calor.

Medigoes de desempenho do sistema de refrigeracao foram conduzidas nas seguintes
condicoes de operagao: temperatura de evaporacao de 10 a 20 °C, super-aquecimento do
fluido refrigerante na entrada do compressor de 3 a 8 °C, temperatura de condensacao de
40 a 60 °C, sub-resfriamento do fluido refrigerante na saida do condensador de 3 a 10 °C.

A temperatura ambiente do ar foi controlada para os valores de 25 , 27 e 35 °C.

Termopares e transdutores de pressao foram instalados na entrada e na saida do
compresssor, do condensador, da valvula de expansao e do evaporador para que fosse

possivel a determinacao dos estados termodinamicos do fluido refrigerante.

O calculo da vazao volumétrica do ar no tunel de vento foi realizado através de um
tubo de pitot. Ainda no tunel de vento, diversos termopares foram instalados antes e

depois do condensador miniaturizado, e junto ao tubo de pitot.

Resultados experimentais mostraram que o COP do sistema ficou entre os valores de
2,8 e 4,7, para as relacoes de pressao de 1,9 até 3,2. A efetividade do condensador

permaneceu na faixa de 52 a 77 %, enquanto que a resisténcia térmica de 32,61 e 41,85
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°C/W foi alcancada no evaporador. A eficiéncia total do sistema de refrigeracao ficou

entre 33 % e 52 %.
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Figura 2.5: Desenho esquematico da bancada experimental elaborada por Trutassanawin
et al. (2006).
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Complementando o trabalho experimental realizado por Trutassanawin et al. (2006),
Trutassanawin e Groll (2004) desenvolveram diversas andlises numéricas de todo o sistema
de refrigeracao proposto. O modelo global pode ser dividido em quatro parte distintas:
a parte do evaporador, do compressor, do condensador e do dispositivo de expansao. No
modelo global, a queda de pressao no condensador e no evaporador foram desprezadas,
assim como a perda de calor na tubulacao que conecta os elementos do sistema de

refrigeracao.

O modelo inicia com a andlise do compressor, utilizando trés dados de entrada: pressao
de succao, pressao de descarga e temperatura de super-aquecimento na entrada. Os dados
de saida do modelo do compressor sao a vazao massica do fluido refrigerante, o consumo

de poténcia, e a temperatura de descarga do compressor.

No condensador, o método da condutancia global foi empregado. A taxa total de calor
rejeitada pelo condensador foi considerada como a soma da capacidade de refrigeragao com

o consumo do compressor, subtraindo a perdas de calor do compressor.

A pressao de saida do condensador e uma estimativa inicial da temperatura de saida do
condensador correspondem aos dados de entrada do modelo do dispositivo de expansao.

O processo de expansao é considerado isentdlpico e a pressao de saida do dispositivo de
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expansao é considerada igual a pressao na entrada do compressor. O titulo do fluido é o

dado de saida do modelo do dispositivo de expansao.

O modelo do evaporador separa este dispositivo em diversos pequenos segmentos,
onde o valor do titulo e a pressdo (constante), sdo conhecidos em cada segmento. O
estado termodinamico na saida de cada segmento é calculado assumindo um fluxo de
calor constante em todos os segmentos. Uma analise homogeénea do escoamento bifasico é
realizada até que o estado termodinamico na saida de um segmento seja vapor saturado.
Em seguida, a andlise de escoamento monofasico é empregada. A andlise prossegue
através do evaporador até que o comprimento total de todos os segmentos seja igual

ao comprimento do evaporador.

Os dados de saida do modelo do evaporador sao os coeficientes de transferéncia de calor
locais e médio do fluido refrigerante, assim como a temperatura de saida do evaporador.
Na etapa seguinte, a temperatura de saida do condensador é determinada pelo modelo do
condensador e comparada com a temperatura de entrada do dispositivo de expansao, que
foi anteriormente arbitrada. Se os valores nao forem iguais, entao a temperatura na saida
do condensador deve ser atualizada e os calculos de todos os modelos devem ser refeitos
até que a convergéncia seja alcancada. Apds a convergéncia, o COP e todos as outras

condicoes do ciclo sao calculadas.

Os estudos descritos anteriormente mostram o estagio tecnoldgico em que os sistemas
de refrigeragdo miniaturizados se encontram. Pode-se perceber nos trabalhos que a
refrigeracao de componentes eletronicos que dissipam altos fluxos de calor tem obtido um
destaque especial no referente a aplicacao dos sistemas de refrigeracao miniaturizados.
No entanto, os estudos apresentaram discrepantes condicoes de operacao nas bancadas
experimentais, mostrando que ainda nao ha um consenso das melhores condicoes a serem

aplicadas no sistema de refrigeracao, nem sobre a escolha do fluido refrigerante.

2.2 Meios Porosos Metalicos

Haack et al. (2000) realizaram um estudo experimental que explora o potencial
que os meios porosos metalicos possuem como dispositivos de transferéncia de calor
multi-funcionais, geometricamente flexiveis, altamente efetivos e capazes de operar a altas
temperaturas. Um meio poroso pode ser definido como uma estrutura que possui intimeros
pequenos espagos vazios, chamados de poros. Quanto maior a porosidade, maior é o
volume do espaco vazio ocupado pela fase do fluido. Neste estudo é comentado que para
certas configuragoes, como espacos confinados e altas temperaturas, meios porosos sao um

excelente meio de transferéncia de calor.



Revisdo Bibliografica 16

Na bancada experimental, ar foi usado como fluido de trabalho, sendo forcado a escoar
por um canal que possui internamente um meio poroso de cobre. A secao transversal de
dutos com meios porosos nos seus interiores é mostrada na Fig. 2.6. O escoamento do ar
¢ estabelecido por um ventilador. O fluxo de calor constante foi imposto por um elemento

de aquecimento que consiste de duas resisténcias elétricas.

Cinco termopares do tipo T foram inseridos no dissipador de calor, na direcao do fluxo
de calor. Foram instalados ainda mais dois termopares, posicionados na entrada e na
saida da secao de testes. Tomadas de pressao foram alocadas na direcao do escoamento
para a medicao da queda de pressao que o meio poroso proporciona. A medi¢ao da
velocidade média do ar foi realizada com um tubo de pitot. As permeabilidades dos meios
porosos foram obtidas através da reducao dos dados experimentais, via equacao de Darcy

modificada.

Os experimentos com amostras de meios porosos metalicos achatados e brazados em
uma placa de cobre mostraram uma crescente efetividade na remocao do calor em relacao
ao decréscimo do tamanho de poro, para as mesmas vazoes volumétricas do ar. Ainda, foi
evidenciado que a alta queda de pressao provocada pelo escoamento ao longo dos meios
porosos com pequenos tamanhos de poro tornam mais atrativo o uso de materiais com

maiores tamanhos de poro.

Figura 2.6: Exemplos de amostras de meios porosos metélicos usadas no trabalho de
Haack et al. (2000).

Floyd et al. (2006) apresentaram uma investigagdo experimental de escoamentos em
meios porosos de cobre. Nesse trabalho foi dada uma atencao especial sobre a interface
meio poroso-sélido. Os efeitos decorrentes do procedimento de brazagem no desempenho
do trocador de calor foram investigados e comparados com o desempenho de trocadores

de calor com micro-canais disponiveis comercialmente.

Uma variedade de tamanhos de poro e porosidades foram testadas. As caracteristicas
termo-hidraulicas foram avaliadas num ciclo que usa dgua como fluido de trabalho. A
bancada consiste apenas de um dissipador de calor com resisténcias elétricas, uma bomba
que promove a circulacao da agua e um trocador de calor que, através do ar, refrigera a

agua que passa pela bomba.
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Dois termopares do tipo K foram instalados na entrada e na saida das amostras dos
meios porosos, enquanto quatro termopares foram alocados no bloco aquecedor para o
calculo da taxa de calor fornecida através do gradiente de temperatura ao longo do bloco.
Para a determinagao da vazao massica do escoamento, o circuito de dgua é interrompido
e o acumulo de liquido em um reservatorio é cronometrado e pesado em uma balanca. O

desenho esquematico da bancada experimental é apresentado na Fig. 2.7.

Resultados do trabalho mostraram que o melhor processo de brazagem encontrado
foi com a liga Ag-Cu (prata-cobre) com 8% de cobre. Nas avaliagoes da porosidade e
do tamanho de poro, verificou-se que a porosidade apresenta uma maior contribuicao na
temperatura da superficie do dissipador de calor e na vazao massica de agua. Ainda, foi
visto que a melhor configuracao de meio poroso estudado compete favoravelmente com o

melhor trocador de calor com micro-canais testado.

1 1‘ T Trocador de calor

!

Bomba
e T s i
- I

| Placa |

72
Aquecedor

T4

T2

<" Parede ™,
. isolada

Fluxo de calor constante |

Figura 2.7: Desenho esquematico da bancada experimental desenvolvida por Floyd et al.
(2006).

Boomsma et al. (2003) elaboraram uma bancada experimental onde foi avaliado o
desempenho térmico de trocadores de calor com meios porosos de material aluminio. As
amostras foram introduzidas em um arranjo de convecgao forcada que trabalha com dgua

e comparadas com um trocador de calor convencional.

Um aquecedor com resisténcias elétricas do tipo cartucho foi anexado aos trocadores
de calor, conforme ilustrado na Fig. 2.8. Diversos termopares na superficie do aquecedor

foram instaladas, completando a secao de testes da bancada experimental montada.
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Ainda, fazem parte da bancada experimental uma valvula reguladora de pressdao, um
rotametro e um banho termostatico. Termopares do tipo E e transdutores de pressao

foram instalados antes e depois da secao de testes.

Todas as amostras possufam diferentes tamanhos de poro e porosidades. Foram
avaliados, além da taxa de calor e queda de pressao, os nimeros adimensionais de Reynolds
(Re) e de Nusselt (Nu), como base de comparagdo entre as diferentes amostras. A
equacoes utilizadas na andlise de todos os meios porosos, incluindo o fator de atrito f
e o fator 5 de Colburn, foram também utilizadas no presente trabalho, conforme sera visto

no capitulo a seguir.

Foi evidenciado que os trocadores de calor com meios porosos de aluminio geraram
valores de resisténcias térmicas duas a trés vezes menores que o melhor trocador de calor

comercial testado, quando a mesma poténcia de bombeamento era fornecida.

Todos os estudos referentes aos meios porosos metalicos mostram que o uso de
estruturas metdlicas possibilita um acréscimo na taxa de transferéncia de calor, se
comparados com as geometrias utilizadas usualmente em trocadores de calor. Entretanto,
a alta queda de pressao proporcionada por essas estruturas faz com que sejam necessérias
avaliagoes rigorosas para os casos onde esta técnica for aplicada. Os trabalhos
anteriormente citados mostram que ha uma expectativa grande dos meios porosos

metalicos serem uma solucao para a transferéncia de calor em processos industriais e

tecnologicos.
Dissipador
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Figura 2.8: Desenho descritivo da secao de testes da bancada experimental desenvolvida
por Boomsma et al. (2003).

2.3 Processos de Mudanda de Fase em Micro-canais

Dong e Yang (2008) projetaram e fabricaram um aparato experimental para o
estudo da condensacao em micro-canais. Investigagoes da condensacao do fluido

refrigerante R-141b foram conduzidas em micro-canais retangulares de silicio, com
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diametros hidraulicos de 111,3 pum, 92,3 um e 66,7 pum, com o fluxo de massa variando

de 50 a 500 kg/m?s.

Os micro-canais foram inseridos nos trocadores de calor que utilizaram agua deionizada
para a troca de calor. Micro-sensores térmicos foram integrados as superficies dos
micro-canais para a medicao de temperatura. Foram feitos 50 micro-canais em

configuracao paralela, instalados na secao de testes.

Na bancada experimental de ilustrada na Fig. 2.9, o fluido R-141b é bombeado de
um reservatério até o gerador de vapor. Neste equipamento, vapor saturado é gerado por
aquecimento elétrico e entao levado aos micro-canais. O processo de condensacao ocorre
devido a remocao de calor realizada por dois trocadores de calor anexados a secao de
teste. Apds a condensacao, o fluido é entao refrigerado, antes de chegar ao medidor de

vazao massica e ao reservatorio.

Dados experimentais mostraram que o coeficiente de transferéncia de calor no interior
dos micro-canais depende fortemente do fluxo de calor na parede dos micro-canais, quando
o fluxo de massa é mantido constante. Maiores fluxos de calor levaram a maiores

coeficientes de transferéncia de calor.

Também foi visto que o niimero de Nusselt no processo de condensacao em micro-canais
depende tanto do fluxo de massa quanto do fluxo de calor, mas depende menos do diametro
hidréulico dos micro-canais. Um aumento do fluxo de massa ou um aumento do fluxo de

calor na condensacgao resultam valores do nimero de Nusselt mais altos.

Os resultados mostraram ainda que a queda de pressao nos micro-canais pode ser
afetada pelo fluxo de massa, pelo fluxo de calor e pelo diametro hidraulico. Um maior
fluxo de massa ou fluxo de calor levam a uma maior queda de pressao, e a queda de pressao

aumenta a medida que o diametro hidraulico dos micro-canais diminui.

Hu e Chao (2007) conduziram experimentos com uma bancada experimental similar a
citada no trabalho de Dong e Yang (2008). Foram realizados estudos relativos ao padrao
do escoamento em condensadores com micro-canais de silicio, usando agua como fluido de
trabalho. Com o escoamento borbulhado, foram estudados o coeficiente de transferéncia
de calor e a queda de pressao em micro-condensadores para diferentes diametros dos canais

e fluxos de calor.

O micro-condensador consiste em 30 micro-canais em configuracao paralela. Cada
micro-canal possui uma secao transversal trapeizodal, com diametros hidraulicos na faixa
de 73-237 um. O intervalo entre dois micro-canais foi de 500 pum, e suas paredes laterais
foram inclinadas em 54,7 °. A Fig. 2.10 ilustra esquematicamente, a secao transversal

dos micro-canais.

Foram observados cinco padroes de escoamento nos micro-condensadores. O
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Figura 2.9: Desenho esquematico da bancada experimental desenvolvida por Dong e Yang
(2008).

escoamento borbulhado foi identificado como o padrao de escoamento dominante no
micro-condensador, sendo o padrao de maior relevancia na transferéncia de calor e na

queda de pressao.

No regime com escoamento borbulhado, foram medidos e analisados o coeficiente de
transferéncia de calor e a queda de pressao nos micro-condensadores, para canais com
diferentes diametros hidraulicos. Para os menores diametros, o coeficiente de transferéncia
de calor apresentou-se mais alto, para o mesmo nimero de Reynolds, assim como a queda

de pressao também foi mais alta.

Neste estudo também concluiu-se que os sistemas com micro-canais, comparados
com macro-canais, apresentam maiores coeficientes de transferéncia de calor e menores
fatores de fricgao, o que é favoravel para o desenvolvimento de sistemas de refrigeragao

miniaturizados.

Hetsroni et al. (2002) realizaram diversas investigagoes sobre trocadores de calor com
micro-canais que promovem o processo de ebulicao a baixas temperaturas, mantendo
as variacoes de temperatura do equipamento reduzidas em todas as direcoes, ou seja,
condicao de temperatura constante. Medicoes sistematicas de temperatura, pressao,

radiometria infra-vermelha e imagem de video digital de alta velocidade foram realizadas.

O trocador de calor de silicio possui 21 micro-canais triangulares em paralelo, com o
diametro hidraulico de 250 pm, conforme mostrado na Fig. 2.11. A espessura total do

trocador de calor é de 530 um. O fluxo de calor imposto nos testes experimentais variou
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Figura 2.10: Desenho descritivo dos micro-canais dos condensadores estudados por Hu e
Chao (2007).

de 30 a 50 W/cm?, e o fluxo de massa ficou na faixa de 148 — 290 kg/m?s.

Vertrel XF, fornecido pela DuPont, foi o fluido dielétrico utilizado. Este fluido
refrigerante é um dihidrodecafluoropentano, CsHsF)y, nao é inflamavel e possui

estabilidade quimica e térmica.

Dos resultados experimentais, observou-se uma forte dependéncia do coeficiente de
transferéncia de calor com o fluxo de calor. O aumento do fluxo de massa levou ao aumento
do coeficiente de transferéncia de calor. Para o mesmo fluxo de massa, o coeficiente de
transferéncia de calor decresce quando o fluxo de calor aumenta. Este comportamento
¢ diferente dos comportamentos observados na ebulicao de tubos e canais com largos

diametros.

Uma comparacao da nao-uniformidade da temperatura na superficie aquecida, para o
fluido Vertrel XF' e dgua, foi conduzida. No resfriamento realizado com o auxilio do fluido
Vertrel XF, a maxima diferenca de temperatura na superficie nao excedeu 4-5 °C, enquanto
que para o resfriamento com agua a diferenga ficou em torno de 20 °C, considerando a

mesma vazao volumétrica.

Bertsch et al. (2008) conduziram diversos experimentos para a avaliacao do coeficiente
de transferéncia de calor em diferentes condigoes de operacao para o fluido refrigerante
R-134a. Uma aparato experimental foi construido para a medicdo do coeficiente de

transferéncia de calor e para obtencao de um melhor entendimento dos fenomenos fisicos.

Dois evaporadores de cobre foram considerados nesse estudo. Em ambos foram
aplicados micro-canais retangulares em configuracao paralela com diametros hidraulicos
de 1089 um e 544 pym, com uma razao de aspecto de 2,5 para cada micro-canal. Os testes
foram conduzidos nas temperaturas de saturagao de 9 até 29 °C, fluxos de massa de 20 a

300 kg/m?s e fluxo de calor nas paredes acima de 20 W /cm?.
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Figura 2.11: Desenho descritivo do moédulo de teste do trabalho realizado por Hetsroni et
al. (2002).

Através dos dados experimentais, observou-se que o coeficiente local de transferéncia
de calor apresenta um valor méximo para titulos de 20% e decresce significamente com o
aumento do titulo termodinamico. Foi visto também que os coeficientes de transferéncia
de calor aumentam fortemente com o aumento do fluxo de calor fornecido aos micro-canais,
e que a influéncia da temperatura de saturacao pode ser negligenciada, na faixa de

temperatura investigada.

Ainda, a influéncia do fluxo de massa no coeficiente de transferéncia de calor foi
relativamente pequena, revelando uma dominancia da ebuli¢cao nucleada sobre a ebulicao
convectiva. O aumento do fluxo de massa provocou um ligeiro aumento do coeficiente de

transferéncia de calor.

Qu e Mudawar (2003) realizaram um estudo experimental onde as instabilidades
hidrodinamicas do escoamento bifasico e a predicao da queda de pressao em micro-canais
foram exploradas. O evaporador em questao possui 21 micro-canais retangulares e

paralelos, com o diametro hidraulico de 349 um.

Para que a visualizagao do escoamento fosse possivel, foi fabricada uma placa plana
transparente feita de policarbonato. Esta placa foi pressionada acima dos micro-canais
por parafusos, para que uma boa vedacao fosse alcancada. As condigoes de operacao para
este trabalho foram as seguintes: temperatura de entrada nos micro-canais igual a 30 °C
e 60 °C, fluxo de massa entre 134,9-400,1 kg/m?s e pressao de saida dos micro-canais

igual a 117 kPa. Agua foi utilizada como fluido de trabalho.

Neste estudo foram reportados dois tipos de instabilidade: oscilacao na queda de
pressao e instabilidade dos canais paralelos. A oscilacao na queda de pressao produz
escoamentos com oscilagoes peridédicas de alta amplitude no campo de pressao que sao
resultado da interacao entre o vapor gerado nos micro-canais e o volume compressivel

a montante dos micro-canais. A instabilidade dos canais paralelos, em contra-partida,
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faz com que a interface entre o escoamento monofasico e bifasico oscile ao longo dos
micro-canais. Tal instabilidade é resultado da oscilacao da massa especifica em cada canal
e da interacao entre eles. Representacao esquematica destas oscilacoes sao apresentadas
nas Figs. 2.12 e 2.13.

Tais instabilidades afetam tanto a pressao de entrada como a pressao de saida do
modulo de testes, podendo introduzir consideraveis incertezas na medicao da queda de
pressao. Para evitar o efeito da oscilacao na queda de pressao, foi realizado uma restricao
ao escoamento através do uso de uma valvula a montante dos micro-canais. Todos os
testes ficaram suscetiveis a instabilidade dos canais paralelos, mas livres da oscilagao na
queda de pressao. Qu e Mudawar (2003) recomendam que futuros pesquisadores adotem

a técnica de restricao nos estudos que envolvam escoamentos bifasicos em micro-canais.

Os dados experimentais mostraram que a queda de pressao tem um apreciavel aumento
no inicio do processo de ebulicao nos micro-canais. Para altos e moderados fluxos de calor,
o escoamento oscila entre o padrao pistonado e o anular a montante da secao de testes,
enquanto que a jusante da secao de testes o padrao de escoamento é predominantemente

anular.

Seis modelos largamente usados na predicao da queda de pressao em macro-canais
foram examinados. As correlagoes baseadas em escoamentos turbulentos superestimaram
os dados por uma ampla margem, e os modelos que incorporam a combinacao da fase
liquida laminar com a fase vapor laminar resultaram numa melhor concordancia com os

dados levantados.

A descricao de todos estes estudos torna-se importante pelo fato de permitir uma
revisao do que foi realizado sobre processos de mudanca de fase em micro-canais.
Além disso, vem auxiliar no esclarecimento da contribuicao desse assunto no projeto de
trocadores de calor miniaturizados. Apenas recentes estudos referentes a transferéncia de
calor em micro-canais foram encontrados, e tendéncias conflitantes tém sido reportadas
pelos autores. Entre estes estudos, destaca-se o trabalho realizado por Thome (2006), que
investiga a ebulicao de diferentes fluidos com fluxo de calor de 10 W/m?. No presente

trabalho, serdo utilizados fluxos de calor moderados de, no maximo, 75000 W /m?.
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Figura 2.12: Desenho descritivo da oscilacao da queda de pressao nos micro-canais
evidenciada por Qu e Mudawar (2003).
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Figura 2.13: Desenho descritivo da instabilidade dos canais paralelos evidenciada por Qu

e Mudawar (2003).



Capitulo 3

Condensadores Miniaturizados

Neste capitulo serao apresentados em detalhe o funcionamento e as caracteristicas
dos condensadores envolvidos no trabalho. Também serao descritos todos os critérios de

analise utilizados na avaliacao de desempenho destes trocadores de calor.

Tais condensadores ossuem mecanismos préprios de transferéncia de calor que estao de
acordo com os requisitos da aplicacao do sistema de refrigeracao. Em todos os protétipos

testados, a troca de calor deu-se através dos fluidos ar e R-600a.

Serao descritas ainda as técnicas de intensificacao da transferéncia de calor que foram
utilizadas nos condensadores miniaturizados. Pretende-se avaliar, além da viabilidade
de uso, o efeito que a variacao dos parametros geométricos destas técnicas acarreta no

desempenho dos prototipos.

3.1 Condensadores aletados com micro-canais

3.1.1 Descricao

Para se obter dispositivos mais leves, buscou-se a utilizacao do aluminio na fabricacao
dos condensadores aletados. Comparando o material aluminio com o cobre, nota-se que o
primeiro possui uma densidade quase um terco a do segundo, enquanto que o cobre possui
uma condutividade térmica aproximadamente 1,7 maior que a do aluminio. Portanto, o
uso do material aluminio na confeccao dos trocadores de calor diminui consideravelmente

o peso final do sistema de refrigeragao miniaturizado.

Devido ao fato dos trocadores de calor miniaturizados possuirem menor area de troca

de calor disponivel, torna-se necessario o uso de técnicas de intensificagao da transferéncia
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de calor destes equipamentos. Logo, com essa intencao, foram aplicadas aletas ventiladas,
como exemplificado na Fig. 3.1, e construidos micro-canais em todos os condensadores

miniaturizados feitos de aluminio.

Este formato especial das superficies estendidas promovem o aumento da area
superficial de troca de calor e o aumento do coeficiente de transferéncia de calor por
convecgao presente no ar. A superficie de uma aleta ventilada possibilita a melhora da
transferéncia de calor através da formacao e da destruicao, repetidamente, das camadas
limites do escoamento do ar ao longo dos condensadores. Além disso, a intensificacao da
troca de calor permite uma substancial reduc¢ao do tamanho dos condensadores, sendo

algo desejado na concepgao dos trocadores de calor miniaturizados.

Portanto, a convecgao forcada é a forma dominante de transferéncia de calor realizada

pelo ar na retirada de energia térmica dos condensadores.

= L NN\ L =, N\ —

Figura 3.1: Exemplo do formato de uma aleta ventilada; vista em corte.

As aletas ventiladas foram fixadas sobre duas placas planas, onde, internamente, foram
feitos micro-canais através dos quais ocorre a condensacao do fluido refrigerante. Todas
as aletas foram fixadas nas placas planas através do processo de brazagem. O formato
final dos condensadores, indicando o sentido dos escoamentos de ar e refrigerante, pode

ser visto na Fig. 3.2.

Fluido
Refrigerante

Figura 3.2: Desenho esqueméatico do condensador de aluminio com aletas ventiladas.

As caracteristicas geométricas das aletas ventiladas sao os fatores que diferenciam cada
condensador feito de aluminio. Neste trabalho, trés diferentes caracteristicas das aletas

foram exploradas nos condensadores: altura, comprimento e o nimero dos conjuntos de
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aletas. As Figs. 3.3, 3.4 e 3.5 mostram detalhadamente a forma como tais caracteristicas

foram variadas.

Figura 3.3: Condensadores com aletas de diferentes alturas.

Figura 3.4: Condensadores com aletas de diferentes comprimentos.

Figura 3.5: Condensadores com ntmero de conjunto de aletas diferentes.

Ao todo, foram fabricados seis diferentes condensadores. As caracteristicas geométricas
das aletas para cada condensador sao apresentadas na Tabela 3.1. As placas planas
possuem a espessura de 2 mm, e a largura de todos os conjuntos de aletas é de 50 mm.
Todas os conjuntos apresentam aletas com 0,1 mm de espessura e com um espagamento

de 1,28 mm, resultando em 40 aletas para cada conjunto.

O uso de micro-canais em trocadores de calor permite com que se obtenha altos
coeficientes de transferéncia de calor e sistemas compactos com uma grande area de troca
de calor por unidade de volume, conforme citado por Thome (1990). A relac¢ao entre o
coeficiente de transferéncia de calor o com o diametro hidraulico dos canais Dy, . pode ser
obtida através das definicoes dos nimeros de Reynolds e de Nusselt. Para escoamentos

incompressiveis e internos, pode-se escrever:
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Tabela 3.1: Caracteristicas geométricas das aletas ventiladas para cada tipo de
condensador.

Condensador | Altura [mm] | Comprimento [mm] | Numero de conjuntos [-]

A 5 32 2
B 75 32 2
C 7.5 32 1
D 5 32 1
E 7.5 27 1
F 5 27 2
4m
Re = 17 Dns (3.1)

Ainda, para o escoamento monofésico e turbulento, o nimero de Nusselt pode ser

tratado da seguinte forma:

Dpc
Nu = aTh’ = f(Re, Pr) (3.2)

E para o escoamento monofasico, laminar e plenamente desenvolvido, tem-se:

OéDh

Nu= — = constante (3.3)
Conforme pode-se verificar das eqs. 3.1, 3.2 e 3.3, canais com pequenos diametros

hidraulicos permitem o alcance de altos valores do nimero de Reynolds. Em escoamentos

turbulentos, o aumento do ntimero de Reynolds acarreta no aumento do nimero de Nus-

selt, e conseqiientemente, no aumento do coeficiente de transferéncia de calor «, apesar

do diametro hidraulico fazer parte da definicao do niimero de Nusselt.

Para escoamentos laminares, o nimero de Nusselt é uma constante que depende do
formato da secao do canal. Nesse caso, a diminuicao do diametro hidraulico de um canal

também resultara diretamente no aumento do coeficiente de transferéncia de calor.

As desvantagens presentes no uso dos micro-canais sao a necessidade de uma boa
filtragem do fluido de trabalho, para que nao ocorra obstrucao dos canais, e a elevada

queda de pressao do fluido refrigerante ao longo dos trocadores de calor.

Na presente investigacao todos os micro-canais foram fabricados pelo processo de
extrusao e possuem uma secao retangular de 0,8 x0,95 mm, havendo cinco micro-canais
em cada placa plana. Como os condensadores possuem duas placas planas, tém-se no total
10 micro-canais, para todos os condensadores descritos aqui. A Fig. 3.6 abaixo descreve

a disposicao dos micro-canais dentro das placas planas dos condensadores.
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Figura 3.6: Vista em corte do condensador que possui aletas ventiladas, com os
micro-canais a mostra.

Ainda, é importante frisar que existem critérios de diferenciacao entre canais
com diferentes diametros hidraulicos. Recentes classificacoes sugerem que canais com
diametros hidraulicos na faixa de 0,2 mm < D, < 3 mm devem ser denominados de
mini-canais, enquanto que os chamados micro-canais variam entre 10 um < D, < 200
pm. No entanto, para a industria da refrigeracao, micro-canais sao aqueles com 0,2 mm

< Dy, < 3 mm.

Neste trabalho, deseja-se verificar se o uso de aletas ventiladas e de micro-canais
proporcionarao uma grande taxa de troca de calor, compensando o tipo de material usado
e a pequena area superficial de troca de calor. Paralelamente, pretende-se conhecer a
influéncia que os parametros geométricos das aletas ventiladas exercerao no desempenho

térmico e hidraulico dos condensadores.

3.1.2 Parametros da Analise Experimental

Serao apresentados nesta secao todas as variaveis e equacoes utilizadas na analise de
dados experimentais dos condensadores de aluminio. Tais condensadores foram avaliados
em duas temperaturas de condensacao: 45 °C e 90 °C. Para a temperatura de condensacao
de 45 °C, foram explorados as vazdes méssicas do fluido refrigerante de 0,40 kg/h e 0,47
kg/h, com a temperatura de entrada do ar nos condensadores mantidas em 25 °C. Nos
testes realizados com a temperatura de condensacao de 90 °C, apenas a vazao massica do
fluido refrigerante de 1,05 kg/h foi considerada, com a temperatura de entrada do ar nos
protétipos mantida em 50 °C. Para todos os testes, a temperatura do fluido refrigerante na

entrada do condensador foi controlada para que fosse estabelecido um super-aquecimento
de 2 °C, ou seja, 47 °C e 92 °C.

Todas as condigoes apresentadas estao de acordo com as aplicacoes usuais associadas
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aos sistemas de refrigeracao miniaturizados. Tendo isso em mente, trés valores de vazao

volumétrica do ar foram estabelecidos: 1,4x1072 m3/s, 2,3x1073 m3/s e 3,3x1073 m3/s.

O balanco de energia do lado do ar fornece a equacao para o calculo da taxa de troca

de calor no condensador,

Qar = par,ent‘./;zrcp,ar (Tar,sai - Tar,ent) (34)

onde pgrent ¢ @ massa especifica do ar na entrada dos condensadores, V,, é vazao
volumétrica do ar, enquanto T}, sqi € Torent S20 as temperaturas de saida e entrada do ar,
respectivamente. Da mesma forma, o balanco de energia no condensador para o fluido

refrigerante é escrito como,

Qref = mref(href,ent - href,sai) (35>

onde m..; ¢ a vazao mdssica, enquanto Arefent € hrefsei Sa0 as entalpias do fluido

refrigerante na entrada e saida, respectivamente.

O calculo da vazao volumétrica do ar é feito através da queda de pressao em bocais
convergentes, presentes no interior de um tunel de vento que faz parte do aparato
experimental montado neste trabalho. O procedimento de calculo, descrito pela norma
ASHRAE 51 (1999), deve ser resolvido iterativamente. A diferenca de pressao AP, deve
ser medida utilizando a unidade do sistema internacional (Pa), enquanto que a vazdo
volumétrica do ar é calculada com base na unidade m?3/h. As equagoes utilizadas neste

procedimento iterativo sao mostradas a seguir.

- 2AP,
Vip = 3600C A4,y | ————— (3.6)
pb,ent(l - ﬁb )

onde Cy é o coeficiente de descarga, A, é a soma da drea dos bocais (em m?), Y é o
coeficiente de expansao dos bocais, ppen: € @ massa especifica do ar na entrada dos bocais
(em kg/m3), e (B é a relagao de contragao do tiinel de vento em relacio aos bocais. Os

termos [y, Cy e Y}, sao obtidos através das seguintes equagoes,

Bb - Deq/Dtunel (37)

7,006 n 134, 6
\/ Rear Rear

Cq = 0,009986 —
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Yy, =1—1[(0,548 4+ 0, 7181 (1 — \y)] (3.9)

onde D, ¢ o diametro equivalente dos bocais € Dyyne ¢ 0 diametro hidrdulico do tunel
de vento. As préximas equagoes, usadas para a determinacao dos termos D, Ay €
Re,,, completam o ciclo iterativo do calculo da vazao volumétrica do ar, onde i ent €

a viscosidade do ar, em N.s/m?.

4A,
Deq - T (310)
Patm
= ——— A1
’ Patm + A-Pb <3 )
1097
Rem« = 60 CdDeqYZ)\/ pb,entAPb (312)
Mb.ent

Para a analise dos trocadores de calor, foi determinado o coeficiente global de
transferéncia de calor, definido em funcao da resisténcia térmica total a transferéncia
de calor entre o ar e o fluido refrigerante, conforme eqs. 3.13 a 3.16. A formulacao do

coeficiente global de transferéncia de calor estd apresentado em detalhes no apéndice A.

UAcond = Qar/ATml (313)
AT, — AT,

AT, = ————— .14

™ (AT, /ATy) (3:14)

ATI - Tsai,ref - Tent,ar (315>

A,-112 - Tent,ref - Tsai,ar (316)

onde A4 € a area total da superficie do condensador exposta ao ar, considerando aletas

corrugadas planas, conforme sugerido por Shah e Sekulic (2003).

Para o calculo do coeficiente global de transferéncia de calor, apenas a taxa de calor
obtida pelo lado do ar foi considerada devido a impossibilidade de se determinar o estado
termodinamico do fluido refrigerante saturado na saida dos condensadores. Entretanto, a
comparacao entre a taxa de troca de calor de ambos os fluidos foi efetuada sempre que

possivel, quando o fluido refrigerante se apresentava no estado liquido sub-resfriado.
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Para a andlise do condensadores, foram utilizados os parametros adimensionais
difundidos na literatura e nos estudos dos trocadores de calor. Portanto, a avaliagao
da perda de carga é representada pelo fator de fricgao f, enquanto que a transferéncia de

calor é expressa através do fator j de Colburn.

O célculo do fator de friccao é efetuado através da equacao proposta por Shah e Sekulic
(2003).

Ga?“2 ar.en Lcon ar,en ar.en
APamd: |:1_02+Kc+2(u_1)+f—d—p : t—(1—0'2—Ke)p ent
Par,ent ar,sai Th,cond Par,m Par,sai
(3.17)
g = Aar/Aface (318)
Gar - par,entvar/Aar (319)

onde G, é o fluxo de massa do ar e ¢ ¢ a relacao entre a area de face para a passagem do
ar Ag, e a area de face total do condensador Afgee. Leona € 0 comprimento do condensador,
r, € o raio hidraulico da passagem do ar no condensador, e K. e K, sao, respectivamente,
os coeficientes de perda de carga localizadas devido as stibitas contracoes e expansoes que
ocorrem antes e depois do condensador na secao de testes da bancada experimental. A

deducao da eq. 3.17 esta descrita no apéndice B.

Como a area da secao reta do tunel de vento é muito maior do que a area de face
dos condensadores (Apyner > Aface), pode-se dizer que os coeficiente K, e K, possuem
respectivamente os valores 0,5 e 1, conforme citado por Fox e McDonald (2001) e mostrado
na Fig. 3.7. Portanto, a eq. 3.17 usada na obtencao do fator de friccao pode ser escrita

da seguinte maneira:

Garz ar,en Leond Paren ar,en
APcond: |:1,5_U2+2(u_1)+f d Par, t—O'Qp’ i (320)

2par,ent Par,sai Th,cond Par,m Par,sai

O fator j de Colburn (1933) pode ser representado pelo produto dos ntumeros de

Stanton e Prandtl, mostrados nas equagoes seguintes,

j =St Pri? (3.21)
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Figura 3.7: Variagao dos coeficientes de perda de carga localizadas devido a contragoes e
expansoes em relagao a razao de dreas. Fonte: Fox e McDonald (2001).

aar

Star = (3.22)

Ga’rcp,m"
onde ay, é o coeficiente de transferéncia de calor por convecgao entre o condensador e o ar.
O coeficiente de transferéncia de calor «,, foi obtido através da associagao de resisténcias

térmicas expressa por,

Lo ! T SR —
UAcond B ncondaarAar,cond par,cond

_ (3.23)
a/refAref,cond

Na equacao anterior, Ay cona € @ area total de troca de calor com o ar, enquanto que
Avefcond ¢ a drea onde ocorre a troca de calor nos micro-canais. O termo 70,4 representa a
eficiencia global das aletas e a resisténcia térmica Ry, congd T€presenta a resisténcia térmica

de conducao através das placas planas onde os micro-canais foram inseridos.

Na estimativa da eficiéncia global das aletas 7).0,4, foi implementada a rotina de calculo
apresentada por Kreith (1977), para aletas planas de perfil retangular. Como a distancia
nominal entre a superficie das placa planas e os micro-canais é de apenas 525 um, optou-se
por desprezar a resisténcia Rprcond- O coeficiente de transferéncia de calor do fluido
refrigerante ;. foi calculado através da correlacao de Akers et al. (1959). A resisténcia
térmica de contato entre as aletas e as placas planas foi desconsiderada devido ao fato das

partes terem sido unidas pelo processo de brazagem.

A correlagao de Akers et al. (1959) define uma vazao de fase liquida equivalente que

fornece o mesmo coeficiente de transferéncia de calor que a condensacao de um escoamento
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anular. Esta vazao de fase liquida é expressa como uma vazao méssica equivalente, usada
na defini¢ao do nimero de Reynolds equivalente Re.,. O ntiimero de Reynolds equivalente
Re.,, juntamente com o nimero de Prandt! da fase liquida Pr;, sao usados para a obtengao

do nimero de Nusselt conforme a seguinte equagao,

re ‘D mc
Ntyef,cond = O‘fTh —0,026Re’S, Pri/? (3.24)
1

mmth,mc[(l - JI) + I(Pl/ﬂv)1/2]
H

Ree%cond = (325)
onde k;, p; e p; sao respectivamente a condutividade térmica, a massa especifica e a
viscosidade da fase liquida. Dj, . representa o diametro hidraulico dos micro-canais e o
termo m,,. se refere a vazao massica do fluido refrigerante em cada canal do condensador.
O titulo do escoamento bifasico é expresso pelo termo x, enquanto que a massa especifica

da fase vapor é expressa pelo termo p,. O indice ”cond”se refere ao condensador.

Considerando a mesma faixa de fluxo de massa deste trabalho, Moser et al.
(1998) citaram que o modelo de fluxo de massa equivalente descrito anteriormente tem
constantemente subestimado o coeficiente de transferéncia de calor em micro-canais,
quando comparado com diversos trabalhos experimentais. Isto ocorre porque este modelo
assume, erroneamente, que o fator de friccao do filme de liquido e do ntcleo de vapor do

escoamento anular sao iguais e constantes.

Shin e Kim (2005) realizaram um estudo onde ¢é investigado experimentalmente o
coeficiente de transferéncia de calor do processo de condensacao em canais retangulares
e circulares com 0,5 mm < Dj, < 1 mm, com fluxos de massa entre 100 kg/m?s < D,
< 600 kg/m?s, a 40 °C. Os resultados do trabalho de Shin e Kim (2005) mostraram que
a correlagao de Akers et al. (1959) subestima ligeiramente os dados experimentais, para

baixos fluxos de massa.

O ntimero de Reynolds do lado do ar foi estabelecido, como indicado por Kays e London

(1984), da seguinte maneira:

Re = 3.26
- (3.20)
4Lcon Aar en
ar,cond

Completando, a poténcia que um ventilador deve fornecer para que se garanta o

escoamento do ar, a uma determinada vazao, é chamada de poténcia de bombeamento. A



Condensadores Miniaturizados 35

poténcia de bombeamento, em conjunto com o coeficiente global de transferéncia de calor,
permite que se estabeleca uma comparacao entre o desempenho térmico do condensador
e o consumo associado ao escoamento de ar. Desse modo, a poténcia de bombeamento é

expressa através da equacao a seguir.

W = Vip APugna (3.28)

3.2 Condensadores Porosos com Micro-canais

3.2.1 Descricao

Como ja foi dito, trocadores de calor miniaturizados possuem uma pequena area de
troca de calor que deve ser compensada através de diversos mecanismos de intensificacao
da transferéncia de calor. Aletas ventiladas e o escoamento do fluido refrigerante em

micro-canais, por exemplo, foram duas das solugoes ja descritas.

Buscando novas e melhores solugoes para o aumento da taxa de transferéncia de calor,
fez-se o uso de meios porosos metalicos, em substituicao as aletas. Um meio poroso
estruturado pode ser definido como um material que possui uma estrutura sélida com
intersticios de vazios conectados entre si. Estes materiais, usualmente chamados de
espumas metalicas, tém sido extensivamente estudados em aplicacoes tecnolégicas onde

se buscam sistemas térmicos leves e compactos.

-
135~ 3
WP
LS

h A

T SRS RAOT (X5
‘17,417:%.\:/?1: SN L §
O O NS

A A

Byttt

Figura 3.8: Exemplo de um meio poroso metélico. Fonte: Porvair Selle (2008).

Segundo Nield e Bejan (1992), estas estruturas possuem algumas das qualidades
desejadas num trocador de calor, entre elas: grande area de interface sélido-fluido, boa
condutividade térmica da fase solida e um caminho tortuoso do escoamento, que promove

grande difusividade da quantidade de movimento e da energia. Entretanto, meios porosos
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promovem uma elevada queda de pressao do escoamento devido a alta resisténcia a

passagem do ar, aumentando, conseqiientemente, a poténcia de bombeamento.

Conforme mostrado na Fig. 3.9, o ar escoa através dos meios porosos, extraindo o
calor do fluido refrigerante que condensa dentro de micro-canais. No presente estudo,
foram utilizadas amostras de meios porosos com as mesmas dimensoes de comprimento,

altura e largura (35 x7 x48 mm, respectivamente).

Fluido
Refrigerante

N
Altura —§ @ v'\\

Figura 3.9: Desenho esquemético do condensador com um meio poroso metalico.

No total, foram fabricados trés condensadores que operam com espuma metalica. Entre
as amostras, duas caracteristicas foram variadas: o nimero de poros e a porosidade das

estruturas.

O niimero de poros pode ser caracterizado pela unidade PPI (pore per inch), ou seja, a
quantidade de poros presente em cada polegada da estrutura, enquanto que a porosidade
v é definida como a fracao total de volume do meio poroso que é ocupada pelo ar. As
caracteristicas dos meios porosos de cada condensador estao descritas na tabela 3.2 a

seguir.

Tabela 3.2: Caracteristicas geométricas dos meios porosos para cada tipo de condensador
utilizado no presente trabalho.

Condensador | Nimero de poros [PPI] | Porosidade [%]

A 20 89,27
B 10 89,30
C 10 94,70

Além dos trés condensadores com meios pororos, foi fabricado ainda um condensador
com aletas, a fim de comparar diretamente o desempenho de um trocador de calor aletado
com os outros que possuem estruturas porosas metalicas. O condensador aletado foi

fabricado de forma a apresentar as mesmas dimensoes de comprimento, altura e largura



Condensadores Miniaturizados 37

dos condensadores com meios porosos metalicos. As aletas desse condensador possuem
0,5 mm de espessura, com o espacamento de aproximadamente 0,8 mm, resultando em

60 aletas para cada conjunto.

Todos os condensadores foram fabricados usando cobre como material. De maneira
similar aos condensadores feitos de aluminio, os meios porosos e as aletas foram brazados
em placas planas com 3 mm de espessura, que possuem internamente 17 micro-canais
circulares de 1,5 mm de diametro. Os meios porosos metdlicos e os conjuntos de
aletas foram brazados nos dois lados da placa placa onde se encontram os micro-canais,
resultando em uma mesma area de face frontal para todos os condensadores. A disposigao

dos micro-canais circulares nos condensadores pode ser visto na Fig. 3.10.

Meio poroso metalico

Micro-canais

Figura 3.10: Vista em corte do condensador que possui um meio poroso metalico, com os
micro-canais a mostra.

A brazagem dos meios porosos nas placas planas foi realizada através do uso de
uma pasta de solda da marca Loctite. Esta pasta consiste de uma liga de Sn-Ag-Cu
(estanho-prata-cobre) e é utilizada largamente na soldagem de componentes e circuitos
eletronicos. A montagem dos condensadores foi realizada em um forno especial que possui
uma alta temperatura ambiente, garantindo que a pasta de solda se funda, possibilitando
uma boa molhabilidade e aderéncia do material estanho entre as partes dos prototipos.
Através de uma inspegao visual, verificou-se que o estanho ficou bem distribuido na éarea
de contato entre os meio porosos e as placas, evitando uma resisténcia térmica de contato

elevada.

Meios porosos tém sido fabricados com o auxilio de diversas técnicas como sinterizagao
metalica, deposicao metalica através de evaporacao, eletrodeposicao e decomposicao
quimica de vapor. Os meios porosos usados neste trabalho foram fabricados através do

processo de sinterizagao pelo fabricante Porvair Selee.

Neste caso, particulas metalicas ficam suspensas em componentes inorganicos

aglutinantes, para serem despejados posteriormente em um molde de espuma feita de
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material poliuretano. Ap0s isso, a espuma impregnada é levada a um forno, onde o
poliuretano evapora durante o tratamento térmico. Em seguida, as particulas metélicas

realizam a sinterizacao entre si, formando o meio poroso metalico.

3.2.2 Parametros da Analise Experimental

Assim como os testes dos condensadores fabricados com o material aluminio, os testes
dos condensadores com meios porosos foram realizados nas temperaturas de condensagao
de 45 °C e 90 °C, nas mesmas condigdes citadas anteriormente (temperaturas de entrada

do ar e do fluido refrigerante, vazoes massicas do fluido refrigerante e vazoes volumétricas

do ar).

Para a andlise dos meios porosos presentes nos protétipos, € conveniente que o
coeficiente conhecido como permeabilidade (K) seja calculado. Tal coeficiente possui
a unidade de m? e pode ser obtido através da lei de Darcy. Henry Darcy investigou
diversos escoamentos em regime permanente num meio poroso uniforme, revelando uma
proporcionalidade entre a vazao do escoamento e a diferenca de pressao aplicada. A lei

de Darcy deve ser escrita da seguinte forma:

K dP
= 3.29
v o dr (3.29)
Var = Viar [ Amp (3.30)

onde dP/dx é o gradiente de pressao na diregao do escoamento, i é a viscosidade dinamica
do ar e A,,, ¢ a area de segao reta dos meios porosos. Para o presente estudo, a lei de

Darcy foi reduzida a

Var = _ & Ao (3.31)
Pm  Lecond

Alguns dos parametros apresentados para os condensadores aletados de aluminio
podem ser diretamente aplicados na andlise dos condensadores que possuem espuma
metalica. A eq. 3.6, referente ao cédlculo da vazao volumétrica do ar permanece a
mesma, assim como o célculo da taxa de troca de calor (eq. 3.4), o coeficiente global
de transferéncia de calor (eq. 3.13) e a poténcia de bombeamento aplicada sobre os
condensadores (eq. 3.28). Para os trocadores de calor com meios porosos, o nimero de

Reynolds Re,,, foi definido, conforme proposto por Kaviany (1995), como:
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mvar K
Re,y, = PmtarVE (3.32)

Hm
onde a raiz quadrada da permeabilidade (v K) foi estabelecida como o comprimento
caracteristico do numero Reynolds. A estimativa do fator de friccdo e do diametro

hidraulico dos condensadores descritos nessa secao foram realizadas da seguinte forma:

APconcl
- 3.33
f b 4(Lcond/Dh,mp)(mear2/2) ( )
4A,,
D,y = i P (3.34)
cond

Para uma andlise pratica do desempenho dos condensadores, optou-se pelo uso do

nimero de Nusselt (Nu) da seguinte maneira:

(079 Dh m Qar Dh m
N m — 4 TP — ;1P .
tmp km AconATmp km <3 35)
Ajjmp = Lgat — Tar,ent (336>
Apopy = —22 - 177 3.37
Hcond ( )

A variavel oy, é o coeficiente de transferéncia de calor por conveccao que caracteriza
a troca de calor entre o sélido e o fluido. A condutividade térmica média do ar é dada por
k... A area superficial A, foi considerada como a area da interface entre a fase sélida dos
meios porosos e a placa dos micro-canais. O volume total do meio poroso e a altura do
condensador sao representados pelas varidveis V,,,,, € Heong, respectivamente. O parametro
AT,,, arbitrado ¢é a diferenca entre a temperatura de saturacao do fluido refrigerante na
entrada dos condensadores, e a temperatura de entrada do ar na secao de testes. Desta

forma, o coeficiente de transferéncia de calor a,,, ¢ obtido através da seguinte equacao:

o - par,ent‘/arcp,ar (Tar,sai - Tm‘,ent)
mp —
Acon (Tsat - Tar,ent)

(3.38)

A obtencao do coeficiente de transferéncia de calor por conveccao para o ar possibilita a
estimativa do fator 5 de Colburn, utilizado na avaliacao do desempenho dos condensadores.

A obtencao do fator j de Colburn é feita a partir das seguintes equagoes,
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Jip = StupPri/? (3.39)
m Am
Sty = —mpZmp (3.40)



Capitulo 4

Evaporador Miniaturizado Acoplado

a Tubos de Calor

Serao apresentados neste capitulo o funcionamento e a aplicacao de um evaporador
miniaturizado acoplado a tubos de calor, citando todas as caracteristicas inerentes desse
tipo de trocador de calor. Ainda, serd explicada a motivacao que levou a elaboracao do

presente projeto do evaporador.

Ao contréario dos condensadores apresentados no capitulo anterior, que realizam troca
de calor entre dois fluidos, o evaporador em questao promove a troca de calor entre uma
superficie quente e o fluido refrigerante. Esta superficie quente se trata da parede do tubo

de calor.

Primeiramente, serd descrito o funcionamento de um tubo de calor, a fim de facilitar
o entendimento do modelo tedrico desenvolvido. Em seguida, sera elucidado o motivo do
acoplamento entre o evaporador e os tubos de calor e a maneira como este acoplamento
sera realizado. Por fim, os modelos tedricos dos tubos de calor e do evaporador serao

apresentados em detalhes.

4.1 Descricao do Funcionamento dos Tubos de Calor

Conforme ja foi comentado, a remocao do calor dissipado pelos componentes
eletronicos é um aspecto relevante no projeto e na confiabilidade dos equipamentos
eletronicos. Considerando a questao do resfriamento de processadores de computadores
pessoais portateis (laptops), o uso de tubos de calor é uma solugao largamente

implementada atualmente pelos fabricantes desse tipo de equipamento eletronico.
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Os tubos de calor sao dispositivos altamente efetivos na transferéncia de calor e
possuem diversos tamanhos e aplicagcoes como, por exemplo, na industria aeroespacial,
em trocadores de calor e na melhoria do desempenho de fornos. A simplicidade na
fabricacao, a baixa diferenca de temperatura entre os extremos do tubo e a possibilidade
de transportar altas taxas de calor em varios niveis de temperatura sao algumas

caracteristicas proprias desse tipo de equipamento.

Através do desenho esquemético da Fig. 4.1, pode-se ver o interior de um tubo de
calor e seus componentes. Tais componentes sdo: o invélucro (1), a estrutura capilar (2),

o duto de vapor (3), e uma quantidade de fluido que possui as fases liquida e vapor.

A estrutura capilar possui a forma de um cilindro vazado, possibilitando que o fluido
de trabalho no estado liquido passe através dos seus intersticios. O duto de vapor
possibilita o escoamento do fluido no estado vapor. O invélucro separa os componentes do
ambiente externo, além de manter a pressao necessaria para o funcionamento do sistema.
Completando, o fluido de trabalho é responsavel pelo transporte da energia térmica do
sistema. Com funcoes distintas, o comprimento do tubo de calor pode também ser dividido

em trés regioes: a de evaporacgao, adiabética, e a de condensacao.

Regido de evaporagao Regido adiabatica Regido de condensagao

Figura 4.1: Desenho esquemadtico em corte de um tubo de calor. (1) Invélucro, (2)
Estrutura capilar, (3) Duto de vapor.

De acordo com a Fig. 4.2 que mostra a orientagao do fluxo de calor e do escoamento do
fluido de trabalho, o calor entregue pela fonte quente e aplicado na regiao de evaporacao
é conduzido radialmente através das paredes do invélucro e da estrutura capilar, fazendo
com o que o fluido de trabalho se vaporize. A pressao de vapor direciona o fluido através
do duto de vapor, transportando energia para a regiao de condensacao. Na regiao de

condensacao o fluido é condensado, através da transferéncia do calor para a fonte fria.

Finalmente, o menisco formado na interface da estrutura capilar com o duto de vapor
produz uma pressao capilar, fazendo com que o fluido de trabalho condensado retorne a
regiao de evaporacao do tubo de calor. Portanto, a diferenca da curvatura dos meniscos
nas interfaces liquido-vapor promovem a mudanca da pressao capilar ao longo do tubo de

calor.
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Esta diferenca de pressao capilar deve ser maior do que a queda de pressao relativas
ao escoamento no duto de vapor e as forcas de corpo gravitacionais presentes. Logo,
pode-se concluir que os tubos de calor possuem a grande vantagem de nao requererem
nenhuma poténcia de bombeamento adicional, sendo por isso considerados dispositivos de

transferéncia de calor passivos.

Fonte quente Fonte fria

Figura 4.2: Desenho esquematico em corte de um tubo de calor.

Conforme Faghri (1995), existem diversos fatores que limitam e constringem as
operacoes de um tubo de calor. De maneira mais especifica, a maxima taxa de
transferéncia de calor que um tubo de calor realiza depende de alguns fatores limitantes.

Os fatores avaliados neste trabalho sdo:

e Limite viscoso: ocorre quando as forgas viscosas se tornam dominantes no
escoamento do vapor, fazendo com que a diferenca de pressao do vapor na regiao
de condensacao torne-se nula. Isto impossibilita um aumento da vazao massica do
fluido de trabalho no interior do tubo de calor, restringindo a maxima taxa de calor

que pode ser transportada com alta efetividade.

e Limite sonico: acontece quando a velocidade de vapor aumenta ao ponto de atingir
a velocidade do som, blocando o escoamento e restringindo a maxima taxa de calor.
O limite sonico é comumente associado com tubos de calor que operam com metais

liquidos e associado as alta velocidade do vapor e as baixas densidades.

e Limite de refluxo: ¢é ocasionado pela forca cisalhante existente na interface
liquido-vapor, devido ao fato de o vapor e o liquido se moverem em direcoes opostas.
Para altas velocidades relativas, gotas de liquido podem ser expulsas da estrutura
capilar e migrar para o duto de vapor, em direcao a regiao de condensacao. Este
refluxo faz com que a regiao de evaporagao pare de promover a evaporagao do fluido,

comprometendo o bom funcionamento do dispositivo.

e Limite capilar: ocorre quando a estrutura capilar torna-se incapaz de garantir a

circulagao do fluido. Isso ocorre quando a pressao capilar nao consegue suprir a
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perda de carga no duto de vapor e na propria estrutura porosa. A maxima pressao
capilar de uma estrutura depende das propriedades fisicas do meio e do fluido de
trabalho. O fato de se aumentar a taxa de troca de calor acima do limite capilar faz
com que a regiao de evaporacao nao receba liquido da estrutura capilar, ocasionando

um aumento subito da temperatura na regiao de evaporagao.

A forma como um tubo de calor é aplicado depende diretamente dos objetivos aos
quais a aplicacao estd inserida. A representacao do sistema na aplicacao a ser estudada
aqui esta descrita na Fig. 4.3, e um fluxograma do transporte de energia promovido pelo

tubo de calor pode ser visto na Fig. 4.4.

Em relacao ao resfriamento de processadores de computadores portateis, o papel
principal dos tubos de calor é a transferéncia do calor dissipado pelo processador (fonte
quente) para o ambiente externo (fonte fria) que é representado pelo ar que sopra na
regido de condensagao dos tubos de calor (1). A conveccao forgada implementada por um
ventilador (2), em conjunto com uma série de aletas (3), cumpre o papel termodinamico

da fonte fria, de acordo com a Fig. 4.4.

Concluindo, o calor de todo o sistema é fornecido pela poténcia dissipada do
processador (4) e rejeitada através do ar. Ainda, a Fig. 4.5 mostra um desenho da
patente de invengao de niimero US6328097, pertencente a Intel (2001), baseada no mesmo

conceito descrito aqui.

4

Figura 4.3: Desenho representativo de tubos de calor aplicados ao resfriamento de
processadores de computadores portéteis. (1) Tubos de calor, (2) Ventilador, (3) Aletas,
(4) Processador.
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Ambiente Externo

ﬁubo de Calor [ Regiio
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+ L Condensac¢do

Estrutura Capilar

Regido

de
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\

Duto de Vapor

_/

Processador

Figura 4.4: Fluxograma representativo de um tubo de calor aplicado ao resfriamento de

processadores de computadores portateis.

Figura 4.5: Figura da patente criada por Intel (2001).
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4.2 Descrigao do Acoplamento Evaporador/Tubos de
Calor

Apesar do uso de tubos de calor, o resfriamento de processadores de laptops tende
a exigir uma maneira mais eficiente de transferéncia de calor. Conforme observado por
Mongia et al. (2007), a maior resisténcia térmica envolvida nesse sistema é a resisténcia
térmica relativa a conveccao forcada na regiao de condensacao dos tubos de calor. A Fig.
4.6 ilustra a contribuigao que as resisténcias térmicas da fonte fria (60 %), da fonte quente

(38 %) e dos tubos de calor (2 %) exercem na resisténcia térmica total do sistema térmico.

Isto gera alguns inconvenientes praticos, como o aumento da temperatura interna dos
laptops. Portanto, a solucao empregada atualmente, apesar de remover o calor da fonte
quente, nao o transfere eficientemente para o ar externo (fonte fria). Ainda, devido a
restricoes espaciais, o uso de ventiladores mais robustos na remocao do calor na regiao de

condensacao dos tubos de calor se torna impraticavel.

Fonte quente
Fonte fria 38 %

60 %

Tubo de calor
2%

Figura 4.6: Representacao das resisténcias térmicas envolvidas num sistema com tubos
de calor usados no resfriamento de processadores. Fonte: Mongia et al. (2007).

Buscando uma solucao para esse tipo de aplicacao, foi proposta a alternativa de acoplar
fisicamente um evaporador de um sistema de refrigeracao por compressao mecanica de
vapor na regiao de condensagao dos tubos de calor. Dessa forma, o calor dissipado
pelos componentes eletronicos podem ser transferidos de uma forma mais eficiente do
que apenas com o uso da conveccao forcada. Tal proposta faria com que a temperatura
dos processadores fosse decrescida, possibilitando também uma maior capacidade de

processamento desses dispositivos eletronicos.

Portanto, o objetivo dessa aplicagao é estabelecer uma melhora da transferéncia de
calor do processador para o ambiente externo, através do acoplamento de um sistema
de refrigeracao miniaturizado aos tubos de calor. Isto resultard numa diminui¢do da
temperatura do laptop como um todo, garantindo ainda uma melhor confiabilidade de

seus diversos componentes. A representacao esquematica do transporte de energia desse
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sistema hibrido evaporador/tubos de calor pode ser visto na Fig. 4.7.

Ambiente Externo

Condensador

Dispositivo c
de Expansio |Sistema de Refrigeracao| “©MPressor

e \
Evaporador
L
+ Regido de
\_ Condensagao )
Estrutura Capilar Tubo de Calor Duto de Vapor
Reglao
Evaporagao

Processador

Figura 4.7: Fluxograma representativo de um tubo de calor acoplado a um sistema de
refrigeracao por compressao mecanica de vapor.

As Figs. 4.8, 4.9, 4.10 e 4.11 descrevem a maneira como o acoplamento fisico dos dois
sistemas pode ser feito. O evaporador do sistema de refrigeragao (1) possui um formato
cilindrico e é encaixado em um alojamento (2) que deve ser brazado entre os tubos de
calor (3). O alojamento deve também servir de protecao as aletas (4) durante a conexao

do trocador de calor.

Dentro do evaporador, o fluido em estado liquido escoa através de canais presentes na
periferia, por onde ocorre a mudanca de fase e retorna por um duto central no estado de
vapor saturado. Ha também um reservatério que permite a retencao do fluido refrigerante
liquido, para que dessa maneira seja impedida a entrada de refrigerante liquido na camara

de compressao do compressor.

Com a concepcao e com a forma de funcionamento do evaporador prontas, torna-se
necessaria a definicao das dimensoes de suas partes, como o comprimento necessario dos

canais, para as pré-determinadas condicoes de aplicacao do sistema hibrido. Para tal,
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Figura 4.8: Desenho esquematico do evaporador do sistema de refrigeragao miniaturizado
acoplado a tubos de calor. (1) Evaporador do sistema de refrigeragao, (2) Alojamento
para o evaporador, (3) Tubo de calor, (4) Aletas.

Fluido refrigerante

Figura 4.9: Desenho esquematico do evaporador.
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Entrada do fluido
refrigerante

Saida do fluido
refrigerante

Figura 4.10: Desenho esquematico do evaporador com detalhe sobre a entrada e saida do
fluido refrigerante.

Volume para
retencao de liquido

Figura 4.11: Desenho esquemético do evaporador com detalhe sobre o volume que possui
a funcao de reter liquido.
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foram desenvolvidos modelos tedricos tanto do evaporador quanto dos tubos de calor.
O acoplamento destes modelos tedricos permite estimar o comportamento do sistema
como um todo. Fatores como, a condicao do sistema de refrigeracao, a capacidade de
refrigeracao e as dimensoes dos tubos de calor exercem uma influéncia direta no projeto

do evaporador.

Os parametros iniciais do sistema de refrigeracao foram escolhidos levando-se em conta

sua aplicacao final. Tais condicoes sao as seguintes:

e Temperatura de evaporagao - Ty, = 55 °C;
e Temperatura de condensacgao - T,,,q = 90 °C;

e Sem sub-resfriamento e sem super-aquecimento no ciclo de refrigeragao de simples

estagio;
e Capacidade de refrigeragao - Qrefm- =40 W,
e Temperatura maxima do processador - T,.. = 75 °C;

e Fluido refrigerante: R-600a.

4.3 Modelo dos Tubos de Calor

A teoria fundamental do estudo dos tubos de calor consiste em analises relacionadas a
processos que envolvem a transferéncia de calor e a hidrodinamica. A teoria hidrodinamica
geralmente ¢é utilizada na descricao da queda de pressao na estrutura capilar, no duto
de vapor e na estimativa do maximo bombeamento que esta estrutura capilar permite
fornecer. Ja a teoria de transferéncia de calor é utilizada para a modelagem do processo
de transferéncia de calor para dentro e fora dos tubos de calor. Diversos fenomenos como
a conducao axial de calor pela parede e pela estrutura capilar, evaporacao e condensacao

na interface liquido-vapor foram considerados.

O modelo representativo do tubo de calor proposto neste trabalho considera o método
da condutancia global, através da associagao de resisténcias térmicas obtidas a partir da
analogia com circuitos elétricos e aplicadas a transmissao de calor. Com isso, tem-se como

objetivo obter todo o campo de temperatura ao longo do dispositivo.

Na formulacao do modelo, foi aproveitada a simetria axial do tubo de calor para a
simplificacao do problema. As resisténcias térmicas e os pontos de temperatura do modelo

axissimétrico, em regime estaciondrio, sao mostradas na Fig. 4.12 e definidas como:

® .. resisténcia térmica externa na regiao de evaporagao;
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® [Rin,.: resisténcia térmica do invélucro na regiao de evaporacao;

® g resisténcia térmica da estrutura capilar na regiao de evaporagao;

e RR;.: resisténcia térmica da interface liquido-vapor na regiao de evaporacao;
e R,,: resisténcia térmica do vapor ao longo da regiao adiabatica;

e I?;.: resisténcia térmica da interface liquido-vapor na regiao de condensacao;
® R.qp i Tesisténcia térmica da estrutura capilar na regiao de condensacao;

® Rin, .t resisténcia térmica do invélucro na regiao de condensagao;

® R.y .o resisténcia térmica externa na regiao de condensagao;

® Rinpq: resisténcia térmica do involucro na regiao adiabatica;

® Reqpq: Tesisténcia térmica da estrutura capilar na regiao adiabatica.

Tproc Tevap

Tpar,e Tpar,c

Rie Tva,e Rva M Duto de vapor Tvac

Figura 4.12: Resisténcias térmicas presentes num tubo de calor.

As temperaturas de evaporagao do sistema de refrigeracao Teyqp € do processador Tpyoc
representam, respectivamente, as temperaturas das fontes fria e quente do sistema térmico.
O material estipulado para o tubo de calor foi cobre, enquanto que agua foi utilizada como

fluido de trabalho. Os dados geométricos usados no modelo sao:

e Diametro externo do invélucro - D;,, = 6 mm,;
e Diametro externo da estrutura porosa - D, = 4,2 mm,;
e Diametro do duto de vapor - D,, = 1,5 mm;

e Comprimento total do tubo de calor - L;. = 210 mm;

e Comprimento da regiao de evaporagao - L, = 70 mm;
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e Porosidade da estrutura capilar - ¢ = 0, 628;
e Diametro do grao da estrutura capilar - Dy,q, = 100x 1073 mm;

e Material dos tubos de calor: cobre.

A resisténcia externa R . representa a resisténcia que o calor encontra ao ser
transferido pelo substrato do processador, através da pasta térmica e através da chapa
de cobre onde a regiao de evaporacao do tubo de calor se encontra soldada. Todas essas
resisténcias somadas possuem um valor fixo de R, = 0,4 °C/W, fornecido por Mongia

(2007) da empresa fabricante de processadores Intel.

As resisténcias térmicas radiais no invélucro (Riny.e € Rinvc) € na matriz porosa (Reqp

e Reqpc) sdo0 obtidas por,

inv,e — 1
R 7 27Tkvae "

(4.1)

1 Deap/2
Reape = In ( = 4.3
" tkoapLe  \ Dya/2 (4:3)

1 Deap/2
Reape = In v/ (4.4)

(75)

one = ez (5225 42
(525)
(525)

27kcapLec

onde L. e L. sao, respectivamente, os comprimentos das regiao de evaporagao e
condensacao. As variaveis K, € ke representam a condutividade térmica do meio de
cobre do involucro, e do meio poroso, referente a estrutura capilar. Para a condutividade
térmica do meio poroso, foi aplicada a correlagdo proposta por Maxwell (1998) para
um material randomicamente disperso. Esta correlacao possui boa concordancia com
dados experimentais realizados com metais sinterizados, conforme descrito por Gorring e

Churchill (1961). A correlagao usada foi a seguinte:

2 + kl/kinv - 2@(1 - kl/k:inv)
kca = ki’rw 4.5

Para a avaliacao da condutividade térmica da fase liquida k;, foi considerado que o
fluido de trabalho apresenta uma temperatura média entre Tiopinte © Tiap exte, Na regiao

de evaporacgao, e entre Tiop intc € Tigpert,c Na regiao de condensacao.

A regiao de interface do liquido e do vapor usualmente é considerada em equilibrio
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térmico, se as taxas de evaporacao e de condensacao forem constantes. Entretanto, sabe-se
que nesta regiao ha moléculas de vapor e de liquido constantemente trocando de posicoes,
através da evaporacao e da condensacao. Portanto, essa transferéncia de quantidade de
movimento induz um gradiente de pressao ao longo da transicao de fase liquido-vapor, nas
regioes de evaporacao e condensacao. Através da teoria cinética dos gases apresentada
por Faghri (1995), pode-se estabelecer a resisténcia térmica correspondente a interface

liquido-vapor das regices de evaporacao e condensagao como:

R, = RTva,e2(27TRTcap,mt,e)1/2

4.
’ hlv,ePeAe ( 6)

R - RTva,CZ (QWRTcap,int,c) 1/2

4.
’ hlv,cPcAc ( 7)

onde R é a constante do vapor d’agua, h;, é a entalpia de vaporizacao e A, e A. sao
as areas onde ocorrem as mudancas de fase, nas regides de evaporagao e condensacao,
respectivamente. As entalpias de vaporizacao da agua hy, . e hy, . foram obtidas de acordo
com as respectivas temperaturas de saturagao Tyae € Tya,e, enquanto P e P, correspondem
respectivamente as pressoes de saturagao da agua nas regioes de evaporacao e condensacao.

Nas eqgs. 4.6 e 4.7, as temperaturas citadas se apresentam em escala Kelvin.

As resisténcias térmicas que representam a conducgao transversal do involucro e da
estrutura capilar na regiao adiabatica podem ser avaliadas como resisténcias térmica de

conducao através de uma parede plana unidimensional como:

Lakinv
v = 2 4.
Rznv,a Aim} ( 8)
Lokeap
cap,a — 4.
R D, Acap ( 9)

onde A;,, e Acqp sao as dreas das secoes retas do invélucro e da estrutura capilar, enquanto

L, é o comprimento da regiao adiabética do tubo de calor.

Para este trabalho, a resisténcia térmica relativa ao duto de vapor nao foi estimada
diretamente. Como o estado termodinamico da agua encontra-se saturado ao longo de
todo o duto de vapor, basta que se obtenha, no caso deste modelo, a temperatura 7T},
e sua pressao de saturagao. Entao, através da estimativa da queda de pressao ao longo
do duto de vapor, consegue-se a pressao de saturacao do fluido de trabalho na regiao de

evaporagao e sua respectiva temperatura, Ty .

Desse modo, optou-se por utilizar modelos que avaliem a queda de pressao ao longo
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do duto de vapor em conjunto com o cédlculo das temperaturas de saturacao relativas as

determinadas pressoes.

Um dos modelos utilizados foi elaborado por Cotter (1965), que aplicou o gradiente de
pressao para escoamentos incompressiveis num duto cilindrico com uma uniforme injecao
e succao de fluido através de uma parede porosa, conforme disponibilizado por Yuan e
Finkelstein (1956),

dPUa 8:ufuamva 3 11
=— 1+ Re, — —Re, + ... 4.10
= 7pea(Duf2) ( Tt Tt T ) (4.10)
1 din
.= = 4.11
Re 27T,uva dZ ( )

A coordenada z representa a direcao longitudinal, ao longo de todo o comprimento
dos tubos de calor. Para pequenas taxas de transferéncia de calor (ri,, — 0), a influéncia
do ntimero de Reynolds radial Re, no gradiente de pressao passa a ser negligenciada (Re,

— 0). Portanto, tem-se:

dea o Sﬂvam’va
dz T Pva(Dya/2)

(4.12)

A vazao massica de vapor escoando pelo duto de vapor, 1i1,,, é funcao da coordenada
z. Considerando que ha fluxo de calor constante e que existe uma variagao linear do 17,
em relacao a coordenada z, nas regioes de evaporacao e condensacao, as fungoes de 1M,

podem ser avaliadas como:

Moa(2) = %0 <z2<L, (4.13)
Mua(2) = Myamazs Le < 2 < Le + La (4.14)

L - 7 va,max
Tpa(2) = (L zL)m M ro+ La <z < Ly (4.15)

c

mva,maz - th/hlv,va (416>

Integrando a eq. 4.12 com o uso das eqs. 4.13, 4.14 e 4.15, consegue-se:

APva:

SNvamva,max Le
2 2

L
—_— L,+ = 4.17
vaa(Dva/2)4 - - ) ( )
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Le L.
Lef:_—i_La—i_?

. (4.18)

Como pode ser visto na eq. 4.18, a varidvel L.; representa o comprimento efetivo do
tubo de calor. Desse modo, a queda de pressao do fluido no duto de vapor é expressa

CO1mo:

8:uvamva max
AP, = ————1L, 4.19
vaa(Dva/2)4 g ( )

Outro modelo de avaliagao da queda de pressao no duto de valor foi proposto por Chi

(1976), que encontrou a seguinte expressao para a diferenca de pressao na fase de vapor:

,uvaLefmva max
AP,, = C,C : 4.20
b 2Avapva(Dva/2)2 ( )

onde C] e (5 sao constantes que dependem do niimero de Reynolds e do niimero de Mach.

Tais parametros adimensionais, neste caso, sao tratados como:

4mva max
Rey, = ——2amar 4.21
‘ 7TDva,uva ( )
mva max
May, = : 4.22
¢ Avapva(RTva,}/va)l/Q ( )

onde R novamente é a constante do vapor d’agua, T, ¢ a temperatura do vapor em escala
Kelvin e ~,, é a razao dos calores especificos, que possui o valor de 1,33 para fluidos

poliatomicos, como a 4gua.

Os constantes (] e (5 devem ser calculadas a partir das condicoes a seguir,

e Para Re,, <2300 e Ma,, <0,2: C; =16, Cy =1

va

o Para Rey, < 2300 ¢ May, > 0,2: Cy =16, Cy = [1+ (22=1) Ma2,]~"/*

. 3

o Para Rey, > 2300 € May, < 0,2: Cy = 0,038 (Z2zes)" /4, Cy = 1.

Ambos os modelos apresentados aqui precisam necessariamente do calculo de diversas
propriedades termo-fisicas. Neste momento, buscou-se uma solugao conservativa que
apresente a maior queda de pressao e que torne o tubo de calor menos eficiente. Tendo
isso em mente, optou-se por basear o calculo das propriedades termo-fisicas para a
temperatura do fluido de trabalho na regiao de condensagao T,,.. A resisténcia térmica

Rt representa neste modelo o evaporador do sistema de refrigeragao, mais precisamente
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o inverso do parametro UAcypai0j. Detalhes sobre a modelagem do evaporador serao

tratados mais adiante.

Com o auxilio das condi¢oes de contorno especificadas, ou seja, a temperatura de
evaporacao do sistema de refrigeracao T.,,, € a capacidade de refrigeracao do sistema
hibrido Q.. fri, torna-se possivel a obtengao das temperaturas de todos os pontos descritos
na Fig. 4.12. No entanto, algumas resisténcias térmicas descritas neste tépico apresentam
uma dependéncia direta ou indireta das temperaturas envolvidas, devido aos calculos das
propriedades termo-fisicas. Ainda, o arranjo bidimensional do modelo tedrico gerou trés
malhas de resisténcias térmicas, o que impossibilita a aquisicao de uma solucao direta
nao-iterativa. Logo, é necessario o uso de ciclos iterativos com duas diferentes finalidades:
para a dependéncia das resisténcias térmicas com as temperaturas, e para a obtencao do

campo bidimensional de temperatura presente nos tubos de calor.

Finalizando este modelo, sao calculados os fatores limitantes de transferéncia de calor
que o tubo de calor apresentam: limite viscoso, sonico, de refluxo e capilar. Os calculos
destes limites foram obtidos, respectivamente, de acordo com Faghri (1995), da seguinte

maneira;:

. P,
visc — Dva 2 2h v vaAva$ 4.23
Quie = (Drof2 oo (4.23)
Qsom - 07 474hlv,vaAva(pvana)1/2 (424)
‘ Doa 1/2
_ A vaOva 4.9
Qre lv,va‘iva (0,410Dgrao_) ( 5)
' 4o 8u tu -
= h va va va va 4.96
Q P " 0’42DgraoLef {pvaW<Dva/2>4 * letcAcap:| ( )

Todas as propriedades termo-fisicas foram calculadas de acordo com a temperatura
de saturagao da dgua na regiao de evaporacao do tubo de calor T,,.. Para a obtencao
do limite capilar, é necessario que a permeabilidade do meio capilar seja conhecida. Para
isso, usou-se a seguinte correlacao para o cédlculo da permeabilidade proposta por Faghri

(1995), aplicada ao material cobre em p6 sinterizado,

2 3
ngaSD

Ko = —Z00r__ 4.27
1501 — )2 (4.27)
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4.4 Modelo do Evaporador

Este topico propoe elucidar a forma como o modelo do evaporador acoplado a tubos
de calor foi elaborado. A concepcao do trocador de calor ja foi tratada anteriormente,
faltando a modelagem dos fenomenos fisicos para que os comprimentos dos canais sejam
especificados, de acordo com as condi¢oes de contorno referentes a aplicacao final. Para
isso foi implementado, além do método da condutancia global, a estimativa da queda de
pressao que ocorre no duto de saida do evaporador. Por conveniéncia, foi aproveitada a
simetria do trocador de calor na formulagao do modelo. A Fig. 4.13 esclarece as condigoes

de contorno e as resisténcias térmicas presentes no modelo criado.

/////////////////E

Parede do

!/ evaporador

, |
117777777 77777777,

Figura 4.13: Resisténcias térmicas e condi¢oes de contorno presentes no evaporador.

De acordo com a Fig. 4.13, sdo descritas trés resisténcias térmicas. Apenas a
resisténcia térmica de contato entre o evaporador e o alojamento Rcop evqp Na0 ¢ mostrada.

As resisténcias térmicas presentes no modelo do evaporador sao:

® R,,;: resisténcia térmica de condugao do alojamento onde o evaporador ¢ alocado;

Reon evap: Tesisténcia térmica de contato entre o evaporador e o alojamento;

® Ry evap: Tesisténcia térmica de conducao da parede do evaporador;

Rint evap: Tesisténcia térmica de conveccao do fluido refrigerante.

Com a concepcao do evaporador definida, o formato de seus canais foram estipulados
com o intuito de otimizar a capacidade de transferéncia de calor através da busca do maior

nimero de canais com pequenos diametros, mas sem inviabilizar a etapa de fabricacao dos
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mesmos. Tendo esses aspectos em vista, algumas caracteristicas ja citadas do evaporador

foram definidas. Elas sao as seguintes:

e Diametro do evaporador Dyt evap:  mm;

Espessura da parede do evaporador €cyqp: 0,5 mm;

e Canais semi-elipticos com raios 7 cpap: 2/2,5 mm;

Diametro do duto de saida do evaporador Dy 1,2 mm;

Material do alojamento do evaporador: aluminio;

Material do evaporador: cobre.

O termo Rg,; corresponde a resisténcia térmica relativa a conducao de calor
bidimensional que ocorre no alojamento. Para a avaliacao dessa resisténcia térmica,
optou-se pelo uso de um procedimento numérico para se obter o fator de forma S da
conducao de calor bidimensional através do alojamento. Portanto, a resisténcia térmica

R0 € expressa como:

1
Ruji = —— 4.28
loj Skaloj ( )
ou,
T, ar,c Tsu eva
Ryjoj = 2t Zsupevar (4.29)
Qrefri

Para o procedimento numérico, foi utilizado o software Fluent. Este software permite
que sejam realizadas simulacoes que envolvem fenémenos da mecanica dos fluidos e da
transferéncia de calor, através do método numérico dos volumes finitos. O método
possibilita a obtencao de equagoes algébricas que satisfazem a conservacao das grandezas
pertinentes (quantidade de movimento, massa e energia), em nivel de volumes elementares.
Para esta situagao, resolveu-se a equacao da conservacao da energia bidimensional, em

regime permanente, com a condutividade térmica mantida constante, de acordo com,

0 (0T o (0T

—_ (= — (=) =0 4.30

Ox <3l’>+3y(3y) (430)
Considerando a condutividade térmica do material aluminio e implementando

temperaturas prescritas de 70 e 55 °C como condigoes de contorno do problema, gerou-se

um dominio bidimensional com trés circulos que possuem as mesmas dimensoes e
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espacamentos encontrados entre os tubos de calor e o evaporador. O diametro externo do

evaporador foi considerado como tendo 5 mm e seu circulo representativo foi inserido entre

outros dois circulos que representam os condensadores dos tubos de calor, que possuem

6 mm de diametro. Todas as dimensoes presentes no procedimento computacional estao

em conformidade com as dimensoes estipuladas dos tubos de calor e do evaporador.

Estes circulos foram inseridos em um meio infinito e isolado com dimensoes de 1 x1 m,

los. Com a defini¢ao do

’

re os circu

de forma que apenas haja troca de calor por condugao ent

, gerou-se entao os volumes de controle relativos ao método

’

ao numeérica

dominio da simulag

A malha computacional empregada consistiu em 20212 volumes

dos volumes finitos.

triangulares que apresentam um refino de malha especial na regiao em torno dos trés

deste caso

s

cao numeérica

=

to da simula

OS O processaimen

s

los citados anteriormente. Ap

’

circu

de conducgao de calor bidimensional, foi possivel que fosse especificado o fator de forma

que foi utilizado no modelo através da razao entre as diferencas de temperatura e o calor

total trocado.

Nao foi realizada uma analise de refino de malha para que os erros de truncamento

devido ao fato deste procedimento

do método dos volumes finitos fossem minimizados,

apenas ter sido utilizado como uma ferramenta simples e complementar do modelo aqui

proposto.
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Figura 4.14: Trecho da malha do dominio computacional utilizado na especificacao do

fator de forma do alojamento do evaporador.

A resisténcia térmica de contato entre o evaporador e o alojamento Ry evap fOI

arbitrada como tendo o valor de 0,064 °C/W, conforme o valor médio da faixa proposta

por Incropera e DeWitt (2008), para o material cobre, com vacuo na interface e pressao de

contato de 100 kPa. Da mesma maneira como foram calculadas as resisténcias térmicas

Rinves Rinves Reape © Reap,e, @ Tesisténcia térmica de conducao relativa a parede externa
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do evaporador . cvqp foi obtida usando a equacao a seguir:

1 Dex eva 2
Rpar,evap = In (D - P/ ) (4'31>

27TkalojLevap ext,evap/2 - eevap

onde Dyt evgp € 0s diametro externo do evaporador e a varidvel e.,,, ¢ a espessura da

parede do evaporador.

No calculo da resisténcia térmica convectiva referente ao escoamento bifasico, é
preciso que o coeficiente de transferéncia de calor por conveccao seja obtido levando
em consideracao o diametro dos canais durante a nucleacao das bolhas no processo de
evaporacao. Tendo isso em mente, Kew e Cornwell (1993) recomendam que se use o
nimero adimensional de confinamento Co, que é a raiz quadrada do inverso do nimero
de Fotvos ou o inverso do nimero de Bond, como forma de discernir os escoamentos
bifésicos que envolvem macro-escalas, e os que envolvem micro-escalas. Ou seja, o niimero
de confinamento permite avaliar a influéncia do tamanho dos canais nos processos onde a

evaporacao se encontra presente. O numero de confinamento Co é definido como:

1/2
o
Co= [—2} (4.32)
— pu)D
9(pr = pu) Dy
Como critério de diferenciagao entre macro e micro-canais, Brauner e Ullman (2006)
recomendam que se deve considerar dutos de pequeno diametro como micro-canais quando
o nimero de confinamento Co for maior ou igual a 0,79. Levando estas informacoes em
consideracao, buscou-se entao tratar a transferéncia de calor nos canais do evaporador
de uma forma que os diametros das bolhas formadas nao possuissem a mesma ordem de

grandeza do diametro hidraulico dos canais do trocador de calor.

No célculo da resisténcia térmica Rincvap € do coeficiente de transferéncia de calor
no interior dos canais ey, foi usada a correlacio de Chen (1966), disponibilizada
por Carey (1992), onde as contribuigdes da ebuli¢do nucleada e da ebuligdo convectiva
sao adicionadas e corrigidas, pelos fatores de supressao S e de intensificacao F,

respectivamente.

A ebulicao nucleada se encontra presente quando a diferenca de temperatura entre a
parede aquecida e o fluido adjacente é grande o suficiente para que bolhas de vapor sejam
geradas na parede. Os locais onde as bolhas se formam sao conhecidos como sitios de
nucleacao. O gradiente de temperatura depende fortemente das propriedades termo-fisicas
do fluido, assim como da estrutura e do material da superficie. A ebulicao convectiva
pode ser descrita como sendo a conducao e a convecgao de um filme de liquido na parede
aquecida, seguida da evaporagao da interface liquido/vapor. A resisténcia térmica e o

coeficiente de transferéncia de calor relativos ao escoamento bifasico sao apresentados da
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seguinte forma:

1
Rin evap — 4.33
bevap aevap(Nc/2)chevap ( )
Nevap = Oépzs + OéDBF (434)

Nas eqs. 4.33 e 4.34 a variavel N. é o numero de canais presentes no evaporador,
enquanto que p. é o perimetro de cada canal. A parcela relativa ao coeficiente apy
foi obtida da correlacao Forster-Zuber relativa a ebulicao nucleada, enquanto que na
contribuicao da ebulicao convectiva foi usada a classica correlacao de Dittus-Boelter. Tais
correlagoes, juntamente com a expressao para o calculo do fator de supressao S, podem

ser descritas como:

0,79 0,45 0,49

c
arz = 0,00122 ( T ) (Tecuap = Tooar)"* Prcoay = Proy)' (435)
Oevap "y v Pv

Ky G.(1—xz)Dy 0 0,696
=0,023( — _— Pr; 4.36
QapB ) (Dh> [ 0 } T ( )
S =(1+2,56 x 10~ °Re;' ")~ (4.37)
G.(1—2x)D
Rebi = {%] F1’25 (438)
!

O fator de intensificacao F' deve ser calculado como base no parametro Martinelli X,

de acordo com as seguintes condigoes:

e Para X 1<0,1: F=1

o Para X~1>0,1: F =2 350,213+ 1/X)0736

1 — 2\ 09 0,5 0,1
(=) () () (49
x Pl Mooy

Para o calculo do coeficiente de transferéncia de calor no interior dos canais, ey, foi

considerada a temperatura de evaporacao 1¢,,, com um titulo de mesmo valor encontrado

na entrada do evaporador, condizente com uma expansao isentalpica sem sub-resfriamento
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na entrada do dispositivo de expansao. Na correlacao de Chen, um titulo de valor
baixo tende a apresentar coeficientes de transferéncia de calor a.,q, menores do que os
encontrados com altos titulos. Portanto, o modelo apresentado aqui tende a superestimar

a resisténcia térmica de convecgao dos canais Rint evap-

Deve-se perceber, na eq. 4.35, que é necessario que a temperatura superficial do canais
do evaporador 7, .,q, seja conhecida para que o coeficiente de transferéncia de calor do
escoamento bifasico seja obtido. Portanto, assim como no modelo dos tubos de calor,
foi implementado um procedimento iterativo no calculo do coeficiente de transferéncia
de calor apz. Para este modelo, o procedimento iterativo é utilizado na obtencao da
resisténcia térmica de conveccao presente no canais do evaporador. O coeficiente de

condutancia global U A¢yap,q10; do alojamento e do evaporador foi obtido como:

Qrefri

UAevap,aloj = T T
par,c — “Levap

(4.40)

onde T}, . é a temperatura superficial da regiao de condensacao dos tubos de calor.

Finalizando a descricao do modelo do evaporador, foi realizada a estimativa da queda
de pressao do fluido refrigerante ao longo do duto de saida do evaporador, por onde todo
o fluido refrigerante no estado de vapor saturado escoa. Devido ao fato do duto de saida
possuir 1,2 mm de diametro e de conter toda a vazao massica do sistema de refrigeracao,
torna-se importante o calculo da perda de carga nesta parte, para que nao se tenha uma
severa queda de pressao ao longo do evaporador. O calculo da queda de pressao no duto de
saida foi realizado com o auxilio das seguintes equagoes apresentadas por Fox e McDonald
(2001):

L v2
APeva = Pds.Jds P _ds 4.41
p = Pdsfd Du 2 ( )
fds = [17 82 log(Reds) - 17 64]_2 (442)
4m7"ef
Regs = ——— 4.43
¢ ﬂ—Dds,uds ( )

onde a viscosidade p4s € a massa especifica pys foram obtidas para o fluido refrigerante no

estado de vapor saturado, na temperatura de evaporacao de 55 °C.
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4.5 Cbdigo Computacional

Com os modelos dos tubos de calor e do evaporador ja definidos, explora-se agora a
descrigao de como o acoplamento entre os dois modelos foi considerado. Como pode ser
visto no modelo dos tubos de calor, todo o campo de temperatura destes dispositivos
depende diretamente do parametro U A¢yep,a10; do modelo do evaporador. E importante
frisar que esse parametro ¢ o inverso da resisténcia térmica Ry ., incluso no modelo dos
tubos de calor. Para o modelo do evaporador, todo o calculo da troca de calor nas partes
ja citadas depende também da temperatura da regiao de condensagao 7T, . dos tubos
de calor. Portanto, hd um acoplamento de natureza nao-linear entre os dois meios, e

novamente buscou-se uma solugao iterativa para se alcancar a solucao de todo o dominio.

Assim sendo, através de um valor do parametro U Acyqp al0j inicialmente arbitrado como
condicao de contorno, obtém-se todos os valores das temperaturas nas diversas posigoes
dos tubos de calor. Apds esta etapa, a temperatura superficial da regiao de condensagao
Tpar,c dos tubos de calor servird também como condicao de contorno, agora para o modelo
do evaporador, resultando num novo valor do U A¢yap.ai0j- A repeticao deste procedimento

fard com que cada variavel dos dois modelos convirja para uma unica solucgao.

O numero de iteragoes foi definido diretamente no coédigo computacional que foi
elaborado. Na implementacao do cédigo computacional, optou-se pelo uso do soft-
ware EES (Engineering equation solver), devido a facilidade de programacao, como de
resolucao de equagoes algébricas e calculo de todas as propriedades termo-fisicas dos
materiais especificados. O software FES disponibiliza diretamente uma extensa biblioteca
de calculo das propriedades termo-fisicas, de acordo com as equacoes de estado e com
trabalhos presentes na literatura. Ainda, o software EES busca a solu¢ao das equagoes
algébricas lineares e nao-lineares através do método de Newton, e uma matriz jacobiana
necessaria para este tipo de método é avaliada numericamente em cada iteragao. Técnicas
de solugao com matrizes esparsas sao empregadas com a intencao de aumentar a eficiéncia

de processamento do cédigo computacional.

Outra grande vantagem do uso do FES ¢ a possibilidade de se elaborar uma interface
grafica dos codigos criados, onde pode-se estabelecer diretamente os dados de entrada,
e apos o processamento do cdédigo computacional, sao mostrados os dados de saida.
Aproveitando essa ferramenta, fez-se uma interface grafica simples onde o usuério pode
prever o comportamento do acoplamento de todo o sistema hibrido, para diversas
temperaturas de evaporacao, capacidades de evaporacao, e comprimento do evaporador.

A Fig. 4.15 mostra em detalhe a interface gréafica do cédigo computacional.
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Figura 4.15: Interface grafica do cédigo computacional do evaporador acoplado a tubos
de calor.

4.6 Parametros da Analise Experimental

Através do modelo tedrico desenvolvido, foi possivel estabelecer o comprimento final
do evaporador, de acordo com todas as condigdes do sistema hibrido evaporador/tubos
de calor impostas anteriormente. De uma maneira mais simplificada, estimou-se o menor
comprimento do evaporador que permite que a temperatura do componente eletronico
Throc s€ mantivesse abaixo do limite de operagao de 75 °C. Todos os fatores limitantes de
taxa de troca de calor dos tubos de calor foram monitorados, de forma que os dois tubos
de calor presentes na aplicacao final pudessem transferir toda a capacidade de refrigeracao

Qrefri GStipulada.

Com o dimensionamento do trocador de calor definido, a etapa final do projeto tratou
da formulacao de desenhos técnicos das diversas partes do evaporador, com a especificacao
dos seus ajustes e tolerancias. Os desenhos técnicos do projeto do evaporador podem
ser vistos no apéndice C. A elaboracao de todo o projeto técnico possibilitou que a
empresa Embraco fabricasse um prototipo, buscando avaliar experimentalmente esse tipo
de evaporador e validar o modelo tedrico elaborado. As condigoes dos testes do evaporador

implementadas na bancada experimental foram as seguintes:

e Temperaturas de evaporacao Tyq,: 55/45 °C;
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e Vazoes méssicas do fluido refrigerante 7. 0,50/1,00/1, 50 kg/h;

e Taxas de transferéncia de calor Qrefm': 30/45/60 W.

Na bancada experimental, a temperatura do fluido refrigerante na entrada do
evaporador foi controlada para que fosse sempre obtido um sub-resfriamento de 2 °C,
ou seja, H3 °C e 43 °C.

Durante o processamento dos resultados experimentais, o cdlculo da condutancia global
de transferéncia de calor U A.,,, para o protétipo foi realizado de forma semelhante aquele
empregado nos condensadores citados anteriormente. Na comparacao do modelo tedrico
com o protétipo fabricado, buscou-se justamente comparar os valores de UAcyapnum
e UAcyapeap do evaporador. Para a andlise do evaporador, a condutancia global de

transferéncia de calor UA.,,, foi obtido como:

UAevap = Qrefri/ATml (444>
AT, — ATy
AT, = St ol 4.4
' In(ATy/ATy) (4.45)
AT’l = Tsup,e'uap - Tsai,ref (446)

A7—‘2 = Tsup7evap - Tent,ref (447)



Capitulo 5

Bancada e Procedimento

Experimental

Neste capitulo sera feita uma descricao detalhada do aparato experimental preparado
para as avaliacoes dos trocadores de calor apresentados nos capitulos anteriores. Para um
melhor entendimento, a descricao da bancada experimental foi dividida em cinco tépicos:
circuito do ar, circuito do fluido refrigerante, dissipadores de calor, sistema de aquisicao de
dados e procedimento experimental. A especificacao dos equipamentos e dos instrumentos
de medicao utilizados na bancada é feita no apéndice D. Este capitulo apresentard a
descrigao geral da bancada experimental, onde os tépicos acima citados foram abordados
em duas partes: descricao e instrumentos de medicao e controle. As partes relativas
a descricao apresentarao todas as caracteristicas e equipamentos que garantem o pleno
funcionamento da bancada, enquanto que a instrumentacao compreende a descricao dos

instrumentos de medigao e controle necessarios a realizagao dos testes experimentais.

5.1 Circuito do Ar

5.1.1 Descricao

De acordo com os capitulos 3 e 4, apenas os condensadores sao avaliados no tunel de
vento, devido ao fato do mecanismo de retirada de calor do fluido refrigerante ser por
convecgao forcada. Portanto, o circuito de ar reproduz as condigoes térmicas e hidraulicas

do ar que sao encontradas nas aplicagoes do sistema de refrigeracao miniaturizado.

O circuito em questao trata de um tunel de vento fechado e isolado termicamente. As

paredes sao formadas por duas chapas de aco galvanizado com espessura de 0,95 mm.
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Ainda, o tinel de vento possui uma se¢ao constante e quadrada com as dimensoes de 300
x300 mm. Entre as chapas de aco galvanizado, foi colocada uma camada de 150 mm de
la de rocha, que possui propriedades termo-fisicas adequadas para o isolamento térmico.
Um adequado isolamento térmico possibilita que as perdas de calor do ar pelas paredes do
tunel de vento sejam minimizadas. Na regiao superior do tinel de vento, que compreende
a secao de testes, instalou-se uma camada interna de manta elastomérica de 10 mm com
esse mesmo objetivo. O tiunel de vento possui quatro portas que permitem o acesso ao
seu interior. Os dutos foram construidos em forma de mdédulos flangeados, para facilitar
a operacao de montagem e desmontagem do circuito. Todas as juntas e flanges presentes
no circuito do ar receberam a aplicacao de silicone, para garantir uma melhor vedagao e
evitar vazamentos de ar. As dimensoes do tiinel de vento podem ser vistas no projeto do

circuito do ar apresentado no apéndice F.

A funcao do tunel de vento é estabelecer uma condicao fixa de teste na bancada,
fazendo com que a vazao volumétrica do ar e a temperatura de entrada do condensador
sejam mantidas constantes. Com esse objetivo, diversos equipamentos foram instalados
no circuito do ar. Tais equipamentos estao listados a seguir, e suas respectivas posi¢oes
no circuito do ar sao mostrados esquematicamente na Fig. 5.1. Uma fotografia lateral do

tunel de vento ¢ mostrada na Fig. 5.2.

1. Secao de testes do condensador;

2. Ventiladores;

3. Conjunto de bocais convergentes;

4. Banho termostatico;

5. Resisténcias elétricas;

6. Telas misturadoras de ar;

7. Rotor misturador;

8. Meio poroso.

A secao de testes consiste da secao onde o condensador é acoplado dentro do tinel de
vento e possui duas placas planas de madeira, com uma placa de poliuretano expandido de
50 mm de espessura entre elas. Duas camadas de manta elastomérica em torno da placa
de poliuretano completam a descricao do suporte dos condensadores. Os condensadores
usados no trabalho sao embutidos em pecas de nylon, fabricadas sob medida, como pode

ser visto na Fig. 5.3. Novamente uma manta elastomérica foi colocada entre a peca de

nylon e o condensador, minimizando a perda de calor dos condensadores para a peca.
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Figura 5.1: Equipamentos presentes no circuito do ar. (1) Segao de testes do condensador,

(2) Ventiladores, (3) Bocais convergentes, (4) Banho termostatico, (5) Resisténcias
elétricas, (6) Telas misturadoras de ar, (7) Rotor, (8) Meio poroso.
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Figura 5.2: Fotografia do circuito do ar.
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Os ventiladores sao responsaveis pela imposicao do escoamento de ar ao longo de todo o

circuito. Os ventiladores sao do tipo radial e foram instalados numa configuragao paralela.

T
Peca de nylon ermopares
Tomada de
pressao
Condensador

Figura 5.3: Fotografia da secao de testes do condensador.

Conforme mencionado no capitulo 3, o conjunto de bocais convergentes permite que
a vazao volumétrica de ar seja obtida, de acordo com a norma ASHRAE 33 (2000).
O conjunto consiste em quatro bocais com diferentes didmetros. Os diametros dos
bocais convergentes sao: 17, 0,757, 0,57e 0,375”. A escolha dos bocais convergentes
influi na confiabilidade do calculo da vazao volumétrica de ar. Segundo a norma citada
anteriormente, a velocidade do ar na garganta do bocal deve ficar entre 15 m/s e 35 m/s.
Dessa maneira, a escolha dos bocais convergentes que ficarao abertos durante os testes
experimentais depende da faixa de vazao volumétrica de ar que se deseja ao longo do tinel

de vento.

Para o estabelecimento da temperatura de entrada na secao de testes do condensador,
foi utilizado um banho termostatico em conjunto com um banco de resisténcias elétricas.
A funcao do banho termostatico é resfriar a corrente de ar para que as resisténcias elétricas
possam, em seguida, definir através do aquecimento a temperatura de entrada do ar na
secao de testes. O banho termostatico consiste num circuito de agua com temperatura
constante em conjunto com um trocador de calor tubo-aletado, presente dentro do tinel
de vento. O sistema de refrigeracao responsavel pela manutencao da temperatura da dgua
se encontra fora do circuito em questao. O banho termostatico possui ainda uma bomba
hidréulica que garante uma eficiente homogeinizacao da temperatura que é especificada
pelo préprio equipamento. As resisténcias elétricas usadas para o aquecimento do ar sao
do tipo tubular-aletada, fabricadas com ago-carbono. Quatro resisténcias elétricas foram

dispostas em série e instaladas na bancada experimental.

Em torno da secao de teste presente no tinel de vento, é desejavel que se tenha
maior uniformidade possivel dos campos de velocidade e temperatura. A uniformidade
das medicoes em cada secao é importante para a confiabilidade dos testes experimentais

e é definido pela norma ASHRAE 33 (2000). De acordo com a norma, durante os
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testes, exige-se uma diferenca de temperatura maxima de 0,5 °C entre as medicoes de
temperatura na mesma sec¢ao do tunel de vento. Para isso, foram explorados trés diferentes

mecanismos que possibilitaram a uniformidade da corrente de ar.

Primeiramente, a montante e a jusante da secao dos bocais convergentes, foram
utilizadas duas telas de ago perfuradas com diversos furos. Estas telas perfuradas induzem
a geragao de vortices no escoamento de ar e estabelecem, dessa maneira, a adveccao de
quantidade de movimento e de energia necessaria a uniformizacao das grandezas citadas.
Seguindo o mesmo objetivo, foi alocado um pequeno rotor apds as resisténcias elétricas
que, através do giro de suas pas, gera uma maior movimentacao da corrente de ar.
Portanto, tal movimentacao do ar gerada pelo rotor garante que os campos de velocidade
e temperatura fiquem uniformes a montante da secao de testes. A movimentacao das pas
¢ induzida por meio de uma fonte continua e estabilizada de 12 V. Por ultimo, a jusante
da secao de testes do condensador, instalou-se um meio poroso metalico que possibilitou

a diminuicao dos gradientes de velocidade e de temperatura.

5.1.2 Instrumentos de Medigao e Controle

Os instrumentos de medicao do tinel de vento possibilitam a medigao das grandezas
envolvidas na avaliagao dos condensadores. Por todo o tinel de vento, trés instrumentos de
medicao foram utilizados: termopares, transdutores de pressao diferencial e um transdutor
de umidade relativa. As posicoes dos instrumentos de medicao no tunel de vento estao

mostradas esquematicamente na Fig. 5.4.
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Figura 5.4: Equipamentos e instrumentos de medicao instalados no circuito do ar. (T)
Termopar, (AP) Transdutor de pressao diferencial, (U) transdutor de umidade.
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Em relagao as medicoes de temperatura, cinco termopares foram instalados a montante
da secao de testes e a jusante do meio poroso. Dois termopares foram alocados a montante
da secao dos bocais convergentes, enquanto mais trés termopares foram instalados no
ambiente externo ao tiunel de vento. No total, utilizaram-se 15 termopares, todos do
tipo T de bitola 24 AW G, construidos a partir de cabos de compensacao. A medicao da
temperatura dos termopares ¢ realizada por meio do sinal de tensao elétrica gerada pelo

termopar e lida pelo sistema de aquisicao de dados.

Os transdutores de pressao diferencial permitem que se mecga a diferenca de pressao
estatica entre duas determinadas posicoes. Tal instrumento de medicao foi aplicado na
determinacao das quedas de pressao ao longo do condensador e do conjunto de bocais
convergentes. Nas posigoes a jusante da secao de testes do condensador e na entrada dos
bocais convergentes, foram instalados mais dois transdutores de pressao diferencial. Estes
dois ultimos, ao fazerem a medicao entre o ambiente interno e externo do tinel, permitem
a obtencao da pressao total do ar nas secoes do tinel de vento. As tomadas de pressao
consistem em pequenos orificios perfurados nas paredes do tunel de vento, com o seu eixo
perpendicular a parede do tunel. Foram instaladas trés tomadas de pressao, antes e depois
da secao de testes. Na secao dos bocais convergentes, foram instaladas quatro tomadas

de pressao em cada lado.

Os transdutores de pressao diferencial possuem internamente diafragmas de silicio,
e geram sinais de corrente elétrica proporcionais a queda de pressao. Para isso, os
transdutores utilizam uma fonte continua estabilizada de 24 V para o fornecimento de
tensao elétrica. Como o sistema de aquisicao de dados nao possibilita a medicao de
corrente elétrica diretamente, foram instalados resistores dentro dos médulos do sistema
de aquisicao. Tal alternativa permitiu a conversao do sinal de corrente em sinal de tensao

elétrica.

O transdutor de umidade relativa aloca-se a montante da secao dos bocais
convergentes. Este transdutor, junto com a medi¢ao de temperatura e com a medicao
da pressao total, faz com que seja possivel a determinacao do estado termodinamico do
ar na secao dos bocais convergentes e na secao de testes do condensador. O transdutor
de umidade relativa opera com uma fonte continua e estabilizada de 5 V', gerando sinais

de tensao elétrica que sao tratados pelo sistema de aquisicao de dados.

A rotacao dos ventiladores é controlada manualmente através de uma fonte de
alimentacao variavel. H& no sistema de aquisi¢ao de dados um moédulo de chaveamento
eletro-mecanico, permitindo que os ventiladores operem juntos ou separados, de acordo
com a necessidade de cada teste experimental. O fechamento e a abertura dos bocais

convergentes escolhidos para determinado teste sao realizados manualmente.

A temperatura do banho termostatico é mantida constante, fazendo com que o controle
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do campo de temperatura na entrada da secao de testes do condensador seja realizada
pelo banco de resisténcias elétricas. Com esse intuito, foi implementado uma rotina de

controle proporcional-derivativo-integral (PID).

5.2 Circuito do Fluido Refrigerante

5.2.1 Descricao

O circuito do fluido refrigerante se resume a um sistema de refrigeracao que possui como
funcao o estabelecimento tanto dos estados termodinamicos na entrada dos trocadores de
calor, como da vazao massica de fluido refrigerante. Este circuito foi elaborado para que
fosse possivel a reproducao das condig¢oes que o fluido refrigerante encontra nas aplicagoes
reais de um sistema de refrigera¢do miniaturizado. Empregou-se aqui o isobutano (R —

600a) como fluido refrigerante.

Da forma como a bancada foi concebida, realizam-se testes experimentais dos
condensadores e dos evaporadores em momentos distintos. Para isso, o circuito do fluido
refrigerante possui valvulas de bloqueio e de expansao, e seus arranjos possuem a funcao
de caracterizar cada tipo de teste experimental. As tubulacoes usadas na construcao do
circuito refrigerante possuem o diametro de 1/4”e sao feitas de cobre. Os equipamentos
que fazem parte do circuito do fluido refrigerante estao listados abaixo e mostrados
esquematicamente na Fig. 5.5.

1. Compressor;

2. Separador de 6leo;

3. Condensador;

4. Acumulador de liquido;

5. Evaporador;

6. Medidor de vazao méssica;

7. Valvula de expansao;

8. Resisténcias elétricas;

9. Resisténcia elétrica do acumulador de liquido;

10. Vélvula de bloqueio do condensador;
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11. Valvula de expansao do evaporador;
12. Vélvula de bloqueio do evaporador;

13. Vélvula de entrada do fluido refrigerante.
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Figura 5.5: Equipamentos presentes no circuito do fluido refrigerante. (1) Compressor,
(2) Separador de 6leo, (3) Condensador, (4) Acumulador de liquido, (5) Evaporador,
(6) Medidor de vazao méssica, (7) Valvula de expansao, (8) Resisténcias elétricas, (9)
Resisténcia elétrica do acumulador de liquido, (10) Valvula de bloqueio do condensador,
(11) Valvula de expansao do evaporador, (12) Vilvula de bloqueio do evaporador, (13)
Vélvula de entrada do fluido refrigerante.

O compressor mostrado na Fig. 5.5 é um compressor de rotagao variavel disponivel
comercialmente, que bombeia o fluido refrigerante antes do fluido passar pelo separador
de 6leo. Apds a condensacao do isobutano no condensador, o fluido é descarregado no

acumulador de liquido.

Para a avaliacao do desempenho de condensadores, a vélvula de bloqueio do
condensador deve permanecer aberta, enquanto que as valvulas de bloqueio e de expansao
do evaporador ficam fechadas. O contrario ocorreu quando testes experimentais do
evaporador foram realizados. A vélvula de expansao do evaporador foi instalada com

o intuito de estabilizar o escoamento bifdsico presente nos canais de um evaporador.

Ap06s as valvulas de bloqueio, foi instalado um medidor de vazao massica. Uma valvula

de expansao do tipo agulha se encontra logo apds o medidor de vazao massica. A valvula
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Figura 5.6: Fotografia do circuito do fluido refrigerante.

de entrada do fluido refrigerante permanece fechada durante todos os testes, s6 sendo

aberta quando houver a necessidade de recarregar o fluido refrigerante.

A resisténcia elétrica do acumulador de liquido tem como objetivo estabelecer a
pressao absoluta do fluido refrigerante através do aquecimento das paredes do acumulador.
As demais resisténcias elétricas instaladas garantem que nao havera entrada de fluido
refrigerante no estado liquido no condensador, no medidor de vazao méssica e na camara
de compressao do compressor. Tais resisténcias elétricas foram instaladas ao redor dos
dutos de cobre, fornecendo o aquecimento necessario para o funcionamento da bancada

experimental.

Para um melhor entendimento do circuito de fluido refrigerante, é mostrado na Fig. 5.7
o circuito em questao, com diversos pontos determinados. Tais pontos estao representados
nos diagramas pressao-entalpia das Figs. 5.8 e 5.9, para os testes do condensador e do
evaporador, respectivamente. Nos diagramas, foi considerada a perda de calor do fluido

refrigerante nos dutos de entrada dos trocadores de calor.

5.2.2 Instrumentos de Medigao e Controle

No circuito do fluido refrigerante, os instrumentos de controle possuem a finalidade de
controlar os estados termodinamicos do fluido nos diversos pontos do circuito, garantindo
o bom funcionamento dos equipamentos instalados. Ainda, a aquisicao de dados dos

instrumentos de medicao sao fundamentais na analise dos trocadores de calor.

Os instrumentos usados nas medicoes do circuito de fluido refrigerante sao: termopares,
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Figura 5.7: Equipamentos utilizados no circuito do fluido refrigerante com diversos pontos

indicados.
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Figura 5.8: Diagrama pressao-entalpia do circuito do fluido refrigerante para testes do

condensador.
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Figura 5.9: Diagrama pressao-entalpia do circuito do fluido refrigerante para testes do
evaporador.

termoresisténcias, um transdutor de pressao e um medidor de vazao massica. As posicoes
desses instrumentos na bancada experimental sao mostrados esquematicamente na Fig.
5.10.

Os termopares estao presentes nas linhas de entrada e saida do condensador e do
evaporador. Termoresisténcias do tipo P71 100 foram instaladas na linha de entrada do
medidor de vazao massica e na linha de succao do compressor. Devido a forma como foi
instalado o transdutor de pressao absoluta, este pode realizar medigoes tanto na entrada
do condensador quanto na entrada do evaporador. A posicao onde a tomada da pressao
sera efetuada depende das duas valvulas de bloqueio posicionadas em volta do transdutor

de pressao.

O transdutor de pressao, os termopares nas linhas de entrada dos trocadores de calor e
as termoresisténcias sao conectados a microcontroladores que atuam sobre as resisténcias
elétricas presentes no circuito de fluido refrigerante. Os microcontroladores, em conjunto
com os instrumentos de medi¢ao e com as resisténcias elétricas, garantem a estabilizacao

dos testes experimentais nas condigoes requeridas.

As medicoes de todos os termopares e do medidor de vazao massica foram também
realizadas pelo sistema de aquisicao de dados da bancada experimental. O controle
da vazao massica disponivel no circuito do fluido refrigerante é realizado manualmente,

através da especificacao da rotacao do compressor e da abertura da valvula de expansao.
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Figura 5.10: Equipamentos e instrumentos de medi¢ao instalados no circuito do fluido
refrigerante. (T) Termopar, (P) Transdutor de pressao.

5.3 Dissipadores de Calor

5.3.1 Descrigao

Nos testes experimentais dos evaporadores, € essencial que se tenha um dispositivo que
gere calor e que o transfira por conducgao ao evaporador avaliado. Portanto, os dissipadores
de calor tém como objetivo apenas transferir calor aos evaporadores durante a realizacao

dos testes experimentais.

O dissipador de calor instalado na bancada experimental, usualmente chamado de
veiculo de testes, possui caracteristicas que o assemelham a um processador com dois
nicleos de processamento encontrado em computadores pessoais. O dispositivo possui trées
resisténcias elétricas que podem trabalhar separadamente ou associadas. Desse modo, o
veiculo de testes propicia diversas condicoes de aquecimento. A superficie de aquecimento

do veiculo de testes compreende uma area superficial de 11 x 8 mm.

Duas resistencias elétricas correspondem aos nicleos de processamento enquanto que a
outra corresponde a memoria cache, conforme visto na Fig. 5.11. Este dissipador de calor
foi criado e cedido pela empresa fabricante de processadores Intel, e deve ser utilizado na

avaliacao dos evaporadores quando estes resfriam processadores.
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Figura 5.11: Resisténcias elétricas do dissipador de calor que representam os componentes
internos de um processador.

O dissipador de calor utilizado nos testes experimentais do evaporador que opera com
tubos de calor pode ser visto esquematicamente na Fig. 5.12. Este aparato foi criado com
o propésito de avaliar experimentalmente o evaporador que, na aplicacao aqui explorada,
deve ser acoplado a tubos de calor. As resisténcias elétricas tubulares (3) possuem o
papel de fornecer calor para o lugar onde o evaporador fica alocado (4), fazendo as vezes
da regiao de condensagao dos tubos de calor. Tais resisténcias elétricas possuem 6 mm

de diametro, assim como o diametro externo dos tubos de calor citados no capitulo 3.

O espacamento entre as resisténcias elétricas é a mesma presente na configuragao dos
tubos de calor. O bloco (2), onde as resisténcias foram inseridas, foi fabricado usando
aluminio como material e possui as dimensoes de 10 x22 x50 mm. O furo circular onde
o evaporador foi introduzido possui dois rasgos de chaveta que foram fabricados com o
intuito de facilitar a passagem dos fios dos termopares. Completando, o bloco externo
(1) garante todo o isolamento térmico do aparato, minimizando as perdas de calor para
o ambiente externo. Este bloco externo mostrado na Fig. 5.12 foi feito de poliuretano

expandido.

5.3.2 Instrumentos de Medicao e Controle

O veiculo de testes possui internamente 15 termoresisténcias para a medicao de
temperatura, depositadas na area superficial do dissipador de calor. Na medicgoes

das termoresisténcias, foi implementada no sistema de aquisicao de dados da bancada
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Figura 5.12: Desenho esquematico do dissipador de calor que faz as vezes dos tubos de
calor. (1) Bloco isolante, (2) Bloco de aluminio, (3) Resisténcia elétrica, (4) Evaporador.

¢

Figura 5.13: Termoresisténcias instaladas no veiculo de testes.



Bancada e Procedimento Experimental 80

experimental a técnica de medicao a quatro fios, garantindo maior exatidao nas medigoes.
As posigoes de todas as termoresisténcias presentes no dissipador de calor sao apresentadas

na Fig. 5.13. Todas as termoresisténcias estao representadas pela letra 7.

Para o fornecimento de energia elétrica ao veiculo de testes, é necessario o uso de
uma fonte de alimentacao varidvel. Logo, a taxa de dissipacao de calor é controlada

manualmente, através da tensao elétrica fornecida pela fonte de alimentagao.

Para a medicao da taxa de dissipacao de calor do equipamento em questao, mediram-se
a tensao e a corrente elétrica aplicadas pela fonte de alimentacao. Para a medicao
da corrente elétrica, novamente foi usada uma resisténcia elétrica de valor conhecido,
chamada usualmente de shunt. Através da queda de tensao elétrica gerada pelo shunt,
calcula-se a corrente elétrica que passa pelo dissipador de calor. Desta forma, é possivel
se obter a taxa de dissipacao de calor através do produto entre a tensao e a corrente
elétrica aplicadas pela fonte de alimentagao. Devido aos altos niveis de corrente elétrica
encontrados nesta aplicagao, nao foi possivel a conversao do sinal de corrente em sinal de

tensao elétrica diretamente pelo sistema de aquisi¢ao de dados.

Para a aquisicao dos sinais gerados pelas termoresisténcias e para o controle da
poténcia dissipada pelo veiculo de testes, terminais elétricos foram instalados numa placa
de silicio onde o dissipador de calor se encontra. A Fig. 5.14 descreve esquematicamente

a placa com o veiculo de testes e com os terminais de medi¢ao e controle.

7 .
de calor [termperaturas] g aquisi¢ao
I' de dados
I Medigdo da corrente
Placa de silicio
— Medigio
da tensdo

Fonte de alimentagdo 60 V

Figura 5.14: Medicoes e controle do veiculo de testes.

Com relagao ao dissipador de calor que simula os tubos de calor, as resisténcias
elétricas sao controladas através da variagao da tensao elétrica disponibilizada por um

transformador. Para isso, tais resisténcias elétricas sao necessariamente alimentadas por
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corrente elétrica alternada.

A poténcia dissipada pelas duas resisténcias elétricas é medida através de um
transdutor de poténcia, gerando sinais de tensao que sao adquiridos pelo sistema de
aquisicao de dados da bancada experimental. O fato de ser usada corrente do tipo
alternada na alimentacao das resisténcias elétricas torna viavel a medicao direta da
potencia dissipada, ao contrario do veiculo de testes que é alimentado por corrente do tipo
continua. O controle da poténcia dissipada pelo dissipador de calor é feito manualmente,

através da tensao elétrica fornecida as resisténcias elétricas.

Finalizando, quatro termopares do tipo T, de bitola 36 AW, foram instalados
diretamente na superficie do evaporador. Cada rasgo de chaveta possibilitou que os fios

de dois termopares passassem em direcao ao sistema de aquisicao de dados.

5.4 Sistema de Aquisicao de Dados

Os sinais gerados pelos instrumentos de medicao que fazem parte da bancada
experimental precisam ser coletados por um sistema de aquisicao de dados. A bancada
possui um sistema de aquisicao de dados do fabricante National Instrumensts, conhecido
por SCXI (High-Performance Signal Conditioning).

Este sistema consiste numa estrutura de suporte que aloca diversos modulos de
condicionamento de sinais elétricos que amplificam, filtram, isolam e multiplexam sinais
analdgicos vindos dos transdutores utilizados. Dessa maneira, cada transdutor possui um
préprio médulo de condicionamento de sinais, de acordo com a natureza do sinal elétrico
(sinal de tensao, sinal de corrente, resisténcias a quatro fios, etc). O sistema de aquisigdo

SCXI é recomendado para medicoes que requerem uma alta taxa de aquisicao.

Completando, para a aquisicao dos sinais no computador, foi instalada uma placa de
conversao de sinal analdgico-digital de 16 bits, com uma taxa de aquisicao de 1,25x10°

amostras por segundo, garantindo uma grande acuracia com altas taxas de aquisicao.

O tratamento dos sinais elétricos dos instrumentos de medicao, o controle das
resisténcias elétricas e o controle do acionamento dos ventiladores foram realizados pelo
software de aquisicao de dados Labview, promovendo uma programacao grafica com a
mesmo desempenho e flexibilidade de uma linguagem de programacao comum. FEsta
ferramenta se encontra disponivel para testes, medicoes, aquisicao de dados, analise e

controle de equipamentos.

As interfaces graficas do programa podem ser vistas nas figuras a seguir. A
configuragao dos testes, as medicoes presentes no circuito do ar e o diagrama de bloco do

programa sao mostradas, respectivamente, na Figs. 5.15, 5.16 e 5.17.
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Figura 5.15: Interface gréafica do controle no programa de aquisi¢ao de dados.
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Figura 5.16: Interface grafica das medigoes do circuito do ar no programa de aquisicao de
dados.
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Figura 5.17: Interface grafica do diagrama de bloco do programa de aquisicao de dados.

O programa de aquisicao de dados permite que seja imposta a freqiiéncia com que
as medigoes de todos os instrumentos devem ocorrer. Tendo isso em vista, foi arbitrada
uma freqiiéncia de aproximadamente 3 Hz. Logo, a cada segundo, foram realizadas 3
medicoes distintas do mesmo instrumento. Apéds a estabilizacao dos testes, as medigoes

foram adquiridas num intervalo de 15 minutos.

5.5 Procedimento Experimental

O procedimento experimental usado no levantamento dos dados experimentais segue
etapas que serao descritas a seguir. Inicialmente, toda parte elétrica da bancada
experimental é ligada e as portas de acesso sao monitoradas para garantir que nao haja
vazamento de ar para o ambiente externo. Posteriormente, é escolhida a configuracao dos
bocais adequados a vazao volumétrica do ar e o valor zero dos transdutores de pressao
diferenciais e do medidor de vazao massica sao estabelecidos. Com o pleno funcionamento
do sistema de aquisicao de dados, os ventiladores sao ligados e a vazao volumétrica do
ar é controlada pela fonte de alimentacao variavel. A temperatura do ar a montante do

condensador é definida no software Labview e o banho termostatico é ligado.

Depois do funcionamento do circuito do ar, parte-se agora para o ligamento do circuito
do fluido refrigerante. A abertura e fechamento das valvulas de bloqueio sao realizados
de acordo com o tipo de trocador de calor testado. Em seguida, o compressor é ligado e

todos os microcontroladores sao ajustados. Um microcontrolador controla a pressao do
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Tabela 5.1: Critérios de estabilizacao das variaveis presentes nos testes experimentais

Variavel ‘ Desvio em relagao ao valor nominal

Vv +5%
m 5%
Q +5%
P 1 1 kPa
T +0,5°C

fluido refrigerante na entrada do trocador de calor através do aquecimento no acumulador
de liquido. Este microcontrolador é ajustado numa pressao igual a pressao de saturacao
do trocador de calor. A temperatura do fluido refrigerante na entrada do trocador de
calor também é controlada, mantendo-se sempre 2 °C acima ou abaixo da temperatura
de saturacao, dependendo do tipo de trocador de calor. A temperatura na entrada do
compressor € ajustada sempre em 32 °C, enquanto que a temperatura na entrada do
medidor de vazao massica é ajustada sempre 5 °C acima da temperatura de saturacao.
A vazao maéssica do fluido refrigerante é entao controlada pelo ajuste da freqiiéncia do

compressor e pela abertura da valvula de expansao.

Sao necessarias 2 horas para a estabilizacao térmica da bancada experimental.
Considera-se que a estabilizacao térmica foi estabelecida quando todos os critérios citados
anteriormente foram alcangados. Tais critérios sao monitorados pelo sistema de aquisicao
de dados e pelos microcontroladores. Em seguida, o sistema de aquisicao de dados realiza
medig¢oes por um periodo de 15 minutos, obtendo aproximadamente 2700 medigoes para
cada instrumento de medigao. Todas as medigoes realizadas neste periodo sao salvas em

um arquivo de dados.

O processamento do arquivo de dados permite que se obtenha a média e o desvio
padrao das medicoes. Estas informagoes sao passadas a outro arquivo criado no software
FES, onde foram efetuados os cédlculos da andlise dos trocadores de calor, o calculo das

incertezas de medicao e a formacao dos graficos.

Para que todos os testes experimentais sejam devidamente estabelecidos como regime
permanente, varios critérios de estabilizacao foram aplicados. Estes critérios foram
estipulados de acordo com a norma ASHRAE 33 (2000) e com a experiéncia adquirida na
operacao da bancada experimental. A tabela 5.1 mostra os desvios aceitaveis das variaveis

de medicao.

Ainda, a norma ASHRAE 33 (2000) cita os seguintes critérios de estabilizagao para a

medicao das temperaturas presentes no circuito do ar:

e As medicoes de temperatura na secao a jusante da secao de testes nao pode variar

entre si mais do que 0,6 °C;
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e As medicoes de temperatura na secao a montante da secao de testes nao podem ser

diferentes da temperatura média da secao em mais do que 1,1 °C.



Capitulo 6

Resultados e Discussoes

Neste capitulo serao apresentados os resultados experimentais e numeéricos dos
trocadores de calor descritos anteriormente nos capitulos 3 e 4. Inicialmente,
serao apresentados os dados experimentais referentes aos condensadores aletados com
micro-canais. Em seguida, uma andlise do desempenho dos condensadores com meios
porosos e micro-canais serd realizada. Na sequiéncia, serao apresentados os resultados

numéricos e experimentais do evaporador acoplado a tubos de calor.

Os condensadores aletados com micro-canais, feitos de aluminio, foram inseridos na
secao de testes do circuito do ar na bancada experimental, para a avaliacao da transferéncia
de calor e da queda de pressao em cada protétipo. As caracteristicas das aletas ventiladas

foram variadas e analisadas através dos dados experimentais obtidos.

Da mesma forma, os condensadores com meios porosos utilizaram o circuito do ar
da bancada experimental, possibilitando a andlise dos parametros geométricos dos meios
porosos e a relagao do desempenho de um condensador aletado com os condensadores
com meios porosos. Este estudo deseja verificar a viabilidade do uso de meios porosos nas

condicoes de trabalho de um sistema de refrigeracao miniaturizado.

Completando os testes experimentais, o evaporador foi conectado ao dissipador de
calor que possui a mesma forma fisica dos tubos de calor apresentados no acoplamento do
sistema hibrido evaporador/tubos de calor. Estes testes experimentais tém como objetivo
avaliar o efeito da temperatura de evaporacao, da vazao massica de fluido refrigerante,
e da poténcia térmica fornecida ao evaporador no coeficiente global de transferéncia de
calor do evaporador. A validacao do modelo desenvolvido na definicao do comprimento
total do evaporador também foi realizada com o auxilio dos resultados obtidos na bancada
experimental. A andlise das incertezas de medicao foram realizadas, e suas etapas estao

descritas em detalhe no apéndice F.
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6.1 Condensadores Aletados com Micro-canais

Conforme ja foi dito, os condensadores miniaturizados com aletas ventiladas foram
avaliados na bancada experimental, sob varias condigoes. A descricao das condicoes de
cada teste pode ser vista na tabela 6.1 a seguir. Ao todo foram realizados testes com
nove condigoes diferentes, com a repeticao de cada condi¢ao. Portanto, foram realizados
dezoito testes experimentais para cada condensador aletados com micro-canais, resultando
num total de 108 testes.

Tabela 6.1: Condicoes dos testes experimentais dos condensadores aletados com
micro-canais.

Toona [°C] | Var [x1072 m?/s] | 1ivyes [kg/h] | Turent [°C]

45 1,4 0,40 25
45 2.3 0,40 25
45 3.3 0,40 25
45 1.4 0,47 25
45 2.3 0,47 25
45 3.3 0,47 25
90 14 1,05 50
90 2.3 1,05 50
90 3.3 1,05 50

Os ensaios experimentais foram realizados tanto com a intencao de verificar a
possibilidade do uso do aluminio na confeccao dos condensadores miniaturizados, como
de analisar a variagao dos dados geométricos das aletas ventiladas, a saber: altura,

comprimento e nimero de conjunto de aletas.

A influéncia da altura da aleta foi verificada através da comparacao entre os protétipos
A/B e C/D. Para a andlise do comprimento, deve-se comparar os condensadores A/F e
C/E, e para a andlise da quantidade de conjunto de aletas, B/C e A/D. Para a andlise
das caracteristicas geométricas das aletas ventiladas, optou-se por apresentar em destaque
os resultados obtidos com a temperatura de saturacao mantida em 90 °C. Os resultados

obtidos nas outras condigoes de teste serao descritos em seguida.

Os resultados referentes a queda de pressao podem ser vistos nas Figs. 6.1 e 6.2. As
caracteristicas de cada aleta estao descritas na tabela 3.1. Na Fig. 6.1, ao comparar o
condensador A com o condensador B, pode-se ver que o primeiro apresenta maior perda
de carga para todas as vazoes volumétricas do ar. Da mesma forma, o condensador
D apresentou maior queda de pressao que o condensador (), mostrando que a variagao
de altura das aletas de 5 mm para 7,5 mm reduz a queda de pressao ao longo dos

condensadores.

Para que se conheca a influéncia que a quantidade de conjunto de aletas possui sobre
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a queda de pressao do ar nos condensadores, deve-se notar que o condensador A gera
uma queda de pressao consideravelmente menor que o condensador D, assim como o
condensador B gera uma menor perda de carga que o condensador C. Portanto, fica claro
que a quantidade de conjunto de aletas influencia drasticamente na queda de pressao dos
protétipos. A queda de pressao foi menor nos condensadores com dois conjuntos de aletas

do que nos condensadores com apenas um conjunto de aletas.

Em relacao ao comprimento das aletas, pode-se verificar que o seu efeito na queda de
pressao praticamente inexiste, se comparar os dados dos condensadores A e F, na Fig.
6.2. Mas, ao se comparar os condensadores C' e E, nota-se que o condensador que possui
o maior comprimento das aletas, C, apresenta maior queda de pressao que o condensador
E. O fato de o condensador F' promover uma queda de pressao similar ao condensador A

gera o questionamento de que algo possa ter deformado as aletas do condensador F.
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Figura 6.1: Grafico da influéncia da altura das aletas e da quantidade de conjuntos de
aletas na queda de pressao dos condensadores aletados com micro-canais, para T,,q = 90
°C, Myer = 1,05 kg/h e Ty enr = 50 °C.

Foi notado que a queda de pressao ao longo dos condensadores possui relacao direta
com a area de face dos mesmos, por onde o ar escoa. Uma maior altura de aleta e dois
conjuntos de aletas geram uma maior area de passagem do ar, e como a vazao volumétrica
foi controlada em torno dos mesmos valores, uma menor velocidade média da corrente de
ar foi obtida. Esses menores niveis de velocidade fizeram com que se tenha uma menor

queda de pressao nos condensadores com maiores areas de face.

Nos condensadores com dois conjuntos de aletas, a velocidade média do ar em torno
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Figura 6.2: Grafico da influéncia do comprimento das aletas na queda de pressao dos
condensadores aletados com micro-canais, para Teong = 90 °C, 1tyer = 1,05 kg/h € Tor ent =
50 °C.

das aletas é baixa o suficiente para nao ser notado o efeito do acréscimo do comprimento
das aletas. Entretanto, para os condensadores com um conjunto de aletas, o acréscimo
do comprimento das aletas faz com que se obtenha um aumento na queda de pressao dos

condensadores.

Os resultados do fator de atrito dos protétipos em funcao do nimero de Reynolds
podem ser vistos nas Figs. 6.3 e 6.4. Fica claro nas duas figuras que o fator de atrito de
todos os condensadores diminui com o aumento do nimero de Reynolds. Ainda, percebe-se
na Fig. 6.3 que, para o mesmo numero de Reynolds, os condensadores que apresentam os
menores fatores de atrito sao os condensadores que possuem aletas com a maior altura.
Isto pode ser verificado através da relacao entre os condensadores A e B, e entre os

condensadores C e D.

Vendo os pontos experimentais dos condensadores B e C na Fig. 6.3, pode-se ver que
tais condensadores apresentam praticamente a mesma tendéncia. Este fato mostra que a
quantidade de conjunto de aletas nao exerce qualquer influéncia sobre o fator de atrito
dos condensadores testados. A mesma conclusao pode ser obtida pela anélise dos pontos

experimentais dos condensadores A e D.

Na Fig. 6.4, pode-se verificar que os valores do fator de atrito apresentados pelo

condensador C e pelo condensador E sao praticamente os mesmos. Considerando agora



Resultados e Discussoes 90

os valores do fator de atrito dos condensadores A e F, percebe-se de maneira inesperada
que o condensador F' apresenta maior fator de atrito, para o mesmo numero de Reynolds.
Estes dados reforcam a idéia de que as aletas do condensador F' possam ter sofrido algum

tipo de deformacao.
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Figura 6.3: Grafico da influéncia da altura das aletas e da quantidade de conjuntos de
aletas no fator de atrito dos condensadores aletados com micro-canais, para T,.,,q = 90
°C, 1yer = 1,05 kg/h € Ty ent = 50 °C.

Como foi estabelecida uma vazao volumétrica do ar constante para todos os testes
experimentais, a faixa dos numeros de Reynolds sao diferentes para cada protétipo,

conforme pode ser visto nos graficos das Figs. 6.3 e 6.4.

As Figs. 6.5 e 6.6 descrevem a taxa de troca de calor realizada pelos condensadores
para diferentes vazoes volumétricas do ar. Percebe-se que a taxa de transferéncia de calor

aumenta a medida que a vazao volumétrica do ar aumenta, conforme o esperado.

Para a andlise do efeito da altura das aletas, novamente se compararam os
condensadores A e B, e os condensadores C' e D. Como pode ser visto na Fig. 6.5, a
variacao da altura da aleta de 5 mm para 7,5 mm nao exerceu qualquer influéncia na
taxa de transferéncia de calor dos condensadores. Desse modo, conclui-se que a eficiéncia

das aletas ja atingiu o seu limite nos condensadores com menor altura das aletas.

Entretanto, pode-se constatar que ha uma influéncia da quantidade de conjunto de
aletas na taxa de troca de calor dos condensadores, através da comparacao dos pontos

experimentais dos condensadores de B e () e dos condensadores A e D. Os condensadores
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Figura 6.4: Gréfico da influéncia do comprimento das aletas no fator de atrito dos
condensadores aletados com micro-canais, para Tppnqg = 90 °C, 1. = 1,05 kg/h e
TaT,ent =50 °C.

que apresentam dois conjuntos de aletas realizam maiores transferéncias de calor do que

os condensadores com apenas um conjunto de aletas.

Na analise da Fig. 6.6, fica claro que o condensador A apresenta as maiores taxas
de troca de calor, seguido pelo condensadores C' e F. O condensador E apresentou as
menores taxas de troca de calor de todos os condensadores aletados testados. Isto prova
que um aumento do comprimento de aleta de 27 mm para 32 mm provoca um aumento

da taxa de transferéncia de calor, na faixa avaliada de vazao volumétrica do ar.

Conforme demonstrado pelos graficos das Figs. 6.5 e 6.6, o aumento do comprimento
das aletas dos condensadores faz com que a area disponivel para a transferéncia de calor
também aumente, possibilitando uma maior taxa de transferéncia de calor. Em relacao a
quantidade de conjunto de aletas, pode-se dizer que, apesar da velocidade média do ar ao
longo dos condensadores com dois conjuntos de aletas ser menor, para a mesma vazao, o
aumento da area superficial de troca de calor possibilitou que os condensadores com dois

conjuntos de aletas rejeitassem maiores taxas de calor para o ar.

O efeito do aumento da altura das aletas nao pode ser evidenciado nos testes
experimentais realizados. Isto ocorreu porque a reducao da velocidade média do ar e,
conseqiientemente, do coeficiente de transferéncia de calor, pode ser compensada com o

pequeno aumento de area nos condensadores com a maior altura de aletas.
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Figura 6.5: Grafico da influéncia da altura das aletas e da quantidade de conjuntos de
aletas na taxa de transferéncia de calor dos condensadores aletados com micro-canais,

para T onq = 90 °C, mer = 1,05 kg/h € Ty ent = 50 °C.
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Figura 6.6: Grafico da influéncia do comprimento das aletas na taxa de transferéncia de
calor dos condensadores aletados com micro-canais, para Teong = 90 °C, 1i,.cf = 1,05 kg/h
e Torent = 950 °C.
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As Figs. 6.7 e 6.8 mostram os graficos do coeficiente global de transferéncia de calor
U A.ona, na faixa de vazao volumétrica do ar arbitrada. Seguindo a mesma tendéncia dos
graficos mostrados nas Figs. 6.5 e 6.6, os valores dos coeficientes globais de transferéncia

de calor sao maiores para as maiores vazoes volumétricas do ar.

Como ja foi citado anteriormente nos graficos referentes a taxa de transferéncia de
calor, a variacao da altura das aletas nao pode ser percebida nos dados experimentais,
conforme visto na Fig. 6.7. No entanto, o efeito da quantidade de conjunto de aletas pode
ser claramente percebida ao se comparar os dados experimentais dos condensadores B/C
e A/D. Os condensadores com dois conjuntos de aletas obtiveram maiores coeficientes

globais de transferéncia de calor, para as mesmas vazoes volumétricas do ar.

Na Fig. 6.8, a influéncia do comprimento das aletas no coeficiente de transferéncia
de calor pode ser evidenciado devido ao fato dos condensadores A e (' apresentarem
maiores coeficientes de transferéncia de calor do que os condensadores F' e E. Portanto, o
aumento do comprimento das aletas acarretou em melhora da troca de calor entre o fluido

refrigerante R-600a e o ar.
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Figura 6.7: Grafico da influéncia da altura das aletas e da quantidade de conjuntos de
aletas no coeficiente global de transferéncia de calor dos condensadores aletados com
micro-canais, para T,.,qg = 90 °C, 1,er = 1,05 kg/h € Ty ent = 50 °C.

Como o parametro UA,,,q engloba todas a resisténcias térmicas com suas respectivas
areas de transferéncia de calor, era esperado que o aumento do coeficiente global de
transferéncia de calor tivesse sido observado no aumento do comprimento das aletas.

A anélise feita sobre a quantidade de conjunto de aletas também mostra que, para os
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Figura 6.8: Grafico da influéncia do comprimento das aletas no coeficiente global de
transferéncia de calor dos condensadores aletados com micro-canais, para T,,,q = 90 °C,
Myef = 1,00 kg/h € Ty ent = 50 °C.

protétipos com dois conjuntos de aletas, o aumento de area teve uma influéncia mais forte
na troca de calor do que na reducao do coeficiente médio de transferéncia de calor do ar

nas aletas.

Entretanto, o mesmo nao pode ser dito sobre a influéncia da altura das aletas
na transferéncia de calor, ja que o aumento da area superficial apenas compensou a

diminuicao do coeficiente de transferéncia de calor do ar ao longo das aletas.

A anélise do fator de Colburn de transferéncia de calor, para os prototipos aletados
com micro-canais pode ser visto nas Figs. 6.9 e 6.10. Assim como para o fator de
atrito, os valores do fator de Colburn decrescem com o aumento do niimero de Reynolds.
Comparando os condensadores A/B e C'/D, é visto que os condensadores B e C possuem
um decaimento mais acentuado dos valores do fator de Colburn. Tal constatacao mostra

que o aumento da altura das aletas acarretaram na diminuicao dos valores do fator de
Colburn.

De maneira semelhante, ao se comparar os condensadores B/C e A/ D, verifica-se que
a quantidade de conjunto de aletas também influi significamente no fator de Colburn. A
tendéncia dos pontos experimentais mostra um decaimento maior nos condensadores A
e B do que nos condensadores C' e D. Desse modo, o uso de dois conjuntos de aletas

acarreta em menores valores do fator de Colburn.
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A influéncia do comprimento das aletas no fator de transferéncia de calor de Col-
burn pode ser visto na Fig. 6.10. A proximidade de todos os pontos experimentais
dos condensadores mostra que nao h&a influéncia do comprimento das aletas sobre o

comportamento do fator de Colburn.

0,015 T T T T T T T T
| e A 5mm;32mm;2 |
®B 75mm;32mm;2
B AC 75mm;32mm; 1 |
0,013 » D 5mm; 32 mm; 1
,%\ . |
0,011} N L\i\ i
N TR -
e~ - \ \{\:\\\\\ i
\\! \-LIT \\\\ T\%\\\\
0,009} . \%X ~— *q‘ i
0,007 - —
O 005 L | L | | | I | | L | L
200 400 600 800 1000 1200 1400 1600

Re

Figura 6.9: Grafico da influéncia da altura das aletas e da quantidade de conjuntos de
aletas no fator de Colburn dos condensadores aletados com micro-canais, para T,.,q = 90
°C, 1yey = 1,05 kg/h € Ty ent = 50 °C.

Para o mesmo nimero de Reynolds, protdtipos que tém os maiores diametros
hidraulicos, ou seja, dois conjuntos de aletas ou maior altura das aletas, possuem menores
niveis de velocidade do ar ao longo das aletas. Adicionalmente, uma menor velocidade
presente nas aletas faz com que o coeficiente de transferéncia de calor do ar seja menor
para os protétipos que possua os maiores diametros hidraulicos. Portanto, o fato dos
valores do fator de Colburn serem menores para os protétipos com a maior altura de
aleta e com dois conjuntos de aletas mostra que o aumento do diametro hidraulico dos
condensadores gera uma diminuicao do coeficiente de transferéncia de calor por conveccao
do ar. No entanto, o aumento da area superficial de troca de calor nos prototipos com
maior diametro hidraulico compensa o aumento da resisténcia térmica de conveccao no
lado do ar, como ja pode ser evidenciado nas Figs. 6.7 e 6.8. A variacao do comprimento
das aletas nao acarreta na variacao dos niveis de velocidade do ar nos condensadores.
Desse modo, nao ha a reducao do coeficiente de transferéncia de calor do ar, conforme
evidenciado na Fig. 6.10, mas ha o aumento da area de troca de calor que faz com
que os condensadores com maior comprimento das aletas apresentem melhor desempenho

térmico.
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Figura 6.10: Grafico da influéncia do comprimento das aletas no fator de Colburn dos
condensadores aletados com micro-canais, para Teong = 90 °C, 1ityer = 1,05 kg/h e Tor ent =
50 °C.

As Figs. 6.11 e 6.12 descrevem a poténcia de bombeamento imposta pelos ventiladores
sobre os protétipos, em funcao do coeficiente global de transferéncia de calor. Estes
graficos permitem que seja feita a analise do desempenho dos condensadores referentes
a queda de pressao e a troca de calor, no mesmo grafico. Com isso, é possivel que se
opte pelo condensador que alie boa transferéncia de calor com baixa queda de pressao do

escoamento de ar.

Os dados experimentais dos condensadores A, B, C' e D na Fig. 6.11 mostram que o uso
de aletas com maior altura é recomendével porque exige menor poténcia de bombeamento

para os mesmos coeficientes globais de transferéncia de calor.

O mesmo pode ser dito sobre o uso de dois conjuntos de aletas. Os condensadores
C' e D, que apresentam apenas um conjunto de aletas, requerem maiores poténcias de
bombeamento do que os condensadores A e B, mostrando que o uso de dois conjuntos de

aletas deve ser implementado na aplicacao final dos trocadores de calor miniaturizados.

O grafico da Fig. 6.12 descreve as poténcias de bombeamento dos condensadores
para os diferentes comprimentos de aletas. Conforme pode ser visto na Fig. 6.12;, a
implementacao de aletas com maior comprimento possibilita uma menor poténcia de

bombeamento, sem restringir a capacidade de transferéncia de calor dos condensadores.

Tais constatacoes mostram que o aumento da area de troca de calor, promovida pelo
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Figura 6.11: Grafico da influéncia da altura das aletas e da quantidade de conjuntos
de aletas na poténcia de bombeamento requerida pelos condensadores aletados com
micro-canais, para Ti.,q = 90 °C, 1,er = 1,05 kg/h € T4y ent = 50 °C.
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uso de dois conjuntos de aletas, fez com que a rejeicao de calor dos condensadores
fosse maior, reduzindo ainda a queda de pressao ao longo dos mesmos. A variagao
desta caracteristica geométrica possibilita que seja realizada uma melhora no desempenho
térmico e hidraulico dos condensadores, através do aumento do coeficiente global de
transferéncia de calor do condensador e da diminuicao da queda de pressao do escoamento
de ar. Apesar do aumento da altura das aletas nao exercer qualquer efeito sobre o
coeficiente global de transferéncia de calor, a reducao da queda de pressao promovida
por essa alteracao faz com que esta mudanca deva ser implementada no projeto final dos

condensadores aletados com micro-canais.

No referente ao comprimento das aletas, percebeu-se que o aumento do comprimento
das aletas gera um aumento do desempenho térmico do condensador, mas possui uma
maior queda de pressao associada a mudanca. No entanto, os graficos da Fig. 6.12
mostram, através da comparagao entre os prototipos A/F e C'/E, que a melhora na troca
de calor de um condensador com maior comprimento de aletas predominou sobre a queda
no desempenho hidraulico dos protétipos. Logo, pode-se afirmar que o condensador B
teve o melhor desempenho de todos os protétipos avaliados, por possuir a maior altura,

o maior comprimento e dois conjuntos de aletas.

As Figs. 6.13 a 6.24 apresentam os graficos dos condensadores aletados com
micro-canais para os mesmos parametros de andlise, nas condigoes referentes a
temperatura de condensacao de 45 °C, temperatura do ar na entrada dos condensadores
igual a 25 °C, e vazbes massicas do fluido refrigerante de 0,40 kg/h. Os testes
experimentais com vazao massica de 0,47 kg/h apresentaram resultados similares aos

testes realizados com vazao maéssica de 0,40 kg/h e, por isso, estdo presentes no apéndice

G.

Assim como nos testes experimentais referentes a temperatura de condensacao de 90
°C, as caracteristicas geométricas das aletas tiveram fortes influéncias na queda de pressao
e no fator de atrito dos condensadores. Pode ser claramente evidenciado nas Figs. 6.13,
6.14, G.1 e G.2 que o aumento da area de passagem do ar provocada pelo aumento da
altura das aletas e pelo uso de dois conjuntos de aletas diminui a perda de carga ao longo
dos protétipos. O aumento do comprimento das aletas também resulta em uma queda de

pressao adicional ao escoamento de ar.

Nos gréaficos do fator de atrito em funcao do nuimero de Reynolds das Figs. 6.15,
6.16, G.3 e G.4, nota-se que os valores do fator de atrito dependem apenas da altura e
do comprimento das aletas, como ja havia sido evidenciado nos resultados anteriores. A
quantidade de conjuntos de aletas exerceu pouca influéncia nos valores do fator de atrito

dos protétipos.

Em relacao a taxa de transferéncia de calor e ao coeficiente global de transferéncia
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de calor, todos os condensadores apresentaram valores muito préximos, conforme pode
ser visto nas Figs. 6.17, 6.18, G.5, G.6, 6.19, 6.20, G.7 e G.8. Portanto, para os testes
avaliados nas condicoes referentes a temperatura de saturacao de 45 °C, a combinacao dos
efeitos do aumento da &area superficial de troca de calor e da diminuicao da resisténcia

térmica do lado do ar pouco afetou a capacidade dos condensadores em rejeitar calor.

Através dos graficos das Figs. 6.21, 6.22, G.9 e G.10, percebe-se novamente que a
altura das aletas e a quantidade de conjunto de aletas sao as caracteristicas geométricas
que influenciam os valores do fator de transferéncia de calor de Colburn, assim como nos

resultados relacionados a temperatura de condensacao de 90 °C.

Nas Figs. 6.23, 6.24, G.11 e G.12 referentes a poténcia de bombeamento aplicada sobre
os condensadores, fica claro que a variagao da altura das aletas e da quantidade de conjunto
das aletas interferem no desempenho térmico e hidraulico dos protétipos. Por outro lado,
a variacao do comprimento das aletas apresentou pouca influéncia sobre a poténcia de
bombeamento nos condensadores, para o mesmo coeficiente global de transferéncia de
calor. Novamente, o condensador B foi o protétipo que apresentou o melhor desempenho,

de todos os condensadores avaliados.

O gréfico da comparacao da taxa de transferéncia de calor do lado do ar e do lado
do fluido refrigerante pode ser visto na Fig. 6.25. Foram considerados apenas os testes
experimentais onde foi encontrado, na saida dos condensadores, fluido refrigerante no
estado sub-resfriado. A diferenca da taxa de transferéncia de calor dos dois fluidos ficou
na faixa 4+ 10 %.

As principais fontes de discrepancia se devem as imprecisoes na medi¢ao da vazao
massica do fluido refrigerante e as perdas de calor pelas paredes do tinel de vento. Apesar
das paredes do circuito do ar terem sido cuidadosamente isoladas com la de rocha, a grande
area superficial resultam em perdas de calor que nao podem ser evitadas. A magnitude
das discrepancias encontradas nos testes experimentais condizem com o estudo elaborado

por Trutassanawin et al. (2006).

Os testes experimentais mostraram que o uso do material aluminio na confeccao
dos condensadores miniaturizados alia bom desempenho térmico com pequeno peso.
Nas temperaturas de saturacao de 90 e 45 °C, os condensadores obtiveram taxas de

transferéncia de calor em torno de 80 e 45 W, respectivamente.

Para uma das aplicacoes finais do sistema miniaturizado que tem a temperatura de
evaporacao de 10 °C, temperatura de condensagao de 45 °C, capacidade de refrigeragao
de 30 W, com o consumo do compressor em 14 W, os condensadores aletados com
micro-canais conseguem rejeitar o calor necessario para o pleno funcionamento do ciclo

de refrigeragao por compressao mecanica de vapor.
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Figura 6.13: Gréfico da influéncia da altura das aletas e da quantidade de conjuntos de

aletas na queda de pressao dos condensadores aletados com micro-canais, para T,.,q = 45
°C, Myper = 0,40 kg/h e Ty ent = 25 °C.
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Figura 6.14: Grafico da influéncia do comprimento das aletas na queda de pressao dos
condensadores aletados com micro-canais, para Tpong = 45 °C, 1myer = 0,40 kg/h € Ty ent =
25 °C.
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Figura 6.15: Grafico da influéncia da altura das aletas e da quantidade de conjuntos de

aletas no fator de atrito dos condensadores aletados com micro-canais, para T4

°C, ityer = 0,40 kg/h e Typen = 25 °C.
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Figura 6.16: Gréfico da influéncia do comprimento das aletas no fator de atrito dos
condensadores aletados com micro-canais, para Tyong = 45 °C, 1iyer = 0,40 kg/h € Tor ent =

25 °C.
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Figura 6.17: Grafico da influéncia da altura das aletas e da quantidade de conjuntos de
aletas na taxa de transferéncia de calor dos condensadores aletados com micro-canais,
para Teong = 45 °C, 1iyer = 0,40 kg/h € Ty ent = 25 °C.
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Figura 6.18: Gréfico da influéncia do comprimento das aletas na taxa de transferéncia
de calor dos condensadores aletados com micro-canais, para Topng = 45 °C, m,p = 0,40
kg/h e Torent = 25 °C.
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Figura 6.19: Grafico da influéncia da altura das aletas e da quantidade de conjuntos
de aletas no coeficiente global de transferéncia de calor dos condensadores aletados com
micro-canais, para Teong = 45 °C, ey = 0,40 kg/h € Ty ent = 25 °C.
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Figura 6.20: Grafico da influéncia do comprimento das aletas no coeficiente global de
transferéncia de calor dos condensadores aletados com micro-canais, para T,,,q = 45 °C,
Myep = 0,40 kg/h € Ty ent = 25 °C.
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Figura 6.21: Grafico da influéncia da altura das aletas e da quantidade de conjuntos de

aletas no fator de Colburn dos condensadores aletados com micro-canais, para T,.,q = 45
°C, niyer = 0,40 kg/h € Ty ent = 25 °C.
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Figura 6.22: Grafico da influéncia do comprimento das aletas no fator de Colburn dos
condensadores aletados com micro-canais, para Tyong = 45 °C, 1iyer = 0,40 kg/h € Tor ent =
25 °C.
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Figura 6.23: Grafico da influéncia da altura das aletas e da quantidade de conjuntos
de aletas na poténcia de bombeamento requerida pelos condensadores aletados com
micro-canais, para T,,,q = 45 °C, 1yer = 0,40 kg/h € Topent = 25 °C.
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Figura 6.24: Gréfico da influéncia do comprimento das aletas na poténcia de bombeamento
requerida pelos condensadores aletados com micro-canais, para Typnqg = 45 °C, 1y = 0,40
kg/h € Tarent = 25 °C.
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Figura 6.25: Grafico da taxa de transferéncia de calor obtida pelo lado do ar e pelo lado
do fluido refrigerante nos condensadores aletados com micro-canais.

6.2 Condensadores Porosos com Micro-canais

Os testes experimentais dos condensadores com meios porosos metalicos tém como
objetivo analisar a influéncia das caracteristicas dos meios porosos na queda de pressao
e na transferéncia de calor dos condensadores, e também comparar o desempenho dos

protétipos que possuem meios porosos com um prototipo que possui aletas.

Conforme ja havia sido citado, foram criados trés diferentes condensadores com meios
porosos, para que os efeitos do niimero de poros e da porosidade fossem avaliados. As
condigcoes dos ensaios experimentais sao as mesmas apresentadas na tabela 6.1 para
os condensadores aletados com micro-canais. Como cada condigdo experimental foi
duplicada, tém-se dezoito testes experimentais para cada um dos trés condensadores,

resultando no total de 72 testes.

Para a andlise da influéncia do nimero de poros nos resultados experimentais,
devem-se comparar os condensadores A e B, que possuem numeros de poros de 20
PPI e 10 PPI, respectivamente. Para a andlise da influéncia da porosidade, deve-se
comparar os condensadores B e C, que possuem porosidades de 89,30 % e 94,70
%, respectivamente. Ainda, a influéncia do tamanho de poro pode ser analisada
comparando-se os condensadores B e (), que possuem o mesmo numero de poros e
porosidades diferentes. Como a porosidade de C' é maior do que a de B, e ambos tém o

mesmo numero de poros, o poro em C' é maior do que o poro em B.
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Os resultados da queda de pressao ao longo dos condensadores em funcao da vazao
volumétrica do ar pode ser visto no grafico da Fig. 6.26. Através desse gréfico, ficam
claros os efeitos que o niimero de poros e a porosidade exercem sobre a queda de pressao
nos condensadores. Percebe-se, comparando o condensador A com o condensador B,
que o primeiro possui maior queda de pressao. Realizando o mesmo procedimento para
os condensadores B e () nota-se agora que o condensador B realiza uma restricao ao
escoamento levemente maior do que o condensador C. E visto ainda que a queda de pressao
nos meios porosos aumenta quase que linearmente com o aumento da vazao volumétrica
do ar. Esta dependéncia quase linear entre a queda de pressao e a vazao volumétrica do

ar possibilitou a estimativa da permeabilidade dos meios porosos metalicos.

Os meios porosos com menor porosidade e maior nimero de poros possuem mais
obstéaculos tortuosos que dificultam a passagem do ar. Desta forma, a queda de pressao

nesses meios POrosos tende a ser mais severa.

Assim, tanto o numero de poros como a porosidade influem na queda de pressao ao
longo dos condensadores. A queda de pressao foi maior para os condensadores com mais
nimero de poros e com menor porosidade. A queda de pressao tende a diminuir para
os condensadores com menor nimero de poros e com maior porosidade. E importante
lembrar que todos os condensadores possuem a mesmas dimensoes de largura e altura.

Logo, a area de face de todos os protétipos é a mesma.
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Figura 6.26: Gréfico da influéncia do numero de poros e da porosidade na queda de
pressao dos condensadores com meios porosos, para Tionq = 90 °C, 1i.cr = 1,05 kg/h e
Tar,ent =50 °C.
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A Fig. 6.27 mostra os valores do fator de atrito dos condensadores para diversos
numero de Reynolds. Nota-se, assim como nos graficos referentes a queda de pressao, que o
numero de poros exerce grande influéncia nos valores do fator de atrito dos condensadores.
O condensador A, que possui mais numero de poros, apresentou maiores valores do fator
de atrito do que os condensadores B e (, com menos nimero de poros. Na analise do
efeito da porosidade sobre o fator de atrito, vé-se que o condensador B, que possui a
porosidade de 89,30 %, apresenta maiores fatores de atrito do que o condensador C' que

possui 94,70 % de porosidade.

Ainda, pode-se dizer que a variagao do nimero de poros, de 10 para 20 PPI, foi mais
determinante na avaliacao do desempenho hidraulico nos condensadores do que a variacao
da porosidade, de 94,70 % para 89,30 %.
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Figura 6.27: Grafico da influéncia do nimero de poros e da porosidade no fator de atrito

dos condensadores com meios porosos, para T,.,q = 90 °C, 1i.ef = 1,05 kg/h € Ty ent = 50
°C.

A influéncia do nimero de poros e da porosidade na taxa de transferéncia de calor
pode ser vista nos graficos da Fig. 6.28. O grafico desta figura representa a taxa de
transferéncia de calor, em funcao da vazao volumétrica do ar. Conforme visto no grafico,
a taxa de transferéncia de calor aumenta com o aumento da vazao volumétrica do ar.
Na comparagdo dos condensadores A/B, pode-se perceber que o condensador A possui
maiores taxas de transferéncia de calor do que o condensador B, logo, a diminui¢ao do

nimero de poros acarreta na diminuicao do calor transferido pelos protétipos.

Na analise do efeito da porosidade na taxa de transferéncia de calor, notou-se que o
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condensador B, com menor porosidade, apresentou maiores taxas de transferéncia de calor
do que o condensador C. Portanto, a reducao da porosidade dos meios porosos promove

uma melhora na troca de calor desses materiais.
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Figura 6.28: Grafico da influéncia do nimero de poros e da porosidade na taxa de
transferéncia de calor dos condensadores com meios porosos, para T.,,q = 90 °C,
Myer = 1,05 kg/h e Thy ene = 50 °C.

A Fig. 6.29 mostra o gréafico dos coeficientes globais de transferéncia de calor, para a
faixa de vazao volumétrica do ar estabelecida pela bancada experimental. De maneira
semelhante ao grafico da Fig. 6.28, os coeficientes globais de transferéncia de calor
aumentam com o aumento da vazao volumétrica do ar. Ainda, o condensador A que
possui 0 meio poroso com mais nimero de poros e com a menor porosidade obteve os
maiores coeficientes globais de transferéncia de calor, mostrando que o niimero de poros

tem grande influéncia no desempenho térmico dos condensadores com meios porosos.

Os dados experimentais dos condensadores B e (' mostram que o primeiro possuiu
maiores coeficientes globais de transferéncia de calor, deixando claro que a variagao da
porosidade de 94,70 % para 89,30 % contribuiu para o melhor desempenho térmico do

protétipo B.

Em relacao ao fenomeno de transferéncia de calor em condensadores porosos, pode-se
afirmar que o aumento do nimero de poros e a reducao da porosidade acarretam numa

maior area superficial de troca de calor, para o mesmo volume.

O aumento do nimero de poros para uma mesma porosidade acarreta em uma maior
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area superficial de troca de calor entre a matriz sélida e o ar. J& a reducao da porosidade
para um mesmo numero de poros, embora resulte em uma menor area superficial de
troca de calor, fornece um maior volume de material sélido. Este maior volume, para as
geometrias aqui analisadas, se torna mais vantajoso para a troca de calor devido ao fato de
fornecer caminhos com menor resisténcia térmica, para que o calor seja transferido da base
dos micro-canais para a superficie porosa em contato com o ar. Logo, os meios porosos
com mais nimeros de poros e menor porosidade apresentaram os maiores coeficientes

globais de transferéncia de calor e, conseqlientemente, as maiores taxas de transferéncia

de calor.
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Figura 6.29: Grafico da influéncia do nimero de poros e da porosidade no coeficiente
global de transferéncia de calor dos condensadores com meios porosos, para T,,,q = 90
°C, 1yer = 1,05 kg/h € Ty ent = 50 °C.

O grafico do fator de Colburn em fungao do nimero de Reynolds pode ser visto na
Fig. 6.30. Através deste grafico, pode-se perceber que os valores do fator de transferéncia
de calor de Colburn decrescem a medida que os valores do nimero de Reynolds crescem.
Pode-se perceber através da tendeéencia dos dados experimentais que, para um mesmo
numero de Reynolds, o condensador A apresenta o maior fator de Colburn, seguido dos

condensadores B e C.

Portanto, os pontos experimentais mostram que tanto o nimero de poros como a
porosidade afetam o comportamento dos valores do fator de Colburn apresentado pelos
condensadores. Conclui-se que o aumento do numero de poros com a reducao da

porosidade acarretam no aumento da performance térmica dos protétipos.
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Figura 6.30: Gréfico da influéncia do nimero de poros e da porosidade no fator de Colburn
dos condensadores com meios porosos, para T o,q = 90 °C, 1iv.cr = 1,05 kg/h € Tar ent = 50
°C.

A Fig. 6.31 a seguir mostra o grafico da coeficiente global de transferéncia de calor em
funcao da poténcia de bombeamento requerida pelos condensadores. Pode-se ver que, para
um mesmo coeficiente global de transferéncia de calor, os condensadores A e B apresentam
poténcias de bombeamento muito proximas. Apenas para coeficientes de transferéncia
de calor mais elevados o condensador A se mostra mais eficiente do que o condensador
B, requerendo poténcias de bombeamento mais baixas. Para uma mesma poténcia de
bombeamento, o condensador A é o que apresenta maior coeficiente de transferéncia de

calor.

O meio poroso do condensador A, com maior nimero de poros, opera com uma
transferéncia de calor mais eficiente, mas com maior queda de pressao associada.
Desse modo, a variacao do nimero de poros nao trouxe beneficios ao desempenho

termo-hidraulico dos condensadores porosos metalicos.

Ao se analisar a tendéncia dos dados experimentais dos condensadores B e C, nota-se
que o condensador B possui menor poténcia de bombeamento, para o mesmo coeficiente
global de transferéncia de calor. Portanto, a diminuicao da porosidade acarretou numa

melhora do desempenho dos condensadores avaliados.

O grafico da Fig. 6.31 descreve ainda a poténcia de bombeamento requerida pelo
condensador aletado descrito no capitulo 3. Através dos resultados experimentais,

chega-se a conclusao que o condensador aletado teve melhor desempenho devido ao fato
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de possuir maior coeficiente global de transferéncia de calor, para uma mesma poténcia de
bombeamento. Logo, o condensador aletado possibilita que seja retirada uma determinada
taxa de troca de calor a uma vazao volumétrica do ar mais baixa que os condensadores
com meios porosos. Com esses resultados, pode-se concluir que o uso de meios porosos
metalicos no condensador de um sistema de refrigeracao miniaturizado nao se mostrou

uma solucao viavel para os parametros aqui analisados.
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Figura 6.31: Grafico da influéncia do nimero de poros e da porosidade na poténcia de
bombeamento requerida pelos condensadores com meios porosos, para T.,,q = 90 °C,

Myer = 1,05 kg/h e Ty ene = 50 °C.

As Figs.

novamente nas seguintes condicoes: temperatura de condensacao de 45 °C, vazoes massicas

6.32 a 6.37 apresentam os graficos dos condensadores porosos metalicos,

do fluido refrigerante de 0,40 kg/h, e temperatura de entrada do ar de 25 °C. Os testes
experimentais dos condensadores porosos com a vazao massica do fluido refrigerante
de 0,47 kg/h sado encontrados no apéndice G e possibilitam conclusées similares aos

resultados dos testes com vazao maéssica de 0,40 kg/h.

Como pode ser visto nas Figs. 6.32 e G.13, os dados experimentais dos testes realizados
na temperatura de condensacao de 45 °C apresentam a mesma tendéncia, em relagao a
queda de pressao, que os testes feitos na temperatura de condensagao de 90 °C. Novamente,
pode-se ver o efeito que o nimero de poros e a porosidade provocam na perda de carga
dos condensadores com meios porosos. Os condensadores que possuem o0 maior nimero
de poros e a menor porosidade obtiveram maior queda de pressao ao longo dos meios

POTrosOs.



Resultados e Discussoes 113

Assim como os dados relativos a queda de pressao, os valores do fator de atrito mostram
as mesmas tendeéncias discutidas anteriormente. Nos graficos das Figs. 6.33 e G.14, o
nimero de poros e a porosidade influem diretamente nos valores do fator de atrito dos
condensadores com meios porosos. Nota-se que o aumento do niimero de poros e a redugao

da porosidade acarretam em maiores fatores de atrito dos meios porosos metalicos.

A taxa de transferéncia de calor e o coeficiente global de transferéncia de calor dos
condensadores com meios porosos, na temperatura de condensacao de 45 °C, podem
ser vistos nas Figs. 6.34, G.15, 6.35 e G.16. Nestes graficos, pode-se ver que os
pontos experimentais se apresentaram préximos uns dos outros. Pode-se perceber, no
entanto, que para um mesmo numero de poros, o condensador com maior porosidade
(poros maiores) apresenta menor transferéncia de calor do que o condensador com menor

porosidade.

Os resultados referentes aos valores do fator de Colburn podem ser vistos nas Figs. 6.36
e G.17. Observa-se que a dependéncia do fator de Colburn com o nimero de Reynolds
¢ mais acentuada para o condensador A, que possui uma maior quantidade de poros
por unidade de volume. Ainda, para condensadores com o mesmo numero de poros por
unidade de volume, aquele com poros menores (menor porosidade) apresenta valores do

fator de Colburn mais elevados.

Os coeficientes globais de transferéncia de calor, em funcao da poténcia de
bombeamento aplicada pelo ventiladores, pode se visto nas Figs. 6.37 e G.18. Como
nos testes realizados com a temperatura de condensacao de 90 °C, o condensador aletado
teve melhor desempenho do que todos os prototipos com meios porosos metalicos. Tais
testes experimentais reforcam a conclusao que o uso dos meios porosos como mecanismo
de intensificacao da transferéncia de calor nao deve ser aplicado em condensadores de um

sistema de refrigeracao miniaturizado.

Finalizando, a Fig. 6.38 mostra a comparacao entre a taxa de transferéncia de calor
efetuada pelo balanco de energia do lado do ar e do fluido refrigerante. Novamente,
obteve-se um desvio de + 10 %. As razoes responsaveis pela diferenga nos cédlculos da

taxa de transferéncia de calor ja foram citadas anteriormente.
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Figura 6.32: Gréfico da influéncia do numero de poros e da porosidade na queda de

pressao dos condensadores com meios porosos, para Tionq = 45 °C, 1.y = 0,40 kg/h e
Tar,ent =25 °C.
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Figura 6.33: Grafico da influéncia do niimero de poros e da porosidade no fator de atrito
dos condensadores com meios porosos, para Tyonq = 45 °C, iy = 0,40 kg/h e Ty ene = 25

°C.
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Figura 6.34: Grafico da influéncia do nimero de poros e da porosidade na taxa de
transferéncia de calor dos condensadores com meios porosos, para T.,.q = 45 °C,
Myep = 0,40 kg/h € Ty ent = 25 °C.
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Figura 6.35: Grafico da influéncia do nimero de poros e da porosidade no coeficiente
global de transferéncia de calor dos condensadores com meios porosos, para T.,,q = 45
°C, 1Myer = 0,40 kg/h € Ty ent = 25 °C.
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Figura 6.36: Gréfico da influéncia do niimero de poros e da porosidade no fator de Colburn
dos condensadores com meios porosos, para Tyong = 45 °C, 1ivyer = 0,40 kg/h € Ty ent = 25

°C.
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Figura 6.37: Grafico da influéncia do nimero de poros e da porosidade na poténcia de
bombeamento requerida pelos condensadores com meios porosos, para T.,,q = 45 °C,
Myep = 0,40 kg/h € Ty ene = 25 °C.
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Figura 6.38: Grafico da taxa de transferéncia de calor obtida pelo lado do ar e pelo lado
do fluido refrigerante nos condensadores com meios porosos.

6.3 Evaporador Acoplado a Tubos de Calor

Nesta secao a atencao sera devotada ao uso do evaporador como equipamento
auxiliar para melhorar o desempenho dos tubos de calor, conforme aplicacao explorada
anteriormente. Com o modelo do evaporador acoplado a tubos de calor e com todas as
condicoes do sistema de refrigeracao estabelecidas, definiu-se o comprimento total dos
canais do evaporador. No codigo computacional desenvolvido, variou-se o comprimento
dos canais do evaporador, nas condicoes estabelecidas anteriormente, e a temperatura
do processador foi obtida como dado de saida. O gréafico do efeito que a variacao do
comprimento dos canais do evaporador tem sobre a temperatura do processador pode ser

visto na Fig. 6.39.

A seguinte regressao polinomial de quarta ordem foi obtida, representando a variagao

do comprimento do evaporador em funcao da temperatura do processador.

Levap = 1,60x 10— (7,96) Tproe+ (1,48 x 107 T2 —(1,23x107) T3 . +(3,84x107%) T}

proc proc proc

(6.1)

Para o bom funcionamento do processador, a temperatura do mesmo nunca deve
exceder 75 °C. Entretanto, optou-se por reduzir em 2,5 % este valor, para se ter uma maior

garantia do pleno funcionamento do dispositivo eletronico. Entao, para que a temperatura
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Figura 6.39: Grafico do comprimento dos canais do evaporador em funcao da temperatura
do processador.

do processador seja mantida em 73,12 °C, é imposto que o comprimento dos canais do
evaporador tenha aproximadamente 0,045 m. O ndmero de confinamento encontrado
nos canais do evaporador foi de 0,53. Como o numero de confinamento permaneceu
abaixo do limite de 0,79, considerou-se que os canais presentes no evaporador nao podem
ser chamados de micro-canais. Com isso, a hipétese de nao se levar em conta o efeito do

diametro das bolhas no célculo do coeficiente de transferéncia de calor se mostrou correta.

Para estas simulacoes, foi utilizada para a estimativa da queda de pressao no duto
de vapor dos tubos de calor a correlagdo de Chi (1976). A comparacdo da queda de
pressao dos modelos de Chi (1976) e Cotter (1965) estdao apresentados na tabela 6.2.
Pelos resultados da tabela 6.2, percebe-se que os valores da queda de pressao no duto
de vapor calculada pelos dois modelos se apresentam muito préximos entre si, com uma
diferenga absoluta de no méximo 0,4 Pa. Portanto, o uso do modelo de avaliacao da
queda de pressao de Cotter (1965) promove, em conjunto com o c6édigo computacional, os

mesmos resultados que o modelo de Chi (1976).

Convém observar que o aumento da queda de pressao no duto de vapor acompanhou
o aumento do comprimento do evaporador. Entretanto, o aumento do comprimento do
evaporador gera uma reducao dos valores do campo de temperatura ao longo dos tubos
de calor. Como uma menor temperatura de saturacao possui uma maior entalpia de

vaporizacao, a vazao massica total de dgua que escoa pelo tubo de calor é reduzida, para
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Tabela 6.2: Queda de pressao no duto de vapor dos tubos de calor para diferentes
comprimentos da regiao de condensacao.

Levap [m] | AP,, Chi (1976) [Pa] | AP,, Cotter (1965) [Pa] | Diferenca [Pal

0,010 514,1 514,1 0,0
0,015 608,0 608,2 0,2
0,020 665,2 665,4 0,2
0,025 702,4 702,6 0,2
0,030 727.3 7275 0,2
0,035 7440 7443 0,3
0,040 7549 7552 0,3
0,045 761,6 761, 0,3
0,050 7649 765,2 0,3
0,055 765,7 766,0 0,3
0,060 764,4 7648 0,4
0,065 761,5 761,8 0,3
0,070 7571 7575 0,4

a mesma taxa de transferéncia de calor. Nos ultimos casos da tabela 6.2, o efeito da
reducao da vazao maéssica foi um fator predominante sobre o aumento do comprimento
efetivo dos tubos de calor. Isto explica a reducao da queda de pressao do duto de vapor

com o aumento do comprimento do evaporador.

O evaporador proposto neste trabalho, concebido inicialmente para ser acoplado a
tubos de calor, foi inserido em um dissipador de calor que possui a mesma disposi¢ao
que os tubos de calor possuirao na aplicacao final. As condicoes de teste aplicadas no

evaporador podem ser vistas na tabela 6.3.

Ao total foram realizados 16 testes, apenas para um protétipo. Nao houve repeticao
dos testes. Durante a realizacao dos ensaios experimentais, os testes com a vazao massica
do fluido refrigerante de 0,5 kg/h e poténcia dissipada de 60 I nao puderam ser realizadas

devido aos altos niveis de temperatura alcangados no evaporador e no dissipador de calor.

Apoés o levantamento dos dados experimentais, foram obtidos os coeficientes globais
de transferéncia de calor em todos os testes. Como quatro termopares foram instalados
diretamente na superficie do evaporador, os coeficientes globais de transferéncia de calor

dizem respeito apenas ao evaporador, sem que o alojamento seja incluido.

As Figs. 6.40 e 6.41 mostram os graficos do coeficiente global de transferéncia de calor
do evaporador em relagao a vazao massica do fluido refrigerante. Nestes graficos, os dados
relativos as temperaturas de saturagao de 45 e 55 °C estao apresentados, para uma taxa
de transferéncia calor de constante. Conforme a tabela 6.3, os valores de 30 e 45 W foram

as taxas de transferéncia de calor escolhidas.

Como pode ser visto nas Figs. 6.40 e 6.41, a variacao da vazao massica do fluido
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Tabela 6.3: Condicoes dos testes experimentais do evaporador.

Tevap ['C] | tityey [keg/h] | Qrepri [W]

45 0,50 30
45 0,50 45
45 1,00 30
45 1,00 45
45 1,00 60
45 1,50 30
45 1,50 45
15 1,50 60
55 0,50 30
55 0,50 45
55 1,00 30
55 1,00 45
55 1,00 60
55 1,50 30
55 1,50 45
55 1,50 60

refrigerante provoca a alteragao do coeficiente de transferéncia de calor do evaporador. O
coeficiente de transferéncia de calor nos canais do evaporador aumenta com o aumento da

vazao massica de fluido refrigerante que evapora entre eles.

De acordo com os mesmos graficos, a mudanca da temperatura de saturacao do
evaporador surtiu efeito sobre o coeficiente global de transferéncia de calor do evaporador
apenas nos testes realizados com baixa vazao massica de fluido refrigerante. Na Fig.
6.41, o teste realizado na temperatura de saturacao de 45 °C e vazao maéssica de fluido
refrigerante de 0,5 kg/h apresentou o menor coeficiente global de transferéncia de calor.
Isto ocorreu devido ao alto fluxo de calor na parede dos canais, provocando a completa
evaporacao do fluido refrigerante e resultando na queda do coeficiente de transferéncia de

calor. Este fenomeno é usualmente conhecido como dry-out.

Os gréficos do coeficiente global de transferéncia de calor em fungao da taxa de
transferéncia de calor podem ser vistos nas Figs. 6.42 e 6.43. O gréafico da Fig. 6.42
é referente a uma vazao massica de fluido refrigerante constante de 1,00 kg/h, enquanto

que a Fig. 6.43 apresenta os dados experimentais obtidos com a vazao massica de 1,50
kg/h.

Através destes graficos, pode-se afirmar que a taxa de transferéncia de calor tem pouca
influéncia sobre os valores dos coeficientes globais de transferéncia de calor do evaporador.
Assim sendo, o coeficiente de transferéncia de calor nos canais do evaporador é pouco

afetado pela mudanca da taxa de transferéncia de calor.
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Figura 6.40: Gréfico da influéncia da vazao massica do fluido refrigerante no coeficiente
global de transferéncia de calor do evaporador, para Qcf = 30 W.
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Figura 6.41: Gréfico da influéncia da vazao massica do fluido refrigerante no coeficiente
global de transferéncia de calor do evaporador, para Qs = 45 W.
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Novamente, a mudanca implementada na temperatura de evaporacao nao alterou o
coeficiente global de transferéncia de calor no evaporador, para uma mesma taxa de

transferéncia de calor.

Tais dados experimentais permitem que se verifique o mecanismo predominante na
transferéncia de calor do escoamento bifasico presente no evaporador. Pode ser visto que
o coeficiente de transferéncia de calor no interior dos canais depende do fluxo de massa
que passa pelos canais, mas independe da temperatura de saturacao do fluido e do fluxo de
calor fornecido pelas resisténcias elétricas. Com isso, chega-se a conclusao que a ebulicao
convectiva é o fendomeno dominante no processo transferéncia de calor bifasica que ocorre

nos canais do evaporador.
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Figura 6.42: Grafico da influéncia da taxa de transferéncia de calor no coeficiente global
de transferéncia de calor do evaporador, para 7i,..r = 1,00 kg/h.

A Fig. 6.44 apresenta os valores dos coeficientes globais de transferéncia de calor
medidos experimentalmente e obtidos no modelo teérico. Foram implementadas no cédigo
computacional as mesmas condigoes encontradas nos testes experimentais. Nenhum dos
casos nos quais a capacidade de refrigeracao foi arbitrada em 45 e 60 W puderam
ser obtidos no modelo computacional, porque o limite capilar dos tubos de calor foi
ultrapassado. Dessa maneira, apenas os testes com a capacidade de refrigeracao de 30 W

foram comparados com o modelo tedrico do evaporador acoplado a tubos de calor.

De acordo com a Fig. 6.44, pode-se dizer que o modelo tedérico obteve boa concordancia

com os dados experimentais levantados. Os coeficientes globais de transferéncia de calor
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apresentaram dispersoes menores que 5 % para todos os casos avaliados. Portanto, pode-se
afirmar que o modelo tedrico consegue prever de maneira satisfatoria o comportamento

do acoplamento dos tubos de calor a um evaporador de um sistema de refrigeracao.

Nos testes experimentais dos evaporadores, nao foi comparada a poténcia dissipada
com a taxa de transferéncia de calor obtida através do balanco de energia do lado do
fluido refrigerante porque nao foi obtido vapor super-aquecido na saida do evaporador.
Desse modo, novamente nao foi possivel especificar o estado termodinamico do fluido
refrigerante. Tal comparacao foi efetuada apenas no teste realizado na temperatura de
saturagao de 45 °C, poténcia dissipada de 45 W e vazao maéssica de 0,50 kg/h. Neste

caso, foi encontrada uma discrepancia de aproximadamente 9 %.
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Figura 6.43: Grafico da influéncia da taxa de transferéncia de calor no coeficiente global
de transferéncia de calor do evaporador, para i,..r = 1,50 kg/h.
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Capitulo 7

Consideracoes Finais

7.1 Conclusoes

Observa-se um crescente volume de trabalhos relativos a sistemas de refrigeracao
miniaturizados nos tltimos anos. Foram mostrados aqui estudos realizados na literatura
sobre duas tecnologias que pretendem melhorar o desempenho dos trocadores de calor
miniaturizados: meios porosos metalicos e micro-canais com mudanga de fase. Estes
trabalhos buscam, principalmente, a refrigeracdo de componentes eletronicos, mais
precisamente processadores de computadores pessoais. No entanto, alguns dos estudos
relatados se mostraram contraditérios, e o presente trabalho pretende contribuir para a

discussao da viabilidade do uso dessas tecnologias emergentes.

Os mecanismos de intensificacao de calor citados anteriormente foram implementados
em protétipos construidos especificamente para serem testados na presente dissertacao.
No caso dos condensadores, foram utilizadas aletas ventiladas e meios porosos metalicos
do lado do ar, e micro-canais do lado do fluido refrigerante. Para o evaporador acoplado a
tubos de calor, foram descritas todas as etapas do projeto, dando énfase a modelagem dos
tubos de calor e do préprio evaporador. Uma discussao sobre a necessidade da formulagao
do sistema hibrido evaporador/tubos de calor na refrigeracao de processadores de laptops

foi apresentada.

Uma bancada experimental para a avaliacao do desempenho dos trocadores de calor
foi construida. A bancada experimental foi separada em quatro partes: o circuito do ar, o

circuito do fluido refrigerante, os dissipadores de calor e o sistema de aquisicao de dados.

Os trocadores de calor foram colocados na bancada experimental e tiveram seus
desempenhos avaliados. A seguir s@o apresentadas as principais conclusoes obtidas neste
trabalho:
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e Nos condensadores aletados com micro-canais, a variagao da altura das aletas de 5
mm para 7,5 mm, do comprimento de 32 mm para 27 mm, e o uso de dois conjuntos
de aletas, um na parte superior e outro na parte inferior dos micro-canais, influiram

na redugao da queda de pressao ao longo dos condensadores.

e O maior comprimento das aletas e dois conjuntos de aletas contribuiram para
melhora da transferéncia de calor nos condensadores aletados com micro-canais, na
temperatura de saturacao de 90 °C. O aumento da area superficial de troca de calor
compensou a queda do coeficiente de transferéncia de calor nas aletas ventiladas,

para uma mesia vazao de ar.

e As variacOes das caracteristicas geométricas das aletas tiveram pouco efeito
na capacidade de transferéncia de calor dos condensadores, na temperatura de
saturacao de 45 °C. O aumento da area superficial de troca de calor apenas anulou

a reducao do coeficiente de transferéncia de calor por convec¢ao presente nas aletas.

e O condensador B, que possui dois conjuntos de aletas, maior altura das aletas e
maior comprimento das aletas apresentou o melhor desempenho dentre todos os

protétipos aletados com micro-canais.

e O uso do material aluminio na fabricacao dos condensadores provou ser uma opgao

viavel para a questao da reducao de peso do sistema de refrigeragao miniaturizado.

e Nos condensadores com meios porosos, notou-se que as variagoes do nimero de poros
de 10 PPI para 20 PPI, e da porosidade de 94,70 % para 89,30 % acarretam no
aumento da queda de pressao dos condensadores. O condensador com maior niimero

de poros e menor porosidade obteve as maiores quedas de pressao.

e A diminuicao do nimero de poros e o aumento da porosidade provocaram reducao do
coeficiente global de transferéncia de calor e da taxa de transferéncia de calor, para
a temperatura de saturacao de 90 °C. Para a temperatura de 45 °C, a transferéncia
de calor é menos sensivel as variagoes dos parametros geométricos do condensador
poroso. No entanto, com a diminuicao do ntimero de poros, a transferéncia de calor
tende a aumentar, especialmente para vazoes de ar maiores. Mantido o nimero de

poros, a transferéncia de calor aumenta com a diminuicao da porosidade.

e O condensador aletado apresentou melhor desempenho que os condensadores
porosos. Desse modo, o uso de meios porosos como mecanismo de intensificagao

da transferéncia de calor nao é recomendado, para as condicoes testadas.

e Para os tubos de calor, verificou-se que os modelos elaborados por Chi (1976) e
Cotter (1965), que prevéem a queda de pressao no duto de valor, apresentaram

valores muito proximos, com uma diferenca de no maximo 0,4 Pa. Por isso, o uso
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de qualquer um dos modelos nao influencia os resultados do cédigo computacional

elaborado para o sistema hibrido evaporador/tubos de calor.

e O aumento da vazao massica do fluido refrigerante acarreta aumento do coeficiente
de transferéncia de calor do evaporador testado. Ainda, o aumento da taxa de
transferéncia de calor e da temperatura de saturagao provocaram pouca influéncia
no coeficiente global de transferéncia de calor do evaporador. Com isso, pode-se dizer
que a ebulicao convectiva foi o processo de troca de calor dominante nos canais do

evaporador. Durante os testes experimentais, foram estabelecidos fluxos de calor na

faixa de 37000-75000 W/m?.

e O modelo do sistema hibrido evaporador/tubos de calor foi utilizado para a defini¢ao
do comprimento total dos canais do evaporador. O niimero de confinamento obtido
confirma a hipdtese de que os canais arbitrados no evaporador nao devem ser
considerados como micro-canais. A comparagao com os resultados experimentais
mostram que ha uma boa concordancia entre os testes e o modelo implementado,
com uma discrepancia nao maior que 5 %. O uso de um evaporador para melhorar o
desempenho de tubos de calor utilizados no resfriamento de processadores se mostrou

adequado e viavel.

7.2 Sugestoes para Trabalhos Futuros

Sugere-se para prosseguimento dos trabalhos relacionados a trocadores de calor para

sistemas de refrigeracao miniaturizados, as seguintes atividades:

e Realizar testes de evaporadores com micro-canais, em contato direto com a fonte de
aquecimento. O dissipador de calor chamado de veiculo de testes pode ser facilmente

utilizado para este fim;

e Implementar uma forma de controlar o titulo na entrada dos evaporadores que
tenham micro-canais internos. Foi visto em diversos estudos que o coeficiente de
transferéncia de calor em micro-canais atinge o seu valor maximo para titulos em
torno de 40 %;

e Montar um aparato experimental que seja fiel a aplicacao do sistema hibrido
evaporador/tubo de calor. Neste caso, devem fazer parte do aparato os seguintes
equipamentos: veiculo de testes, tubos de calor, alojamento e o evaporador descrito

neste trabalho de mestrado;

e Adaptar a bancada experimental, para que evaporadores também possam ser

avaliados no circuito do ar;
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e Implementar num cédigo comercial de volumes finitos as rotinas de célculo que
prevéem os fenomenos encontrados nos tubos de calor e no evaporador. Dessa

forma, serd possivel quantificar o efeito do uso de aletas na aplicagao final;

e Avaliar todo o sistema de refrigeracdo miniaturizado, ao invés de apenas os
trocadores de calor. Com isso, serd possivel analisar o impacto que os componentes

e as condigoes exercem sobre coeficiente de performance do sistema;

e Melhorar o controle da vazao volumétrica do ar e da vazao massica de fluido
refrigerante, que sao controladas manualmente. ~Um controle computacional
dessa condigoes permitird maior automatizacao da bancada experimental e melhor

repetibilidade dos testes experimentais.
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Apeéendice A

Coeficiente Global de Transferéncia

de Calor - UA

A expressao utilizada na obtencao do coeficiente global de transferéncia de calor pode
ser obtida através da diferenca local das temperaturas dos fluidos responsaveis pela troca
de calor, descrita por Incropera e DeWitt (2008). Nas extremidades do trocador de
calor contra-corrente desenhado de forma esquematica na Fig. A.1, as temperaturas sao

definidas como:

mr
Tsaif Tentf

ETf —

. 1
& Te+ dTr
1

1

ATI = Tent,q - Tsai,f (Al)

ATy = Teqig — Ten, (A.2)
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Realizando um balancgo de energia nos elementos diferenciais apresentados na Fig. A.1,

tem-se:

dQ = —1iycy dT, (A.3)

dQ = ’I?I”LprJde (A4)

A taxa de transferéncia de calor através da area dA pode ser descrita como:

dQ = UATdA (A.5)

onde:

AT =T,—~Tf (A.6)

Ainda, a forma diferencial da eq. A.6 é expressa como:

d(AT) = dT, — dT f (A7)

Substituindo as eqs. A.3 e A.4 na eq. A.7, tem-se:

d(AT):—dQ(_l 41 ) (A.8)

MgCpq  MyfCpf

Agora, substituindo a eq. A.5 na eq. A.8, e integrando ao longo de todo o trocador

de calor, obtém-se as seguintes expressoes:

2AdAT 1 1 2
/ ( >:_U(. + - )/dA (A.9)
1 AT MyCpq  MgCp 1

AT: 1 1
In (—2) = —UA ( - + - ) (A.10)
ATy MqeCp,q  MyfCpf

Através do balanco de energia global do trocador de calor, pode-se dizer que:

Q = 1M4Cpg(Tentq — Tsaig) = MsCp f(Tsairf — Tont.y) (A.11)

Substituindo a eq. A.11 na eq. A.10, obtém-se:



Coeficiente Global de Transferéncia de Calor - UA 136
AT, UA
In (A_ﬂ) = _6[(Tent,q - Tsai,q) + (Tsai,f - Tent,f)] (A12)
Pelo uso das egs. A.1 e A.2, chega-se a:
Q

T AT, — AT,



Apeéendice B

Fator de Friccao - f

A estimativa do fator de friccao deve ser obtida através da queda de pressao do
escoamento de ar ao longo do trocador de calor. De acordo com Kays e London (1984), a
queda de pressao do fluido no trocador de calor pode ser dividida em trés regioces distintas:
a de entrada, a central e a de saida. A queda de pressao total é estabelecida como a soma
das trés parcelas. As regioes de entrada, central e saida estao estabelecidas entre as

posicoes 1, 2, 3 e 4, de acordo com a Fig. B.1.
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Figura B.1: Desenho esquemaético do escoamento de ar ao longo do trocador de calor.

B.1 Regioes de Entrada e Saida

Considerando que nao hé variacao da massa especifica do fluido no trecho e que o
escoamento é incompressivel, a parcela reversivel da queda de pressao na regiao de entrada

pode ser obtida pela equacao de Bernoulli a seguir:
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P — Pylyey = vt vy _ p1v2° 1 v\’ (B.1)
1 2|rev = P1 9 9 - 2 Vs .

Com o auxilio da equagao da continuidade e introduzindo o termo ¢ e GG, temos:

A
L (B.2)

g = =
Aface V2

G = P1U2 (B?))

Substituindo as eqs. B.2 e B.3 na eq. B.1, a queda de pressao na regiao de entrada

devido apenas a variacao da area, fica:

2
P, — Polyen = i(1 —0?) (B.4)

2p
A contribuicao irreversivel da queda de pressao é associada a subita contragdo e
livre expansao do escoamento. A separacao do escoamento e escoamentos secundérios
produzem quedas irreversiveis na pressao, e estas perdas consideradas através do

coeficiente K., conforme pode ser visto a seguir:

Pl - P2|'irrev = Kc_ (B5)

Somando as parcelas reversiveis e irreversiveis, a queda de pressao na regiao de entrada

fica:

G2
AP172:P1—P2:2—(1—0'2+KC) (B6>
P1

Analogamente, a queda de pressao na regiao de saida pode ser descrita como:

G2 G2
APy, =P —P= —(1-0*—K.)=—(1-0?— K,) (B.7)
2p4 2p P4

B.2 Regiao Central

A queda de pressao na regiao central do trocador de calor é comumente ocasionada
por dois fatores: pela friccao do fluido e pela contracgoes e expansoes internas. Através da

aplicacao da equacao da quantidade de movimento num volume de controle infinitesimal,
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obtém-se:

2
G?A,, E + % (%) dx} ¢ pAm = PA, — (P + %dm) Agr — Tpdx (B.8)

onde 7 representa a tensao cisalhante efetiva devido a friccao na parede, arrasto de forma
e contragoes e expansoes internas. O termo p é o perimetro molhado da passagem do

fluido sobre a superficie do trocador de calor.

O fator de atrito de Fanning, f, pode ser definido como a razao entre a tensao cisalhante

T e a energia cinética do escoamento por unidade de volume.

T T

= = B.9
/ pV2/2  G*[2p (B9)
Substituindo a eq. B.9 na eq.B.8, consegue-se o seguinte:
dP d (1 G*f p
2|z - B.10
dx dx ( p) + 2p A ( )
Fazendo d(1/p) = —(1/p?)dp, integrando entre as posigoes 2 e 3 e estabelecendo o

diametro hidraulico descrito no capitulo 3, chega-se a queda de pressao total da regiao

central,

G? 4L 1
APy3 =P, — Py = —g {2 (% — 1) + fD—hm <—)} (B.11)
1 m

onde p,, ¢ a massa especifica média do ar ao longo do trocador de calor.

B.3 Queda de Pressao Total

A queda de pressao total é obtida pela soma das parcelas AP, 5, AP35 e APs 4, das
egs. B.6, B.7 e B.11.

AP == APLQ -+ AP273 —+ AP374 (B12)

4Lp1
Dypm P4

G2 2 P1
AP =" |1-c?+K)+2(2—1)+f
2p1 P4
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Projeto do Evaporador Miniaturizado Acoplado a Tubos de Calor
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Figura C.1: Desenho técnico do evaporador acoplado a tubos de calor - Parte 1.
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Figura C.2: Desenho técnico do evaporador acoplado a tubos de calor - Parte II
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Projeto do Evaporador Miniaturizado Acoplado a Tubos de Calor
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Figura C.3: Desenho técnico do evaporador acoplado a tubos de

calor - Parte III
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Figura C.4: Desenho técnico do evaporador acoplado a tubos de calor - Parte IV
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Figura C.5: Desenho técnico do evaporador acoplado a tubos de calor - Parte V
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Figura C.6: Desenho técnico do evaporador acoplado a tubos de calor - Parte VI
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Figura C.7: Desenho técnico do evaporador acoplado a tubos de calor - Parte VII
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Figura C.8: Desenho técnico do evaporador acoplado a tubos de calor - Parte VIII



Apendice D

Equipamentos e Instrumentos da

Bancada Experimental

D.1 Circuito do Ar

Figura D.1: Ventilador.

Fabricante: EBMPAPST
Especifica¢ao: RG100/1100-2012

Figura D.2: Bocal convergente.

Fabricante: Helander Metal Spinning Co.

Especificagao: -



Equipamentos e Instrumentos da Bancada Experimental 150

Figura D.3: Trocador de calor do banho termostatico.

Fabricante: Embraco

Especificagao: -
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Figura D.4: Banho termostético.

Fabricante: Microquimica

Especificacao: MQBMP-01

Figura D.5: Rotor.

Fabricante: NMB
Especificagao: BM5115-04W-B50-L00
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Figura D.6: Tela misturadora de ar.

Fabricante: Telas rocha

Especificagao: -

Figura D.7: Meio poroso.

Fabricante: Porvair

Especificacao: -

Figura D.8: Resisténcia elétrica.

Fabricante: Casa das resisténcias

Especificacao: -
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Figura D.9: Fonte de alimentacao variavel.

Fabricante: MCE - Microtécnica sistemas de energia

Especificagao: FD 30-5
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Figura D.10: Fonte de alimentacao estabilizada.

Fabricante: MCE - Microtécnica sistemas de energia

Especificacao: 875, 8140, 856, 866

Figura D.11: Termopar.

Fabricante: Omega

Especificagao: PR-T-24-SLE
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Figura D.12: Transdutor de pressao diferencial.

Fabricante: Dwyer instruments

Especificacao: 607-3, 607-4

Figura D.13: Transdutor de umidade relativa.

Fabricante: Honeywell

Especificacao: HiH-3610 series

D.2 Circuito do Fuido Refrigerante

Figura D.14: Compressor.

Fabricante: Embraco

Especificacao: Familia EM
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B

Figura D.15: Separador de 6leo.

Figura D.16: Acumulador de liquido.

Fabricante: Danfoss

Especificagao: OUB1

Fabricante: Parker

Especificacao: -

Figura D.17: Medidor de vazao massica.

Fabricante: Metroval

Especificagao: RHMO015
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Figura D.18: Vélvula de expansao.

Fabricante: Hoke

Especificagao: -

Figura D.19: Viélvula de expansao do evaporador.

Fabricante: Swagelok
Especificacao: -

b

Fraanian

Figura D.20: Resisténcia elétrica siliconada.

Fabricante: Heatcon

Especificacao: -



Equipamentos e Instrumentos da Bancada Experimental 156

Figura D.21: Microcontrolador.

Fabricante: Eurotherm

Especificagao: 2216e

Figura D.22: Transdutor de pressao absoluta.

Fabricante: Wika

Especificagao: P-10

Figura D.23: Termopar.

Fabricante: Omega

Especificagao: PR-T-24-SLE
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Figura D.24: Termoresisténcia.

Fabricante: Omega

Especificacao: PHE-7354-15

D.3 Dissipadores de Calor

Figura D.25: Dissipador de calor.

Fabricante: Intel

Especificacao: Yonah

Figura D.26: Fonte de alimentacao variavel.

Fabricante: MCE - Microtécnica sistemas de energia

Especificagao: FD 60-5
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Figura D.27: Transdutor de poténcia.

Fabricante: Yokogawa

Especificagao: 2385A

Figura D.28: Transformador.

Fabricante: Maplin

Especificagao: -
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Projeto do Circuito do Ar da

Bancada Experimental
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Projeto do Circuito do Ar da Bancada Experimental
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Figura E.1: Desenho técnico do circuito do ar da bancada experimental.



Apeéendice F

Analise das Incertezas de Medicao

As incertezas de medicao foram calculadas de acordo com a recomendacoes relatadas
pelo INMETRO (1998). As incertezas de medi¢ao de uma grandeza diretamente medida
podem ser separadas em dois fatores: um considera a incerteza relativa a repetibilidade
das medicgoes (U,¢p), enquanto o outro fator considera a incerteza inerente ao sistema
de medigao empregado (U.y). A incerteza de medi¢ao combinada pode ser expressa da

seguinte forma:

U= \/Usep> + Ueat?® (F.1)

O fator U, foi obtido pela calibragao dos instrumentos de medigao e por informagoes
fornecidas pelos fabricantes. O fator U,., foi estimado com base nas medigoes adquiridas
pelo sistema de aquisicao de dados, durante a realizagao dos testes experimentais. O
coeficiente ¢t de Student foi considerado no célculo da incerteza relativa a repetibilidade

dos instrumentos de medicao.

Uyp = % (F.2)
Z(Xz - Xn)Q
s =14 = (F.3)

onde s é o desvio padrao, n sao os numeros de pontos experimentais, X; é a leitura

individual do ponto e X,, é a média das leituras.

Para a andlise das incertezas de medicoes, utilizou-se uma confiabilidade de 95%.
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Considerando que a freqiiéncia de aquisi¢ao imposta pelo programa de aquisicao de dados
¢ de aproximadamente 3 Hz e que os testes tiveram uma duragao de 15 minutos, obteve-se
entao aproximadamente 2700 leituras. Para uma probabilidade de 95 %, foi adotado um
coeficiente de Student do valor de 1, 96.

A eq. F.4 a seguir mostra uma variavel obtida em funcao de outras variaveis. Para
a estimativa da incerteza dessa variavel indiretamente medida, utilizou-se a equagao F.6.
Nesta etapa do trabalho, as derivadas parciais foram obtidas numericamente, com o uso

do programa EES.

Uy = > (5)2)2 Ux,” (F.6)

A seguir sdo apresentadas as incertezas dos instrumentos de medicao relacionadas ao
calculo da taxa de transferéncia de calor, no teste do condensador com meio poroso A,
realizado na temperatura de condensacao de 45 °C e vazao volumétrica do ar de 1,4 x1073

m3/s.

Tabela F.1: Propagacao de erros para a taxa de transferéncia de calor do condensador
com meio poroso A, relativa as incertezas de medicao dos instrumentos de medigao.

Variavel (X;) | U(X5),.y %Q—)g; Contribuigao na incerteza [%]
AP, ond + 0,379 Pa 0,000 0,00
APoondamp | £ 2,491 Pa | -0,000338 0,00
AP, + 0,453 Pa 0,099 0,21
APyumy | £ 2,491 Pa| 0,000 0,00
Peoond £ 1450 Pa 0,000 0,00
) +2% 1,199 0,06
Tantes + 0,166 °C -4,243 51,08
Tlepois + 0,166 °C 4,140 48,64
Ty + 0,166 °C 0,070 0,02

A incerteza relativa a repetibilidade das medicoes foi obtida da anélise direta da taxa
de transferéncia de calor. Pela soma quadratica das incertezas da eq. F.1, foi calculado
que a incerteza da taxa de transferéncia de calor, neste teste experimental, foi de £ 0,985
wW.
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A seguir sao mostrados as incertezas dos instrumentos de medicao utilizados na
avaliacao do coeficiente global de transferéncia de calor do evaporador, na temperatura
de evaporacao de 45 °C, vazao madssica do fluido refrigerante de 1,50 kg/h e taxa de

transferéncia de calor de 60 W.

Tabela F.2: Propagacao de erros para o coeficiente global de transferéncia de calor do
evaporador, relativa as incertezas de medicao dos instrumentos de medicao.

Variavel (X;) | U(Xi).y u Contribuigao na incerteza [%]
Peyap + 1450 Pa | 0,0000312 8,98
Orefri F138W | -0,090 64,48
Tovr ¥ 0453°C | 0,468 26,54

O mesmo procedimento descrito anteriormente nos testes experimentais dos
condensadores foram aplicados nos testes dos evaporadores. Para o teste da Tabela F.2,
foi calculada uma incerteza de + 0,151 W/°C. Esta rotina de calculo foi empregada em

todos os testes experimentais realizados no presente trabalho.



Apendice G

Graficos dos Condensadores para

Myer = 0,47 kg/h

G.1 Condensadores Aletados com Micro-canais

600 T T T T T T T T
i e A 5mm; 32 mm; 2 ,
BB 7,5mm;32mm;2 o
500 4 C 7,5mm;32mm; 1 i .
| %D 5mm;32mm; 1 7 |
///
—, 400 - .
g
R N/
2 300} e ]
Q 7
2| - :
e _ &
= 200} /// //////o .
P /// ///
- ot _ T T A
/////‘./
100 ///////,/// o m ]
| % e i
.. ———
O | | | | | | | | | | |

0,0010 0,0015 0,0020 0,0025 0,0030 0,0035 0,0040
Var [m/s]

Figura G.1: Grafico da influéncia da altura das aletas e da quantidade de conjuntos de

aletas na queda de pressao dos condensadores aletados com micro-canais, para T,.,q = 45
°C, Mypep = 0,47 kg/h e Ty ent = 25 °C.
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Figura G.2: Grafico da influéncia do comprimento das aletas na queda de pressao dos
condensadores aletados com micro-canais, para Tpong = 45 °C, 1myer = 0,47 kg/h e Ty ent =

25 °C.
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Figura G.3: Grafico da influéncia da altura das aletas e da quantidade de conjuntos de
aletas no fator de atrito dos condensadores aletados com micro-canais, para T.,,q = 45
°C, Mpep = 0,47 kg/h e Tyyent = 25 °C.
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Figura G.4: Grafico da influéncia do comprimento das aletas no fator de atrito dos
condensadores aletados com micro-canais, para T,.nq = 45 °C, 1.y = 0,47 kg/h e
Tar,ent =25 °C.
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Figura G.5: Grafico da influéncia da altura das aletas e da quantidade de conjuntos de
aletas na taxa de transferéncia de calor dos condensadores aletados com micro-canais,
para Teong = 45 °C, 1iyep = 0,47 kg/h € Typent = 25 °C.
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Figura G.6: Grafico da influéncia do comprimento das aletas na taxa de transferéncia de
calor dos condensadores aletados com micro-canais, para Teong = 45 °C, 1y = 0,47 kg/h
(& Tar,ent = 25 OC.
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Figura G.7: Gréfico da influéncia da altura das aletas e da quantidade de conjuntos
de aletas no coeficiente global de transferéncia de calor dos condensadores aletados com
micro-canais, para T,o,q = 45 °C, 1yer = 0,47 kg/h € Topent = 25 °C.
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Figura G.8: Grafico da influéncia do comprimento das aletas no coeficiente global de

transferéncia de calor dos condensadores aletados com micro-canais, para T,,,q = 45 °C,
Myer = 0,47 kg/h e Toy ent = 25 °C.
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Figura G.9: Grafico da influéncia da altura das aletas e da quantidade de conjuntos de
aletas no fator de Colburn dos condensadores aletados com micro-canais, para T,.,q = 45
°C, 1Myep = 0,47 kg/h € Ty ent = 25 °C.
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Figura G.10: Grafico da influéncia do comprimento das aletas no fator de Colburn dos
condensadores aletados com micro-canais, para Toong = 45 °C, myer = 0,47 kg/h € Torent =

25 °C.
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Figura G.11: Gréfico da influéncia da altura das aletas e da quantidade de conjuntos
de aletas na poténcia de bombeamento requerida pelos condensadores aletados com
micro-canais, para T,o,q = 45 °C, 1yepr = 0,47 kg/h € Topent = 25 °C.
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Figura G.12: Grafico da influéncia do comprimento das aletas na poténcia de

bombeamento requerida pelos condensadores aletados com micro-canais, para 1,.,q = 45

°C, tityes = 0,47 kg/h e Typens = 25 °C.
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G.2 Condensadores Porosos com Micro-canais
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Figura G.13: Grafico da influéncia do nimero de poros e da porosidade na queda de
pressao dos condensadores com meios porosos, para Tiong = 45 °C, 1.y = 0,47 kg/h e
Tar,ent =25 °C.
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Figura G.14: Gréfico da influéncia do nimero de poros e da porosidade no fator de atrito

dos condensadores com meios porosos, para Tiong = 45 °C, 1ivyer = 0,47 kg/h e Ty ent = 25
°C.
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Figura G.15: Gréfico da influéncia do nimero de poros e da porosidade na taxa de
transferéncia de calor dos condensadores com meios porosos, para T.,,q = 45 °C,

Myer = 0,47 kg/h e Toy ent = 25 °C.
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Figura G.16: Gréfico da influéncia do nimero de poros e da porosidade no coeficiente
global de transferéncia de calor dos condensadores com meios porosos, para T,.,,q = 45

°C, titres = 0,47 kg/h € Tapem = 25 °C.
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Figura G.17: Grafico da influéncia do niimero de poros e da porosidade no fator de Colburn

dos condensadores com meios porosos, para 1 ,pnqg = 45 °C, miver = 0,47 kg/h € Toy ent = 25
°C.
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Figura G.18: Gréfico da influéncia do nimero de poros e da porosidade na poténcia de
bombeamento requerida pelos condensadores com meios porosos, para T.,,q = 45 °C,
Myer = 0,47 kg/h € Toy ent = 25 °C.



