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Resumo. Neste trabalho apresenta—se um modelo para um condicionador de ar de gabinete, com condensagdo a dagua, composto
pelos seguintes sub-modelos: compressor, condensador, torre de arrefecimento, serpentina de expansdo direta e ventilador. Este
modelo quando inserido num codigo computacional existente permite a simula¢do integrada do condicionador, edificagdo,
controles e sistema de distribuicdo de ar, para aplicagoes tipicas de verdo no Brasil.

Palavras chave: Simulagdo, Climatizagdo, Ar condicionado, Edificagoes, Energia.
1. Introdu¢ao

Numa edificag@o, o sistema de climatizagdo responde por uma parte bastante significativa do consumo de energia
elétrica. Numa tentativa de racionalizar este consumo, varios c6digos computacionais para simulacdo de ambientes tém
sido desenvolvidos. Estes programas, entretanto, por serem origindrios, na sua maioria, de paises do hemisfério norte,
dado maior énfase a calefacdo de ambientes.

Para viabilizar a utilizagdo destes programas no Brasil, onde predomina o clima tropical, torna-se necessario o
desenvolvimento de algoritmos especificos para resfriamento de ambientes. Neste trabalho optou-se por modelar um
condicionador de ar do tipo gabinete (self-contained) com condensagao a agua. Este algoritmo, quando incorporado a
biblioteca de equipamentos do programa ESP-r (Clarke, 1985) permite a realizacdo de simulagdes representativas da
realidade brasileira.

2. Modelo proposto

No ESP-r os equipamentos sdo representados por nés. Em cada né sdo realizados balangos de massa e energia que
originam um conjunto de equagdes que descrevem o seu comportamento no espago e no tempo. A discretizagdo dessas
equacdes pelo método dos volumes finitos estabelece um sistema matricial em termos de temperatura T ¢ vazdes
massicas de ar seco m, e vapor d’agua m, . Na Figura (1), o no i representa a serpentina do condicionador € 0 no j

qualquer outro equipamento. Os balangos de energia ¢ massa de ar seco e vapor d'agua em i , num instante de tempo
qualquer, fornecem:

JoT:
. . . S . — 1
Ri,j(ma,jcpa +mv’ijV) (T_] _Ti) +mg hlV,i —q _Mici T (1)
m,;—R;m, ;=0 )
e
my; —Rj;m,;=-m 3)

onde c,, € o calor especifico do ar seco, c,, o calor especifico do vapor d’agua, R;; a fragdo de ar oriunda de j que atinge

i, hfv,i a entalpia de condensac¢éio do vapor d’agua saturado a T;, q a taxa de remogdo de calor na serpentina, M; a

massa da serpentina, ¢; o calor especifico médio da serpentina, t o tempo e m a vazdo massica de condensado.
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Vi,

Figura 1. Esquema uninodal do modelo do condicionador de gabinete.

No modelo proposto, o ar deixa o condicionador saturado na temperatura T;. As capacidades sensivel e latente sdo
obtidas por:

sen :Iha,i (cpa + chpv )(Tj _Ti) 4
(§
Gar =t hy (Wj —Wis) (%)

onde W; ¢ a umidade absoluta do ar em j e W’ a do ar saturado emia T;..

A taxa de remocao de calor na Eq. (1) é avaliada por um algoritmo independente que representa o desempenho do

condicionador de ar. Maiores detalhes sobre modelos de equipamentos adequados ao ESP-r podem ser obtidos em
Aasem (1993).

3. Modelo de condicionador de ar com condensac¢io a dgua

O esquema do condicionador de ar a ser modelado é mostrado na Fig. (2). Os componentes do sistema sdo:
compressor hermético alternativo, condensador, valvula de expansdo termostatica e serpentina de resfriamento e
desumidificagdo. Um ventilador centrifugo movimenta o ar através da serpentina. Uma bomba ¢é responsavel pela
circulagdo da agua de condensagdo através da torre de arrefecimento. Um sub-modelo para cada componente sera
obtido, os quais, quando integrados permitirdo a simulagao global do equipamento.

descarga de ar

linha de
1\ T torre de descarga
arrefecimento
r T T T
condensador
adagua
' .
h saJda linha de
A de agua sucgo isolada

ar induzido

compressor
alternativo hermético

sensor

bacia coletora bomba :nt'rada
de agua € agua

— arinsuflado

ventilador

valvula de expansédo evaporador
termostatica

Figura 2. Esquema do condicionador de ar com condensacao a agua.

Sub-modelo do compressor. O compressor foi modelado com base no trabalho de Popovic e Shapiro (1995). As
capacidades de resfriamento e os consumos de energia fornecidos em catalogos de fabricantes foram usados para ajustar
os parametros internos do modelo: coeficiente de espago morto, perda de carga efetiva nas valvulas e superaquecimento
no curso de admissdo. A Figura (3) mostra o processo de compressao representado num diagrama pressao—entalpia. As
expansdes nas valvulas sdo isentalpicas, a condensacdo e a evaporagdo ocorrem a pressao constante € a compressao ¢
politrépica. A capacidade de resfriamento total e a poténcia elétrica de compressdo sdo obtidas por:

g=m,(h; —hy) (6)

Welet =Y1HY2 W +73 W2 (7)
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Presséo

perda de carga
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-
P s \ 2
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// !
1
/
/ superaquedimento
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P ! EVAPORAGAO ! 1"
[ t perda de carga
4 i 3
P I R S S na sucgao
suc | g
i | 1

Entalpia
Figura 3. Processo de compressao representado num diagrama P-h.

onde hy € a entalpia do refrigerante na entrada da serpentina e h; na saida. Os coeficientes da Eq. (7) sdo fungdes do tipo
de compressor utilizado. A poténcia de compressdo ¢ igual a taxa de trabalho termodindmico politropico (Moran e
Shapiro, 1992), obtido por:

n
. . n 1
w=m, mpsucusuc (Pdes /Psuc) =l —1 ®)

A vazdo massica de refrigerante usada nas Equacdes (6) e (8) é obtida por:

v
T d [1 +C vn _C vn (Pdes /PSUC )l/n ] (9)

m,=
suc

O expoente politropico ¢ obtido de n=1,2094 —(0,2931/r) +(0,7802/ r2) onde r ¢ a relacdo de compressdo (P

/ Pgie) (Gosling, 1980). O volume deslocado Vd depende da geometria ¢ da rotagdo do compressor. O coeficiente de
espago morto C,, ndo ¢ geralmente fornecido pelo fabricante. A pressdao de descarga corresponde a soma da pressdo de
condensag@o com a perda de carga efetiva na valvula de descarga; a de sucg@o € obtida subtraindo-se a perda de carga
na valvula de sucgdo da pressdo de evaporagdo (vide Fig. (3)). O volume especifico do refrigerante na sucgdo Vg, €0
correspondente ao estado 1’ na Fig. (3).

O ajuste foi realizado procurando-se uma combinacdo de valores para o coeficiente de espago morto, perda de carga
efetiva nas valvulas e superaquecimento no curso de admissdo que minimizasse a soma dos erros relativos entre os
valores calculados pelas Equagdes (6) e (7) e os fornecidos em catdlogo.

Sub-modelo do condensador. O modelo de condensador baseou-se no método e-NTU (efetividade—nimero de
unidades de transferéncia de calor). A temperatura de condensagéo ¢é obtida por:

Tc:Twe‘l'(qc/ecrhWpr) (10)

onde Ty, ¢ a temperatura de entrada da agua no condensador, g, a taxa de rejeicdo de calor no condensador, €, a

efetividade do trocador de calor, m,, a vazdo massica de agua e c, o calor especifico da dgua a pressdo constante. A

pw
temperatura da 4gua na entrada do condensador ¢ determinada em funcdo do desempenho da torre de arrefecimento. A
efetividade do condensador €. ¢ obtida por:

gc =1-exp|-(UA, /mycpy | (11)

onde UA¢ ¢ a condutincia global de transferéncia de calor do condensador. Considerando o processo de compressao
como adiabatico, a taxa de rejei¢do de calor no condensador pode se expressa na seguinte forma:

de=q+w+rg(hp—h) (12)

Sub-modelo da torre de arrefecimento. A fungdo da torre ¢ resfriar a d4gua de condensacdo. A agua quente ¢
aspergida no topo da torre e escoa por gravidade sobre o enchimento. Em condigdes termodinamicas propicias o contato
direto entre o ar e 4gua em contracorrente provoca o arrefecimento da 4gua. O enchimento aumenta a area e o tempo de
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contato entre os fluidos a fim de aumentar a taxa de transferéncia de calor, buscando um compromisso entre o ganho na
transferéncia de calor, a elevacdo da perda de carga do fluxo de ar e o aumento do custo do préprio enchimento. A
complexidade do escoamento no interior da torre inviabiliza a obten¢do dos coeficientes de transferéncia de calor (ou de
massa) e da area de contato entre o ar e a d4gua. Desse modo, o desempenho da torre ¢ avaliado experimentalmente.
Nessa avaliagdo, o desempenho da torre ¢ quantificado pela relagdo adimensional [KaV/ Ii’lw] onde: K ¢ o

coeficiente de transferéncia de massa na interface ar-agua com base na vazdo massica de ar seco, a € a area da interface
ar-agua por unidade de volume de enchimento e V ¢ o volume do enchimento. Diversas correlagdes foram propostas
para o coeficiente de desempenho da torre (Ashrae,1996; Webb,1984; Bernier,1995). Aqui, sera utilizada a apresentada
por Bernier (1995):

[KaV/m, = o, /i, |P (13)

onde m, ¢ a vazdo massica de ar através da torre e os valores de o e [ sdo determinados a partir de dados
experimentais ou a partir de catalogos.

Tbs,, W, ,h,
T,
Tw,l amw,l Tw,ml ’mw,n—l Tbsn—l ’Wn—l Dhnfl
R A A
I
— AH, [ sesion ][ av
secdo n .
Lo
N
/1 tljé ,,,,, \ Tw,n DI'nw,n TbSn aWn ahn
1, \;lj‘ Tbsy , Wy ,hy
TW,N ’mw,N

Figura 4. Nomenclatura para analise da torre de arrefecimento.

Para simular numericamente uma torre de arrefecimento, esta deve ser dividida em N se¢des, conforme mostra a
Fig. (4). Admitindo a perda de massa de agua e a resisténcia da pelicula de ar saturado na interface ar-agua como
despreziveis (Ashrae, 1996), obtém-se o seguinte balango de energia num elemento de volume dV:

dqr =h,adV (T, —Tbs)+Ka dv(w; - W)hlv’Tw (14)

onde dqt ¢ a taxa total de transferéncia de calor entre o ar e a 4gua, hc ¢ o coeficiente de transferéncia de calor por
conveccdo, Ty, a temperatura da agua, Tbs a temperatura de bulbo seco do ar, W a umidade absoluta do ar, W]E a

umidade absoluta da pelicula de ar saturado na interface ar—agua e hy,,, o calor latente de vaporiza¢do da agua a

temperatura T,,. Assumindo a relagdo de Lewis como unitaria (Ashrae, 1996) pode-se expressar os potenciais de
temperatura e umidade absoluta através de um potencial de entalpia (Stoecker e Jones, 1985). Assim, a transferéncia de
calor no elemento dV também pode ser expressa por:

dgr =Kadv (hSTW —h) (15)

onde hsT ¢ a entalpia especifica da pelicula de ar umido saturado na interface ar-agua ¢ h a entalpia especifica do ar
w

umido na vizinhanga do elemento. O taxa total de transferéncia de calor em dV também pode ser calculado pelo lado da
agua, ou seja:

dgr =y cpy dTy, (16)

Igualando as Eqs. (15) e (16), e integrando a expressao resultante do fundo ao topo da torre, obtém-se:
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TW
KaV jN Cpw ATy,

= . (17)
w T hTw ~h
Substituindo a integral por um somatorio de valores discretos em cada se¢do, obtém-se:
KaV N (cprTw)i
— = (18)
=

Sub-modelo da serpentina de expansido direta. Durante o funcionamento do condicionador a temperatura da
superficie externa da serpentina em contato com o ar ¢ muito préxima da temperatura de evaporacdo. Essa temperatura
superficial, geralmente abaixo do ponto de orvalho do ar, deixa a superficie da serpentina molhada. Neste caso, a
temperatura de evaporacao ¢ calculada diretamente por uma relagdo funcional da forma:

T =f(hSTE) (19)

hffE =hg, - (qE/Iha,EgE) (20)

onde hfr ¢ a entalpia do ar saturado na temperatura da serpentina, hg; a entalpia do ar na entrada da serpentina e
E

m, g avazao massica de ar. A efetividade da serpentina € obtida por:
ep = 1-exp [~ UAg [y gepa) @1
onde UAg ¢ a condutincia global de transferéncia de calor da serpentina.

Sub-modelo do ventilador. Nos condicionadores de gabinete, o motor elétrico do ventilador estd na corrente de ar
insuflado e o aquece. Admitindo-se o ar como incompressivel este ganho de calor pode ser calculado da seguinte forma:

W :(Va /va,nom )3 w f,nom (22)

onde V, e V, ,om S30 as vazdes de ar real e nominal e W¢ ., € a poténcia elétrica nominal. Os valores nominais sdo

obtidos em catalogo. A vazdo de ar real ¢ fornecida pelo usuario.

Propriedades termodindmicas do HCFC-22. As propriedades termodinamicas do refrigerante sdo obtidas por
equacdes resultantes de ajustes de curvas. O programa Refprop 4.0 (Gallagher et. al., 1993) foi usado para gerar as
tabelas e os ajustes foram realizados com o auxilio do programa Grapher 1.06 (Schmitz et. al., 1992).

4. Sistema de climatizacio

Para demonstrar as potencialidades do modelo desenvolvido, admitiu-se uma edificagdo com cinco compartimentos
¢ um sistema de climatizagdo com reaquecimento terminal, mostrados na Fig. (5). No condicionador, o ar ¢ resfriado
para atender a carga térmica maxima da edificagdo. Em cargas parciais, as resisténcias elétricas atuam individualmente
em cada compartimento sob a acdo de um termostato. Esse arranjo proporciona um excelente controle das temperaturas
sob condigdes variadas de carga térmica. O sistema de controle do condicionador ¢ do tipo on-off: o sensor mede a
temperatura do ar na descarga do condicionador e o controlador liga ou desliga o compressor. Em cada compartimento,
um controlador (P - proporcional ou PI - proporcional-integral) atua sobre as resisténcias de reaquecimento a fim de
ajustar as temperaturas. Os compartimentos atendidos pelo sistema sdo: geréncia, escritorio, sala de computadores e
recepgdo. O corredor é usado para o retorno de ar. Todas as paredes sdo de tijolos comum com reboco em argamassa. O
piso de concreto ¢ assentado diretamente sobre o solo. A laje pré—moldada ¢é termicamente isolada. As janelas usam
vidro comum. Nao ha infiltragdo de ar nos periodos de funcionamento do equipamento. O atico é ventilado com ar
externo a taxa de 2 trocas de ar por hora. A iluminagdo fluorescente dissipa 40 W/m” de 4rea itil de piso (60 % radiante
e 40 % convectivo). O nimero de ocupantes é estimado na razio de 7 m” de piso por ocupante. Cada ocupante dissipa
95 W de calor sensivel (20 % radiante e 80 % de convectivo) e 45 W de calor latente. O prédio funciona diariamente
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das 8 as 18 horas. A renovacgao de ar externo ¢ de 30 %. As simula¢des foram realizadas para o dia 10 de janeiro usando
um arquivo climatico para Florianopolis — SC (27° latitude Sul e 48° longitude Oeste).

condicionador
resfriado a agua

insuflamento

—>— — 9 | >
ar externo !
_ 4
L] - ]
! !
® ®

o

recirculagao AN
geréncia escritério computagdo
retorno
l‘= > corredor
exaustéo
recepgao

3 resistencia elétrica I
i . L
de reaquecimento insuflamento

Figura 5. Sistema de climatizacdo com vazio de ar constante e aquecimento terminal.

A vazdo de ar insuflado em cada zona é determinada em fungdo da carga térmica. O termostato mantém o
condicionador ligado. Os controladores das resisténcias das zonas 1 (sala de computagdo) e 2 (escritdrio) sdo do tipo PI
e controlam as temperaturas respectivamente em 22 + 1 °C e 25 + 1 °C. Nas zonas 5 (geréncia) e 7 (recepgdo) os
controladores sdo do tipo P e controlam as temperaturas em 25 £ 1 °C. Uma capacidade de refrigeragio de 5 TR foi
selecionada com base na carga térmica total da edificacdo. A capacidade méxima de cada resisténcia de aquecimento
terminal € de 1,5 kW. O passo-de-tempo de simulacdo ¢ de 60s na edificacdo e 5s nos equipamentos.

5. Analise de resultados

A Figura (6) mostra as temperaturas de bulbo seco do ar no interior de cada zona das 7:00 as 19:00 horas. O
condicionador funciona das 8:00 as 18:00 horas. Verifica-se que o controle de temperatura ¢ mais eficiente nas zonas
que usam controladores PI (ganho proporcional = 0,75 kW/°C e ganho integral = 0,063 kW/s °C) do que nas que usam
controladores P (ganho proporcional = 0,75 kW/°C), ja que a agdo integral reduz o offset (diferenga entre valor medido e
valor desejado). Apos as 15:00 horas a temperatura na zona 1 afasta-se um pouco do setpoint (valor desejado) pois a
capacidade de resfriamento ndo ¢ mais suficiente para fazer frente ao aumento da carga térmica. Todos os controladores
mantém a temperatura dentro da faixa desejada. A escolha de um controlador P ou PI depende de quéo preciso deve ser
o controle de temperatura, aliada a uma avaliagdo de compromisso entre os custos de aquisi¢do e operacional do
condicionador.

w
=

Condicionador de Gabinete - 5 TR

w
o
|

——— zona 1 (sala de computagao)

©
|

(e}

(

——— zona 2 (escritdrio)

——— zona 5 (ger ncia)
(

,,,,,,, ——— zona 7 (recepgéo)

BN

[$)]

w N

Temperatura de bulbo seco do ar (°C)
ﬁ N N N g N N N

N
e

7:00 9:00 11:00 13:00 15:00 17:00 19:00
Tempo (hora)

Figura 6. Temperatura de bulbo seco do ar no interior de cada zona térmica.

Nos controladores P e PI o ganho proporcional ¢ funcdo das caracteristicas estaticas do controlador; j4 o ganho
integral ¢é fungdo de caracteristicas dindmicas. A Figura (7) mostra instabilidades nas temperaturas das zonas 1 e 2
associadas ao uso de ganhos inadequados nos controladores PI (ganho proporcional = 0,75 kW/°C e ganho integral =
0,075 kW/s °C). Observa-se que as instabilidades aumentam com o aumento da temperatura do ar na entrada do
condicionador. De modo geral, o ajuste do controlador PI inicia com a selecdo de um ganho proporcional; depois, o
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ganho integral passa por um ajuste fino até que se consiga uma resposta estavel do sistema de controles. Isto evidencia a
potencialidade do modelo na verificagdo da estabilidade de sistemas de controles em aplicagdes de climatizacao.
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Figura 7. Temperaturas do ar no interior de cada zona térmica com ganhos integrais inadequados.

A Figura (8) mostra os perfis de temperatura do ar no interior de cada zona, nos momentos iniciais de operacao do
condicionador. Observa-se claramente a diferenca existente entre os modos de atuacdo dos controladores P ¢ PI. Nos
controladores P ocorre sempre um offset, ou seja, uma diferenca entre o valor da variavel controlada e o valor desejado.
Na zona 1, ocorre uma pequena elevacao da temperatura do ar além do limite da faixa de temperatura estabelecida, pois
quando se inicia o aquecimento terminal a capacidade de resfriamento, por alguns minutos, ndo ¢ suficiente para
compensa-lo.
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Figura 8. Temperaturas do ar no interior de cada zona térmica.

A Figura (9) mostra as taxas de extracdo de calor sensivel nas zonas térmicas. Verifica-se que a maior taxa de
extragdo de calor ocorre na zona 1 e a menor na zona 7. Isto reflete o perfil de carga térmica existente em cada uma
delas.

A Figura (10) mostra a carga de aquecimento liberada pelas resisténcias em cada zona térmica. No inicio do periodo
de controle a capacidade maxima de aquecimento terminal (1,5 kW) é empregada em todas as zonas. Apos este periodo
a carga liberada vai diminuindo gradativamente. Apods as 15:00 horas, a zona 1 ndo necessita mais de aquecimento. Os
consumos de energia elétrica para aquecimento sdo: 5,73 kWh na zona 1, 5,29 kWh na zona 2, 6,78 kWh na zona 5 e
8,29 kWh na zona 7.

A Figura (11) mostra a porcentagem prevista de insatisfeitos (PPD) em cada zona. Esses valores foram calculados a
partir da temperatura de bulbo seco, da umidade relativa e da temperatura média radiante fornecidas pelo programa,
juntamente com os seguintes pardmetros: 90 W/m® de taxa de atividade metabélica, 0,7 clo de resisténcia térmica da
vestimenta ¢ 0,15 m/s de velocidade relativa do ar. Nas zonas térmicas 1, 2 ¢ 5, os valores do PPD séo menores do que o
maximo de 20%, admitido pela normalizag@o pertinente. Entretanto, na zona 7, a partir das 13:00 horas, o valor de PPD
excede o maximo. Isto ocorre porque essa zona apresenta uma grande area envidracada na face Norte, o que origina
temperaturas médias radiantes elevadas.
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Figura 11. Porcentagem prevista de insatisfeitos (PPD) em cada zona térmica.

A temperatura da agua na saida e na entrada da torre sdo determinadas em fung@o dos seus parametros térmicos, das
condigdes do ar externo e da taxa de rejeicdo de calor no condensador. A diferenca entre a temperatura da agua na
entrada e na saida da torre ¢ o grau de resfriamento (range) e a diferenca entre a temperatura da dgua na saida da torre e
a de bulbo tmido do ar externo ¢ a aproximacao (approach). A Figura (12) mostra os resultados da simula¢do no
periodo das 8:00 as 18:00 horas. O grau de resfriamento varia entre 4,8 € 5,2 °C (média de 4,9 °C) e a aproximagio
entre 3,3 a 3,9 °C (média de 3,5 °C).

A Figura (13) mostra o consumo de energia elétrica no condicionador e nas resisténcias de aquecimento, no
periodo das 8:00 as 18:00 horas. No condicionador o consumo minimo (5,25 kWh) ocorre as 9:00 horas e o maximo
(5,43 kWh) as 16:00 horas. Como o compressor do condicionador permanece ligado, ndo ha influéncia do controlador
on-off sobre o seu consumo. As pequenas variagdes horarias observadas sdo decorrentes de mudangas nas condig¢des do
ar externo e do ar na entrada da serpentina. Nas resisténcias de aquecimento o maximo (4,73 kWh) ocorre as 9:00 horas
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e o minimo ( 0,99 kWh) as 18:00 horas, ou seja, ha uma redugdo a medida que a carga térmica do ambiente aumenta.
Durante o periodo de controle o consumo do condicionador e das resisténcias de reaquecimento foram respectivamente
de 53,58 kWh e 23,35 kWh. Isto corresponde, respectivamente, a 70 % e 30 % do consumo total de 76,93 kWh.
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Figura 12. Grau de resfriamento e aproximacao na torre de arrefecimento.
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Figura 13. Consumo de energia elétrica no condicionador e nas resisténcia de reaquecimento.
6. Conclusoes

Um modelo para um condicionador de ar do tipo gabinete (self-contained), com condensagdo a agua, foi
desenvolvido e incorporado a um coédigo computacional existente.

Isso permite a simulagdo integrada do equipamento, da edifica¢do, dos controles e da rede de distribuicdo de ar,
para aplicagdes tipicas de verdo em paises de clima tropical.

As simulagdes realizadas, embora sem validagdo experimental, mostram que, pelo menos em termos qualitativos, o
programa pode prever tanto as temperaturas do ar no interior de cada zona térmica como o consumo de energia dos
equipamentos de climatizac¢do ao longo do tempo.
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Abstract. This paper presents the thermodynamic analysis of R22-naphthenic lubricant oil mixtures, at compressor outlet in
refrigeration systems. The main purpose is to determinate the oil influence, in enthalpy estimation and its effects on refrigerant mass
flow rate evaluation, comparing results with manufacturers data. Some considerations about mixtures partial pressures were used in
addition with the Soave-Redlich-Kwong eguation of state, recommended for these mixtures to calculate oil contents, and results are
compared with experimental determination of oil content following ASHRAE recommendations, in a vapor compression refrigeration

system.

K ey words. Refrigeration, Compressor, Oil effect.
1. Introduction

Normally, refrigeration compressors are tested using vapor compression standard cycles (VCSC); (ASHRAE, 1993
and 1S0O, 1989) and refrigerant mass flow rate may be determined by direct (flow meters) or indirect (energy balances)
methods. Testing standards recommend at 1,5% or less the oil mass concentration circulating in the system, in order to
keep the uncertainty of refrigerant mass flow rate evaluation less or egual to 3%. The oil solubility is low when
operating at low pressure, causing oil separation inside the evaporator. It is well known that oil-refrigerant mixtures
affect the equilibrium pressure mainly at the evaporator, and that boiling range and viscosity also affect the equilibrium;
besides, above critical solution temperature (CST), many refrigerant-oil mixtures are completely miscible and their
behavior are identical to that above described; on the contrary, bellow CST, liquid in the mixture may separate into two
phases. Due to the above-mentioned reasons, |ubricant effect on enthalpy and refrigerant mass flow rate evaluation in
VCSC systems normally are not taken into account in thermal balances.
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Figure 1. Dry cycle (1-2-3) compared with vapor compression cycle (1-2-3'-4'-1).
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In recent works made in Europe using VCSC, (Pimenta, 1997) there were observed inaccuracy problems in
determination of evaporation pressures and superheating degree, that affect directly refrigerant mass flow rate
evaluation, when using VCSC systems to test refrigeration compressors. Some studies were made aiming to decrease
such problems. As a result, it was proposed the use of dry cycles (Dirlea et al, 1997 and Duarte et al, 1998); the dry
cycle was studied by authors and was verified that it resolves main problems found using VCSC systems, but it was
found another problem, the ail in circulation with refrigerant, mainly due to the lack of evaporation processes, as shown
inFig. (1), itis more than the 1.5% recommended by testing standards.

The present work develops a methodology independently of compressor type used and based only on
thermodynamic considerations, that is capable to determine the oil content in refrigerant-oil mixtures. It was based on
works realized on solubility of R22-naphthenic oil mixtures (Y okozeki et al, 1994), in which the Soave-Redlich-Kwong
(SRK) equation of state was proposed and tested successfully for this kind of mixture, and also using recommendations
related to the oil partial pressure (Y okozeki, 1994 and Parise et al, 1998) expected for these mixtures, that is to consider
oil partia pressure null.

2. State equation and its constants

The SRK state equation used in this work takes the following form:

_RT a
v-b v(v+b)

P D

where a and b are constants; for this work they were obtained following recommendations found in thermodynamic text
books (Van Wylen, 1998):

a= (Xlafls + Xzag.s)z )
b=xb, +x,b, (©)

Considering a;, a,, b; and b, as result of application of critical point mathematical conditions to SRK equation as
follows:

and also by considering that each component in the oil-R22 mixture behaves as an isolated component, that obeys Eq.
(4), then:

RT,va (Vg +0)°

= @, +b)(v, -h)’

®)

b (vy; +b) :VS -b’ (6)

|
3. Critical constants deter mination

The R22 critical constants were obtained from literature (Tc=369,2 K; Pc=49,76*10° Pa). For the oil side, it was
used an approximated methodology based on considerations made by some authors (Y okozeky, 1994 and Parise, 1998),
that in this mixture it is only needed arough estimation for oil critical properties (Tc and Pc). With these considerations
and from the Clapeyron equation:

d
hg O(Vg~ V)T %’Q (7)
sat

where,

hii il vaporization latent heat [Jkg]
Vg oil saturated vapor specific volume [m¥kg]
v;; oil saturated liquid specific volume [m¥/kg]

T Saturation temperature [K]
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From literature consulted (Parise, 1998), it was found the saturation function for Naftenic-Oil

Per, = 35131072 Tgta,szs (For naphthenic oil) ®)
T.

v =ZR 3 9

i 'R Psa1 9)

The specific volume of Oil saturated liquid at 20°C used was, v;;=0,001182 m/kg, taken as approximately constant
until critical point. The calculation procedure using Eq. (7) was done until reaching hfgi [JO. A previous estimation of
oil critical constants was necessary in order to found the initial Z; value. After some iterative calculation, T;=818 [K]
and P4=75,2*10° [Pa] could be obtained for the lubricant oil.

4. Mixture enthalpy calculation

From enthalpy definition (h = u + pv), Maxwell correlation, and SRK equation, the following expression can be
obtained for the mixture enthalpy change, between two states:

O b
NDOAL)(F- T+ WM@@% V=, (10)

where,
Mpix = XvaMy + Xv,M, (11)
Mix molecular mass of oil-R22 mixture. [kg/kmol]
Cv(t) specific heat at constant volume for pure R22 [Jkg-K]
M;eM,  molecular mass of oil and refrigerant [kg/kmol]

Xv; e Xv,  volume composition of oil and refrigerant.
5. Mixture composition

M easurements of pressure (P) and temperature (T) were made in aVCSC in the pointsindicated in Fig. (2), as well
as water temperature (Tys,;, Twey). Mixture mass flow rate in condenser, evaporator was estimated using venturi flow
meters and thermal balance in the heat exchangers, as shown in Fig. (2).

Pressure and temperature experimental data obtained from the compressor supply and exhaust were used to
determinate mixture composition at compressor outlet. It was always supposed that mixture oil content at compressor
supply was null, based on the specific oil filtering devices used in the test bench.

The real gas mixture was treated according to Eq. (13); where compressibility factors are used to obtain the molar
volumetric composition of oil and refrigerant. The SRK state equation was used to obtain both mixture and refrigerant
specific volumes, considering pressure (P,) as the R22 partial pressure.

b, =_RT: A,

= - (12)
Vm‘x - Bm Vm'x (Vmix + Bm)
volumetric composition of R22 (X;¢) is calculated as follows:
Z. Z
X 52 =1= X == (13)
erix Zm'x
where,

Z.« and Zg; are compressibility factors of R22 and oail, estimated using Engineering Equation Solver (EES)
software

Zix = Xt Zref + (1-Xier) Zoi (14)

mass composition of R22 (Y,¢) was calculated as follows:
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M A
Yef - )(re‘f ref d/mx D ref

r
M mix Vref Zm’x
where,
M e molecular mass of R22
Vief » Vimix molar volume of R22 and mixture
Vief f(P,, T,) is calculated using EES code

From Eq. (15) it is possible to obtain oil mass composition:

Yoil — Xoil M oil d/mx EZOH
mix Vo Loix
where,
—T
Vo = Zg R=2
Ol Ol P2

and R=8316,8J /kmolK' Universal gas constant.

6. Theoretical and experimental results

[kg/kmol]
[m%/kmol]

(15

(16)

17

In order to experimentally measure the mixture oil content, it was used the VCSC test bench shown in Fig. (2),
composed of a 4.6 kW, hermetic piston compressor installed inside of a calorimetric chamber, two annular type heat
exchangers (condenser, evaporator), a manually operated expansion valve and two venturi flow meters located at high
and low pressure sides, following recommendations given by BSR/ASHRAE 41.4-1984-R, samples were collected at
condenser exhaust, using a 7,5 ml aluminum recipient, shown in Fig. (3).
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Figure 2. Test bench.
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The maximum amount of oil collected in each experiment was 3g. All the experimental procedures used to
determine oil concentration, are well explained in Lawinscky (2000) Master thesis. Once the oil mass content was
experimentally determined, it was also estimated theoretically using Eq. (16); then a sensibility analysis was made to

see dependence on temperature and pressure. Figures (4) and (5) show sensibility in temperature and pressure
respectively.

Figure 3. Sample recipient.
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Figure 4. Oil content, sensibility to temperature.

From Figures (4) and (5) we can see that oil content estimated by our methodology is strongly dependent on
pressure. The calculated mass flow rate of refrigerant was estimated considering an energy balance in the compressor

and including compressor heat losses to surroundings Wamb,cp' See Lawinscky (2000) Master thesis for more
information about methodology used.
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_ W _Wamb,cp

.. =
mixX hz_hL

(18)

The enthalpy difference calculation of Eq. (10) was obtained from Eqg. (18), it was taken into account the adjust of
reference points in order to combine properly with enthalpy calculations made using routines found in Equation
Engineering Solver software; Tab. (1) shows experimental measurements, and Tab. (2) shows experimental and
theoretical results.
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Figure 5. Qil content, sensibility to pressure.

Table 1. Experimental data.

TEST Psucp Tsucp Pexcp | Texcp W W
Number | [kPq] K] [kPa] [K] amb,cp
[Watt] | [Watt]

260 285,9 1900 405,1 1445 437,6
252,5 283,5 1607 400,3 1380 401,5
246,1 282,6 1486 3974 1350 2314
251,6 287,7 1778 403,2 1395 430,6
249,2 286,9 1624 400,9 1336 410,8
246,5 286,1 1545 399,2 1313 396,8

280 2824 1888 400,2 1450 404,2
265,8 278,1 2159 389,4 1485 329,3
260,7 278,1 1956 390,4 1419 384
272,5 283,9 2272 397,3 1493 429,9

Blojo|~N|jo|u|sw(n|-
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Table 2. Experimental and theoretical results.

[kg/s] [kg/s] [kg/s]

1 1,95 0,689 0,01368 0,01347 | 0,01309
2 1,54 0,658 0,01334 | 0,01314 | 0,01289
3 0,53 0,654 0,01544 | 0,01523 | 0,01526
4 1,93 0,65 0,01346 0,01326 | 0,01235
5 1,04 0,798 0,01295 0,01277 | 0,01413
6 0,83 1,298 0,01288 0,0127 0,01792
7 1,88 1,019 0,01448 0,01422 | 0,01502
8 0,9 0,978 0,0183 0,01773 | 0,01577
9 1,13 0,468 0,01573 0,01533 | 0,01028
10 1,56 1,025 0,01627 0,01584 | 0,02164

where,

Yoi.ep  €Xperimental oil mass percentage [%0]

Yo theo  theoretical oil mass percentage [%0]

My owe  PUrerefrigerant mass flow rate [ka/s]

My oil-refrigerant mixture mass flow rate [kalq]

mmix,exp oil-refrigerant mixture calculated with experimental data (Yo, )  [K0/9]

Vi/amb’cp compressor heat losses to surroundings [watts]

From Table (2) and Fig. (6) it is possible to see the effects of oil content on refrigerant mass flow rate. The
refrigerant mass flow rate variation is calculated using Eq. (19), as follows:

th,, . —-m_ [
A= "5 100 (19)
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Figure 6. Mass flow rate variation comparing with mass flow rate calculated using pure refrigerant.
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7. Conclusions

The theoretical methodology shows that oil content is mainly dependent on thermodynamic properties. Besides, the
assumption made that partia pressure of oil is null, means that oil is always in liquid phase at temperatures and
pressures of mixturein VCRS systems. This paper shows that it is possible to calculate theoretically the amount of oil in
circulation in vapor pressure refrigerant systems, mainly at compressor exhaust knowing only pressure and temperature,
the differences observed between experimental and calculated oil concentration seems to be very big, but we have to
take into account that values oscillated from 0.5 to 2%, and that was not aways possible to determine oil concentration,
for the same charge of refrigerant into the system, due to mixture extractions realized after each experiment.

The effects of lubricant Naftenic oil in mixture with refrigerant R22, causes errors in the estimation of refrigerant
mass flow rate as shown in Fig. (6). These mentioned errors are of the order of 4,3% when oil content is 1,8%. The
methodol ogy proposed shows how calculation of cooling capacity and COP can be properly estimated. We suggest that
more experimental study should be realized using different compressor types (screw, centrifugal, rotary, etc), as well as
different kind of refrigerants and lubricant oilsin order to see the limits of the proposed methodol ogy.
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Resumo. O efeito do modelo de fragdo de vazio sobre a simulagdo de trocadores de calor com escoamento bifdsico
condensadores e evaporadores ~ é investigado no presente trabalho. Para tanto, um modelo diferencial unidimensional foi
desenvolvido com base nas equagdes da conservacdo da massa, da quantidade de movimento linear e da energia. O modelo é capaz
de computar as distribui¢des de pressdo, entalpia e massa especifica ao longo do trocador de calor na condi¢do de regime
permanente, além de estimar a massa total de refrigerante, a taxa global de transferéncia de calor e a perda de carga no
componente. A partir do modelo, pode-se analisar tanto o efeito local da fragdo de vazio no escoamento como a sua influéncia no
desempenho global do componente. Comparagdes entre os diversos modelos de fragdo de vazio sdo também realizadas.

Palavras chave: modelo de fracdo de vazio, trocador de calor, escoamento bifasico, simulagdo numérica.

1. Introdugao

A questdo energética representa um dos mais graves problemas ambientais da atualidade e deve-se, principalmente,
ao baixo desempenho energético dos sistemas térmicos em operacdo. De acordo com estatisticas do Programa Nacional
de Conservacédo de Energia Elétrica (Eletrobras, 1998), a refrigeragdo € responsavel por cerca de 11% do consumo total
de energia elétrica no pais. Neste setor, o equipamento de refrigeracdo mais empregado ¢ o refrigerador doméstico.
Apesar de apresentar um consumo individual de energia relativamente pequeno — um refrigerador doméstico tipico (300
litros) consome cerca de 30 kWh/més — seu papel no consumo nacional de energia elétrica pode ser facilmente
explicado pela ampla quantidade destes produtos em operagdo e pelas baixa eficiéncia termodinadmica destes sistemas,
que raramente ultrapassa 15% do coeficiente de performance de Carnot.

A maneira tradicional de projetar ¢ desenvolver refrigeradores domésticos e seus respectivos componentes consiste
na realizagdo de testes experimentais normalizados em cdmaras climatizadas. Além de caros, estes ensaios demandam
tempo: um simples teste de abaixamento de temperatura (pull-down), por exemplo, necessita de mais de 24 horas. Uma
alternativa aos ensaios experimentais ¢ a utilizagdo de modelos matematicos para simular o comportamento do
refrigerador e de seus componentes. O advento do computador digital possibilitou a simulagio destes testes através da
solugdo de equagdes matematicas que representam leis fisicas. Além de reduzir a quantidade de ensaios necessarios, a
simulagdo ¢ sensivelmente mais barata e rapida. Desta forma, altera¢des podem ser analisadas sem a necessidade de
serem concretizadas.

A simulagdo de refrigeradores domésticos envolve, evidentemente, a simulagdo de cada um de seus componentes,
inclusive os trocadores de calor — condensador e evaporador. A simulagdo destes componentes implica tanto na
modelagem matematica de escoamentos de fase unica (vapor superaquecido ou liquido sub-resfriado) como de
escoamento bifasicos. A modelagem desta ultima classe de escoamentos ndo ¢ trivial e exige alguns cuidados.

Existem basicamente duas estratégias de modelagem do escoamento bifasico. Uma delas, mais sofisticada, consiste
na utilizagdo de modelos de dois fluidos, nos quais as fases de liquido ¢ de vapor sdo tratadas separadamente e
acopladas pelos fenomenos de interface. A outra, mais simplificada, baseia-se na hipétese de mistura homogénea das
fases de liquido e de vapor, que escoariam com uma mesma velocidade. Esta ltima, mais atraente sob o ponto de vista
de simulagdo global de sistemas térmicos em virtude da simplicidade matematica e do baixo custo computacional, pode
fornecer valores irreais para a massa especifica da mistura (MacArthur & Grald, 1989). Uma alternativa seria a
utilizacdo do conceito de fracdo de vazio com o objetivo de levar em conta as diferentes velocidades das fases de
liquido e de vapor.

A fragdo de vazio ¢ indiscutivelmente um dos pardmetros que mais afetam a simulagdo de trocadores de calor com
escoamento bifasico, ja que exerce influéncia ndo sé na distribuigdo de refrigerante, mas também na perda de carga ¢ na
transferéncia de calor. Existem diversos modelos de fracdo de vazio na literatura (Rice 1987, Newell et al. 2001), o que
torna dificil a selegdo do modelo mais adequado para uma dada aplicagdo. Dos trabalhos que tratam da selecdo dos
modelos de fracdo de vazio destacam-se o trabalho pioneiro de Rice (1987), os trabalhos de Marques (1991), Klein
(1998) e Assawamartbunlue & Brandemurhl (2000), focados no inventario de massa do sistema de refrigera¢do, bem
como os trabalhos de Jakobsen et al. (1999) e de Hermes (2000), voltados para a simulago individual do evaporador.
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Rice (1987) analisou o efeito da fracdo de vazio na estimativa da massa de refrigerante e no calculo do fluxo de
calor em condensadores e evaporadores. Concluiu que a escolha do modelo de fragdo de vazio (MFV) exerce uma
grande influéncia no computo da massa de refrigerante, embora sua influéncia sobre a transferéncia de calor seja pouco
significativa. As comparag¢des foram realizadas apenas para o refrigerante HCFC-22. Sua maior contribuigdo consiste
na revisdo do estado-da-arte e na descri¢do detalhada dos MFVs entdo existentes.

Marques (1991) e Klein (1998) aplicaram os diversos MFVs descritos no trabalho de Rice (1987) respectivamente
no inventario de massa de condicionadores de ar e de refrigeradores domésticos. Ambos concluiram que o modelo de
Hughmark (1962) apresenta resultados mais realistas que os demais. Na mesma linha, Assawamartbunlue &
Brandemurhl (2000) estudaram a influéncia dos MFVs no inventdrio de massa em acumuladores de liquido e
observaram que modelo de Hughmark (1962) também apresentava as melhores estimativas para a massa de refrigerante.

Jakobsen et al. (1999), através de um modelo diferencial unidimensional transiente, avaliaram a influéncia do MFV
na resposta dindmica de um evaporador operando com o refrigerante HCFC-22. O modelo homogéneo foi comparado a
uma modelo baseado na taxa de deslizamento (S=6). Observou-se que o modelo homogéneo apresenta uma resposta
dindmica mais rapida que o modelo de deslizamento. Este, por sua vez, mostra uma maior concordancia com os
resultados experimentais. A massa de refrigerante estimada pelo modelo homogéneo apresentou valores trés vezes
inferiores aqueles obtidos através do modelo de deslizamento. Também através de um modelo diferencial, porém em
regime permanente, Hermes (2000) comparou os modelos de Zivi (1964) e de Hughmark (1962) com o modelo
homogéneo tanto para a condensagdo como para a evaporagdo do refrigerante HFC-134a. Observou que, se por um lado
o aumento da fracdo de vazio diminui a massa de refrigerante, por outro lado, aumenta a perda de carga. Concluiu que o
modelo homogéneo fornece boas estimativas para a perda de carga, mas apresenta erros significativos para a massa de
refrigerante, acontecendo o oposto com o modelo de Hughmark (1962).

No presente trabalho, o efeito da fragdo de vazio no desempenho de trocadores de calor com escoamento bifasico ¢
investigado através de um modelo diferencial unidimensional, desenvolvido com base nas equagdes da conservagido da
massa, da quantidade de movimento linear e da energia. O modelo é capaz de computar as distribui¢cdes de pressdo,
entalpia e massa especifica ao longo do trocador de calor na condi¢@o de regime permanente, além de estimar a massa
de refrigerante, a taxa de transferéncia de calor e a perda de carga no componente. Com isso, pode-se analisar tanto o
efeito local da fragdo de vazio no escoamento como a sua influéncia no desempenho global do componente.
Comparagdes entre os diversos modelos de fragdo de vazio existentes (homogéneo, Rigot 1973, Zivi 1964, Smith 1969,
Premoli et al. 1971, Domanski-Didion 1983, Tandon et al. 1985, Hughmark 1962, Newell et al. 2001) foram realizadas.
Além de se propor uma metodologia numericamente robusta para a modelagem e simula¢do de trocadores de calor com
escoamento bifasico, analisa-se a influéncia do MFV sobre o componente e discute-se uma estratégia para a sua selecao.

2. Fracio de Vazio: Defini¢ao e Modelagem

A massa total de refrigerante no interior de um tubo de se¢do transversal constante pode ser determinada através da
seguinte equagio:

m= !pdV=AJ'0Lpdz (1)

onde m ¢ a massa total de refrigerante [kg], p a massa especifica [kg/m’], ¥ o volume interno do tubo [m’], 4 a area da
secdo transversal [m?], e L o comprimento do tubo [m].

Para as regides bifasicas dos trocadores de calor, onde ha refrigerante escoando tanto na forma de vapor como de
liquido, a massa de refrigerante ¢ calculada pela soma das parcelas de vapor e de liquido, de acordo com a lei de
conservagao da massa:

L L
m=m, +m, :.[0 A p,dz +J'” A, p,dz ()

onde os indices v e / referem-se respectivamente as fases de vapor e de liquido. E importante notar que a soma das areas
ocupadas pelas fases de vapor e de liquido numa dada posi¢do z do tubo fornece a area total nesta posi¢do. A fracdo de
vazio local ¢ entdo definida como a relagdo entre a area ocupada pelo refrigerante na fase vapor e a area total do
trocador de calor, ou seja, a=A4,/4 (Rice, 1987). A partir desta definigdo, obtém-se a seguinte expressdo para calcular a
massa de refrigerante na regido bifasica:

m= AJ'OL pdz = Agjapvdz +J’0L (1 —a)p,dz% 3)
Fazendo L - 0 na equag@o anterior, obtém-se uma expressao para o computo da massa especifica da regido bifasica:

p=ap,+(-a)p, )

Os diversos modelos de fracdo de vazio existentes na literatura sao classificados por Rice (1987) da seguinte forma:
(i) modelo homogéneo, com velocidades iguais para ambas as fases; (ii) modelos baseados na taxa de deslizamento, que
consiste na relacdo entre as velocidades das fases de vapor e de liquido, S=u,/u;; (iii) modelos baseados no parametro de
Lockhart-Martinelli, X,; e (iv) modelos baseados no fluxo de massa, G=pu [kg/s.mz].
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Modelo Homogéneo e Modelos Baseados na Taxa de Deslizamento, S

Tanto o modelo homogéneo como os modelos baseados na taxa de deslizamento (Rigot 1973, Zivi 1964 e Smith
1969), podem ser representados pela Eq. (5), onde x € o titulo do refrigerante.

a={1+x(1-x)p./p)3" (%)

No modelo homogéneo, considera-se que as fases de liquido e de vapor escoam com a mesma velocidade, ou seja,
sem deslizamento (S=1). O modelo de Rigot (1973), por sua vez, baseia-se em uma taxa de deslizamento média (S=2).
O modelo de Zivi (1964) foi desenvolvido através da aplicacdo do principio da minima geracdo de entropia no
escoamento, de modo que a taxa de deslizamento baseia-se na relagdo entre a massa especifica do liquido e do vapor, ou
seja, S=(p/p,)"”. Smith (1969) propds uma correlagio considerando o escoamento como uma mistura homogénea na
regido central, havendo liquido apenas na regido anular periférica. Para este modelo, a taxa de deslizamento ¢ dada por:

S=K+ (1 —Ks )[(p//pv)"' st_l (1 _x)]l/2 [1 + st_l (1 _x)]_l/2 6)

onde K (=0,4) refere-se a relacdo entre a massa de liquido escoando numa mistura homogénea e a massa total.

Modelos Baseados no Pardmetro de Lockhart-Martinelli, X,

Lockhart & Martinelli (1949) desenvolveram um modelo para determinagdo da queda de pressdo em escoamentos
bifasicos adiabaticos, introduzindo o parametro X,,:[x’l(1fx)]0’9(pv/p,)0’5(;1,//.lv)0’1. A partir deste modelo, Domanski &
Didion (1983) desenvolveram o seguinte modelo de fragdo de vazio:

_ %1 +X)° )_0'378 X, <10 7
0.823-0157mX, X, >10

a

Modelos Baseados no Fluxo de Massa, G

Tandon et al. (1985) desenvolveram uma correlacdo para o escoamento anular, unidimensional e sem gradiente
radial de pressdo:

B-1928Re " F(X, )" +09293 R, F(X,)” 50 <Re, <1125 )
a=[] ~ ~
H-038Re "™ F(x,)" +0,0361Re ™™ F(x,)” Re, >1125

onde F(X,,):O,15(X,,’1+2,85X,[0’476) ¢ uma fung¢do empirica do parametro X,. Deve-se observar que a influéncia da
velocidade massica esta implicita no nimero de Reynolds da fase liquida, Re,=GDy/L;, onde L, é a viscosidade absoluta
da fase liquida [Pa.s] e D, o didmetro interno do tubo [m].

Premoli et al. (1971) desenvolveram uma correlagdo de natureza empirica para misturas bifasicas em canais
verticais adiabaticos:

s=rrdpen) =l s v=p/0-p) © a=1STBRE G/ N b=0027e R (5] O)

onde We,=G’D/g0,p, representa o nimero de Weber da fase liquida, g (=9,81m/s%) a aceleracio da gravidade, o, a
tensdo superficial [Pa], p, a massa especifica da fase liquida [kg/m’], e B8 o titulo volumétrico.

Newell et al. (2001) propuseram uma correlacdo para a evaporacao e outra para a condensagdo. A primeira, descrita
pela Eq. (10), baseia-se no modelo de Premoli et al. (1971) e a segunda, dada pela Eq. (11), emprega a Razao de
Froude, Fr=[G*x*/p,2(1-x)gD;]">.

S=1+1105Re; " (p,/p, )" ¥ (10)

o =1,045 - exp[-1-0,342in(Fr) - 0,0268 1n* (Fr) +0,00597 i ()| amn

Hughmark (1962) desenvolveu uma correlagdo empirica assumindo o escoamento da mistura como uma suspensao
de bolhas no liquido, com concentra¢do maxima no centro do tubo e decréscimo monotonico na dire¢do radial.
Admitiu-se velocidades iguais para o liquido e para o vapor numa mesma posigdo radial, com a velocidade média do
vapor superior a do liquido, que esta mais concentrado nas regides de maior velocidade. Com base nestas hipoteses, o
modelo de Hughmark (1962) é calculado através de um fator multiplicativo do titulo volumétrico, ou seja, a=Kyf3. O
parametro multiplicativo € uma funcdo do pardmetro Z, baseado no nimero de Reynolds com propriedades ponderadas
entre as fases liquido e vapor, no numero de Froude (Fr=u°/GD;) e na fra¢do de volume de liquido. Este pardmetro é
calculado pela Eq. (12) e sua relagdo com Kj; ¢ dada na forma discreta (Rice 1987).

Z, =RV Fro(1- )" (12)
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3. Formulacao Matematica

O modelo matematico baseia-se nas leis de conservagdo da massa (equagdo da continuidade), da quantidade de
movimento linear (equagdes de Navier-Stokes) e da energia (1* Lei da Termodinamica), escritas na forma diferencial. O
escoamento de refrigerante foi considerado unidimensional e em regime permanente. O fluido foi tratado como
newtoniano. Tanto os fatores de atrito como os coeficientes de transferéncia de calor foram obtidos de correlagdes
empiricas. A dissipagdo viscosa e a difusdo axial de calor foram desprezadas em virtude dos elevados numeros de
Reynolds e de Péclét do escoamento. O trocador de calor foi modelado com um tubo reto, horizontal e com segao
circular constante. A conducao radial de calor através da parede foi desprezada, ja que o nimero de Biot é pequeno.

Equacdes Governantes

Escrevendo as equagdes de conservagdo da massa, da quantidade de movimento linear e da energia total para um
elemento unidimensional de fluido escoando no interior do tubo, obtém-se respectivamente as seguintes EDOs:

G oo g="" —pu—f (13)
dz

GM=_dp_ P (14)
dz dz A

Gy Gudt — o P (15)

dz dz " A

Multiplicando-se a Eq. (14) pela velocidade u e subtraindo-a da Eq. (15), obtém-se a equagdo da conservagdo da
energia térmica, dada por:

G By B (16)

d "4 dz A
onde u indica a velocidade média da mistura liquido-vapor [m/s], p a massa especifica do refrigerante [kg/m’], pa
pressdo [kPa], / a entalpia especifica do refrigerante [kJ/kg], T a temperatura do refrigerante [K], 7,, a temperatura da
parede do tubo [K], 7,,=fGu/8 a tensdo cisalhante na parede [kPa], f o fator de atrito, ¢,,"=n«T,-T) o fluxo de calor na
parede [W/m?], n; o coeficiente interno de transferéncia de calor [W/m?.K], P;/=mD; o perimetro interno do tubo [m]. e
A=mD*/4 a 4rea da secdo transversal [m?]. Como v=v(p,h), seu diferencial total é calculado por:
dv _0v

_ a’l ov
dz Op

dh dp dh (17)
,dz 0hl, “he g

Fazendo u=Gv na equag@o anterior, obtém-se o gradiente de velocidade a partir do gradiente de volume especifico,

du dp dh 18
7:G7_G ( )
dz dz H * dz@

Adimensionalizando a coordenada axial em relagdo ao comprimento do tubo, 2 =z/L, aplicando a relagdo P/A=4/D;
para tubos circulares e substituindo a Eq. (18) nas equacdes Eq. (14) e Eq. (15) obtém-se, com alguma manipulacao
algébrica, as seguintes expressdes para o calculo dos gradientes de pressao e de entalpia na dire¢ao axial:

dp _ L 0gGhH+1,[1+G )0 (19)
o 4 D 2{ , . D

dz D,g 1+G (fl+vf2) ]

dh _, L GG (i+G2 7, )+1.62 A (20)

&g 1+ (h+) o

Estas equagdes permitem, respectivamente, o calculo dos perfis de pressdo e entalpia do refrigerante ao longo do
trocador de calor, sendo validas tanto para a regido de escoamento bifasico como monofasico. Como ambas sdo
parabdlicas, faz-se necessaria apenas uma condi¢do de contorno para cada equacédo, além da condigdo de contorno para
a equacdo da continuidade. Apesar da caracteristica parabolica da equacdo do movimento, a pressdo possui um
comportamento tipicamente eliptico, que fica bem caracterizado quando a conservacdo da massa ¢é satisfeita.

Nos casos em que a temperatura ambiente ¢ prescrita, faz-se necessaria ainda uma equagdo para o calculo da
temperatura da parede do tubo, obtida através de um balango de energia:

_nT+nT,(+w/D,) 1)
" r]l +I7(’(1+W/Dl)

onde T, representa a temperatura do ar externo [K], . o coeficiente externo de transferéncia de calor [W/m>K],
w=(D,.-D;)/2 ¢ a espessura do tubo [m], e D, o didmetro externo do tubo [m].
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Equagdes Complementares

Adicionalmente, faz-se necessario o computo da temperatura e da massa especifica do refrigerante HFC-134a
através de relagdes termodinamicas. Quatro equagdes basicas foram utilizadas: equagdo de estado de Martin-Hou;
equacdo para a pressdo de vapor em funcdo da temperatura; equagdo para o calor especifico a pressdo constante em
funcdo da temperatura; e equacgdo para a massa especifica do liquido em fun¢do da temperatura (Wilson & Basu, 1988).

As propriedades termofisicas do refrigerante foram calculadas em funcdo da pressdo e entalpia, na regido de
superaquecimento, ¢ em funcdo da pressdo, na regido de saturacdo. As correlagdes foram obtidas a partir de uma
regressao polinomial utilizando dados fornecidos pelo programa REFPROP 6.0 (McLinden et al., 1998).

Para o calculo do coeficiente de troca de calor na parede interna para a regido monofasica fez-se uso da correlacdo
de Dittus & Boelter (1930):

Nu =n,D, [k = 0,023 Re"* Pr" 0,7<Pr<160 ; Re>10000 ; L/D>10 (22)

onde Re=GD/ representa o numero de Reynolds, Pr=Lc,/k o nimero de Prandtl, e n=0,3 para o resfriamento e n=0,4
para o aquecimento. No escoamento bifasico, fez-se uso da correlagdo empirica apresentada por Jabardo et al. (1999)
para a evaporagdo, Eq. (23), e da correlagdo de Shao & Granryd (1997) para condensacdo, Eq. (24),

& _ @ + 125XI;(),GSBOU,3Fr(),5 FI" < 0,1 (23)
n, B +40X "% Bo"’ Fr=0]1
Nu=n.D./k [,084 Pr," Ja™° Re™ Re, > 24000 24)
u= r]i i = D
" B59Pr " Ja7 R Re, <24000

onde Bo=gq,,"/Gh;, representa o parametro evaporativo, 1], o coeficiente de troca de calor calculado com as propriedades
da fase liquida, k; a condutividade térmica da fase liquida [W/m.K], Pr; o nimero de Prandtl da fase liquida, Re, o
numero de Reynolds da fase vapor, e Ja=c,( Ty T,,)/h;, 0 niimero de Jakob. Ambas foram obtidas para o HFC-134a.

A correlacdo de Churchill & Chu (1975) foi empregada para o coeficiente externo de transferéncia de calor por
convecgdo natural num cilindro horizontal, baseado no niimero de Rayleigh (Ra=gBATD,’/a,V,) do ar externo:

i 2
Nu=n.D, [k, :{0,6+0,387Ra‘/6 [1+0,550 Pr] 8/”} 107 < Ra <10 (25)

A correlagao de fator de atrito proposta por Churchill (1977) foi empregada, ja que é valida para qualquer regime de
escoamento. No regime bifasico, o nimero de Reynolds baseia-se na viscosidade bifasica, =L+ a(U—L).

7 =8[(§/Re)” +(a+)"]

12

. a=2457m[(7/Re)"” +027¢/D]" 1 b=(37530/Re)" (26)

Metodologia de Solucdo

As equacdes diferenciais ordindrias foram resolvidas por um procedimento de marcha parabdlica através do
Algoritmo de Gill, que consiste num método de Runge-Kutta de quarta ordem (Carnahan et al., 1969). De acordo com
este método, o sistema de k=1,..., M equagdes diferenciais ordinarias, dy;/dx=f.(x,y;), ¢ aproximado de acordo com a Eq.
(27), onde n+1 representa o ponto nodal do dominio (n=1,...,N) em que se deseja calcular o valor dos pardmetros de
interesse (y;), n indica o ponto nodal imediatamente anterior onde sdo conhecidos os valores de y;, e Ax ¢ a distancia
entre os pontos 7 ¢ n+1. A aproximagdo numérica das derivadas do volume especifico em relagdo a pressdo e a entalpia
baseia-se num esquema de diferengas centrais, com erros de segunda ordem.

i =i+ syl -+ (gl +2l] volae')

= £, (o) 7)

(i

k
2 = 7, (v + 1A, 7 + L Axg?)
)= (3007 + (-3 Jeg) + (- Javgl?)
Egle) :f}c(x+Ax,yZ _%Axg,?i) +(1+%)&gl£m))

Nos casos em que as pressoes na entrada e na saida do tubo sao fornecidas, o fluxo de massa ¢ obtido através de um
procedimento iterativo, que utiliza o método das secantes. De acordo com este procedimento, arbitra-se inicialmente um
fluxo de massa e calcula-se os perfis de pressdo e de entalpia resolvendo-se as equagdes Eq. (17) e Eq. (18)
simultaneamente através da marcha parabolica. Compara-se entdo o valor da pressao calculada na saida com o valor da
condicdo de contorno, obtendo-se assim um funcional para a corre¢do do fluxo de massa. Este processo se repete até
que a diferenca relativa entre as pressdes seja inferior 4 10™. Nos casos em que o fluxo de massa, a pressdo e a entalpia
na entrada do trocador de calor sdo fornecidos, o problema ¢ resolvido através de uma Unica marcha parabdlica. A
malha computacional utilizou um incremento espacial Az'=0,002, ou seja, M=501 pontos nodais.
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4. Discussao dos Resultados

Para explorar as potencialidades do modelo do escoamento ¢ para comparar os resultados fornecidos pelos
diferentes MVFs, foram analisados dois casos distintos: (1) condensador e (2) evaporador. Afim de verificar o efeito da
fracao de vazio sobre a transferéncia de calor, foram analisadas duas condi¢des de contorno na parede: (") fluxo de calor
prescrito e (") temperatura do ar prescrita. As condi¢cdes adotadas e as caracteristicas geométricas do tubo sdo mostradas
na Tab. (1). Nesta secdo, a seguinte nomenclatura foi adotada: (HO) homogéneo, (RI) Rigot, (ZI) Zivi, (SM) Smith,
(PR) Premoli, (DD) Domanski-Didion, (TA) Tandon, (HU) Hughmark e (NE) Newell.

As tabelas (2) e (3) mostram o inventdrio de massa, a perda de carga e o titulo do refrigerante na saida do
condensador respectivamente para os casos com fluxo prescrito (1') e temperatura prescrita (1"). Os valores entre
parénteses indicam a diferenga em relacdo ao modelo homogéneo, usado como referéncia. Fica claro que os MFVs ndo
exercem influéncia significativa sobre a transferéncia de calor no condensador, o que pode ser observado através do
titulo de refrigerante na regido de saida. Isto ocorre para ambas as condigdes de contorno. As tabelas (4) e (5)
apresentam os resultados obtidos para o evaporador. Neste caso, os MFVs exercem influéncia, embora sutil, sobre o
titulo do refrigerante na regido de saida. Isto se deve a dependéncia do coeficiente de transferéncia de calor calculado
pela correlacdo de Jabardo et al. (1999) com o nimero de Froude, que ¢ fun¢ao da velocidade média do escoamento.

Tabela 1. Condigdes de contorno e caracteristicas geométricas dos casos analisados.

Condigdes de Simulagio
Caso 1: Condensador Caso 2: Evaporador
Pressdo de Condensagio [bar] 14,0 Pressdo de Evaporacdo [bar] 1,0
Temperatura de Condensacao [°C] 52,4 Temperatura de Evaporagao [°C] —26.4
Temperatura na Entrada [°C] 70,0 Titulo na Entrada [%] 25,0
Fluxo de Massa [kg/s.m’] 20,0 | Fluxo de Massa [kg/s.m’] 20,0
Fluxo de Calor [W/m?] (Caso 1') —400,0 | Fluxo de Calor [W/m?] (Caso 2') 400,0
Temperatura do Ar Externo [°C] (Caso 1") 32,0 | Temperatura do Ar Externo [°C] (Caso 2") 0,0
Caracteristicas Geométricas
Diadmetro Interno (D;) [mm] 4,5
Espessura do Tubo (w) [mm] 0,9 (w/D=0,2)
Comprimento do Tubo (L) [m] 9,0 (L/D=2000)

Tabela 2. Resultados da simulagdo para o condensador com fluxo de calor prescrito (Caso 1').

Modelo HO RI S5=3 S=5 5=8 S5=15 Z1 SM DD TA PR HU NE
Massa 22,0 30,0 36,1 45,2 54,7 68,4 33,1 34,8 26,8 38,0 39,7 55,5 57,4
[g] (ref) | (+8,0) | (+14,1) | (+23.2) | (+32,7) | (+46,4) | (+11,1) | (+12,8) | (+4,8) | (+16,0) | (+17,7) | (+33,5) | (+35,4)
Perda de Carga 1,95 1,61 1,43 1,23 1,08 0,94 1,51 1,46 1,52 1,22 1,10 0,78 0,79
[mbar] (ref) | (<021) | (<0,52) | (0,72) | (=0,87) | (=1,01) | (=0,44) | (-0.49) | (=0,43) | (-0,73) | (=0,85) | (-1,17) | (=1,16)
Titulo na Saida 6,8 6,8 6,8 6,8 6,8 6,8 6,8 6,8 6,8 6,8 6,8 6,8 6,8
[%] (ref) | (0,00 | 00) | (0,00 | 0.0) | (0,00 | 00 | (0,00 | (00) | (0,0) | 00) | (0,0) | (0,0)
Tabela 3. Resultados da simulacdo para o condensador com temperatura prescrita (Caso 1").
Modelo HO RI 5=3 5=5 s=8 | s=15 71 SM DD TA PR HU NE
Massa 13,4 16,4 19,2 24,2 30,6 42,1 17,8 18,6 18,1 23,2 26,1 40,5 41,6
le] (tef) | (#3,0) | (#5,8) | (+10,8) | (+17,2) | (+28,7) | (+4,4) | (+52) | (+4,7) | (#9,8) | (+12,7) | (+21,1) | (+28,2)
Perda de Carga 2,58 2,26 2,01 1,69 1,46 1,21 2,13 2,05 2,06 1,67 1,46 0,95 0,97
[mbar] (ref) | (-0,32) | (-0,57) | (-0,89) | (-1,12) | (-1,37) | (-0,45) | (-0,53) | (-0,52) | (-0,91) | (-1,12) | (-1,63) | (-1,61)
Titulo na Saida 46,0 46,0 46,0 46,0 46,0 46,0 46,0 46,0 46,0 46,0 46,0 46,0 46,0
[%] (ref) | (00 | 00) | 00 | 00 | 00O | OO | 00 | 00 | 00 | 00 | (00 | (00
Tabela 4. Resultados da simulagdo para o evaporador com fluxo de calor prescrito (Caso 2").
Modelo HO RI 5=3 S=5 5=8 S5=15 Z1 SM DD TA PR HU NE
Massa 1,4 2,0 2,6 3,8 5,6 9,5 4,7 6,8 8,6 18,1 18,2 26,0 13,6
[g] (ref.) (+0,6) | (+1,2) | (+24) | (+4,2) | (48,1) | (#3,3) | (+54) | (+7,2) | (+16,7) | (+16,8) | (+24,6) | (+12,2)
Perda de Carga 27,7 21,9 18,6 14,8 11,6 8,0 13,0 10,1 6,5 3,8 2,6 1,5 3,5
[mbar] (ref) | 5.8) | 9.1 | 12,7 | 16,1 | (-19.7) | 14,7 | (-17.6) | (-21,2) | (-23.9) | (=25,1) | (-26,2) | (-24.2)
Titulo na Saida 99,6 99,5 99,5 99,5 99,5 99,4 99,5 99,5 99,4 99,4 99,4 99,4 99,4
[%] (ref) | 0.1 | <0, | (0.1) | <01) | (0.2) | 02) | (0.2) | (0.2) | (0.2) | (=02) | (0.2) | (-0,2)

Tabela 5. Resultados da simulagdo para o evaporador com temperatura prescrita (Caso 2").

Modelo HO RI S=3 [ §=5 | S=8 | s=15 | zI SM DD TA PR HU NE
Massa 1,5 23 3,0 45 6,7 11,5 5.6 8,2 102 | 21,6 | 21,0 | 281 | 157
[e] (tef) | (+0,8) | (+1,5) | (43,0) | (+4,2) | (+10,0) | (+4,1) | (+6,7) | (+8,7) | (+20,1) | (+19,5) | (+26,6) | (+14,2)

Perda de Carga | 244 | 17,9 | 144 | 105 7.5 46 8.8 6.2 42 2,0 17 14 23
[mbar] (ref) | (-6,5) | (-20,0) | (-13,9) | (-16,9) | (-19.8) | (-15,6) | (-18,2) | (-202) | (-22,4) | (-22,7) | (-23,0) | (-22.1)

Titulona Saida | 85,1 | 84,9 | 848 | 84,7 | 846 | 845 | 846 | 845 | 845 | 844 | 844 | 844 | 844
[%] (ref) | (0,2) | (=0,3) | (<04 | (=0,5) | (=0,6) | (=0,5) | (=0,6) | (=0,6) | (-0,7) | (0,7) | (=0,7) | (=0,7)

Estas tabelas permitem observar ainda que a medida que a taxa de deslizamento aumenta, a massa de refrigerante
aumenta e a perda de carga, diminui. Os demais modelos baseados na taxa de deslizamento (ZI, RI, SM) apresentam
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diferencas significativas na massa de refrigerante ¢ na perda de carga. Os modelos TA e PR, por sua vez, apresentam
valores para a massa de refrigerante da ordem dos obtidos com §=3. Ja o modelo HU apresenta valores para a massa da
ordem dos obtidos com S=8. O modelo NE, contudo, apresenta valores proximos aos obtidos com S=8 (condensador) e
proximos aos obtidos com S=15 (evaporador), ja que utiliza correlagdes diferentes. Os valores das perdas de carga
obtidos a partir dos modelos com S=3 e S=8 situam-se em niveis intermediarios.

A Fig. (1) mostra o efeito dos MFVs sobre o comportamento global do condensador. S3o apresentadas as variagdes
da massa de refrigerante (Fig. 1a), da perda de carga (Fig. 1b) e da taxa de transferéncia de calor (Fig. 1c) com o fluxo
de massa, para diversos MFVs. Embora a condi¢do de temperatura prescrita tenha sido empregada nestas simulagoes,
nenhuma variagio significativa na taxa global de transferéncia de calor foi observada (Fig. 1c). A medida que o fluxo de
massa aumenta, a massa de refrigerante diminui (Fig. 1a) e a perda de carga aumenta (Fig. 1b). O efeito na massa total
pode ser explicado pelo simples fato de que a medida que o fluxo de massa aumenta, a quantidade de liquido no
condensador diminui, reduzindo a massa de refrigerante no componente. A perda de carga tem relagdo direta com o
quadrado do fluxo de massa e relagdo inversa com a massa especifica. Assim, a medida que o fluxo de massa aumenta,
a massa especifica diminui. Como o efeito do fluxo de massa é predominante, a perda de carga aumenta. Constata-se
portanto que os modelos que estimam valores maiores para a massa de refrigerante (NE, HU, TA, PR), predizem
valores menores para a perda de carga.

Nota-se ainda que, para um mesmo fluxo de massa, os modelos HU e NE apresentaram as maiores estimativas para
a massa de refrigerante, assumindo valores bastante proximos para fluxos em torno de 25kg/s.m>. Os modelos PR e TA,
também baseados no fluxo de massa, apresentaram valores bastante inferiores aos anteriores. O modelo DD, baseado no
parametro X,, apresentou valores bastante proximos do modelo de TA para fluxos de massa elevados. Os modelos
baseados na taxa de deslizamento (ZI, RI, SM) apresentaram valores muito reduzidos para a massa de refrigerante. O
modelo HO apresentou, evidentemente, as menores estimativas para a massa de refrigerante, j4 que considera o
escoamento bifasico como uma mistura uniforme de liquido e vapor, superestimando portanto a quantidade deste. Para
a perda de carga, entretanto, os valores obtidos através destes modelos sdo mais elevados. Deve-se notar que a medida
que o fluxo de massa aumenta, a quantidade de liquido diminui e as diferengas entre os efeitos dos modelos de fragao de
vazio sobre a massa total de refrigerante passam a ser menos significativas, ja que a quantidade de vapor ¢ maior. O
efeito inverso ocorre sobre as perdas de carga, cujas diferengas se acentuam para fluxos de massa mais elevados.

A Fig. (2) apresenta o efeito local da taxa de deslizamento no escoamento bifasico no condensador para a condigdo
de fluxo prescrito. Sdo mostradas a variacdo da fracdo de vazio com o titulo (Fig. 2a), a variacdo da massa especifica ao
longo do condensador (Fig. 2b) e a variacdo da pressdo com a entalpia (Fig. 2c). Na Fig. (2a) observa-se que o modelo
homogéneo (S=1) apresenta valores elevados para a fracdo de vazio mesmo para titulos pequenos, o que gera valores
pequenos para a massa de refrigerante (Fig. 2b) e valores elevados para a perda de carga (Fig.2c). A medida que a taxa
de deslizamento aumenta, obtém-se valores cada vez menores para a fragdo de vazio (Fig. 2a), o que implica em valores
maiores para a massa especifica (Fig. 2b) e em valores menores para as perdas de carga (Fig. 2c). Para taxas de
deslizamento mais elevadas (S=15), observa-se uma relagéo linear entre a fragdo de vazio e o titulo (Fig. 2a), o que gera
valores muito elevados para a massa especifica (Fig. 2b, Tab. 2, Tab. 3) e valores relativamente pequenos para a perda
de carga (Fig. 2b, Tab. 2, Tab. 3). Na Fig. 2¢c, vé-se que os titulos obtidos para as diversas taxas de deslizamento sdo
praticamente idénticos, o que sugere que a taxa de deslizamento ndo exerce efeito significativo no comportamento
térmico. Vé-se ainda uma regido onde as linhas coincidem, que esta relacionada ao escoamento de vapor superaquecido.

A Fig. (3) mostra o efeito local do MFV no escoamento bifasico no condensador para a condigao de fluxo prescrito.
Sdo apresentadas a variacdo da fragdo de vazio com o titulo (Fig. 3a), a variagdo da massa especifica ao longo do
condensador (Fig. 3b) e a variagdo da pressdo com a entalpia (Fig. 3¢). Nestas figuras, vé-se resultados distintos para os
modelos de fracdo de vazio, tanto qualitativa como quantitativamente. Todos modelos baseados na taxa de deslizamento
(HO, ZI, RI, SM) apresentam comportamentos semelhantes, porém com valores distintos. Os modelos DD e TA
também apresentam comportamento semelhante aos modelos de deslizamento. Para os modelos HU, NE e PR, observa-
se que a fracdo de vazio sofre uma queda abrupta para titulos proximos da unidade (Fig. 3a), passando a decair mais
suavemente a medida que o titulo cresce (Fig. 3b). O modelo NE sofre um pequeno acréscimo para titulos pequenos, o
que esta relacionado a valores muitos pequenos da taxa de deslizamento. Na Fig. (3¢) vé-se que os titulos na saida sido
iguais, o que sugere uma independéncia entre a transferéncia de calor e a fragdo de vazio.
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Figura 1. Efeito global dos MVFs na condensagio: (a) massa de refrigerante; (b) perda de carga; (c) troca de calor.
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Figura 2. Efeito da taxa de deslizamento na condensagdo: (a) diagrama a-x; (b) diagrama p-z; (c) diagrama p-h.
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Figura 3. Efeito local dos MVFs na condensagio: (a) diagrama d-x; (b) diagrama p-z; (c) diagrama p-A.
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A Fig. (4) mostra o efeito dos MFVs sobre o comportamento global do evaporador para a condi¢do de temperatura
prescrita. Sdo apresentadas as variagdes da massa de refrigerante (Fig. 4a), da perda de carga (Fig. 4b) ¢ da taxa de
transferéncia de calor (Fig. 4c) com o fluxo de massa para diversos MFVs. Neste caso, a variagdo da massa de
refrigerante com o fluxo de massa ndo ¢ tdo acentuada como no condensador, mas os valores previstos pelos diferentes
modelos sdo bastante distintos entre si, 0 que esta relacionado aos valores da massa especifica do liquido e do vapor
saturados a baixa pressdo. As perdas de carga também se mostraram mais acentuadas, ja que as massas especificas
estimadas sdo menores. Como ja comentado, alguns MVFs apresentaram efeito sobre a transferéncia de calor.

A Fig. (5) apresenta o efeito local da taxa de deslizamento no escoamento bifasico no evaporador para a condi¢ao de
fluxo prescrito. S3o mostradas a varia¢do da fragdo de vazio com o titulo (Fig. 5a), a variacdo da massa especifica ao
longo do evaporador (Fig. 5b) e a variacdo da pressdo com a entalpia (Fig. 5¢). As variagdes sdo bem menos acentuadas
que no condensador, em virtude da diferenca entre os valores da massa especifica do liquido e do vapor saturados nas
regides de alta e de baixa pressdo. Na Fig. (5a) observa-se que o modelo homogéneo apresenta valores elevados para a
fragdo de vazio mesmo para titulos pequenos. A medida que a taxa de deslizamento aumenta, obtém-se valores cada vez
menores para a fracdo de vazio (Fig. 5a), o que implica em valores maiores para a massa especifica (Fig. 5b) e em
valores menores para as perdas de carga (Fig. 5¢). A Fig. (5¢) mostra que a taxa de deslizamento ndo exerce efeito
significativo sobre o comportamento térmico do evaporador.

A Fig. (6) mostra o efeito local do MFV no escoamento bifasico no evaporador para a condigdo de fluxo prescrito.
Sdo apresentadas a variacdo da fracdo de vazio com o titulo (Fig. 6a), a variacdo da massa especifica ao longo do
evaporador (Fig. 6b) e a variagdo da pressdo com a entalpia (Fig. 6¢). Mais uma vez, os modelos HU, NE e PR
apresentam comportamentos bastante distintos dos demais, ja que a fragdo de vazio sofre uma queda abrupta para titulos
elevados (Fig. 6a), passando a decair mais suavemente a medida que o titulo aumenta.
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Figura 4. Efeito global dos MVFs na evaporagao: (a) massa de refrigerante; (b) perda de carga; (c) troca de calor.
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Figura 5. Efeito da taxa de deslizamento na evaporagdo: (a) diagrama d-x; (b) diagrama p-z; (c) diagrama p-h.
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Figura 6. Efeito local dos MVFs na evaporagio: (a) diagrama a-x; (b) diagrama p-z; (c) diagrama p-h.
5. Comentarios Finais

Neste trabalho foi proposto um modelo matematico capaz de descrever localmente o comportamento de trocadores
de calor com escoamento bifasico. O modelo permite também a obtengdo de pardmetros globais, tais como perda de
carga, taxas de transferéncia de calor e inventario de massa de refrigerante. Em virtude da caracteristica “explicita” do
Algoritmo de Gill, a metodologia proposta é numericamente robusta e incondicionalmente convergente.

Adicionalmente, foram apresentadas comparagdes entre os modelos de fragdo de vazio existentes na literatura.
Observou-se que o grupo de modelos baseados na taxa de deslizamento (homogéneo, Rigot, Zivi e Smith) tendem a
subestimar a massa de refrigerante no componente, ja que apresentam valores elevados para a fragao de vazio. No caso
de escoamento com evaporacdo, estas discrepancias sdo ainda maiores. Estes modelos, entretanto, apresentam
resultados mais realistas para as perdas de carga. O modelo de Domanski-Didion apresenta valores intermediarios,
proximos aos fornecidos pelo modelo de Smith. Os modelos baseados no fluxo de massa (Tandon et al., Premoli et al.,
Hughmark e Newell et al.) apresentam os maiores valores para a massa de refrigerante e, consequentemente, valores
bastante reduzidos para as perdas de carga. Os modelos testados ndo afetam a transferéncia de calor no condensador,
mas exercem uma pequena influéncia no evaporador, ja que a correlagdo adotada é fungdo do parametro X;,.

Trabalhos de simulagdo de sistemas de refrigeracdo realizados no Nucleo de Pesquisa em Refrigeragdo, Ventilagdo
e Condicionamento da Universidade Federal de Santa Catarina (Marques 1991, Klein 1998, Hermes 2000) sugerem o
modelo de Hughmark para o computo da massa de refrigerante ¢ o0 modelo homogéneo para a perda de carga, ao
contrario da maioria dos trabalhos de simula¢do de refrigeradores que aplicam, em sua maioria, o modelo de Zivi (e.g.
MacArthur & Grald 1989). A recomendacdo para a estimativa tanto da perda de carga como da massa de refrigerante
seria a utilizagdo de dois modelos de fragdo de vazio, ambos baseados na taxa de deslizamento. Para computo da perda
de carga, utilizar-se-ia um modelo com baixa taxa de deslizamento (S~1) e para o inventario de massa, um modelo com
alta taxa de deslizamento (S~15). Como o efeito sobre a transferéncia de calor é pouco significativo, um valor
intermediario (S~8) seria adotado. Comparagdes com evidéncias experimentais sdo evidentemente necessarias.
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Abstract. The effect of the void fraction model on the numerical simulation of two-phase flow heat exchangers  condensers and
evaporators  is investigated in the present work. For this purpose, an one-dimensional mathematical model based on the mass,
momentum and energy conservation equations is used to compute the steady-state pressure, enthalpy and density distribution along
the heat exchanger. The overall heat transfer rates, pressure losses and mass inventory are also calculated. The effect of the void
fraction model on the local flow as well as on the overall heat exchanger performance is evaluated. Comparisons between several
void fraction models available in the literature are reported.
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Abstract. The use of adsorption systemsis one of the alternatives for saving electrical energy in refrigeration since such systems
are heat-powered machines. To predict the behaviour of these systems, the equilibrium conditions between the adsorbent and the
adsorbate (refrigerant) must be known. After a preliminary study of potential refrigerants, the ammonia and the dimethyl-ether were
selected and tested with a Brazilian activated carbon supplied by CARBOMAFRA under the reference C119. An experimental rig
devel oped by the University of Warwick was used to evaluate the equilibrium conditions of the pairs. The experiment consists of
measuring the adsorbed mass of refrigerant in the adsorbent for different temperature and pressure conditions. The experimental
data were used to identify the coefficients of Dubinin-Astakhov equation of adsorption in micropores. These coefficients include the
maxi mum mass concentration of the refrigerant within the adsorbent. Both refrigerants present almost the same maximum mass
concentration (about 0.30 kg Refrigerant/ kg carbon). However, the pair with dimethyl ether needs a greater variation of
temperature to generate the same concentration swing as the pair with ammonia. Therefore the carbon C119 /Ammonia pair will
produce better cooling power than the carbon C119/Dimethyl-ether one in the same operation conditions.

Keyword. Adsorption, Carbon, Ammonia, Dimethyl-ether, Refrigeration.
1. Introduction

The consumption of energy has greatly increased in the past two decades while the supply sometimesis not enough.
Many researchers are trying to find alternatives to electrically powered machines with one main goal: saving electrical
energy that primary source, in many countries, is fossil fuel therefore reducing the CO2 emission. The use of renewable
energy such as solar, agricultural waste or biomassis then critical. This has a great advantage that it could be applied in
remote areas when there is not electricity supply. The adsorption refrigeration machines are one of these alternatives
since they can be completely heat-powered. These machines can produce the refrigeration effect using heat recovered
from various industrial processes, solar energy or other renewable energy sources. The adsorption refrigeration systems
also have the advantage of being less harmful to the environment: most of the refrigerants used are CFC free.
Furthermore, they have no mechanical compressor, which makes these systems silent.

To study the behaviour of an adsorption refrigeration system, the equilibrium conditions of pair adsorbent/adsorbate
must be characterised since the cooling effect is directed related to the capacity of the adsorbent to adsorb the
refrigerant from the evaporator. In general, each pair adsorbent/adsorbate has its own equilibrium characterisation.

The aim of this paper is to characterise a Brazilian activated carbon supplied by CARBOMAFRA (under the
reference C119) with ammonia (NH3) and Dimethyl-ether (DME) in the prospect of designing an adsorption
refrigeration system.

2. Principles of adsor ption

Davies & Legros (1986) mention that adsorption is a physical phenomena that can be explained in terms of surface
tension or energy per unit area. According to these authors, moleculesin theinterior of any solid are subjected to equal
forcesin all directions, whereas molecules in the surface are subjected to unbalanced force, which can only be balanced
if other molecules become attached to the surface. These forces are called Van der Waal’s forces. In micropores
materials (pore diameter smaller than 4 nm according to the IUPAC convention), the adsorption process follows the
mechanism of volume filling of the porous rather than the mechanism of surface coverage where there is the formation
of successive layers of adsorbate (Bering et al., 1966). Due to the fact that the micropores are filled with adsorbate in
the adsorption process, the adsorbent can keep alarge amount of refrigerant without change its volume. The volume and
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the mass of adsorbate inside the porous of the adsorbent change at different pressures and temperatures and this fact
allow the adsorbent works like the compressor of an electrical refrigeration machine.

Dubinin (1967) developed a theory to describe the adsorption phenomena in micropores since all existing theories
of physical adsorption considered the formation of one or more successive layers of adsorbate at the pores of the
adsorbent. That theory is based on the assumption that the micropores are filled during the adsorption process and
considers the maximum volume per unit mass of the adsorbent, Wo, occupied by the adsorbate. The equilibrium

characteristic of many microporous adsorbents, particularly carbonaceous, is described by the Dubinin-Radushkevich
(D-R) equation:

é
g exp9 Bg—lnaepslft OO 3 )
é o [29]

Where:

W isvolume of adsorbate in unit mass of adsorbent, [m3 kg™];
Wo is the maximum volume of adsorbate in unit mass of adsorbent, [m? kg™];
B isaconstant specific to the pair of adsorbent/adsorbate;
b isthe affinity coefficient of the adsorbate;
T isthe temperature of the adsorbent, [K];
Psa. is the saturation pressure of the adsorbate ate the temperature T, [Pa];
P isthe system pressure, [Pa].
The Dubinin-Astakhov (D-A) equation introduces anew parameter, “n”, in the place of the exponent 2, because in

case of adsorption in carbonaceous materials, “n” is usualy smaller than 2 and it decreases with increasing degree of
activation (Huber et al., 1978).

Since the mass can be expressed as a relation between the volume and the density, if the adsorbate density
multiplies both side of the Eq. (1), this equation can be rewritten as:

e 0
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Orinthelinear form as;

Ln(X) = Ln(Xo) - Dg‘mé%?é ®
eP g
Where:

X isthe mass concentration of adsorbate in the adsorbent, [Kgrefrigerant KJadsorbent ]
Xo isthe maximum mass concentration of adsorbate in the adsorbent, , [Kgrefrigerant KJAdsorbent’ ]
D isthe ratio between B and b" and corresponds to the affinity coefficient of the pair adsorbent/adsorbate.

3. The choice of the pair adsor bent/adsorbate

Pons and Guilleminot (1986), Silveira Jr. (1990), Medini et a. (1991), Headley et a. (1994), Luo and Feidt (1997),
Wang et a. (1998) and Wang et al. (1999) developed adsorption refrigeration systems using the pair carbon/methanol
while Miles and Shelton (1996), Niemann et a. (1997), Tamainot-Telto and Critoph (1997), Vasliev et a. (1999)
developed adsorption refrigeration systems using the pair carbon/ammonia. Pons et d. (1996) and Poyelle et a. (1999)
developed systems using zeolite as adsorbent and water as refrigerant. These refrigerants are used in adsorption
refrigeration systems because of the high latent heat generated but they sometime have problems related materia
incompatibilities, pressure or vacuum resistance.

Ammoniaisincompatible with copper and its alloys and it has a high vapour pressure (up to 20 bar). Therefore, the
construction of machines using ammonia could be expensive since the use of stainless steel may be required to avoid
corrosion problems. Methanol vapour pressure is below the atmospheric pressure under the operation conditions of the
system: the construction and operation of a machine using methanol will require more precision in order to avoid any
potential leak. Another problem related to the use of this refrigerant was reported by Hu (1998), who mentioned that the
methanol decomposes in dimethyl-ether and methoxymethyl methyl ether at temperatures about 110 °C. This
degradation reduces the performance of the system. The water has al so vapour pressure bel ow atmospheric pressure and
cannot be used in systems for ice production since the temperature in the evaporator must be always above 0°.
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The choice of the carbon as adsorbent is becauseit can be produced in any country and it is cheaper than the other
adsorbents what can help the production of machines less expensive. Critoph (1996) characterised the adsorption
equilibrium of the pairs Carbon 208C/ammonia, Carbon 208C/R32, Carbon 208C/butane, Monolithic Carbon/ammonia,
Monolithic Carbon/R32, Monoalithic Carbon/butane and PVDC Carbon/ammonia. Tamainot-Telto and Critoph (2000)
characterised the adsorption equilibrium of the pairs Monolithic Carbons LM127 and LM 128 with ammonia. Since the
only known adsorption equilibrium characterisation of a Brazilian carbon for refrigeration purposes was done by
Kajiyama (1993) who characterised the equilibrium of carbon C119 (supplied by Industrias Quimicas Carbomafra S.A.)
with methanol, the ammoniawas chosen to have its adsorption equilibrium characterised, also with the carbon C119.

In order to provide an alternative refrigerant to be used in adsorption systems, the adsorption equilibrium of the pair
C119/DME was characterised, too. The dimethyl-ether was chosen because it can be used with copper and its alloys and
its vapour pressure is above atmospheric pressure but not to high as the ammonia one (up to 10 bar). However, the
latent heat of vaporisation per volume unit of the dimethyl-ether is 62 % gnaller than the ammonia one. Other
hydrocarbons or HCFCs with similar characteristics of compatibility with copper and same level of saturation pressure
of the DME have the latent heat of vaporisation even smaller then the latent heat of thislast one.

4. Experimental rig and experimental procedures

The experimental rig is shown in the Fig. 1: it consists of a thin-walled 316 stainless steel vessel of about 100 mL
capacity (carbon sample container). There are two K-type thermocouples used to measure the sample temperature
profiles: one is placed in the middle of the vessel and the second one is positioned near to the inside vessel wall. The
vessel lies within an electrically heated aluminium sheath, which is surrounded by insulation. There is a Ktype
thermocouple between the sheath and the vessel as a controlling sensor: it is connected to a self-tuning PID controller
that is used to maintain a constant temperature within the carbon. The vessel is linked to a saturated liquid refrigerant
bottle that remains inside a temperature-controlled bath with ethylene glycol solution. Around the sheath, there is a
chamber that has its temperature at least 5 °C above the bath temperature, to avoid the refrigerant condensation inside
the tube connection that links the vessel and the liquid refrigerant bottle. The pressure of the system was measured
directly by a calibrated Druck PDCR 920 transducer. The pressure that is measured corresponds to the saturation
pressure of the refrigerant at the bath temperature.
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Figure 1. Experimentd Rig

Before starting the experiments, the carbon was put inside of a vessel, placed in an oven and heated at atmospheric
pressure for about two hours at a temperature of about 100 °C in order to remove its water content. After that, the
temperature of the oven was raised up to 220 °C while the vessel is connected to a vacuum pump for about 22h under
vacuum. Once the carbon was degassed, its was placed inside the stainless steel vessel (sample container) which was
linked to the rest of the system. The temperature of the carbon was kept at 150 °C while the whole rig was degassed for
more 5 hours. Once that operation was finished, the temperature of the bath was reduced to 0 °C and the bottle inside
the bath was filled with the test refrigerant (NHz or DME).

During the experiments, the temperature of the carbon is varied between 20 °C to 200 °C while the saturating
temperature is varied between —15 °C and 45 °C. When the temperature gap between the two thermocouples inside the
stainless steel vessel issmaller than 2 °C, the connection valve to the bottle was closed and the vessel was weighted. By
the difference between the weight measured during the experiments and the weight measured when the vessel contained
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just carbon degassed, the adsorbed mass is evaluated. The mass concentration is obtained by the ratio between the
adsorbed mass and the degassed carbon inside the vessel. The relative error in the estimated concentration due to the
balance precision ranges from 0.13 % to 3.85 % according to the amount of mass adsorbed.

The values of Xo, D and n estimated for each refrigerant are calculated from experimental data by minimising the
sum of the squares of the difference in concentration predicted by the Eq. (3) and those measured.

4. Experimental results

During the experiments with the carbon/ammonia pair, the carbon temperature varies from 22 °C to 200°C while the
saturating pressure varies between 2 bar and 18 bar. For the pair C119/DME, the carbon temperature varies between 22
°C and 170 C while the saturating pressure varies between 1,5 bar and 9 bar.

The estimated parameter for both refrigerants with the respective coefficient of regression, R?, of the adjusted curve
isshown at the Tab. (1).

Table 1. Estimated parameters for the Dubinin-Astakhov equation.

Xo D n R
C119/NH; 0.2742 | 93.45e-4 105 |0.987

C119/DME | 0.2831 | 7.020e-5 [1.29 | 0.997
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Figure 2. Experimental dataand fitted curve for the pair Carbon C119/ammonia.
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Figure 3. Experimental data and fitted curve for the pair Carbon C119/DME.
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The parameters estimated fit well the experimental data as can be seen by the R, shown in the Tab. (1). The
refrigerants tested have almost the same maximum mass concentration, Xo, however the D parameter of the ammoniais
about 13 times the DME one. Therefore, the variation of temperature to generate the same concentration swing with
ammonia is smaller than the variation of temperature with DME. The experimetal data and the curve from the Eq. (2)
with the estimated parameters for Carbon C119/ammonia pair and Carbon C119/DME pair are shown in the Fig. (2) and
Fig. (3) respectively.

A program written in MATLAB was used to compare both pairs with respect of the adsorbed mass and the
maximum heat extracted in the evaporator for a standard adsorption refrigeration cycle. From the Fig. (4) and Fig. (5), it
is possible to realise that with the same operating conditions, the pair C119/ammonia has almost twice the concentration
swing of the pair C119/DME. Since the latent heat of vaporisation of the ammoniais much higher than the one of DME,
the system using ammonia has a far better performance than the system with dimethyl-ether. The operating conditions
and the results of the comparison are shownin Tab. (2).
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Figure 4. Anideal cyclefor the pair C119/ammoniawith the operating conditions described in the Tab. (2).
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Figure5. Anideal cyclefor the pair C119/DME with the operating conditions described in the Tab. (2).
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Table 2. Comparison of the adsorbed mass and maximum heat extracted in the evaporator between the tested pairs.

Initial Temperature (°C) 30
Generating Temperature (°C) 100
Condensation Temperature (°C) 30
Evaporation Temperature (°C) -10
Ammonia_|| DME
Adsorbed Mass (kQrefrigerant K9adsorbent ) 00412 0.0260
Heat Extracted from the Evaporator (kJkg Adsorben{l) 5341 18.71

The value of the latent heat of vaporisation for ammonia was taken from Stoecker and Jabardo (1994) while the
value of the dimethyl ether was taken from technical literature of the company BOC gases The adsorbed mass per unit
of adsorbent was obtained graphically by using both Fig. (4) and Fig. (5). The method consists of measuring the
difference between the concentration at the point “D” (beginning of the evaporation) and the concentration at the point
“A” (end of the evaporation and beginning of anew cycle). The heat extracted at the evaporator was obtained by:

QEvap. = hLV Dx (4)

Where:

- Qevap isthe heat extracted from the evaporator or cooling effect, [kJkg Adsorbem'l];
hLV isthe latent heat of vaporization of the refrigerant, [kJ kQrefrigerant 1;
DX is the adsorbed mass during the evaporation or the concentration swing, during the adsorption phase
[kg Refrigerant kgAdsorbent_l]-

5. Conclusion

The adsorption equilibrium of a Brazilian activated carbon (supplied by CARBOMAFRA and referenced C119)
with ammonia (NH3) and Dimethyl-ether (DME) is characterised by experiments at various carbon temperatures (from
20°C to 200°C) and refrigerant saturating temperatures (from -15°C to 45°C). The Dubinin-Astakhov (D-A) equation is
used and its coefficients Xo, D and “n” are identified from experimental data by minimising the sum of the squares of
the difference in concentration predicted and those measured (with each refrigerant). Regardless the pair tested (carbon
C119/ammonia or carbon C119/DME), there is good agreement between the experimental data and the D-A equation
prediction. The maximum concentration, Xo, of both pairs studied is amost identical (about 0.28 kg refrigerant/kg
carbon) while the parameter “n” is dightly different (1.05 and 1.29 for carbon C119/ammonia or carbon C119/DME
respectively). However the parameter D, which corresponds to the affinity between the carbon and the refrigerant
during the sorption process, is significantly different from one pair to another: D is about thirteen times with the pair
carbon Cl119/ammonia than with the pair carbon C119/DME (D=93.452 x 10° and D=7.020 x 10° for carbon
C119/ammonia or carbon C119/DME respectively). The strong affinity carbon/ammonia leads to a higher concentration
swing compared to carbon/DME pair. For the conditions studied, the carbon C119 adsorbed 60% more ammonia than
DME. Therefore, the cooling capacity for the pair C119/ammonia is twice higher (compared with the pair carbon
C119/DME) that isthen suitable for the design of an adsorption refrigeration system.
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Abstract. This paper presents an experimental study on HCFC 22 alternative refrigerant mixtures flow through capillary tubes.
Results for R-410A4 and R-407C show that the main operational parameters affects in a similar way the performance of capillary
tubes for both refrigerants. It is also characterised the influence of geometry on the behaviour of capillary tubes used in
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1. Introduction

The main goal of the Montreal Protocol is the elimination of halogenated compounds. One of such substances is the
HCFC 22, largely used as refrigerant in equipment for commercial refrigeration, commercial and household air
conditioners and heat pumps. Unfortunately up today there is no pure substance that could be used as alternative without
the need of great modifications in existing equipment.

The use of zeotropic or near-azeotropic refrigerant mixtures is the most suitable alternative so far. The use of such
mixtures demands new experimental and numerical studies in order to evaluate how they affect the performance of
refrigeration cycles as well as the design of cycle component. In this way the sizing of adiabatic capillary tubes using
zeotropic mixtures is a subject of particular interest. It can be pointed out some works in this area in recent years (Bittle
& Pate, 1996; Chang & Ro, 1996; Bittle et al., 1998; Sami & Tribes, 1998; Sami et al., 1998; Fiorelli et al., 1998; 1999;
Wei et al., 1999; Jung et al., 1999; Motta et al., 2000; Fiorelli, 2000). Nevertheless, with the exception of the last two,
there are few reported experimental data on refrigerant mixtures flow through capillary tubes.

Therefore, it was performed an extensive experimental survey on R-407C (a zeotropic mixture) and R-410A (a near
azeotropic mixture) flow through capillary tubes. Such survey, which was carried out for both subcooled and two-phase
inlet conditions, characterised the influence of these refrigerants, as well as the several operating and geometric
parameters on the behaviour of capillary tubes used in refrigeration systems.

2. Experimental Apparatus

Figure (1) presents a flowchart of the experimental apparatus built to this study. It is used a blow-down process in
order to provide an accurate control of the process parameters. Refrigerant is initially stored upward the test section in a
high-pressure reservoir (two bladder accumulators of 100 litres each). Such high pressure is provided by nitrogen filling
of the bladders. Test section exit is connected to a low-pressure reservoir. Low pressure is obtained by refrigerant
condensation provided by chilled ethylene-glycol/water mixture flowing through an coil inside the reservoir. By pressure
difference the refrigerant flows from the high-pressure to the low-pressure reservoir through the test section where is
placed the capillary tube (CT). Fluid return is also made by pressure difference. Pressure is raised in the low-pressure
reservoir by means of two heaters, as long as pressure is lowered in the high-pressure reservoir by releasing nitrogen.

Parameters measured in test section are the pressure and temperature profiles along CT, mass flow rate through CT,
electric power consumption of subcooling/quality final control heater, and mixture composition at CT inlet. Ten strain-
gage type pressure transducers (+ 0,1% range value uncertainty) measure CT pressure profile. Temperature profile is
obtained by 18 T-type thermocouples soldered to the tube wall (= 0,3°C uncertainty). It is also used two Pt-100
thermoresistances at capillary tube inlet and subcooling/quality control system inlet (= 0,2°C uncertainty).
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Figure 1. Experimental Apparatus Flowchart

Mass flow rate measurement is performed by a Coriolis-type flowmeter (+ 0,1% range value uncertainty). Electric
power consumption of subcooling/quality final control heater is obtained by a wattmeter (= 1% reading uncertainty).
This power consumption is used to evaluate, by energy balance, the quality for two-phase capillary tube inlet conditions.

Due to the unit concept, it is necessary to monitor the mixture composition (in mass percentage) in each run. In this
sense it is used a gas chromatograph with + 1% uncertainty.

The main parameters to be controlled in each run are the CT inlet and outlet pressures, and CT inlet subcooling or
quality. CT Inlet pressure is controlled by a regulator (pre-control) and a PID control/solenoid valve system (final
control) on N, line. Outlet pressure is controlled by a PID control/solenoid valve system on ethylene-glycol line. By
controlling the glycol flow rate, it is possible to control condenser pressure and, as a result, the CT outlet pressure. At
last, subcooling/quality control is achieved by a heating system divided in two parts. It is performed a pre-heating by a
coil immersed in a hot water constant-temperature bath. Final adjustment of subcooling or quality is obtained by a 5,0
W/m tape heater and a PID controller (subcooling) or manual control (quality).

3. Experimental Analysis

It was obtained data for three different nominal CT diameters, all with 1,5 m length: 1,067 mm, 1,372 mm and
1,626 mm. For one diameter (1,372mm) it was obtained data for two other different CT lengths: 1,0 m and 1,25 m. All
CTs were straight and well insulated.

3.1. Preliminary Results

First step in obtaining the experimental data was the characterisation of some experimental parameters: actual
capillary tube diameters and relative roughness, as well as the heat losses in subcooling/quality control system.

Actual CT internal diameter was measured by filling a CT sample with mercury. This procedure provides the
average diameter with + 1,0% uncertainty. CT diameters used in this work were 1,101 mm, 1,394 mm and 1,641 mm.

Relative roughness was evaluated by measuring the pressure losses of an all-liquid R-410A refrigerant flow through
CT. From these pressure losses it was possible to calculate the friction factors. Using the Colebrook equation and the
calculated friction factors, relative roughnesswas evaluated. Obtained values for the above listed diameters were
2,354.10*,3,604.10™, and 2,193.10* respectively.

Evaluation of heat losses in subcooling/quality control system was performed in order to determine how much of the
electric power provided to the tape resistance is in fact used to raise refrigerant enthalpy. Heat losses were evaluated by
measurements of inlet and outlet temperatures, as well as mass flow rate and resistance electric power consumption of an
all-liquid refrigerant flow through the heat exchanger.

3.2. Experimental Procedure

It was obtained three experimental points at each run. The experimental procedure consisted in fixing inlet and
outlet pressure, as well as the initial subcooling or quality, and then start the test/data acquisition. Once the first steady
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state operational condition is reached, it is annotated time and recorded a data set. Then a new subcooling or quality
value is fixed, and again we wait until a new steady state operational condition is reached to annotate time and record
data. The same steps are performed to the third point. In parallel, it is performed three to five chromatographic analyses
in order to evaluate refrigerant composition.

Steady state verification criterion is the elapsed time since last parameters setting. It was observed during
preliminary tests that it was necessary about 50 minutes to reach the first steady state condition. Next operational
conditions took close to 20 minutes to steady state. Thus it was adopted standard intervals of respectively one hour and
30 minutes for reaching steady state conditions. Such criterion was adopted in parallel to operator’s monitorship during
the tests. Later data analysis showed that the adopted standard intervals were suitable to all performed tests.

3.3. Results

Once the experimental apparatus was mounted and adjusted, it was performed the data survey for the following
refrigerant mixtures: R-410A (50% R-32/50% R-125 on mass basis) and R-407C (23% R-32/25% R-125/52% R-134a).

For R-410A it was performed 28 runs, totalling 84 experimental points for a CT diameter d.; = 1,101mm and length
L = 1,5m. Regarding to R-407C, it was performed 38 runs, totalling 113 experimental points for several geometries and
operational conditions. Complete data set for each point consists of the measured pressure and temperature profiles,
mass flow rate and mixture composition, as well as subcooling/quality control system inlet and outlet temperatures and
heater electric power consumption for tests with two-phase flow CT inlet conditions. A table set containing all
experimental data can be obtained by contacting the authors.

It must be pointed out that for both mixtures used in this work it was fixed as inlet and outlet pressures the bubble
pressure at condensation and evaporation temperature.

Figure (2) shows typical experimental temperature profiles for subcooled and two-phase inlet conditions. Pressure
profiles are presented in Figs. (3) and (4) for both refrigerant mixtures. In this figures it is also shown the saturation
pressure profile evaluated for the given temperature profile and refrigerant composition, assuming zero quality.

These figures show that the temperature, pressure and composition measurements are consistent, once there is a
good agreement between measured and calculated pressure profiles for R-410A. By the other hand, for R-407C it can be
seen in fig. 4b that there is a detachment between the measured pressure profile and the calculated (bubble pressure) one
as the quality grows. This figure also shows that the measured profile approaches the calculated dew pressure profile.
Such behaviour is expected once a zeotropic mixture presents composition variation during phase change process, which
leads to a saturation temperature glide (as well as a pressure glide) associated to this composition variation. In order to
get agreement between measured and calculated profiles it is required a quality or composition profile along the flow.

It can also be noticed in Figs. (3) and (4) the occurrence of the delay of vaporisation, detailed on Fig. (5). Such
phenomenon occurred for most of the subcooled inlet runs for both fluids.
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Figure 2. Typical Temperature Profiles for (a) Subcooled and (b) Two-phase Inlet Conditions
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3.3.1. Effect of Inlet and Outlet Conditions

Figures (6) to (9) show the CT performance as function of inlet parameters: condensing temperature, subcooling and
quality. Such figures were obtained from average experimental mass flow rate values for a given inlet condition.

For subcooled inlet runs, Figs. (6) and (7), it is verified that CT mass flow rates increase as condensing temperature
and subcooling increase. Figures (8) and (9) show that, for two-phase inlet conditions, mass flow rates increase as Tqng
increases and the quality decreases.

The effect of the outlet pressure is of minor importance on CT performance, as could be verified by an experimental
run for R-410A in which a near 180% increase in outlet pressure (from 450 to 1300 kPa) for given inlet conditions
reduced the mass flow rate by only 16% (from 21,3 to 18,0 kg/h).
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Figure 6. Effect of Inlet Conditions on CT performance for R-410A - Subcooled Inlet
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3.3.2. Effect of geometry

Figure (10) presents the effect of diameter on CT performance for several subcooling degrees. As expected, it is
verified a increase in mass flow rate as diameter increases, due to the minor pressure drop imposed by bigger diameters.
By the other hand, in Fig. (11) it can be seen that mass flow rate increases as CT length diminishes. Similarly to
diameter, a bigger CT length means a bigger pressure drop and a smaller mass flow rate.
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3.3.4. Comparison of R-410A and R-407C Flow Through Capillary Tubes

Figures (12) and (13) present a comparison of experimental profiles for both refrigerants. In such comparison,
pressure profiles are adimensionalised by Eq. (1), where p; is the pressure at a given point and p;, the inlet pressure:

pdimensionless = pi /pin (1 )

A common point for such figures is that both fluids present a similar ratio between inlet and outlet pressure. When it
is considered the CT pressure difference (Ape = Pin - Pour), however, values for R-410A are near 40% bigger than for R-
407C. This is one of factors (maybe the main one) that justifies the bigger mass flow rate of R-410A.

Such figures show that for subcooled inlet conditions R-407C flow presents a bigger liquid region than R-410A one,
and that in beginning of two-phase region pressure drop is smaller for R-407C than for R-410A. A possible explanation
for the first aspect is the bigger mass flow rate of R-410A, which leads to a earlier achievement of saturation condition.
For the two-phase region, the behaviour differences might be also connect to differences in fluid properties, which
seems to lead to a bigger pressure drop as quality grows for R-407C.

4. Conclusion

This work presented the results of a experimental survey on R-407C and R-410A flow through capillary tubes.
Results show that the main operational parameters (inlet and outlet conditions) affects in a similar way the performance
of capillary tubes for both refrigerants. It was also characterised the influence of geometry (diameter and length) on the
behaviour of capillary tubes used in refrigeration systems. It was also performed a comparative analysis on the
differences in R-410A and R-407C flow through capillary tubes.
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Resumo. Este trabalho analisa edificios que, devido a sua arquitetura moderna, utilizam grande superficie de vidro nas fachadas
apresentando, na maior parte das vezes, problemas de conforto térmico. Como objeto deste estudo decidiu-se por um prédio da
UNESP, campus de Guaratinguetd. A andlise realizada foi baseada no estudo da insolag¢do (diagrama solar), em medidas locais
de temperatura, umidade e radia¢do e no levantamento da carga térmica, objetivando avaliar as condigdes do edificio e propor
solugdes visando um melhor conforto térmico com a otimizagdo do consumo de energia elétrica. Este trabalho é uma etapa de uma
metodologia de andlise do conforto térmico que tem sido preparada para futuramente facilitar a andlise dos ambientes nos
edificios.

Palavras chave:.conforto térmico, energia solar, telhados metalicos.

1. Introducao

Um bom projeto arquitetdnico deve possibilitar aos usudrios conforto ambiental e, principalmente, um bom
conforto térmico considerando as condi¢des climaticas de cada regido. Diversos fatores irdo assegurar a melhoria do
conforto térmico, entre eles pode-se destacar a correta utilizacdo dos materiais de construgao.

A grande influéncia da tecnologia, associada ao modelo de arquitetura desenvolvida nos paises de primeiro
mundo, influencia os projetos arquitetonicos desenvolvidos em paises de clima tropical. Assim verifica-se a aplicagdo
de vidros e de telhas metalicas em locais ou fachadas com grande incidéncia de raios solares, causando assim a
elevagdo da temperatura interna dos ambientes.

Apds uma andlise dos edificios que compdem o campus da UNESP de Guaratinguetd, selecionou-se aquele que
aparentemente apresenta maiores problemas de conforto térmico devido a grande superficie de vidro existente nas
fachadas e a utilizagdo de telhas metdlicas na cobertura representando um ganho consideravel de calor nos ambientes
internos.

No estudo da insola¢do construiu-se um diagrama solar, a partir dos dados geograficos da cidade, que determinou a
insolagdo que o prédio recebe em cada uma de suas faces, durante as quatro estagdes do ano.

Dados de temperatura externa e de radiagdo foram obtidos com o auxilio de uma estagdo de medi¢do montada
proxima ao prédio estudado, composta de dois radiometros e termopares juntos a uma telha metalica, a qual forneceu
dados de temperatura, radiago direta e refletida em intervalos de 30 minutos.

Os dados de temperatura e umidade internas foram obtidos com o auxilio de um aparelho de coleta de dados o qual
foi colocado em diferentes locais no interior do prédio.

Por fim, calculou-se a carga térmica de alguns ambientes representativos considerando fatores externos e internos
como a quantidade de pessoas, a existéncia de equipamentos de grande poténcia e a agdo solar proveniente do teto e das
paredes externas. Através destes dados levantados e da analise realizada, foram elaboradas recomendacdes e sugestoes
de implantagdo de condicionadores de ar visando o menor consumo de energia elétrica.

2. Descricio do Ambiente Estudado

O edificio possui trés pavimentos com faces voltadas para noroeste, sudeste, nordeste e sudoeste (Fig. (1)). E
utilizado basicamente para atividades didaticas, possuindo salas de aula, de professores e laboratorios os quais atendem
o curso de Engenharia Mecanica, exigindo portanto equipamentos de grande poténcia como frezadora, torno, maquina
de solda e outras.
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As formas retas do edificio com total auséncia de toldos, avancos de lajes, elementos vazados; associadas a grande
quantidade de vidro transparente liso empregado em suas fachadas (nordeste, sudeste e sudoeste) e a utilizacdo de
pastilhas de cor azul claro no revestimento de paredes acabam revelando caracteristicas da arquitetura moderna.

Tais caracteristicas implicam em problemas de conforto térmico. Em cada uma das fachadas a superficie de vidro
das janelas representa 50% de sua area total com excegdo da fachada sudoeste que ndo possui janelas. Outro problema é
a utilizacdo de telhas metalicas na cobertura que provoca no ultimo pavimento um acréscimo consideravel de
temperatura, principalmente durante o verao.

Por isso no edificio foi implantado um sistema de resfriamento central nas salas de aula do Gltimo pavimento e
aparelhos de ar condicionado individuais, de menor capacidade, nas demais salas do prédio. Estes equipamentos
despendem um grande consumo de energia, porém, ndo atendem a demanda atual, e por isso apresentam defeitos
periodicamente.
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3. Comportamento Térmico do Ambiente
3.1. Diagrama Solar

O diagrama solar foi obtido através de Oliveira (2000) que o construiu de acordo com a metodologia de Carvalho
(1970), com base na latitude da cidade de estudo, neste caso, na latitude sul da cidade de Guaratingueta.

A partir do diagrama determinou-se a quantidade de horas de sol e os periodos de insolagdo que cada uma das
fachadas do prédio recebe em quatro datas representativas das estagdes do ano, sendo os dois equindcios e os dois
solsticios.

DIAGRAMA DE INSOLACAO
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Figura 2. Diagrama Solar

Tabela 1. Resultado Obtido através do diagrama - Horario de inicio e término da insola¢do nas fachadas

Insolac¢do nas Fachadas
Nordeste Noroeste Sudoeste Sudeste
Inicio | Término | Inicio | Término | Inicio | Término | Inicio | Término

5h42’ 12h 12h | 18h1§’ 12h 18h18* | 5h42’ 12h

Solsticio de
Verao

Equinocios | 6h 13h30> | 10h30° | 18h 13h30° 18h 6h | 10h30°

Solsticio de
Inverno

6h18’ | 14h45° 9h 17h42° 15h 17h42’ | 6h18” | 9hl5’

Através dos resultados obtidos verificou-se que as faces noroeste ¢ sudoeste sdo as mais prejudicadas pela insolagdo
pois sofrem a a¢do do Sol no periodo da tarde.
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A insolagdo intensa nas duas fachadas causa o aumento da temperatura no interior do edificio (laboratérios e salas
de aula), agravando-se ainda mais nos ambientes que possuem mais de uma parede externa. Deve-se salientar que
embora a face nordeste receba apenas o sol da manha, este se propaga até ao meio-dia no solsticio de verdo, o que
também pode gerar desconforto térmico devido a alta temperatura caracteristica da estagao.

3.2. Radiacao Solar

Devido o prédio possuir cobertura metalica, ocorre um ganho de calor em seu interior principalmente no Gltimo
pavimento. Embora a telha apresente um bom estado de conservagdo, a sua superficie externa apresenta-se revestida
por uma camada de po6 oriunda da poluicdo e da agdo do tempo. Esta pelicula acaba diminuindo a reflexdo dos raios
solares e consequentemente absorvendo maior radiagdo solar, o que causa a elevagdo da temperatura interna através da
radiac¢do e da convecgao.

Calculou-se assim, o aumento do nivel de calor que os ambientes sofrem devido a radiagdo solar. Para tanto,
ensaios de radia¢do foram realizados sobre uma telha metalica de dois metros quadrados de area colocada proxima a
estagdo de medicdo. Neste ensaio foram colocados dois termopares acima e abaixo da telha com o intuito de se obter a
variagdo de temperatura.

A estacao de medicdo possuia dois radiometros, modelo “CM 11-Secondary Standart”, sendo um deles apontado
para o alto com o objetivo de medir a radiagdo direta do Sol, e o outro voltado para a dire¢do contraria visando coletar a
radiagdo refletida através da telha (fig.(3)). Sempre que possivel buscou-se eliminar efeitos indesejaveis como a
influéncia do asfalto, da grama e dos prédios proximos a estagdo de medicao.

A estagdo de medigdo também coletou, através de um termopar, dados de temperatura externa do ar em intervalos
de 30 minutos.

Figura 3. Visualizagao da telha metalica e da estagdo de medicdo proximas ao prédio em estudo.
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Os radidmetros e os termopares permaneceram ligados a um terminal coletor de dados que registrou dados de
radiac@o e temperatura em intervalo de 30 minutos. O terminal necessitava de uma tensdo de 12 Volts para alimentacao,
assim, acoplou-se um painel solar (célula fotovoltaica) que recebia a radiagdo solar e a convertia em energia suficiente
para alimentar o terminal.

A partir dos dados recolhidos definiu-se um periodo de dez horas de radiagdo e calculou-se a variagdo de calor em
intervalos de 30 minutos, obtendo-se um grafico que define o perfil da radiagdo no periodo, e o aumento do nivel de
calor no interior do prédio.

Para efeito de calculo considerou-se o fluxo de calor unidimensional, ndo variavel no tempo e que a radiagdo solar
direta incide perpendicularmente ao plano do telhado, obtendo-se os seguintes balangos de energia (Brito Filho, 1998):

Balango na face externa da telha:

(l—p).qs :hr(Tl _T,,)+81.0'.(7’14 —Ta4)+w 0
X

Balanco na face interna da telha:

f-T)K n(r, -1 )ve, olr, - 1) )
X
sendo:

p =refletividade do material da telha [ - ]

q, = radiagdo incidente [W/m’]

h = coeficiente de convecgdo na superficie telha [W/m?.K]
€ = emisividade na superficie da telha [ - |

0 = constante de Stefan- Boltzmann [W/m” K]

T = temperatura na superficie da telha [K]

T, = temperatura ambiente externa [K]

T; = temperatura ambiente interna [K]

Ax = espessura da telha [m]

K = coeficiente de condugao [W/m.K]

Os sub-indices 1 e 2 referem-se as superficies superiores e inferiores das telhas, respectivamente. Sendo o material
da telha de ago galvanizado adotou-se o valor de 5,7 [W/m”K] para a constante de Stefan-Boltzmann (0) de acordo
com McAdams (1954). Para a emissividade (€) tomou-se o valor de 0,276 e para a refletividade do material (p) de
0,35 conforme indicagdo de Brito Filho (1998) para telhas de aco galvanizado.

No caso em estudo, uma vez que as telhas possuem espessura muito pequena e nao apresentam nenhum isolamento,
as temperaturas inferior e superior sdo consideradas iguais.

3.3. Estudo da Temperatura e Umidade

Os dados utilizados neste estudo foram coletados através da utilizagao do aparelho de coleta de dados “HOBO Pro
Series - H8” , fabricado pela Onset Computer Corporation conforme apresenta a Fig (4). Trata-se de um instrumento
eletronico que registra, em intervalos de tempo pré-fixados, medidas de temperatura e de umidade relativa.

Os aparelhos foram posicionados estrategicamente em todo o edificio visando conhecer as diferentes variacdes
térmicas. Para tanto colocou-se dois coletores de dados (Hobo) disponiveis sempre em uma mesma sala em pontos
diferentes, registrando dados de temperatura e umidade relativa em intervalos de 2,5 minutos. Este procedimento foi
repetido nos diversos pavimentos e ambientes do prédio.

Figura 4. Aparelho de coleta de dados
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Vittorino (2000) recomenda que no posicionamento dos aparelhos dentro dos ambientes deve-se localiza-los longe
de interferéncias que possam prejudicar a coleta de dados. Assim preocupou-se em ndo colocé-los sob a agdo direta dos
raios solares e distantes de condicionadores de ar e aberturas (portas e janelas).

Para analisar a temperatura interna do prédio considerou-se os efeitos da temperatura externa e da radiagdo solar
obtidas através da estagdo de medigdo instalada no campus da UNESP, proxima ao prédio em estudo.

Como o intervalo de tempo dos dados de temperatura interna (2,5 minutos) estava em desacordo com o intervalo
das medidas obtidas da estagdo, realizou-se uma média aritmética das medigdes de forma a apresentar os resultados de
temperatura interna concisos em intervalo de 30 minutos.

Através das temperaturas externa e interna elaborou-se graficos compostos de curvas representativas da
performance térmica dos ambientes, permitindo analisar as condi¢des térmicas do edificio. Estes graficos detalham
todas os ambientes do prédio, no entanto, neste trabalho apresenta-se apenas um grafico representativo da variagao
térmica global de todo o edificio.

4. Carga Térmica

Carga Térmica ¢ a quantidade de calor que deve ser adicionada ou retirada causando o aquecimento ou o
resfriamento do ambiente, a fim de manter as condi¢des de conforto desejadas. Assim realizou-se o levantamento da
carga térmica do prédio estudado com base na Norma ABNT/NB-10 (1978), buscando-se obter um valor mais préximo
possivel da condigdo real do prédio.

Calculou-se a carga térmica individualmente para cada recinto, considerando as condigdes mais desfavoraveis, ou
seja, o dia mais quente do verdo ¢ o dia mais frio do inverno observando os itens de temperatura e umidade. Sendo
assim, tornou-se desnecessario o calculo para a primavera e outono, quando os dias sdo naturalmente agradaveis.

Neste levantamento da carga térmica considerou-se o calor sensivel e o calor latente separadamente. Como o calor
sensivel esta relacionado com a temperatura e o calor latente com a mudanca de fase, na fase final dos calculos realizou-
se a soma destes dois itens visando quantificar o resfriamento e desumidificagdo do ar.

Para se definir as condigdes de conforto desejadas foi necessario conhecer a variagdo de temperatura ¢ umidade de
Guaratingueta ao longo do tempo. Este historico climatico levantado refere-se aos ultimos trinta anos, periodo este que
garantiu a confiabilidade nos dados.

No calculo da carga térmica considerou-se as parcelas de contribuigdo emitidas pelas pessoas, lampadas e
equipamentos. Adicionou-se também a emissdo de calor por insola¢do e por condugdo nas diversas superficies (paredes
externas ¢ internas, areas dos vidros das janelas, a cobertura do prédio, o piso ¢ as portas). Para o calculo do calor (Q)
por insolagdo e por condugdo aplicou-se a equagdo classica Eq. (3) (Creder, 1990):

Q =kS.A6 (3)

Sendo: Q — calor por condugdo ou insolagdo nas superficies [kcal / h]
k — coeficiente global de transmissio de calor [kcal / m*h °C ]
S —érea da superficie [m’]
A — diferenga de temperatura [° C]

Na parcela de insolagdo a diferenca de temperatura AG ¢ um valor hipotético médio da agdo da radiacio solar sobre
a superficie em estudo, o que ndo ocorre com a parcela de calor por condugdo, onde o valor adotado ¢ real, ou seja, é a
diferenca entre a temperatura exterior e a interior.

Para calcular o calor emitido pelas pessoas, multiplica-se a quantidade de usudrios existentes no ambiente por um
determinado valor extraido da Norma ABNT/NB-10 (1978), onde cada individuo contribui com um determinado valor
em funcdo da temperatura interna do ambiente e da atividade fisica desenvolvida.

O calor liberado pelas lampadas foi obtido através da multiplicagdo da area iluminada pela poténcia dissipada pelas
lampadas. Deve-se também adicionar a este calculo o efeito do reator, uma vez que no local a iluminagdo ¢
fluorescente. A parcela referente ao calor devido aos equipamentos foi obtida a partir de um valor extraido da Norma
ABNT/NB-10 (1978) que, multiplicado pela poténcia dos equipamentos, determinou a quantidade de calor. Em alguns
casos como para a maquina frezadora e o torno, o rendimento do motor também foi considerado.

Apos o calculo de cada uma das parcelas de ganho ou perda de calor por fontes externas e internas, realizou-se o
calculo da carga térmica total, sendo uma para verdo e outra para inverno. Em todos os ambientes o valor da carga
térmica indicou a necessidade de refrigeragdo, inclusive no inverno, assim, dimensionou-se equipamentos de
condicionamento do ar que atendam a demanda calculada.

5. Apresentaciio dos Resultados

A partir de todos os dados obtidos definiu-se o dia 16 de margo de 2000 como um dia representativo para analise
térmica do edificio. De acordo com a duragdo da radia¢do solar neste dia, considerou-se o intervalo de dez horas, das
7:30h as 17:30h, como periodo de estudo, construindo-se trés graficos (Figs. (5), (6) e (7)) que definem o perfil da
radiagdo solar, da temperatura e da umidade.
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Embora no decorrer do trabalho tenha sido feita uma analise detalhada das salas do prédio, neste artigo os graficos
foram confeccionados com base em dados obtidos em uma sala, estrategicamente escolhida, que representa a condigo
global de conforto térmico do edificio.

Conforme apresenta a Fig. (5), a variag@o térmica interna no prédio acompanha o efeito da radiacdo solar. Assim
sendo percebe-se que ndo existe nenhum elemento construtivo no prédio que o isole da agdo solar externa,
demonstrando que o sistema construtivo do prédio faz com que este tenha uma inércia térmica propria muito alta.

Tal fato € comprovado na Fig. (6) que indica uma temperatura interna maior do que a externa ja no inicio do dia, as
7:30h. O prédio armazena todo o calor recebido durante o dia e, devido a alta inércia térmica, se resfria muito
lentamente durante a noite, perdurando este efeito até o proximo dia.

Observa-se que o cruzamento das duas curvas de temperatura interna e externa da Fig. (6) da-se as 10 h da manha
quando entdo a ag¢do do Sol comega a ter efeito acumulativo nos ambientes internos do prédio.

A Figura (7) demonstra que a umidade sofre uma variagdo muito grande com valores entre 50% e 80%, fato que
associado aos efeitos da variacdo da temperatura dentro do edificio, prejudicam o conforto térmico no prédio.

A Tabela (2) a seguir indica os valores de carga térmica obtidos para trés ambientes caracteristicos do prédio que
sdo as salas de aula, os laboratdrios e demais ambientes (salas de técnicos e secretarias).

Tabela 2. Valores de Carga Térmica para cada Ambiente Representativo

. Carga Térmica Carga Térmica

Ambiente (Kcal/h) (Btu/h)
VERAO: 32001,763 126 991

Laboratdrios
INVERNO: 12429,336 49 323
VERAO: 21875,595 86 808

Salas de Aula
INVERNO: 4503,933 17 873
VERAO: 7328,621 29 082

Outros
INVERNO: * *

* Sendo o valor da carga térmica de inverno muito pequeno, este foi considerado nulo.
6. Conclusio

O edificio estudado apresenta problemas devido a elevada inércia térmica que juntamente com o tipo de atividade
desenvolvida nos ambientes atualmente provocam o aumento da carga térmica, comprometendo o conforto térmico.
Construido a mais de trinta anos, o prédio ndo teve como preocupagao inicial o conforto térmico, o que ocorreu foi que
com o passar do tempo os diversos ambientes foram utilizados para diferentes tipos de atividades, necessitando recorrer
a equipamentos mecanicos de condicionamento do ar.

A partir dos resultados obtidos confirmou-se que os materiais de revestimento sdo elementos fundamentais na
melhoria do conforto térmico do edificio, assim como a carga térmica e o posicionamento do prédio em relagdo a
trajetoria do sol.

Através dos graficos de temperatura elaborados observou-se ainda que a inércia térmica dificulta a troca de calor no
prédio, retardando o seu aquecimento no periodo da manha e o seu resfriamento no final do dia. Deve-se portanto
selecionar materiais de constru¢do com caracteristicas térmicas adequadas para assegurar um melhor conforto térmico
ao longo do dia, bem como nas diversas estagdes do ano, considerando o clima tropical brasileiro.

A partir do levantamento da carga térmica obteve-se que nos laboratérios o calor emitido pelos equipamentos
representa 50% da carga térmica total no verdo, enquanto que nas salas de aula, o ganho de calor esta relacionado a
quantidade de pessoas concentradas no ambiente.

Este trabalho ndo considerou o diagrama de sombras na parte interna do edificio, portanto ndo foi possivel conhecer
a incidéncia solar nos ambientes. Através deste diagrama seria possivel alterar a atual ocupagdo de determinadas salas,
bem como a posi¢do dos equipamentos ¢ do mobiliario nos ambientes, uma vez que alguns elementos ndo devem
receber a agdo direta do Sol, como é o caso de quadros negros, equipamentos eletrdnicos e maquinas de grande
poténcia.

Para se obter a melhoria das condi¢des térmicas seria necessario utilizar um isolante térmico na cobertura metalica,
avancos de lajes sobre as aberturas (portas e janelas) e uma adequada arborizac¢do na parte externa do prédio.

A acdo conjunta destes trés elementos, reduziria significativamente o efeito da radiagdo solar no interior do
edificio, o que provocaria a diminui¢do da carga térmica e consequentemente do consumo de energia elétrica uma vez
que exigiria uma menor quantidade de equipamentos mecanicos de condicionamento de ar.

Verificou-se também a importancia do conhecimento interdisciplinar visando a melhoria dos projetos quanto ao
conforto térmico sem necessidade de recorrer a utilizagdo de meios mecanicos visando a redug¢do no consumo de
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energia elétrica. Assim sendo faz-se necessario ainda conscientizar profissionais ligados a construcdo civil da
possibilidade de elaborar projetos tendo como condicionante inicial a otimizagdo dos recursos naturais para promover
um melhor conforto ambiental, eliminando a utilizacdo de condicionadores de ar.

Este trabalho faz parte da sistematizagdo de uma metodologia que provavelmente ira contribuir de forma pratica
para analise do conforto térmico em edificagdes. Outras etapas tem sido desenvolvidas e serfo aprimoradas em
trabalhos futuros.
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Abstract. This work analyzes buildings that, due to their modern architecture, use a great glass surface in the facades presenting,
most of the time, problems of thermal comfort. As object of this study we chose a building of UNESP, campus of Guaratingueta. The
accomplished analysis was based on the study of the heatstroke (solar diagram), in measuring temperature places, humidity and
radiation and in the rising of the thermal load, aiming at evaluating the conditions of the building and to propose solutions seeking a
better thermal comfort with the optimization of the consumption of electric energy. This work is a stage of a methodology of analysis
of the thermal comfort that has been prepared to facilitate the analysis of the atmospheres in the buildings in the future.
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Resumo. Este artigo aborda o problema de controle de temperatura em sistemas de aquecimento de ambientes.
No contexto de sistemas dinamicos, os sistemas de aquecimento podem ser classificados como sistemas nao-
lineares, possuindo ordem e constante de tempo elevadas, além de restrigoes severas em relagdo a poténcia
disponivel para aquecer o ambiente. A aplicagcdo de controladores baseados em Légica Nebulosa (ou Fuzzy) em
sistemas de aquecimento € analisada. Propde-se wma sistemdtica para a especificacao das funcoes de pertinéncia
do controlador a fim de que, mantendo a temperatura dentro de limites tolerdveis (determinados através de
especificagoes de conforto térmico), a varidancia do sinal de controle, o nimero de picos e o valor total do
consumo de energia, sejam reduzidos. Os resultados obtidos sGo comparados com outras estratégias de controle,
tais como algoritmos tipo liga-desliga e PID (Proporcional, Integral e Derivativo). Ezemplos de simulagdo
tlustram a estratégia proposta.

Palavras-chave: Sistemas de Controle com Realimentagdo, Simula¢do de Sistemas de Aquecimento, Ldgica
Fuzzy, Conforto Térmico.

1. Introducgao

Este artigo aborda o problema de controle de temperatura em sistemas de aguecimento de ambientes através da
utilizagdo de controladores baseados em Logica Nebulosa (ou Fuzzy).

No contexto de sistemas dinamicos, 0s sistemas de aguecimento s30 compostos de varios sub-sistemas (muitos deles
ndo-lineares) que atuando conjuntamente possuem ordem elevada e apresentam um comportamento tipicamente super-
amortecido, com constantes de tempo elevadas (Mendes et al ., 2000) (Mendes et al., 2001). Além disso, existem restri¢cdes
severas em relagdo aamplitude e a variagdo do sinal de controle, isto &, os limites relacionados com a poténcia disponivel
para aguecer o ambiente. Todas estas caracteristicas citadas, juntamente com a necessidade de controle das condi¢cdes
de conforto térmico (regulagao da temperatura e umidade do ambiente), da reducdo da amplitude e quantidade dos picos
de poténcia requeridas pelo sistema, justificam a utilizaggo de técnicas avangadas de controle em substituicgo a simples
e confiavel estratégia liga-desliga. A técnica liga-desliga, por sua vez, € bastante difundida no mercado devido a véarios
fatores, entre 0s quais, 0 baixo custo, a construgao simples e o funcionamento adequado para a maioria das aplicagcoes.

Este trabalho tem como objetivo analisar a aplicagdo de controladores baseados em Logica Nebulosa ou Fuzzy
(Lee, 1990) (Pedrycz and Gomide, 1998) neste contexto. As técnicas de controle baseadas em Logica Fuzzy tiveram
grande crescimento na Ultima década e se caracterizam por incorporar, nale de controle, um conhecimento heuristico a
respeito do funcionamento do sistema.

No contexto de conforto térmico, muitas vezes nao & necessaria a regulacdo da temperatura de um ambiente em um
valor determinado. Uma faixa de valores admissiveis para a temperatura € suficiente para criar a sensagao de conforto
térmico (Fanger, 1974) (Lute and van Paassen, 1995). Estes limites sao definidos pelo usuario e/ou pela aplicacdo. Sob o
ponto de vista econdmico e, namaioriados casos, € melhor operar dentro destafaixade temperaturaeconomizando energia
que obter um erro nulo em regime permanente para a temperatura ambiente. Neste trabalho, propde-se incorporar este
conhecimento sobre a operagao de sistemas de aquecimento no sistema de controle através da modificagdo dos conjuntos
nebul osos do controlador e os resultados sao comparados frente a outras estratégias de controle.

O presente trabalho esta organizado da seguinte forma. Na segao (2), a seguir, o algoritmo de controle fuzzy proposto
€ apresentado. Nas segOes (3) e (4), respectivamente, o ambiente de trabalho e os resultados de simulagado s3o descritos.
Finalmente, na se¢do (5), o artigo & concluido.
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2. Sistemas de controle baseados em légica nebulosa

Seja um sistema de controle em tempo discreto onde o sinal de controle enviado ao processo & calculado em fungao
do erro e davariagdo do erro davariavel controlada, isto &

Au(k) = F(e(k), Ae(k) ) (1)
u(k) =wu(k—1)+ Au(k)

onde y(k) & a variavel controlada do processo, w(k) € o sinal de referéncia, e(k) € o sina de erro dado por e(k) =
w(k) —y(k) eu(k) €osinal de controle do processo. A éum operador tal que Az (k) = z(k) — z(k — 1). Nestaestrutura
de controle, o sinal Au(k) & utilizado para incorporar um termo integral no ramo direto da malha de controle e eliminar,
desta forma, erros em regime permanente para perturbacdes constantes. O termo Ae(k) incorporaatendenciado sinal de
erro nalei de controle.

Diversos controladores em tempo discreto possuem a estrutura descrita pela Eg. (1). Um exemplo classico é o
controlador PI digital dado por (Astrom and Hagglund, 1995):

{ Au(k) = coe(k) 4 c1Ae(k) (2)
w(k) = u(k—1)+ Au(k)

onde, ¢, ec; sao calculados em funggo dos ganhos proporcional K, eintegral K; do Pl continuo. No caso de aproximagéo
trapezoidal (ou Tustim), estes parametros sdo dados por ¢y = K;At ec; = K, — K;At/2, onde At & o periodo de
amostragem.

Uma classe de sistemas de controle nebulosos (ou fuzzy) assume que a lei de controle esta estruturada em regras do
tipo SE condi¢cio ENTAO ag¢do (algoritmo de controle baseado em regras) (Pedrycz and Gomide, 1998) (Lee, 1990).
A base de regras é construida a partir da experiéncia do operador sobre o funcionamento e as caracteristicas do processo
sob controle.

Utilizando a estrutura estabelecida pela Eqg. (1), obtém-se um controlador fuzzy cujo modo de operacdo & analogo
ao controlador Pl (Tang and Mulholland, 1987). Nesta estrutura, os sinais e(k), Ae(k) e Au(k) sdo transformados em
variaveisliguisticasfuzzy (operacdo defuzzificagao) que sao definidas em um universo de discurso (em geral) normalizado,
isto & z(k) € [—1, 1]. Paraestabelecer asemanticadasregras, sdo definidos 7 conjuntos fuzzy, asaber: Negativo Grande
(NG), Negativo Médio (N M), Negativo Pequeno (N P), Zero (Z), Positivo Pequeno (PP), Positivo Médio (PM)
Positivo Grande (PG). Asfungdes de pertinéncia destes conjuntos fuzzy sdo ilustradas pelaFig. (1).

A base de regras do controlador € resumida na Tab. (1), a seguir:

Tabela 1. Regras do sistema de controle fuzzy.

e(k) | —
Ae(k) NG NM NP Z PP PM PG
1 NG NG NM
NM NM
NP NP Z PM
Z NG NM NP Z PP PM PG
PP | NM Z ppP
PM PM
PG PM PG

Na Tab. (1), cada elemento & interpretado como uma regra, conforme exemplificado a seguir: o elemento (5, 1) databela
representa umaregrado tipo

SE ¢(k) & Negativo Grande E Ae(k) & Positivo Pequeno ENTAO Au(k) & Negativo Médio

Como os universos de discurso sao normalizados, & necessaria uma ponderacao para adequar o universo de discurso
com os valores reais dos sinais de entrada e saida. Assim, o sistema de controle & dado por:

kacAe(k))

{ Au(k) = F( kee(k),
—1) + kuAu(k)

u(k) =u(k
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Figura 1: Funcbes de pertinéncia utilizadas na base de regras.

onde as ponderacdes k,,, k. € ka. S30 utilizadas como parametros de projeto para sintonia do controlador.

Desta forma, um sistema de controle fuzzy baseado em regras & um operador ndo-linear que relaciona o estado do
processo, dado por e(k) e Ae(k), com o sinal de controle u(k). Um mecanismo de inferéncia atua sobre as regras para
calculo do sinal de controle apropriado quando determinado estado do processo é detectado. Este mecanismo deinferéncia
édescrito em (Lee, 1990) (Pedrycz and Gomide, 1998). Ao contrario de sistemas de controle Pl digitais (Eq. (2)), além das
ponderacdes k., kae € kaw, 0 controlador fuzzy pode variar em fungdo do método de inferéncia (neste trabalho, utiliza-se
operadores min-maxz), pelo método de defuzzyficacdo (neste trabalho, utiliza-se 0 método do centro de gravidade) etc.,
mas, principalmente, pela propria estrutura da base de regras que deve refletir as caracteristicas de controle do processo.

Na area de conforto térmico, muitas vezes nao € necessaria a regulacdo da temperatura de um ambiente em um valor
pré-determinado. Uma faixa de valores admissiveis para a temperatura € suficiente para criar a sensagdo de conforto
térmico (Fanger, 1974) (Lute and van Paassen, 1995). Estes limites sdo definidos pelo usuario e/ou pela aplicagdo. Sob
0 ponto de vista econdmico e, na maioria dos casos, & melhor operar dentro desta faixa de temperatura economizando
energia que obter um erro nulo em regime permanente para a temperatura ambiente.

Neste trabalho, a fim de incorporar este conhecimento sobre a operacao de sistemas de aguecimento no sistema de
controle, propde-se modificar os conjuntos nebul osos referentes a variavel liguistica relacionada com o erro e(k). Esta
modificacdo estailustrada pelaFig. (2), assumindo que afaixa de valores admissiveis para o erro entre valor de referéncia
eo sina detemperaturaéde 2°-C e que k. = 0.1. Nestafigura, pode-se observar que erros de até 2°-C sdo considerados
como nulos pelo algoritmo de controle, ndo requerendo, portanto, um esforco de controle para sua eliminacao, trazendo,
€omo consequéncia, umaeconomiade energia. Todas asoutras funcdes de pertinénciasofreram um pequeno desl ocamento
paraaesquerda, trazendo como consequéncia uma agao de controle mais suave.

Apesar de apresentar desempenho semelhante ao de controladores fuzzy (quando bem sintonizado e em muitas
aplicacbes) um agoritmo de controle tipo PID ndo possui a flexibilidade de incorporar um conhecimento sobre o fun-
cionamento do processo como o apresentado no paragrafo anterior.

3. O sistema de aquecimento

Nesta seca@o, a modelagem de sistemas de aguecimento formados por um ambiente fechado com agquecedor elétrico &
descrita e, em seguida, os exemplos de simulaggo ilustram a proposta control e de temperatura apresentada neste trabal ho.

No presente trabalho, o ambiente & composto por quatro paredes e contém um aquecedor elétrico com 7 aletas cujo
fluido circulante & 6leo. O ambiente & considerado hermeticamente fechado com distribuicao espacial homogénea de
energiainterna, com perdas de energia apenas por conducao de calor através das paredes. As propriedades térmicas das
paredes s30 consideradas, com 3 camadas distintas, isto & camadas interna, intermediaria e externa. Aplicando-se a
equacdo de conservacao de energia nos diversos elementos, obtém-se as seguintes equagcdes do modelo.

O aquecedor &€ modelado pela equacdo (4), aseguir:
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Figura 2: Funcdes de pertinéncia da variavel e(k) adaptadas ao problema de conforto térmico.

AT, (t)
dt

Cug = Qmast(t) + hintAaq (Tin(t) — Tag(t)) + GragAag (Tpi(t) + 273.15)* — (T,q(t) +273.15)1)  (4)
onde T,4(t), Tin € Tp; SA0, respectivemente, as temperaturas do aguecedor, interna do ambiente e da superficie interna
das paredes; C,, & a capacitancia térmica do aquecedor, calculada em funcdo da massa especifica, do calor especifico e
do volume do 6leo do aguecedor; A,, & a &rea de troca de calor entre aquecedor e ambiente e h;,,, & 0 coeficiente de
troca de calor por convecgao através do ar; G...q4 € 0 coeficiente de troca de calor por radiagdo, calculado em fungao
da emissividade e de fatores de forma; Q.. u(t) € a poténcia térmica gerada internamente pelo aguecedor, onde u(t)
€ o sinal de controle normalizado (0 < wu(t) < 1) que pode ser calculado através da utilizagdo de um controlador tipo
liga-desliga, das leis de controle (2) ou (3).

A temperaturainterna do ambiente e as temperaturas das 3 camadas da parede s30 model adas pel as equacdes (5) a (8),
descritas a seguir:

Can T — i A (Ta8) — T0)) 4 i A (T6) — Toa(8) + (0 )
C;m', dTpl (t) = hintApar (T;n(t) - Tpi (t)) + KApa (Tp?n(t) - Tpl(t))

dt (6)
+ GradAag ((Tag(t) +273.15)* — (T}, (t) + 273.15)*)

Cpm dTIZZfL(t) = KApar (Tpi (t) - Tpm (t)) + KApar (Tpe(t) B Tpm(t)) (7)
dT,e
Cped—lzf) = KApm' (Tpm(t) - Tpe (t)) + hethP‘”‘ (Text (t) o TPE(t)) (8)

Nestas equagdes, Ty, Tpe Test S0, respectivamente, as temperaturas da camada intermediaria (do meio), camada
externaetemperaturaexternaao sistemade aquecimento; p(t) representa perturbacdes natemperaturainternado ambiente,
como perda de calor para o solo, acionamento de equipamentos e entrada de pessoas, dentre outras; Cyp, Cpi, Cpm € Cpe



Proceedings of COBEM 2001, Refrigeration, Air conditioning, Heating.and Ventilation, Vol.5, 66

temperauras inkema & eadems
=

L

1 inlerna
BEiema
K, L i i i
o 5 i} 15 =] 5 30 15 & i5
sirgd g COMTok
1
.| HH 4 | I
|:=' ! '] '] 1111 ¢
74 1 i I !
.3 | |
Ly
] L 4] 15 -] ] 30 A5 & 45
IesTEa [Feees]

Figura 3: Controle de temperatura usando algoritmo liga-dedliga.

s30, respectivamente, as capacitancias térmicas do ambiente, das camadas interna, intermediaria e externa das paredes; K
€ acondutancia térmica entre as camadas da parede, h.,.; € 0 coeficiente de trocade calor por convecg?o com o ar externo,
Apqr €adreadetrocade calor entre camadas da parede e entre a parede e 0s meios interno e externo.

Neste trabalho, os seguintes valores numeéricos s3o utilizados: A, = 50 m?, isto &, 4 paredes de 5 por 2.5 metros,
Ang = 7.14M2%, Qpaz = 15000 W, Gqq = 3.24-1077 WIK?, C,y = 1.69-10* IK, Cyp = 7.3-10* IK, Cp; = 1.95-10°
JIK, Cpry = 8.74 x 10° IK, Cpi = Cpe = 1.95- 108 IK, hint = hewr = 5 WI(M?K), K = 893.34 e p(t) & considerado
um sinal de amplitude constante eigual a-0.06. Este valor foi calculado supondo temperaturado soloigual a15° C e &rea
do piso igual a 25 m2. Os trabalhos (Mendes et ., 2000) e (Mendes et al., 2001) apresentam maiores detal hes sobre o
modelo e os dados utilizados.

4. Resultados de simulacao

A seguir, sao apresentados resultados de simulagao que ilustram o desempenho das estratégias discutidas neste artigo
guando aplicadas ao ambiente apresentado na sego (3). Todos os dados citados a seguir sao referentes a um periodo de
tempo de 48 horas e a unidade das temperaturas citadas & graus Celsius.

Como base de comparacado, utiliza-se um agoritmo de controle do tipo liga-desliga, com valor de referéncia para
temperatura de 22°- e zona morta de 2°-. A temperatura inicia dos ambientes interno, externo e das paredes € de 11°-.
Neste caso, o perfil de temperatura do ambiente para uma variagao senoidal da temperatura externa € apresentado na
Fig. (3).

O desempenho do sistema quanto a regulacdo da temperatura ambiente & analisado a seguir. Conforme é tipico em
controladores liga-desliga, o perfil de temperatura & oscilatorio em torno do valor de referéncianominal (22°-). O sistema
de controle demorou 0.46 horas paralevar atemperatura ambiente do estado inicial para dentro dafaixa pré-especificada.
A temperatura ambiente permaneceu fora desta faixa (mesmo que ligeiramente) durante 21.3 horas, indicando que, para
manter o sistema estritamente dentro das especificagcdes, a zona morta do controlador on-off deve ser reduzida.

Quanto a energia consumida, pode-se observar a alta frequéncia de mudancga de estados do sina de controle que,
durante as 48 horas, foi de 275 vezes ou, em média, 5.73 mudangas por hora. O consumo total de energia registrado & de
269.7 KWh e o sistema permaneceu 37.5% do tempo total utilizando mais de 70% da poténcia disponivel, isto &, 15 KW.

O agoritmo de controle fuzzy & sintonizado conforme descrito a seguir, isto & k. = 0.1 ka, = 10 e ka,, = 0.08.
Osvaloresde k. e k. foram escolhidos de forma a adequar o universo de discurso real das variaveis do sistema com o
universo de discurso normalizado. Entretanto, k., foi selecionado deformaaregular avelocidade de resposta do sistema.
Neste caso, o perfil de temperatura do ambiente com controlador fuzzy na mesma situagao descrita no caso anterior &
apresentado na Fig. (4).

Nota-se que houve uma melhora na regulagdo da temperatura do ambiente em relacdo ao liga-desliga, com erro nulo
em regime permanente mesmo em presenca de variacOes na temperatura externa. O sistema de controle demorou 0.62
horas para levar a temperatura ambiente do estado inicial para dentro da faixa pré-especificada e, somente durante este
periodo, o sistema permanece fora das especificacoes.
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Figura 4: Controle de temperatura usando |6gica fuzzy.

Quanto a energia consumida, pode-se observar uma diminui¢cdo acentuada, em relacdo ao liga-desliga, navariancia do
sinal de controle (84.7% menor). O consumo total de energiaregistrado € de 284.4 KWh, isto & um aumento de 5.4% em
relacdo ao liga-desliga. Entretanto, o sistema utiliza mais de 70% da poténcia disponivel durante somente 8.7% do tempo
total e, em regime permanente, opera consumindo menos de 40% da poténcia maxima. Estareducdo diminui asobrecarga
do sistema el étrico de distribuicdo da concessionaria de energia.

O desempenho apresentado pel o controlador fuzzy cléassico encontra aplicagdo em situagdes onde a regulagao precisa
da temperatura em torno do valor de referéncia é fortemente desgjavel, por exemplo, em laboratorios de metrologia.
Nestes casos, 0 pequeno aumento no consumo de energia apresentado é aceitavel, considerando-se 0 menor desgaste no
mecanismo de acionamento de poténcia do sistema e a menor demanda de energia.

Entretanto, em diversas aplicagdes, o controle de temperatura pode variar em torno de limites pré-determinados.
Nestes casos, a proposta apresentada na segao (2) € aplicada, conforme ilustrado a seguir. O novo controlador fuzzy é
sintonizado com os mesmos parametros utilizados no caso anterior, isto &, k., kae € ks . As fungdes de pertinéncia
relativas as variaveis fuzzy variacao no erro € variacdo no sinal de controle s30 mantidas inalteradas, entretanto,
utiliza-se a configuracdo ilustrada naFig. (2) para as funcdes de pertinenciadavariavel erro. Estesvalores paraavariavel
erro incorporam um conhecimento a prior: sobre a operacdo do sistema, isto €, que erros de até 2°- (graus Celsius) no
valor da temperatura em regime permanente s30 aceitaveis.

Na mesma configuragdo descrita para o controlador liga-desliga e para o controlador fuzzy classico, o perfil de
temperatura do novo sistema de controle & apresentado naFig. (5).

Em regime permanente, nota-se a presenca de erro ndo nulo em relacdo ao sinal de referéncia, porém, em relagao a
faixa aceitavel, o sistema permanece estritamente dentro das especificagdes. O sistema de controle demorou 1.38 horas
para levar a temperatura ambiente do estado inicial para dentro da faixa pré-especificada, isto & mais lento que os dois
casos analisados anteriormente.

Quanto a energia consumida, o perfil do sinal de controle & similar ao caso fuzzy classico, entretanto, 0 consumo
total de energia registrado € de 242.4 KWh, isto & uma reducao de 10.1% em relacdo ao liga-desliga. Além disso, o
sistema utiliza mais de 70% da poténcia disponivel durante somente 3.8% do tempo total e, em regime permanente, opera
consumindo menos de 40% da poténcia maxima.

5. Conclusoes

Este artigo abordou o problema de controle de temperatura em sistemas de aguecimento de ambientes e analisou a
utilizagao de controladores baseados em L 6gica Nebulosa (ou Fuzzy) em sistemas de aquecimento neste contexto.

Sabe-se que, muitas vezes, uma faixa de valores admissiveis para a temperatura € suficiente para criar a sensacao de
conforto térmico. Técnicas de controle baseadas em Logica Fuzzy Se caracterizam por incorporar, nalei de controle, um
conhecimento heuristico a respeito do funcionamento do sistema. Este trabalho utilizou estas caracteristicas do processo
e do sistema de controle para propor uma modificagdo nas fungdes de pertinéncia do controlador afim de que, mantendo a
temperatura dentro de limites toleraveis (determinados através de especificacdes de conforto térmico), avarianciado sinal
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Figura 5: Controle de temperatura usando l6gicafuzzy com funcdes de pertinéncia modificadas.

de controle, o nmero de picos e o valor total do consumo de energia, sejam reduzidos.
Exemplos de simulagao ilustraram a estratégia proposta.
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Abstract. This paper is focused on the temperature control problem of heating systems. In the context of dy-
namic systems, heating equipment are composed of a large number of subsystems (each of which may presents
non-linear and/or time-varying characteristics) resulting in a high order system with slow time constants and
exhibiting a well damped behavior. Moreover, It usually includes amplitude and rate constraints on the control
signal, that is, there are limits on the energy available to heat up the environment. All these mentioned charac-
teristics with the need of energy demand reduction while maintaining a certain level of thermal comfort justifies
the use of advanced control strategies instead of the simple and reliable on-off controller.

The main objective of this work is to analyze the use of fuzzy logic based controllers in this kind of systems. In
the last decade, fuzzy logic has provided many interesting solutions in control area since it represents an effective
means of capturing the approximate and inexact nature of real world. Its application in control systems allows
incorporating in the control law a heuristic knowledge regarding the system operation. A methodology for the
controller membership function adjustment is proposed. The aim is, keeping the temperature behavior within
thermal comfort specification, to reduce energy demand and energy costs.

The result is compared to other well-known strategies, that is, the on-off controller and the PID controller.
Simulations results show the effectiveness of proposed strategy.

Keywords: Thermal Comfort, Closed Loop Control systems, Heating Systems Simulation, Fuzzy Logic.
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Abstract. Several projects have been made in order to systematically evaluate the performance of building simulation softwares like
that used for the development of . ASHRAE Proposed Standard 140P. These analysis were performed for conditioned buildings, a
unusual situation for low income dwellings in Brazil. To evaluate the software suitability for the performance evaluation of this type
of buildings its necessary several tests. In this paper, results of a comparison between measured and calculated values for a single
cell house in Sdo Paulo city used in a validation software are presented. Simulation were performed using BLAST, ESP-r and
NBSLD software. A good agreement between experimental data and NBSLD results is shown while BLAST and ESP-r provide
temperature differences(1 to 2°C) that might be related to their radiation/convection models.

Keywords:. Dynamic Simulation, Heat Transfer , Model Evaluation
1. Introduction

Several projects have been made in order to systematically evaluate the performance of building simulation
softwares. ASHRAE Proposed Standard 140P (“Standard Method of Test for the Evaluation of Building Energy
Analysis Computer Programs”) uses a “comparative testing” approach, where test cases are defined and the tested
software produce results that can be analyzed in three ways: compared to analytical solutions; other software results; or
experimental evaluations. However these tests were not done extensively. Therefore they should not be considered a
full validation of such softwares and its models.

Such tests mostly include conditioned buildings and residences but seldom involves non-conditioned rooms where
external sources contribution due to heat transfer through walls and windows is more significant than internal loads and
the indoor air temperature are not constant, typical situation in Brazilian dwellings.

Due to economical and climatic conditions in Brazil, there is a major concern related to the construction of
affordable housing without using air conditioning systems. Therefore, thermal comfort should be achieved by the
adequate use of construction materials, opening positions, building orientation and location, using the so called
“bioclimatic architecture” principles.

For evaluation of the thermal performance of unconditioned buildings, detailed simulation software (IPT,1998) can
also be used. But those softwares should be properly tested to evaluated their agreement with actual thermal behavior of
non-conditioned housing. There are several softwares available for such purpose.

Three softwares were used in this paper: NBSLD — National Bureau of Standards — Load Determination (Kusuda,
1976), BLAST — Building Load Analysis and System Thermodynamics, v.3.1 (Pedersen, 1983) and ESP-r — Energy
Simulation Program — research, v 9.0 (Clarke, 1985). They were selected due to their reliability in evaluating the
dynamic thermal behavior in buildings and also their wide use for building simulation (BLAST in USA, ESP-r in
Europe and NBSLD used in Brazil).

2. Brief software description

BLAST was developed by the U.S. Army Construction Engineering Research Laboratory (USACERL) under the
sponsorship of the Department of the Air Force, Air Force Engineering and Services Center (AFESC) and the
Department of the Army, Office of the Chief of Engineers (OCE). It is divided into three main parts: cooling/heating
loads evaluation, fan systems/central plants simulation, and non-conditioned rooms temperature profile evaluation,
which allow a complete air conditioning system design and analysis. This software is at moment under testing for
Brazilian climate conditions and materials.

The second software, called NBSLD (Kusuda, 1976), was developed on the 70's and allows calculating the cooling
loads in a conditioned space and the internal conditions of a non-conditioned room. It should be pointed out that most of
the models used on NBSLD were used to develop BLAST routines. These softwares predicts the energy and mass
fluxes for conditioned and non-conditioned rooms considering its dynamic behavior. NBSLD was extensively tested for
Brazilian climate conditions and materials with good results (Akutsu and Vittorino, 1996 and 1990). It should be also
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pointed out that the NBSLD software and its routines used in this paper has been modified due to the previous works
and analyses while BLAST and ESP-r are used with the original routines developed by their research center.

The third one is ESP-r (Clarke, 1993) developed in the University of Strathclyde, Glasgow. This software allows to
model the energy and mass fluxes for conditioned rooms as well for air conditioning plant/system. A discretization of
the governing equations is employed using a difference finite method in the time and space domain.

Based on previous studies for many different buildings in Brazil (IPT,1998), it can be concluded that the following
models are indispensable for a proper use of simulation software for Brazilian conditions:

a) Careful and complete analysis of transient heat conduction through walls and heat storage in zones. This can be
done using, for example, response factors or finite differences methods for all zone surfaces.

b) The shaded and sunlit areas should be calculated hourly for all external surfaces.

c) Evaluation of the solar flux transmitted hourly through windows, with or without interior shading.

d) Determination of the view factors to calculate radiant heat transfer between zone surfaces as well as between
external surfaces (walls, roofs, windows) and the earth/sky.

e) Evaluation of outside and inside convective heat transfer coefficients on walls/roofs.

f) Indoor air moisture and energy balance evaluation.

Some of these features are present in more than one of these softwares which provides three excellent tools for
analysis. However, each one of these programs contains the following main differences:

Table 01. Comparison of softwares aspects.

Aspect BLAST NBSLD ESP-r
Surface temperature and heat flux profiles No Yes Yes
Moisture balance calculation No Yes Yes
Annual simulation Yes Yes* Yes
Simultaneous multiple rooms simulation Yes No Yes
Hourly climate data input for a typical design day No Yes Yes

Air conditioning system simulation Yes No Yes
User interface Friendly | Not friendly | Not friendly

*With slightly modifications

For the numerical models used on softwares mentioned before, the cooling load calculation and, consequently, the
room temperature profile is done by applying the 1** Law of Thermodynamics into a control volume which contains the
air of the conditioned room. Air is assumed as an isothermal incompressible fluid with constant thermal properties and
negligible thermal capacity. Details on the equations can de found in previous works (Akutsu et al, 1999, Tribess, et al,
2000, Hernandez et al., 2000)

3. Measurements

In order to analyze the performance of these software, the thermal behavior of a non-conditioned full-scale cell is
chosen. Its geometry (Fig. (1)) and materials properties (Tab. (2)) are shown below.
The following measurements were made in the cell:

¢ Internal and external temperature profile for the roof
* Internal temperature profile for the walls and floor

¢ Inside dry bulb air temperature

¢ Globe temperature

The climate data was obtained on IAG (Geophysical and Astronomical Institute) at University of Sao Paulo, Brazil.
This Institute has been operating a meteorological station for the last thirty years, providing reliable climate data for the
city of Sdo Paulo.

The surface temperature profiles for the walls, roof and floor was continuously measured in its geometrical center.
The air and globe temperature were measured in the floor geometrical center and 1,5 m high. For all temperature
measurements, 24 AWG T thermocouples with PVC insulation were used. Those measurements were collected in 30
channels logger with a £0,5°C overall uncertainty. During the measurements, the door and the window were kept close
in order to avoid solar radiation penetration and also to minimize air infiltration.
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Table 02. Layers and materials properties.

Walls
Layers k [W/m.°C] | C, [J/kg.°C] | p[kg/m3] | Thickness [m]
Concrete! 1,9 840 2250 0,0185
Air space’ 0,020” — — —
Concrete! 1,9 840 2250 0,0185
EPS 0,027 1214 15 0,0250
Roof
Steel Roofing 50 502 7800 0,0050
Glass wool felt 0,040 800 30 0,0254
Floor
Soil 0,173 837 1041 0,3048
Concrete 1,7 837 2243 0,1015
Legend:

k — thermal conductivity; C,— Specific Heat; p — density
1 — Concrete hollow block; 2- Thermal resistance — [m*°C/W]

Measurements were taken during a 20 days period. The following criteria was used to select which day of climate
series should be compared with simulation results:

e A three consecutive day set was chosen;

e If the dry bulb temperature profiles of the set were similar and the maximum and minimum dry bulb
temperature of each day was close (£ 1°C) then the last day temperature profile of this set was used;

e Ifthe previous criteria was not fulfilled, another three day set was selected from climate series.

4. Numerical simulation

Based on the climate conditions measured in-situ for the cell previously presented, numerical simulations were
carried out using the BLAST, ESP-r and NBSLD. A summary of the main results are shown in Fig. (2).
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Figure 02. Comparison of numerical and experimental results for room air temperature.
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Table 03. Evaluation of temperature difference between experimental data and numerical results.

Parameter / Software BLAST |NBSLD ESP-r
Average absolute difference [°C] 1,3 0,6 1,9
Maximum absolute difference [°C] 2,8 1,3 2,9

One can observes that best results are achieved by the NBSLD. It should be reminded that this software was under
study longer than the other two softwares mainly for unconditioned buildings. Several modifications were implemented
in its routines in order to better reproduce the Brazilian climate and to improve the heat balance model.

The main differences presented for ESP-r and BLAST in Fig. (2) and Tab. (3) can be addressed as a result of
several variables.

The first one is outdoor air temperature profile. To perform the comparisons, the same profile was used and the
more restricted software in such aspect was BLAST. For this computer program it should be given some information
about outside conditions such as maximum dry bulb temperature, minimum dry bulb temperature, maximum wet bulb
temperature, etc. Based on these information, BLAST calculate hourly values for the climatic conditions. The difference
between the actual and calculated outdoor air temperature profiles is shown in Fig. (3). As it can be seen, by comparing
with the experimental temperature profile, there is a significant temperature difference, specially in the 17:00 and 24:00
period. This can not be controlled by the BLAST users when performing calculations in the design day option, which is
not a limitation for NBSLD and ESP-r. However, even though this climatic data makes difficult a software comparison
study, it is suitable for building design, when typical design days must be considered as discussed by Akutsu (1998) in
your work of thermal performance evaluation on buildings.

Finally, for software comparison purposes, the outdoor air BLAST profile could partially explain the over
prediction experienced by the BLAST (Fig. (3)) in the 17:00 and 24:00 period.
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Figure 03. External air temperature profile.
In addition to the external dry bulb temperature effect, the convection heat transfer coefficients models also
interferes in the results. For each software, different external and internal convection heat transfer coefficients are used,

as shown in Tab. (4) where the values for walls are listed.

Table 04. External and internal wall convection heat transfer coefficients.

Convection [W/(m>.°C)] | BLAST |ESP-r |NBSLD
Internal 8 4.5 3.1
External 12 9,5 22
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Therefore, based on the values showed on Tab. (4), there is an over evaluation of the heat transfer by BLAST and
ESP-r for the internal convection mechanism taking NBSLD as reference. This can explain an over prediction of
temperature profile.

Regarding ESP-r predictions, it should be pointed out that the convection heat transfer can not have a significant
contribution. This is based on the fact that ESP-r presents smaller convection heat transfer coefficients which could lead
for higher temperature differences. Instead of that, an under prediction of temperature profiles is experienced in most of
24 hours period, except between 12:00 and 18:00. This could be explained by a closer look in the radiation model used
in each software. Further studies should be done to analyze systematically this particular aspect.

Another aspect is the variations of thermal properties for construction materials. Based on experimental
measurements (IPT, 1998), it was found high value variations (x 20%) for properties such as thermal conductivity and
density. Therefore, in order to check the models sensibility for those variations, some tests were done where two
thermal properties (thermal conductivity and density ) were varied. The results show that the profiles calculated by the
models experience a + 0,5°C variation, which is within the experimental uncertainty.

5. Conclusions

An evaluation of three simulation software were made. The best results were achieved by the modified NBSLD due
to its extensive evaluation done previously. For ESP-r and BLAST, the discrepancies found during the study were
addressed basically to differences on the radiation/convection heat transfer models. Particularly to BLAST, it should be
added that the differences between calculated and experimental outdoor air dry bulb temperature profiles affect the
agreement with the indoor air temperature. Further studies should be undertaken in order to better evaluate the models
and, therefore, explain the differences here presented.

The authors would like to point out that the use of the softwares here analyzed require skillful users with a sound
knowledge in heat transfer. The main reason is based on the fact that thermal housing dynamic simulation is affected by
several variables simultaneously and the evaluation of its relatively importance to the process is difficult. Besides, the
data input sometimes is not quite straight forward and user interface is not exactly what one can call friendly. Therefore,
the use of such softwares is still restricted to very specialized design teams/engineers.

The differences between experimental and calculate indoor air temperature profiles (1 to 2°C) experience in
BLAST and ESP-r simulation results imply in completely different thermal comfort conditions. Therefore, simulations
using these software might lead to different conclusions in such aspect. Besides, BLAST did not allow to calculate the
internal surface temperature profile, which might help to identify possible problems of thermal comfort.
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Resumo. Neste trabalho foi desenvolvido um modelo matemadtico e um aplicativo para simulagdo do escoamento do ar
em armazéns de alta capacidade, levando em consideracdo a ndo-uniformidade da massa de grdos. Utilizando uma
relagdo empirica entre o gradiente de pressdo e a velocidade do escoamento e a equagdo de continuidade foi obtida a
equagdo da pressdo na forma de uma equagdo diferencial parcial ndo-linear que foi resolvida numericamente
utilizando as iteragdes sucessivas com a técnica dos elementos finitos. O valor do coeficiente de permeabilidade foi
calculado pela distribui¢do da pressdo obtida da iteragdo imediatamente anterior. O aplicativo desenvolvido utiliza
também o processo iterativo para busca do ponto do regime de trabalho localizado na caracteristica do compressor
utilizado. Para obter a dependéncia empirica do coeficiente de permeabilidade da altura da massa de grdos foi
construido um equipamento experimental que reproduz as condicdes existentes em um silo. Foram obtidos os valores
da porosidade em fungdo da altura da camada de grdos (até 50 m) e as relagdes entre velocidade e queda de pressao
estdtica. Ultilizando estes resultados no aplicativo desenvolvido, foram realizadas as simulagées numéricas do
funcionamento de silos de varias geometrias e diferentes esquemas de distribui¢do do ar na entrada.

Palavras chave: Aeracdo, modelagem matemdtica, armazenamento de soja.

1. Introducio

Para minimizar as perdas pos - colheita, juntamente com a secagem e o controle fitossanitario utiliza-se a aeracdo
que se apresenta a movimentacdo forcada de ar ambiente adequado através da massa de grdos, com o objetivo de
diminuir e uniformizar a temperatura, propiciando condi¢des favoraveis para a conservagdo da qualidade durante um
periodo de tempo prolongado. O ar ¢ insuflado ou aspirado por meio de um ventilador e em seguida ¢ distribuido na
massa de grios e serve para resfriar a massa de grios, evitar a migragdo de umidade, retirar “bolsas de calor”, conservar
temporariamente os grdos umidos, realizar uma secagem limitada, remover os odores da massa de grdos armazenada,
aplicar fumigacdo, etc.

A maior resisténcia ao fluxo de ar num sistema de aeragdo ¢ causada pela massa de grios. Essa resisténcia ao
escoamento do ar depende dos pardmetros do fluxo de ar, das caracteristicas da superficie do produto (rugosidade), da
forma e¢ do tamanho das impurezas presentes na massa, da configuracdo ¢ do tamanho dos espagos intersticiais na
massa, do tamanho e quantidade de grios quebrados e da altura da camada do produto. Trabalhos realizados por Shedd
(1953), Brooker (1961 e 1969), Bunn ¢ Hukill (1963), Pierce e Thompson (1975), Haque et al. (1982), Ribeiro et al.
(1983), Khatchatourian e Toniazzo (1995 e 2000) sobre escoamento do ar em silos abordam alguns desses pardmetros.

Atualmente existe uma tendéncia de construir silos com alturas cada vez maiores ¢ a massa de grios ja ndo pode ser
suposta homogénea. A existéncia de ndo-homogeneidade altera significativamente os pardmetros fisicos envolvidos no
processo de aeragdo, tais como, velocidade do ar e queda de pressdo estatica. Mesmo assim, praticamente ndo existe na
literatura dados referentes a compactacdo para gridos de soja, embora o tema, cada vez mais, passa a interessar a
engenheiros e empresas construtoras e operadoras de silos. Para realizar as simula¢des do funcionamento dos silos com
geometrias complexas e com diferentes sistemas de distribuicdo de ar ¢ necessario ter softwares adequados para melhor
predizer a distribui¢do dos pardmetros, uma vez que nessas condigdes a obtengdo de dados empiricos ¢ uma tarefa muito
dificil e dispendiosa economicamente. O presente trabalho tem por objetivos:

e criar um modelo matematico para o calculo dos campos de pressdo estatica, linhas de corrente e velocidade do
ar em condi¢des ndo-homogéneas da massa de graos de soja que esteja sob processo de aeragio;

e desenvolver um algoritmo e um programa computacional para o calculo de distribuicdo dos pardmetros em
silos com diferentes geometrias e sistemas de distribui¢@o de ar em condigdes ndo-homogéneas da massa;

* estudar a alteracdo do grau de compactacdo para diversas profundidades de camadas de graos de soja;

e estudar a relagdo entre a velocidade e do gradiente de pressdo em fung¢do do grau de compactagéo;incorporar
no modelo a caracteristica do ventilador;
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e realizar simulagdes numéricas de silos reais e projetados para detectar as regides criticas do ponto de vista de
seu funcionamento.

2. Modelo Matematico

O escoamento de fluido viscoso incompressivel isotérmico pode ser descrito pelo sistema de equagdes de
continuidade (1) e de Navier-Stokes (2):

divilv =0 ©)
r i{—pf = —gradP + ni°’W )

A solucdo deste sistema (geralmente reduzido a forma adimensional) que depende do numero de Reynolds efetivo,
determinado pela velocidade média calculada levando em conta a porosidade da massa de graos (velocidade aparente)
relaciona as distribui¢des de pressdes e velocidades em cada ponto do dominio de integragdo para cada momento do
tempo na forma de uma fungdo W=f(gradP), onde W ¢ o vetor de velocidade e P é a pressdo (variaveis “primitivas” do
sistema inicial).

Entretanto, os dados experimentais mostram, que mesmo para os numeros de Re iguais para escoamento do ar em
massa de varios tipos de grios, a relagdo entre a velocidade e o gradiente de pressdo ¢ diferente para cada tipo de gréos.

Esta diferenca ¢ causada provavelmente pelos fatores que provocam a variagdo do coeficiente de atrito em
escoamento: forma dos gréos (que sempre ndo € esférica e varia para produtos diferentes), existéncia na massa de graos
das zonas de porosidade com acesso limitado do ar (existéncia de dois tipos de porosidade), diferenca na rugosidade da
superficie de grdo, etc. Os outros fatores, como, por exemplo, a compactagdo da massa de grdos, a variagdo da umidade,
a presenga das impurezas, aumentam a diferenga entre os valores reais medidos e calculados pela resolucdo do sistema
Eq. (1) e Eq .(2). Este fato implica que as tentativas de simular o processo de escoamento do ar em massa de gros
utilizando as equacdes de continuidade ¢ de Navier-Stokes na forma Eq. (1) e Eq. (2), contribuindo na teoria, ficam
longe de aplicagdes praticas.

O fato que o vetor de velocidade num armazém ndo sofre as variagdes bruscas de diregdo permitiu neste trabalho
obter um modelo matematico de escoamento do ar em um armazém que deu uma boa coincidéncia com os dados
experimentais.

Analisando as relagdes experimentais entre a velocidade do ar ¢ a queda de pressdo obtidas pelo Shedd (1953) para
caso 1-D no intervalo de varia¢@o de velocidade muito mais amplo que utiliza-se em armazéns (os pontos na Fig. (1)),
foi obtida uma funcdo empirica W=f(dP/dx), que na forma implicita leva em conta a dependéncia do escoamento de
viscosidade e do fator de atrito correspondente ao tipo dos graos considerados. Para intervalo de variacdo de velocidade
correspondente ao escoamento laminar esta funcdo € equivalente a formula de Poiseuille ou a equagdo de Blake-Kozeny
(uma funcdo linear entre a queda de pressdo e a velocidade). Para o regime turbulento que corresponde aos valores
maiores de velocidade na Fig. (1), a queda de pressdo ¢ proporcional ao quadrado da velocidade (equacdo de Burke-
Plumer).
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Log(dP/dx)
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Figura 1. Relag@o entre velocidade e queda de pressdo em camada de massa de graos de soja (Shedd, 1953).

Assim, para o regime laminar no caso 1-D, pode escrever:

dP/dx~Ww U W =kldP/dx (3)
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Aplicando logaritmo e derivando, temos:

d log(W) _ @
dlog(dP/ dx)
Analogamente, para o regime turbulento pode encontrar:
dP/dx ~Ww?* 0 W = k(P /dx)"* 5)
d log(W) _ ©
dlog(dP/ dx)

Os valores das derivadas obtidos acima se apresentam os limites de variagdo dos valores da derivada
dlog(W)/dlog(dP/dx) para varidveis W e dP/dx relacionadas pela fungdo W=f(dP/dx) em todo o intervalo de variacdo
dP/dx[J(0,%) ou log(dP/dx)[I(-c0,00).

Para descrever a varia¢do da derivada dlog(W)/dlog(dP/dx) em todos os trés dominios principais relacionados com
escoamento laminar, transiente e turbulento neste trabalho foi proposta a formula:

dlog(W) _ 3 _arctg(U)

dlog(dP/dx) 4  2m @

onde: U(P) = a[l]og(dP / dX) + b ; a>0 e b sio constantes.

Evidentemente,
quando dP/dx - 0, U - —co, lim (3/ 4 - arctg(U )/ 2p ) =1, que corresponde ao regime laminar;
quando dP/dx — o, U - oo, lim(3/ 4—-arctg(U)/2p ) =0,5, que corresponde ao regime turbulento.

Na Fig. (2) sdo apresentadas as derivadas obtidas numericamente da curva experimental de Shedd para escoamento
do ar em massa de soja (os pontos) e calculadas pela Eq. (7) com valores dos coeficientes a=2,5 e b=0,35 (linha).
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Figura 2. Comparacdo da funcéo (7) com os pontos calculados pela curva experimental de Shedd, 1953.

Integrando a Eq. (7) em relag@o ao logaritmo do gradiente de pressdo, encontramos a expressdo para a velocidade:
logW| ={lint+ U?) - 2U Caretg(U]] /70+3U}/4a +C ®)

A comparagio dos calculos feitos pela Eq. (8) proposta (com valor de C=0,69) e dados experimentais de Shedd
(1953), apresentada na Fig. (1), mostrou uma boa coincidéncia para todo o intervalo de variagdo de dP/dx. Entdo, foi
obtida a expressdo analitica para fungdo W=f(dP/dx), que relaciona a velocidade com a queda de pressdo no caso 1-D.

Se 0 escoamento em armazém ndo sofre as variagdes bruscas e caso ¢ estacionario, pode admitir que a relagio (8),
sendo aplicada para um volume elementar de controle lateralmente limitado pelas linhas de corrente, estd sendo
satisfeita em todos os pontos do escoamento 2-D ou 3-D, onde existe o fluxo predominante. Neste caso a taxa de queda
de pressao dP/dx na formula (7) seria substituida pelo |gradP|.
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Finalmente, o0 modelo matematico do escoamento do ar em massa de soja para caso 2-D ou 3-D consiste em sistema
de duas equagoes:

diviW =0 ©)
_ gradP S exp(ln10{j|inll + U*)-2U Darctg /p +3U/4a+C (10)
"~ lgradp

onde U = aDlogQgradP|)+ b.

A Equacdo escalar (9) é equacdo de continuidade para fluido incompressivel. A Equag@o vetorial (10) que
substituiu a Eq. (2) de Navier-Stokes expressa que os vetores de velocidade e gradiente de pressdo sdo colineares em
todos os pontos do dominio e que a razdo entre os modulos destes vetores € uma fungéo do gradiente de presséo.

Denotando:

k= exp(ln10( 1n(1 + Uz)— 2U Darctg(U)] / T+ 3U}/ 4a + C))/|gradP| (11)

e usando a Eq. (10), pode expressar os componentes de velocidade para caso 2-D na forma:

u=-k., = o (12)
Ox dy

Substituindo a Eq. (12) em a Eq. (9), pode obter uma equagio diferencial parcial ndo-linear em relag@o de pressdo:

aPHkaP&GP% ay% 0 (13)

Ox[J] Ox[d Ody

As Equagdes (11) e (13) junto com as condi¢des de contorno:

P=P, (condicdo de contorno de Dirichlet para entrada e saida do ar em silo) (14)
nLgradP =0 (condigdo de contorno de Neumann nas paredes e piso do silo) (15)

descrevem o problema da distribui¢do do ar no silo considerando a massa de graos um meio homogéneo.

A Equagido (13) foi resolvida pelo método de elementos finitos (Segerlind, 1976) com um processo iterativo para
calculo do coeficiente k pela formula (11) em cada ponto de dominio de integracéo usando a distribuicdo das pressoes
em passo de integracdo imediatamente anterior. O aplicativo desenvolvido consiste de um gerador de malha dos
elementos finitos 2-D, um programa de resolug@o do sistema de equagdes lineares (eliminagdo gaussiana ou método de
gradientes conjugados) e um gerador dos graficos (isdbaras e linhas de corrente).

3. Identificacio do modelo matematico para condicdes nio-homogéneas de massa de grios

Em silos e armazéns com alturas elevadas, devido ao efeito da compactago, a massa de grios passa a constituir um
meio ndo-homogéneo, e os coeficientes de permeabilidade variam em fungo da altura da camada de graos.

Neste trabalho estuda-se a influéncia da compactagdo da massa de graos, causada pela forga-peso do préprio grio e
pelas vibracdes que ocorrem durante a operagdo de despejo dos graos no armazém ou silo de grande porte.

Para identificagdo do modelo matemadtico proposto foram obtidas as relagdes empiricas entre fluxo de ar e queda de
pressdo estatica para camadas compactadas de varias profundidades em um armazém.

3.1 Equipamento experimental

Foi desenvolvido um equipamento para simular as caracteristicas de um silo dotado de um sistema de aeracdo, com
o0 objetivo de determinar experimentalmente a magnitude da compactacdo de uma massa de grios, devido a atuagdo da
forca-peso das camadas superiores. Foram analisadas: a variagdo da porosidade da massa de grios em fungdo da
profundidade da camada e a influéncia desta compactac@o na relagdo entre fluxo de ar e queda de pressdo estatica.

Na Fig. (3) esta apresentado o equipamento experimental utilizado que consiste de um ventilador centrifugo, uma
placa de orificio e um receptaculo composto por um tubo de PVC (0,2m de didmetro e 1m de altura). Todo o conjunto ¢
apoiado numa estrutura em madeira, feita para dar a sustentacdo vertical requerida e suportar as for¢as aplicadas. Para
modelar as condi¢des no fundo de um armazém foi desenvolvido um dispositivo de compactagdo com uma alavanca
que possibilitou aplicar as for¢as moderadas para simular a profundidade até 50 m.
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Nos testes foram utilizados os grios de soja com teores de umidade de 13% e impurezas de 2% (os valores
recomendados para o armazenamento), determinados no laboratério de Andlise de sementes do Departamento de
Estudos Agrarios da UNIJUI.
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Grdo
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14

—

Figura 3. Esquema do equipamento experimental.
3.2 Resultados experimentais

Na Fig. (4) sdo apresentados os dados experimentais obtidos para massa de grao de soja compactada para simular as
camadas de varias profundidades de um armazém.
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Figura 4. Influéncia de profundidade da camada dos grdos de soja em silo 1-D sobre escoamento do ar.

Os dados experimentais mostram a influéncia significativa de profundidade da camada considerada em armazém
sobre resisténcia aerodindmica de massa dos grdos no intervalo estudado (de 0 até 50 m). A analise das medigdes da
porosidade feitas para varias profundidades da camada de massa dos grdos e apresentadas na Fig. (5) resultou que a
consideragdo somente do aumento da velocidade efetiva devido a redug@o de porosidade nas camadas mais profundas
ndo ¢ suficiente para explicar e calcular as perdas de pressdo nestas condi¢des. Pode admitir, que alem de ndo-
uniformidade global indicada pela variagdo do valor de porosidade média com a variacdo de profundidade, existe uma
ndo-uniformidade local causada pela forma elipsoidal que ndo altera o valor médio de porosidade. Provavelmente, a
compactag@o dos grdos de forma nédo esférica cria os dominios locais com “superficies de contato dos grdos”, através
das quais a passagem do ar ¢ dificultada.

Pode observar também que a massa dos grios de soja plantada na regido do Rio Grande do Sul apresenta a
resisténcia aecrodindmica maior que a massa dos grios de soja em experimentos de Shedd (EUA), 1953. O aumento de
gradiente de pressdo para efetuar a mesma velocidade na mesma camada dos grios neste trabalho, provavelmente, é
relacionado com diferenga nas caracteristicas geométricas dos grdos produzidos em regides distintos (forma e
dimensdes).

Para comparar os dados experimentais para as diversas camadas de grios obtidos neste trabalho com dados de
outros pesquisadores foram calculados os fatores de atrito f, para escoamento em leito recheado:
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L rWw;?
f, =

= 16
D, 2AP 1o

onde f, € fator de atrito do leito recheado, L é comprimento da coluna recheada, D, ¢ didmetro da particula, r ¢
densidade do fluido, Wy € velocidade superficial.
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Figura 5. Influéncia de profundidade da camada dos gréos de soja sobre o valor de porosidade.

Os valores dos fatores de atrito multiplicados pelo fator de “esticamento” [1*/(1-), proposto por Ergun (1952),
foram apresentados na Fig. (6) como uma fung¢do do niimero de Reynolds efetivo. Os dados experimentais dos autores
mostraram uma boa coincidéncia com curva de Ergun e conseqiientemente com dados experimentais de varios autores
(Burke e Plummer, Ergun, Marcom, Oman e Watson) para leito recheado formado pelas particulas de varias dimensdes
e formas (nfo mostrados no grafico), pois estes dados estdo sendo dispostos na vizinhanga da curva de Ergun (Sissom,
1988).
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Figura 6. Fatores de atrito para a coluna de grdos de soja.
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Figura 7. Variag@o do modulo relativo de gradiente de pressdo em dependéncia da profundidade da camada dos gréos.
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Os experimentos e calculos apresentados na Fig. (7) mostraram que para os intervalos estudados de variacdo de
velocidade e de profundidade a grandeza ¢ = q grad PH| —| gradPO|)/ |gradPO| depende s6 de profundidade da camada

dos graos, conservando quase mesmo valor com varia¢do de velocidade de escoamento para profundidade fixa.
Isto permitiu incluir no modelo a influéncia da profundidade H sé através do argumento intermedidrio U,

substituindo o gradiente de press@o sem compactacdo | gradPO| pela expressao | gradPH| / (1 + c):

U =2,5log(gradP,|/(1+¢))+0,2 (17)

A fun¢do c=c(H) que relaciona os valores dos mddulos de gradiente de pressdo inicial (sem compactacdo) e de
gradiente de pressdo | gradPH| para profundidade H considerada foi apresentada na forma:

c(H) = 0,68(1—7") (18)

Entdo, a Eq. (8), junto com argumento intermedidrio (17) e com a Eq. (18), relaciona o valor requerido de
velocidade do ar em camada dos grios localizada na profundidade H com o gradiente necessario de pressao.

Aplicando as Egs. (8), (17) e (18) foram simuladas as dependéncias entre velocidade do escoamento e o gradiente
de pressdo para varias camadas de profundidade dos grios (as linhas continuas na Fig. (3) ). A comparagdo com dados
experimentais mostrou uma coincidéncia razoavel, que permitiu modificar o aplicativo computacional para levar em
conta a profundidade da camada dos grios, aplicando as relagdes propostas. Para validar o modelo desenvolvido e o
funcionamento do aplicativo, foram calculadas e comparadas com dados experimentais de Holman (Puzzy, 1986) as
pressodes necessarias para dadas vazdes e alturas dos silos de esquema simples. A figura 8 mostra uma boa coincidéncia.

Para simular os armazéns de esquemas complexos o aplicativo foi completado por um processo iterativo que
permite achar o ponto de regime de trabalho sobre caracteristica de compressor utilizado. Entao, o aplicativo resolve os
problemas: 1) calculo da press@o necessaria para conseguir a vazdo requerida, 2) célculo da vazdo conhecendo a pressao
inicial, 3) calculo da pressdo e vazdo em um processo iterativo para um ventilador e eletro-motor escolhidos.

As linhas de corrente foram calculadas resolvendo a equagdo diferencial parcial ndo-linear da fung@o-corrente:

oG v "

Ox Ok ox 0 dy k oy

onde & foi calculado pela formula (12), conhecendo a distribui¢do das pressdes pela resolugdo de Eq. (14).
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Figura 8. Simulag¢do dos dados de Holman para validagdo do modelo e aplicativo.
4. Simulacdes numéricas

Foram analisados trés tipos de armazéns graneleiros reais, utilizados no estado do Rio Grande do Sul: armazém
fundo V, armazém fundo semi-V e armazém vertical. Os graficos das simula¢des da aeragdo em silos, para os diversos
esquemas, foram gerados utilizando um fluxo de ar de 9m™/h.ton, que é o valor médio da faixa de valores de fluxo de ar
recomendados para aeracdo em armazéns horizontais.
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Foi feita a simulacdo do escoamento do ar em um armazém fundo V cujo esquema foi fornecido pela Cooperativa
Regional Triticula Serrana Ltda - COTRIJUI. Neste esquema, a entrada do ar se dé através de um tunel central instalado
na base do silo. O silo apresenta largura méxima de 42 metros e comprimento de 48,5 metros.

Figura 9. Linhas de corrente para silo V.

As simulagdes mostraram que ocorre uma brusca redugdo da pressdo apds a entrada do ar no silo, sendo que a
isobara correspondente a 50% da presséo total fornecida localiza-se a aproximadamente 1/7 do caminho total percorrido
pelo ar através de uma linha de corrente. Este fendmeno ¢ causado basicamente por dois fatores: geometria do silo
(forma de V) e pela compactagdo. Como conseqiiéncia, a velocidade do ar na base do armazém ¢ altamente superior a
velocidade verificada nas camadas mais superiores.

As linhas de corrente, mostradas na Fig. (9), sdo muito mais proximas na base do silo e gradualmente vdo se
afastando para as camadas superiores. Este comportamento das linhas de corrente mostra que a densidade de fluxo de ar
para os graos da base ¢ muito maior do que para os graos das camadas superiores, especialmente aqueles localizados
proximos da superficie livre dos gréos. As linhas de corrente nos mostram também que as laterais do silo constituem-se
em regides de risco, pois recebem uma baixa densidade de fluxo de ar.

As simula¢des do escoamento em silo parcialmente ocupado em comparacdo com silo totalmente ocupado por
grdos mostraram que ndo ocorrem variagdes significativas na forma de distribuicdo das isobaras e das linhas de
corrente. Ao mesmo tempo, ocorre uma reducdo do valor da pressdo estatica necessaria para gerar o fluxo de ar. Por
exemplo, a reducdo de 24% do volume de grios no silo reduz o valor da pressdo estatica por 37%, passando de 2761 Pa
para 1739 Pa para fluxo 9m*/h.ton.

Os calculos confirmaram uma grande importancia de consideragdo do efeito da compactagdo para determinacio da
pressdo necessaria em armazém. Como mostra a Fig. (10) a diferenca entre pressdes para caso homogéneo, onde ¢
desconsiderada a compactagdo, ¢ ndo-homogéneo, onde ¢ incluido o efeito da compactagdo, ¢ significativa ¢ aumenta
com crescimento de vazdo do ar.
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Figura 10. Comparagao das pressdes necessarias para aeragdo da massa dos graos compactada e ndo compactada.
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As simulagdes de escoamento do ar em silo fundo V com dutos de ar nas laterais citado por PUZZI (1986)
mostraram que a instalagdo de dutos laterais passa a assumir uma configuracdo mais uniforme em compara¢do com o
mesmo silo sem dutos laterais, como apresenta a Fig. (11).

Figura 11. Linhas de corrente para silo V com dutos laterais.

Para a simulagdo de um armazém fundo semi-V foi utilizado um esquema fornecido pela empresa Kepler-Weber
S.A. Neste esquema, o tunel central fornece ar para os dutos instalados alternadamente no centro e nas laterais. A
aeracdo ¢ feita por estagios, ou seja, realiza-se a aeracdo somente pelos dutos laterais ou somente pelos dutos centrais,
pois do contrério, haveria uma caréncia de fluxo de ar na parte central do armazém, onde a altura da camada de gréos ¢
maior. Por isso as simulagdes da distribuigdo das isobaras e das linhas de corrente foram feitas separadamente para a
aeracdo através de duto central ¢ duto lateral.

Mesmo que para cada caso separado o fluxo de ar ndo esta uniforme, a superposi¢do das linhas de corrente na Fig.
(12) mostra, que no conjunto, a aeragdo se da de forma bastante uniforme em todas as regides do armazém.

Figura 12. Analise das linhas de corrente em conjunto: aeracdo pelos dutos central e lateral.
5. Conclusdes

1) Foi desenvolvido um modelo matematico do escoamento de ar em sistemas de armazenagem de grios que
considera a massa de grados um meio ndo-homogéneo.

2) O estudo experimental permitiu obter os valores da porosidade e a relagdo entre velocidade e gradiente de
pressdo para diversas profundidades da camada de gréos.

3) Foi elaborado um aplicativo que determina os valores de vazdo de ar e de pressdo inicial no silo para ventilador e
eletro-motor escolhidos ou o valor da pressdo inicial necessaria para gerar uma certa vazdo desejada.

4) A comparagdo dos valores obtidos pelo modelo com dados apresentados por HOLMAN para esquemas de silos
simples mostrou coincidéncia satisfatoria.

5) As simulag¢des numéricas do escoamento do ar feitas para silos reais mostraram a necessidade de consideragido da
ndo-homogeneidade da massa de grdos para escolha do sistema de aeracdo. Para os esquemas de silos investigados, foi
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analisada a eficiéncia do sistema de aeracdo (a uniformidade da distribuicdo do ar e do valor da pressdo estdtica
necessario para gerar o fluxo de ar adequado para um armazenamento seguro).
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Abstract. In this work it was developed a mathematical model and an application for simulation of the aeration in grain storage
system of high capacity, taking in consideration the no-uniformity of the mass of grains. Using an empiric relationship between the
pressure gradient and the speed and the continuity equation was obtained the equation of the pressure in the form of an nonlinear
partial differential equation that was solved using the successive iterations with the technique of the finite elements. The value of the
permeability coefficient was calculated by the distribution of the obtained pressure of the iteration previous. The developed
application also uses the iteration process for search of the point of the regime of work, located in the characteristic of the used
compressor. To obtain the empiric dependence of the coefficient of permeability of the depth factor it was built an experimental
equipment that reproduces the existent conditions in a silo. They were obtained the values of the porosity in function of the depth
Jactor (up to 50 m) and the relationships between speed and loss of static pressure. Using these results in the developed sofiware the
numeric simulations of the operation of silos of several geometries was accomplished with different outlines of the air initial
distribution.

Keywords. Aeration, mathematical modeling, soy storage
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Sumério. Os efeitos do conforto térmico e aclstico no desempenho de atividades profissionais sdo particularmente criticos em
ambientes de trabalho, tais como navios e plataformas oceanicas. |dea mente, as caracteristicas dos sistemas de ventilacéo devem ser
otimizadas de modo a atender aos requisitos de projeto, tendo como base critérios de minimo custo operacional e de aquisicéo da
instalacdo. Considerando que o nivel de ruido gerado pelo sistema é diretamente influenciado pelas caracteristicas de velocidade e
pressdo do escoamento, tais aspectos devem ser considerados conjuntamente. Neste artigo é apresentada uma metodol ogia de projeto
de sistemas de ventilagdo a qual sdo incorporados recursos de predigdo aclstica. A metodologia é baseada na integragdo de uma
ferramenta de andlise da distribui¢do de vazdes e de um estimador de nivel de ruido. Como caso de estudo, a metodol ogia proposta é
aplicada a um sistema de ventilacdo tipico de uma plataforma de exploragéo de petrdleo. Os resultados obtidos para o sistema em
estudo indicam que ateractes no arranjo e nas caracteristicas geométricas das secdes dos dutos representam um meio efetivo para o
controle dos nivels de ruido ainda na fase de projeto dainstalagéo.

Palavras-chave. projeto, ventilacéo, acUstica.
1. Introducéo

O conceito de conforto para 0 ser humano esta relacionado a uma série de fatores, a maioria deles de caréter
subjetivo. As condi¢Bes térmicas e acUsticas de um ambiente sem ddvida figuram como itens de grande importancia
para o bem-estar das pessoas. O ruido pode ser considerado um dos efeitos do chamado progresso das civilizagdes. cada
vez mais o homem esté rodeado por um maior nimero de méguinas que, no estégio atual da humanidade, apresentam-se
simultaneamente como objetos que Ihe proporcionam algum tipo de conforto como, por exemplo, o conforto térmico e,
por outro lado, em muitos casos, como elemento perturbador de seu conforto acUstico.

O projeto de sistemas de ventilago envolve a definicdo de diversas caracteristicas, tais como as dimensdes das
secdes dos dutos, seu material e, eventualmente, o isolamento a ser aplicado. Requisitos de conforto térmico e aclstico
devem ser satisfeitos tanto em ambientes de repouso e recreacdo quanto em ambientes de trabalho. O conforto em
ambientes traz a0 homem equilibrio psiquico para exercer tarefas que exijam concentracdo. Em locais de trabalho isto
representa, muitas vezes, o aumento da produtividade e da qualidade do servico. Muitos acidentes de trabalho causados
por falha humana podem ser atribuidos ao cansaco, a falta de concentragdo e ao desequilibrio psicolgico por parte do
trabalhador. Tais fatores so atamente influenciados pelos niveis de ruido e conforto térmico a que os trabalhadores
est@o submetidos.

Os efeitos do conforto térmico e aclstico no desempenho de atividades profissionais sdo particularmente criticos
em ambientes de trabalho tais como navios e plataformas oceénicas, onde a tripulagéo esta sujeita a servicos arduos. Os
profissionais dessas unidades exercem atividades de alto risco humano e material, submetidos a um regime de servigo
em turnos aternados, sendo mantidos afastados por muito tempo do convivio familiar. Tais condi¢fes de servigo,
aliadas a ambientes de trabalho ruidosos ou mal ventilados, resultam geralmente em baixa produtividade e alto indice de
acidentes de trabalho, entre outros problemas.

Idealmente, as caracteristicas dos sistemas de ventilag8o devem ser otimizadas de modo a atender aos requisitos de
projeto, tendo como base critérios de minimo custo operaciona e de aquisi¢do da instalagdo. Uma das mais importantes
decisdes de projeto destes sistemas compreende a defini¢do das vel ocidades de escoamento e as formas e dimensBes das
secBes dos dutos. Considerando que o nivel de ruido gerado pelo sistema é diretamente influenciado pelas
caracteristicas de velocidade e presséo do escoamento, tais aspectos devem ser considerados conjuntamente.

Neste artigo é apresentada uma metodologia de projeto de sistemas de ventilagdo a qual sdo incorporados recursos
de predicdo acustica. A metodologia é baseada na integracdo de uma ferramenta de andlise da distribuicéo de vazbes e
de um estimador de nivel de ruido. Como caso de estudo, a metodol ogia proposta é aplicada a um sistema de ventilagéo
pertencente a uma plataforma de exploracdo de petroleo em operagdo na Bacia de Campos.
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2. Metodologia de Projeto Baseada em uma Abor dagem Ter mo-acUstica

O projeto de sistemas de ventilagdo consiste, essencialmente, no dimensionamento de um conjunto maguina-dutos
cuja associagdo sgja capaz de atender a determinadas especificacBes de vazdo. Tais especificacBes decorrem de
requisitos relacionados ao controle da temperatura, umidade e distribuicdo do ar, bem como, a eliminagdo de agentes
poluidores do ambiente (Macintyre, 1990). Ha, no entanto, a possibilidade de serem definidas diferentes configuragdes
aptas a satisfazer os requisitos de projeto, cabendo ao projetista a seleco daguela que ofereca o menor custo total paraa
instalaco.

As metodologias de projeto de sistemas de ventilacdo consistem em processos iterativos. Com base em um arranjo
de dutos previamente estabelecido, o processo de projeto inicia-se pela definicdo das dimensdes caracteristicas dos
ramais do sistema, tendo-se como referéncia valores de velocidade meédia do escoamento consagrados na prética de
projeto. A distribuicdo de vazfes é entdo verificada, sendo o processo conduzido até que os resultados obtidos
satisfagam os requisitos de projeto.

Em geral, durante a fase de projeto, requisitos de conforto acustico ndo sdo incorporados ao processo de definicdo
das caracteristicas do sistema. Esta andlise é usuamente conduzida apés a definicéo das caracteristicas do sistema. N&o
raro, a verificacdo dos niveis de ruido é conduzida apds a montagem do sistema. Nesta fase, a reducdo do nivel de ruido
€ acancada através da instalagdo de dispositivos atenuadores. Em muitos casos, a instalacdo dos atenuadores interfere
de forma significativa na distribuicdo de vazbes, comprometendo o atendimento dos requisitos de conforto térmico.

A incorporagdo da andlise dos niveis de ruido ao processo de projeto possibilita a otimizagdo das caracteristicas do
sistema quanto aos aspectos térmicos e acUsticos de forma conjunta. Isto proporciona ao projetista a capacidade de
controlar o nivel de ruido durante a fase de definigdo das caracteristicas do sistema, permitindo, assim, a reducdo do
nimero de elementos atenuadores utilizados e a conseqiiente minimizagdo do custo total da instalagdo. Se por um lado,
modificagbes no arranjo e nas dimensdes de dutos podem ser desfavoraveis no sentido de impor um aumento da carga
do sistema, por outro lado, podem resultar em niveis de atenuacdo do ruido suficientes para satisfazer os requisitos de
conforto aclstico estabelecidos.

A metodologia proposta baseia-se, portanto, na incorporacdo de requisitos de conforto aclstico ao processo de
projeto de sistemas de ventilagdo. A solucdo de projeto é obtida de forma iterativa através da avaliacdo do nivel de
atenuacdo do ruido para diferentes aternativas de arranjo e caracteristicas do sistema. Na Fig. (1), € apresentado um
fluxograma no qual é descrito o processo de projeto proposto.

Definic&o do arranjo e das
caracteristicas dos dutos

!

»  Selecdo do Ventilador

A 4

Andlise da Distribuicdo
de Vazbes

Conforto
Térmico
satisfeito?

Estimativa do
Nivel Sonoro

Conforto
AcUstico
satisfeito?

SIm Solucéo de Projeto

Figura 1. Fluxograma de projeto.
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2.1. Andlise da Carga eda Distribuicdo de Vazdes

Conforme ilustrado na Fig. (1), em cada iteragdo, deve-se proceder a analise da distribui¢do de vazdes no sistema
para as diferentes configuragdes avaliadas. A utilizacdo das metodologias tradicionais de projeto neste caso demandaria
um consideravel esforco de célculo, tornando praticamente invidvel a realizagdo de um processo de otimizagdo das
caracteristicas do sistema.

A determinagdo da carga e da distribuicdo de vazdes no sistema deve ser entdo conduzida através de métodos de
andlise de redes de tubulagdes. A utilizagdo de tais métodos é de fundamental importancia para a metodol ogia proposta,
pois possibilita avaliar de forma simples e rdpida diferentes configuractes do sistema. Wood et al. (1981) apresenta uma
extensa avaliagdo dos métodos de andlise de redes de tubulagdes existentes. No presente trabalho foi adotado o Método
dos Lagos para a andlise da operagdo do sistema.

O Método dos Lacos baseia-se na model agdo da rede de dutos como um conjunto de lagos. Um lago € composto por
um conjunto de secBes de dutos, ou elementos, interligados sob a forma de um circuito, conforme apresentado na Fig.
(2). Os pontos de ligagdo dos dutos sdo denominados de nés, ou jungdes.

Para uma dada configuracdo do sistema, 0 principio da conservacdo de massa estabel ece que a soma algébrica das
vazfes nas juncdes deve ser igual azero, ou sgja:

K
Qpj + ZiAj,ka =0 (1)

onde Qp; & a demanda de vazéo na juncéo j, Qy € a vazéo no elemento k e A; € uma constante cujo valor representa
o tipo de incidéncia do elemento k em relagdo ajuncéo j.

Considerando condicBes de escoamento incompressivel em regime permanente, pelo principio da conservagéo de
energia, o balanco de energia, AE, em um elemento k € expresso por:

(8E), = (0P), + pa(ez), + plov? ), +(oir), =1 =0 @

onde AP é o balanco de energia de press3o, pgAz é o balanco de energia potencial, pAV?/2 é o balanco de energia
cinética, Al é aperda de carga total e h é a carga da maguina. Na Eq. (2), p representa a massa especifica do fluido e g
a aceleracdo da gravidade.

Para um lago i formado por um conjunto de elementos de tubulacédo associados em série, 0 balanco de energia é
dado por:

K
Z ajx (AE)i =0 ©)
=

onde a;x éigual a1, caso o elemento k pertenca ao laco i, caso contrério o, éigual azero.

Combinando-se as equacfes de conservacdo de massa, Eq. (1), com as equactes de balanco de energia, Eq. (3),
obtém-se um sistema de equacfes ndo-lineares, cujas incégnitas representam as vazfes em cada elemento k. O vetor
solucdo do sistema de equacdes representa a distribuicdo de vazfes nos elementos do sistema para uma dada

configuracao.

Laco:
Elementos

(1), @) e @) ]

(k) : Elemento
[il: Juncéo

Figura 2. Exemplo de lago formado por um conjunto de elementos.

A determinag@o da distribuicdo de vazdes nos ambientes foi executada pelo programa PIPENET-SOLVER,
desenvolvido na COPPE/UFRJ. Os resultados obtidos sdo apresentados na forma de vazdo por elemento e nimero de
renovacBes por ambiente.
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2.2. Estimativa da Atenuacdo Acustica

O ruido proveniente de sistemas de ventilag&o pode ser tratado de forma similar aos demais problemas acUsticos, ou
seja, andlise da fonte, do caminho de transmiss@o e do espaco receptor. A particularidade, neste caso, deve-se a
direcionalidade do ruido, tendo em vista uma propagacdo confinada em dutos, envolvendo os fenémenos de reflexao,
absor¢do e transmissdo sonora, onde os trés principais mecanismos de atenuacdo, segundo Fischer (1983), sdo 0s
seguintes:

1. Absorcdo da energia acUstica nas superficies interiores dos dutos (a), e, por silenciadores, quando houver.
2. Divisdo daenergia acustica em ramificagBes tipo “T” (b).
3. Reflexdo sonora em curvas (c) e difusores.

— 33] ¢
T

L, B b)
!

N ;j- 9
!

Figura 3. Mecanismos de atenuagao de ruido em dutos de ventilacdo.
Assim, consideramos quatro parcelas de atenuagdo de ruido, quais sejam:

1. Atenuacdo por comprimento do duto: Essa parcela refere-se a reducdo de ruido por trecho reto do duto e depende
do tipo de secdo (circular ou retangular), material da parede interna (com ou sem revestimento) e dimenséo
caracteristica das se¢oes.

2. Atenuagao por desvios (turns): Ocorrem sempre que o ruido sofrer uma mudanca de direcéo de, no minimo, 30°.
Tais mudangas provocam reflexdo da onda sonora que se propaga ha direcdo do escoamento. A onda refletida
interfere destrutivamente na onda incidente, tendo, como efeito, a reducéo do ruido.

3. Atenuacao por ramificacBes (branches): Sempre que o ruido se propaga por intersec@es formando “T” ou em
forma de cruzamentos ocorre esse tipo de atenuagdo. Essa parcela € diretamente proporcional a variagdo de &rea
antes e depois do ponto de intersecéo.

4. Atenuacdo por terminais (end reflection): Nesses pontos terminais, 0 ruido encontra uma variagdo de area
abrupta, provocando uma reflexdo sonora que ocorre sempre que 0 Som se propaga por meios de impedancias
acUsticas distintas. Essa reflexdo atua sob forma de atenuagcdo da onda sonora que se propaga pelo duto,
reduzindo significativamente sons de baixa freqiiéncia. Contudo, isto so ocorre quando a terminagéo do duto €
precedida por uma se¢do reta com comprimento de 3 a5 vezes o didmetro do duto.

Uma vez definidas e quantificadas tais parcelas de atenuacéo por faixa de oitava, torna-se possivel determinar o
nivel de ruido nos ambientes, conhecendo-se essencialmente as caracteristicas geométricas e de materiais empregados
(no caso de dutos revestidos) no sistema de ventilacdo e o nivel de poténcia aclstica do ventilador responsavel pelo
insuflamento do espaco receptor.

Em sistemas de ventilagdo € o ventilador que exerce o papel de fonte de ruido. Ta méquina deve ser selecionada
em funcdo da vazdo total do sistema, bem como pela carga imposta pela rede de dutos. Do ponto de vista acUstico, as
méguinas sdo caracterizadas pelo seu nivel de poténcia sonora (L,). Em geral, os valores de poténcia sonora sdo
estabelecidos a partir dos niveis de ruido-base para cada modelo de ventilador em funcéo da rotacéo.

Desta forma, a partir do nivel de poténcia sonora do ventilador (L), a determinacéo do nivel de ruido em cada
ambiente resume-se ao calculo e deducdo das parcelas de atenuagdo existentes desde a fonte até o ambiente receptor.
Observa-se, contudo, que o ruido percebido pelas pessoas presentes no interior desses locais também é influenciado por
fatores que afetam a amplitude das ondas refletidas no proprio ambiente, isto €, area, volume e tipo de materia das
paredes, piso e teto, principal mente.

A determinacdo do nivel de ruido nos ambientes foi executada pelo programa LEDAV-Noise, desenvolvido na
COPPE/UFRJ. Os resultados obtidos sdo apresentados nas faixas de oitava de 125 Hz, 250 Hz, 500 Hz, 1000 Hz, 2000
Hz e 4000 Hz.
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3. Casos de Estudo

O caso sob andlise consiste de um sistema responsavel pela ventilagdo de um conjunto de oficinas e escritorios em
regido de maquinas. Na pratica, esses locais podem ser considerados criticos em navios e plataformas oceénicas, pois,
em gera, apresentam ato nivel de ruido. Estes ambientes sdo normalmente servidos por dutos de ventilagdo que
exercem pequena atenuagdo do ruido originario do ventilador, quer pela proximidade entre a méquina e o ponto de saida
do ar (terminal), quer pela auséncia de revestimento interno no duto, ou mesmo pela geometria do sistema de
ventilaggo, sendo essa geometria afetada por questdes de hierarquia entre os sistemas hidraulicos, elétricos e de
ventilago instalados nestas regides.

3.1. Sistema Original

O sistema de ventilagdo em andlise é formado por um conjunto de trés oficinas e quatro escritérios insuflados por
um Unico ventilador, cujo arranjo é apresentado na Fig. (4).

G0

i)

—n

Fedido de Cfficing £ Crficing B Cricing ©
hlaguinas

10,0 m

E=zcrifrio 4 Ezcridrio D

Ezcritdtin B E=crifirio
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- .0 m i
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Figura 4. Sistema de ventilag8o original.

Uma andlise preliminar do sistema foi desenvolvida visando determinar a distribuigdo de vazbes e o nivel de
pressdo sonora (NPS) do sistema original. Os valores calculados de vazéo e taxa de renovagdo de ar para cada ambiente
do sistema s8o mostrados na Tab. (1.a), em conjunto com 0s respectivos requisitos de projeto. Os valores cal culados de
vaz&o e carga totais do sistema equivalem, respectivamente, a 14.709 m°/h e 211 Pa. Os niveis de pressdo sonora do
sistema original sdo apresentados na Tab. (1.b).

Tabela 1.a. Distribuicéo de vazdes do sistema original.

Ambiente Requisitos de Projeto Valores Calculados
Vaz&o (m*/h) Renovagdes (1/h) Vaz&o (m*/h) Renovacdes (1/h)
Escritdrio A 2100 15,0 2365 16,9
Escritorio B 2100 15,0 2133 15,2
Escritério C 2100 15,0 1965 14,0
Escritério D 2100 15,0 1965 14,0
Oficina A 2100 10,0 2134 10,2
OficinaB 2100 10,0 2074 9,9

OficinaC 2100 10,0 2072 9,9




Proceedings of COBEM 2001, Microsystems Design, Vol. 19, 91

Tabela 1.b. Nivel de pressio sonora do sistema original.

Nivel de Pressdo Sonora (dBA)
FreqUéncia (Hz) 125 250 500 1000 2000 4000  Global

Ventilador 72,8 69,8 70,8 69,8 59,8 528 = -
Escritdrio A 52,6 56,8 59,5 58,3 48,3 41,3 63,6
Escritério B 49,8 55,8 58,6 57,5 46,5 39,5 62,6
Escritério C 45,0 51,7 54,7 53,8 43,8 36,8 58,7
Escritério D 45,0 51,7 54,7 53,8 43,8 36,8 58,7
Oficina A 51,3 56,5 59,2 58,0 47,0 40,0 63,2
OficinaB 48,9 55,4 58,3 57,2 46,2 39,2 62,2
OficinaC 47,1 54,5 57,4 56,5 45,5 38,5 61,4

No presente trabalho, foram adotados como referéncia os niveis de ruido recomendados pela International
Maritime Organization - IMO, aplicaveis indistintamente a regifes de trabalho e acomodagdes de navios. Os valores
sugeridos pela IMO (Fischer, 1983) sdo apresentados na Tab. (2). De acordo com a Tab. (2), em cada oficina deve ser
atendido um nivel méximo de ruido de 85 dB (A), enquanto que nos escritdrios este nivel ndo deve exceder o valor de
65 dB (A).

Tabela 2. Niveis de ruido recomendados pela IMO para havios e plataformas oceénicas.

Regido Nivel de Ruido
Oficinas 85dB (A)
Escritérios 65 dB (A)
Circulacéo 75dB (A)
Salas de Controle 75dB (A)
Ré&dio e Telecomunicacdo 60 dB (A)

3.2. Alternativas | nvestigadas

A metodologia sugerida no presente trabalho prop&e o atendimento simulténeo dos requisitos de vazéo e de nivel de
ruido em cada ambiente ainda na fase de projeto. De modo a comprovar a efetividade da metodol ogia proposta, foram
investigadas as variagdes provocadas nos niveis de atenuacdo em decorréncia de alteracBes no arranjo e nas
caracteristicas do sistema original.

De modo a orientar a especificacdo das alteracBes a serem aplicadas ao sistema original, foi realizada uma andlise
qualitativa da correl acéo entre as variacfes de carga e de atenuacao acUstica e a caracteristicas geométricas dos dutos de
ventilagdo. A Tab. (2) apresenta a influéncia destas variagdes em funcéo das principais varidveis geométricas dos dutos
de ventilac&o.

Tabela 3. Variagdo de carga e de atenuagéo aclstica em func&o das caracteristicas do duto.

. . g i Variagso
Alteracdo da Caracteristica Geométrica Cag Ateniacao do Ruido
Aumento do comprimento do duto Aumento Aumento
Aumento da area da se¢do do duto Reducéo Aumento
Aumento da variagdo de area entre segoes (ramificacoes) Aumento Aumento

Observam-se aspectos antagbnicos nos casos de aumento do comprimento do duto e da variagdo de area entre
secBes em relagdo ao aumento da area da se¢do do duto. O aumento da area da se¢do dos dutos resulta em menores
valores de velocidade de escoamento e, consegiientemente, menores valores de perda de carga. Por outro lado, segdes
maiores estdo relacionadas a maiores valores de atenuacgdo acUstica, pois maiores areas internas proporcionam maior
absorcdo do som. Por sua vez, nos casos de aumento do comprimento do duto e da variagdo de érea entre secdes, as
variacles observadas na carga do sistema e na atenuacdo do ruido ocorrem no mesmo sentido, sendo ambas positivas.
Conclui-se, portanto, que o aumento da area da secdo do duto representa a alterago mais vantajosa, pois age no sentido
benéfico tanto do ponto de vista térmico (menor perda de carga resulta em menor poténcia do ventilador) quanto do
ponto de vista actstico (menor nivel de ruido no ambiente receptor).
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Tendo como base os resultados desta avaliagdo qualitativa, foram desenvolvidas duas configuragBes alternativas a
serem investigadas. De modo a minimizar o efeito das alteragdes na carga do sistema, em cada configuragdo foram
conjugadas duas alteragbes de caracteristicas geométricas. Em uma primeira configuracdo, denominada de
Configuracdo A, foram combinados os casos de aumento da area da secdo do duto e da variacdo de area entre secOes.
Isto foi obtido através de um aumento de 20% no didmetro hidraulico das secdes dos ramais principais e de uma
reducdo de 5% no diametro hidraulico das se¢fes nos ramos secundarios nos compartimentos. A segunda configuragao,
designada por Configuracdo B, incorporou os casos de aumento do comprimento e da secdo dos dutos. Para esta
configuracdo, foi desenvolvido um novo arranjo, o qual é apresentado na Fig. (5). As secBes dos dutos desta
configuracdo apresentam, em média, valores de didmetro hidraulico 25% superiores ao encontrados na configuracéo
original. As distribuices de vaz&o e os niveis de pressdo sonora obtidos para cada configuracdo sdo mostrados nas Tab.
(4) e (5). Os vaores calculados de vazdo e carga totais para cada configuracdo equivalem, respectivamente:
Configuragéo A - 14.866 m*/h e 160 Pa, Configuragio B - 14.854 m*/h e 160 Pa.

Tabela4.a. Distribuico de vazdes da Configuracdo A.

Ambiente Requisitos de Projeto Valores Calculados
Vazdo (m’/h) Renovacdes (1/h) Vazédo (m’/h) Renovagdes (1/h)
Escritdrio A 2100 15,0 2249 16,1
Escritério B 2100 15,0 2102 15,0
Escritério C 2100 15,0 2074 14,8
Escritério D 2100 15,0 2074 14,8
Oficina A 2100 10,0 2154 10,3
OficinaB 2100 10,0 2109 10,1
OficinaC 2100 10,0 2014 10,0

Tabela4.b. Nivel de pressdo sonora da Configuragéo A.

Nivel de Pressao Sonora (dBA)

Freguéncia (Hz) 125 250 500 1000 2000 4000 Global
Escritério A 51,2 57,1 59,2 58,8 48,8 41,4 63,7
Escritério B 52,6 56,8 58,9 58,3 49,0 42,0 63,4
Escritério C 44,4 51,7 54,1 53,9 43,5 36,5 58,5
Escritério D 44.4 51,7 54,1 53,9 43,5 36,5 58,5
Oficina A 51,1 56,4 58,5 57,9 47,6 40,6 62,9
OficinaB 49,0 55,3 57,6 57,2 46,8 39,8 62,0
OficinaC 47,1 54,4 56,6 56,5 46,1 39,1 61,1
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Tabela 5.a. Distribui¢éo de vazdes da Configuragéo B.

Ambiente Requisitos de Projeto Valores Calculados
Vazdo (m*/h) Renovagdes (1/h) Vazdo (m’/h) Renovagdes (1/h)
Escritdrio A 2100 15,0 2040 14,6
Escritério B 2100 15,0 2040 14,6
Escritdrio C 2100 15,0 2040 14,6
Escritdrio D 2100 15,0 2040 14,6
OficinaA 2100 10,0 2215 10,6
OficinaB 2100 10,0 2262 10,8
OficinaC 2100 10,0 2215 10,6

Tabela5.b. Nivel de presséo sonora da Configuragéo B.

Nivel de Pressdo Sonora (dBA)
FreqUéncia (Hz) 125 250 500 1000 2000 4000  Global

Escritdrio A 43,4 52,0 54,3 54,5 44,5 37,5 58,8
Escritério B 43,4 52,0 54,3 54,5 44,5 37,5 58,8
Escritério C 43,4 52,0 54,3 54,5 44,5 37,5 58,8
Escritério D 43,4 52,0 54,3 54,5 44,5 37,5 58,8
Oficina A 46,8 54,2 56,2 56,3 46,2 39,2 60,8
OficinaB 46,8 54,2 56,2 56,3 46,2 39,2 60,8
OficinaC 46,8 54,2 56,2 56,3 46,2 39,2 60,8

4. Analise dos Resultados

A Configuragdo A, que consiste essencialmente num aumento das segbes dos ramais principais e uma
correspondente reducdo das se¢des dos ramais secundarios, apresentou uma variacdo de atenuagdo insignificante em
relacdo ao sistema original. Isto pode ser explicado pelo fato de que o aumento de algumas secOes teve de ser
compensado com a reducdo de secBes subsequientes, visando garantir a vaz8o necessaria aos terminais. Desta forma,
para 0 sistema de ventilacdo sob andlise, as modificagcbes adotadas mostraram-se pouco efetivas para efeito de
atenuacdo acustica.

Quanto a Configuracdo B, observa-se pela Tab. (5), que foram obtidas consideraveis redugdes do nivel de ruido
global. Nesta configuragdo, adotou-se como estratégia o prolongamento do ramal principal e a distribuicdo simétrica
dos ramais secundérios que servem as oficinas e aos escritdrios. Este resultado sugere que, para o sistema em estudo, o
aumento do comprimento dos dutos representa a alternativa mais efetiva para a atenuacdo dos niveis de ruido.

Observa-se que, segundo o regulamento da IMO, o nivel maximo de ruido permissivel para os escritérios € de 65
dB(A) e que o sistema origina ja atendia a este critério, porém com uma margem muito pequena. Em se tratando de
uma predicdo acUstica, a qual pressupde margem de erro tipica de + 3 dB(A), o nivel de ruido para o sistemaoriginal &,
no minimo, pouco confortavel. As ateracfes propostas na Configuracdo B indicam uma sensivel redugdo no nivel de
ruido previsto, a qual permanece abaixo do nivel maximo recomendado mesmo considerando a margem de erro de + 3
dB(A).

Ambas as configuragdes investigadas atenderam aos requisitos de vazéo de projeto, porém apresentaram valores de
carga cerca de 20% inferiores ao observado no sistema original, o que representa um resultado positivo em termos de
custo operacional . Esta reducdo da carga do sistema ocorreu em func&o da adocdo de secBes de dutos de maior diédmetro
hidraulico. A utilizagdo de didmetros hidraulicos maiores implica em um aumento do custo de aquisicdo do sistema,
resultado este que se contrapde aos ganhos obtidos em relagdo ao custo operacional.

5. Conclusdes

No presente trabalho foi apresentada uma metodologia de projeto de sistemas de ventilagdo a qual sdo incorporados
recursos de predicéo acUstica. A efetividade da metodologia proposta foi avaliada através da andlise de casos de estudo
nos quais foram investigadas as variagdes provocadas nos niveis de atenuagdo em decorréncia de alteragGes no arranjo e
nas caracteristicas de um sistema de ventilagéo tipico de plataformas oceanicas. Os resultados obtidos para o sistema em
estudo indicam que alteracfes no arranjo e nas caracteristicas geométricas das segdes dos dutos representam um meio
efetivo para o controle dos niveis de ruido ainda na fase de projeto da instalagao.

Ressdlta-se o fato de que as modificagdes adotadas nas configuracfes investigadas ndo implicaram no uso de
revestimento interno, nem tampouco de atenuadores acUsticos que, em geral, sdo cogitados como primeiras solucdes e
que, conforme comprovado em relacdo ao sistema analisado, nem sempre representam as solucfes realmente
necessarias e mais indicadas, ja que invariavel mente implicam em custos adicionais no sistema.
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A THERMAL-ACOUSTIC APPROACH TO VENTILATION SYSTEMS
DESIGN

Abstract. The effect of therma and acoustic comfort in the performance of professiona activities is particularly critical in work
environments, such as ships and oceanic platforms. Ideally, the characteristics of ventilation systems must be optimized in order to
satisfied the design requirements, having as base criteria of minimum operational and acquisition costs of the instalation.
Considering that the level of noise generated for the system is directly influenced by flow velocity and pressure, such aspects must be
considered jointly. In this article, a design methodology for ventilation systems is presented in which noise prediction features are
incorporated. The methodology is based on the integration of a pipe network analysis tool and a noise level predictor. As a study
case, the methodology proposal is applied to atypical ventilation system of an offshore production platform. The results obtained for
the system in study indicate that modifications in the system layout and in the geometric characteristics of the duct sections represent
an effective way for the control of noise levels during the design phase of the installation.

Keywords. design, ventilation, noise.
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Resumo. O aquecimento elétrico de dgua residencial nos grandes centros urbanos brasileiros apresenta grande impacto na curva
de demanda de energia elétrica, em particular, no hordrio de ponta, em parte devido ao uso disseminado de aquecedores de
passagem que apresentam elevada demanda de poténcia elétrica. A possibilidade do uso, em larga escala, de aquecedores elétricos
de dagua com acumulagdo é uma oportunidade de negocio com grande potencial técnico-econdmico para a concessiondria de
energia elétrica. Para que a concessiondria possa fazer uso desta tecnologia de aquecimento de dgua, garantindo sua difusdo e
aceitagdo junto aos usudrios, identificou-se a necessidade de melhor se conhecer as caracteristicas operacionais deste tipo de
aparelho de aquecimento de dgua através da realizagdo de ensaios térmicos. Propde-se neste trabalho uma metodologia original
para a avaliagdo do desempenho térmico de aquecedores com acumulagdo. Os resultados experimentais dos ensaios térmicos
realizados com treze aquecedores de dgua com acumulagdo sdo discutidos. Define-se um indice de meérito original, que se
caracteriza por ser independente da temperatura da dagua quente na saida do aquecedor e possibilita a comparagdo do desempenho
térmico dos aquecedores, baseado na relagdo entre a energia gasta no aquecimento de um determinado volume de dgua e o niimero
de banhos padrdo fornecidos pelo aquecedor.

Palavras chave: Aquecedores de Agua, Desempenho Térmico, Consumo de Energia, Metodologia

1. Introducio

A possibilidade do uso, em larga escala, de aquecedores elétricos de d4gua com acumulagdo em substituicdo aos
aquecedores de passagem ¢ uma oportunidade de negécio com grande potencial técnico-econdmico para a
concessiondria de energia elétrica. Em primeiro lugar, por permitir o gerenciamento da demanda elétrica no horario de
ponta, ja que estes equipamentos podem ser programados e/ou telecomandados para desligamento, sem comprometer o
padrio de conforto dos usuarios (Fanney et all, 1996). Em segundo, pela possibilidade de se assegurar que o
aquecimento de dgua passara ou continuara a ser feito através da energia elétrica, com impacto positivo no crescimento
do mercado da concessionaria.

Tendo em vista esta oportunidade de mercado, foi realizado levantamento dos equipamentos existentes no mercado
nacional e selecionados aqueles aquecedores de acumulagdo mais promissores para eventualmente serem usados em
projeto piloto a ser implementado pela concessiondria de energia elétrica. No entanto, para que a concessionaria possa
fazer uso desta tecnologia de aquecimento de 4gua e melhor integra-la a rede de energia, de forma a garantir sua difusao
e aceitag@o junto aos usudrios, identificou-se a necessidade de melhor se conhecer as caracteristicas operacionais deste
tipo de aparelho de aquecimento de 4gua. Para tanto foi concebida a metodologia descrita neste trabalho. Apresentam-
se, também, os resultados dos ensaios térmicos realizados com treze os aquecedores de agua com acumulagio
escolhidos. Com base nos resultados experimentais, propde-se um indice de mérito original, que se caracteriza por ser
independente da temperatura de suprimento de agua quente e possibilita a comparagdo de desempenho térmico dos
aquecedores com acumulagdo.

2. Metodologia e Facilidades Laboratoriais

O consumo de energia para aquecimento de dgua esta relacionado diretamente com a intensidade de uso de dgua
quente. Nos ultimos anos, muitos estudos de habitos foram realizados visando estimar este consumo médio de agua
quente em uma residéncia (Cragan et all, 1995; Hiller et all, 1994; Lane et all, 1996; e Pontikakis et all, 1994). Alguns
consideram que o perfil mais representativo da média é o de uma familia padrdo composta de duas criangas e dois
adultos que trabalhem fora. Nos Estados Unidos, o consumo diario de dgua quente de uma residéncia varia de 190 a
450 litros, em fung¢@o dos diferentes usos, podendo, também, apresentar pequena sazonalidade (Cagran et all, 1995). Na
auséncia de informacdes precisas sobre o consumo real médio horario de agua para uma familia padrio
vivendo na cidade do Rio de Janeiro, utiliza-se neste trabalho o perfil de consumo padrdo de agua indicado na Fig. (1),
proposto por Cagran et all (1995), para a avaliagdo do consumo de energia dos boilers correspondente ao consumo
diario total igual a 321,7 litros de agua quente.
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A metodologia de avaliacdo de desempenho térmico de boilers ¢ baseada nos seguintes ensaios, realizados em
ambiente com temperatura controlada: ensaio de poténcia elétrica; ensaio de faixa de temperatura de operago; ensaio
de tempo de aquecimento; ensaios de consumos médios horario e diario de energia elétrica; e ensaio de decaimento de
temperatura.

40,00

3,15
35,00

Volume Total Didrio Vazado : 321,7 litros

30,00 2941 2941

2500

20,00

mYolume Yazado (litros)

1500

Volume Vazado (litros)

1000

500

000 000 000 000 000
0o —_—

1 2 3 4 8 &

Hora

Figura 1. Perfil de Consumo Padrio de Agua Quente (Consumo Residencial).

Os ensaios de poténcia elétrica e tempo de aquecimento podem ser realizados simultaneamente, por conveniéncia,
objetivando-se determinar a poténcia elétrica instantdnea maxima requerida pelo equipamento e determinar o tempo
necessario para que a temperatura da dgua no interior do reservatorio atinja o valor maximo da temperatura de operacdo
do aquecedor. Este ensaio ¢ realizado sem extracdo de dgua do aquecedor. Ao iniciar-se o ensaio, a temperatura da
agua no interior do aquecedor deve estar proxima a temperatura ambiente. O término do ensaio ocorre quando for
atingida a temperatura maxima de operacdo do aquecedor. A determinacdo da poténcia elétrica maxima ¢ feita
verificando-se o maior valor registrado durante a realizacdo do ensaio de poténcia elétrica. O tempo de resposta térmica
¢ definido como o tempo necessario para que a temperatura inicial da 4gua experimente elevagdo de 67% do diferencial
entre a temperatura maxima de operagdo e a temperatura inicial do ensaio.

No ensaio de faixa de temperatura de operagdo objetiva-se determinar a faixa de temperatura de operagdo da dgua
no interior do reservatério. A correta determinagio desta faixa de temperatura é fundamental para verificar se podem
ocorrer situagdes que favorecam o crescimento da bactéria Legionella Pneumophila (Pontikakis et all, 1994) ja que esta
podera causar problemas de saude & populagdo com desdobramentos negativos para a concessionaria. Este ensaio ¢
realizado sem nenhuma extracdo de 4gua do aquecedor. Atingida a temperatura maxima de operacdo do aquecedor, o
termostato do aparelho passa a controlar o seu aquecimento para atender as perdas térmicas, fazendo-se continuamente
o registro das temperaturas no interior do aquecedor. Entende-se como faixa de temperatura de operagdo aquela que
corresponde as temperaturas minima e méxima impostas pela histerese do sistema de controle de temperatura do
aquecedor (termostato).

Nos ensaios de consumo médio hordrio e médio didario de energia elétrica, também denominado ensaio de
consumo padrdo de dgua, objetiva-se determinar os consumos de energia elétrica médio horario e diario do
equipamento quando sujeito a extragdo de agua quente segundo o perfil de consumo padrio de agua quente (Fig. 1).
Estes ensaios, com durag¢do de 48 horas, sdo realizados com extracdo de agua quente do aquecedor. Ao iniciar-se o
ensaio, a temperatura da agua no interior do aquecedor deve ser sempre igual a temperatura maxima de operagdo.
Durante todo o ensaio o controle de temperatura e do aquecimento elétrico ¢ mantido pelo termostato, assegurando-se a
recuperacdo da temperatura da agua no interior do aquecedor, devido a entrada de 4gua de reposi¢do a temperatura do
manancial de 4gua da cidade e as perdas térmicas.

No ensaio de decaimento de temperatura de operagdo objetiva-se determinar o tempo necessario para que ocorra
uma reducdo de 10°C na temperatura maxima de operacdo da dgua no interior do reservatdrio, estando este
completamente cheio, inicialmente & temperatura maxima de operagdo. O ensaio ¢ realizado sem extracdo de dgua do
aquecedor. Estando a temperatura da agua no interior do aquecedor no seu valor maximo, inicia-se o ensaio com o
desligamento da alimentagéo elétrica, passando-se, entdo, a se fazer o registro do decaimento da temperatura no interior
do aquecedor como conseqiiéncia das perdas térmicas em fun¢do do tempo. Obtém-se o tempo de decaimento, quando
for atingida a redugo de 10°C na temperatura maxima da agua no interior do aquecedor.

Para a realizag¢do dos ensaios de aquecedores elétricos com acumulagdo, foram implementadas diversas facilidades
no laboratoério especialmente construido, tais como, instalagdes hidraulicas e elétricas, sistema de climatizagdo, sistema
de controle e aquisicdo. Na Figura (2), apresenta-se o diagrama esquematico da montagem experimental utilizada para
arealizacdo dos ensaios dos aquecedores elétricos com acumulagio, segundo a metodologia proposta.

A bancada de ensaios de aquecedores ¢é atendida por dois ramais hidraulicos independentes, um de dgua fria para a
alimentacdo dos aquecedores e outro de retorno da d4gua quente. Para atender as necessidades dos ensaios, em termos
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de volume de agua consumida, de até trés aquecedores simultancamente, foram instaladas na parte externa do
laboratério trés caixas d’agua de 1000 litros cada, enterradas e interligadas, visando assegurar a estabilidade de tempe-
ratura da dgua igual a temperatura do manancial da cidade. Para a medi¢@o de temperatura no interior dos aquecedores
foram desenvolvidas sondas, construidas a partir de tubos inox de 10 mm de didmetro nas quais foram inseridos os
termopares tipo cobre-constantan com bitola 24 AWG e preenchidas com resina epdxi para vedacdo. Diferentes sondas
foram construidas em fun¢do das dimensdes dos aquecedores e posicdo de instalagdo. Na Figura (3), apresenta-se o
desenho esquematico da solugdo adotada para a instalagdo das sondas no interior dos aquecedores horizontais. Observe
que a seta azul indica entrada de 4gua e a seta vermelha corresponde a saida de 4gua do aquecedor.
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Figura 3. Instalag@o das Sondas de Temperatura nos Aquecedores Horizontais.
3.  Modelo Fisico

Apresenta-se a seguir, com base na Fig. (4), um modelo fisico simplificado para descrever as trocas de calor que
ocorrem durante cada um dos ensaios realizados com os corpos-de-prova. Supondo que a temperatura no interior do
aquecedor seja uniforme, a equacio da de variag@o de energia em um dado instante ¢ dada por:

0=m, [ﬂTa—Te)+UD4[ﬂTa—Tw)+M|]:pBé;it" )

onde, O =poténcia elétrica de aquecimento; m = vazdo massica de 4gua; c,= calor especifico da dgua a pressdo

constante; 7, = temperatura da 4gua no interior do aquecedor; 7, =temperatura de entrada da agua; U = coeficiente

e
global de perda de calor do aquecedor; A =4rea superficial externa do aquecedor; T, =temperatura ambiente; e

M = Massa de 4gua no interior do aquecedor.

O primeiro termo do lado esquerdo da Eq. (1) corresponde a taxa de remocéo de energia do interior do aquecedor
pelo fluido de trabalho; o segundo termo corresponde a taxa de perda térmica do aquecedor para o ar ambiente; € o
ultimo termo corresponde a taxa de acumulo de energia no interior do aquecedor.
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4. Resultados e Discussoes

Foram ensaiados treze aquecedores elétricos, sendo sete horizontais e seis verticais. Destes, seis sdo de 100 litros
de capacidade volumétrica, cinco sfo de 150 litros e dois sdo de 30 litros. Em geral, os aquecedores tém formato
cilindrico com didmetro da ordem de 500 mm e comprimento de 1000 a 1500 mm, excecdo feita para os equipamentos
de 30 litros. Em sua grande maioria, utilizam como material de isolamento térmico o poliuretano expandido. A
poténcia nominal destes equipamentos varia entre 1500 e 3000 watts.

Teo

m, Ta

i, Te

Perda de calor superficial
Figura 4. Modelo Simplificado.

4.1. Ensaio de Aquecimento e Poténcia Elétrica

Este ensaio feito sem extra¢do de agua, implica que o primeiro termo do lado direito da Eq. (1) seja nulo. Além
disso, como este ensaio é de curta duragdo e considerando-se que a temperatura da superficie externa do aquecedor se
mantenha proxima a temperatura ambiente, pode-se desprezar na Eq. (1) o termo relativo as perdas térmicas. Assim,
supondo que sejam necessarios (#) segundos para elevar a temperatura inicial da dgua no interior do aquecedor de (T, )

para a temperatura genérica (7, ), quando o valor médio da poténcia de aquecimento durante o ensaio seja dado por

(0 ,, )» obtém-se a equagao tedrica da temperatura média no interior do aquecedor, dada por:

7 =2 gar 2)
a M D:p i

A Equag@o (2) corresponde a uma equagdo de reta, cuja inclinagdo ¢ dada pela relagcdo entre a poténcia elétrica
média dissipada no interior do aquecedor e a capacidade térmica do fluido no seu interior. Esta linearidade entre a
temperatura no interior do aquecedor pode ser constatada na Fig. (5), que corresponde ao grafico tipico do resultado
obtido neste ensaio para o aquecedor 8. Além das curvas de temperaturas, encontram-se indicados na Fig. (5) os
valores correspondentes ao tempo de aquecimento, ao tempo de resposta térmica e a temperatura maxima. Na Fig. (5) a
codificagdo dos termopares de medi¢do de temperatura corresponde aquela indicada na Fig. (3).

Ensaio de Aquecimento
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Figura 5. Perfis de Temperatura para o Aquecedor 8.

De modo geral, os aquecedores com maior poténcia e menor volume interno apresentaram tempo de resposta
térmica menores. No entanto, foi constatado experimentalmente que para aquecedores com mesmo volume interno e
mesma poténcia de aquecimento, a posicdo de instalacdo tem influéncia no tempo de resposta térmica. Na Tabela (1),
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pode ser observado que os aquecedores horizontais apresentaram menor tempo de resposta térmica devido a menor
homogeneizacdo da temperatura no interior destes em relagdo aos aquecedores verticais.

Pode-se observar que para aquecedores com mesmo volume nominal existem diferengas nos valores de energia
consumida no aquecimento. Isto deve-se ao fato do consumo elétrico durante o aquecimento ter sido proporcional a
massa efetivamente aquecida e a diferenga de temperatura. Vale ressaltar que alguns aquecedores por terem a
resisténcia elétrica e/ou o termostato posicionados de forma diferenciada, aquecem inicialmente o seu volume superior.
Este fato, reflete ndo s6 no consumo, como também no tempo de resposta do aparelho, diminuindo ambos. Este ¢ o
caso dos aquecedores 3, 4, 6, e em menor grau nos aquecedores 9 e 11. O menor consumo ocorreu nos aquecedores 12
e 13 por terem menores volumes, e o maior ocorreu no aquecedor 8, devido ao seu maior volume integralmente
aquecido. Em geral, os aquecedores verticais, apresentaram tempo de resposta térmica e consumo elétrico maior que os
aquecedores horizontais para um mesmo volume e poténcia, isto se deve ao fato de que os aquecedores verticais tém a
resisténcia ¢ o termostato muito proximos a extremidade inferior do reservatério, provocando uma maior
homogeneizagdo da temperatura interna.

Tabela 1. Ensaio de Aquecimento ¢ Poténcia Elétrica.

CONSUMO

TEMPERATURA (°C) ;EISV{’I())%”RE PO”l:ENCIA DE POT]'AENCIA
DF- . MAXIMA MEDIA
CORPOS-DE-PROVA TERMICA ENERGIA
INICIAL MAXIMA (min) (W) (kWh) (W)
1 (100 litros, horizontal) 22,3 66,5 128 1662 5,2 1620,2
2 (100 litros, horizontal) 21,5 69,2 145 1554 5,6 1514,2
3 (100 litros, horizontal) 18,5 65,1 93,2 2134 4,5 1895,8
4 (100 litros, horizontal) 20,8 62,0 44 4 3395 3,6 3191,8
5 (150 litros, horizontal) 21,2 66,0 118,6 2643 7,5 2564,6
6 (150 litros, horizontal) 20,5 59,0 129 2016 6,7 1970,8
8 (150 litros, horizontal) 20,7 62,1 201,2 1575 8,0 1538,9
7 (100 litros, vertical) 19,0 67,7 165,1 1688 6,2 1500,0
9 (100 litros, vertical) 20,9 65,6 107 1997 5,1 1894,5
10 (150 litros, vertical) 20,9 60,6 209 1576 7,8 1510,2
11 (150 litros, vertical) 21,2 56,9 153 2022 73 1918,7
12 (30 litros, vertical) 22,8 65,8 58 1523 1,7 1501,4
13 (30 litros, vertical) 23,7 65,2 28 2470 1,7 2425,0

4.2. Ensaio de Faixa de Temperatura de Operacio

Este ensaio tem por objetivo identificar a faixa de temperatura na qual o aquecedor opera e avaliar as perdas
térmicas para o meio ambiente. Estas perdas sdo proporcionais ao gradiente de temperatura entre o interior e exterior
do aquecedor, proporcionais a area externa do aquecedor e inversamente proporcionais as resisténcias térmicas de
isolamento. Realiza-se sem extragcdo de agua, sendo o controle de alimentagdo elétrico realizado pelo termostato, tendo-
se como conseqiiéncia a variagdo ciclica do perfil de temperatura no interior do aquecedor, como pode ser observado no
grafico deste ensaio apresentado na Fig. (6). Portanto, a cada ciclo, o consumo elétrico do aparelho necessario para
suprir as perdas térmicas ¢ dado por:

24 .
Perdas Térmicas = Z UM [ﬁTa, -T, )|36OO (3)
i=1

Da anélise dos resultados apresentados na Tab. (2), constata-se que os aquecedores 6 e 11 operaram em faixas de
temperaturas que apresentam riscos a saude do usudrio, visto que se encontram abaixo de 55°C, o que pode favorecer o
crescimento da bactéria Legionella Pneumophila (Pontikakis et all, 1994). Este fato pode ser atribuido a uma ma
calibragdo dos termostatos, que apesar de terem saido de fabrica ajustados para a temperatura de 60°C, ndo operaram
como esperado. Outra caracteristica a ressaltar ¢ quanto a histerese do termostato. Alguns aquecedores apresentam
uma pequena faixa de temperatura de operacdo devido & pequena histerese do termostato, o que foi observado no caso
dos aquecedores 6, 9 e 11, enquanto outros apresentam uma grande faixa de temperatura de operagdo devido a grande
histerese, como verificado no caso dos aquecedores 5 e 13.

Quanto as perdas térmicas, verifica-se na Tab. (2), para aquecedores de 100 e 150 litros, que o aquecedor 2
apresentou a menor perda térmica média didria (1,35 kWh) e que o aquecedor 6 a maior (2,65 kWh), apesar do
gradiente de temperatura ser maior no caso do aquecedor 2 comparando-o a aquele do aquecedor 6. Nesta mesma
comparagdo, deve-se ressaltar que o aquecedor 2 possui como material de isolamento o poliuretano expandido enquanto
o aquecedor 6 utiliza a 13 de vidro, bem como possui maior espessura de isolamento do que o aquecedor 6, além de
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possuir area de troca térmica menor, devido ao seu menor volume (100 litros) contra os 150 litros do aquecedor 6, o que
justifica a menor perda térmica do aquecedor 2.

Ensaio de Faixa de Temperatura de Operagédo
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Figura 6. Perfil de Temperatura no Interior do Aquecedor 5.

Tabela 2. Ensaio de Faixa de Temperatura de Operagdo.

CORPOS-DE-PROVA FAIXA DE TEMPERATURA PERDAS TERMICAS TEMPERATURA

(°C) DIARIAS (kWh) AMBIENTE (°C)
1 (100 litros, Horizontal) [52,9 ; 65,0] 2,01 [19,4 ; 24,6]
2 (100 litros, Horizontal) [54,8 ; 61,7] 1,35 [19,4 ; 24,6]
3 (100 litros, Horizontal) [51,3 ; 64,0] 2,26 [19,4 ; 22,4]
4 (100 litros, Horizontal) [51,5 ; 60,0] 1,58 [16,0 ; 21,6]
5 (150 litros, Horizontal) [50,8 ; 67,6] 1,95 [16,0 ; 21,6]
6 (150 litros, Horizontal) [45,3 ; 52,7] 2,65 [16,0 ; 21,6]
8 (150 litros, Horizontal) [55,5 ; 61,5] 2,13 [16,0 ; 22,4]
7 (100 litros, Vertical) [60,0 ; 67,1] 1,64 [16,0 ;22,4]
9 (100 litros, Vertical) [53,8 ; 59,5] 2,18 [19,0 ; 23.4]
10 (150 litros, Vertical) [60,5 ; 64,0] 2,19 [19,0 ; 23.4]
11 (150 litros, Vertical) [46,6 ; 50,5] 2,63 [19,0 ; 23.4]
12 (30 litros, Vertical) [62,4 ; 68,5] 0,75 [19,1 ; 23,6]
13 (30 litros, Vertical) [51,2 ; 66,0] 0,78 [19,1 ; 23,6]

4.3. Ensaio de Consumo Padrio de Agua

Realiza-se o ensaio de consumo padrdo de dgua durante 48 horas, em periodos ciclicos de 24 horas. Portanto, na
analise geral, o termo de variag@o da energia interna pode ser desprezado, ja que a variagdo da temperatura interna em
24 horas ¢ préxima a zero como pode ser observado na Fig. (7),

I;‘SQ it = J’O“l;@p i, - 1) cair + I:BU Udr, -7, )i + I:SM @, Daa% ralt @)
Assim, definindo acomo sendo o consumo médio diario, obtém-se:
48 .\ 48 .
2T, =y m i, T, —TL,I)+ZUD4[ﬂ7;i ~ 7., )3600 (5)

onde, as barras correspondem aos valores médios das varidveis durante o horario considerado e (7, ) é a massa de 4gua

vazada em cada horario, de acordo com o Perfil de Consumo Padrio de Agua (Fig. 1).
A segunda parcela do lado direito da Eq. (5) corresponde as perdas térmicas do aquecedor durante a realizacdo do
ensaio, que podem ser tomadas como iguais ao consumo de energia médio didrio do ensaio de faixa de temperatura de
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operagdo, ja que este ensaio é realizado sem extragdo de dgua e as temperaturas correspondem as temperatura média de
operacdo dos aquecedores. Seguindo a recomendagio de Pontikakis et all (1994), pode-se entdo definir um rendimento
térmico médio diario dos aquecedores (Nyeraas), como segue, e avalia-lo conhecendo-se as perdas térmicas para o meio
ambiente:

- c, - Perdas_ Térmicas (6)

c

A partir da Eq. (5) pode-se, também, definir outra forma de se avaliar o rendimento térmico médio didrio dos
aquecedores (Nsaanco), conhecendo-se o valor da energia util fornecida pelo aquecedor, como segue:

d

hlmhmg() = = — (7)

Ensaio de Consumo Padréio de Agua
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Figura 7. Perfil de Temperatura para o Aquecedor 11.

Apresentam-se na Tab. (3) os valores do rendimentos térmicos de cada corpo-de-prova com base nos resultados
experimentais dos ensaios de consumo de padrdo de 4gua. Como sugerido por Pontikakis et all (1994), apresenta-se,
também, na Tabela 3 a relagdo entre o volume de dgua quente extraido nos aquecedores por dia pela energia necessaria
para gerd-lo, o unico inconveniente deste indice é que ele ndo leva em conta a temperatura da dgua produzida.
Observando a Eq. (6) e considerando que a perda térmica do aquecedor para o meio ambiente ¢ praticamente constante
e independente do consumo didrio, pode-se concluir que o rendimento térmico é funcdo do consumo de 4gua quente,
crescendo com o aumento do consumo de dgua quente. As discrepancias observadas entre os valores calculados para os
rendimentos na Tab. (3) podem ser atribuidas ao uso do valor das perdas térmicas do ensaio de faixa de temperatura em
substituicdo ao valor das perdas térmicas reais. A principio sugere-se que seja utilizado para fins de comparagio o
rendimento avaliado a partir da energia util retirada do aquecedor (N saianco).

Deve-se ter reserva quanto a comparacdo dos aquecedores com base na utilizagdo dos valores da relacdo
Litros/kWh apresentadas na Tab. (3), ja que estes ndo levam em conta a temperatura da dgua quente que foi gerada nos
aquecedores. O mesmo ¢ verdade para os rendimentos térmicos. Assim sendo, sugere-se um indice de mérito que
permite comparar o desempenho de cada aquecedor ensaiado, definido pela relagdo entre a energia consumida no
aquecedor durante o ensaio de consumo padrdo ¢ o numero de banhos padrido, que seria, hipoteticamente, possivel
atender com o volume de agua quente extraido do mesmo. Entende-se como Banho Padrdo, um banho de 8 minutos,
com vazdo de 4 litros por minuto, e com temperatura de 38 °C. O calculo do nimero de banhos padrio ¢ realizado hora
a hora, tendo como referéncia o ensaio de consumo padrio de 4gua. Assim sendo, calcula-se para cada horario a massa
de dgua quente necessaria para atender um banho padrio, levando-se em conta as temperaturas da 4gua do manancial da
cidade ( Te, ), da 4gua extraida do aquecedor ( T, ) € do banho padrdo (7, =~ =38°C).

O célculo da massa de 4gua quente (72, ) gasta por banho padrdo, em cada hordrio, ¢ realizado de acordo os

balangos de massa e energia apresentados a seguir, tendo-se como referéncia a Fig. (8). Logo,
m, +my =32 e my @, T, +m, @, 0T, =0n, +m, 02, Ty,
1 1 1 1 1 D 1 1 D

onde, (1) refere-se ao intervalo de hora de vazamento de dgua.
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O numero de banhos, em cada horario, é dado pela divisdo da massa extraida do aquecedor para o horario
considerado no ensaio de consumo padrio, pela massa hipoteticamente necessaria para atender um banho padrdo. O
numero total de banhos padrio para o periodo de 24 horas ¢ dado pelo somatorio do nimero de banhos de cada
intervalo de hora de extragdo de agua. O calculo do nimero de banhos padrio ¢ feito usando-se a temperatura superior
interna, obtida nos ensaios de consumo padrido de dgua, como temperatura da agua de saida, para mistura com agua a
temperatura do manancial da cidade. O consumo de energia médio didrio experimental de cada aquecedor foi corrigido
para levar em conta a variagdo da temperatura do manancial de agua da cidade e com base nestes resultados foi
preparada a Tab. (4) na qual s@o apresentados os indices de mérito (kWh/banho) para os diversos aquecedores operando
a diferentes temperaturas do manancial de 4gua da cidade. Deve-se ressaltar que os valores do indice de mérito
(kWh/banho) independem da temperatura de saida da dgua dos aquecedores, o que torna este indice indicado para
comparacdes de desempenho destes equipamentos.

TBanhc\

m Te Registro

1 Banho Padrio:

N L
Manancial b Tempo: § minutos

IXERRE Vazdo: 4 litros/min
reren Temperatura: 38°C

Figura 8. Misturador de Agua Quente e Agua Fria.

Tabela 3. Rendimentos Térmicos dos Aquecedores com Acumulagdo Testados.

Consumo  Volume  Temperatura Temperatura

C(()ir‘;po M.('Edi.o Diario de Entrada de Saida da T]g::liiic‘zs perdas hba,m,w (litros/ kWh)
Prova Diario Vz.xzado da Agua (°C) Agua (°C) (kWh) (%) (%)
(kWh) (litros)

1 18,9 326,2 23,4 65,9 2,005 89,39 85,17 17,3
2 17,1 324.0 23,4 64,2 1,347 92,12 89,76 18,9
3 16,8 300,5 19,9 64,6 2,255 86,58 92,84 17,9
4 16,2 321,7 21,8 61,3 1,578 90,26 91,08 19,9
5 18,1 321,7 21,8 66,8 1,949 89,23 92,87 17,8
6 16,0 321,7 21,8 56,3 2,648 83,45 80,54 20,1
7 18,8 321,7 23,4 60,2 1,639 91,28 89,61 17,1
8 18,1 326,0 19,9 65,0 2,134 88,21 76,96 18,0
9 18,5 323,0 23,3 64,6 2,180 88,22 83,72 17,5
10 19,8 328,0 23,3 63,2 2,185 88,96 76,75 16,6
11 18,0 319,5 23,3 56,2 2,627 85,41 67,81 17,8
12 17,5 329,5 23,5 64,3 0,745 95,74 89,20 18,8
13 17,3 333,0 23,5 61,5 0,776 95,51 84,93 19,2

4.4. Ensaio de Decaimento de Temperatura

O ensaio de decaimento de temperatura realiza-se sem extracdo de dgua e sem fornecimento de energia elétrica. A
variagdo da temperatura interna do aquecedor ¢ devida as perdas térmicas. Como pode ser visto na Fig. (9), o
aquecedor 3 apresenta o menor tempo de decaimento, 9 horas e 47 minutos, enquanto o aquecedor 10 apresenta o maior
tempo de decaimento, 25 horas e 48 minutos. O menor tempo de decaimento do aquecedor 3, se deve principalmente a
existéncia de estratificagdo de temperatura em seu interior.

5. Conclusées

A realizag@o dos ensaios de aquecimento permitiu a medi¢do experimental do tempo de resposta térmica, do tempo
de aquecimento e da energia necessaria para elevar a temperatura da 4gua no interior do aquecedor desde a temperatura
ambiente até o nivel desejado de temperatura pelo usudrio para seu uso. Os aquecedores de 100 litros apresentaram
tempos de aquecimento inferiores a quatro horas e meia com consumos médio de energia da ordem de 5,0 kWh. Por
outro lado, os aquecedores de 150 litros apresentaram tempos de aquecimento inferiores a cinco horas e meia com
consumos médio de energia da ordem de 7,5 kWh. No entanto, alguns corpos-de-prova apresentaram tempos de
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aquecimento relativamente curtos, podendo-se concluir que estas variagdes no tempo de aquecimento foram
conseqiiéncia da maior ou menor poténcia de aquecimento, da posicdo fisica do termostato e da resisténcia de
aquecimento em relagdo ao casco do aquecedor e do tipo de instalagdo, isto é, horizontal ou vertical.

Tabela 4. Nimero de Banhos Padrio e indice de Mérito (kWh/Banho Padrio).

Corpo Temperatura do Manancial de Agua da Cidade
Plfl:va 17,5°C 20°C 22,5°C 25°C
No. Banhos kWh/Banho No.Banhos kWh/Banho No.Banhos kWh/Banho No.Banhos kWh/Banho
11 18,98 1,123 20,22 0,986 21,86 0,849 24,13 0,712
10 22,41 0,992 24,13 0,871 26,40 0,750 29,54 0,629
20,94 0,990 22,45 0,869 24,45 0,748 27,22 0,628
19,03 0,946 20,27 0,830 21,92 0,715 24,20 0,600
9 23,10 0,910 24,91 0,799 27,31 0,688 30,62 0,577
13 21,58 0,897 23,18 0,787 25,29 0,678 28,23 0,569
1 23,74 0,894 25,64 0,785 28,15 0,676 31,63 0,567
12 22,95 0,854 24,74 0,750 27,11 0,646 30,39 0,542
7 23,29 0,850 25,13 0,746 27,57 0,643 30,93 0,539
2 22,90 0,849 24,69 0,745 27,05 0,642 30,31 0,538
4 21,48 0,836 23,07 0,734 25,17 0,632 28,07 0,530
3 23,10 0,820 24,91 0,720 27,31 0,620 30,62 0,520
5 24,18 0,820 26,14 0,720 28,73 0,620 32,32 0,520

Ensaio de Decaimento de Temperatura
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Figura 9. Tempo de Decaimento de Temperatura.

O ensaio de consumo padrio de dgua dos aquecedores permitiu determinar para os corpos-de-prova ensaiados o
consumo médio diario de energia para a condi¢do de consumo diario de 321,7 litros de dgua quente, equivalente ao
consumo de uma familia de quatro pessoas (dois adultos e de duas criangas). Pode-se concluir, que o consumo médio
de energia depende pouco da capacidade volumétrica do aquecedor e depende diretamente do consumo de dgua quente.
Além disso, considerando que para um mesmo aquecedor as perdas térmicas ndo variam, para pequenas flutua¢des nas
temperaturas ambiente e da dgua no interior do mesmo, conclui-se que o rendimento térmico do aquecedor aumenta a
medida que o consumo de 4gua quente aumenta. A partir dos resultados experimentais deste ensaio foi possivel definir
um indice de mérito, que permite comparar o desempenho térmico dos aquecedores, baseado na relagdo entre a energia
gasta no aquecimento de um determinado volume de 4gua e o nimero de banhos padrio que poder-se-ia realizar com o
mesmo. Assim, pode-se concluir da Tab. 4 que os aquecedores 3 e 5 apresentaram desempenhos térmicos semelhantes
e os melhores entre os aquecedores testados. Destaca-se que este indice (kWh/banho) tem a caracteristica de ser
independente da temperatura de saida do aquecedor.

Considerando que os aquecedores operem num ambiente com temperatura da ordem de 21°C, que a temperatura da
agua do manancial da cidade seja de 20°C e estes fornegam diariamente 321,7 litros de agua a temperatura de 60°C,
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pode-se concluir que o consumo mensal de energia para os aquecedores ensaiados variou entre 483 ¢ 661 kWh , sendo
que a maioria dos aquecedores apresentou consumo préximo a 500 kWh.

Os aquecedores horizontais apresentaram maiores rendimentos de energia em relagdo aos verticais, visto que estes
ultimos aquecem integralmente o seu volume interno, oferecendo assim maiores perdas térmicas para o ambiente. Os
aquecedores que apresentaram maiores tempos de decaimentos foram aqueles, que em geral, apresentaram melhores
isolamentos térmicos. Houve igualmente uma tendéncia ao maior tempo de decaimento para os aquecedores com
maiores volumes, excecdo feita para aqueles que possuiam grande estratificagdo de temperatura interna.

Para que se possa tirar melhor proveito do uso de aquecedores de d4gua com acumulagdo, bem como selecionar
aqueles que melhor se adaptem ao modo de operacdo escolhido, sem comprometer o padrdo de conforto dos usuarios,
recomenda-se que sejam realizados novos ensaios térmicos com os mesmos aquecedores, operando na condi¢do de
consumo padrdo de agua (321,7 litros diarios) sem energizagdo no horario de ponta (18 horas as 21 horas). O
gerenciamento da demanda elétrica no horario de ponta devido a carga de aquecimento de dgua ¢ extremamente atraente
para a concessionaria de energia elétrica, pois os aquecedores elétricos podem ser programados e/ou telecomandados
para desligamento no horario desejado (Fanney et all, 1996). Considerando-se que o indice de mérito proposto neste
trabalho é independente da temperatura da dgua extraida do aquecedor para o misturador do chuveiro, conclui-se que
este podera ser usado para comparar o desempenho térmico dos aquecedores tanto em operagdo convencional (24 horas
diarias) quanto operando fora da ponta das 18 as 21 horas.

Finalmente, pode-se concluir que os ensaios executados permitiram levantar, para cada aquecedor, as seguintes
caracteristicas: a poténcia elétrica instantdnea maxima, importante para avaliacdo do seu impacto no pico de demanda;
a faixa de temperatura de operagdo, para verificar sua capacidade de evitar o crescimento da bactéria Legionella
Pneumophila, ja que esta poderad causar problemas de saude a populagdo com desdobramentos negativos para a
concessionaria; os consumos médio diario e médio hordrio de energia para um perfil padrdo de consumo de dgua
quente, importante para que a concessionaria possa melhor decidir sobre a adog¢do de tarifa de energia elétrica
diferenciada (multi-tarifagdo); as curvas de aquecimento e decaimento de temperatura, necessarias para verificar a
adequacdo de cada aparelho a estratégia de modulagdo operacional desejada pela concessionaria e que ndo comprometa
a qualidade de conforto exigida pelo usuario.
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INVESTIGATION OF THERMAL PERFORMANCE OF ELECTRICAL STORAGE WATER HEATERS
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Abstract The electric domestic water heating in large Brazilian cities presents a big impact on the electric energy demand curve,
in particular, due to the disseminated use of passage electric water heaters which have high electric power demand. The possibility
of using, in large scale, electrical water heaters with storage is a commercial opportunity with great technical and economical
potential for the utility. In order that the utility could make use of this technology, assuring its diffusion and acceptation close to the
customers, it was identified the need to upgrade the knowledge about its operational characteristics through thermal performance
tests. In this article is suggested an original thermal performance methodology for testing electric storage water heaters . The
experimental results of the tests done with thirteen water heaters are discussed. A figure of merit defined as the ratio between the
energy consumption to heat a specified water volume and the number of standard showers provided by the water heater, permits to
compare the thermal performance of water heaters. This figure of merit is characterized by the fact of being independent of the
temperature of the water supplied by the heater.

Keywords. Water Heaters, Thermal Performance, Energy Consumption and Methodology.
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Resumo. No ultimos anos as concessiondrias de energia elétrica tém buscado meios para limitar o pico de demanda de poténcia,
com o objetivo de retardarem novos investimentos nos sistemas de distribui¢do e até mesmo na constru¢do de novas usinas de
geragdo de eletricidade. O gerenciamento da demanda elétrica no hordrio de ponta devido a carga de aquecimento de dagua é
extremamente atraente para a concessiondria de energia elétrica, pois os aquecedores elétricos podem ser programados e/ou
telecomandados para desligamento em horario desejado. Embora a redugdo do pico de demanda seja um elemento chave no estudo
dos aquecedores operados fora da ponta, a determina¢do da influéncia deste modo de operacdo em seu desempenho térmico é
fundamental. Apresentam-se neste trabalho os resultados dos ensaios experimentais realizados em treze aquecedores elétricos de
dgua com acumulag¢do operando fora do hordrio de ponta, visando levantar suas caracteristicas térmicas operacionais. Pode-se
concluir que o consumo didrio de energia dos aquecedores foi praticamente igual para os aquecedores operando no modo
convencional ou fora da ponta. No entanto, para atender a demanda de agua quente no horario de ponta os aquecedores com maior
volume interno apresentaram melhor desempenho.

Palavras chave: Aquecedores de Agua, Desempenho Térmico, Consumo de Energia, Demanda Elétrica, Gerenciamento de Carga.
1. Introducio

No ultimos anos as concessionarias de energia elétrica t€ém buscado meios para limitar o pico de demanda de
poténcia, com o objetivo de retardarem novos investimentos nos sistemas de distribui¢@o e até mesmo na construgdo de
de novas usinas de geragdo de eletricidade. Diversas concessiondrias estio usando ou considerando o uso do
aquecimento solar de 4gua como meio para reduzir o pico de demanda. No entanto, a interrup¢do do fornecimento de
poténcia a aquecedores de dgua permanece mais atraente para reduzir a demanda causada pelas necessidades de
aquecimento residencial de agua. Os aquecedores de agua elétricos operados desta forma sdo chamados de aquecedores
operando fora da ponta.

Nos grandes centros urbanos brasileiros existe crescente demanda de energia elétrica para aquecimento de agua,
notadamente, de energia elétrica no horario de ponta. Em parte devido ao uso disseminado de aquecedores de passagem
que apresentam elevada demanda de poténcia elétrica.

O uso de aquecedores elétricos de agua para gerenciar a demanda elétrica ndo é uma idéia recente. A
concessionaria americana Detroit Edison, por exemplo, em 1934 usou aquecedores elétricos como técnica de
gerenciamento de demanda de carga (Hastings, 1980).

A possibilidade do uso, em larga escala, de aquecedores elétricos de 4gua com acumulacfo se apresenta como uma
oportunidade com grande potencial de negdcio para a concessionaria de energia elétrica. Em primeiro lugar, por
permitir o gerenciamento da demanda elétrica no horario de ponta, ja que estes equipamentos podem ser programados
e/ou telecomandados para desligamento (Fanney et all, 1996), sem comprometer o padrdo de conforto dos usuarios. Em
segundo, pela possibilidade de se assegurar que o aquecimento de dgua passara ou continuara a ser feito através da
energia elétrica, com impacto positivo no crescimento do mercado da concessionaria.

Embora a reducgio do pico de demanda seja um elemento chave no estudo dos aquecedores operados fora da ponta,
a determinacdo da influéncia deste modo de operacdo em suas caracteristicas térmicas, também, é importante. O
desempenho térmico depende das perdas térmicas, da remogdo de energia durante a extragdo de agua e a recuperagdo de
temperatura do aquecedor.

Para que se possa tirar melhor proveito do uso de aquecedores de dgua com acumula¢do, bem como selecionar
aqueles que melhor se adaptem ao modo de operacdo escolhido, sem comprometer o padrdo de conforto dos usudrios,
Camélo Cavalcanti et all (2000) recomendaram que fossem realizados novos ensaios térmicos com aquecedores
elétricos de dgua com acumulacdo, operando na condi¢do de consumo padrdo de agua (321,7 litros didrios) sem
energizagdo no horario de ponta (18 horas as 21 horas).

Apresentam-se neste trabalho os resultados dos ensaios experimentais realizados em laboratério com treze
aquecedores elétricos de agua com acumulacio operando fora do horario de ponta, comparando-os com os resultados
dos ensaios de consumo padrdo obtidos por Camélo Cavalcanti et all (2000) para os mesmos aquecedores operando de
maneira convencional.
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2. Facilidades Laboratoriais

A avaliacdo do desempenho térmico dos aquecedores de agua, experimentalmente em laboratdrio, é fundamental
para o estudo dos beneficios sobre a curva de demanda elétrica devidos a operagdo fora do horario de ponta de
aquecedores de dgua com acumulacdo, sem no entanto comprometer o conforto desejado pelos usudrios da
concessionaria de eletricidade.

O consumo de energia para aquecimento de dgua estd relacionado diretamente com a intensidade de uso de dgua
quente. Nos ultimos anos, muitos estudos de habitos foram realizados visando estimar este consumo médio de agua
quente em uma residéncia (Cragan et all, 1995; Hiller et all, 1994; Lane et all, 1996 e Pontikakis et all, 1994). Alguns
consideram que o perfil mais representativo da média é o de uma familia padrio composta de duas criangas e dois
adultos que trabalhem fora. Nos Estados Unidos, o consumo diario de agua quente de uma residéncia varia de 190 a
450 litros, em fung¢do dos diferentes usos, podendo, também, apresentar pequena sazonalidade (Cagran et all, 1995). Na
auséncia de informacgdes precisas sobre o consumo real médio horario de dgua para uma familia padrdo vivendo na
cidade do Rio de Janeiro, utiliza-se neste trabalho o perfil de consumo padrio de 4gua indicado na Fig. (1), proposto por
Cagran et all (1995), para a avaliacdo do consumo de energia dos “boilers” correspondente ao consumo didrio total
igual a 321,7 litros de 4gua quente.
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Figura 1. Perfil de Consumo Padrio de Agua Quente (Consumo Residencial).

Na Figura (2), apresenta-se o diagrama esquemadtico da montagem experimental utilizada para a realizacdo dos
ensaios dos aquecedores elétricos com acumulagdo, operando fora do horario de ponta. A bancada de ensaios de
aquecedores ¢ atendida por dois ramais hidraulicos independentes, um de 4gua fria para a alimentag¢do dos aquecedores
e outro de retorno da 4gua quente. Para atender as necessidades dos ensaios, em termos de volume de 4gua consumida,
de até trés aquecedores simultancamente, foram instaladas na parte externa do laboratério trés caixas d’agua de 1000
litros cada, enterradas e interligadas, visando assegurar a estabilidade de temperatura da agua igual a temperatura do
manancial da cidade. Para a medi¢do de temperatura no interior dos aquecedores foram desenvolvidas sondas,
construidas a partir de tubos inox de 10 mm de didmetro nas quais foram inseridos os termopares tipo cobre-constantan
com bitola 24 AWG e preenchidas com resina epdxi. Diferentes sondas foram construidas em fun¢do das dimensdes
dos aquecedores e posicdo de instalagdo. Nas Figuras (3) (4) e (5), apresentam-se os desenhos esquematicos da solugdo
adotada para a instalacdo das sondas no interior dos aquecedores. Observe que a seta azul indica entrada de dgua e a
seta vermelha corresponde a saida de 4gua do aquecedor.

O corpo-de-prova € instalado na bancada de ensaio de acordo com as instru¢des do fabricante. Em seguida, instala-
se a instrumentacdo necessaria & medicdo e controle das diferentes variaveis, tais como, temperatura, vazao massica,
consumo de energia elétrica, entre outras. Realiza-se o ensaio com extracdo de dgua quente do aquecedor, de acordo
com o perfil de consumo padrdo indicado na Fig. (1), mantendo-se a temperatura do ambiente controlada durante a
realizacdo do ensaio. Ao iniciar-se o ensaio, a temperatura da agua no interior do aquecedor deve ser igual a
temperatura maxima de operagdo. Durante todo o ensaio mantém-se a alimentagdo elétrica do aquecedor, para
assegurar a compensagdo das perdas térmicas, bem como, para promover a recuperacdo da temperatura da agua no
interior do aquecedor, devido a entrada de agua de reposi¢@o, excegdo feita entre os horarios das 18 as 21 horas. O
ensaio é realizado continuamente durante 48 horas.

3. Resultados e Discussdes

Foram realizados ensaios térmicos com os treze aquecedores elétricos de 4gua com acumulag@o usados por Camélo
Cavalcanti et all (2000), para a avaliagdo experimental dos pardmetros de desempenho térmico destes quando operando
fora do horario de 18 as 21 horas.
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Na Figura (6), mostra-se o resultado tipico do consumo médio horario de eletricidade durante o ensaio de consumo
padrdo para o aquecedor 2. Esta, também, indicado na Fig. (6) o consumo médio didrio de energia elétrica. Pode-se
observar que entre os horarios das 18 as 21 horas ndo houve fornecimento de energia. Os principais resultados obtidos
nos ensaios realizados com todos os aquecedores estdo resumidos na Tab. (1), onde os 7 primeiros aquecedores listados
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sdo horizontais e os demais, verticais. Na Tabela (1) as temperaturas médias de entrada ¢ de saida da agua nos
aquecedores para o periodo de 24 horas, foram calculadas pela média ponderada com base no volume vazado, durante o
tempo de abertura das valvulas solendides a cada hora.

Ensaio de Consumo Padrio de Agua Operando Fora de Ponta
Periodo : 2 a 3/10/99
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Figura 6. Consumos Médios Horario ¢ Didrio de Eletricidade para o Aquecedor 2.

Para a analise dos resultados apresentados aqui € importante que se tenha em mente um valor de referéncia da
energia necessaria para aquecer diariamente um volume de agua, equivalente aquele adotado no ensaio de consumo
padrdo, isto ¢, 321,7 litros. Assim, considerando-se que ndo existam perdas térmicas e que a 4gua entre nos
aquecedores a 20°C e saia a 60°C, pode-se mostrar que sdo necessarios 14,9 kWh para aquecer este volume de dgua.

Apresenta-se na Fig. (7) consumo de energia médio didrio normalizado, devido a Camélo Cavalcanti et
all (2000), para os aquecedores operando de forma convencional, obtido considerando-se hipoteticamente um consumo
padrio diario de 321,7 litros igual para todos aquecedores, operando com temperaturas da agua de entrada e saida
iguais, respectivamente, a 20°C e 60°C. Da mesma forma, foi obtido a partir dos resultados experimentais da Tab. (1) o
consumo médio diario normalizado para os aquecedores operando fora da ponta, como indicado na Fig. (8).
Comparando-se as Fig. (7) e (8) constata-se que ndo foram verificadas variagdes significativas no consumo médio diario
de energia,. pode-se atribuir as variagdes nos consumos meédios diarios normalizados as perdas térmicas.

Tabela 1. Ensaio de Consumo Padrio de Agua com Operagio Fora do Horario de Ponta.

Temperatura Temperatura Consumo  Volume

Meédia de Média de Médio Didrio | cmperatura
Corpo de Prova , , . Ambiente
Entrada da Saida da Agua Diario Vazado Média (°C)
Agua °O) (°O) (kWh) (litros)
1 (100 litros, Horiz) 23,43 60,97 16,68 326,2 21,7
2 (100 litros, Horiz) 23,43 60,70 15,37 3240 21,7
3 (100 litros, Horiz) 22,46 61,51 15,61 3214 21,7
4 (100 litros, Horiz) 22,34 58,83 15,74 321,7 222
5 (150 litros, Horiz) 21,35 64,57 18,23 324,7 21,7
6 (150 litros, Horiz) 21,35 54,37 16,90 325,8 21,7
8 (150 litros, Horiz) 23,43 58,77 16,63 325,0 21,7
7 (100 litros, Vert) 21,94 59,35 16,66 326,0 21,8
9 (100 litros, Vert) 23,08 60,36 16,87 321,5 21,7
10 (150 litros, Vert) 23,24 63,22 19,42 327,8 22,6
11 (150 litros, Vert) 23,24 55,12 16,17 328.5 22,6
12 (30 litros, Vert) 23,22 59,89 15,85 331,0 22,4

13 (30 litros, Vert) 23,22 57,02 15,23 334,0 224
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Figura 7. Consumo de Energia Normalizado para Aquecedores em Operacdo Convencional.

Ensaio de Consumo Padrao de Agua Operando Fora de Ponta
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Figura 8. Consumo de Energia Normalizado para Aquecedores Operando Fora da Ponta.

Apresentam-se na Fig. (9) exemplo tipico de grafico obtido como resultado do ensaio de consumo padrio de agua
operando fora do horario de ponta para o aquecedor 8. As curvas referem-se & evolugdo das temperaturas internas do
aquecedor, a temperatura ambiente e a temperatura de entrada da 4gua no aquecedor ao longo do tempo. O consumo
médio diario também estd indicado neste grafico. A codificagdo numérica correspondente aos pontos de medi¢do de
temperatura com as sondas de termopares. Ainda na Fig. (9), pode-se observar o impacto da falta de fornecimento de
energia elétrica no periodo das 18 as 21 horas, resultando no decaimento de temperatura. Verifica-se, também, que
apods as 21 horas a temperatura maxima na parte superior, que corresponde a temperatura de saida da agua quente do
aquecedor, apresenta atraso relagdo a temperatura inferior, devido a inércia térmica da agua e ao fato da resisténcia
elétrica encontrar-se na parte inferior e a entrada de agua ser feita acima da resisténcia elétrica.

Na Figura (10), apresenta-se a influéncia dos modos de operagdo na temperatura superior da 4gua proximo ao ponto
onde se faz a extragdo de dgua quente, neste caso para o aquecedor 8. Durante o horario das 18 as 21 horas, constata-se
que ocorre queda na temperatura da adgua extraida do aquecedor tanto para a operagdo convencional quanto para a
operacdo fora de ponta devido ao elevado volume de dgua extraido do aquecedor, ver Fig. (1). No entanto, verifica-se
na Fig. (10) que a queda de temperatura correspondente ao modo de operagdo fora de ponta € muito maior do que
aquela do modo de operagdo convencional, devido ao ndo fornecimento de energia ao equipamento neste horario. Este
fato provoca uma diminuicdo significativa do numero de banhos padrdo que o aquecedor poderd atender, sem prejuizo
na qualidade de conforto do usudrio, a demanda de 4gua quente nos horarios subseqiientes.

Segundo Camélo Cavalcanti et all (2000), entende-se como Banho Padrdo, um banho de 8 minutos, com vazio de 4
litros por minuto e com temperatura de 38 °C.

Por isto para efeito de avaliagdo da reducdo do desempenho dos aquecedores sera avaliada a disponibilidade dos
mesmos atenderem um determinado numero de banhos padréo no periodo de 18 as 01 horas do dia seguinte, ja que nos
outros horarios os aquecedores apresentaram comportamentos semelhantes.
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Ensaio de Consumo Padréo de Agua Operando Fora de Ponta
Periodo : 2 a 310199
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O céalculo do nimero de banhos padrdo que o aquecedor pode atender € feito hora a hora, tendo como referéncia o
ensaio de consumo padrdo de agua. Assim sendo, calcula-se para cada horario a massa de agua quente necessaria para

atender um banho padrio, levando-se em conta as temperaturas da 4gua do manancial da cidade (7,), da dgua extraida
do aquecedor (7,) e do banho padrio (38°C).

O célculo da massa de agua quente (772, ) gasta por banho padrdo, em cada horario (7), ¢ realizado de acordo com

os balancos de massa e energia apresentados a seguir, tendo-se como referéncia a Fig. (11):
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Figura 11. Misturador de Agua Quente ¢ Agua Fria.

O desempenho térmico de cada aquecedor operando fora do horario de ponta pode ser comparado aos resultados
obtidos para cada corpo-de-prova nos ensaios de consumo padrdo convencional realizados por Camélo Cavalcanti et all
(2000). Na Tab. (2) apresentam-se os resultados do céalculo do nimeros de banho padrio, usando-se a temperatura
superior interna como temperatura da agua de saida para mistura com agua a temperatura do manancial da cidade, para
quatro provaveis temperaturas do manancial da cidade em fun¢do do modo de operacéo.

Tabela 2. Numero de Banhos Padrio.

Temperatura do Manancial de Agua da Cidade

Corpo 17,5°C 20°C 22,5°C 25°C
de Prova Modo de Operacgio do Aquecedor

Normal Fora da Normal Fora da Normal Fora da Normal Fora da

Ponta Ponta Ponta Ponta

1 23,74 21,32 25,64 22,88 28,15 24,95 31,63 27,82

2 22,90 21,19 24,69 22,73 27,05 24,78 30,31 27,61

3 23,10 21,58 2491 23,18 27,31 25,30 30,62 28,23

4 21,48 20,27 23,07 21,69 25,17 23,56 28,07 26,16

5 24,18 23,08 26,14 24,89 28,73 27,29 32,32 30,60

6 19,03 18,08 20,27 19,20 21,92 20,67 24,20 22,71

7 20,94 20,52 22,45 21,98 24,45 23,90 27,22 26,56

8 23,29 20,24 25,13 21,65 27,57 23,52 30,93 26,11

9 23,10 21,02 2491 22,54 27,31 24,56 30,62 27,34
10 22,41 22,42 24,13 24,14 26,40 26,41 29,54 29,56
11 18,98 18,45 20,22 19,61 21,86 21,16 24,13 23,29
12 22,95 20,79 24,74 22,28 27,11 24,25 30,39 26,98
13 21,58 19,38 23,18 20,68 25,29 22,39 28,23 24,76

- .
Normal = Convencional

Da analise dos resultados da Tab. (2) conclui-se que o nimero de banhos padrio possiveis de atender com um
determinado volume de agua extraido do aquecedor depende da temperatura da agua quente e da temperatura do
manancial da cidade.

Analisando a Fig. (12), verifica-se claramente que os aquecedores de maior capacidade volumétrica se comportam
melhor que os de menor capacidade, durante o ensaio de consumo padrio de agua operando fora de ponta, pois mostram
menor desvio do numero de banhos padrio no horario das 18:00 as 1:00.
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Na Figura (13) ¢ feita a comparagdo entre o nimero de banhos padréo na operagdo convencional e operagio fora do
horario de ponta, para o horario critico, 20:00 as 21:00, ja que este horario apresenta o maior volume vazado do perfil
de consumo igual a 36,15 litros (Fig. 1). Como pode ser verificado, novamente os aquecedores com grande volume
interno apresentam pequeno desvio enquanto os menores apresentam grande desvio, o que mostra que os aquecedores
de maior volume interno sdo mais indicados para a operagao fora do horario de ponta.

Ensaio de Consumo Padrio de Agua
Horério: 18:00 a 1:00

30

CAPACIDADE : 150 LITROS CAPACIDADE : 100 LITROS 30 LITROS

25 2a44

21,96

20

12,79
1199

1082

Percentual de Redugao
do Numero de Banhos (%)

10 5 11 g B 4 3 2 9 1 7 13 12
Corpo-de-Prova

Figura 12. Percentual de Redugio do nimero de banhos dos aquecedores operando fora de ponta em relagdo a operagio
convencional, nos Horarios de Ponta e Influéncia (18:00 as 1:00).

4. Conclusoes

Foram ensaiados treze aquecedores elétricos, sendo sete horizontais e seis verticais, dentre estes, seis foram de 100
litros de capacidade volumétrica, cinco de 150 litros e dois de 30 litros. A poténcia nominal destes equipamentos varia
entre 1500 e 3000 Watts. Tém, em geral, formato cilindrico, com dimensdes em torno de 500 mm de didmetro e de
1000 a 1500 mm de comprimento, excecdo feita para os equipamentos de 30 litros. Em sua grande maioria, utilizam
como material de isolamento o poliuretano expandido.

O ensaio de consumo padrdo de agua operando fora do horario de ponta dos aquecedores permitiu determinar para
os corpos-de-prova ensaiados o consumo médio diario de energia para a condi¢do de consumo diario de 321,7 litros de
agua quente, equivalente ao consumo de uma familia de quatro pessoas (dois adultos e de duas criangas). Pode-se
concluir que o consumo médio de energia depende pouco da capacidade volumétrica do aquecedor e depende
diretamente do consumo de agua quente.

Ensaio de Consumo Padréo de Agua
(Horario - 20:00 2 21:00)

100,00

Capacidade: 150 litras Capacidade: 100 litros 30 litros
90,00

gy 918
80,00

70,00

60,00

50,00

40,00

Banhos Padrio (%)

30,00

20,00

Percentual de Redugao do Namero de

10,00

000+

10 8 ) il B 2 1 7 3 4 9 13 12
Corpo-de-Prova

Figura 13. Percentual de Redu¢do do numero de banhos dos aquecedores operando fora de ponta em relacdo a operagdo
convencional, no Horario Critico (20:00 as 21:00).

Considerando que os aquecedores operem num ambiente com temperatura da ordem de 22°C, que a temperatura da
dgua do manancial da cidade seja de 20°C e estes fornecam diariamente 321,7 litros de dgua a temperatura de 60°C,
pode-se concluir que o consumo mensal de energia para os aquecedores ensaiados variou entre 480 e 606 kWh, sendo
que a maioria dos aquecedores apresentou consumo proximo a 500 kWh, como pode ser observado na Fig. (14). Além
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disso, considerando que o custo da energia elétrica seja de R$ 240,00 por MWh, foi calculado o custo em reais por
banho para cada aquecedor ensaiado, indicado na Fig. (15).

700

B00

500

400

300

200

Consumo Mensal Normalizado (kWh)

100

Corpos-te-Prova

Figura 14. Consumo Mensal de Energia para Cada Aquecedor Operando Fora da Ponta.

Pode-se concluir a partir da Fig. (15) que o custo do banho situa-se entre 17 ¢ 22 centavos do real para os
aquecedores ensaiados. Os aquecedores com 100 litros de capacidade volumétrica apresentam custo do banho entre 17
e 20 centavos do real. Ja os aquecedores de 150 litros de capacidade volumétrica tém custo por banho na faixa de 18 a
22 centavos do real. Além disso, pode-se dizer que os aquecedores 3 e 5 apresentam o melhor desempenho térmico.

Verifica-se claramente na Fig. (12), que os aquecedores de maior capacidade volumétrica se comportam melhor que
os de menor capacidade, durante o ensaio de consumo padrio de dgua operando fora de ponta, pois mostram menor
desvio do niimero de banhos padréo no horario das 18:00 as 1:00, horarios designados como horério de ponta e horario
de influéncia. Estes aquecedores se mostram mais adequados para a operacdo sem fornecimento de energia no horario
de ponta. Nota-se no entanto, redu¢do no nimero de banhos nestes horarios.
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Figura 15. Custo em Reais por Banho para cada Aquecedor Operando Fora da Ponta.

Conclui-se da analise da Fig. (13) para o horario critico de 20:00 as 21:00 horas, que o nimero de banhos padrdo na
operagdo fora do horario de ponta é inferior ao da operacdo convencional. No entanto, pode-se verificar que os
aquecedores com grande volume interno apresentam pequeno desvio enquanto os menores apresentam grande desvio
em relagdo ao nimero de banhos padrio que podem atender, podendo-se concluir que os aquecedores de maior volume
interno sdo os mais indicados para a operagdo fora do horario de ponta.

Verificou-se pouca varia¢do no consumo médio didrio de energia elétrica dos aquecedores de 4gua com acumulagdo
entre 0os modos de operagdo convencional (24 horas) e fora do horério de ponta (sem energizacdo no periodo de 18 as 21
horas), concluindo-se que ndo existe para o usuario nenhum atrativo para que o mesmo aceite que seu aquecedor seja
desenergizado no horario de ponta, uma vez que os consumos de energia elétrica nos dois modos de operagdo dos
aquecedores de agua sdo da mesma ordem de grandeza. Como conseqiiéncia, o consumidor ndo sentirda nenhum
beneficio econdmico em sua conta de energia elétrica no final do més, além de ver em determinados horarios seu
conforto reduzido obrigando a mudar seus habitos e costumes.
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Pelo lado da concessionaria de energia elétrica existira grande beneficio se for disseminado o uso de aquecedores
elétricos de agua com acumulagio operando fora do horario de ponta, considerando-se que a poténcia média dos
aquecedores seja de 1500 W e que sejam instalados 100.000 unidades a demanda de poténcia no horario de ponta seria
reduzida de 150 MW. No entanto, para que a concessiondria possa atrair os usudarios a aderirem a esta estratégia de
operacdo tera que adotar tarifa de energia elétrica diferenciada (multi-tarifagéo).

Finalmente, pode-se concluir que os ensaios executados permitiram levantar, para cada aquecedor, as seguintes
caracteristicas: os consumos médio didrio e médio hordrio de energia para um perfil padrdo de consumo de dgua
quente, importante para que a concessionaria possa decidir melhor sobre a adog¢do de tarifa de energia elétrica
diferenciada (multi-tarifacdo) e a capacidade destes de atenderem a uma certa demanda de consumo de dgua
mantendo a temperatura da dgua, sem energizacdo dentro do hordrio de ponta, assegurando o nivel desejado de
conforto.
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Abstract. During the last years the utilities are pursing ways to limit peak power demand in order to postpone new
investments on electrical distribution systems or either building of additional power plants. The management of electric
load during peak demand periods due to water heating load is attractive for the utilities because of the water heater can
be programmed or remote controlled to be shut off at the desire time. Although the reduction in power demand is the
key element when discussing off-peak water heaters, determining how off-peak operation affects water heater thermal
performance is also of interest. In this article is presented the experimental results of tests conducted with thirteen
electric storage water heaters with the aim to find their thermal characteristics operating off-peak. For the water heaters
tested it could be concluded that the mean daily energy consumption for both operating modes, the conventional mode
and off-peak mode, is nearly the same. On the other hand, in order to meet the water heating loads during the off-peak
periods the heaters with large storage volume have had the best performance.

Keywords: Water Heaters, Thermal Performance, Energy Consumption, Power Demand and Load Management.
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Abstract. In this paper, a spatially lumped dynamic model is proposed to predict the transient behavior of vapor
compression refrigeration system, which consists of a reciprocating compressor, a condenser, a capillary tube and an
evaporator. The model performance is verified in two distinct situations: thermal load variations and control actions.
The simulation results show a good agreement with theoretical behavior of refrigeration system.
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1. Introduction

Nowadays, a great importance is given to human comfort and conservation of materials which lifetime depends of
thermal stability, increasing the energy demand for refrigeration systems in last years. Most of refrigeration system in
world are based in the vapor compression cycle, shown in figure 1, where a refrigerant fluid is compressed, condensed,
and afterwards it is submitted to pressure reduction to evaporate at low temperature. The objective is to extract heat
from a low temperature source, transferring it to a high temperature reservoir.

A
subcooling
g‘ condensation \ desuperheating 2
< g 4 3
A
%
5
=
3
2}
0
) .
& evaporation
superheating

v

Enthalpy, kJ/kg
Figure 1: Vapor compression cycle

The on-off control is the standard capacity control strategy for these refrigeration systems. From the viewpoint of
energy conservation and the establishment of reliability in the field of refrigeration, the development of others control
strategies, such as variable speed compressor, must be encouraged aiming to obtain a better energy efficiency on system
performance (Yasuda et al., 1983; Rocha et al., 1997). In this context, it is necessary to characterize the transient
behavior of system, which depends of dynamic refrigerant fluid, thermal mass of heat exchangers and operation mode
(Garstang, 1990; O’Neal and Katipamula, 1991; Rocha et al., 1995).

In this paper, a spatially lumped dynamic model of a vapor compression refrigeration system is developed for
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study and analysis of capacity control techniques. This model is able to simulate the transients caused by small
variations in refrigerant side. However, with little modifications, it can be able to predict the system behavior for
great variations. Two distinct situations are simulated: thermal load variations and control action. The simulation
results show a good agreement with theoretical behavior of refrigeration system.

2. Mathematical modeling

A vapor compression refrigeration system is basically constituted by the compressor, the expansion devices and
two heat exchangers, as shown in figure 2. Each system component presents a itself dynamic response, which depends
on conditions imposed by others components (Stoecker and Jones, 1985). Although a refrigerating system dynamic is
better described by a distributed parameter model, the use of lumped parameter models is very attractive due to its
smaller complexity and reduced simulation time.

water
flow

5 Condenser

Expansion Compressor
Device 1

7 Evaporator

water
flow

Figure 2: Heat Pump Schematic Diagram

2.1. Compressor device - Reciprocating compressor

The main component of every vapor compression refrigeration system is the compressor. Its characteristics
determine mass flow of refrigerant and power demand of system (Garstang, 1990). Considering a reciprocating com-
pressor, the use of a quasi-steady model is justified due to its operation cycle is very fast if compared to dynamics of a
refrigeration system (Rocha, 1995). Assuming that refrigerant fluid as ideal gas, the compression and expansion into
cylinder can be considered as polytropic processes, and the discharge temperature is given by:

P
Ty =T, (ﬁ) (1)

where P is the pressure and 7' is the temperature. The polytropic exponent n lies between 1 (isotherm process) and

the ratio of specific heats & (isoentropic process) (Lin et al., 1981). The compressor mass flow rate 7 in steady state

is given by:

N.Dn,w
U1

(2)

my_p =

where N, is the number of compressor cylinders, D is the compressor displacement, w is the compressor rotation, v is
the specific volume and the volumetric efficiency 7, is defined as ratio of actual volume of gas induced per revolution
at ambient temperature and pressure to the swept volume of compressor per revolution. Its theoretical value is given

by:
)"

where the effective clearance volume ratio R,,, must be experimentally determined through a blanked suction test
(Lin et al., 1981).

nv:]-_Rvn

2.2. Expansion device - Capillary tube

In the considered system, the expansion process is executed by a capillary tube. Just as the reciprocating
compressor, this device is very fast compared to system dynamic, justifying the use of a quasi-steady model (Rocha,
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1995). In spite of its simplicity, the modeling of capillary tube is very complex, and it has three distinct regions as
shown by figure 3.

P.,T P (Ts) p P.,T
S sat 6
Condenser Evaporator
_ [
~— subcooled liquid two-phase
superheated
liquid

Figure 3: Capillary tube model

The first region begins at inlet of the capillary tube and ends at the point where the pressure has dropped
to the saturation pressure corresponding to inlet temperature. This region, known as subcooled liquid region, is
characterized by a linear pressure drop and isotherm process (Koizumi and Yokoyama, 1980; Kuehl and Goldschmidt,
1991). Assuming a incompressible fluid behavior for refrigerant and considering dynamic head conversion, entrance
losses and frictional pressure drop, the length L. of subcooled liquid region can be determined by:

Lg.\ G?
-P5_PsaiE(T5)g 1+Kzn+fi Vs (4)
d, 2
where K, is the input loss factor and the steady mass flux G along of capillary tube is given by:
Mg
G=—1 (5)

It is experimentally shown that refrigerant vaporization does not occur exactly at saturation pressure, existing
a little region of superheated liquid in capillary tube (Koizumi and Yokoyama, 1980; Kuehl and Goldschmidt, 1991).
This region is denominated metastable and normally is neglected at capillary tube modeling. Two-phase region begins
at real vaporization point and it is characterized by a fast temperature and pressure drops. Assuming a adiabatic
process and homogeneous two-phase flux, this region can be modeled through momentum and energy conservation
laws:

G2

_dP = ftpWUdL +G2dv (6)
2,,2
hs=h+ S - (7)

where h is the specific enthalpy. Integrating eq. (6) along of two-phase region:

~ Lg¢_rg Vg 2 /PG dP
p—— =2In| — | — = — 8
gt () - g o ®
where A, is the transversal area and d, is the tube diameter. The mass flux G of capillary tube can be computed

from eq. (8) through an iterative process. The average two-phase friction factor ftp is evaluated as (Murphy and
Goldschmidt, 1985):

- 3.1 1— x5
7= 9
fo-7 mexp< 24 ) 9)
where Re is the number of Reynolds and z is the local quality. The local thermodynamic properties of a two-phase

flow are defined as:

h=h;+zh 10
f fg

v = vy + Uy (11)

where x can be computed in any point of two-phase region as:

9 . G202
\/(hfg + GQUfog) — 2G2U;g (hf —hs + —5 f) - (hfg + GQUfog)
z = (12)
2,2
G U,
In capillary tube model, it is necessary to consider that exist a possibility of flow speed to reach the sonic speed. In
this case, successive pressure drops would not change the refrigerant mass flow along capillary tube, which is adjusted
so that sonic speed occurs at outlet of tube. Thus, if the pressure at point of maximum entropy is larger than outlet

pressure, then mass flux G must be recomputed considering this pressure at outlet (Stoecker and Jones, 1985; Murphy
and Goldschmidt, 1985; Kuehl and Goldschmidt, 1991).
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2.3. Heat exchangers - Condenser and Evaporator

The energy transfer from a low temperature source to high temperature reservoir involves heat exchange between
fluids through of a solid wall. This function is executed by heat exchangers. Vapor compression refrigeration systems
utilizes two heat exchangers: the condenser provides heat to high temperature reservoir removing latent heat from
refrigerant while the evaporator extracts heat from low temperature source and providing latent heat to refrigerant.

q
load
T i ];)ut
wall
; qtpl Yop .
My hin Thye Dout
two-phase region one-phase region

Figure 4: Generic heat exchanger model

Assuming superheated vapor region concentrated into saturated region on condenser, the characteristics of both
heat exchangers can be described in two distinct regions as shown in figure 4. Neglecting pressure drop and assuming
that two-phase flow is homogeneous and at equilibrium, mass and energy conservation laws can be applied to describe
two-phase region:

dM, . .
—dtt = Mip — Mout Y
d—tt = Minhin — Mouthout + dip "

If wall temperature T4 is considered constant, the heat exchange rate at two-phase region ¢, is given by:

q.tp = htpthp (Twall - Ttp) (15)

where hyp is the heat exchange coefficient, L is the length and p is the tube perimeter. Since that gas and fluid mass
M, and M/ can be expressed as a function of void fraction, the total mass M; and total enthalpy H; of refrigerant in
two phase region can be defined as:

1—
My =M, + M; = ALy, (Uﬂ + Uf“) (16)
g

(17)

h 1- h
Hy = Myhy + Mshy = Miho, = M, {O‘Uf g+ (1—a)y, f}

avy + (1 —a)v,

where « is the value integral along of length L;, of local void fraction given Hugmark’s method (Yasuda et al., 1983;
Hugmark, 1962). Assuming a linear quality on two phase region, the « is given by (Rocha, 1995):

a=0.71-2 1+“—f1n<”"”>] (18)
Ufg (Iout - 'Tin)Ufg Vout

Since that thermodynamic properties of refrigerant in two-phase region is exclusively dependent of saturation
temperature T}y, the equation (14) can be modified to:

dT. 1 . . .
d_;f;l) = m [mm (hm - heq) + Moyt (heq - hout) + qtp] (19)

where Cl., is the equivalent specific heat, given by dheq/dTi,. Differential equations (13) and (19) constitute a system
where variables are temperature Ti, and total mass M;. The length of two-phase region L, is calculated from eq.
(16). The heat exchanger wall dynamic is described by:

ATy, . . .
CwallT” = (load = Gtp — Gop (20)
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where Cyq is the wall thermal capacitance, ¢, is the heat exchange rate at one-phase region and ¢jqq is the thermal
load. The equation (20) can be separated for each heat exchanger region, resulting for two-phase region:

dTwall
dt

Ltp . .
= —(load — 21
L, Qioad — Qtp ( )

Ly,
ra Cwa
Lt 1)

tp

and for one-phase region:

Ltp dTwall Ltp - -
- 7 Cwa =(1-— oad — Yo 22
< L ) u it . L, Qroad — Gop (22)
Due to the its small length compared to L;, the one-phase region dynamics can be neglected, so that:
. L .
Gop = (1 - #) Qload (23)
t

and the refrigerant temperature in heat exchanger outlet T,,; can be determined using a quasi-steady relationship
(Rocha, 1995):

(jop
Towt =T, _ 24
out tp + momcp (Ttp) ( )

where C), is the specific heat of refrigerant. For an isolated water-to-water heat pump with high Reynolds for water
flows, it is reasonable to assume a thermal load described by (Rocha, 1995):

qload =& [mwcpw]min (Tw - Ttp) (25)

where € is the crossflow heat exchanger effectiveness, T, is the water temperature at tube inlet, 7., is the water mass
flow and C),, is the water specific heat.

3. Simulation results

h, Tsat (P3.4)
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Thermal Load
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Figure 5: Simulation block diagram

The complete model of vapor compression refrigeration system is assembled from correct linkage of individual
models of each component as shown in figure 5. It is interesting to note that compressor and capillary tube, which
determines mass flows, are modeled with quasi-steady relationships, while the heat exchangers, which define temper-
atures, are modeled as differential equation system. This fact is justified because flow plants generally have an acting
speed very fast compared to thermal plants, so that the heat exchangers determine the refrigeration system dynamics,
especially two-phase regions. In this paper, the vapor compression refrigeration system was simulated through of
successive substitution technique, where each component is separately simulated and its outputs are used as inputs
of following block. The Newton-Raphson method was used to solve quasi-steady relationships of compression and
expansion devices, while the differential equations of heat exchangers were solved through fourth order Runge-Kutta
method.
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To check dynamic behavior of proposed model from a thermal load variation, a water-to-water heat pump, which
data can be found in (Martins, 1987), is used in simulation. At beginning, the refrigeration system was considered
in steady state operation, with compressor speed fixed at 570 rpm and water input temperatures of 19°C and 24°C
at evaporator and condenser respectively. After 30 seconds, the input water temperature in evaporator is suddenly
increasing to 22°C to simulate a thermal load variation. The simulation results of test are shown in Figures 6.a, 6.b,
6.c and 6.d.
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Figure 6: Results of a thermal load variation

The analysis of results shows a instantaneous increase of thermal load at evaporator, which causes the increase of
evaporation and superheating temperatures, and consequently, a evaporation pressure elevation. Thus, due to specific
volume reduction of refrigerant at outlet of superheating region, the compressor mass flow abruptly increases in relation
to mass flow of capillary tube, reducing the refrigerant mass into evaporator. Consequently, the refrigerant mass into
condenser increases, promoting the increase of the condensation temperature, which reduces compressor capacity and
increases capillary tube capacity due to condensation pressure elevation, so that mass flows of compressor and capillary
tube reduce until when they are equalized. In this way, a new equilibrium point is established at refrigeration system
through of a redistribution of mass and energy between heat exchangers.
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ev

Figure 7: Block diagram of temperature control

A variable speed refrigeration system operating at close loop is simulated to verify the model behavior from
variations caused by control actions. The close loop refrigeration system is shown in figure 7. At beginning, the water-
to-water heat pump is admitted operating with compressor rotation at 570 rpm in steady state, where water inputs
in evaporator and condenser at 22°C and 24°C, respectively. In this situation, the evaporation temperature is 9.74°C.
After 30 seconds, a PID controller, tuned according to Ziegler-Nichols method, sets compressor speed to regulate
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evaporation temperature at desired reference given by 14°C. The system behavior during evaporation temperature
adjustment are shown in Figures 8.a, 8.b, 8.c and 8.d.
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Figure 8: Results of a compressor speed variation

The controller reduces compressor rotation aiming to increase evaporation temperature at 9.74°C to 14°C. In this
way, the compressor mass flow is submitted to a drastic reduction. As acting response of capillary tube is slower than
compressor, there is an unbalance between compressor and capillary tube mass flows, increasing refrigerant mass in
evaporator. Consequently, an increase of heat exchange coefficient is observed, which causes reduction of temperature
difference between water and refrigerant in evaporator. In other viewpoint, the increase of refrigerant mass raises the
energy in evaporator, causing the increase of the evaporation temperature. This situation prevails until evaporation
temperature to reach desired reference value, when the controller begins to increase compressor speed, aiming a fast
re-establishment of equilibrium between compressor and capillary tube mass flows, assuring an accurate temperature
adjust. There is a thermal load reduction in evaporator due to temperature gradient reduction between refrigerant
fluid and circulating water.

4. Conclusions

This paper presents a spatially lumped dynamic model of a vapor compression refrigeration system to analyze
phenomena that involve small variations in refrigerant side, such as thermal load variations and control actions. Each
component of system is separately modeled and linked afterwards with others to constitute the complete model of
refrigeration system. Due to its fast dynamic responses, compressor and capillary tube are modeled as quasi-steady
process, while the heat exchangers, which determine refrigeration system dynamic due to its large time constants,
are modeled by differential equation system. Two situations are simulated to examine model performance in capture
of dynamic refrigeration system, and results show a good agreement with theoretical dynamic behavior of vapor
compression system. Thus, the proposed model can be used to study of small variations in refrigerant side and to
development of emergent control techniques for refrigeration system.
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Abstract, Thit work presemts o matbodobogy for the optimization of dhe abwarption refrigevation: cwcles” componeniy thrimh
EETEetic amalia, The composents anclyzed are the shsorbr, the colunta of aomionis vapor poncration, the rondesrer, the
evaporator, the heat uxchargers of high end low teaperature, the pump ond rectification symems. For tuch saofviis, o compuetntional
endr was deviiaped wsing soffeare Mothematica and Microsoff Evcal. The necessary thermodymamic propervies for the colculanion
of the exergetic officiency such as Gibhi free energy, Entropy, Entholpy and moiler volume fir the midure water - ammonio ang
e cvumperls G fenciion of the compaoston, iswiperahere oo presmere of e susbam, @ wbieinied by Siemwleior for Design and
Sizing of Ahaorption Refrigeration Cyeles SIMPRA, devaloped in the LTTC/PEMCOPPELER] (Moreion, © F. M aned Brum. N,
C. L, 200, The madels are implemented in SIMPRA. and the ohigined resulis shuw the influence of the differem variables and
devign paramsiens for the cycle in sty o the exergetic officlency of te egnipament ar irmue. The paramaters amd varfable were,
omoug uthers, the comporition of fuid work, the speration prevurer, and the temperarars dference in ihe squipment of thermal
vwiap, the temperoire of the fluid cooler and provess widhh, These reeults are wed for dosign oprimized of ahrarption refrigeradion
RSN, MR walar cmmon i of il wark.

Keywwrds: Refriperotion svstems; alworplion; thersochmamics; evergy, opiimtiEalion; amemomewaer mivmre

1. Totrodwetion

The use of heat 10 produce cold is executable from the poiat of view of the second principle of thermodynamics and
in practice it is atminable, for instance, through the employment of absorption cycles, using a mixture of two differem
substances {cooling and absorbent), Such technology ideslized and executed by the Franch scientist Ferdinamd Carrsé
wits brought sbout sround 1860,

The covling systems have various opplications, such &s the condittoning of ambiences and cooling chambers, for
home, commercial, or mdustrin] use. Though the absorpion cycle is less effective, in energetic terms, than the
mechanical compression cooling system MCCS (COP i, 1.2 and COPyers < 6), the availability of natural gas and
the halogen cooling employed in MCCS crisis, turn the absorption cycle, for large scale application, into an
economically interesting alternative nowadnys. The binary mixtures of greater opplicability in absorplion cyele ane the
agua- lithium bromide and agqua-ammonia, the |atter being considered technically ideal and, in recent vears, an interest
in the use of such mixture has been incremented due to the advantages of is thermodynzmic properies and to its
environmental compatibility (Edison end Sengers, 1999).

This sort of techoology las net been widely advertised yet. Firstly, becaue of the higher effectiveness and
functionality of conventional compression systems; and, secondly, because of the lack of smdies and resesrch as 1o
optimize and solve eventual problems with ahsorption systems. In the search for an incrense of effectivensss and of
gredunlly more trustworthy projects, the snolysis vis computational simulator is an slternative of low costs and
increasing confidence. In the present waork, the exergetiz amlysis methodology s employed in order %o optimize these
cycles with aqua-smmonia as working fluids, tool which was implemented in o SIMPRA simulstor for design and
sizing of shsorption refrigeration cycles (Morejon and Brum, 2000), whose results are discussed in the present work.
Thermedynamic properties were obmined through SIMPRA which employs the equations proposed by Ziegler and
Trepp (1984} symbolically solved through MATHEMATICA sofiware (Morejon, Mikhailov aad Bram, 2001 ) valid for
temperature intervals from 230 1o 300 K and pressure from 0.2 to 50 bar, what made possible the reproduction of
mixture properties with reasonable accuracy [Morejon and Bram, N0}
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1. Svetem deseription

The cooling systems employed through times, for various applicarions, were described by Woolrich (1965). The basic
**G‘JIF'I'}M cooling cycle is composed by four main components: vaperzer, absorber, generator (cooling vapor
peneration system) and condenser.

The vaporizer and the absorber are found on the low-pressure side of the cycle. The generstor and the condenser, on
the ather hand, are found on the high-pressure side of the system. Two are the main warking fhuids going around the
mnsude of the machine, substances called nbsorbent (less volstile Nuid) nnd cooling (mare volntile Auid). [n the sheorber
these substances are combined forming 2 solution, here called strong solution (for having preat amount of cooling). In
the generator, part of the cooling is subtmscted from the solution, which then is called wesk solusion,

The four basic equipments promote the exchange of heat between those substances and three sources of heat. The
generator receives heat from the hot source, which can be, for example, combustion gases, a heated fluid, or an electric
resistunce. The condenser and the absorber give heat away 0 the intermediary sources, which can be just, one, being
normally used ambience air or water. The vaporizer withdnews the heat from the cold source, which would be the place
o be cooled. As mxiliry components there is o pump, valves of expansion and, usually, two heat exchangers. The
pump 15 used to move the werking fluids arourd, the valves are used W expand and, consequently, reduce iemperature,
Thrl}:n exchangess, on the other band, are locazed between the absorber - generator (TC-13, for strong solution pre-
heating, and between the condenser - vaporizer (TC-2), which employs the cooling when exiting the vaporizer 1
promote the fluid under-cooling on leaving the condenser. The crit=ria for those exchangess smployment are defined
with _l":s!:lhﬂ of technical and cconomical aspects; however, in some cases, they are indispensable to allow the cyile
lunctioning. Theugh all squipments exchenge heat, in this work, the expression heat exchanger wili nlways be used
referming to those rao suxiliary heat exchange devices. Figure | shows a scheme of the sidied ovele

¢ SIMULATOR FOR DESIGN AND SIZING OF ABSORPTION REFRIGERATION CYCLES

T, sl & 7m0 Jer

Ty l:_rl VU R ind B M
Fagure 1. Spreadsheet of the SIMPRA Simulator for Design and Sizing of Absorption Refrigeration Cycles,

3 Exerpetical Analysis

. _'|TI the ahﬁ_eme of auclear, magnetic, electrical, wnd surface tension effects, the total exergy of 2 system can be
divided into four components Bejan et all {1948) physical exergy, kinetics exergy, potential exergy, and chemical
exergy. Ioas, the total exergy can be expressed on a molar uaity, or unit-of-mass basis given:

e=e™ +e™ s ™ Kk (1}
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When evaluated relative to the environment, the kinetic and potential energies of & systern are, in principle, fully
caonvertible to work as the system is brought 1o rest, and so, they comespond o the kinetlc and potential exergies,
respectively, accordingly,

I
e
3 (2

e =gz (3)

where ¥ and 7 denote velocity and elevation relative to the reference coordinates in the envirommert, respectively. We
muay then write Eg, | §)as:

fH

gme +%v’1~gz-:"‘ (4

Comsidering a system at rest relative lo the envitonment (e*" =0 and ¢*' =0, the physical exergy is the
maximum theoretical usefai work obtainable as te system passes from its initial state whese the temperature is T and
the pressure is p to the restricted dead state where the temperature is To and the pressure is po. The chemical exergy is
the maximum theoretical wseful work obtmnable as the system passes from the sestricted dead state to the dead state,
where it is in complets equilibrium with the environmenL In this particubar system, the kinetic, potential, tod chemical
exergy contribution are neglected.

3.1. Physical exergy
The physical exergy of & closed system at a specified state is given by the expression
e™ = (U - Ua)+ PolV = Vo) =TolS - So) (5)

where L, V, and 5 denota respectively, the internal energy, volume, and entropy of the system st the specified state, and
Uo, Vo, and So are the values of the same properties when the system is at the restricted dead stase,

The exergy balance can be expressed in varjous forms that may be more appropriate for perticubsr spplications. A
convement form of the exergy balance for closed system is the mte equation

dE _ ) Tl (. av o
ERUAR AR LR @

where dE/dR is the rate of exergy change equal & rates of exergy mansfer (four term right sxde), and rate of exergy
destruction, or in term: the exergy transfer al inlets and outlets. So, Eq. (6) can be expressed as

dE - . Z' T, |- : dV ] -
—— E — —_— - “f — e |
it |E ' ;E’r + - 1 T| I}Jr [ [ it E, (7

where the mstaniimecus temperature is Tj, and the sssociated exergy tunsfer is given by

N T .
Lm = [ - -[_nJQ: (8

1

The exergy sssociated with work provided or performed by the control volume :Wﬂ; 15 mfluenced by the
instantaneous variation of the control vohsne, and is given by

(e v
h.—[“"n Ih.—mﬂ] ()

where dV./dt is the time mte of change of volume of the control volume itself. Therefore the exergy balsnce in
tramsient state can be expressed by
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dE . " . : .
—aiL=ZEI—§E*-ZE‘_J-E,—ED (1o}

_!'-1':-::4: the engincering analyses considered in this work invalve control wolurmes at stewdy stnte, it is important to
identify the steady-stute form of the exergy rate balance. Az steady state, JE, /dr=0 and dV_/di=0, Eq. (19) is reduced
ey

TE-DE+TE W, -E, =0 (113

4. Implementation of the models

Applying the equations anzlyzed previously we can geacraie the cxpressions for the exergy caloulus Eg. (12) and
exergy efficiency Eqs. (13) - (200 in Tab. (1) for al! the equipment of the absomtion refrigeration system (pumps, heat
exchonger TC-1, generator system, sectification, condenser, hest exchanger TC-2, eveporator and absarber), all of them
in terms of the exergy in the entry paints and output of cach equipment, thus:

E =F [b, -b)-T(s -] (12)

Which had been implemented in the SIMPRA, Simulator for Dlesign and Sizing of Absorption Refrigeration
Cyeles,

In Figure {1} & spreadshest of the SIMPRA was presented. Here all the primary data of design must be typed with
valuss nside of the cperational limits Morejon and Brum (2000), hese data are: capavity of Cycle Q. wamer

refrigeration termperature Ty, temperature in point 10 Ty, temperature varation in condensst LY P R A
tempemiure vonetion in TC-2 AT, | =T, - T, , temperstere varistion in shsorber AT, =T -T, tempemtore

variation in TC-1 AT, , =T, - T, , feed composition xg, distilled composition xgp and width process Axg |, which are
peesented in Tab, (2).

Table |. Models for exergetic efficiency for the component of cycles.

Equipment Exergy Efficiency Equipment _ Exergy Efficiency
Pumps . — Condenser : ;
E:M ll_'-|_]. " _EI.'H._E'I:"H- l‘i'
Pot - _I-_——E." (17}
k]
Heat exchanger TC-1 . - E, -E, (04 Heat exchanger TC-2 . E,-E, (08
- ; . e H1 = h_.'| — h-d_-‘ E' - 1E"i
Distillation column . Bt Evaparator TE -E
£, BB CE (15} Ere-z =ﬁ'—m"- (19)
Rectificator 2 A bsorbe e - .
I Eor, _&J-_hﬂhh‘. [14) ' g, = E_'A-ur._- E.«-_u-. (20}
) EH-E: EI+EH_EI
S. Case study

For the analysis and discossion of modsts and resuls, the referential dete considered in this work are presented in
Tab. {2). what represents a case study, also considered by Kuehn, Ramsey, and Threlkeld {1598), which allows the
truitching of the results and posterior validation of the models considered, mainly the used equations of stare for the
caleulation of thermodynamic properties, what made possible the reproduction of these misture properties with
ressomeble accuracy | Morejon and Bram 20007,

Tuble 2. Referential values for the design of the absomption refrigeration cycles

O Tage=Ta &5 ATyaars | ATus | AT 4 Iy i &
b e ) ol
100 | 2% 20 10 0 ia 5 0098 0385 | 0ok
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After dnta entry it is possible to visualize the results of the caloubation m the form of spreadsheats, as that one shown
m the Tab. (3). With this simalator we can, for example, calou'ate the Gibbs free energy. enthalpy, entropy of the pure
components and (e mixiure aqua-ammonia for any values the T, P oand x making possible the thermodynamic
description of the cycle inside of the operationa] limits Morejon, Mikhailov and Brum, (2001) and monitoring of the
propermies in all the points of change of stmte. Thos, after the implermentition of the respective models, the simulstor can
also generate all the dats necessary for e exergeticnl pnalysis of the sysrent, and with tis, svaluate the influence of all
the variable and parameters on the efficiency of the components of the cycle,

Table 2, Results for exergetic analysis for case shudy,

: = mnl%n EXERGY
g 0T [THEd 28 |oC | xFB
_ [Fm 131 ]Bar_|[F__ 2,380 [RoiaD 0,264 |Kgin E_[2.110 JRgs and
L 1.7t |Bar _|xF | . x0 H ®A | 0,275 EXERGY EFFICIENCY
Tamao | 10 jor ™ (Mol 30 | ec | Taz | 10 ] oG
F Ri=n{P, T.a1]| shesiF, 1) Qi Exergy Eficiuncy
i) i KiffKg K Kw Exs
Pump ir;L siw 0,08 |WF 39 El EER) W;T!T{
P2 =p h2= 650 |s2= 0,38 EZ 7.605
BL 522 0.38  |QTci: 809,17 Ez 2,85
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g
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oL [GE= 3817 EID FI)
g 0men TR OJE 38,74 4,71
p 188238 E B Ewin B,08
jl; Eeout 24,88
[ 1]
A= 521,7 EiZ LT
PH ’ T EB 43,40 0.ga}
5 P E1 o3,
Eain o,
P 4";@ Estt B,
0P of abstaplion reMmgeraton cycls t.53
COPmaz Ideal pafformanca coeficient B 1,4E
Eficisncy of absorption refigerntion oycle 0.23




Proceedings of COBEM 2001, Refrigeration, Air conditioning, Heating.and Ventilation, Vol.5, 129

6.1 Influence af cooling capacity (Qg) on the exergetic effectiveness

The result of simulstion shaws that the exergeric effectiveness of all equipments i& not affected by the variation of
the system coeling capacity. Only they have different values, so that for any Oy value, s observed in Figure 2 the
exergetic effectivencss of the components in decressing order. [n the first place, the condenser with higher exergetic
effectiveness, followed by the heat exchanger TC-1, the pump, the vaporizer, the absorber, the column, the rectification
system, and finally, with lower exergetic effsctivencss, the heat exchanger TC-2,

0.8 - S—
0,7
0.6

Figure 2. Exergy efficiency of the equipment of the cvele

These results can be justified based on three sspects: equipment charscteristics, working fuid charagteristics, and
finally, operation mud'tﬁln:m:i.. = armae o

6.1 lafluence of conling Modd temperatore (T guy) on exergetic efectiveness

The tempersture of the flaid employed 1o col the working sohstion in its passage through the comdenser,
rectification system and absorber was also unalyzed. The simufation results sre summanzed in Fig (3), where it is
observed that the exergetic effectivensss of egudpment at stake is infiuenced, considerably in some cases, by the
vanation of such temperature; thus, for instance, the condenser exegetic effectivencss decreases drastically with & ruise
in this temperature on the same way, and in o lessened proportion it also decreases for the hent exchanger TC-1 and
rectification systemn. On the other hand, the exergetic effectiveness in study increases in the case of the absorber and the
vaporizer, and it keeps constant in the case of the pump, the column, and heat exchanger TC-2.

1“‘{: L] L] ] L] L) L T T T b 1 i o L]
i~ i
]
nﬂ.‘ . -
7= | .
T i ¥ { —8— Pump 1
E I:II.-E1 m - el e TC
E ﬂ-..'l-j ) | + Retificator |
FRLE | =*—Column .
E ﬂ.a?_ . (D T T — W - TC2 T
02 i [ Evaporaior |
R , i ..;I ¥ Ahenrher <
M 1 T T T T T ¥ T - . L} T T

% 18 0 2 M M M W T # B\
Temperature of fluid refrigeration T___, [C]

Figure 3. Exergy efficiency of the equipment of the cycle for different values of the temperature of the fluid of cooling
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The temperature of the ¢ooling fhuid mfluences the condenser, the viporizer and the absorber directly, and the hotter
it is, the less will be the work obtmined. So, the ¢oolmg fluid tempersmure is also limited by T8, that is, Ty <T4.

6.3 InMluence of the condenser temperature delta (AT uym) 00 exergetic effectiveness,

The tempersure differsnce corresponding to condenser (point 8 end point Crin) was also anabyred. In Fig (4) these
results are shown, 30 it is observed that the exergetic effectiveness remains almoss untouched in the casss of the hea
exchanger TC-1, vaporizer and rectification system. In the cases of the absorber, the pump, and the beat exchanger TC-
2, on the ather hand, ¢ slight merease of such effoctivensss is observed, and, fmally, in the case of the column, und
mininly in the case of the condenser, a considernble increse is observed. This whole analysis corresponds w the ATy
values varying within the opertional fimits from I to 15 *C.

|'_'|l'||' T T L] L T T L | " LR ¥

.:._5 ___:._“ ’ :-__'4; I- t — # i

0.5 —=— Pump g
iy ) —a— T |
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¥ 3 d o t
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Temperature variation between the points 8 and C-in, ['C)

Figure 4. Exergy efficiency of the equipment of the cycle for different values of AT,

First, this difference of temperature influences directly the condenser and indirectly the TC-2, colarmn and absorber.
A higher value of this parameter orginates im increment in the condenser effectiveness and a decrease in the
effectiveness of the exchanger through the decrease of avnilable work in TC-2, since this eguipment is employed o
supply condenser deficiencies.

6.4 lnfluence of the heat exchanger TC-2 temperature delta {ATys) on exergetic effectiveness,

Im the same way, the results in Fig_ (5) show the inflaence of temperature difference (ATgq) of points 8 and 9 on the
exerigetic effectiveness of cycle equipment. In this figure it con be observed that for & variation of this parameter
between 2 and 15 °C, a considernble decresse in exergetic effectivensss happens in the absarber, and in the cage of the
cabann end heat exchanger TC-2 they incrense, while they remain almost untouched in the rest of the equipment. such
as heat exchanger TC-1, pump, condenser, vaporizer and rectification system

6.5 InNluence of absarber temperature delta (AT, pyz0) on exergetic eMectiveness.

The simulation results shown in the graphic of Fig. (6) show the behavier of equipment exergetic effectivenss for
dilterent vahues of absorber AT e, The temperamre deltas varying berween 2 and 15 °C, it is observed that only the
absorber exergetic effectivencss is mfluenced in an nversely propomional manner 1o the ncrement AT ., the rest of
the eguipinent remaining with exergetic effectiveness unkuched,

66 lnfluence of heat exchanger TC-1 temperature delta (AT, ;) on exergetic effectivensas.

In Figure (7) the simulation results are presented o evaluete the mfluence of the temperamre difference ATo; on
exergetic effectivencss. In this figure it is observed that for values AT, between 2 and 15 °C (operational Lmit), enly
the absorber and the column exergetic effectiveness vary, as the rest of the equipment remsins untouched for this
parumeter of the projesct.
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6.7 Inflyence of the F current compositlon (x5) on exergetic effectiveness,

The influence of the ¥ current composition (xg) on exergetic effectiveness of the equipment was also analyred. The
results wers concentrated in Fig. (), where it is observed that x¢ does not influence the condenser, rectification systemn
mot the heat exchanger TC-2, what seems obvious ps these devices depend directly on ap concentration. In the case of
the pump, though, this composition influences positively, while in the coses of the heat exchanger TC-1 and the column,
it by an irregular influence, The xp values were varied within the operational limits (0.1 ro 0.44) (Morejon and Brum,
2000},
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Figure 8. Exergy efficiency of the equipment of the cycle for different values of xF.

6.8 lnfuence of process width (Axy5) on exerpetic effectiveness.

Finally, the influence of another project parmmeter was also stadied, that is, te process width {Axey), which
represenis the differences of the compositions of currents F and B, in the enmmance and exit of the column. Resulis which
are grouped in Fig. {9) where it is observed that: for a variaton of { Axpg) within the operational limims (0<Axpg=xg) the
exergetic effectivensss of the condenser, pump, vaporizer and rectificator remain umtouched, influencing only the
exergetic efféctiveness of the absorber, column and heat exchanger TC-1,

R e e e V—

) =Ly ]
E s X s v _1" .| e Pump
- S
. --III-=--—-—-—l_|_| TG
a2 a5 ¥ : «  Raetificator i
i ho ~w— Colurmn
5’ v o Condenser
L TC-2
b '1 — e g = e =" E
vaporator
L T N Y : L 9 Y 'l - m‘
ol gl " - S s
aa : : i
ag 2.1 o2 a3 04 05 i

width of process, ax

Figure 9. Exergy efficiency of the equipment of the cycle for different values of Axgy (width of process).

In this way, we could perform the analysis of several other profect variasbles and parumeters since the sinulator was
developed Wﬂ{c the most versatile Pﬂiﬂihlz. due to the siate equations of the project, which, onee symbolically solved
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Ltfmm:pm:mnmé:?”cit models for thermodynamic properties and fundamental equations for this kind of

1. Conclusions

In this paper sn ebsorption refrigeration system with & binery mizture aqua-ammonis wes unmlyzed. Mathemanice!
models have been developed to determing the exergetic efficiency of the components of the cvele, which were
implemented in simulator SIMPRA. Later, a perametric analysis was camied out m investigate the influsnce of the
parnmeters of design on the exergetical efficiency. On the basis of the resuliz previousty discussed, the following
conckusions are possible: In relation to the cycle in study an increasing interest of this type of systems was evidenced,
mamly when energy crisis consequence of the consumption rmising of conventional compression systems, in particular
in ropical countries. The models developed, us function forms for the enthalpy end eamopy has the implementation
I'u'ucllil.ud.vlanqL once SIMPRA mmkes it possible 10 culculates these thermodynamic propertics in function of the
compasibon, temperature and pressure. Finally, the graphical result previonsly presented show how the purameters and
varishles of the systemn influence on the exergetical efficiency of the compunents of the cyele.
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Resumo. Este trabalho tem como objetivo o projeto e a construgdo de uma bancada experimental diddtica para o estudo da
ebuli¢do em vaso aberto. O principal componente desta bancada é o calefator de cobre, responsavel pela transferéncia do calor
gerado por um par de resisténcias para o fluido de trabalho n-pentano. Com o proposito de se encontrar as dimensaes ideais para
esse calefator, foi desenvolvido um modelo em volumes finitos que determina o campo de temperaturas ao longo do mesmo. Com
as dimensaées do calefator definidas, construiu-se a bancada e testes experimentais foram realizados para que o modelo fosse
validado. Os resultados apresentados pelo modelo comparados aos dados obtidos experimentalmente mostraram que o mesmo é
uma boa ferramenta para a predicdo das condigées térmicas do calefator operando em regime permanente.

Palavras chave: ebulicdo, modelagem, transferéncia de calor, volumes finitos
1. Introducio

O objetivo deste trabalho € o de se projetar e construir uma bancada experimental didatica para o estudo da ebulig@o
em vaso aberto. Esta bancada repete o experimento de [Nukiyama, 1934] que primeiro identificou os diferentes regimes
de ebuli¢do em vaso aberto. Além de permitir a visualizagdo dos fendmenos relacionados a ebuligdo e a condensagdo, a
utilizagdo de termopares e de um captor de pressdo permitira a realiza¢do de balangos de energia nos componentes desta
bancada e sua conseqiiente utilizagdo em diversas disciplinas da area térmica.

Esta bancada ¢ constituida de duas partes: o evaporador, que consiste num recipiente de vidro onde o fluido de
trabalho estd confinado e num calefator de cobre isolado; e o condensador, que ¢ do tipo casco e tubo em vidro onde a
agua flui, contracorrente, através da tubulacdo interna e o n-pentano flui pela tubulacdo externa condensando nas
paredes da tubulagdo de agua.

O calefator de cobre ¢ o principal componente da bancada uma vez que ¢ o responsavel pela transferéncia do calor
gerado por um par de resisténcias para o fluido de trabalho n-pentano. Este calefator possui a geometria semelhante a de
uma lanterna, sendo composto por dois cilindros ligados entre si através de um tronco de cone. A sua forma, foi
escolhida segundo os principios da transferéncia de calor numa tentativa de se evitar efeitos de bordo e de garantir um
campo de temperaturas uniforme na superficie do calefator em contato com o fluido de trabalho, condi¢do necessaria
para a realizag@o do experimento.

Atualmente, os métodos numéricos de predicdo desempenham um importante papel na analise ¢ no projeto de
dispositivos praticos envolvendo transferéncia de calor e escoamento de fluidos. Esses métodos constituem uma
alternativa rapida e economica aos métodos experimentais, ¢, em situacdes onde algum teste experimental é desejavel, a
predicdo computacional pode ser usada para planejar e projetar os experimentos, para reduzir significativamente a
quantidade de experimentos e para acrescentar e enriquecer os resultados experimentais.

Dentro dessa filosofia, desenvolvemos um modelo bidimensional, em volumes finitos, para o calefator de cobre,
com o qual podemos determinar o campo de temperaturas ao longo do calefator, permitindo assim, uma escolha
apropriada das dimensdes do calefator para garantir um campo de temperaturas uniforme na superficie que estd em
contato com o fluido de trabalho.

2. Modelagem

Neste topico explicamos o funcionamento da bancada experimental, juntamente com os seus componentes para, em
seguida, explicarmos o0 modelamento numérico em volumes finitos do calefator de cobre.

2.1. A bancada experimental

A bancada para estudo da ebuli¢do nuclear em vaso aberto, que pode ser vista na Fig.1, visa repetir o experimento
de Nukiyama para a obtengdo da curva caracteristica de ebulicdo de um fluido qualquer (nesse trabalho,
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especificamente, o n-pentano). A principal modificacdo com relagdo ao experimento original ¢ a substitui¢do do fio de
niquel-cromo/platina por um calefator de cobre em forma de lanterna. A bancada ¢ composta de um par de resisténcias,
um calefator de cobre, o isolamento, duas placas de nylon e uma placa de teflon, um condensador de vidro, reservatério
de fluido em vidro, termopares, captor de pressao e tubulagdes de saida e retorno de vapor e condensado.

Figura 1. A bancada experimental.

O funcionamento da bancada pode ser resumido da seguinte maneira: o par de resisténcias inserido no calefator de
cobre ¢ ligado a um varivolt, e aplicando-se uma diferenga de potencial conhecida, calor ¢ dissipado por efeito Joule
pelas resisténcias e conduzido através do calefator de cobre até o fluido confinado no reservatorio de liquido. Neste
reservatdrio, que ¢ previamente evacuado, o fluido comeca a receber o calor gerado e quando atinge a temperatura de
saturagdo entra em ebuli¢do. O vapor do fluido sai pela tubulacao no topo da bancada, entra no condensador, que esta
recebendo um fluxo de dgua na direcdo contra-corrente, condensa-se e retorna ao reservatorio de liquido pela tubulacao
inferior. Seis termopares medem o campo de temperaturas no calefator, um termopar mede a temperatura do liquido
saturado e outro mede a temperatura do vapor saturado. O captor de pressdo fornece a pressdo de satura¢ao do fluido no
reservatorio.

O calefator de cobre ¢ a peca responsavel pela conducdo do calor dissipado pelas resisténcias até o fluido de
trabalho. O modelo numérico permitira a escolha de dimensdes adequadas para esta pega. O calefator pode ser visto na
Fig. 2. As resisténcias sdo colocadas em paralelo, cada uma com um didmetro de 10 milimetros e com uma resisténcia
de 80Q.

Superficie em contato

o ¢ 30
= com o n-pentano
L4
b T
o 4_> ermopares
4
L]

- Resisténcias

Figura 2. O calefator de cobre.
2.2. Determinagao do estado do n-pentano na saturacio
Uma das condigdes de contorno do problema exige a temperatura de saturagdo do n-pentano e o coeficiente

convectivo de troca térmica h na interface fluido-sélido. O procedimento tedrico para a obtengdo desses dados é um
procedimento iterativo baseado em balangos de energia, o qual descreveremos abaixo.



Proceedings of COBEM 2001, Microsystems Design, Vol. 19, 136

Como se trata de um sistema fechado, a primeira hipotese ¢ a de que todo o calor transferido para o n-pentano
através do calefator de cobre serd totalmente perdido para a 4gua durante o processo de condensac¢do no condensador.
Assim, conhecendo-se a temperatura de entrada da agua no condensador, Ti, a sua vazdo massica, m, e o seu calor
especifico a pressdo constante, cp, através da Eq. (1), chega-se a sua temperatura de saida T,

q=rc, (T, -T;) )

Com a temperatura de saida conhecida, calcula-se a temperatura média da dgua T, no condensador e utiliza-se essa
temperatura média para obter-se as propriedades termodindmicas da mesma. Verifica-se entdo o regime de escoamento
do fluido dentro do condensador através do pardmetro adimensional de Reynolds, Re. Como nesse trabalho lidamos
com o escoamento em regime laminar, o coeficiente de troca térmica convectivo interno ao condensador h;, pode ser
obtido através do pardmetro adimensional de Nusselt, Nu, que para esse caso € constante e igual a 3,66 [Incropera e de
Witt, 1992].

O proximo passo consiste em se fazer uma tentativa para a temperatura de saturagdo do n-pentano T, calculando-
se, em seguida, as propriedades termodindmicas para o fluido saturado a essa temperatura. Através da Eq. (2) obtém-se
uma relagdo para o coeficiente de troca térmica convectiva externo ao tubo do condensador em fung¢do da temperatura
da parede do condensador, T. Onde os indices 1 e v identificam, respectivamente, o liquido saturado e o vapor saturado,
D ¢ o didmetro do tubo do condensador em metros e h’fg ¢ o calor latente modificado proposto por ( Rohsenow,1952 ).

. ql/4
g P '(Pl _Pv)'kl3 ~hy,

Ly '(TSAT _Ts)'D

hp =0,729- 2

Um balango de energia em uma se¢do do tubo do condensador leva a equagdo (3), e substituindo-se a relagdo obtida
nessa equacdo, e utilizando-se um método de tentativas, é possivel determinar-se T, e, consequentemente, h,

he - (Tsar = Tg)=h; - (T _Tm)3/4 (3)

Com h, e h; conhecidos, pode-se calcular o coeficiente global de transferéncia de calor U dado pela equagéo (4) e,
finalmente, o calor trocado entre n-pentano e agua através da equagio (5).

-1

1 1
Us| —+—

h, b, (4)
q:U'A'ATml )

Onde AT, ¢ a diferenca de temperatura média logaritmica calculada entre as temperaturas de entrada e saida da
agua no condensador e a temperatura de satura¢do do n-pentano. Se os calores obtidos estiverem satisfazendo a precisao
requerida pelo problema, a temperatura de saturagdo do n-pentano é adotada como correta e, com isso, basta aplicar a
Eq. (6), que ¢ a correlagdo proposta por (Rohsenow, 1952), para se obter a diferenga de temperatura entre a superficie
do calefator e a temperatura de saturagdo do n-pentano, ¢ a Eq. (7) para se obter o coeficiente de troca térmica
convectiva entre o n-pentano ¢ o calefator. Uma observagdo que deve ser feita é que na utilizagdo da Eq. (6), o valor
escolhido para o termo C,r foi de 0,01, valor considerado intermedidrio entre a superficie polida e a superficie
esmerilhada do cobre e mais condizente com a superficie do calefator a ser utilizado na bancada experimental.

g-p-p.)]" | __Cpa-ATe
C 6

"n_ ‘he -
qS ul fg |: o of hfg PI‘ln

qs":h'(Ts—TSAT):h'ATe @)

Na Eq. (6) o ¢ a tensdo superficial em N/m, o coeficiente C, s e 0 expoente n dependem da combinagéo superficie-
liquido, Pr é o ntimero de Prandtl e a relagdo ¢, AT./hg, € 0 nimero de Jakob (Ja). Na Eq. (7) T, é a temperatura da
superficie em contato com o liquido e Tsat a temperatura de saturacdo do liquido correspondente a sua pressao.
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2.3. O modelo em volume finitos para o calefator de cobre

O modelo em volume finitos foi desenvolvido utilizando-se o software CONDUCT, e detalhes sobre a estrutura e
equacionamento do mesmo podem ser encontrados em (Patankar, 1991).

Tendo conhecimento da geometria e do material do calefator, da poténcia utilizada nas resisténcias e das condi¢des
de contorno, pudemos iniciar a construgdo do modelo em volumes finitos. A primeira hipotese ¢ a de que o problema
poderia ser tratado como um problema bidimensional devido a alta condutividade térmica do cobre. Em seguida,
assumimos que o par de resisténcias poderia ser substituido por uma unica resisténcia com resisténcia equivalente a do
par. Considerando o eixo central do solido como eixo de simetria, o0 modelamento ¢é feito para metade do calefator,
sendo que o modelamento deve ser feito com o calefator na posi¢do horizontal, como podemos ver na Fig. (3). Ao
girarmos essa “fatia” em torno do eixo de simetria, geramos o solido desejado, porém com a resisténcia no formato de
um anel na base do mesmo, motivo da substituicdo do par de resisténcias. Essa substituigdo ndo trara modificagdes
significativas ao modelo, uma vez que o maior interesse desse trabalho é a obtengdo do campo de temperaturas ao longo
do cilindro de menor didmetro ¢ do campo de temperaturas na superficie do mesmo em contato com o n-pentano.

A
r

O

Figura 3. Corte esquematico do calefator de cobre

Em torno do calefator de cobre havera um isolamento em poliestireno expandido que também sera levado em conta
no modelamento.

Observando a Fig. (4) podemos identificar as quatro condi¢des de contorno do problema. A condig¢do 1 corresponde
a condigdo de simetria. A condi¢do 2 corresponde a uma perda de calor para o ambiente através da conveccdo forcada
onde o coeficiente convectivo de troca térmica h € obtido através da literatura (Stoecker e Jones, 1985) e a temperatura
¢ igual a temperatura ambiente. A condic¢do 3 foi considerada uma condicdo de temperatura prescrita, cujo valor € o da
temperatura ambiente. E, finalmente, a condigdo 4 corresponde a perda de calor para o fluido de trabalho através da
convec¢ao onde o coeficiente h € obtido através da Eq. (7) e a temperatura do fluido € obtida através da Eq. (6).

/

Figura 4. Localizag¢do das condi¢des de contorno do problema
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O numero de malhas para a resolugdo de um problema numérico ¢ determinado através do conhecimento do
problema e do bom senso. Para este problema, utilizaremos um nimero maior de malhas no calefator, que é o objeto de
estudo e nas regides que exigem alguma adaptacdo como o tronco de cone e a resisténcia.

O teste de malhas foi realizado para trés diferentes malhas: 20 x 12, 38 x 21 ¢ 48 x 28. Em cada uma dessas
malhas, o ponto r = 0,025m foi escolhido e a partir dele, coletou-se as temperaturas ao longo da direcdo x, tragando-se
um grafico T x x para as trés malhas e comparando-as. O ponto em r foi escolhido por estar proximo ao centro do
calefator e seccionar a area de maior interesse do mesmo, que € o cilindro de diametro igual a 30mm.

Os resultados obtidos para cada uma das malhas foram plotados no mesmo grafico mostrado na Fig. (5), para que
pudéssemos comparar os valores obtidos com a utilizagdo de cada uma.

Teste de malhas para o dominio

90
80 - /
o 70 /.
£ 60 -
B 5 —— malha 38 x 21
[«}]
g. / malha 48 x 28
§ 40 / —— malha 20 x 12
30
20 T T T T T
0 0,02 0,04 0,06 0,08 0,1 0,12

diregao x (m)

Figura 6. Teste de malhas para o calefator de cobre

A primeira observacdo a ser feita é a de que os resultados apresentados pela malha 20 x 12 estdo abaixo dos
resultados apresentados pelas duas malhas maiores, fazendo com que a utilizagdo de uma malha mais refinada do que
esta fosse justificada. Podemos notar também que, a despeito de uma pequena discordancia na area de geragdo de
energia ocupada pelas resisténcias, as malhas 38 x 21 e 48 x 28 apresentam resultados similares para a area ocupada
pelo cilindro de menor didmetro, que ¢ a regido de maior interesse deste trabalho. A observagido que pode ser feita é que
um aumento na malha 38 x 21 para 48 x 21 ndo traria melhoras significativas para os resultados apresentados pelo
modelo computacional. Dessa forma, decidimos adotar a malha 38 x 21 para a resolug@o do problema.

Algumas partes do dominio em questdo apresentam um modelamento mais complexo. A técnica utilizada para a
construgdo dos volumes de controle na area do tronco de cone estd mostrada na Fig. (7). Supondo que a diagonal
funciona como interface entre regides com propriedades diferentes, a aproximagao ¢ feita fazendo com que os volumes
numerados de 1 a 10 sejam pertencentes a parte inferior do sélido em questdo, conservando as propriedades daquela
regido e os outros volumes pertencam a parte superior. Segundo (Patankar, 1991) esta técnica possui uma aparéncia pior
do que ela realmente ¢ em termos de precisdo de resultados. Naturalmente, quanto mais volumes de controle forem
utilizados nesta regido, mais proximos de uma solucdo exata estaremos.

213
4|56
7(8[9(10

Figura 7. Malha para a parte conica do solido.

A regido onde se encontra a resisténcia, por ser uma area circular, recebe um tratamento similar aquele dispensado
ao tronco de cone. A diferenga é que neste ponto os volumes considerados pertencentes ao circulo recebem um termo
adicional correspondente ao calor total dissipado pela resisténcia dividido pelo volume da regido ocupada pela mesma.
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O CONDUCT permite que o dominio seja dividido em diferentes zonas e, em cada uma dessas zonas, pode-se criar
uma malha com o niimero desejado de volumes de controle. Dessa forma, fazendo com que as fronteiras das diferentes
zonas coincidam com as interfaces cobre-isolante, o tratamento dessas areas ¢ simplificado, pois cada zona ficara
restrita a0 cobre ou ao isolante, bastando entdo, entrar com os dados correspondentes a zona a qual o volume de
controle estara localizado.

A fim de verificarmos o funcionamento correto do programa, ao final da ultima interagdo sera realizado um balango
de energia no dominio. Nesse balango, a soma dos fluxos de calor para o ambiente e para o fluido de trabalho devera ser
igual, em valor absoluto, ao calor dissipado pela resisténcia. Finalmente, como o problema proposto ¢ linear, ndo ha
problemas de convergéncia e definiu-se o total de trés iteragdes para a resolugdo do mesmo.

Trataremos agora dos dados de entrada para o modelo. Além dos dados geométricos, sdo dados de entrada para o
programa: a condutividade térmica do cobre, que serd considerada igual a 400 W/mK, valor tipico encontrado em
(Incropera e De Witt, 1992), a condutividade térmica do isolamento, igual 0,027 W/mK, idem, temperatura ambiente
igual a 25°C, valor tipico, coeficiente de troca térmica por convec¢do do ambiente, igual a 10 W/m’K, valor tipico
encontrado em (Stoecker e Jones, 1989).

O termo fonte é calculado dividindo-se a poténcia P dissipada pelo volume por onde essa resisténcia ¢ dissipada. A
poténcia € calculada pela Eq. (8) - onde a tensdo V aplicada ¢é igual a 60V (valor tipico aplicado em laboratoério) e a
resisténcia R ¢é igual a 40Q2 (resisténcia equivalente) - sendo igual a 90W.

V2
R

P ®)

A temperatura de saturagdo do n-pentano e o coeficiente convectivo de troca térmica sdo obtidos de duas maneiras:
a primeira € através do procedimento iterativo descrito acima e a segunda, ¢ usando dados obtidos experimentalmente
através dos oito termopares instalados na bancada experimental.

3. Simulacoes Teoricas

As simulagdes tedricas foram realizadas para diferentes dimensdes do calefator e os resultados aqui apresentados
sd0 aqueles obtidos através da utilizagdo das dimensdes que apresentaram os melhor comportamento térmico. Assim, o
calefator escolhido tem o didmetro da base igual 60 mm, com uma altura de 20 mm, o didmetro do topo igual a 30 mm,
com uma altura de 60 mm, e o tronco de cone com uma altura de 10 mm. Os outros dados de entrada foram obtidos
teoricamente e sdo o coeficiente de troca térmica convectivo entre o n-pentano e a superficie do calefator de cobre h; ¢ a
temperatura de saturacdo T, do n-pentano. Para isso considerou-se a bancada experimental completamente isolada e
com todos os seus componentes em funcionamento. Os dados utilizados no calculo desses dois valores estdo
apresentados na Tab. (1). Os resultados fornecidos pelo método iterativo através da utilizacdo dos dados da Tab. (1)
estdo apresentados na Tab. (2).

Tabela 1. Dados de entrada para o calculo do coeficiente h; e Tsyr do n-pentano.

Dado de entrada Valor
Calor dissipado (W) 90
Vazdo de agua no condensador (L/min) 0,40
Comprimento da tubulag@o de agua do condensador (m) 1,5
Temperatura de entrada da agua (°C) 20
Diametro da tubulagio de dgua do condensador (mm) 10

Tabela 2. Dados obtidos através do método iterativo.

Dado fornecido Valor

Temperatura de saturagdo do n-pentano T, (°C) 30,72

AT (°C) 26,24

Temperatura na superficie do calefator (°C) 56,96
Coeficiente de troca térmica convectiva h; (W/m’K) 4854,75

Dessa forma, ja temos todos os dados de entrada para o modelo computacional e podemos, finalmente, apresentar
os resultados obtidos pelo mesmo.

A malha utilizada pode ser vista na Fig. (8), que foi gerada através do programa MATLAB. Lembramos que o
dominio foi desenvolvido para o calefator na posi¢ao horizontal e é nesta posigdo que estamos apresentando a malha.
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Malha - Dominio Computacional
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Figura 8. Malha utilizada para a resolug@o do problema proposto.

A seguir, apresentamos os resultados obtidos para o campo de temperaturas ao longo do dominio.

Observando o campo de temperaturas apresentado na Fig.(9) podemos ver que o campo ao longo do cilindro de
menor didmetro torna-se uniforme um pouco antes da superficie em contato com o n-pentano, garantindo a condigio
exigida para a realizacdo do experimento. Além disso, podemos ver que o fluxo de calor nessa mesma regido €
unidimensional, uma vez que as temperaturas sdo uniformes, ndo havendo condu¢do de calor na diregdo transversal ao
cilindro. Com isso, podemos dizer que a geometria escolhida para o calefator ¢ adequada para garantir as condi¢des
exigidas para o experimento.

Podemos notar ainda que o valor da temperatura obtido para a superficie do calefator (igual a 57°C) estd muito
proximo do valor da temperatura obtido através da Eq. (6) apresentado na Tab. (2). Além disso, as temperaturas obtidas
proximo as extremidades do dominio estdo de acordo com as condi¢des de contorno do problema.

Campa de Temperaturas

30 40 50 50 70

Figura 9. Campo de temperaturas para o dominio para dados de entrada tedricos.
Finalmente, na Tab. (3), apresentamos o balango de energia realizado pelo CONDUCT.

Tabela 3. Resultado do balango de energia para dados de entrada tedricos

Calor gerado (W) | Fluxo lateral (W) | Fluxo fundo (W) | Fluxo n-pentano (W) | Calor total (W)
89,17196 -0,62785 -0,37554 -88,18320 -0,01463

Podemos notar que o balango de energia resultou num calor total proximo a zero, o que garante a sua coeréncia. A
diferenca entre o calor gerado calculado pelo CONDUCT e o calor gerado usado como dado de entrada e apresentado
na Tab. (2), advém do tratamento utilizado para a regido da resisténcia no modelo numérico. Um numero maior de
volumes de controle nesta regido apresentaria resultado ainda mais proximo do valor real. Finalmente, podemos ver que



Proceedings of COBEM 2001, Microsystems Design, Vol. 19, 141

o calor perdido pelas laterais e pelo fundo do isolamento representam apenas 1,13% do calor total, mostrando que o
isolamento escolhido é adequado para o experimento.

4. Resultados experimentais

Neste topico, apresentamos os resultados obtidos através do modelo bidimensional em volumes finitos para o
calefator de cobre com dados de entrada obtidos através de medi¢des experimentais.

A inteng@o ao se utilizar dados experimentais como dados de entrada do modelo ¢ a de se validar o modelo. Os
dados foram obtidos com a bancada (excetuando-se o calefator de cobre) sem isolamento. Uma vez que se considerou a
bancada funcionando em regime permanente, foram feitas as medi¢des, com seis termopares localizados ao longo do
calefator e dois termopares localizados no liquido e no vapor, respectivamente. Os dados obtidos, assim como a posi¢ao
dos termopares (a interface calefator-n-pentano foi considerada o nivel zero) estdo apresentados na Tab. (4).

Tabela 4. Resultados das medi¢des de temperatura na bancada experimental.

Posicdo do termopar (mm) Temperatura (°C)
6 61
25 62
40 64
57 66
66 66
83 68
Vapor saturado 42
Liquido saturado 42

Os dados de entrada para 0 CONDUCT foram obtidos através da extrapolagdo das quatro primeiras temperaturas da
Tab.(4) que correspondem aos termopares localizados no cilindro menor do calefator. Supondo uma condugdo
unidimensional nessa regido, obtivemos a temperatura na superficie do calefator e, uma vez que o calor dissipado
(tensdo e corrente medidos) e a temperatura de saturagao foram medidos, chegamos ao coeficiente de troca térmica por
convecgao entre a superficie do calefator e o n-pentano h;. Os dados de entrada estdo apresentados na Tab.(5).

Tabela 5.: Dados de entrada obtidos experimentalmente para o modelo numérico

Dado de entrada Valor
Tensao (V) 40,5
Corrente (A) 0,65
Calor dissipado (W) 26,33
Temperatura de saturagdo do n-pentano (°C) 42
Temperatura na superficie do calefator (°C) 60
Coeficiente de troca térmica convectiva h; (W/m’K) 2070,46

A malha utilizada ¢ a mesma vista na Fig.(8) e o campo de temperaturas para o dominio gerado em MATLAB pode
ser visto na Fig.(10), valendo os mesmos comentarios feitos para a Fig.(9).

Campo de Temperaturas

25 30 35 40 45 50 55 60 65

Figura 10. Campo de temperaturas para o dominio com dados de entrada experimentais.
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Podemos notar ainda que o valor da temperatura obtido para a superficie do calefator (igual a 59,4°C) estd proximo
do valor da temperatura obtido através da extrapolagao dos valores medidos com os termopares (60°C). Além disso, as
temperaturas obtidas proximo as extremidades do dominio estdo de acordo com as condi¢des de contorno do problema.

Uma analise comparativa entre os dados obtidos experimentalmente ¢ os dados obtidos através do modelo tedrico
pode ser feita através do grafico mostrado na Fig.(11). Este grafico foi construido plotando-se os valores de
temperaturas obtidos experimentalmente, ao longo do calefator, em funcdo de x, supondo que os termopares estavam
medindo a temperatura no centro do mesmo. A curva do modelo foi obtida plotando-se as temperaturas em fungdo de x
considerando o volume de controle mais proéximo do centro do calefator, que ndo possui nés por ser uma regido de
singularidade. O volume de controle escolhido esta numa posigdo r igual a 0,833mm da linha de simetria.

70
68 - .
66
64
62
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58
56 -
54 -
52
50

L 4

*
>

L 4

+ Experimental

—— Modelo

Temperatura (°C)

0 0,02 0,04 0,06 0,08 0,1 0,12

Diregédo x (m)

Figura 11. Grafico comparativo entre temperaturas experimentais e tedricas.

Analisando a Fig. (11), podemos ver que as maiores diferengas entre os valores experimentais e tedricos na regido
do menor cilindro, chegam a, aproximadamente, 2°C. A ndo garantia de que no maior cilindro o termopar estd
localizado no centro pode explicar a discrepancia entre o valor medido e o do modelo, além disso, devemos nos lembrar
de que nessa regido o par de resisténcias foi aproximado por uma resisténcia em forma de anel. Outra observagdo que
deve ser feita ¢ que o conversor utilizado para leitura das temperaturas medidas pelos termopares possuia uma precisao
de um grau, o que num experimento onde as variagdes de temperatura ndo chegaram na casa dos dez graus significa
muito.

Levando-se em conta todos os problemas enfrentados durante o experimento e analisando-se os resultados
apresentados, podemos dizer que o modelo apresentou um resultado satisfatorio para as condi¢des apresentadas.

Finalmente, apresentamos o balango de energia realizado pelo modelo na Tab. (6).

Tabela 6. Resultado do balango de energia para a entrada de dados experimental.

Calor gerado (W) | Fluxo lateral (W) | Fluxo fundo (W) | Fluxo n-pentano (W) | Calor total (W)
26,08775 -0,72367 -0,28536 -25,37490 -0,01081

Mais uma vez podemos ver que o balango de energia resultou num calor total proximo de zero, o que demonstra o
correto funcionamento do programa. A diferenga entre o calor gerado fornecido como dado de entrada e o calor gerado
obtido através do modelo ¢ devido, novamente, ao tratamento utilizado para a regido da resisténcia, sendo os
comentarios os mesmos que foram feitos anteriormente para os dados de entrada tedricos. As perdas laterais e pelo
fundo representaram cerca de 4% do calor total, provando ainda o bom funcionamento do isolamento.

5. Conclusoes

Com o intuito de se repetir o experimento de (Nukiyama, 1934) foi projetada e construida uma bancada
experimental didatica. A fim de se testar diferentes dimensdes para o calefator de cobre, componente principal desta
bancada, foi desenvolvido um modelo bidimensional em volumes finitos. Com as dimensdes do calefator definidas e
com a bancada construida, foram realizados testes experimentais a fim de se validar o modelo.
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Ap0s a utilizagdo deste modelo em volumes finitos para o calefator de cobre, com dados de entrada obtidos tedrica
e experimentalmente, chegou-se as seguintes conclusdes: primeiramente, a geometria escolhida para o calefator
mostrou-se adequada para os seus propositos, ou seja, garantiu que o campo de temperaturas fosse uniforme na
superficie do calefator em contato com o n-pentano, além disso, a espessura do isolamento mostrou-se adequada para a
faixa de operagdes testada para a bancada experimental, garantindo pequenas perdas de calor pelas laterais e pelo fundo
da mesma e, finalmente, que o modelo bidimensional em volumes finitos, apesar das aproximacdes feitas, mostrou-se,
quando comparado com os dados experimentais, uma boa ferramenta para a predigdo das condi¢des térmicas do
calefator de cobre operando em regime permanente.
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Abstract. The goal of this work is to design and construct a workbench for pool boiling research. The copper heater is the main
component and it is responsible for the heat transfer from a couple of resistances to the n-pentane, the working fluid. The temperature
field along the heater was determined through a volume finite model in order to find its best fit. Once the fit was done, the workbench
was constructed and the numerical model was validated through experimentals. The analysis of the results showed that the model
concepted is a good tool for prediction of steady conditions of heater operations.
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Resumo. O objetivo deste trabalho foi o estudo do mecanismo de transferéncia de calor por ebulicio em um evaporador tubo-
carcaca. Um evaporador a dgua e carregado com o fluido frigorifico R134a foi utilizado na analise. Foram realizados ensaios em
uma certa faixa de funcionamento que permitiram a determinagdo experimental do coeficiente de transferéncia de calor por
ebuli¢do. Os valores experimentais dos coeficientes de troca de calor por ebuligdo foram comparados com valores teoricos obtidos
por correlagoes retiradas da literatura. Entre as testadas, a correlagdo de Addoms apresentou a melhor concorddncia com os
valores experimentais. Um estudo do grau de incerteza deste método foi apresentado no trabalho.

Palavras chave: transferéncia de calor, ebuli¢do, evaporador, refrigeragdo
1. Introducao

Para analisar o comportamento de maquinas frigorificas, é necessario estudar os mecanismos de transferéncias de
calor, de massa e de quantidade de movimento que ocorrem nos seus componentes, em particular no evaporador € no
condensador. O conhecimento das leis que governam estas transferéncias ¢ uma etapa indispensavel no estabelecimento
de modelos matematicos de simulagdo do funcionamento da maquina. O objetivo deste trabalho foi a realizagao de um
estudo experimental sobre os mecanismos de transferéncia de calor em um evaporador de uma maquina frigorifica. Foi
utilizado neste trabalho, um evaporador a R134a-4agua do tipo tubular. O fluido frigorifico R134a circula em trés tubos
internos enrolados em hélice e a 4gua circula em contra corrente em um espago anular. Neste tipo de evaporador tubular,
pode-se distinguir duas regides: a regido de escoamento bifasico (onde ocorre a ebuli¢do do fluido frigorifico) e a regido
de escoamento monofasico (onde ocorre o superaquecimento do fluido frigorifico).

O estudo sobre o coeficiente de transferéncia de calor foi realizado através dos resultados de 6 pontos de
funcionamento do sistema, nos quais variaram-se a temperatura de ebuli¢do e a rotacdo do compressor. Sensores de
temperatura, de pressdo e de vazdo foram instalados nas entradas e saidas dos componentes de maneira a permitir a
realizagdo de balangos de energia e de massa sobre cada componente. A partir destas grandezas e utilizando um modelo
simples foi possivel determinar o coeficiente de transferéncia de calor por ebuli¢do no evaporador para os diferentes
pontos de funcionamento do equipamento.

O coeficiente de transferéncia de calor também foi calculado através das correlagdes tedricas mais utilizadas para o
calculo da transferéncia de calor nas regides de ebulicdo e de superaquecimento. Uma comparagdo entre os valores
experimentais do coeficiente de transferéncia de calor e os valores fornecidos pelas correlagdes tedricas foi realizado a
fim de se saber qual correlacdo ¢ a mais indicada para o evaporador em estudo. Foi feito também um estudo do grau de
incerteza deste método.

A caracterizag@o de um escoamento bifasico ¢ dificil devido as interacdes existentes entre as fases presentes e entre
cada uma delas com as paredes do conduto. Esta complexidade aumenta ainda mais quando o fendmeno da ebulig¢do e
da condensacao estdo presentes entre as fases, como ¢ o caso dos evaporadores e condensadores. Conseqiientemente, os
métodos para estimar as transferéncias de calor em escoamentos bifasicos sdo, em geral, semi-empiricos.

A troca de calor em um escoamento bifasico com ebuli¢do depende, entre outros fatores, do tipo de escoamento (a
bolhas, anular, etc.), da posicdo do tubo (vertical, horizontal ou inclinada), da temperatura de ebuli¢do, da vazio e da
evolugdo espacial do titulo em vapor dentro do tubo. Para um fluido em ebuli¢do no interior de um tubo horizontal, a
evolugdo do coeficiente de troca de calor e as configuragdes tipicas do escoamento bifasico foram representadas na Fig.
(1). Na entrada do tubo, onde o escoamento ¢ a bolhas e a bolsas, 0 mecanismo predominante de transferéncia de calor ¢
devido a ebuli¢do saturada nucleada. Como a quantidade de liquido diminui ao longo do tubo, a velocidade da fase
vapor torna-se elevada. Como conseqiiéncia, o escoamento passa a ser anular e a transferéncia de calor por convecao
comeg¢a a predominar e, para valores mais elevados do titulo, a ebuli¢do nucleada desaparece. Com a reducdo da
espessura do filme liquido, o coeficiente de troca de calor entre a parede e o fluido aumenta. Existe uma posi¢do no tubo
onde o filme liquido desaparece, caracterizando o inicio da regido deficiente de liquido. Na regido deficiente de liquido,
a troca de calor se faz entre a parede e o vapor, o que provoca uma drastica diminui¢ao do coeficiente de troca de calor.

Muitos pesquisadores estudaram a transferéncia de calor na regido de ebuli¢do de evaporadores tubulares. Eles
desenvolveram diferentes correlacdes validadas para escoamentos horizontais ou verticais. As correlagdes para
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escoamentos verticais podem ser utilizadas em escoamentos horizontais, desde que a vazdo do fluido seja
suficientemente grande para que o efeito da forca gravitacional possa ser desprezado.

As correlagdes utilizadas neste estudo para o céalculo do coeficiente de transferéncia de calor foram Addoms
(Turaga, 1985), Chen (Chen, 1964) e Shah (Shah, 1982). Os valores obtidos através das correlagdes teodricas foram
posteriormente comparados com o valor obtido experimentalmente.

zona deficiente
de liquido

predominancia |
ebulicao convectiva

AI

predominancia
ebulicdo nucleada

Comprimento de tubo —m=
titulo —

0 O ()

amento 08 ©060 00690 0 0o

liquido 'bolhas bolsas anular névoa|vapor

Figura 1. Coeficiente de troca de calor em um escoamento horizontal com ebuli¢do.

A medida que ocorre a ebuli¢do do fluido em um tubo, o filme de liquido sobre a parede diminui. O titulo
correspondente ao ponto onde ocorre o desaparecimento deste filme é chamado de titulo critico. Uma correlagdo para
estimar o titulo critico, desenvolvida por Sthapak (Sthapak, 1975) ¢ apresentada a seguir:

0,161
et = 7943 Re, (2.03.10¢ Re, 0% AT, 1)

1)
Um polindmio de terceira ordem em func¢éo do titulo do vapor foi utilizado para garantir a continuidade do
coeficiente de troca de calor entre a zona de plena ebuligdo, a zona deficiente em liquido e a zona de superaquecimento.

2 3
hey = ap + 21X + aXx” + a3x
2. Dispositivo experimental

O dispositivo experimental utilizado neste trabalho foi um banco de testes dgua-agua com poténcia frigorifica varidvel
(no méaximo 3000W), que foi utilizada na validagdo das correlagdes relativas a troca de calor. O dispositivo experimental era
comandado por diversos controladores que permitiam variar o seu ponto de operacdo em uma grande faixa de
funcionamento. O banco de testes foi instrumentado com medidores de temperatura, pressdo e vazao, permitindo a realizagao
de balancos de energia em todos os componentes do sistema.
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Figura 2. Esquema da instalacdo frigorifica.

Legenda:
1. Reservatorio de dgua 11. Tanque de 4gua quente (condensador)
2. Bomba de recirculagao 12. Bomba de recirculagao
3. Aquecedor elétrico 13. Tanque de agua fria (condensador)
4. Aquecedor elétrico 14. Entrada de 4gua da rede de abastecimento
5. Sub-resfriador V. Medidor de vazao méssica
6. Evaporador Pa,Pb. Medidor de pressao de condensagdo e de ebuli¢do
7 Reservatorio de dgua S1, S2. Medidores de temperatura (PT-100)
8. Condensador T1-T5. Medidores de temperatura do fluido frigorifico
9. Valvulas de expansdo (termostatica e manual) El, E2. Medidores de temperatura da 4gua na entrada
e saida do evaporador
10. Compressor alternativo e motor elétrico Cl1, C2. Medidores de temperatura da 4gua na entrada

e saida do condensador

O compressor da instalagdo frigorifica foi escolhido para promover a vazao do fluido frigorifico capaz de garantir a
poténcia frigorifica maxima de 3000 W. O evaporador foi construido de forma a atender a poténcia maxima de refrigeracao.
O evaporador ¢ do tipo tubo-carcaga, constituido por um tubo envelope e trés tubos internos. O fluido refrigerante R134a
escoa através dos trés tubos internos em contra corrente com a dgua, que escoa em circuito fechado através do espago anular
do evaporador. O condensador ¢ constituido por um cilindro e por um feixe de tubos horizontais aletados. A condensagao do
R134a ocorre na parte externa dos tubos e o aquecimento do fluido secundario (4gua) ocorre no interior dos tubos. O sub-
resfriador foi construido de forma a assegurar um sub-resfriamento do fluido frigorifico da ordem de 10°C. O sub-resfriador
¢ do tipo coaxial formado por um tubo envelope e por um tubo interno. O fluido R134a escoa através do tubo interno e a
dgua no espaco anular. A instalagdo frigorifica conta com duas valvulas de expansdao, montadas em paralelo. Uma delas ¢ do
tipo termostatica com equalizagdo externa de pressdo e a outra ¢ de regulagem manual.
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Figura 3. Configuragdo esquematica do evaporador e do circuito do fluido secundario

Legenda:

1. Reservatorio de agua
Bomba de recirculagdo
Aquecedor por resisténcia elétrica
Valvula de regulagem da vazao
Evaporador
Tubulagdo de entrada do fluido refrigerante no evaporador

7. Tubulagdo de saida do fluido refrigerante no evaporador

S1. Medidor de temperatura (PT-100)

T1, T2. Medidores de temperatura do fluido frigorifico na entrada e na saida do evaporador
El, E2. Medidores de temperatura da 4gua na entrada e saida do evaporador

AUl

2.1 Instrumentacio

A vazao maéssica do fluido frigorifico é medida através de um medidor de vazdo que pode medir vazdes entre 15 a
200 kg/h com precisdo de £0,20%. O banco de testes possui 11 termopares implantados no interior das canalizagdes dos
circuitos frigorifico e das fontes quente e fria. Eles sdo do tipo T, com didmetro de 1,5 mm. O tempo de resposta destes
medidores ¢ de 0,3 s no ar e suas precisdes sdo de +0,5°C. Um tacometro digital efetua a medicdo permanente da
rotagdo do motor elétrico. Sua faixa de medida ¢ de 0 a 5000 rpm, com uma precisdo de +1,0 %. Todos os sinais
enviados pelos sensores do banco de testes sdo recebidos e tratados por uma placa de aquisicdo de dados. Esta placa
possui diversos canais com uma velocidade de até 60 leituras por segundos.

Figura 4. Fotografia do conjunto maquina frigorifica, fontes de calor e sistema de aquisi¢ao de dados.
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3. Metodologia para o Calculo do Coeficiente de Troca de Calor

A poténcia frigorifica corresponde a poténcia térmica trocada entre os fluidos no evaporador, que é suposto
adiabatico em razdo de seu isolamento, foi calculada a partir de um balanco de energia sobre os fluidos frigorifico e
secundario:

Qf =my(hpy —hyy) )

Qa =th, cpy AT, 3)

onde iy e, sdo as vazdes massicas do fluido frigorifico e da dgua do evaporador, hf; e hf; sdo as entalpias do fluido

frigorifico na entrada e na saida do evaporador, AT, ¢ a diferenca entre as temperaturas de entrada e de saida da 4gua no
evaporador e ¢, € o calor especifico da dgua.

No evaporador o fluido passa pelo processo de ebulicdo e logo ap6s pelo pelo processo de superaquecimento, por
isso o evaporador assegura a ebulicdo e um certo grau de superaquecimento do fluido frigorifico. Assim, seu
comportamento ¢ idéntico ao de dois trocadores de calor em série, o primeiro provocando a ebuli¢do e o segundo o
superaquecimento do fluido frigorifico. Para determinar os coeficientes de troca térmica nas regides de ebulicdo e de
superaquecimento do evaporador, uma analise dos resultados experimentais deve ser feita primeiramente com o objetivo
de determinar a superficie da regido de superaquecimento. Nesta regido, desde que os fluidos frigorifico e secundario
apresentem escoamentos turbulentos serd possivel determinar com precisao razoavel o valor do coeficiente global de
troca de calor. A partir deste valor, o comprimento da regido de superaquecimento podera ser calculado por:

Sg=— 4)
UsATips

Nesta expressdo, AT|, ¢ ¢ a media logaritmica das diferengas de temperaturas na regido de superaquecimento e QS

¢ a poténcia trocada. Desprezando-se a resisténcia da parede do tubo, o coeficiente de troca de calor global Ug depende
do coeficiente de troca do lado da agua o, e do coeficiente de troca de calor do lado interno da regido de
superaquecimento Ol:

-1
1%:{1+1} (5)

Os Oy

Os coeficientes o ¢ 0, foram calculados pela correlagdo de Dittus-Boelter (Ozisik, 1985). Conhecendo as
superficies da regido de superaquecimento ¢ a superficie total do evaporador, pode-se calcular a superficie da regido de
ebuligdo. Com este valor e com o valor do coeficiente de troca térmica do lado da agua, foi possivel deduzir o
coeficiente global de troca térmica na regido de ebuligdo através da seguinte expressao:

Uy = g (hy —hey) (6)
Seb ATlneb

ATy, o, € média logaritmica das diferengas de temperaturas na regido de ebuli¢do. A partir do coeficiente global de troca

de calor e do coeficiente de troca de calor do lado da agua, pdde-se determinar o coeficiente de troca de calor do fluido
bifasico:

-1
gy =| ———— )
Ueb Ogy

Os modelos matematicos de evaporadores de maquinas frigorificas exigem a utilizagdo de uma correlagdo tedrica
para o calculo do coeficiente de troca térmica na regido de ebuligdo. Por este motivo, é importante escolher, entre as
correlagdes de troca de calor por ebuligdo utilizadas nesse estudo, citadas no item 1., aquela que melhor se adapta aos
valores experimentais apresentados na se¢do precedente. Para confrontar os valores destas correlagdes com os valores
experimentais, foi aplicada a seguinte expressdo para calcular o coeficiente médio de troca de calor por ebuligao:
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Lep

[oen @ o ) Ter ®)

Olgpy =—————
0 Leb ATeb
0

ATy € a diferenga de temperaturas entre a parede (valor médio) e o fluido frigorifico (temperatura de ebuli¢do), L, €0
comprimento da regido de ebuligdo e ., (z) € o valor local do coeficiente por ebuligdo fornecido por uma correlagdo

tedrica, Tp(z) € o valor local da temperatura da parede e T, € a temperatura de ebulicdo. A correlacdo tedrica foi
utilizada para calcular o coeficiente bifasico desde a entrada do evaporador até a entrada da zona deficiente de liquido.

4. Resultados com suas respectivas incertezas

No banco de ensaios, os testes foram realizados para as temperaturas de ebulicdo de -10°C a 10°C e para rotagdes
do compressor de 1000 e 1300 rpm. Para estes pontos de funcionamento do evaporador, a temperatura de condensagdo
foi fixada em torno de 50°C e o sub-resfriamento foi fixado em torno de 10°C. O superaquecimento do fluido frigorifico
foi mantido em 7°C e a vazdo de agua no evaporador foi fixada em 0,12 L /s.

4.1. Calculo das incertezas

Quando se relata o resultado de medigdo de uma grandeza fisica, é obrigatoério que seja dada alguma indicagdo
quantitativa da qualidade do resultado, de forma tal que a confiabilidade dos mesmos possa ser avaliada.

Para o calculo das incertezas dos resultados foi utilizado o método do calculo diferencial, avaliando a relacdo de
dependéncia ou independéncia estatistica entre as variaveis obtidas experimentalmente (Gongalves, 1999).

A equagdo na forma geral para o calculo da incerteza de uma fungdo G, de variaveis X, X3 ... X, € Y1, ¥2 - Yn»
levando em consideracdo os termos estatisticamente dependentes e independentes é:

2 2 2 2
) 9 ) ) ) )
uz(G)= —f~u(x1)+—f~u(x2)+...+—f~u(xn) + —f~u(y1) + —f~u(y2) +..+ —f~u(ym)
x| dxp Iy M 2 Wm
Dependentes Independentes )

No presente trabalho, as varidveis obtidas experimentalmente sdo as temperaturas de entrada e saida do fluido
frigorifico, R134a, e da 4dgua, com suas respectivas vazdes. A geometria do evaporador (comprimento da tubulacdo,
diametros dos tubos, etc) € fornecida pelo fabricante com as suas respectivas incertezas.

Durante o calculo das incertezas dos resultados, deve-se levar em consideracdo que as equagdes que nao possuem
variaveis obtidas experimentalmente sdo independentes umas das outras. No caso das equagdes possuirem as varidveis
obtidas experimentalmente deve-se fazer uma andlise entre as mesmas e constatar se elas sdo estatisticamente
dependentes ou independentes.

Dois calculos da incerteza foram realizados, o primeiro levando em consideragdo a relagdo de independéncia
estatistica entre todas as variaveis e o segundo considerando as temperaturas dependentes estatisticamente entre si e
independentes em relagdo as outras variaveis.

A Tabela (1) apresenta os resultados, com suas incertezas, de o, experimental e de o, calculado através das
correlagdes citadas anteriormente ¢ a comparagdo entre os valores obtidos com a Eq. (8) ¢ os valores obtidos
experimentalmente.
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Tabela 1-a. Valores tedricos e experimentais do coeficiente de troca de calor por ebuligdo.
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Coeficiente de transferéncia de calor Correlagdo de Addoms
Incerteza (Relagdo | Incerteza (Relagdo Incerteza (Relagdo | Incerteza (Relagdo
de independéncia de dependéncia de independéncia de dependéncia
entre temp.) entre temp.) entre temp.) entre temp.)

Teb Olepy AO(‘eb AOLeb Oleb-A % AOLeb-A AOLeb-A
(°C) (W/m*K) (Wm>K) (%) (Wm*K) (%) (W/m*K) ° (Wm*K) (%) (W/m*K) (%)
-7,20 311,5 42,4 (3,6) 68,1 (21,9) 319,7 2,6 26,5 (8,3) 26,0 (8,1)
-6,00 272,5 19,7 (7,2) 56,3 (20,7) 287.,5 5,5 9,8 (3.4) 10,0 (3,5)
-1,52 3373 26,1 (7,7) 51,0 (15,1) 417,8 23,9 18,0 (4,3) 18,1 (4,3)
0,00 307,9 19,3 (6,3) 48,0 (15,6) 376,0 22,1 11,5 (3,1 11,7 (3,1
3,04 374,17 28,8 (1,7) 54,1 (14,4) 461,6 23,2 20,7 (4,5) 20,8 (4,3)
10,30 409,5 34,2 (8,4 54,1 (13,2) 505,9 23,5 30,0 (5,9) 29,8 (5,9)

Tabela 1-b. Valores tedricos e experimentais do coeficiente de troca de calor por ebuligdo.

Correlagdo de Chen Correlagdo de Shah

Incerteza (Relagdo | Incerteza (Relagdo Incerteza (Relagdo | Incerteza (Relagdo

de independéncia de dependéncia de independéncia de dependéncia

entre temp.) entre temp.) entre temp.) entre temp.)

Teb Oleb-C % AOLeb-C AOLeb-C Oleb-s % AO(‘eb-S AO(‘eb-S
°C) | (Wm>K) ’ (W/m>K) (%) (Wm*K) (%) | (Wm*K)| ° (W/m>K) (%) (W/m>K) (%)
-7,20 807,1 159,1 77,4 (9,6) 75,2 (9,3) 316,1 1,5 27,6 (8,7) 26,8 (8,5)
-6,00 755,2 177,2 29,9 (4,0) 30,9 (4,1 2679 -1,7 11,6 (4,3) 12,3 (4,6)
-1,52 995,6 195,2 48,4 (4,9 49,0 (4,9 463,7 37,5 23,5 (5,1 24,1 (5,2)
0,00 937,2 204,4 32,5 (3,5) 33,4 (3,6) 392,9 27,6 15,5 (4,0) 16,5 (4,2)
3,04 1082,0 188,7 54,7 (5,1) 55,3 (5,1) 532,2 42,0 27,5 (5,2) 28,3 (5,3)
10,30 1200,2 193,1 80,2 (6,7) 79,6 (6,6) 608,7 48,6 38,9 (6,4 38,7 (6,4

A correlagdo de Addoms apresentou a melhor concorddncia com os valores experimentais. As outras correlagoes
apresentaram um erro elevado, sobretudo a correlacdo de Chen. A Fig. (5) mostra um comparativo entre os valores dos
coeficientes encontrados experimentalmente e através das correlagdes. E importante observar que as trés correlagdes
apresentaram a mesma tendéncia que os resultados experimentais. Observou-se que a diferenca entre os valores das duas
incertezas calculadas para cada correlacdo foi pequena, mostrando que a relagdo das temperaturas entre si influencia
pouco no célculo do erro para as correlagdes.

Coeficiente de troca de calo
W/m2 K

1400,00
1200,00 //A
1000,00 /‘\K
A
800,00 A
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10,00

—&— Coef. experim. —l— Addoms —&— Chen —®— Shah

Figura 5. Grafico comparativo entre os coeficientes de transferéncia de calor

5. Conclusoes

15,00

Foi apresentado um estudo experimental sobre os mecanismos de transferéncia de calor e de massa em
evaporadores coaxiais de maquinas frigorificas. Através de ensaios experimentais em regime permanente, foi possivel
determinar os coeficientes de troca de calor bifasico em um evaporador a agua. Os valores desses coeficientes foram
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comparados com os valores calculados a partir de correlagdes retiradas da literatura. A correlacdo de Addoms para a
troca de calor por ebulicdo foi a que apresentou as melhores precisoes.

Uma analise do grau de incerteza do método adotado foi apresentado. Na avaliagdo da relagdo de dependéncia ou
independéncia das temperaturas entre si, vé-se que existe uma forte influéncia dessa relagdo no valor da incerteza do
coeficiente de transferéncia de calor. Conclui-se, entdo que os valores maximos para as incertezas dos coeficientes
encontrados experimentalmente sdo aqueles apresentados na Tab. (1-a) utilizando a relacdo de dependéncia das
temperaturas entre si. Os valores para o erro de incerteza do coeficiente de troca de calor experimental revelam uma boa
precisdo dos resultados encontrados através do método em estudo.
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Abstract. This work deals with an experimental determine of the boiling heat transfer coefficient in tubular evaporator. A R134a-
water evaporator was used this analysis. Tests were performed to experimentally determine the boiling heat transfer coefficient.
Experimental values of the boiling heat transfer coefficient were compared with data available in the technical literature. Addoms
correlation presents a good compliance with experimental values for heat transfer coefficient. A study of degree incertain of this
method was show in this work.
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Resumo. O presente trabalho trata da perda de carga do refrigerante HFC-134a na ebuli¢io convectiva em tubos horizontais de
cobre, liso e microaletado. Um equipamento experimental foi construido com o intuito de investigar a mudanca de fase de
refrigerantes escoando em tubos de cobre de 9,52 mm de diametro interno e 1,5 m de comprimento, aquecido por intermédio de uma
resisténcia elétrica do tipo fita, aderida a superficie externa do tubo. O fluxo de calor imposto na se¢do de testes variou entre 5
KW/ e 10 kWin?, a velocidade méssica entre 100 e 500 kg/s.n? e o titulo médio na secéio entre 5 e 90%. Foram realizados, ainda,
ensaios sem troca de calor na secdo de testes. Os resultados experimentais mostraram que a perda de carga aumenta com o
incremento da vel ocidade massica. A perda de carga do tubo microaletado apresentou valores superiores aos do tubo liso e teve seu
valor incrementado com o titulo, como seria de esperar. Os resultados foram comparados com uma das principais correlagdes
disponiveis na literatura, apresentando boa concordancia.Finalmente, uma correlacio para a avaliacio da perda de carga para
tubos microaletados foi proposta, apresentando 4,4% de desvio médio em relagdo aos resultados experimentais.

Palavras Chave: Perda de Carga, Ebulicdo Convectiva, R-134a, Liso, Microal etado.
1. Introducéo

A perda de carga em escoamentos com mudanca de fase (Ebulicdo Convectiva) tende a ser elevada, raz&o pela qual
sua correta avaliagdo € importante no projeto de trocadores de calor, principalmente aqueles dedicados a indUstria
frigorifica. Nestes, especialmente nos evaporadores, a perda de carga pode afetar de forma significativa o desempenho
térmico do ciclo termodindmico. Tendo esse aspecto com parametro de orientacdo, o presente estudo abordou a
avaliagdo da perda de carga em tubos com superficie interna lisa e aqueles dotados de microaletas, recentemente
introduzidos na indistria frigorifica do pais, que tém sido objeto de estudos intensivos nos Ultimos 20 anos. As
superficies intensificadoras permitem a obtencdo de trocadores de calor mais compactos, envolvendo consideractes
econdmicas relacionadas ao custo inicia ou condi¢des que permitam uma reducdo do custo operacional. Infelizmente, a
obtencdo de atas taxas de transferéncia de calor est4 intimamente relacionada a uma elevacdo da perda de carga do
fluido do processo. Os tubos de cobre dotados de microaletas na superficie interior, conhecidos no meio industrial por
“tubos microal etados ou ranhurados’, comecaram a ser desenvolvidos no final da década de 70 pela Hitachi Cable Ltd.,
com o objetivo de melhorar as caracteristicas de transferéncia de calor em evaporadores e condensadores de circuitos
frigorificos. Um corte de um desses tubos € apresentado de forma ilustrativa na Fig. (1), que apresenta, ainda, uma
microfotografia mostrando os detalhes das microaletas, bem como de seus canais. Na atualidade, uma série
relativamente ampla de configuracfes alternativas vem sendo desenvolvida pelos fabricantes, tendo como objetivo
aplicagOes especificas. Gradualmente, os tubos microaletados estéo substituindo os tubos lisos nos trocadores de calor
na industria frigorifica. Segundo Muzzio et a (1998), estima-se que no mercado internacional os tubos microaletados
respondem por cerca de 30% de toda a producdo de trocadores. No Brasil, uma estimativa otimista da utilizagéo desses
tubos seria algo em torno de 10% de toda a producéo.

2.REVISAO BIBLIOGRAFICA

A ebulicdo convectiva estd associada a mudanca de fase liquido - vapor em um escoamento, podendo envolver a
ebulicdo nucleada, em que se verifica a formagdo de bolhas, ou a evaporacdo intensa em uma superficie sem o
aparecimento de bolhas no interior do liquido, caso que sera aqui designado por ebulicdo estritamente convectiva. A
ocorréncia simultanea da ebulicdo nucleada e da estritamente convectiva € possivel sob condigdes operacionais tipicas
das aplicacoes frigorificas, Saiz Jabardo & Bandarra Filho (2000).
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Figura 1. Corte e microfotografia de um tubo microal etado.

A perda de carga na ebulicdo convectiva de refrigerantes no interior de tubos tém sido tradicionalmente abordada
em termos do escoamento monofasico. Tal tradicdo remonta aos trabalhos pioneiros de Martinelli e colaboradores, no
caso, Martinelli & Nelson (1948) e Lockhart & Martinelli (1949), segundo os quais, a perda de carga hum escoamento
bifasico horizontal, sem mudanca de fase, é referida aguela do escoamento monofésico através do denominado
multiplicador bifasico, definido como:

_ (dpld2)
@ = (opida), e

onde, os gradientes de pressdo do numerador e do denominador correspondem, respectivamente, aqueles do escoamento
bifasico (indice B), sem evaporagdo, e do escoamento (monofésico) pelo mesmo tubo do liquido da mistura (indice L).
Os efeitos de inércia, associados a aceleragcdo da mistura pela mudanga de fase, e os de gravidade, que ocorreriam em
tubos ndo horizontais, foram eliminados, razéo pela qual, o multiplicador bifésico incorpora exclusivamente os efeitos
de atrito.

A presenca relativa das fases na mistura foi caracterizada por Martinelli pelo pardmetro X, batizado em sua
homenagem, e definido como:

2
. _ 97 _ (dpldz)
X"=02  (dplaa)y @

Quanto maior a propor¢do de vapor na mistura, menor X e maior ¢. E interessante notar que os gradientes de
pressdo correspondentes ao escoamento das fases liquido e vapor escoando isoladamente no tubo estdo associados aos
regimes de escoamento, laminar ou turbulento. Nesse sentido, Martinelli e colaboradores definiram quatro tipos de
parémetro X, associados as combinagBes possivels dos regimes de escoamento das fases liquido e vapor. Assim, por
exemplo, o parametro Xy, freqlientemente encontrado na literatura, corresponde aquele em que se verifica o regime
turbulento quando as fases liquido e vapor da mistura bifésica escoam isoladamente no tubo.

Um modelo unidimensional de escoamento bifasico horizontal, sem mudanca de fase, em que se admite desprezivel
a interacd@o entre as fases, permite estabelecer uma relacdo funcional ssimples entre ¢ e X. Tal relagéo foi verificada
empiricamente por Martinelli e colaboradores e, posteriormente, por outros pesquisadores. Deve-se destacar, entretanto,
gue alguns estudos prevéem que @_ hdo depende exclusivamente de X, devendo incorporar, adicionalmente, efeitos da
velocidade méssica do escoamento. Tais efeitos podem ser significativos quando G varia dentro de uma faixa ampla de
valores. Fisicamente dependéncia € razoavel, uma vez que, para velocidades massicas elevadas, 0 deslizamento
entre as fases é reduzido, o que implica num comportamento semelhante ao do modelo homogéneo, associado a valores
reduzidos de ¢ . Por outro lado, valores reduzidos da velocidade méssica tendem a acentuar o deslizamento entre as
fases, 0 que implicaem @_elevado e comportamento semelhante ao modelo de Martinelli e colaboradores (dependéncia
exclusiva de X).

Resultados experimentais obtidos com refrigerantes escoando em tubos de dimensBes e condigdes fisicas tipicas
das aplicagdes frigorificas tém revelado efeitos pouco significativos da velocidade massica sobre o multiplicador
bifésico @, Jung & Radermacher (1989). Deve se notar, entretanto, que as vel ocidades méassicas desses estudos variam
numa faixa relativamente estreita, de um modo geral, entre 200 e 600 kg/s.m?. Mais adiante, na andlise dos resultados
obtidos neste trabalho, verificar-se-4 que tanto para velocidades méssicas inferiores (da ordem de 100 kg/s.m?) como
para superiores (da ordem de 1100 kg/sm?), o valor do multiplicador bifasico, @, ndo é significativamente afetado,
concordando com os resultados de Jung & Radermacher (1989).
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3. EQUIPAMENTO EXPERIMENTAL

O equipamento experimental € composto por trés circuitos: o principal (de ensaios ou de refrigerante) e outros dois
circuitos de apoio (do resfriador “chiller” e o de solucdo anti-congelante, constituida de solucdo a 60% de etileno
glicol/agua). O circuito envolvendo o refrigerante sera a seguir apresentado em detalhe. Seu diagrama esquemético se
encontra na Fig. (2). A circulacdo do refrigerante é proporcionada por uma bomba de engrenagens de “Ryton”, o que
evita a contaminacdo do refrigerante pelo 6leo de lubrificagdo, que inevitavelmente acompanha o refrigerante em
compressores. A vazdo de refrigerante é controlada por intermédio de um variador de freqliéncia, que atua sobre a
rotagdo do motor de acionamento da bomba. O titulo do refrigerante na entrada da se¢do de testes é gjustado pela
poténcia elétrica dissipada no denominado pré-aquecedor. Este é constituido de uma serpentina de tubos de cobre com
resisténcias elétricas tipo fita enroladas na superficie exterior, perfazendo um total de 9 kW. A poténcia elétrica
dissipada é controlada por um variador de tensdo (VARIAC) de acionamento manual. O pré-aquecedor foi confinado
em um envoltdrio de isolante, 1a de vidro e espuma de borracha, para reduzir as perdas para o exterior. Precedendo o
pré-aquecedor encontra-se um subresfriador do refrigerante liquido proveniente da bomba. Este trocador de calor, do
tipo tubos concéntricos, foi instalado com o objetivo de prevenir qualquer possibilidade de formagdo de vapor na
entrada do pré-aquecedor em virtude do efeito de coluna, o que tornariaimpossivel conhecer o estado do refrigerante na
entrada do mesmo sem uma avaliacdo experimental do titulo, envolvendo um procedimento relativamente complexo. A
poténcia elétrica total dissipada no pré-aquecedor e na secdo de testes é removida pelo condensador. Este é do tipo
carcaga/tubos, sendo resfriado pela solucdo de etileno glicol/agua. Outros acessorios foram agregados ao circuito de
refrigerante, como o filtro secador e o visor de liquido, indicados na Fig. (2). O deposito de refrigerante merece certo
destaque, pois opera como acumulador, constituido de uma garrafa comercia de refrigerante. O referido depdsito esta
instalado acima da bancada, sendo (til pela forma simples com que permite a retirada ou adi¢do de refrigerante ao
circuito.

A secdo de testes, cujarepresentacdo esquematica se encontrana Fig. (3), € constituida de um tubo de cobre de 1,5
m de comprimento, 9,52 mm de didmetro externo. O tubo microaletado ensaiado apresenta as seguintes caracteristicas
geométricas. espessura da parede: 0,28 mm, atura da aleta 0,2 mm, angulo de hélice: 18° e numero de aetas: 82. O
tubo foi aquecido €letricamente por resisténcias de fita, confeccionadas em “Kapton”, e enroladas na superficie exterior,
proporcionando um fluxo de calor méximo de 25 kW/m?. A poténcia elétrica dissipada é controlada por um variador de
tensdo (VARIAC) de acionamento manual. Para reduzir ao maximo as perdas de calor para o exterior, o conjunto tubo e
resisténcias é recoberto sucessivamente por uma camada de 1a de vidro de 70mm de espessura e outra de espuma de
borracha de 25mm de espessura. Um Visor tubular de vidro “pirex”, de 100mm de comprimento, e de mesmo didmetro
interno do tubo ensaiado foi instalado na saida da se¢do de testes com o objetivo de permitir observagdes visuais dos
padrdes de escoamento.

Os locais de medida da temperatura e pressdo ao longo do circuito de refrigerante estéo indicados na Fig. (2). A
Figura (3) apresenta a localizaco dos termopares de medida da temperatura superficial ao longo do tubo. A temperatura
€ medida por intermédio de termopares do tipo T (cobre — constantan) de bitola AWG 30, apresentando precisdo de
0,2°C. Na medida da pressdo sdo utilizados transdutores de pressdo com escalas de pressao absoluta variando de 0 a 25
bar e 0 a 13 bar, respectivamente. Os de menor fundo de escala sdo utilizados na medida da variagdo da pressdo ao
longo da secdo de testes. Os transdutores proporcionam saida em corrente, 4-20 mA e apresentam, ainda, precisio de
0,3% do fundo de escala. Um transdutor diferencial de pressdo (AP) foi instalado na secéo de testes com o objetivo de
verificar a perda de carga do escoamento, apresentando precisdo de 0,25%. A vazao (massa) € medida por intermédio de
um medidor do tipo efeito Corialis, cujo sensor esta instalado no local indicado na Fig. (2), de forma a garantir a
passagem de liquido pelo local. O fundo de escala do aparelho é de 1000 kg/h, tendo o fabricante fornecido um
certificado de calibragdo segundo o qual a precisdo do aparelho € de 0,15% do fundo de escala para a faixa de vazdes de
interesse. A poténcia elétrica dissipada no pré-aguecedor e na se¢do de testes € lida por intermédio de transdutores de
poténcia com saida em corrente, 4-20 mA. A precisdo do aparelho foi determinada como sendo igual a 0,5% do fundo
de escala através de afericdo levada a efeito por intermédio de um multimetro de precisdo, com leitura de corrente e
tensdo. A afericdo foi efetuada com os transdutores conectados ao sistema de aquisicdo de dados.
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4. Resultados e Andlise

Os resultados experimentais apresentados neste trabalho foram obtidos em duas fases. A primeira delas envolve
ensaios de tubos liso e microaletado com temperatura de evaporacdo na entrada da secéo de testes de 5°C, fluxo de calor
na secdo de testes variando entre 5 e 10 kW/m?, para uma larga faixa de titulos (5 a 90%) e velocidade méssica variando
entre 100 e 500 kg/sm? A Figura (4) ilustra a perda de carga, AP/L (kPa/m), em funcdo do titulo para o tubo liso com
fluxo de calor da ordem de 5 kW/m?. E interessante destacar que a perda de carga aumenta consideravelmente com o
incremento da vazdo e do titulo. Para velocidades méssicas da ordem de 200 e 300 kg/s.m? a perda de carga apresenta
um crescimento até titulos da ordem de 80% permanecendo, praticamente, nos mesmos niveis para titulos superiores.
Vale destacar que, para tubos lisos, os padrdes de escoamento tipicos associados as velocidades massicas ensaiadas
podem ser assim resumidos:

G=100 kg/s.m? - padréo estratificado
G=200 e 300 kg/sm? - padr&o anular
G=500 kg/sm? — padrao anular paratitulos até 75% e acima disto verifica-se 0 padréo em névoa
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Figura 5. Comparacdo da perda de carga em fungao do titulo entre os tubos: liso e microaletado.

A Figura (5) apresenta uma comparacdo da perda de carga entre os tubos liso e microaletado para velocidades
méssicas variando entre 100 e 500 kg/s.n’, titulo entre 5 e 90% e fluxo de calor de 5 kW/m? Observa-se que o tubo
microaletado apresenta valores, para perda de carga, superiores aos do tubo liso, como seria de esperar. Este efeito é
tanto mais pronunciado quanto maior a velocidade massica e o titulo. Nota-se claramente que, para as velocidades
méssicas superiores, 300 e 500 kg/s.m?, as diferencas entre os gradientes de pressdo, Ap/L, para tubos lisos e ranhurados
tendem a se acentuar, especialmente, para titulos superiores a 50%. Essa tendéncia esta relacionada ao comportamento
peculiar do gradiente de pressdo em tubos internamente ranhurados. Para as condi¢es operacionais em questdo,
caracterizadas pela velocidade méssica e o titulo, o padréo estritamente anular se estabelece no escoamento. A medida
gue o titulo se eleva e a pelicula de liquido aderida a superficie do tubo se afina, o gradiente de pressdo tende ao valor
tipico do escoamento monofésico (vapor) no caso dos tubos lisos. Tal comportamento esta associado ao nivelamento
gue se observa nas curvas do gradiente para os titulos superiores. No caso dos tubos ranhurados, o mecanismo que
parece contribuir para a elevacao progressiva do gradiente de pressdo com o titulo esta relacionado ao confinamento da
pelicula de liquido a uma regido de espessura da ordem das microaletas (ranhuras). Nessas condigoes, as aletas operam
como rugosidades superficiais para 0 vapor. Este, a0 escoar rente as aletas, promove um efeito de remoc¢do do liquido
dos canais, dispersando-o pela regido central do tubo. Tal estado de coisas resulta em dois efeitos. incremento do
gradiente de pressdo e transi¢do para 0 escoamento em névoa, observado através da janela de visualizagdo na saida da
secdo de testes.
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Seria interessante avaliar a perda de carga através do multiplicador bifésico, ¢, em funcdo do Pardmetro de
Martinelli, Xy. Nesse sentido, a Fig. (6) ilustra a variagdo do multiplicador bifasico para diversas vel ocidades méssicas
para as condi¢cdes especificadas na legenda. O comportamento mencionado anteriormente, relativo ao efeito da
velocidade massica, fica explicito nos resultados da Fig. (6). Com efeito, o multiplicador bifasico mostra-se muito
pouco sensivel & velocidade méssica na faixa entre 100 e 500 kg/s.m? principalmente para valores do parametro de
Martinelli inferiores a 1. Para efeito de comparacéo com resultados da literatura, na Fig. (6), os resultados experimentais
sdo confrontados com a correlacéo proposta por Jung & Radermacher (1989), segundo a qual,

@ =358. X% paraXy<1 3
A concordancia entre os resultados experimentais do presente trabalho e os de Jung & Radermacher (1989) pode

ser considerada satisfatoria, especialmente para as vel ocidades méssicas da ordem entre 200 e 300 kg/s.m?, tipicas dos
ensaios que deram origem a Eq. (3).

WG=100 kg/fs.m?
4G=200 kg/s.m?
2
2

wG=300 kg/s.m
L @5=500 kg/s.m g
-Jung & Radermacher

1 L L L L L L

0,01 0,1 1 10
Xtt

Figura6. Multiplicador bifasico em funcdo do parémetro de Martinelli. Tubo liso, refrigerante R-134a, temperatura de
saturacdo: 5 C; fluxo de calor: 5 kW/m?.

Com o objetivo de eliminar os efeitos de aceleracdo na perda de carga total, uma segunda bateria de ensaios foi
realizada sem troca de calor na sec8o de testes, variando a velocidade méssica entre 100 e 1100 kg/s.m? e o titulo entre
10 e 95%. A Figura (7) apresenta os resultados obtidos para escoamento adiabatico para umalargafaixade valoresde G
(entre 100 e 1100 kg/s.m?). E possivel verificar que o multiplicador bifasico ndo é afetado de forma significativa pela
velocidade méssica, como descrito anteriormente. Vale destacar, ainda, que a correlacdo de Jung & Radermacher
(1989), Eq. (3), correlaciona de forma satisfatéria os resultados experimentais.

As Figuras (8a) e (8b) ilustram comparagdes do multiplicador bifasico em funcdo do Parémetro de Martinelli para
escoamento com fluxo de calor aplicado na segéo de testes (troca de calor) e escoamento adiabético, para uma dada
velocidade massica. Como pode ser observado, os resultados experimentais indicam que tais efeitos ndo afetam de
forma significativa a perda de carga total, onde os efeitos do atrito respondem pela quase totalidade da perda de carga.
Foi realizada, ainda, uma estimativa dos efeitos de aceleracdo. Constatou-se, assim, que a parcela relativa a esses efeitos
assumia valores entre 1 e 10%, para fluxos de calor da ordem de 5 kW/m? da variacdo total de pressdo ao longo da
secdo de testes para 0 tubo liso e entre 1 e 5% para o tubo microaletado. E interessante destacar que a maior
contribuicdo dos efeitos de aceleracdo ocorre no caso dos escoamentos com vazdes reduzidas, mormente para valores de
G=100 kg/s.m? pois para 0 mesmo fluxo de calor, quanto menor a vaz&o, maior seré a variagdo do titulo, aumentando,
desta forma, os efeitos de aceleracdo. Apesar de reduzidos, tais efeitos foram eliminados, de forma a correlacionar
somente os efeitos devidos ao atrito sobre a variagdo da pressdo no caso dos ensaios com troca de calor.
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Figura8. Comparagdo do multiplicador bifasico em fungéo do parémetro de Martinelli para escoamento com troca de
calor e adiabético. (a) G=100 kg/s.m? e (b) G=500 kg/s.n?.

Em relagdo ao tubo microaletado, € interessante observar que o multiplicador bifasico apresenta a mesma tendéncia
gue aquela encontrada para o tubo liso, porém verifica-se um incremento em seu valor, conforme ilustrado pelas Figs.
(9a) e (9b), como seria de esperar. As Figuras (9a) e (9b) apresentam a comparacdo entre os tubos liso e microa etado
para vel ocidades méssicas de 200 e 300 kg/s.m?, respectivamente, e fluxo de calor especifico de 5 kW/m?. A correlacdo
de Jung & Radermacher (1989) foi superposta aos resultados experimentais nessas figuras para efeito de ilustracdo do
comportamento relativo dos resultados experimentais.
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Como ndo foi encontrada na literatura aberta uma correlagdo para a avaliag8o do multiplicador bifésico para tubos
microaletados, buscou-se, objetivamente, correlacionar todos os resultados experimentais disponiveis, incluindo os
dados para fluxos de calor de 5 e 10 kW/m?. Na Figura (10) estéo apresentados os resultados experimentais para o tubo
microaletado e condic¢Bes operacionais anteriormente referidas. Correlacionando esses resultados em termos de uma
equacado do tipo da Eq. (3), resultou a seguinte correlagdo, valida para tubos microal etados, apresentando um coeficiente
de correlacdo de 99,1%:

@ =4,13 . X7

paraXy<1

100

(4)

° 7(&:4,13 . Xtt -0,735

Desvio Médio = 4,4%/

0,1

Xtt

Figura1l0. Correlacéo dos resultados experimentais para tubos microal etados.

5. Conclusdes

As principais conclusfes relativas ao presente trabalho sdo apresentadas a seguir:

= A perda de carga aumenta consideravelmente com o incremento da vaz&o, apresentando, ainda, um crescimento
com o aumento do titulo.
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= O tubo microaletado apresentou valores superiores da perda de carga em relacdo ao tubo liso. Destaca-se, ainda, o
excessivo aumento de AP para velocidades méssicas elevadas (G=300 e 500 kg/s.m?) e titulos superiores a 50%,
geramente, associado ao padrao de escoamento em névoa.

= O multiplicador bifésico é adequadamente correlacionado em termos do parametro de Martinelli para uma ampla
faixa de velocidades méssicas.

= Verificou-se que os efeitos de aceleracdo contribuiram com indices inferiores a 10% da perda de carga total nos
ensaios com tubos lisos e 5% no caso dos microaletados. Os indices mais elevados se deram em condi¢des de
vel ocidades méssicas reduzidas (G=100 kg/s.n?).

= A correlagdo proposta (Eq.4) correlacionou de forma satisfatéria os resultados experimentais para tubo
microal etado, apresentando um desvio médio de 4,4%.
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EXPERIMENTAL EVALUATION OF PRESSURE DROP IN CONVECTIVE BOILING OF REFRIGERANT
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Abstract. Present study deals with the pressure drop of refrigerant R-134a under convective boiling conditionsin horizontal smooth
and microfin copper tubes. Experiments have been carried out in an experimental set up developed for change of phase studies with
a test section made out of a 9.52 mm diameter, 1.5 m length copper tube, electrically heated by a tape resistance wrapped on the
external surface. Heat flux varied in the range between 5 KW/m? and 10 KW/, wher eas the mass velocity and the quality assumed
values in the following ranges: 100 kg/s.m? to 500 kg/s.n? and 5% to 90%, respectively. Adiabatic tests have also been performed to
circumvent acceleration effects. As expected, experimental results indicate a significant increment of the pressure drop with both the
mass velocity and the quality, and also with the finishing of the internal surface (microfins). The correlation by Jung and
Radermacher (1989) for the liquid two-phase flow multiplier fits with good approximation the results obtained in present study. A
correlation for the liquid two-phase flow multiplier developed by curve fitting experimental results for microfin tubes presented an
average deviation of 4.4% for the complete range of data.

Keywords. Pressure Drop, Convective Boiling, R-134a, Smooth, Microfin.
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Resumo. Este trabalho descreve um sistema integrado com software e hardware para avaliagdo de desempenho termodindmico de
sistemas térmicos em ambiente controlado. O elemento principal deste sistema consiste em uma cdmara climatizada, a qual envia dados
para um programa computacional para Windows (SIAS), baseado em plataforma VXlbus - destinado a aquisicdo de até oitenta sinais de
temperatura e diversos sinais de outras grandezas (fluxo de calor, pressdo, umidade, fluxo de massa), e também grandezas relacionadas
ao consumo de energia elétrica. O principal beneficio com esse sistema integrado é a redugdo do custo com mdo-de-obra para realizar
ensaios, além de aumentar a preciséo e a velocidade com que as informagdes sdo processadas e armazenadas.

Palavras-chave: Sistemas térmicos, Camara climatizada, Instrumentagdo virtual, software de aquisi¢éo de dados.
1. Introducio

Os ambientes de desenvolvimento de produtos estdo sujeitos ao ritmo imposto pelas exigéncias crescentes do mercado
consumidor ¢ da concorréncia. Desta forma, percebe-se cada vez mais a necessidade de agilizar o ciclo de projetos, o que
requer o emprego de ferramentas avangadas para ensaios de protdtipos. Os produtos situados na vasta categoria de sistemas
térmicos, em particular, apresentam a preocupagdo com a eficiéncia, a qual vem sendo amplificada nos ultimos tempos
pelos temores bem fundamentados quanto a crescente demanda de energia elétrica associada ao baixo crescimento de sua
oferta.

Dentro deste contexto, foi construido, no Laboratério de Sistemas Térmicos (LST) da PUCPR, um sistema integrado
para ensaios de avaliacdo de desempenho de sistemas térmicos. A parte principal desse sistema integrado é uma camara
climatizada de testes, capaz de simular ambientes diversos em seu interior, com temperatura e umidade relativa controlada.
Consiste num compartimento de 2,5m x 3,5m x 3,0m, cujo fornecimento de ar nas condi¢des desejadas ¢ conseguido por
meio de um sistema de ar condicionado composto de duas unidades condensadoras externas a Camara, com capacidade total
de 29800 BTU/h, que opera na faixa de —10°C a 60°C. O ar é conduzido por meio de dutos aos dampers, que possuem
regulagem de inclinagdo de acordo com o fluxo necessario ¢ que sdo controlados por CLP. Estes insuflam o ar pelo teto,
sendo o retorno desse ar pelo piso. Como ultimo estagio, existem duas resisténcias, que aquecem o ar de insuflamento se
necessario.

Para avaliagdo dos sinais captados pela aparato instrumental da cdmara, construiu-se um sistema baseado em plataforma
VXIbus, com uma estrutura modular, de forma que eventuais alteragdes no hardware de aquisi¢@o (instrumentos VXIbus)
ndo afetem o programa principal. Os sinais s3o mostrados de forma grafica em tempo de execucdo e armazenados em um
banco de dados para posterior andlise.

O proposito deste trabalho pode ser divido em trés partes. A primeira, destaca-se pela descricdo do sistema e do
software de aquisi¢do. A segunda, trata-se de uma andlise do sistema de medi¢do e calibragdo dos componentes. Descreve-
se, por ultimo, a determinacao da distribuigdo de temperatura no interior da Camara Climatizada, atividade necessaria para a
execugdo de ensaios em sistemas de refrigeragdo de acordo com a norma ISO 8561 (1998).

2. Descriciio da Cimara Climatizada e do Sistema de Aquisicio

A fungdo basica da Camara Climatizada (doravante designada como CC) é a avaliacdo do comportamento de sistemas,
sejam mecanicos ou elétricos, quando submetidos as condi¢des determinadas do ambiente interno da cAmara. Essa avaliagdo
¢ feita, basicamente, através do monitoramento das temperaturas do sistema ou ao redor dele. O melhor exemplo que
descreve esta fungdo € o teste de sistemas de refrigeracdo. No produto, sdo monitoradas as temperaturas do sistema onde
circula o gas refrigerante (evaporador, condensador, dispositivo de expansdo e compressor), assim como as pressdes do
sistema e as temperaturas do ambiente refrigerado. O sistema de aquisi¢do de dados realiza medi¢des de 80 pontos de
temperatura, 20 de pressdo, fluxo de massa e calor e transdutores destinados a grandezas elétricas, como tensdo, corrente,
poténcia e fator de poténcia, consumo, instalados nos produtos a serem testados.
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Internamente a CC existe um quadro de conectores para facilitar o manuseio dos diversos sensores. Do quadro de
conectores externo, sai a cablagem que conduzem os sinais até um bastidor intermediario, que por fim ¢ interligado ao
sistema VXI (VMEbus Extensions for Instrumentation). Esse sistema combina a versatilidade dos protocolos de
comunica¢do GPIB (General Purpose Interface Bus) ¢ VISA (Virtual Instrument Software Architecture) com uma nova
arquitetura de equipamentos de instrumentacéo, o padrdo VME (Versa Module Eurocard) que criou um sistema de modulos
de instrumentag@o em placas, que sdo utilizadas num bastidor ou chassi para a aquisigdo e tratamento do sinal. Este chassi
possui um barramento traseiro de conectores que sdo especialmente projetados para conferir alta performance aos
instrumentos, com o minimo de perdas e ruido e maxima sincronizagéo.

O sistema de aquisicdo de sinais ¢ composto basicamente por uma placa multiplexadora Tektronix VX4330, um
multimetro de 6.5 digitos Tektronix VX4237, um outro multimetro de 4.5 digitos Tektronix VX4234 e um conversor D/A
Tektronix VX4730. A placa Tektronix VX4330 realiza a multiplexacdo dos sinais, podendo ser configurada via software
para chavear, sinais a um, dois ou quatro fios. E composta de 120 canais (configuragdo com um pélo positivo e outro
negativo) organizados em seis se¢des de dois blocos cada, totalizando 12 blocos de 10 canais adquirindo sinais a dois fios
(exemplo: sinais de termopares), ¢ pode ser configurado para disposi¢des diferenciadas, como por exemplo a unido de
secdes em série para aumentar o numero de canais medindo a dois fios, por exemplo, ou constituir uma tnica se¢do de 240
pontos de leitura. Possui conectores de 160 pinos padrdo DIN, com cabo especial dotado de blindagem contra interferéncias
eletromagnéticas. O sistema ainda possui 2 transdutores de grandezas elétricas Yokogawa 2480 D (tensdo, corrente,
poténcia, frequéncia e 4 grandezas de consumo: Wh+, Wh-, varh+, varh-).

Tendo sido devidamente recebidos e organizados (queued), os sinais sdo encaminhados ao multimetro Tektronix
VX4237. Esta unidade pode ter o comando de trigger programavel, realizar até 1000 leituras por segundo, efetuar
calibracdo automatica programavel, e auto-diagndstico. A resolugdo ¢ selecionavel para 6.5 digitos (seis-e-meio digitos —
resolugdo = 0,1 KV), 5.5 ou 4.5 digitos, além de permitir a selecdo de medigdo entre tensdo, corrente e resisténcia a dois ou
quatro fios.

O sistema ¢ conectado ao PC por meio de uma placa VXI-MXI-2 (National Instruments), onde ¢ controlado por um
programa (SIAS) especialmente desenvolvido que permite o acompanhamento e manipulagdo dos dados assim como sua
visualizagdo, o qual ¢ descrito em detalhes na se¢do 3.

O software, na sua configuragdo atual, permite a utilizagdo dos seguintes sensores (além dos dois transdutores de
grandezas elétricas):

* 80 termopares tipo T, ocupando 4 sessdes a dois fios do multiplexador.

e 20 sensores quaisquer a dois fios, ocupando a outra sessdo a dois fios do multiplexador. Nestes canais serdo ligados os
sensores de fluxo de calor, o sensor de umidade relativa, os sensores de pressdo manométrica e os sensores de fluxo de
massa.

e 10 sensores com ligacdo a quatro fios, ocupando a sessdo a quatro fios do multiplexador. Nestes canais serdo ligados os
termorresistores PT100.

Quaisquer sensores a dois ou quatro fios podem ser ligados tanto no multimetro de 6.5 como no de 4.5 digitos. A
presenca de dois multimetros no sistema, no entanto, faz com que diminua a quantidade de mudangas de modo de leitura
(tensdo/resisténcia), ou seja: um multimetro (6.5 digitos) 1€ apenas tensdo enquanto o outro (4.5 digitos) fica reservado para
as leituras de resisténcia a quatro fios. Além disso, o software permite regular dez tensdes independentes para alimentacdo
de sensores que apresentem tal exigéncia.

A Fig. 1 mostra uma viso geral do sistema de aquisicdo. As dimensdes da cAmara térmica, bem como a sua capacidade
térmica, permitem os ensaios simultdneos de até quatro protdtipos de sistemas térmicos, embora a sua configuragéo atual é
definida somente para medi¢do conjunta de dois deles. Estas grandezas elétricas sdo obtidas por intermédio dos dois
transdutores, que respondendo a comandos do PC, convertem os sinais em dados no formato digital, que sdo enviados ao PC
pela interface serial padrdo RS232. Os sinais dos demais sensores sdo adquiridos pelos instrumentos VXIbus. As linhas que
na Fig. 1 ligam o equipamento VX/bus aos prototipos, representam os diversos cabos dos sensores. Cada um destes cabos
esta conectado ao multiplexador VXIbus, que por sua vez direciona os sinais apropriadamente ao multimetro de 4.5 digitos
(sinais dos termorresistores, tipo PT100) ou ao multimetro de 6.5 digitos (demais sinais). Os canais da placa D/A sdo usados
para alimentar os sensores de pressdo (e eventualmente outros sensores que necessitem de alimentacdo) com uma tensio
constante adequada ao seu funcionamento.
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Figura 1. Visdo geral do sistema de aquisigao.
3. Estrutura do Software de aquisi¢io SIAS

A primeira versdo especifica do SIAS foi desenvolvida para plataforma VXIbus, em VisualC++, recebendo o nome de
PAS - Programa de Aquisi¢do de Sinais, conforme descrito por Mendes et alli (2000). Entretanto, este software apresentava
um inconveniente, uma vez que sua interface era desenvolvida em ambiente Visual C++ e utilizava “dll’s (Dynamic Link
Library)” de outro compilador para rotinas de aquisi¢do de sinais e a cada atualiza¢do era necessario gerar uma nova “di/l”.
Entdo foi desenvolvido um novo software, o SIAS — Sistema Integrado de Aquisi¢do de Sinais, em ambiente Unico
Labwindows CVI da National Instruments. Além da maior facilidade de modificacdes no codigo, o SIAS apresenta outras
vantagens em relacdo ao PAS:

* O SIAS fornece ao usuario a possibilidade de configurar dados do produto, dos sensores, dos transdutores ¢ do ensaio
propriamente dito. Todas essas configuragdes sdo guardadas em arquivos, de tal forma que o usuario possa recuperar
dados antigos. Outra caracteristica importante ¢ a possibilidade de usudrio acompanhar o comportamento das varidveis
em graficos tragados em tempo de execucao.

* Outro ponto a se considerar ¢ o fato de o LabWindows CVI possuir bibliotecas especificas para aplicagdes de
instrumentacao.

* O SIAS foi planejado para ser compativel com outras plataformas além da VXIbus apenas trocando o driver de
controle, sem que sejam necessarias maiores alteragdes.

A Fig. 2 mostra o diagrama de blocos do software desenvolvido, abrangendo sua plataforma de base. Cada instrumento
VXIbus vem acompanhado de um driver produzido pelo fabricante, que contém fungdes de alto nivel em linguagem C, o
que abrange a funcionalidade do instrumento através de fungdes de mais baixo nivel contidas na especificagdo VISA. A
especificagdo VIS4 define um padrio inovador de software de E/S ndo apenas para barramento VX/ como também para
GPIB e interfaces seriais.

3.1. Os Ensaios

Ao ser iniciado um novo ensaio, o usudrio fornece na Tela Inicial da interface do SIAS Fig. (3), primeiramente os dados
do ensaio, que sdo:

¢ Nome do Ensaio;

*  Duragéo do ensaio, podendo, no entanto, aborta-lo a qualquer instante;

* A norma segundo a qual o ensaio serd realizado (ISSO, ABNT ou outras). De acordo com a norma escolhida, o
programa pré-determina certas particularidades dos ensaios a serem feitos;

*  Numero de Amostragens: cada conjunto de » valores obtidos pode ser proveniente de uma seqiiéncia das leituras de n
sensores, ou entdo cada um destes valores pode representar a média de duas, trés ou mais seqiiéncias de leituras de »
sensores. Ou seja, cada sinal pode ser adquirido mais de uma vez, para formar uma média;



Proceedings of COBEM 2001, Microsystems Design, Vol. 19, 164

* Intervalo de tempo entre duas seqii€ncias de aquisi¢cdes consecutivas;
*  Nome do responsavel pelo ensaio.

Em seguida, o usudrio pode fornecer as caracteristicas dos produtos a serem ensaiados conforme Fig. 4 e deve selecionar
um conjunto de sensores Fig. 5.

Programa
Gerenciador

Visualizador de Controlador de Gerenciador de

Sinais Dlspos_ltl_vqs de Arquivos
Aquisigao

Driver do Dn:lver do D'tlver do Driver da Placa Driver da
Multiplexador Muitimetro de Multimetro de D/A Interface RS232
P 4,5 digitos 6,5 digitos

Controlador de
Dispositivos de
Aquisi¢éo

Controlador de
Dispositivos de
Aquisigéo

Figura 2. Diagrama de Blocos da Estrutura do Software.
3.2. Caracteristicas dos Produtos

Ao clicar no botdo Caracteristicas do Produto (da tela inicial, Fig. 3), serd mostrada ao usudrio uma /isthox com todos os
produtos cadastrados. Ao selecionar um dos produtos, ¢ possivel Editar, Apagar, Copiar ou Renomear o0 mesmo, ou ainda,
Inserir um produto novo. Ao Inserir ou Editar um produto, uma janela é aberta para o usuario preencher ou modificar as
informagdes relativas ao produto em questio.
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Figura 4. Tela de configuragdo dos sensores.
3.3. Configuracio dos Sensores

O botdo Caracteristicas da Se¢do Sensores abre ao usuario uma /isthox com todos os conjuntos de configuragdes de
sensores cadastrados. Ao selecionar um dos conjuntos, é possivel Editar, Apagar, Copiar ou Renomear o mesmo, ou ainda,
Inserir um conjunto novo. Ao Inserir ou Editar um conjunto, uma janela Fig. 4 é aberta para o usuario preencher ou
modificar as informagdes relativas aos sensores do conjunto em questao.
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Para cada sensor selecionado em um conjunto de sensores, deve-se ajustar propriedades como o tipo do sensor,
equacdo de transducdo, unidades, tensdo de alimentagio e posicionamento do sensor. Na mesma tela de configuragdo dos
sensores Fig. 4 ¢ possivel habilitar ou desabilitar os transdutores de grandezas elétricas.

3.4. O Sistema de Arquivos e o Visualizador de Sinais

Para cada ensaio, o SIAS gera 4 arquivos no fomato texto:

¢ Um primeiro arquivo que grava todas as informagdes da Tela Inicial Fig. 3, qual foi a configuragdo de sensores
utilizada, e as grandezas elétricas medidas pelos transdutores;

*  Um arquivo de “log” que indica se houve pausa durante o ensaio, bem como o horario da mesma e o horério de
final da pausa, também indica possiveis falhas na aquisicdo e o horario desta falha e por ultimo, o horario de
término do ensaio;

*  Um arquivo com todas as medidas feitas pelos sensores selecionados no ensaio, organizadas em colunas e também
com os respectivos hordrios de cada aquisi¢ao;

* Um arquivo com todas as medidas de grandezas elétricas feitas pelos transdutores organizadas em colunas e
também com os respectivos horarios de cada aquisigao;

Esses dois ultimos arquivos, pelo fato de serem organizados em colunas tabuladas, sdo totalmente compativeis com o

Microsoft Excel.
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Figura 5. Tela tipica do programa Visualizador de Sinais.

Estas informagdes podem ser mostradas através do Visualizador de Sinais, conforme Fig. 5, o que permite ao usuario ter
uma boa nog¢do do andamento do ensaio. Através desse recurso o usuario monta graficos personalizados, contendo até 10
sinais diferentes por grafico. Cada grafico devera conter sinais da mesma natureza, e o usuario tem a liberdade de alterar,
para cada grafico, em tempo de execugo, quais os sinais mostrados, o nimero de aquisi¢des (eixo X), os limites inferior e
superior dos sinais (eixo y). O usudrio pode criar (e excluir) quantos graficos desejar, bem como distribui-los ¢
redimensiona-los na janela principal. Assim, o Visualizador de Sinais proporciona ao usuario um acompanhamento visual
extremamente Util, gragas a flexibilidade agregada. Uma vez concluido um ensaio, o usuario pode utilizar os arquivos de
saida e elaborar graficos mais detalhados dos sinais desejados para andlise € documentacéo, utilizando como exemplo o
software MS Excel.
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4. Sistema de medicio de temperatura

A leitura de temperatura ¢ realizada por termopares tipo T e utilizando uma junta de referéncia.. A junta de referéncia ¢é
constituida de um bloco isotérmico de aluminio com dimensdes de 300 mm de didmetro ¢ altura de 400 mm, com 102 furos
usinados com didmetro de 8 mm por 250 mm de profundidade. Os furos sdo preenchidos com dleo lubrificante, com o
objetivo de melhorar o contato térmico. Em razdo de sua grande capacidade térmica e isolamento externo, consegue-se uma
grande estabilidade em sua temperatura. A temperatura de referéncia é determinada através de trés termorresistores

(sensores tipo PT100) que permanecem inseridos ao bloco. Mais informagdes podem ser encontradas em Mendes et alli
(2000).

Os termopares sdo calibrados em relacdo ao ponto de fusdo da agua (0°C), obtendo-se uma curva de temperatura em
fungdo da tensdo medida, que pode ser expressa através do seguinte polindmio:

T:ao+a|80+32802+ +an80n:f(80) (1)
onde os coeficientes ay, aj, ..., a, sdo caracteristicas de cada termopar. Mais detalhes podem ser encontrados em Moura et
alli (2000).

4.1 Calibracio e verificaciio dos elementos sensores de temperatura

Os termopares tem a descri¢do de seu processo de calibracdo dividido em duas partes, de acordo com o seu uso: os que
sdo usados para instalagdo no sistema a ser estudado, ¢ os internos ao sistema de medigéo, isto ¢, aqueles que fazem parte da
cablagem interna da CC. Os primeiros tém suas caracteristicas levantadas a partir das caracteristicas metrologicas do tipo de
termopar usado na junta. As caracteristicas se resumem aos coeficientes do polindmio caracteristico do termopar.

A leitura do sinal dos termopares internos para calibracdo sera feita através do equipamento Omega CL8300, que injeta
um sinal de tensdo compativel com a ordem de grandeza dos termopares. Esse sinal ¢ lido pelo sistema de aquisi¢io VXI, e
a diferenca correspondente a leitura injetada corresponde ao erro.

Os termorresistores foram adquiridos calibrados de uma empresa rastreada. Seu método de calibracdo consiste na
comparagdo da medicio da temperatura de um termorresistor padrdo com a do sensor calibrado, e a determinagdo da
resisténcia esperada naquela temperatura. E assim estabelecida a partir dos dados obtidos a equagdo caracteristica do sensor,
da forma (Moura, 1993):

R.=R, (1 + AT + BT?) )

Onde:
T = Temperatura a medir;
R, = Resisténcia na temperatura a medir;
Ry = Resisténcia em T = 0°C;
A, B, N = Constantes caracteristicas do material do sensor, constantes do certificado de calibracdo.

4.2. Calibracéo dos Transdutores de Pressio

Os transdutores de pressdo (fabricagdo HBM) usados na CC utilizam extensdmetros de resisténcia (strain gages), que
convertem a deformagdo neles ocasionada por uma forga em uma tensdo que tira do equilibrio o circuito de uma Ponte de
Wheatstone.

Para que fosse feita a calibragdo desses sensores, é necessario um aparelho que forneca um valor de pressdo de
referéncia para a comparagio entre essa excitacdo e o que ¢ adquirido pelo transdutor, o que foi conseguido através do uso
de uma méquina de peso morto (Ashcroft tipo 1305D).

A calibracdo foi realizada com o mesmo sistema de aquisi¢do que serd efetivamente utilizado nas medi¢des reais:
alimentagdio do transdutor a partir da placa VX4730 (placa conversora D/A), chaveamento do sinal de pressdo pela placa
VX4330 e leitura pela placa VX4237. A alimentagdo do transdutor, que demanda uma tensdo de 0 a 12V, foi feita nos
niveis de 5V e 10V, de modo a verificar qual delas iria conferir a minima dispersdo da medigao.

Foi notado que ndo houve variagdo significativa das caracteristicas metrologicas dos transdutores ao variar a tensdo de
alimentagdo de 5V para 10V. A dispersdo das medi¢des nos dois casos permaneceu entre 0,001% até 0,05%, sendo que
numa média em torno de 0,004%, ou seja, dentro do especificado pelo fabricante, que admite um erro maximo de 0,15%.
Decidiu-se entdo usar como tensdo padrio de alimentagdo a de 5V, garantindo que a medi¢@o ndo chegue ao fundo de escala
da faixa de operacdo da faixa de melhor resolucéo do voltimetro.
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4.3 Determinacio do Gradiente de Temperatura Vertical da CAmara Climatizada (CC)

Da mesma forma que os produtos testados e os resultados dos ensaios devem seguir o contetido das normas que regem a
construcdo e teste de sistemas de refrigeracdo, assim também se aplica para os dispositivos de teste. A cdmara, por ser o
elemento essencial nesse contexto, deve ter suas caracteristicas de desempenho bem definidas para que se tenha uma fonte
segura de avaliagdo do produto, a partir da estabilidade das caracteristicas ambientais a ele fornecidas no momento do teste.

As normas da ISO, atualmente seguidas como referéncia para ensaios pelas organiza¢des normativas ao longo do
mundo, ditam certas caracteristicas que devem ser alcangadas pelas cdmaras climatizadas em condigdes de ensaio, de modo
a que o laboratdrio a que pertencem possa ser credenciado para a realizagdo de ensaios. Dessa forma, faz-se necessario que
a CC seja analisada quanto a sua capacidade de obter tais caracteristicas.

A norma ISO 8561 (1998) determina que a temperatura em cada ponto de medigéo seja mantida constante dentro de *
0,5K da temperatura nominal requerida para o ensaio.

Outra caracteristica determinada diz que o gradiente vertical da CC, isto ¢, a diferenca entre as temperaturas medidas na
vertical, desde o piso até uma altura de 2 m, ndo deve exceder 2K/m. Por fim, ¢ arbitrado que a diferenga maxima entre a
temperatura da superficie e a do ambiente de teste ndo pode ultrapassar 1,5K; caso contrario, devera ser construida uma
plataforma de altura tal que atenda a norma para a regido inferior do produto.

Faz-se necessario entdo um procedimento para a determinagdo destes dados. A primeira providéncia diz respeito a
monitora¢do das temperaturas. Estd ¢ feita por meio de termopares do tipo massa (termopares inseridos dentro de um bloco
de cobre para aumentar a constante de tempo térmica do sensor) que sdo posicionados em planos determinados ao longo da
altura de 2 m tomada do piso da CC.

Considera-se a colocagdo de quatro produtos no interior da cdmara (condigdo mais critica), ¢ os mesmos possuindo
dimensdes de 0,6m de largura por 0,7m de profundidade. A norma ISO 8561 (1998) recomenda que os termopares para a
medigdo da temperatura ao redor do produto estejam numa distancia de 30 cm das paredes externas do produto. O estudo do
layout dos produtos mostra que no lado paralelo ao condensador dos produtos os espagos entre as laterais dos produtos ¢ da
CC s8o de 433 mm. Para que cada produto tivesse seu termopar de controle de temperatura da lateral, o espago requerido
deveria ser maior que 600 mm, o que fez com que fosse adotado somente um termopar para esses pontos.

No lado paralelo a parede lateral dos produtos, cogitou-se a hipdtese de se usar somente um termopar no espago de 900
mm. No entanto, como o vdo é grande, corre-se o risco de ndo se monitorar com confianga a temperatura, ainda mais que a
velocidade do ar insuflado é maior. Isso fez com que fossem adotados dois sensores na malha. Para os trés planos de
medigdo, tem-se entdo o total de 30 termopares.

O ensaio devera ser conduzido nas seguintes temperaturas:

- Temperaturas de ensaios previstas nas normas ISO: 10°C, 18°C, 32°C, 43°C;
- Temperaturas no limite inferior da CC: 0°C e -10°C;
- Temperaturas no limite superior da CC: 50°C e 60°C.

O tempo de ensaio para cada temperatura sera de 24h, correspondente ao tempo de aquisi¢do de dados para o Ensaio de
Determinag¢do do Consumo de Energia, e considerado por isso apropriado as necessidades mais imediatas do Laboratério de
Sistemas Térmicos.

4.4. Distribuicdo de Temperaturas na Cimara Climatizada

Conforme descrito, segue uma analise da distribui¢do espacial e temporal de temperatura do ar no interior da cdmara nas
Figuras 6 e 7.

As Figuras 6 ¢ 7 apresentam a distribui¢do espacial de temperatura em trés camadas. Essas camadas encontram-se
distanciadas de 1m, a primeira junto ao piso ¢ depois a Im ¢ 2m de altura. Nota-se, através de analise do gradiente de
temperatura, uma conformidade com a norma ISO.

Mostra-se, na Fig. 8, a evolugdo da temperatura no tempo de um dos sensores durante o ensaio, onde observa-se
concorddncia com a norma, pois a variagdo de temperatura nunca ultrapassa 0.5K.

5. Etapas Futuras

Estad em fase de desenvolvimento uma nova etapa do SIAS que apresenta recursos de pds-processamento utilizando os
arquivos dos resultados dos ensaios. Isso permite visualizar de forma grafica os dados lidos, o que facilita a compreensdo do
comportamento do ensaio. Pode-se mostrar graficos de qualquer sensor ou grandeza elétrica medida e também o grafico de
Consumo de Energia. O SIAS Pos-Processamento também servira para fazer automaticamente calculos de médias de
qualquer grandeza medida em um ensaio.

Outra Etapa é fazer com que o SIAS Pos-Processamento possa ser controlado via Intranet / Internet, podendo assim
verificar resultados de ensaios de qualquer lugar o que facilitaria a interagdo com empresas em parceria com o LST.
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Abstract. This work describes an integrated environment of hardware and software to evaluate thermal systems performance with a
data acquisition system, based on the VXIbus platform, conceived to measure physical quantities under pre-determined conditions of
temperature and relative humidity. The main element of this system consists of a test chambre that sends data to a PC program (SIAS),
which can acquire up to 80 temperature signals and 30 for other quantities such as heat flux, mass flow, pressure, humidity, electric
signals (current, tension and power) etc. This integrated environment brings as a main benefit a labor reduction cost to accomplish the
testes, besides the information is processed and stored with more accuracy and speediness.

Keywords: Thermal systems, Test chamber, Virtual instrumentation, Data Acquisition software.
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Abstract. A simulation model of plate-fin and tube heat exchangers was developed. The heat exchanger is discretized into volume
elements with their associated fins, following the tube side fluid circuit. Each element works as a heat exchanger with cross-flow,
one fluid mixed and another unmixed. The governing equations are solved in each element using local values of temperature,
physical properties and heat transfer coefficients. A computational program using the proposed model was implemented.
Effectiveness-number of transfer units (e-NTU) relations for several circuit arrangements were obtained using this computational
program. The proposed model was validated with theoretical relations for parallel linear arrangement with one or more rows. This
work presents &-NTU correlation obtained from this model for more complex arrangements.

Keywords. heat exchangers, simulation, plate fin-and-tube, correlation.
1.Introduction

During performance calculations of heat exchangers, if only the inlet temperatures are known, the use of the
logarithmic mean temperature difference (LMTD) method requires an iterative procedure. In such cases, it is preferable
to use the effectiveness-number of transfer units (e-NTU) method, which simplifies the algebra involved in predicting
the performance of complex flow arrangements. &-NTU relationships in algebraic form are useful in computational
calculations. For fin and tube heat exchangers the mechanism of heat transfer and pressure drop is fairly complex, and,
as a result, the analytical derivations of e-NTU correlation is almost impossible. It is emphasized that the use of correct
€-NTU relationships should be carefully considered before applying the appropriate heat transfer correlation to size or
rate a heat exchanger.

This study uses a discretization model of a fin and tube heat exchanger to develop e-NTU correlation for flow
arrangements not available in literature and very demanding in commercial projects. Developed correlation was
compared with results from literature.

2.Description of the Model

Several models of plate-fin and tube heat exchangers have been published in the open literature. For this kind
of heat exchanger, air is commonly made to pass between the fin plates. Domanski (1991) presented a discretization
model based on tube-by-tube approach. Each tube with associated fins works as a heat exchanger. Bensafi et al. (1997)
proposed a model that discretizes heat exchangers into tube elements. Local values of properties and heat transfer
coefficients are used. The authors also presented a computational procedure that requires data about the coil geometry
and circuit, and operational parameters such as temperature, mass flow rate and pressure. In this model, the cooling
coils were analyzed by a LMTD method approach. Vardhan and Dhar (1997) proposed a model that discretizes the coil
into nodes along the tube side path and carries out repetitive marches between tube element entrance and exit while
simultaneously updating the values of the air stream properties. Each element uses an effectiveness computed by mixed-
unmixed cross-flow e-NTU relationship (Incropera,1996), with the air side being characterized by the minimum heat
capacity rate. Corberan and Melon (1998) developed a model discretazing the tube path with a UA-LMTD local
approach to test R134a evaporation and condensation correlation. Comparison of simulated with experimental data
shows the most appropriated correlation for computational simulation. Bansal and Purkayastha (1998) using a similar
discretization model based on the &-NTU method simulated the performance of alternative refrigerants in heat
exchangers of vapor compression refrigeration/ heat pump systems. The model extends its applicability to new
refrigerants including hydrocarbons and uses the large database of NIST REFPROP software package (Gallaghar et al.,
1993) for refrigerant properties.

Present model is based on the tube element approach, according to which the heat exchanger outlet
temperatures are obtained discretizing the coil along the tube fluid path. In each cross section of the element, tube side
fluid temperature is assumed constant. In this section, the heat capacities rate ratio C*=C,,;,/C.x tends to zero, where
Chin and C.x are the minimum and maximum heat capacity, respectively. Thus the temperature conditions are managed
through a local effectiveness corresponding to that where one of the fluids changes of phase (constant temperature).
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The coil is thus broken into tridimensional array of elements, where each one is formed by a portion of tube
with fins, as shown in Fig. 1. Considering a coil with N, elements per tube, N, tubes per row and N, rows, each tube
element is identified by the triplet (i,j,n), where the indices 1<i<N,, 1<j<N,, and 1<n<N, represent the element on a
particular tube, the tube and the row, respectively. Each element works as a cross-flow heat exchanger, one fluid mixed
and the other unmixed. The governing equations are solved in each element using local values of temperature, physical
properties and heat transfer coefficients. The distinguishing feature of the proposed model is that it performs an
element-by-element iterative analysis of the coil along each circuit, based on the so called local effectiveness referred to
in the preceding paragraph. The underlying assumptions in the model are as follows:

- the heat exchanger is adiabatic;

- the tube curves are considered adiabatic;

- the air inlet conditions are homogenous for each element;

-air is uniformly distributed across the fins.

] Tair,o
z ‘ N
\J:/C'b
‘ JE
T —E= Tube
. f g Fluid
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g g % % 7*7 Tubes
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Figure 1. Coil discretization (P, and P, are longitudinal and transversal respectively).
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Figure 2. (a) Air and fluid temperature variations in the longitudinal direction with respect to the fluid flow; (b) cross
flow air temperature variation in a differential volume element of the heat exchanger.

Figure 2 (b) illustrates the fluid and air temperature variations along a piece of tube of length L whereas Fig. 2
(b) shows the air temperature variation across a tube element. Figure 2 refers to an air heating case though similar
reasoning as the one considered below could be used for air cooling. An energy balance at the differential region (dx)
can be written as:

8 =—C.dT,
8 =dC,, AT,

(1.a)
ir (1.b)
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AT ;= (Tairo-Tair) is the temperature variation of the air, dq is the differential rate of heat transfer between the air and
tube fluid, C, is the tube fluid heat capacity rate, dC,;, is the differential air heat capacity rate, and dT; is the differential
tube fluid temperature. Since the tube fluid temperature remains essentially constant along dx length, the effectiveness,
I, can be written as (Kays and London, 1998):

_ UdA

— dc,;
[=1-¢ o )
where U is the overall heat transfer coefficient, and dA is the differential heat transfer area. Thus, applying the
effectiveness definition, one can write:

oT,.
r - air 3
T; - Tair,i ( )

The subscripts i and o refer to the inlet and outlet sections in the heat exchanger. Combination of the equations
(1.a), (1.b) and (3) and separation of variables lead to:

d]—'t dCair
=-T “)
]; - T air,i Ct

For one row cross-flow heat exchanger, integration of the Eq. (4) and with the definition of € for C,,;;=C;, or
Chnin=C;, we obtain the e-NTU relations for cross-flow (Incropera and DeWitt, 1996). For a complex geometry, the
integration of the Eq. (4) is not trivial, requiring an alternative procedure, like the one suggested in the study of the heat
exchanger effectiveness €.

For small elements, the tube fluid temperature T, in each element may be assumed constant and can be
expressed as:

T =05(1, +7,°) (5)

t,0

where the superscript e is associated with a specific element (i,j,n). In each element, the difference between outlet and
intlet tube fluid temperature is given by:

dT, =0T =T, ~T, ©®

Equations (1)-(6) can be used in each discretized element (i,j,n) for computing the element heat transfer rate
0q° (Eq. (7)), and the element outlet temperatures T,;;o° and T,,°. The element heat transfer rate is defined as:

@e = _Cte(T;,oe _T't,ie) = Cairere(ze _T e) (7)

air,i

with the element local effectiveness I'°, given by:

_wA)°
[ =l-e S )
where
(©a) = Ne%—ilNr ©)

and N, represents the number of rows. Thermal capacities of fluid and air in each volume element, C%;; and C°, can be
determined from the corresponding overall (heat exchanger) NTU and (UA) values depending upon which of the
overall thermal capacities (C,;, or C,) is lower. Thus,
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fOI' Cmin:Cair
coo= UL gngce=_ Y1 (10.2)
NTU.N,N, NTUC'N.
fOI' Cmin:Cl
< S O —, ce=_Y4_ (10.b)
NTU.C".N,N, NTU N,

Using as input information the values of the following parameters: (UA, NTU, N, N¢, Ny, Tairi. Tts), the outlet
temperatures can be found. Once starting element has been analyzed the next element of the tube fluid circuit is taken
up. Again, the calculation of outlet conditions for this element enables us to proceed to the next element. In this manner,
a step is made along each circuit of the tube fluid. These steps are repeated until the air and tube fluid conditions do not
change significantly between two successive steps, i. e., with a specific tolerance. This iterative scheme converges
rapidly even for an arbitrary circuiting arrangement. The outlet air temperature in the heat exchanger is determined by
averaging the outlet temperatures of the last row elements. The tube fluid exit temperature is obtained by averaging the
exit temperatures of each circuit. With the outlet temperatures in the coil and the total heat transfer rate, is possible to
compute the global (heat exchanger) effectiveness.

Using this mathematical model, two types of fin-and-tube heat exchangers, shown in Fig.3, were analyzed.
One, Fig. 3.a, is a Z-shape cross-flow and the other, Fig 3.b, is a parallel staggered DX-shape two-circuit arrangement.
€-NTU correlation were developed for these arrangements.
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Figure 3. Schematic of the circuit arrangement for the heat exchangers considered in present study

Table 1 shows the ideal number of elements for heat exchanger discretization. This ideal number is determined
as following. Using the developed program, the values of effectiveness &(C*;,NTU;) are calculated where 0.01<C;*<1,
0.1sNTU;<6 with 0.01 and 0.1 increment, respectively. An average effectiveness €,, is calculated based on 6000 values
of effectiveness €;. Starting with the number of elements equal one the €,, is calculated, and then the values of €,, are

evaluated for each number of elements until the difference between the new and the last value of average effectiveness
is less than 107,
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Table 1: Ideal number of elements for discretization (N=12, Aligned Parallel Arrangement).

Ne (sav)

Nr Cmin=Cair Cmin=Ct

1 33 (0.683846) 20 (0.705636)
2 9 (0.722042) 26 (0.728234)
3 24 (0.730872) 44 (0.733644)
4 15 (0.734124) 32 (0.735681)
5 8 (0.735658) 22 (0.736653)
10 12 (0.73773) 31(0.737978)

3.Model Validation

Validation of the proposed model was obtained by comparing simulated and theoretical e-NTU curves
provided by ESDU (1991) apud Wang et al (1999) for a parallel aligned circuit arrangement and different number of
rows. These theoretical e-NTU curves for 1-4 row configuration are tabulated in Table 2. For a number of tube rows
greater than four, ESDU suggests an unmixed/unmixed flow arrangement having N,=co as the approximation. The
simulated curves were obtained from the computational program developed for the mathematical model described in
section 2.

Table 2. e-NUT relationships for parallel linear cross-flow configuration with one or more rows (ESDU,1991).

N, Side of C,;, Correlation
1 Air € :é[l _e—C*(l—e"WU)]

Tube fluid e=]- e_(l_erﬁr*)/C*
2 Air £ zé[l _e—zxc*(l +C*K2)]

K=1- e—NTU/Z
Tube fluid . =l_e2K,C*E+K2E
C*
K =1 _e—NTUEf*/Z
3 Air O . 2 -4
Sziljl-e_y“* +C*K2(3-K)+3(C*)K
C* 8 2
K =1=e VU3
Tube fluid ——— K2(3—K)+ 3K
C* 2(c*y
K - 1 _e—NUTED*/3
4 Air O 3 6
¢ :én —e“‘“"E +C*K* (6 -4K +K2)+4(C*)2K“(2—K)+78(C*3) K %
g
K — l _ e—NTU/4
Tube fluid

. zl_e_mc*E+1<2(6—4K+K2)+4K“(2—K)+ 8K® E
Cc* (c*y 3(Cc*)
K =1 = NTUT*4

e=1- e[NTUO‘ZZ Eﬂe(—c*wm"-78 )—1}/0*]

The program generates e-NTU curves for C,,;;=C,;; and C,,;;=C; using the following inputs: NTU, C*, circuit
arrangement, N, , T,yi, Tii, UA. The outputs of the program are Q, Quax, Tairo> Tto, and €, where Q and Q. are the
actual heat transfer rate for a heat exchanger and the maximum thermodynamic heat transfer rate (counter flow heat
exchanger of infinite area), respectively.

Table 3 illustrates the maximum value of the relative deviation on effectiveness values (theoretical, €, versus
simulated, &;,) for heat exchangers with distinct number of tube rows. A maximum value of effectiveness is obtained
using 6000 values of effectiveness &(C;* and NTU;) where 0.01<C;*<1, 0.1sNTU;<6 with 0.01 and 0.1 increment,
respectively. The number of elements chosed was equal to 44. For N >4, the theoretical curve is an approximation for
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unmixed/unmixed cross-flow arrangement relationship as can be seen in Table 2, so the maximum deviation presents
higher values. For N,<4, the maximum deviation is very small, indicating a perfect agreement between theoretical and
simulated values. For a number of elements less than 44 we also obtain small deviation. If we use N.=5, the high value
of maximum deviation (N=1,2,3,or 4 and C,;;=C,;; or C,) is 4.05x107. This highest value is obtained for N,=4 and
Clnin:Ct~

Table 3. Maximum deviation in function of the number of tube rows (N.=44, N=12, Aligned Parallel Arrangement)

Maximum Deviation* (%)
Nr Cminzcair Cmin=Ct
1 1.73x107 4.25x10”
2 2.05x10” 4.88x10°
3 2.08x10” 5.12x107
4 2.05x10” 5.23x107
5 3.922 3.922
10 3.925 3.925
e g
*Deviation = 8— 100

t

4. &-NTU Correlation
€-NTU correlation has been developed from simulated data for different values of €, C* and NTU. Values of
C* varied in the range 0.1~1 and NTU in the range 0.1~6 with 0.1 incremental step. A commercial software package

was used to perform a nonlinear regression analysis using a least square method (Levenberg-Marquardt), which
provided the best fit of the data (600 simulated points) obtaining coefficients for the following generalized correlation:

Lxc ¢y O -cxC3 NruCs
1 C*t NTU €2 -1
& :C*Co %_QD : %% (11)
g g

where C; (Cy, C,, C,, Cs, Cy) are coefficients. Equation. (11) is based on effectiveness relations of a single-pass cross-
flow heat exchanger with one fluid mixed and the other unmixed (Incropera e De Witt, 1996, p.601).

Table 4: Coefficients for the Eq. (11).

Cmin:Ct Cmin:Cair
Heat Z DX Z DX
Exchanger Type

Co 0 0 1 1
C; -0.98821 -1.00995 0.99976 1.01995
C, -0.00295 0.04084 -0.00254 0.02519
Cs 0.98816 1.0116 0.0053 -0.0324
C, 1.00201 0.94928 0.98962 0.97688

2 7.66x10” 1.78x10™® 2.38x10° 1.10x107
R’ 0.99996 0.99998 0.99993 0.99967

N 2
Goodness-of-fit parameter:X* = Z {8 . —&(C, ,NTU i)}

Table 4 shows the resulting coefficients C; of Eq. (11) for two types of heat exchangers (Z and DX shape, see
Fig.3). This table also shows the goodness-of-fit parameter x* and correlation coefficient R. The optimum values of the
parameters C; are obtained by minimizing X* with respect to each C;. It can be noted that the values of the correlation
coefficient, R% are approximately 1, indicating an adequate fit of the obtained results by Eq. (11).

5.Conclusions

A simulation model of plate-fin and tube heat exchangers has been developed. The element-by-element model
discretizes the heat exchanger along the tube fluid path based on a local effectiveness. The model has been validated
through literature. Relatively small deviations have been obtained when the simulated results are compared with those
obtained elsewhere. These comparisons reveal that the model is accurate and suitable for predicting the performance of
coils. The proposed model makes possible to estimate the effectiveness of heat exchangers. A new generalized e-NTU
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correlation for two type of circuit arrangements is proposed in the present study, obtained by a nonlinear regression
analysis. Values of the fitting correlation coefficient are close to one, whereas those of the chi-square resulted very
small, indicating an adequate fit for the data set.
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Resumo. Neste trabalho apresenta-se um modelo numérico distribuido para a simulacdo da resposta transiente de evaporadores de
expansao seca de serpentina com tubos aletados, comuns em sistemas de refrigeragéo e ar-condicionado. O escoamento bifasico do
refrigerante HFC-134a no interior dos tubos é considerado unidimensional e homogéneo. O modelo considera a queda de pressdo
do refrigerante e a condensagdo de vapor d'agua do ar sobre a superficie externa e fornece as distribuicdes de velocidade,
temperatura e fracao de vazio do refrigerante, temperatura da parede do tubo, temperatura e umidade absoluta do ar. O método de
volumes finitos € utilizado na discretizacdo das equagdes governantes e 0 método de Newton-Raphson € utilizado para a solugéo do
sistema de equagdes resultante. Para avaliar o comportamento dindmico do evaporador, uma variacdo da vazio em massa de
refrigerante € imposta em sua entrada. Os resultados obtidos sdo comparados com resultados experimentais e indicam que o
modelo fornece uma estimativa razoavel da resposta transiente do evaporador.

Palavras chave. Evaporador, escoamento bifésico, resposta transiente, volumes finitos, refrigeracéo.
1. Introducdo

A acdo dos fluidos refrigerantes hal ogenados sobre a camada de 0zdnio presente na estratosfera, a necessidade de
fontes energéticas ndo poluentes e a melhoria do desempenho termodinamico de alguns equipamentos tem motivado a
realizacdo de inUmeras pesquisas e grandes investimentos, tanto na procura de refrigerantes alternativos, quanto na
andlise do comportamento dos componentes dos sistemas de refrigeracéo e ar-condicionado.

O consumo de energia de um refrigerador depende do desempenho de cada um de seus componentes, da carga de
refrigerante e das condigdes dos ambientes interno e externo. Esse consumo deve-se as irreversibilidades
termodinémicas inerentes aos processos de transferéncia de calor e do escoamento do fluido refrigerante no interior dos
componentes do sistema de refrigeracdo. Jakobsen (1995) analisou a influéncia de cada componente sobre a eficiéncia
global do sistemade refrigeracéo e concluiu que o evaporador € o componente mais relevante.

O conhecimento das caracteristicas dindmicas de um evaporador sd0 importantes para o projeto e controle dos
sistemas de refrigeracdo e ar-condicionado. Na pratica, os evaporadores devem ser carregados com a quantidade correta
de fluido refrigerante, para assegurar que refrigerante liquido ndo deixe o evaporador, o que poderia danificar o
compressor. Em contra partida a regido de escoamento de vapor superaquecido deve ser mantida o mais préximo da
saida do evaporador para garantir sua maxima eficiéncia. Esse tipo de evaporadores sdo conhecidos como evaporadores
de expansdo seca, ho qual o controle do fluxo de refrigerante &, geralmente, realizado por uma vélvula de expanséo
termostética.

Varios tipos de modelos para descrever o comportamento dindmico de evaporadores tém sido apresentados na
literatura. Wang e Touber (1991) forneceram uma boa revisao bibliogréfica desses modelos e os classificaram em
guatro grupos:. modelos de “caixa preta’, de uma-zona, de duas—zonas e distribuidos. Dentre esses modelos, os que
fornecem melhores resultados do comportamento dindmico do evaporador sdo os modelos distribuidos. Entretanto, um
dos problemas principais desse modelo é a descri¢do da fracdo de vazio e do escoamento bifasico. A transferéncia de
guantidade de movimento entre as fases liquida e de vapor causa o efeito de deslizamento, que influencia a distribui¢éo
de massa do refrigerante. Dessa forma, a fracéo de vazio deve ser adequadamente descrita para tornar o modelo
distribuido maisrealista.

Usualmente, o processo de transferéncia de calor entre o refrigerante e o ar em um evaporador de serpentina com
tubos aletados ocorre em escoamento de fluxo cruzado, como mostrado na Fig. (1a) . A fim de melhorar a eficiéncia da
transferéncia de calor ou buscar as condic¢des ideais de funcionamento, vérias configuragfes de tubos sdo empregadas e
varios métodos para se escolher o melhor circuito sdo utilizados. Essa diversidade torna a modelagem do escoamento
ainda mais complexa. 1sso faz com que os modelos que usam a formulagdo distribuida, sejam cada vez mais utilizados
em razdo da flexibilidade e aplicabilidade em descrever, aém do comportamento dindmico, a diversidade geométrica
dos evaporadores de serpentina com tubos al etados.

Esse grande nimero de fendmenos envolvidos mostra que os sistemas de refrigeracéo e condicionamento de ar
operam sob condi¢fes variaveis e, assim, uma condi¢do Unica de regime permanente ndo existe, especialmente se os
controles de capacidade do sistema estiverem ajustados para uma dada situacdo. Portanto, as investigacdes ndo
deveriam serestringir a andlise do regime permanente, mas também, incluir o regime transiente ou analise dindmica.

Uma grande variedade de trabalhos relacionados com evaporadores de serpentina com tubos aletados estao
disponiveis na literatura, dentre os quais destacam-se os de: Oskarsson et al. (19903, b), Wang e Touber (1991),
Domanski (1991), Ja et al. (1995, 1999) e Liang et al. (1999). Em funcdo do grande nimero de fendmenos envolvidos
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no funcionamento dos evaporadores, cada trabalho tem um enfoque diferente tais como: andlise dos efeitos da
distribuicdo de ar no desempenho do evaporador; efeito do tipo de circuito; efeito do tipo da aleta; estudo do
comportamento dindmico do evaporador quando submetido a variagfes das condicdes de operacéo.

Neste trabalho apresenta-se um modelo numeérico distribuido para simulacdo da resposta transiente de evaporadores
de expansdo seca de serpentina com tubos aletados. O escoamento do fluido refrigerante no interior dos tubos € bastante
complexo, identificando-se em alguns casos, devido a mudanca de fase, aé trés regides. uma de escoamento liquido,
uma de escoamento hifasico liquido-vapor e uma de escoamento de vapor. Em razéo do complexo padrdo do
escoamento de ar e ao fendbmeno da desumidificacdo, que ocorrem sobre a superficie externa dos tubos e das aetas, a
determinagdo do coeficiente de transferéncia de calor do lado do ar é extremamente dificultada. Além da interacdo entre
0 escoamento de refrigerante e o escoamento de ar, o sistema de refrigeragdo pode apresentar durante a operagdo
periodos transientes que surgem devido a variagdo das condic¢des de operaco.

> 1
ar
=1
B (3 1
=
A
| regido biffisice | | regido
'l',___\ P .-'/_\I fﬁ; superaguecida
ar
- —_

R e Sy
’Tmﬁ'igerante "'Lr
Figura 1. Esquemade um evaporador de serpentina com tubos al etados.

Para validar o modelo desenvolvido, os resultados obtidos sdo comparados com resultados experimentais e
numéricos disponiveis na literatura. A falta de algumas informagGes sobre a geometria dos evaporadores analisados e
sobre as condic¢des de operacdo, na maioria dos trabalhos disponiveis, reduz grandemente o nimero de trabalhos que
podem ser utilizados em exercicios de validagdo de modelos tedricos. Os trabalhos selecionados para a validagdo do
presente model o sdo aqueles de Jiaet al. (1995, 1999).

2. Modelo M atematico

O escoamento ao longo do tubo do evaporador € dividido em duas regides. uma de escoamento bifasico
liquido-vapor e outra na qual o fluido refrigerante encontra-se no estado de vapor superaguecido. Considera-se a queda
de presséo no interior dos tubos, a condensacdo do vapor d’&gua do ar que, escoa em fluxo cruzado externamente a0
tubo.

Parasimplificar o problema, as seguintes hipéteses sdo consideradas:

a) O evaporador possui um Unico circuito, uma vez que a vazdo em massa é considerada uniforme ao longo de cada
circuito e aconducgao de calor entre esses circuitos é ignorada;

b) O escoamento bifasico no interior dos tubos é considerado unidimensional e homogéneo;

¢) A variagdo das energias cinética e potencial do refrigerante é desconsiderada;

d) O coeficiente de transferénciade calor do lado do ar € uniforme (pode ser diferente nas regifes seca e Umida);

€) A conducéo de calor na parede do tubo é desconsiderada;

f) Considera-se 0 ar como incompressivel;

g) Desconsidera-se aformacao de gelo;

h) Assume-se que o fluido refrigerante sejaisento de 6leo.

As equagbes governantes do escoamento no interior do tubo sdo divididas conforme o tipo de escoamento:
monofésico ou bifasico. As equagdes apresentadas a seguir referem-se aregido de escoamento bifésico. Substituindo-se
a = 1 (fragdo de vazio) nessas egquagdes, obtém-se as equagdes governantes para a regiao monofasica (regido de vapor
superaquecido).

Equacao da Conservacédo da Massa Para o Refrigerante:

I 3w _,

mt 1z @

naqua r =[ar , +(1- a)r,] é amassa especifica da mistura liquido-vapor, u=[G, /] éavelocidade na direcéo do
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escoamento, a :{1+[rv(1- x)/r |x]}'l € a fragdo de vazio, x € o titulo da mistura, G, € o fluxo de massa de
refrigerante, t étempo, z € a coordenada ao longo do tubo do evaporador e r| e r,, sdo, respectivamente, a massa
especificado liquido e do vapor.

Equacao da Quantidade de Movimento Para o Refrigerante:

It 1z 1z

= =~ 2
irw  fCru™) __ 9p f )

naqual P €apresséo do escoamento no interior dostubose f, = (dp F /dz) éareducdo de pressdo devido ao atrito.
Equacao da Conservacao da Energia Para o Refrigerante:

1Ehy) |, (Funy) _ A,
Tt 7 Aw

)
aq, + " (©)

naqual h, =[xh, + (- x)h;] éaentalpiado refrigerante, h; e h,, sfo, respectivamente, a entalpia do liquido e do
vapor, A, é a érea interna do tubo por unidade de comprimento, A tup € aarea da secdo transversal do tubo,
dg,, =[H,(T,, - T,)] éataxade transferéncia de calor da parede do tubo para o refrigerante, H, € o coeficiente de
transferéncia de calor no interior do tubo, T,, éatemperaturadaparededotuboe T, €atemperaturado refrigerante.

Equacao da Conservacéo da Energia Para o Ar:

Quando o ar escoa ao longo de uma superficie aguecida ou resfriada é possivel que ocorra uma transferéncia
simulténea de calor sensivel e calor latente. Se a temperatura da superficie for distinta da temperatura do ar, havera
transferéncia de calor sensivel. Se a presséo parcial do vapor na corrente de ar for diferente da pressdo parcial do vapor
do ar junto a parede, havera transferéncia de massa (vapor d’'agua). Essa transferéncia de massa determina uma
transferéncia de energia, em virtude do calor latente necessario para a mudanga de fase da agua: condensagdo ou
evaporagdo. Dessa forma, se ocorrer condensacdo do vapor d’ dgua, calor latente deve ser removido e, ao contrario, se
ocorrer evaporagdo de dgua, o calor latente deve ser fornecido.

Nas serpentinas com tubos aletados, largamente usadas em aplicacfes para o resfriamento do ar atmosférico, é
comum a ocorréncia de desumidificacdo do ar. Com a desumidificacdo, a superficie da serpentina do lado do ar ficara
coberta por uma pelicula de agua liquida que, eventualmente, podera se congelar. Dessa forma, além da transferéncia de
calor sensivel, havera atransferéncia de calor latente em raz&o da condensacao.

Realizando o balango de energia para o ar no volume de controle mostrado na Fig. (2), desconsiderando a inércia
térmicado ar, temse que,

madha = chaAtdZ + dméguahl,égua (4)

naqual My =[r,Va(Weyapl evap)] € @ vazéo em massa de ar seco, r, € a massa especifica do ar seco, V, éa
velocidade do ar, Lgg € O comprimento do trecho reto do evaporador, W, € a largura do evaporador,
A, =(A,+A;h;) € a areatotal de transferéncia de calor por unidade de comprimento, A, € a area externa néo
coberta pelas aletas por unidade de comprimento, A; éaéareadasuperficie daaleta por unidade de comprimento, h; é
a eficiéncia da aleta apresentada por McQuiston et al. (1994), drhagjua € avazdo em massa de agua (umidade) devido a
desumidificagdo, h, Agua € a entalpia da agua liquida na temperatura da parede (T,, ) e d(, éataxadetransferénciade
calor entre o ar e a superficie externa da serpentina com tubos al etados, dada por,

dqa = Ha(Ta - Tw)+Hm| égua(Wa' Wa,sat) (5)

naqual H, € o coeficiente de transferéncia de calor do &, W5 € aumidade absoluta do ar, Wy g5t € aumidade do ar
saturado na temperatura da parede do tubo, | aqua € o calor latente de condensagdo da dgua natemperaturada parede e
H,,, €o coeficiente de transferéncia de massa, calculado pela correlagéio de Lewis, dada por,

Hm=Ha/(Le Cpa) ©)
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naqual Le=[Kk,/(r €5 aDa)] €0 nimero de Lewis, D, € adifusividade de massa agua-ar, k, € a condutividade

térmicado ar secoe ¢, , €0 calor especifico a presséo constante do ar seco.

B lrﬁa(ha+dha) lrhéguahl,égua
A

i 53_@4%
RN

l rila_hEt l (rhég;uaJr dr'négua) hl,égua

| :

o
=
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Figura 2. Volume de controle para o balango de energiaparao ar.
NaEqg. (4) avazdo em massa de dgua (umidade) devido a desumidificagéo, € dada por,
dM ggua =H WA dZ (W, - Wogy) U
Substituindo as Egs. (5) e (7) naEq. (4) tem-se que,

rhadha = HaAtdZ (Ta - Tw ) + HmAtdZ| égua(Wa - Wa,sat)+ HmAtdZ (Wa - Wa,&at)hl,égua (8)

Equacdo da Conservacédo da Energia Para a Parede do Tubo:

T
Mt Cpwf ﬂ—:V:HaAtdz(Ta - Ty) FHRAZ] g0 Wa - Woey) - HAd2Z(T, - Tp) 9

naqual M, €amassada parede do tubo e aletas por unidade de comprimento e Cp,wt € o calor especifico médio a
pressdo constante considerando o material do tubo e o material das aletas, apresentados por Barbieri (2001).

Equacao da Conservacao da Massa (Umidade) do Ar:
madw, =H A dz(W, - W, ) (10)

O sistema formado pelas Egs. (1), (2), (3), (8), (9) e (10) deve ser resolvido para o célculo das seis incognitas T,
u, h,, T,, T, e w, Paraisso, equagbes auxiliares so requeridas para o calculo das propriedades termofisicas do

refrigerante e do ar, do fator de atrito, dos coeficientes de transferéncia de calor para o refrigerante e para o0 ar e do
coeficiente de transferéncia de massa parao ar.
Neste trabalho, obtém-se as propriedades termofisicas do ar usando-se os dados apresentados pela ASHRAE (1993)
e asdo fluido refrigerante sdo cal culadas pel os dados fornecidos por McLinden et al. (1998).
O modelo utiliza as seguintes equagfes constitutivas para o cél culo dos demais parametros:
1. Fator de atrito naregido monofésica (vapor superaquecido): correlagdo de Churchill (1977);
2. Perdade pressdo devido ao atrito naregido bifésica: correlacdo de Paliwoda (1989);
3. Coeficiente de transferéncia de calor monofasico: correlaco de Dittus-Bodter (1930);
4. Coeficiente detransferénciade calor bifasico: correlacdo de Jung e Radermacher (1991) e Chen (1966);
5. Coeficiente detransferéncia de calor no lado do ar: correlagdo de McQuiston (1981) e Turaga (1988)

2.1. CondicBes I niciais

Para verificar aresposta dinamica do evaporador as variagGes das condicGes de operacado, as condigdes iniciais sdo
aquelas estabelecidas no regime permanente, ou seja, 0 escoamento do refrigerante ao longo do evaporador e 0
escoamento do ar do lado externo, sdo assumidos inicialmente em regime permanente. Nesse caso, 0 escoamento é
governado pelas Egs. (1), (2), (3) e (9), com os termos transientes anulados, e as Egs. (8) e (10). Assim, as solucbesdas
equagdes bésicas no regime permanente sdo utilizadas como condigdes iniciais do sistema. Tais condicfes sdo aquelas
do refrigerante na entrada do tubo, z = 0 [vide Fig. (3)] edo ar sobre o evaporador, dadas por,
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(') z=0: rhr = r.nr,en X=Xen Tr = Tr,en (ll)
(i) sobre o evaporador: T, =T, Wy =W,y e My =My (12

nas quais o subindice “en” indica as condi¢bes na entrada do tubo e o subindice “so” indica as condi¢fes sobre o
evaporador.

3. Metodologia de Solucao

Para a solucdo numérica do sistema formado pelas Egs. @), (2), (3), (8), (9) e (10) utiliza-se, neste trabalho, o
método de volumes finitos. O arranjo desencontrado € usado para a localizagéo relativa das varidveis na malha
computacional.

Uma vez que o problema é predominantemente convectivo o esquema upwind é usado na discretizagdo das
eguacdes governantes, pois 0 uso de diferencas centrais na aproximacgéo dos termos convectivos cria, quase sempre,
coeficientes negativos. O uso de coeficientes negativos, associados a natureza do método iterativo usado na solugdo do
sistema de equages, pode impedir totalmente a obtenc&o da solugéo.

Analisando o sistema de equacBes algébricas formadas pelas Egs. (1), (2), (3), (8), (9) e (10), observa-se a
necessidade de uma equacdo de estado para o célculo da pressdo, pois a natureza segregada do processo de solucéo
requer que cada varidvel tenha uma equacdo evolutiva para ser avancada.

Se I tem variagdo consideravel com a pressdo, entdo a equagdo de estado relaciona a pressdo com uma fungéo de

r e h,.A equagdo de estado e a equag&o da continuidade séo usadas, respectivamente, para o célculo da presséo e da
massa especifica. Essa formulagdo, na qual todas as variaveis dependentes possuem a sua equagdo de evolugao, é
conhecida como formulag&o compressivel.

A solucéo do sistema de Egs. (1), (2), (3), (8), (9) e (10) é obtida ao longo do evaporador, dividindo-o em pequenas
células, em um total de MT, conforme mostrado na Fig. (3). Para cada célula, sete varidveis devem ser calculadas: T,
u, p, hy, T,, T,e w,. Asvariaveis 7, p, h eT, sfo armazenadas no centro da célula, ponto P mostrado na
Fig. (3b), enquanto que a velocidade, u, é armazenada nas faces “w” e “€" da célula, mostradas na Fig. (3b). As
variaveis T, e w, sdo armazenadas nas faces“n” e“s’ mostradas também na Fig.(3b).

1 I T
: . ; - refrigerante p|>
w | B | E <!

b)

Figura 3. (a) Diviséo do evaporador para a solugdo numeérica; (b) volumes de controle parao refrigerante e parao ar.

Observa-se que as Egs. (1), (2), (3) e (9), para o refrigerante e parede do tubo, e as Egs. (8) e (10), para o ar,
formam dois sistemas de equagGes ndo-lineares, que podem ser resolvidos utilizando-se o0 método de Newton-Raphson.

Para melhorar a eficiéncia do processo de solucéo, utiliza-se neste trabalho um método iterativo de dois niveis para
asolucdo das equagdes. Tais niveis sdo:

(i) Nivel 1— Calculo dasvariaveis do refrigerante e da parede do tubo:

Neste nivel, € assumido que as condi¢gdes do ar (T,, w,) ao longo de todo o dominio de solug&o sejam conhecidas.
Assim, um método de Newton-Raphson de célula em célula, iniciando-se da entrada do tubo, é usado para resolver o
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sistema de equacbes parao célculode 1, u, h, e T, sendo p calculado pela equagéo de estado.

A solugdo numérica inicia-se na entrada do tubo (m=1), onde o escoamento é bifasico, e prossegue célula a célula
até que o titulo da mistura atinja o valor unitério, passando o escoamento a ser monofasico. Quando a temperatura da
parede do tubo atinge a temperatura do ponto de orvalho do ar, para a condi¢éo especificada na face horizontal da
célula, teminicio o processo de condensacgéo do vapor d' agua do escoamento de ar sobre os tubos.

(ii) Nivel 2— Célculo dasvariaveisparaolado do ar:

Neste nivel realiza-se a corre¢do dos val ores da temperatura e umidade do ar resolvendo-se, o sistema formado
pelas Egs. (8) e (10), pelo método de Newton-Raphson. Essa corre¢do € realizada paratodaamahae ndo célulaa
célula, constituindo um sistemade ordemigual a2 MT. A convergéncia é obtida quando os somatérios das correces
das condicdes do ar (T, Ws) forem inferioresa 10™.

Para amalha apresentadanaFig. (3) os indicesi, j € m sdo relacionados pela equacdo dada por,

m=i+(j- )Ml (=223, MI; j=1,23,..., MJ) 13)

Considera-se que o regime permanente é alcancado quando a variagdo de 7, u, h, e T, , de um passo de tempo

para o outro, for menor do que 10>,

Atingido o regime permanente, a vazdo em massa de refrigerante € aumentada ou reduzida, para simular a resposta
transiente do evaporador. Como 0 evaporador encontrava-se em regime permanente, essa perturbacdo fara com que,
ap6s um periodo transiente, um novo regime permanente se estabeleca. Tal variagdo da vazdo em massa de refrigerante
simula a variagdo das condi¢cBes de operacdo do sistema, as quais um equipamento de refrigeracdo ou de ar-
condicionado esta fregiientemente submetido.

Durante o periodo transiente, a pressdo e a vazdo em massa de refrigerante na entrada do evaporador sdo
controladas por fungdes [p, (t), M, (t) ], ajustadas aos valores medidos. Essas fungdes governam o intervalo de tempo

em gue o evaporador se adapta as novas condi¢des de operagao do sistema. Vale lembrar que as condi¢des do ar sobre o
evaporador permanecem constantes, sendo que o aumento ou diminuicdo do efeito de refrigeragdo € simulado
exclusivamente pel o aumento ou diminui¢do da vazdo em massa de refrigerante.

4. Resultados e Discussao

Na validagdo do modelo, o evaporador usado nos testes € o mesmo de Jia et al. (1995, 1999), cujos parédmetros
geométricos e as condi¢des de operagdo sdo, respectivamente, apresentados nas Tabs. (1) e (2).

Na Tab. (1) observa-se que, embora 0 evaporador possua nove circuitos os resultados experimentais apresentados
por Jia et al. (1995) referem-se apenas a um circuito, permitindo, assim, a comparacdo com os resultados obtidos pelo
presente modelo.

No experimento de Jia et al. (1995), para obter a resposta transiente do evaporador a variagdo da vazado em massa
de refrigerante, as condigdes do sistema no regime permanente foram inicialmente estabelecidas. Em seguida, a vazéo
em massa de refrigerante foi alterada, abrindo-se ou fechando-se avélvula de expansio el etronica.

Tabela 1. Pardmetros geométricos do evaporador testado por Jiaet al. (1999).

Parametros geométricos Vaores Parametros geométricos Vaores
NUmero de circuitos 9 Diémetro externo do tubo (mm) 12,70
Numero de tubos por circuito 6 Diametro interno do tubo (mm) 11,84
Comprimento tubo reto (m) 1,632 Espessura daaleta (mm) 012
Espacamento transversal dos tubos (mm) 27,50 Tipo dealeta lisa
Espagamento longitudinal dos tubos (mm) 31,78 Numero de aletas 514

QO inicio do periodo transiente ocorre 30 segundos apds o inicio da gravacdo dos dados, instante em que a vazdo em
massa € aumentada em 9,5 %, causando umaumento nas pressdes de entrada do evaporador e de saida do condensador.
Apobs 140 segundos, 0 regime permanente € novamente estabelecido e as pressies de evaporacdo e de condensagédo
alcancam val ores médios, respectivamente, de 290 kPa e 1325 kPa.

Para a comparagdo com os resultados de Jia et al. (1995), uma funcéo, foi gjustada aos dados experimentais, para
representar a variagdo da pressdo do refrigerante na entrada do evaporador durante o periodo transiente [vide
Barbieri (2001)]. Nas Figs. (4) a (7) sdo mostradas as comparagdes entre as distribui¢des do grau de superagquecimento e
da temperatura de saida do ar do evaporador, durante o periodo transiente, calculadas pelo presente modelo e medidas
por Jia et al. (1995). Nessas figuras os perfis de temperatura de saida do ar sdo avaliados no pontoi =Ml ej =1
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[vide Fig. (33a)]. A malha computacional usada na obtencdo dos resultados numéricos possui 180 pontos, distribuidos
uniformemente ao longo do evaporador e o interval o de tempo usado para o avango no tempo é de 10 segundos.

Tabela 2. Condic¢bes de operacéo usadas por Jiaet al. (1995,1999).

Condicdes de operagéo na entrada Vaores Condicdesde operagdo naentrada Vaores
Temperaturado refrigerante (°C) -2,0 Temperaturado ar (°C) 145
Pressdo do refrigerante (kPa) 2730 Umidade relativa (%) 50
Vazéo em massa de refrigerante por circuito (kg/s)  0,00811  Velocidade do ar (m/s) 20
Titulo 0,359

Uma vez que os resultados sdo dependentes das equagdes constitutivas, o0 modelo sera investigado em maiores
detalhes, com o intuito de verificar ainfluéncia das diferentes correl agBes adotadas.

Nas Figs. (4a) e (4b) sdo mostradas, respectivamente, as distribuicbes do grau de superaguecimento e da
temperatura de saida do ar no regime transiente, obtidas pelo presente modelo com diferentes correlagdes do coeficiente
de transferéncia de calor (CTC) hifasico, comparadas com os dados experimentais de Jia et al. (1995). As correlacfes
do CTC biféasico analisadas sao as de Chen (1966) e de Jung e Radermacher (1991).
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Figura 4. Influéncia das correlages do CTC hifasico: (a) distribuicéo do grau de superaquecimento; (b) distribuicdo da
temperaturade saida do ar.

Observa-se na Fig (4a), uma variagd@o entre os valores calculados do grau de superaguecimento, embora os perfis
apresentem, praticamente, 0 mesmo comportamento independente da correlacdo usada para o calculo do CTC biféasico.
Da mesma forma, verifica-se na Fig. (4b), uma variacdo no comportamento dos perfis de temperatura de saida do ar
durante o periodo transiente, calculado pelas duas correlacbes para o CTC bifésico testadas. A correlagdo de Jung e
Radermacher (1991) é a que apresenta melhor concordancia com os dados experimentais de Jia et al. (1995) e a
correlacéo de Chen (1966), a que apresenta os valores mais el evados do grau de superaqueci mento.

O coeficiente de transferéncia de calor do lado do ar é também, um dos parédmetros que mais influenciam o
comportamento dindmico de evaporadores de serpentina com tubo aletados. As comparacdes entre os dados
experimentais de Jia et al. (1995) e os resultados obtidos pelo presente modelo, usando-se as correlacBes de
Turagaet al. (1988) e de McQuiston (1981), sdo apresentados nas Figs. (5d) e (5b).

Observa-se nas Figs. (5a) e (5b) que, embora as distribuicdes do grau de superaquecimento durante o periodo
transiente calculadas apresentem 0 mesmo comportamento, as distribuicfes de temperatura de saida do ar calculadas
apresentam comportamentos diferentes. Tal fato demonstra a necessidade de um modelo mais elaborado do escoamento
doladodoar.

Em funcdo da incerteza relacionada com a especificacdo da umidade relativa de entrada do ar nos dados de
Jia et al. (1995), uma andlise de sensibilidade foi realizada com o propésito de verificar a influéncia desse parametro
sobre o desempenho do modelo. Para isso, nas Figs. (6a) e (6b), sdo também mostradas, respectivamente as
distribui¢des do grau de superaguecimento e da temperatura de saidado ar, quando variagdes de + 5 % sdo impostas ao
valor originamente assumido da umidade relativa de entrada do ar (50 %). Nota-se nas Figs. (6a) e (6b), que a
temperatura de saida do ar € mais sensivel a variacdo da umidade relativa do ar, do que o grau de superaguecimento do
refrigerante.
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Figura 5. Influéncia das correlagdes do CTC do ar: (a) distribui¢do do grau de superaguecimento; (b) distribuicdo de
temperaturade saida do ar.

Observa-se na Fig (6a), que as distribuicdes do grau de superaquecimento calculadas pelo presente modelo
apresentam 0 mesmo comportamento daquela obtida por Jia et al. (1995), embora os valores calculados, para
UR = 50 % sgam, em média, 9,85 % superiores aos valores medidos. Dessa forma, os resultados calculados
demonstram que a regido de escoamento de vapor superaquecido é superestimada pelo presente modelo em relacdo aos
dados experimentais. 1sso quer dizer que o “ponto de secagem” do refrigerante, ou seja, 0 ponto no qual o refrigerante
vaporiza-se completamente, previsto pelo modelo, ocorre a uma disténcia da entrada do evaporador menor do que
aquela medida, resultando em um grau de superaguecimento maior. A discordancia méxima entre os valores calculados
emedidos éde 12,4 %.
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Figura 6. Efeito da variagdo da umidade relativa de entrada do ar: (a) comparagdes entre os graus de superaguecimento
calculado e medido (Jia et al. ,1995); (b) comparagdes entre as temperaturas de saida do ar do evaporador
calculadae medida (Jiaet al. 1995).

Na Fig. (6b) observa-se uma boa concordancia entre os perfis de temperatura de saida do ar do evaporador, sendo a
diferenca média entre os valores calculados com UR=50% e medidos por Jia et al. (1995) de 5,4 %. Entretanto nota-se
na Fig. (6b), que o perfil de temperatura do ar calculado exibe um atraso e um menor periodo transiente em relacéo aos
dados experimentais. Esse comportamento pode estar relacionado ao fato de, na simulagdo, considerar-se atemperatura
do ar na entrada do evaporador constante durante o periodo transiente. Entretanto, Jia et al. (1995) relataram que, na
prética, essa temperatura diminui suavemente apds 0 aumento da vazdo em massa de refrigerante, em funcéo de
aspectos construtivos da bancada experimental. Isso faz com que aredugdo da temperatura medida com o tempo sgja
mai s acentuada.

Na Fig. (6b) observa-se ainda que, as variagdes de + 5% impostas a umidade relativa de entrada do ar provocam um
deslocamento do ponto no qual se inicia o periodo transiente. Para a umidade relativa de entrada do ar de 47,5 % esse
ponto ocorre, aproximadamente, em 30 s e esse tempo € maior a medida que aumidade relativa aumenta.
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Uma andlise de sensibilidade do modelo a vazéo do fluido refrigerante foi também realizada. Nas Figs. (7a) e (7b)
apresentam-se, respectivamente, os perfis calculados do grau de superaquecimento e da temperatura de saida do ar
quando a vazéo em massa de refrigerante na entrada da serpentina (m, =29,2 kg/h) é aterada = 5 %. Os perfisassim

cal culados sdo também comparados com os dados experimentais de Jiaet al. (1995).
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Figura 7. Influéncia da vazdo em massa de refrigerante: (a) comparagdes entre os graus de superaquecimento cal culado
e medido (Jia et al. ,1995); (b) comparagdes entre as temperaturas de saida do ar do evaporador calculada e
medida (Jiaet al. 1995).

Observa-se nas Figs. (7a) e (7b), que os resultados calculados pelo presente séo influenciados diretamente pela
vazdo em massa de refrigerante, sendo, essa influéncia, mais efetiva sobre o perfil de temperatura de saida do ar. Tal
comportamento é similar a aquele observado na Fig. (6b), paraavariagdo da umidade relativa de entradado ar.

5. Conclusdes

Neste trabalho apresentou-se um modelo numérico distribuido para a simulagdo da resposta dindmica de
evaporadores de expansdo seca de serpentina com tubos aletados, geralmente usados em sistemas de refrigeracdo e
condicionamento de ar. O comportamento dindmico do evaporador é avaliado com uma variagdo em degrau da vazédo
em massa de refrigerante em sua entrada. O modelo homogéneo € utilizado para descrever o escoamento bifésico do
fluido refrigerante no interior dos tubos.

Os resultados indicam que o modelo permite uma estimativa satisfatéria da resposta transiente de um evaporador e
gue o escoamento do lado do ar é o que apresenta maior sensibilidade, tanto em relagdo as correlacfes usadas para o
calculo do coeficiente de transferéncia de calor, quanto para a variagdo das condicdes de operacdo, revelando a
necessidade de se melhorar a model agem desse escoamento.

As comparagdes entre os resultados obtidos com o modelo e os dados experimentais de Jia et al. (1995)
demonstraram que o modelo superestima o grau de superaquecimento do refrigerante ao longo da serpentina e a
temperatura de saida do ar. O erro absoluto médio avaliado ao longo do tempo, entre o grau de superaquecimento
calculado e o medido é de 9,85% e entre atemperatura de saida do ar cal culada e medida é de 5,4%.

O método numérico utilizado na solugdo do sistema de equagdes governantes, método de Newton-Raphson,
mostrou-se eficiente, embora tenha apresentado problemas de convergéncia em alguns dos casos testados. Diferentes
interval os de tempo e tamanhos de células foram testados. O tempo de CPU para se alcangar o regime permanente foi,
em média, de 5 minutos e para o caso de operagdo transiente de 250 segundos, o tempo de CPU foi de 90 minutos, em
um computador K7 - 800 MHz com 256 Mb de memadria RAM.
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Modding of Transient Flow in Finned-Tube Cail Evaporators
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Abgtract. The energy consumption of refrigeration and air-conditioning systems depends on the performance of each one of their
components as well as on indoors and outdoors environment conditions. Among those components, the evaporator exerts a most
relevant influence on the global efficiency. This work presents a numerica model to simulate the flow in finned-tube coil
evaporators, widely used in air conditioning and refrigeration systems. The model takes into account the HFC-134a flow inside just
one tube and the crossed air flow outside that tube. The refrigerant pressure drop, the moisture condensation on the air side, aswell as
the effects of the ambient external and internal conditions, are also considered. The transient response of the evaporator under a step
change in the inlet refrigerant flow rate is investigated. The transient behavior happens to be one the main concerns of the
manufacturers of refrigeration systems with respect to the technological applications, because under real conditions the steady state is
rarely achieved. In order to simplify the model, the flow inside the tube is divided in two distinct regions: one, two-phase evaporating
flow and another, single-phase superheated vapor flow. Additionally, the flow in two-phase region is modeled as one-dimensional
and homogeneous. Comparisons between the prediction and experimental results from the literature, are performed and discussed.

Keywords: Evaporator, two-phase flow, transient response, finite volume, refrigeration.



XVI CONGRESSO BRASILEIRO DE ENGENHARIA MECANICA
16th BRAZILIAN CONGRESS OF MECHANICAL ENGINEERING

CONTROLE FUZZY DA TEMPERATURA DE CONDENSACAO DE UM
SISTEMA DE RESFRIAMENTO DE LIQUIDO (“CHILLER”)

Flavio Vasconcelos da Silva

Universidade Estadual de Campinas - UNICAMP, Faculdade de Engenharia de Alimentos, Departamento de Engenharia de
Alimentos, C.P. - 6121 CEP 13083-970, Campinas - S0 Paulo - Brasil.

flavio@ceres.fea.unicamp.br

Vivaldo Silveira Janior

Universidade Estadual de Campinas - UNICAMP, Faculdade de Engenharia de Alimentos, Departamento de Engenharia de
Alimentos, C.P. - 6121 CEP 13083-970, Campinas - S0 Paulo - Brasil

vivaldo@fea.unicamp.br

Resumo. O uso do controle fuzzy nos processos industriais vem crescendo rapidamente nas Ultimas décadas, principalmente em
processos de dificil modelagem matematica, devido a sua capacidade de atuar no sistema baseando-se apenas no conhecimento
especialista e na capacidade de inter-relacionar todas as variaveis do processo. Em um ciclo de refrigeracao a eficiéncia do
sistema esta diretamente ligada a capacidade de manter as temperaturas e pressdes correspondentes as exigidas pelo processo. A
temperatura de condensagdo possui uma grande influéncia quanto ao consumo de energia e desempenho geral do sistema
frigorifico, sendo altamente influenciada por perturbagdes externas, principal mente perturbagdes climaticas (temperaturas do ar e
agua de condensacgdo). Smulagdes foram conduzidas com a finalidade de desenvolver um controle fuzzy da temperatura de
condensacéo, sob condigdes pré-definidas e perturbacdes na temperatura da agua do condensador, com estratégias SO (Sigle
Input - Single Output) e MIMO (Multi Input - Multi Output). O controle fuzzy desenvolvido mostrou-se satisfatorio e de facil
implementacéo, apresentando um off-set na temperatura de condensagéo de 2,4°C e -1,5°C para perturbacgdes na temperatura de
entrada da agua no condensador, sendo reduzido para 0,3°C e -0,7°C ap0s a sintonia do controlador e submetido as mesmas
perturbacdes.

Palavras chave:. Controle fuzzy, refrigeracéo,chiller
1. Introducédo

A finalidade de um sistema de controle de processos é permitir uma operacdo estavel dentro de valores pré-
estabelecidos para as condigdes e variaveis do processo. Esta finalidade é alcangada com o emprego de sistema de
sensores que medem o valor existente e comparam com um valor desgjado. A partir da diferenca existente inicia-se uma
acdo, visando reduzir azero o desvio ocorrido, de forma continua e automati zada.

Um bom controle é avaliado pela sua capacidade de perfazer um minimo desvio da variavel de processo em seguida
aum distrbio, retornando-a ao ponto de funcionamento prefixado em um minimo interval o de tempo.

O controlador fuzzy possui uma abordagem lingiistica da l6gica fuzzy que vem sendo progressivamente aplicada a
indmeros processos. Os conceitos da |6gica fuzzy foram inicialmente propostas por Zadeh (1965) como um meio de
oferecer uma solugéo paraincluir conhecimentos especialistas em model os de processos.

O dimensionamento e selegdo de equipamentos de um sistema de refrigeraco sdo determinados em condictes de
operagado pré-definidas, como por exemplo, a capacidade maxima frigorifica (carga térmica) e temperaturas de operacdo
(evaporacdo e condensacao), de acordo com a aplicacdo e o refrigerante utilizado (Dossat,1985). Contudo, em operacéo,
0 sistema estara submetido a oscilages que ocasionaréo alteragdes nas condigdes de operagdo, provocando gastos de
energia, obviamente, indesgjavels. Portanto, as técnicas de instrumentacdo e o controle de sistemas frigorificos vém
crescendo rapidamente nos Ultimos anos devido a necessidade de uma maior confiabilidade no processo, redugéo nos
custos de energia, aperfeicoamento da supervisdo e melhora da qualidade dos produtos refrigerados. Atualmente, a
maioria dos sistemas de refrigeracdo sdo compostos por controladores mecanicos baseados na |égica de controle “on-
off” ou proporcional para algumas varidveis de processo.

A abordagem lingliistica da |6gica fuzzy vem sendo usada na descri¢do de processos com grande éxito e representa
a Ultima geracdo de controle de processos. Pretende-se apresentar sua aplicabilidade em um processo especifico e
delinear uma metodol ogia que possibilite sua qualificacéo entre outros tipos de controle.

A logica fuzzy para controle de processo diferencia de outras pela ndo necessidade de modelagem matemética,
permitindo a incorporagdo de par@metros empiricos para a adequagdo da funcdo de transferéncia do sistema. O
desenvolvimento da |égica fuzzy aliada a inteligéncia artificial, deverd atingir controles em outros processos, ja que sua
credibilidade estd promovendo grandes investimentos em pesquisa, apresentando estimativas de produtos para o
mercado mundial de cercade US$ 16 bilhdes para o ano 2000, segundo arevista“The Economist” (Andnimo,1994).

A descricdo de processos hioldgicos e de alimentos através de modelos matematicos convencionais para processos
de otimizac&o e controle é freqlientemente dificil, devido a natureza complexa dos processos, informagdes insuficientes,
inadequadas e ndo precisas. As simplificacbes e hipbteses feitas nos modelos convencionais podem implicar em
resultados ndo reais ou MeSMO iMpreci sos.

A légica fuzzy e a base de conhecimento possibilitam decisdes semelhantes a humana de forma ideal. Assim,
modelos de processos podem ser construidos, usando todos os tipos de informacdo disponiveis, tanto em otimizagéo
como em controle, sem o exato conhecimento matematico do processo.
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O perfeccionismo do modelo convencional de um processo, onde se busca a precisdo, pode deixalo muito
complexo, devido ao elevado nimero de parametros a serem estimados. Com esta simplificacdo, a logica fuzzy se
aproxima da linguagem humana no uso de conceitos para descricdo de atributos dos conhecimentos como: alto, baixo,
frio, quente e outros, que sdo parametros subj etivos e suficientes para a tomada de decisdes.

Shieh et al. (1992) mostraram que usando a ldgica fuzzy obtém-se maior eficiéncia no controle de temperatura em
pasteurizador HTST (“High Temperature Short Time”). Zhang & Litchfield (1993) apresentaram uma aplicacdo de um
controlador fuzzy no processo de secagem de gréaos em fluxo cruzado continuo . Este trabalho mostra a viabilidade do
controle fuzzy em muitos processos de alimentos, os quais sdo dificeis de controlar automaticamente com controles
convencionais.

Um exemplo de aplicagdo de controle fuzzy em sistemas de refrigeracdo é fornecido em “The Economist”
(Andnimo, 1994). O trabalho original de Bart Kosko, Fuzzy Thinking, mostra um simples controle de um condicionador
de ar com rotag8o variavel do compressor.

Em controle de processos convencionais suposi¢les e simplificacdes sdo freqlientemente utilizados para construir
um modelo matematico, que pode ser distante do fendmeno real. Porém, o controle fuzzy é capaz de atuar em processos
complexos em que o conhecimento é restrito e 0os modelos matematicos indisponiveis (Zhang & Litchfield, 1993).
Gomide et a. (1992) afirmam que a idéia basica do controle fuzzy é modelar as acBes a partir de conhecimento
especialista, ao invés de se modelar o processo em si. Isto leva a uma abordagem diferente dos métodos convencionais.

A rigidez da légica convencional ndo permite classificar os fatos como parcialmente “verdadeiros’ ou parcial mente
“falsos’. A légica fuzzy como uma generalizagdo da légica classica Booleana possibilita o desenvolvimento de
algoritmos computacionais capazes de fazer inferéncias a partir de informacBes imprecisas hum modo similar ao
processo de raciocinio aproximado usado pelos operadores nos processos.

No estudo realizado por Singh & Ou-Yang (1994) existem quatro razdes para o uso preferencial do controle fuzzy
ao convencional:

1. Facilidade de desenvolvimento: quando é desenvolvido um controlador convencional € necessario inicialmente
um conhecimento do sistema e os controles por ele exigido, bem como a construgdo de um modelo matemético para
descrever as relacdes entre as varidveis de entrada e saida e determinar os parémetros 6timos no controlador baseado
neste modelo. O passo final é a simulagdo e testes de performance do controlador. Se ndo forem satisfatérios deve-se
modificar o0 modelo matemético e reprojetar pardmetros. Com o0 uso do controlador fuzzy criam-se regras de controle
baseadas em conhecimento e experiéncias descritas em simples palavras. Qualquer modificagdo em um passo do
controlador 1dgico fuzzy é extremamente facil contornar pois ndo € necessario modificar o modelo, apenas modificam-
seasregras.

2. Aplicabilidade a Sistemas Nao Lineares: controles de processos baseados em |6gica fuzzy adaptam-se facilmente
a néo-linearidade de alguns sistemas, obtendo-se assim melhor performance que os controles convencionais.

3. Maior Seguranca: 0 desempenho de um sistema de controle convencional depende de um sistema de parémetros.
Se estes par@metros mudam como consequiéncia de uma mudanca no ambiente do processo ou falhas dos sensores, o
sistema falhara e tornar-se-a instavel. No controle fuzzy, os comandos sd0 baseados em uma combinacdo de diversas
regras, sendo que se uma regra falha o sistema ndo sera afetado. As regras bésicas do controle fuzzy sdo mais tolerantes
a perturbacdes e sensores falhos.

4. Melhor Desempenho: a légica fuzzy reduz a complexidade dos processos a simples regras de inferéncia fuzzy.
Isto permite que os célculos de controle sgjam feitos em minimo tempo. Além disso, a estrutura paralela do célculo
fuzzy permite uma melhor resposta ao sistema pois diversas entradas e saidas podem ser avaliadas simultaneamente.

Eerikéinen et al. (1988) demonstraram a possibilidade de utilizar o controle fuzzy em um processo de extrusdo.
Neste processo existe pequeno conhecimento das inter-relacfes entre as variaveis de processo e os atributos de
qualidade do produto. Este foi a primeira aplicacdo direta de controle fuzzy naindustria de alimentos.

Em seu estudo de aplicagdo de logica fuzzy e redes neurais em ciéncia e tecnologia de alimentos Eerikédinen et al.
(1993) mostraram as vantagens do uso combinado destas duas ferramentas de controle, principalmente no que diz
respeito a modelagem de processos de dificil obtencéo de medidas “on ling”.

Nos Ultimos quatro anos o potencial de manuseio de incertezas e de controle de sistemas complexos proporcionado
pela l6gica fuzzy vem sendo combinado com redes neurais artificiais as quais, por sua vez, possuem caracteristicas de
aprendizagem e adaptacdo. Esta unido vem gerando novas classes de sistemas e de controladores neurofuzzy,
combinando assim 0s potenciais e as caracteristicas individuais em sistemas adaptativos e inteligentes. Estes sistemas
deverdo proporcionar uma importante contribuicdo para os sistemas de controle do futuro, principalmente em controle
de processos (Gomide et a., 1992).

A temperatura de condensacdo tem grande influéncia no consumo de energia do sistema frigorifico, sendo
influenciada pelo tipo de operacdo do condensador empregado, assim como pelas condigdes climaticas da regido onde
esté instalado o equipamento. Para instalag8es industriais ou em locais onde o abastecimento de &gua é problematico,
tanto em custo quanto em qualidade, utiliza-se torres de resfriamento ou condensadores evaporativos que dependem da
temperatura de bulbo Umido do ar. A temperatura de condensacéo € de extrema importancia quanto ao desempenho do
sistema, pois acréscimos desta temperatura correspondem ao aumento na taxa de compresséo e conseqiiente reducéo de
rendimento do sistema.

O presente trabalho pretende avaliar 0 desempenho de um sistema de refrigeracdo para resfriamento de liquido em
condicdes pré-definidas, sob perturbacdes, com diferentes estratégias de controle fuzzy configuraveis em sistemas SISO
(“Single Input/Single Output”) e MIMO (“Multiple Input/Multiple Output™).
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Através de simulagdes em um software dindmico referente a0 sistema de refrigeracdo, propde-se mostrar a
viabilidade e facilidade de implementacéo do controle fuzzy em sistemas de rel ativa complexidade.

O trabalho se concentrou em desenvolver o controle da temperatura de condensacdo frente a variagdes na
temperatura da agua de entrada do condensador (Tégua), tendo como variavel manipulada a vazdo de agua do
condensador utilizando simulador CHILLER desenvolvido por Silveira Jr. (1995). Numa segunda etapa foi
desenvolvido um controle fuzzy MIMO tendo como variaveis controladas a temperatura de condensacdo (Tcond) e o
COP (coeficiente de desempenho do sistema) e como variéveis manipuladas a vazéo de dgua do condensador ( M 4y )

e avazdo de refrigerante (M« ).
2. Materiais e métodos
2.1. Descricdo do sistema frigor ifico modelado
O sistema frigorifico estudado caracteriza-se por um sistema de refrigeragdo para resfriamento de etilenoglicol a

30%, simples estagio, com carga térmica simulada por uma resisténcia elétrica Qo e fluido refrigerante R-12, como
mostrado na Fig. (1).

Torre de Resfriamento
——
VRC —
9 Bomba Centrifuca
Compressor I I |
Separador
de
Oleo
Condensador “Shell and Tube”
VET
% Garrafade Liouido
VE *
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i
§ VR Visor deliquido Filtro secador
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Etilenoglical 30%
|-<—
VET - Vavulade Expansio Termostética
0Ces0 VR -VavuladeR z
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= | inha de Descarga
Linha de liquido
=== Linha de Suczo
B deDed o Positivo vévuaSolenside TP vavulaManual

Figura 1 - Esquema do sistema de refrigeracéo para resfriamento de liquido.

Devido as limitagdes de se implementar um controle em um prot6tipo experimental, optou-se pelo
desenvolvimento de simulagdes utilizando-se o software CHILLER, desenvolvido por Silveira Jr (1995), caracterizado
por simulagBes dinamicas (regime ndo estacionario).

2.2. Simulador dinamico e sistema de desenvolvimento de aplicacfes fuzzy (SDAF)

O programa CHILLER de smulagcdo dindmica para sistema de resfriamento de liquido foi desenvolvido em
linguagem “C”, possuindo funces de execucdo do processo, comunicagdo com rotinas ou hardwares de controle e
supervisao de processo. O programa é constituido por uma modelagem matematica de quatorze equagOes diferenciais
ordinarias e vinte e trés algébricas, que descrevem os balangos de massa e energia do sistema.

O sistema de desenvolvimento de aplicagdes fuzzy (SDAF) é constituido por dois médulos interconectados,
ambiente de desenvolvimento de programas (PC) e controlador fuzzy (MCI02), ligados ao sistema a ser controlado.

O médulo de desenvolvimento de programas permite uma maior integracdo homem-méguina, promovendo a
representacdo do conhecimento através de regras fuzzy, editor de fungdes de pertinéncia, gerador de cédigo para o
controlador fuzzy, depurador on-line, entre outros recursos. O método de defuzzyficacdo utilizado pelo SDAF é o do
centro de massa.
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2.3. Montagem do hardwar e utilizado para o controle

O sistema de controle utilizado para o desenvolvimento dos experimentos consistiu de dois computadores
conectados por cabos seriais ao microcontrolador industrial MCl, fabricado pela HI Tecnologia, conforme a Fig. (2). Os
computadores foram utilizados como ambiente de desenvolvimento de programas para o controlador fuzzy e como
ambiente de simulagdo do sistema de refrigeracéo.

CABO SERIAL

MOUSE PARA
PERTURBACOES

SUPERVISOR (SDAF)

Figura 2 — Esquema de montagem do hardware para simulacdes e experimentos de controle.
3. Resultados e discussdes

3.1. Andlise do comportamento dinamico da temperatur a de condensacéo do sistema frigor ifico

I nicialmente foram realizadas diversas simulacfes objetivando-se determinar as condicdes estacionarias do sistema.

Apartir das condi¢cdes estacionérias, mostradas na Tab. (1), foram realizadas perturbacdes, tipo degrau, na
temperatura de entrada da agua no condensador em +20% (+5°C), para verificar a intensidade e o sentido da alteracdo
ocorridas na temperatura de condensacdo, com a finalidade de obter conhecimento especialista do sistema quanto a
tendéncias e atenuactes. Os efeitos qualitativos na temperatura de condensac&o sdo mostrados na Tab. (2).

Tabela 1 — Condices estacionérias das variaveis.

Variavel Condicbes Estacionérias
Tcond 41,5°C
Tagua 25°C
Msgua 250 kg/h
Myes 135 kg/h
Meglicol 750 kg/h
COP 6,89

Tabela 2 — Comportamento da temperatura de condensacéo frente a perturbac@es nas varidveis do sistema.

Variavel Perturbacéo Temp. de Condensacéo
. r e K/
Tagua ¢ e
? ©“e
Magua ¢ 22

Analisando a Tab. (2) pode-se decidir, qualitativamente, a forma e intensidade de atuacéo de controle.
3.2. Definicdo dos par @metr os, sintonia e monitor acdo do controle fuzzy

A partir do conhecimento especialista adquirido na primeira fase do projeto, passou-se a defini¢ao de parametros
importantes, tais como: variaveis linglisticas, tipo de funcéo de pertinéncia, definicdo da base de regras e universo de
discurso das variaveis.

No controlador fuzzy foram considerados os valores de erro (valor lido — valor de set-point) da temperatura e o
valor absoluto das varidveis de atuacdo (vazbes de agua e refrigerante), os seguintes termos linguisticos foram adotados:



Proceedings of COBEM 2001, Refrigeration, Air conditioning, Heating.and Ventilation, Vol.5, 192

{ grande negativo (GN), médio negativo (MN), pequeno negativo (PN), zero (Z), pequeno positivo (PP), médio positivo
(MP), grande positivo (GP)} e {muito baixo (MB), baixo (B), médio (M), ato (A), muito alto (MA)}.

Optou-se por fungdes de pertinéncia triangulares no universo de discurso associadas a cada variavel. Na Fig. (3)
estdo apresentadas as funcdes de pertinéncia associadas aos termos linguisticos, inicialmente utilizadas antes da sintonia
do controlador.

A base de regras utilizada para o controle foi:
SE Erro_Teond = GN ENTAO Mgy, = MB.
SE Ermo_Teond = PN ENTAO Mgy, = B.
SE ENo_Teonda =Z ENTAO Mygs, = M.
SE Ermo_Teond = PP ENTAO myge, = A.
SE Erro_Teng = GP ENTAO My, = MA.

F M

! he = M A MA
1

_5 0 ¢ Emro_temperatura ¢ 500

Vazdo de agua

Figura 3 — Funcgdes de pertinéncia para os termos linguisticos.

Os universos de discurso utilizados para as variaveis erro de temperatura de condensacéo e vazdo de agua foram
+5°C e 0-500 kg/h, respectivamente.

O controle fuzzy SISO, utilizando as fungdes de pertinéncia e base de regras acima, ndo apresentou um
desempenho satisfatorio devido a existéncia de um off-set de aproximadamente 2,4°C e -1,5°C, para perturbacOes
positiva e negativa da temperatura da agua respectivamente (Controle Fuzzy 1), considerado “relativamente” grande,
forcou a busca de melhor desempenho com alteragdo de alguns parémetros do controlador.

3.3. Sintonia do controlador fuzzy

A sintonia de um controlador fuzzy baseia-se na melhora do desempenho do sistema, constituindo-se a etapa mais
duradoura de um projeto. O grau de conhecimento do processo determina a técnica de refinamento da sintonia.

Com o objetivo de diminuir o off-set do controle procurou-se alterar parémetros das fungdes de pertinéncia, com a
finalidade de aumentar o ganho do controlador.

A alteracdo do conjunto suporte das funcdes de pertinéncia da variavel erro da temperatura de condensacdo,
mostrada na Fig. (4), obteve éxito quanto a minimizagdo do off-set, apresentando um erro de 0,3°C e -0,7°C, conforme
mostrado na Fig. (5a) (Controle Fuzzy I1). As fungbes de pertinéncia da vazéo de agua ndo foram alteradas e a base de
regras foi mantida.

E
1

-
5 0 5 Erro_temperatura

Figura.4 — Fungdes de pertinéncia apds sintonia para reducéo de off-set.

Nas Fig. (5a) e (5b) estdo representados os comportamentos da temperatura de condensacdo apds perturbagdes de £
20% (+ 5°C). Observa-se, nos dois casos, 0 melhor desempenho do Controle Fuzzy 1l devido a uma sintonia mais
apurada.
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Figura 5 - Comportamento comparativo da temperatura de condensacéo frente a perturbagéo de +20% (+5°C) e -20%
(-5°C) natemperatura da &gua do condensador, (a) e (b), respectivamente.

Com o objetivo de aproximar uma condi¢do real de operacdo, foi realizada uma simulacdo, utilizando o controle
sintonizado anteriormente, porém a perturbacdo na temperatura da agua do condensador foi promovida de modo
senoidal, como visto naFig. 6.

—— Temperatura da Agua

—— Temperatura de Condensacao
—— Temp. de Condensacé&o (Sem Controle)

Erro (°C)
o

0 300 600 900 1200 1500
Tempo(s)

Figura 6 - Controle da temperatura de condensacdo frente a perturbacdo senoidal da temperatura da agua do
condensador.

Observou-se que a agdo do controle se mostrou satisfatoria durante a agdo da perturbagdo imposta ocorrendo um
off-set de +0,25°C.

3.4. Controle multivariavel.

Em muitos processos seria de extremo interesse o desenvolvimento de um controle multivariavel, porém esse tipo
de controle ndo é desenvolvido de maneira corriqueira no controle convencional devido a sua complexidade. Entretanto,
o controle fuzzy possibilita o desenvolvimento do controle multivaridvel (MIMO) de maneira simplificada.

Esta simplicidade foi observada quando desenvolvido o controle MIMO para o sistema, onde foram controladas as
varidveis temperatura de condensacdo e COP, utilizando como varidveis de atuacdo as vazdes de &gua e refrigerante. Na
Fig. (7) observa-se a acdo do controle MIMO fuzzy nas varidveis do processo.

5

— Temperatura de Condensagéo

4} — cop

—— Temp. de Condensagao (Sem Controle)
—— COP (Sem Controle)

Erro

0 20 40 60 80
Tempo(s)

Figura 7 - Controle multivaridvel da temperatura de condensacdo e COP frente a perturbac&o degrau da temperatura da
agua do condensador.
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Figura.8 — Fungdes de pertinéncia utilizadas no controle MIMO.

Observa-se que na sintonia realizada para o controle MIMO foram criadas mais fungdes de pertinéncia e alterados
0s universos de discurso, Fig.(8), baseando-se sempre pelo conhecimento especialista adquirido.

4. Conclusdes

O sistema fuzzy desenvolvido para o controle de temperatura de condensacdo do ciclo frigorifico mostrou-se
eficiente e de facil implementagdo apresentando um off-set na temperatura de condensacdo de 2,4°C e -1,5°C, para
perturbacdes na temperatura de entrada da dgua no condensador, sendo reduzido para 0,3°C e -0,7°C ap6s sintonia do
controlador e submetido as mesmas perturbactes. Para o desempenho satisfatorio do controlador fuzzy foi necesséario
um conhecimento especialista mais elaborado que forneceu subsidios para a sintonia dos parametros utilizados no
controle: funcBes de pertinéncia, conjuntos suportes e base de regras. O controle fuzzy se constitui em uma boa solucéo
para sistemas de controle mais complexos, como o controle multivariavel, comprovando a sua versatilidade frente ao
controle convencional.
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Abstract. Fuzzy control isincreasingly being used in process industry in the last decades, mainly to those that are difficult to
model mathematicaly owing to the complex nature, insufficient and inaccurate information, and interrelationships between process
variables and performance system. The fuzzy control offers an alternative solution by allowing the inclusion of subjective expert
knowledge in process model. It is very important to control temperature and pressure in refrigeration systems, because the
performance of this system depends on more accurate control of system variables. Both, electrical energy consumption and general
performance of system are influenced by condensing temperature. This temperature is highly dependent on season, location, climate,
and mainly water temperature in the condenser. Experiments were carried out to design a fuzzy controller to condensing
temperature, under disturbancesin the temperature of the inlet condenser water. Control strategiesin MIMO (multi-input and multi-
output) and in SISO (single- input and single-output) systems was studied in the system. The results showed that developed fuzzy
controller was easy and its performance was satisfactory.
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Resumo. E desenvolvido um modelo matematico que simula o desempenho de um novo compressor rotativo de deslocamento
positivo. Neste compressor a variagdo de volume é garantida pelo movimento concéntrico de dois deslocadores. Por meio de um
mecanismo de acionamento inovador, estes deslocadores percorrem 36(P com velocidades angulares varidveis e defasadas, o que
leva a uma aproximagdo e afastamento sucessivos, garantindo desta forma, as fases de compressdo e sucgdo. As equagdes de
conservagdo de massa e de energia, em sua forma diferencial em relagdo ao tempo, sdo aplicadas aos volumes de controle.
Propriedades uniformes no volume de controle sdo consideradas. A variagédo da pressdo no interior do compressor é obtida a partir
da integragdo numérica das equagdes acima, com o auxilio das equagdes de troca de calor entre gds e parede, de escoamento do
gds através das passagens das valvulas e das folgas entre pegas moveis e da equagdo de variagdo do volume da camara.

Palavras Chave: compressor rotativo, simulagdo, deslocamento positivo
1. Introducio

Os compressores rotativos, de deslocamento positivo, se comparados com compressores alternativos convencionais,
apresentam menor vibragdo, menor indice de emissdo de ruidos e possibilidade de menor consumo de energia. Varios
sdo os tipos de compressores rotativos atualmente em utilizagdo: compressores de palhetas deslizantes (Tanaka et al.,
2000), de pistdo rolante (Takebayashi et al., 2000), de voluta (“scroll”) (Lindsay e Radermarcher, 2000), de parafuso
(Zaytsev e Infante-Ferreira, 2000), de 16bulos, palhetas articuladas, entre outros. O menor indice de vibragdo
permite que alguns destes compressores operem em velocidades mais elevadas, permitindo, assim, uma maior
capacidade para o mesmo volume de equipamento (cilindrada ou equivalente). Isto significa, por exemplo, um menor
volume ocupado pelo compressor em um refrigerador, aumentando sua capacidade e reduzindo custos. Com relagdo
aos compressores rotativos acima citados, o compressor aqui proposto possui movimento essencialmente concéntrico,
permitindo alcancar um alto nivel de ajuste e, conseqiientemente, operar com baixo indice de atrito diminuindo a
vibragdo, o ruido e o desgaste dos deslocadores. Além disso, permite uma melhor qualidade de vedagdo das cémaras.
Tal compressor apresenta caracteristicas e acionamento inovadores, garantidos por depdsito de patente (Kopelowicz,
1998). O presente trabalho apresenta o desenvolvimento do modelo matematico simulando o comportamento
termodindmico do compressor.

2. Descri¢fio do novo compressor rotativo

Os compressores de deslocamento positivo sdo caracterizados pela compressio de gas através da variagdo de
volume no interior de uma camara. O compressor rotativo aqui proposto utiliza este mesmo principio, onde a variacdo
de volune ¢ conseguida através do movimento circular e concéntrico de dois deslocadores. Tais deslocadores, Fig. (1),
se movimentam com velocidades angulares variaveis e defasadas, fazendo com que se aproximem e se afastem
alternadamente, produzindo, desta forma, uma variagdo de volume nas cdmaras.

O mecanismo de acionamento dos deslocadores, Fig. (2), que proporciona o diferencial de velocidade angular destes, ¢
composto de uma haste central que ¢ acionada, a uma velocidade angular constante, por um motor elétrico. Nesta haste
estdo equidistantemente acopladas, através de pinos deslizadores, duas barras de acionamento que promovem o
movimento dos deslocadores. A cada rotagdo (360O do eixo motriz) da haste central de acionamento, ocorrem duas
descargas e duas sucgdes. Trata-se, portanto, de um compressor de duplo efeito, isto é, que perfaz dois ciclos de
compressdo a cada rotaco do eixo. A Fig. (3) apresenta uma visdo em corte do compressor montado.

3. Modelo matematico

Para o desenvolvimento do modelo matematico do compressor, adotou-se método consagrado na literatura de
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Figura 1. Esquema do compressor com os deslocadores.
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Figura 3. Vista em corte do compressor.

simulacdo de compressores de deslocamento positivo (Soedel, 1972; Ignatiev, 2000), utilizado por diversos autores.
Aplicamrse as Egs. (1) e. (2) de conservagdo de energia ¢ massa ao volume de controle, supondo as propriedades do gas

uniformes em todo o volume de controle.

dE _ . dW -
GOy "
J
d .
J

Supde-se o gas perfeito e que as variagdes de energia cinética e potencial sejam despreziveis. A taxa de realizagdo de
trabalho € devido, exclusivamente, a taxa de variagdo de volume. Com as devidas substitui¢cdes, chega-se a Eq. (3):
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Equagdes auxiliares (da cinemdtica, da troca de calor e do escoamento através das valvulas e folgas) permitirdo

determinar os termos da Eq. (3).

3.1 Equacio de movimento

A partir da geometria do compressor, Eq. (4), chega-se a equagio de movimento do deslocador, que fornece a taxa de

variac@o do volume de gas na cdmara.

L dg
8 di

e i

ol

dr D; -D})

onde o espagamento angular entre os deslocadores ¢ determinado por:

0<gsp:9=(a-3a)-Aqg

p<gs2p:g=(a-3a)-Ag+2p

O deslocamento angular do deslocador 1 é dado por:

P L
0<qu:a1-al
Peg<p:a=p-a
5 qsp:a =(p-a)

3 *.
p <q s7p:a1 =[2q - p -4

3 *
7p<q <2p:a, =[(2q -2p) +a]

onde,

[l Il
a, =sen” Brcos’q +\/sen2q _ﬁx%nmgg

O deslocador 2 movimenta-se defasado do deslocador 1, de acordo com a Eq. (8):

a,=-2q-2b+2p+a

onde:

“4)

(52)

(5b)

(62)

(6b)

(60)

(6d)
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3p .
P<q<=-:b=[(2q+3p - b] )
3p .
7<q <2p:b=[(29g+3p)+b] (9d)
sendo:
0 0
. _ [Jxsen Ef
b* =cos™ B-xcos?q +[sen’q — a0 g (10)
i 2 0g
Por motivos de limitagdo de espaco, ndo foram apresentadas as taxas de variagdo dos angulos acima definidos.
3.2 Equacio de Troca de Calor
Desprezando-se a troca de calor por radiagio entre o gas e as paredes do estator e deslocadores, tem-se:
O=hA(T,-T) (11)
onde a 4rea instantanea de troca de calor, considerando-se as seis faces da cdmara, é dada por:
(D 2-D? ) g
4 =2——"+(D,-D,)L +&(D +D,) (12)
q 8 e i 2 e i

O coeficiente instantdneo de troca de calor ¢ adaptado da correlagio de Gnutek e Kalinowski (1996), originalmente
desenvolvida para compressores de palhetas deslizantes.

h= Nu | a3
/
Nu =C(Re)" (Pr)” (14)

onde pardmetros C, n ¢ m sdo 0,66, 0,5 e¢ 033 e 0,037, 08 e 043, para escoamento laminar ou turbulento,
respectivamente. A transi¢do ¢ arbitrada como ocorrendo a Re=10’. O ntmero de Reynolds ¢ definido por:

Re = wil (15)
u

onde velocidade e comprimento caracteristicos sio dados a seguir:

daz_dal (DL_I_D’)
_[a a
W= (16)
4
,=9(De4+D,~) an

3.3 Equacdes de escoamento

A vazio massica de gas através das passagens das valvulas é calculada adotando-se a expressdo de escoamento
isentropico (Parise e Cartwright, 1985), fungdo da geometria ¢ das condi¢des a montante e jusante da valvula, corrigida
por um coeficiente de descarga (Deschamps et al., 1988).
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lyig
% (18)

Supde-se a valvula operando totalmente aberta ou fechada. Esta hipdtese dispensa o uso da equagdo de movimento da
vélvula. Assim, a area de escoamento ¢ dada por:

0
PzD 2k Py

2
. O Op,0O
=G & BR(k ) Ep —E?D

A =y D (19)

Vazamentos de gds ocorrerdo entre as cdmaras 1 e 2, por estarem a pressdes diferentes. Para determinar a vazio
massica de gas através das folgas, supde-se escoamento de gas (sem a presenga de Oleo) entre placas planas paralelas
(efeitos de curvatura despreziveis), uma estacionaria ¢ a outra, a uma velocidade U. Para estas condi¢des, ainda supondo
gradiente de pressdo constante, tem-se (Fox e McDonald, 1988):

Wa 1 -P0O 50

(s 12mB—H”H >

Os valores da largura ¢ comprimento médios do canal, assim como da velocidade relativa entre

as superficies, sdo
determinados em fung&o do tipo de vazamento, conforme a seguir.

a) Vazamento lateral

b =—(De D) (la)
2
D +D.
4
D +D
U=2— da, Q @lc)
dt 4
D +D,
U2 == da2 M (21d)
dt 4
b) Vazamento superior
b=L (22a)
0D, O
Az = A < 22b
q H?H (22b)
da, D
=) "1~ 22
1 dr 2 (22¢)
U2 = —2&& (22(1)
dat 2

¢) Vazamento inferior

L

23
> (23)
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OD. O
Az = ! 23b
q ]—2 H (23b)
U =2 da, _da,|b,0] (23¢)
@ dr |H2H
U,=-2 da, _da,0b0 (23d)
at dt

4. Método numérico e soluciio

A substituicido das Eqs. (4) a (23) em (2) e (3) resulta em um sistema ndo-linear de equagdes diferenciais ordindrias.
Sua integracdo, pelo método de Euler, fornece a historia da pressdo e temperatura no interior das camaras. O incremento
de tempo relaciona-se ao incremento do angulo do eixo motriz. Este, seguindo pratica adotada na literatura (Soedel, 1972;
Parise e Cartwright, 1985), deve-se situar abaixo de f. Trata-se de um problema de valor inicial, Eq. (2) e (3), para o qual
ndo se possui um estado inicial, visto que se estd simulando um ciclo termodindmico. Estima-se, entdo, a partir da teoria
bésica de compressores, o estado termodindmico do gds em algum ponto do ciclo, por exemplo, no angulo de minimo
volume da cAmara, para atuar como valor inicial do processo de integracio. O célculo completo do ciclo (0° — 360°) é
efetuado tantas vezes quanto necessdrio, até que as diferencas entre os valores calculados para 360° e 0°, da massa e da
temperatura, se situem dentro de uma tolerdncia previamente estabelecida. O modelo de simulagdo foi implantado en um
codigo computacional, desenvolvido em linguagem C, e aplicado para a seguinte geometria e condicio de operagdo:
e=2cm, L=3,5cm, D=33cm, D=7,0cm, Aé= 90°, T=323K, P=0,1MPa, P;=0,927, N=2185rpm, D,=1,5cm, y,=0,15cm e
C7048.

5. Resultados

As Figuras (4) e (5) apresentam a variagdo da temperatura e da pressio com o angulo do eixo motriz. Pode-se observar
que as curvas de pressdo e temperatura apesentam forma tipica daquelas obtidas para compressores de deslocamento
positivo, operando com valvulas de sucgdo e descarga. Cumpre lembrar que, eventualmente, o protétipo a ser construido
podera sélo sem a valvula de succfio. O desempenho global de um compressor ¢ avaliado a partir de trés pardmetros
globais: a vazdo massica, o consumo e a temperatura de descarga. As Figuras (6), (7) e (8) apresentam a previsdo da
influéncia da razdo de pressdo e da folga no desempenho do referido compressor. Como esperado, consumo e temperatura
de descarga crescem com a razdo de pressdo, com o oposto ocorrendo com a vazdo mdssica. O efeito da folga ndo aparece
na curva do consumo, Fig. (6), muito embora, com a reducdo da vazdo efetiva, Fig. (7), o trabalho de compressdo, por
unidade de massa de gas comprimido, aumentara significativamente com a folga. A temperatura de descarga aumenta com
a folga em fungdo da maior quantidade de massa de gas em circulagio interna entre as cimeras.

6. Conclusio

Um modelo matematico foi desenvolvido para simular um compressor rotativo de deslocamento positivo. Com estes
resultados  preliminares, pode-se concluir pela viabilidade termodindmica do novo compressor proposto. Estudos
complementares, incluindo-se a andlise de balanceamento e do efeito da folga no desempenho do compressor, ja foram
iniciados. Procede-se, atualmente, a construgdo de um protdtipo de pequeno porte. Os ensaios deste prototipo permitirdo
uma validagdo futura do modelo contra dados experimentais.
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Figura 4. Variagdo da pressdo do gas com o dngulo do eixo motriz.

700

600 7

500 1

400 1

Temperatura (K|

300 1

200 T T T
0 90 180 270 360
Angulo do Eixo (grau)

Figura 5. Variagdo da temperatura com o angulo do eixo motriz.
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Figura 7. Variago da razdo volumétrica a razao de pressdo e a folga.
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Figura 8. Variagdo da temperatura de descarga com a razdo de pressdo e a folga.

7. Lista de simbolos

a

5P

SESES!

3 3§ I ImY

3z

= =X
m

TN T

folga (m?
area (m2

largura média do canal de vazamento (m)
calor especifico a pressdo constante (J/’kgK)
calor especifico a volume constante (J/kgK)
constante da equagdo (14)

didmetro externo do rotor (m)

didmetro interno do rotor (m)

energia (J)

coeficiente de troca de calor WV/mZK)
entalpia especifica (J/kg)

comprimento caracteristico (m)

razdo dos calores especificos (-)

espessura do rotor (m)

expoente da equagdo (14)

massa (kg)

vazio massica (kg/s)

expoente da equacao (14)

numero de Nusselt (-)

pressdo (Pa)

nimero de Prandtl (-)

constante do gas (J/kgK)

numero de Reynolds (-)

taxa de transferéncia de calor (W)

tempo (s)

temperatura (K)

velocidade relativa entre superficies no canal de vazamento (1m/s)
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volume (m3)

velocidade linear média do V.C. (m/s)

trabalho (J)

deslocamento maximo da valvula (m)

caminho médio percorrido pelo gés no canal de vazamento (m)

Letras Gregas

a deslocamento angular do deslocador (rad)
ax* angulo auxiliar definido na Eq. (7)

a angulo auxiliar definido na Eq. (9)

ax* angulo auxiliar definido na Eq. (10)

a espagamento angular entre espagadores (rad)
e angulo do eixo motriz (rad)

é condutividade térmica (W/mK)

1 viscosidade absoluta (kg/m.s)

i viscosidade cinematica (1?/s)

7 massa especifica (kg/nr’)

Ae abertura angular dos deslocadores (rad)
Subscritos

1 deslocador 1

2 deslocador 2

Il montante

11 jusante

i j-¢sima passagem de gas pelo V.C.

L vazamento

q transferéncia de calor

% valvula

w parede
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Abstract. A mathematical model simulating the performance of a new rotary compressor is developed. An innovative driving
mechanism imposes a phased variable angular speed to two concentric displacers, thus guaranteeing the volume variation in the gas
chambers. Mass and mergy equations, in integral form, are applied to the control volumes, encompassing the two compression spaces,
which are limited by the displacers and compressor shell. Homogeneously distributed gas properties, but varying with time, are
assumed for each control volume. Equations describing the volume variation with time, the gas to cylinder wall heat transfer and gas
flow trough ports and leakages passages are also employed. The resulting mathematical model is a system of ordinary differential
equations. Numerical integration provides the time-history of pressure and temperature of the gas inside the compression chambers.
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Resumo. Neste trabalho apresenta-se um estudo numérico para a obtengdo das curvas de resfriamento de laranja Valéncia, (Citrus
Sinensis O.) e banana Prata (Mussa Balbisiana Colla), em posicées diferentes ao longo do leito e acondicionadas em embalagens
com 40% de drea efetiva de abertura. Os fiutos foram resfriados num sistema de circula¢do com ar forcado (1.933 m*/h ), a
temperatura de 1°C e 7°C, umidade relativa de 88,4 * 2,0% e velocidade do ar em torno de 1 m/s. Um modelo matematico
bidimensional, em coordenadas esferoidais prolato, foi aplicado para predizer a condugdo de calor transiente dentro das fruta,
assumindo-se condi¢do de contorno convectiva na superficie do corpo. As equagoes geradas foram resolvidas numericamente pelo
método de volumes finitos e o coeficiente convectivo de transferéncia de calor foi obtido aplicando o método de ajuste do erro
quadrado minimo, entre os dados experimentais e numéricos. A andlise comparativa das curvas teoricas e experimentais mostrou
uma concorddncia satisfatoria, com valores de erro entre 5 e 7%. Notou-se que o coeficiente de transferéncia de calor varia com a
posicdo dos frutos no leito e que o tempo de resfriamento apresenta uma variagdo de aproximadamente 38% entre os diferentes
pontos. A distribui¢do espacial de temperatura no interior dos frutos, para trés instantes de tempo, demonstrou a existéncia de um
diferencial de temperatura entre o centro e a superficie de aproximadamente 30%. O modelo matemdtico prediz que a taxa de
resfriamento nas bananas é muito mais alta nas pontas que nas outras regides do fruto. O numero de Bi e de Fo mostraram-se
adequados e representativos do processo estudado, caracterizando adequadamente o resfriamento de corpos com relagdo de
drea/volume diferente.

Palavras-chave: tempo de resfriamento, laranja, banana, modelo matematico, coeficiente de transferéncia de calor
1. Introducio

O resfriamento de produtos agricolas, dentre eles as frutas, ¢ um processo de transferéncia de calor, no qual estdo
envolvidos, geralmente, os trés mecanismos de transmissao de calor: conducdo, convecgao e radiagao.

Em particular o problema da predicao do tempo de resfriamento dos produtos e a caracterizagdo de pardmetros do
processo de transferéncia de calor, t€m sido estudado ao longo de muitos anos. O objetivo comum desses estudos ¢
desenvolver um método simples de predigdo requerendo uma minima quantidade de dados e um programa
computacional adequado.

Por outro lado, o coeficiente convectivo de transferéncia de calor (hc), ttm um papel muito importante nos
processos que envolvem convec¢do. Uma das causas mais comuns de erro no calculo da temperatura dentro do solido €
originada pela avaliagdo deste coeficiente, o qual em muitos trabalhos é assumido por sugestdes da literatura. As
equacdes mais precisas encontradas na literatura apresentam uma margem de incerteza consideravel. Além disso, a
medi¢cdo experimental da distribui¢do de temperatura na superficie dos corpos, de forma precisa e direta, torna-se
complexa (Benavides & Avendafio, 1997), o que dificulta a determinago correta deste pardmetro.

Diversos modelos s3o apresentados na literatura, na forma numérica ou analitica, desde os mais simples até os
mais complexos, para a avaliagdo de processos envolvendo refrigeragdo de frutas, resolvidos por varios métodos
(diferencas finitas, volumes finitos), e com diferentes restrigdes, e condi¢cdes de contorno, para geometrias cilindricas,
esféricas ou planas (Hayakawa, 1978; Cleland & Earle, 1982; Hayakawa & Succar, 1982; Chau et al., 1985; Talbot &
Chau, 1991; Fraser & Otten, 1992; Dincer, 1995; Trelea et al., 1998).

Apesar das vantagens da aplicagdo de modelos matematicos, existem alguns problemas fisicos em que a simulagdo
de alguns pardmetros torna-se muito complexa, ¢ onde os métodos numéricos nao garantem uma adequada precisao,
afastando-se das condigdes reais (Patankar, 1980; Maliska, 1995).

O objetivo deste trabalho ¢ apresentar um estudo teodrico aplicando um modelo matematico bidimensional, que
considera o fruto como um elipsdide de revolugdo, permitindo avaliar a cinética de resfriamento, o coeficiente
convectivo de transferéncia de calor (ajustado a partir dos dados experimentais) e a distribuicao de temperatura em todo
o fruto para distintos instantes de tempo, para frutas com formas geométricas diferentes.
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2. Material e métodos
2.1. Dados experimentais

Os dados de temperatura que serdo utilizados neste trabalho foram obtidos de forma experimental em pesquisas
precedentes (Teruel, 2000). Os frutos foram resfriados num sistema com ar forgado, utilizando um fluxo de ar de 1.933
m’/h, e condicionados em embalagens com 40% de 4rea de abertura efetiva para o passo do ar. A velocidade do ar no
interior do tinel foi em torno de 1 m/s.

Os experimentos foram conduzidos em duas partes, que contemplou experimentos com laranja Valéncia (Citrus
Sinensis O.) e com banana Prata (Mussa Balbissiana Colla). Estas duas frutas destacam-se dentre a grande variedade de
frutas produzidas no pais, entre as mais consumidas e, com um mercado de exportagdes promissor. Além disto,
tornaram-se interessantes para a validagdo do modelo matematico, por possuir forma geométrica completamente
diferente. Neste trabalho sera apresentado o comportamento da taxa de resfriamento em trés posi¢des diferentes ao
longo do leito, para os experimentos com laranja, € em duas posi¢des nos experimentos com banana.

O tempo de resfriamento foi determinado a partir dos dados experimentais de temperatura e do calculo da Taxa
Adimensional de Temperatura (TAT). O tempo de meio e de /5 do resfriamento foram determinados a partir da equagdo
1. Quando o valor da TAT seja de 0,5 o fruto teria atingido o tempo de meio resfriamento e quando esta relagdo for de
0,125; o tempo de "/5 do resfriamento (ASHRAE, 1994; Moshenin, 1980):

TATy, = Lo, =050 TATy5 = LT _ 0,125 1
Ti - Ta Ti - Ta
onde T, é a temperatura no centro do fruto, T; é a temperatura inicial do fruto e T, é a temperatura do ar de resfriamento
(°C).

A temperatura média inicial nos experimentos com laranja foi de 25,22 £+ 0,19°C (T;) ¢ o sistema de resfriamento
foi programado para trabalhar a 1°C (T,). Nos experimentos com banana a temperatura do ar de resfriamento foi de 7°C
¢ a temperatura inicial dos frutos foi de 26,5 + 0,3°C. A umidade relativa média em todos os experimentos foi de 88,4 +
2,0%.

Para as condigdes experimentais apresentadas o tempo de meio resfriamento foi atingido quando a temperatura no
centro das laranjas (T,), for de aproximadamente 13°C (TAT,;,=0,5). O tempo de '/s do resfriamento foi atingido
quando nesse mesmo ponto a temperatura T, foi de aproximadamente 3°C (TAT,5=0,125). Nos experimentos com
banana o tempo de meio resfriamento foi atingido para uma temperatura de 17,5°C (TAT,;,=0,5), ¢ o tempo de 7fs do
resfriamento quando T, foi de e 9,5°C (TAT;5=0,125).

2.2. Modelagem matematica

A equacdo da transferéncia de calor para um meio sélido pode ser expressada como:

CPa_T:i(ka_Tj+i ka_T +i(ka_T]+q (2)
ot ox\ 0x oy 0y 0z\ 0z

onde p é a densidade (kg/m’), C, ¢ o calor especifico (J/kg’C), k ¢ a condutividade térmica (W/m°C), q" ¢ a geragdo
interna de energia (W/m’)e Tetsdoa temperatura (°C) e o tempo (s), respectivamente.

O modelo utilizado neste trabalho define o processo de transferéncia de calor em regime transiente, usando o
sistema de coordenadas esferoidais prolato, e incorpora os parametros adimensionais comumente usados na literatura.
Este sistema de coordenadas ¢ muito flexivel, e permite sua aplicacdo em geometrias que vao desde uma esfera até um
cilindro (Lima & Nebra, 1997; Teruel et al., 1999). Na Fig. 1 mostra-se a caracterizacdo geométrica de um corpo
esferoidal prolato, os quais sdo elipséides de revolucdo que tem L, >L; (semi-eixos maior € menor do corpo).

z A

L2 L2 > L1

X
Figura 1. Caracterizagdo de um corpo so6lido com geometria esferoidal prolato.

Para a simplificagdo do problema de transferéncia de calor, foram feitas as seguintes consideragdes: solido
homogéneo e isotropico; propriedades termofisicas dos produtos constantes e independentes da temperatura e do teor de
umidade do corpo; variagdo da temperatura simétrica ao redor do eixo z; a condugdo de calor particula-particula pode
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ser desprezada; considerando que a transferéncia de calor é fundamentalmente por convecgdo; os efeitos da respiragio e
da transpiragdo do produto sobre a transferéncia de calor sdo despreziveis; as perdas de calor para o meio ambiente sdo
despreziveis, ¢ na superficie do solido o processo de transferéncia de calor é convectivo.

Com as consideragdes feitas, definindo as variaveis & = cosh|l, N = cos@ e { = cosw e considerando a existéncia de
simetria em w (0/000=0,0/0(=0), pode-se escrever a equagio da transferéncia de calor em regime transiente como segue:

X R T L0 et
ot {LZ(EZ—HZ)GE[(E ”“az]}{wv—nzan[“ LR ©

onde o ¢ a difusividade térmica do corpo, em m%s.
Para a analise do problema foram propostas as seguintes condi¢des de contorno:
* Superficie: fluxo de calor difusivo ¢ igual ao fluxo de calor convectivo

Ck[@-poory e 4

Os termos desta equagdo representam o fluxo de calor por unidade de area que atravessa a superficie do corpo.
* Condigdo inicial: a temperatura do corpo t€ém uma distribui¢ao uniforme.

T (E: r]a 0) = Ti =cte
¢ Condigdo de simetria: os gradientes angulares e radiais de posi¢do sdo nulos nos planos de simetria.

OT(E L _ . OTE0.9 _y . oTn.t) _ ©)

Para a adimensionalizacdo da equagdo de transferéncia de calor, foram considerados os seguintes pardmetros
adimensionais:

- — * * ot hL
T =—-2; =n; =¢; t =—; B. = —< 6
T m=n &8 = (©)

Onde T* é o valor de TAT para cada instante de tempo, e t* o numero de Fo. A equacdo de difusdo foi
discretizada usando o método de volumes finitos ¢ um programa computacional codificado em linguagem FORTRAN
foi implementado para resolver o sistema de equagdes lineares, utilizando uma malha uniforme de 20x20 pontos e o
método iterativo de Gauss-Seidel (Lima & Nebra, 1997; 1998; Teruel et al., 1999).

A figuras 2a e 2b ilustram a forma que adota a malha para as dimensdes das laranjas e para as dimensdes da
banana, respectivamente. Como pode ser observado, o sistema de coordenadas esferoidal prolato caracteriza muito bem
a geometria de corpos de aspecto diferente, com valores que vdo de L,/L=1 até L,/L,=[.

8.01/

7044
4.0, 6.04 o comm=™

5.0
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.

-

.

-

-

e
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.

.\
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2.09 © o occsssmsmnn

Y (cm)
(a) (b)
Figura 2. Malha numérica no plano fisico para corpos com geometria em que (a) L,/L;=1,05 (laranja) e (b) L,/L; = 4,0
(banana).
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Os calculos foram iniciados partindo de uma condigdo inicial, e a solugdo numérica é obtida quando os seguintes
critérios de convergéncia foram satisfeitos, em cada ponto do dominio computacional:

sxk+1 xk

e e Z Ak |, (7

po T

Nestas equagdes, k representa a k-€sima iteracdo em cada instante de tempo e Ay os pontos nodais vizinhos do
ponto nodal P, onde esta sendo determinada a temperatura no interior do sélido.

O ajuste do coeficiente convectivo de transferéncia de calor (hc) foi feito através do calculo do erro médio
quadrado entre o valor teérico e o valor experimental, da temperatura no centro da laranja. O desvio relativo entre os
valores experimentais e os valores teéricos calculados (E), assim como a variancia (S?), foram definidas como:

5

E = Z (Tifnum - Ti,exp )2 (8)

2: E 9
S ©)

A variavel n representa o numero de pontos experimentais. O valor ajustado de hc sera aquele para o qual o valor
do erro seja o minimo. Neste ponto considera-se interessante ressaltar que, devido a complexidade na determinagdo do
he, assim como pela quantidade de fatores que influenciam este coeficiente, e tomando em consideragdo que neste
trabalho foram feitas uma série de simplificagdes, considera-se que os valores de hc obtidos e apresentados neste
trabalho podem ser considerados aparentes. Ou seja, o coeficiente convectivo de transferéncia de calor obtido neste
trabalho sera denominado coeficiente aparente.

Os valores de L; e L, foram calculados a partir dos dados experimentais de didmetro, como L; = d;/2 e L, = d,/2.
Nos experimentos com laranja o valor do didmetro equatorial e longitudinal, d; e d,, foram de 7,60 £ 0,015 cm e 7,82
+0,024 cm.

O comprimento em média das bananas L, foi de 4,06 + 0,07 cm (metade do fruto) e o didmetro médio equatorial,
L,,=16,5+ 0,48 cm. O valor de L ¢é calculado como L = (L22-L12)0‘5.

O coeficiente de difusividade térmica usado para a validagdo do modelo matematico foi de 1,06x10” m%/s (Ramos
et al., 1993). O valor da condutividade térmica foi assumido como uma média entre o valor da casca e o valor do suco,
tomado da literatura (Trelea et al., 1998) sendo de 0,58 W/m°C.

Para a validagdo dos resultados com banana foi utilizado o valor de 1,25 x 107 m?*/s (Ansari & Afaq, 1986), e de
condutividade térmica 0,48 W/m°C (Sweat, 1974).

3. Resultados e discussdo
3.1. Modelagem matematica

Na figura 3 observa-se o comportamento da TAT nos experimentos com laranja, para os trés pontos (1, 2 e 3) onde
foi monitorada a temperatura Tc. As siglas TATn representam os valores numéricos, obtidos da validagdo do software
Spherodiff-Transf. Os valores experimentais estdo nomeados na legenda como TATe.

100 —l
075 —

050 —

TAT

025 —

0.00

0 100 200 300
Tempo (min)
Figura 3. Comportamento da Taxa Adimensional de Temperatura no centro da laranja em funcao do tempo [TAT=(T,-
T)/(Ti-T,)], nos tr€s pontos monitorados no leito. 1- entrada; 2- meio; 3- saida. TATn- valores numéricos; TATe-
valores experimentais.
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Pode-se observar que existe uma diferenga na taxa de resfriamento entre os trés pontos, situagdo que evidencia a
existéncia de um diferencial de temperatura. Isto é provocado pelo fato das frutas ficarem expostas de forma diferente
ao contato com o fluxo de ar resfriado.

O fruto da posigdo 1 (entrada da caixa) fica em contato imediato com o fluxo de ar, ja os frutos das posigdes 2 ¢ 3
encontram-se no meio do leito ¢ na saida do ar da embalagem, respectivamente. Como pode ser observado na Fig. 3,
existe uma diferenga na taxa de temperatura entre os trés pontos (na ordem de 2 a 5°C), ao longo do leito na diregdo
transversal, o que se reflete no tempo de resfriamento dos frutos (Tab. 1).

Tabela 1. Valor do he, do erro e da variancia obtidos com a validagdo do modelo matematico

Laranja
Ponto | he, (W/m™C) E, (%) S?, (x107)
1 56,48 7,78 1,34
2 30,17 7,98 1,37
3 21,23 5,84 1,00
Banana
Ponto | he, (W/m*C) E, (%) S?, (x107)
1 13,72 4,82 0,28
2 8,23 2,43 0,25

O tempo meio de resfriamento oscilou, em média, entre 40 a 65 min, entre os trés pontos. Ja o tempo dos 7fe do
resfriamento variou entre 105 min a 180 min. O tempo de resfriamento ¢ diferente para cada ponto monitorado,
existindo uma diferenca de aproximadamente 38% entre o ponto 1 e o ponto 3, tanto para o tempo meio de
resfriamento, como para o tempo de /s do resfriamento.

Observando-se a Fig.3 (experimentos com laranja), pode-se apreciar que existe um adequado ajuste das curvas
tedricas aos pontos experimentais, e isto se reflete nos baixos valores do erro (Eq. 8), e de variancia (Eq. 9). O valor do
erro por ponto esteve entre 0,13 ¢ 0,08 %, para os pontos 1, 2 e 3 respectivamente (60 pontos experimentais para cada
curva). No ponto em que TAT,, = 0,5; a diferenga de temperatura entre o valor experimental ¢ numérico foi de 0,13;
0,08 ¢ 0,05 % (posigdo 1, 2 e 3). No instante em que ¢ atingido o tempo de ’/s do resfriamento (TAT5 = 0,125), a
diferenga da temperatura entre o ponto tedrico e experimental, para a posi¢do 1, 2 e 3, foi de 0,17; 1,15 e 0,09 %,
respectivamente.

O valor do erro ¢ do desvio padrio sdo baixos, em média 3,627 e 2,44, Estes valores permitem afirmar que o
ajuste de hc apresenta uma concordancia adequada com o fendémeno em estudo. O decréscimo do valor de hc entre o
ponto 1 e 2 é aproximadamente de 40% (Tab. 1).

Verificou-se a diminuicdo do coeficiente convectivo de transferéncia de calor (hc) ao longo do leito, na ordem de
aproximadamente 30%, o que deve-se ao decréscimo do fluxo de ar produzido pela perda de carga. Esta reducao de
velocidade provoca uma diminuicdo mais lenta da temperatura no interior dos frutos, o que é muito bem caraterizada
pelo modelo (Tab. 1).

Baird & Gaffney (1976), resfriaram laranjas a granel (a 5°C) e velocidade do ar variando de 0,05 m/s até 2,1 m/s, e
obtiveram, usando um método de ajuste, valores do hc entre 8,15 ¢ 55 W/m™C. Outros valores de hc sio apresentados
na literatura oscilando nesta mesma ordem (Mohsenin, 1980; Dincer, 1995; Dincer & Genceli, 1995).

Na Fig.4 apresenta-se a distribuicdo da temperatura adimensional (TAT) , nos experimentos com laranja, na
posigdo 1 e na posi¢do 3, em trés instantes de tempo diferentes. A Fig. 4 (a) e 4 (c) correspondem ao tempo de meio
resfriamento e de 7/8 do resfriamento, respectivamente.

Como pode-se observar, no inicio do resfriamento a temperatura na superficie do corpo apresenta um TAT de
aproximadamente 0,70; que corresponde a uma temperatura de aproximadamente 18°C. J4 na dimensdo em que Y= 3
cm, o valor de TAT ¢ de 0,85; ou seja, a temperatura ¢ de aproximadamente 22°C, sendo que nas regides mais proximas
do centro a temperatura € ainda invaridvel e igual a temperatura inicial.

Observa-se também na Fig.4 (b), que aos 40 min (tempo de meio resfriamento), o fruto ja apresenta-se resfriado
até¢ aproximadamente 7°C, nas regides mais proximas da superficie, sendo que no centro a temperatura é de
aproximadamente 13°C. Na superficie a temperatura ja encontra-se a uma temperatura aproximada de 2°C (T,=1°C). Ja
aos 105 min, o fruto encontra-se no tempo de ’/s do resfriamento, instante em que encontra-se praticamente resfriado.
No centro apresenta uma temperatura em torno de 3°C, e na superficie de 1,5°C. Deve-se lembrar que o tempo de meio
resfriamento esta relacionado com a temperatura do fruto aproximadamente no centro do mesmo.

A aplicagdo do modelo proposto permite, a partir dos resultados gerados, obter a distribuicdo da temperatura no
interior do fruto, podendo assim obter o que pode-se chamar de uma “radiografia” do processo de resfriamento em
diferentes instantes de tempo. De forma experimental seria muito complicado poder obter esta distribuigdo.

Estes resultados confirmam a analise das curvas de resfriamento apresentadas, ou seja, o resfriamento dos frutos
depende da localizagdo destes no leito, sendo que o processo de transferéncia de calor é mais intenso nos frutos que tem
um maior contato com o ar, a velocidades mais elevadas, refletindo-se em maiores valores do coeficiente convectivo de
transferéncia de calor.
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Figura 4- Distribuigdo espacial da TAT dentro do s6lido no ponto 1 em trés instantes de tempo. (a)- 5 min, (b)- t;,= 40
min; (¢)- t75 =105 min.

E valido ressaltar que durante o resfriamento, existiu um diferencial de temperatura entre a superficie e o centro
dos frutos em torno de 30%, sendo comprovado tanto de forma tedrica com a geragdo dos graficos de perfil de
temperatura, como de forma experimental. Com estes resultados demonstra-se que na superficie dos frutos atinge-se a
condi¢do de equilibrio com o meio de resfriamento rapidamente.

As curvas tedricas e experimentais quando feito o resfriamento de banana sdo mostradas na Fig. 5. Notou-se o fato
do resfriamento das bananas nio ser homogéneo, ou seja, observando-se a figura 6 (a), na regido superior, no extremo
(ponta) da banana, o valor da TAT esta em torno de 0,70; o que em termos de temperatura significa que nessa parte da
fruta, a temperatura na superficie e nas camadas mais proximas ¢ da ordem de 19°C.
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Figura 5. Comportamento da TAT experimental e tedrica, experimento FAEI (banana)

No entanto, nas outras regides da fruta (Z = 7,5 cm), o valor da TAT esta na ordem de 0,83; o que representa
temperaturas na ordem de 22°C, incluindo a superficie. Este fato pode ser explicado pela quantidade de massa que
apresenta a fruta na regido superior, ou seja, na ponta, o que se deduz que as pontas resfriam-se num menor tempo que o
restante do fruto. Observa-se que este fendmeno esta muito bem representado por este tipo de mapeamento. Esta mesma
tendéncia apresenta-se nas figuras 6 (b) e (c), observando-se que a medida que o fruto resfria-se a escala de cores passa
a ser amarela intenso.
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Figura 6. Distribuigdo espacial da TAT dentro do s6lido no ponto 1 em trés instantes de tempo. (a)- 5 min, (b)- t;,= 45
min; (¢)- tyg=115 min.

Observa-se também que quando no centro ¢ atingida o valor de TAT de 0,5, na ponta o valor de TAT ¢ de 0,15 (Ts
= 9°C), e nas outras regides perto da superficie, a TAT estd na ordem de 0,45 a 0,35 (temperaturas na faixa de 12 a
14°C). No entanto no centro a temperatura encontra-se na ordem dos 17°C.

A diferenca entre o tempo de resfriamento obtido de forma experimental e tedrica em termos de temperatura
oscilou na faixa de 0,10°C a 0,97°C, o que demonstra a adequada concordancia entre os valores experimentais € os
obtidos de forma numérica.

Assim sendo, os resultados obtidos permitem afirmar que o modelo e a metodologia usada neste trabalho, sdo
consistentes para predizer o processo de resfriamento de laranja e para determinar o coeficiente convectivo de
transferéncia de calor, com satisfatoria exatiddo.

3.1. Comparacao dos resultados em func¢iao de Fo e do Bi

O valor dos mimeros de Bi e de Fo para os experimentos com laranja e com banana, foi calculado a partir dos
dados experimentais, pelo modelo matematico. Como pode ser observado na figura 7, os valores de Bi estdo entre 3,5 e
0,5, numa faixa de Fo entre 0 e 1, para os experimentos com laranja. Observando a figura 7, observa-se que os valores
de Bi estdo numa faixa entre 0,2 ¢ 0,10, ¢ uma faixa de Fo entre 0 e 2, nos experimentos com banana.
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Figura 7. Comportamento do Bi ¢ do Fo para relagdo de forma (a) Laranja Valéncia L,/L; = 1,05 (a0 = 1,06 x 107 m%s).
(b)- Banana Prata (a0 = 1,25 x 10”7 m?/s).
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Valores muito baixos do Bi indicam que a resisténcia interna de condugdo é desprezivel se comparada com a
resisténcia superficial por convec¢do. O nimero de Fo, por sua parte, relaciona a dimensdo do corpo com os efeitos da
penetracdo dos efeitos térmicos, sendo usado para determinar o tempo de resfriamento, ¢ vice-versa (Holman, 1986;
Mohsenin, 1980).

Corpos esféricos resfriam em menor tempo que corpos cilindricos, em fungdo da relagdo area/volume (A/V). A
area superficial das esferas ¢ menor que a area superficial dos cilindros, como pode ser constatado nos experimentos
com laranja e banana, onde a relagdo A/V para laranja 4 aproximadamente 50 vezes menor que para a banana.

Verificou-se a diferenga existente entre os valores de Fo para os experimentos com laranja, onde a relagdo A/V ¢
menor, os tempos de resfriamento sdo menores e o valor de Fo é baixo. J4 o comportamento nos experimentos com
banana ¢ diferente, a relacdo A/V € maior, obteve-se em média tempos de resfriamento maiores, e o valor de Fo ¢ maior
que para os corpos esféricos.

Cleland & Earle (1982), determinaram, aplicando solu¢des numéricas, o valor do Fo, para cilindros, esferas e
placas. Os autores comprovaram que para nimeros de Bi entre 0,01 ¢ 100, o valor de Fo para cilindros esteve na faixa
de 34,9 a 0,120 e para esferas o valor de Fo comportou valores entre 23,3 ¢ 0,072.

Para uma mesma condi¢do convectiva, uma duplicagdo do didmetro dos produtos, leva um aumento do tempo de
resfriamento de até quatro vezes maior (Kopelman et al. 1966, Baird et al., 1988).

Se corpos esféricos esfriam em menor tempo que corpos cilindricos, entdo, explica-se o porqué o valor de Bi esta
entre 3,5 ¢ 0,5 (laranja), e entre 0,2 ¢ 0,1 (banana). Valores baixos de Bi refletem uma baixa intensidade no processo de
transferéncia de calor, o que foi muito bem caracterizado nos valores de hc que foram obtidos por ajuste, os quais
oscilaram entre 13,62 a 2,68 W/m*C. Por outro lado, valores mais altos de Bi, indicam uma maior intensidade no
processo de transferéncia de calor, o que reflete-se em altos coeficientes de transferéncia de calor. Os valores obtidos
com a aplicagio do modelo matematico para o resfriamento de laranja, oscilaram entre 56,48 a 5,39 W/m*C. Graficos
semelhantes aos obtidos neste trabalho foram apresentados por Chau, 1990.

Valores de Bi entre 0,85 ¢ 1,7 foram obtidos por Dincer & Genceli (1994), durante o resfriamento com ar forgado
de pepino, a uma temperatura de 4°C.
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THEORICAL STUDY OF FRUITS COOLING WITH DIFFERENT FORMS GEOMETRICAL IN THE
FORCED-AIR SYSTEM

Abstract. This paper present an numerical study for obtained of cooling curves of Valéncia orange (Citrus sinensis O.)
and Prata banana (Mussa Balbisiana Colla), in different positions along the bed and conditioned in package with 40%
of opening effective area. The fruits was precooling in a forced-air system (1.933 m’/h), at 1°C and 7°C, RH= 88,4 +
2,0% and air speed around 1 m/s. A bidimensional mathematical model was applied, assuming prolate spheroid
coordinate, to characterize the transient heat transfer process inside in the fruits, assuming convective profile
conditions in the surface of the body. The generated equations were numerically solved by finite volumes method to
obtain the convective heat transfer coefficient, were obtained using the least square method between experimental and
numerical data. The comparative analysis of the theoretical and experimental curves obtained, presented a satisfactory
agreement, with error values between 5 and 7%. Was noted that the of convective heat transfer coefficient varies with
the position of the fruits in the bed and the cooling time present a variation of approximately 38% among the different
points. The space distribution of temperature in the fruits, for three time, demonstrates the existence of a temperature
differential between the center and the surface of approximately 30%. The model predicts the cooling tax is major in the
extremes of banana. The Bi and Fo represent of transfer process in the fruits with different relation volume/area.

Keywords: cooling time, orange, banana, mathematical model, heat transfer coefficient
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