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RESUMO

Os fatores que influenciam no consumo de energia de um sistema de ar condicionado de pequeno
porte, que merecem destaque sdo a eficiéncia do compressor através do modelo empregado, a
forma que a vazao do refrigerante ¢ condicionada, o modelo do ventilador empregado, o
rendimento do evaporador, o condensador e as condigdes climaticas.

Dentro da questao climatica, uma questdo bastante interessante ¢ que a umidade relativa do ar,
quando se trata do efeito que ela causa, principalmente no rendimento do condensador a ar, em
geral ndo ¢ considerada nos projetos.

Este trabalho tem como objetivo avaliar a influéncia da umidade relativa do ar no coeficiente de
performance do sistema (COP), procurando quantificar sua influéncia nas respectivas faixas em
que elas acontecem.

Nos resultados encontrados foi possivel identificar que existe uma influéncia bastante
significativa, principalmente quando comparam-se condi¢des de alta umidade com de baixa
umidade destacando que somente a partir da 65% de umidade relativa ¢ que encontra-se
alteracdes significativas no COP do sistema.

PALAVRAS-CHAVE: ar condicionado, eficiéncia energética, refrigeragao.



MAGALHAES SOBRINHO, P. Evaluating the effect of relative humidity on the coefficient
of performance of an air conditioning system. 2011, 63 f. Thesis — Faculdade de Engenharia
do Campus de Guaratinguetd, Universidade Estadual Paulista Julio de Mesquita Filho,

Guaratingueta, 2011.

ABSTRACT

The factors that have influence an the energy consumption of an air conditioning system for
small business which deserve attention are the efficiency of compressor through the model
employed, so that the flow of coolant is conditioned, the fan model used, the yield of evaporator,
the condenser and the climatic conditions.

Inside the climate issue, a very interesting issue is that the relative humidity when it comes to the
effect that it causes, especially the yield of the condenser air in general is not considered in the
projects.

This study aims to evaluate the influence of relative humidity on the coefficient of system
performance (COP), seeking to quantify their influence in their tracks as they happen.
In the results we observed that there is a very significant influence, especially when compared to
high humidity conditions with low humidity stressing that only from 65% relative humidity is

found that significant changes to the COP of the system.

KEYWORDS: air conditioning, energy efficiency, cooling.
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CAPITULO 1 - INTRODUCAO

A importancia da eficiéncia energética ¢ fundamental, seja para a economia mundial,
seja para se evitar um racionamento de energia elétrica e at¢ mesmo os chamados apagoes
como o ocorrido no ano de 2001 no Brasil, e ainda para combater o aquecimento global que ¢
sem duvida um dos maiores desafios deste século.

De acordo com o relatorio da Organizagdo das Nag¢des Unidas (ONU) divulgado na
Tailandia (IPCC, 2007), o Brasil precisa realizar trés acdes para conter o aquecimento global
como: acabar com os desmatamentos ilegais, investir em energias limpas como as fontes
edlicas e solares, e aplicar técnicas para reduzir o desperdicio de eletricidade, ou seja
melhorar a eficiéncia energética.

A refrigeracao ¢ considerada o ramo da ciéncia que trata dos processos de transferéncia
de calor para reducdo e conservagdo da temperatura de um determinado volume de controle
abaixo da temperatura do ambiente circundante (DOSSAT, 2004) e, portanto enquadra-se nas
atividades que permitem margem para se eficientizar o consumo.

As aplicagdes da refrigeracdo podem ser divididas, em cinco categorias:

a) Doméstica:

Abrange a fabricacdo de refrigeradores e congeladores de pequeno porte;
b) Comercial:

Abrange o projeto, instalacdo e manutencdo de instalagdes refrigeradas usadas em

restaurantes, hotéis e locais de armazenamento, exposicdo e beneficiamento de

alimentos pereciveis;
¢) Industrial:

E diversificada e pode ser utilizada em diferentes tipos de industrias e em processos de

manufatura;

d) Condicionamento de ar:

Tem como meta a climatizacdo de ambientes, visando o conforto térmico dos seus

ocupantes;

e) Transporte frigorifico:

Abrange o controle de temperatura em veiculos especiais.
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Devido a sua importancia e pela caréncia de estudos na area de fatores que afetam o
consumo de energia em sistemas de condicionamento de ar, este trabalho buscou o
aprofundamento nesta area, dando énfase a influéncia da umidade relativa do ar.

Um sistema de condicionamento de ar ¢ um processo que visa ao controle simultaneo,
num ambiente delimitado, da pureza, umidade, temperatura e movimentagio do ar. E
indispensavel em processos de manufatura que exigem umidade, temperatura e pureza do ar
controlados, como a fabricacdo de produtos farmacéuticos, salas de desenho de precisao,
impressao em cores, ambientes operando com produtos inflaméveis ou toxicos, salas de
cirurgia, em locais de trabalho visando o aumento do conforto e conseqiientemente a
produtividade e em locais de habitagdo, entre outros.

No inicio da década de oitenta, 81% das edificagdes comerciais nos Estados Unidos
recorreram a utilizagdo de equipamentos de climatizagdao para promover conforto térmico. A
estimativa de capacidade instalada era de aproximadamente 100 milhdes de toneladas de
refrigeracao.

Desses, 95% operavam segundo o ciclo de compressdao de vapor (OLIVEIRA, 2007).
Em algumas regides do Brasil o ar condicionado representa 7% do consumo de energia
elétrica no uso residencial. Em Minas Gerais, o ar condicionado ¢ responsavel por 38% a 63%
do total de energia elétrica consumido no setor bancario (OLIVEIRA, 2007).

Outra estimativa, publicada no jornal Gazeta Mercantil em 2008, ¢ de que o indice de
perdas elétricas do Brasil seja de 16%. Como comparacado, este nimero nao passa de 6,5% na
Europa e de 8% nos Estados Unidos (PROCELINFO, 2008).

O proprio relatorio do IPCC - Intergovermental Panel on Climate Change (Painel
Intergovernamental sobre Mudancas Climaticas) - dedica um capitulo a eficiéncia energética e
aponta a medida mais barata de conter o consumo de energia. Além disso, o relatdrio
acrescenta que se forem adotadas praticas de eficiéncia energética em novas construgdes,
pode-se reduzir as emissdes de gases que causam o efeito estufa em até 30%, além de
melhorar a qualidade do ar, o bem estar social e garantir a seguranca energética. Somente com
medidas de eficiéncia energética, seria possivel reduzir em cerca de 20% do consumo de
energia no Brasil, além de diminuir as emissoes de CO, em 10%. (IPCC, 2007).

O condicionamento de ar pelo método de compressdo de vapor pode ser realizado

através de um sistema composto por:
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- um compressor que ¢ responsavel por adicionar trabalho ao fluido refrigerante a fim de
aumentar sua pressao e provocar o escoamento do mesmo através do ciclo

- um condensador onde o fluido de trabalho rejeita calor para a atmosfera e por
conseqiiéncia muda do estado de vapor para liquido;

- uma valvula de expansdo ou um tubo capilar que ¢ responsavel pela expansdo do
fluido de trabalho e a queda de sua pressao resultando em seu resfriamento devido a abrupta
perda de carga provocada e

- um evaporador, no qual calor extraido do espaco a ser refrigerado ¢ adicionado ao

fluido de trabalho, o que causa sua evaporagdo e aumento de temperatura.

O objetivo geral deste trabalho ¢ apresentar uma avaliacdo da influéncia da umidade
relativa do ar em um sistema de ar condicionado, utilizando para isso os recursos disponiveis
de uma bancada de testes, montada no Laboratério de Eficientizacdo Eletromotriz da UNESP-
Campus de Guaratingueta.

No capitulo 2 ¢ apresentada uma teoria relativa a transferéncia de calor e ciclos de
refrigeragdo e psicometria, necessarios para o entendimento do funcionamento do
equipamento objeto do estudo, além de comentéarios sobre estudos correlatos que foram
efetuados.

No capitulo 3 sdo apresentadas as caracteristicas do equipamento utilizado para testes,
bem como a metodologia de célculo das varidveis envolvidas.

No Capitulo 4 sdao apresentados os resultados e discussdes e no capitulo 5 a conclusao

do estudo.
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CAPITULO 2 — CONCEITOS BASICOS

Neste capitulo sdo apresentados alguns conceitos basicos necessarios para a
compreensdo dos resultados encontrados no trabalho. Através destes conceitos ¢ possivel
entender a inter-relagdo dos fatores que influenciam os resultados e permite que se obtenha
uma conclusao através da andlise.

Assim, como todos 0s corpos possuem energia térmica que ¢ a energia associada ao
estado de agitagdo das particulas que o compdem. A temperatura ¢ a medida desta agitacao.
Quanto maior a temperatura, mais agitadas as particulas. Entretanto, um aumento da energia
térmica ndo eleva necessariamente a temperatura do corpo, ja que este corpo pode estar
sofrendo uma mudanca de estado fisico.

Quando um corpo troca calor devido a existéncia de diferengas de temperatura, chama-
se essa forma de transferéncia de calor de troca seca e a energia transmitida de calor sensivel.
Quando a transferéncia de calor envolve mudancas de estado, chama-se troca umida ¢ a

energia transmitida, de calor latente.

2.1 - TROCAS TERMICAS SECAS (CALOR SENSIVEL)

Constituem as formas de transferéncia de calor que ocorrem devido ao gradiente de

temperatura, podendo ocorrer por condugdo, conveccao ou radiagao.

2.1.1- Transmissao de calor por conducio

Trata-se da transmissdo de calor molécula a molécula, conseqilientemente, havendo
necessidade de um meio material, ocorrendo sempre de um ponto de maior potencial
energético para um de menor potencial energético.

Verifica-se experimentalmente que a quantidade de calor que flui através de um
elemento opaco ¢ funcao do material que o constitui, da espessura do elemento e do gradiente
de temperatura.

A figura 2.1 ilustra o processo de transmissdo de calor por condu¢do numa mesma
parede plana e as equagdes 01, 02 e 03 regem o fendmeno, de acordo com INCROPERA
(2008).
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AT
q=k.—
L (01)
. AT
— T
- (02)
E=5S.k=Z.At (03)
Onde:

q = fluxo de calor (W/m?);

Q = taxa de calor (W);

E = energia (calor) (J);

k = condutividade térmica do material (W/m°C);

AT = diferenca de temperatura entre exterior (Te) e interior (T;) (°C);
At = intervalo de tempo (s);

S = 4rea atravessada pelo fluxo de calor (m?);

L = espessura da parede (m).

Figura 2.1 — Transmissao de calor por condugao

2.1.2—- Transmissdo de calor por convec¢iao

Trata-se da transmissao de calor que ocorre entre um corpo solido e um fluido em
movimento, podendo o corpo fluido ser liquido ou gasoso. A convecgao pode ser natural ou

forcada e mista.
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A convecgdo ¢ denominada natural quando o movimento do fluido ocorre unicamente
devido a variagdo de sua massa especifica. Na convec¢ao forcada o movimento do fluido ¢
provocado por uma bomba no caso de liquido ou de um ventilador no caso de um fluido
£as0s0.

A conveccdo ¢ denominada mista quando os efeitos da conveccdo natural e forgcadas
ocorrem simultaneamente.

Verifica-se experimentalmente que a quantidade de calor que flui no processo de
conveccdo ¢ diretamente proporcional ao gradiente de temperatura entre o material solido e a
regido do fluido ndo perturbado pelo deslocamento do fluido. A figura 2.2 ilustra o processo

de convec¢ao sendo o fendmeno regido pela equagdo 4, segundo INCROPERA (2008).

Figura 2.2: Transmissao de calor por convecgao

q=he . (Tsi — Tar) (4)
Onde:

g=intensidade de fluxo de calor (W/m?);

h. = coeficiente de convecgdao (W/m?.°C);

T= temperatura da superficie do sélido (°C);

T, = temperatura do fluido (ar) ndo perturbado (°C).

O coeficiente de transmissao de calor por convec¢do depende de fatores tais como:
e Natureza do fluido;

e Velocidade do fluido;
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e Geometria e rugosidade da superficie solida;

e Caracteristicas da camada limite;

e Se a convecgdo ¢ natural ou forgada;

¢ Da direcdo de deslocamento do fluido.

Em seu estudo, CROISET (1972) sugere os valores de constantes apresentados na
Tabela 2.1 para o coeficiente de troca de calor por convecgdo, para o caso de convecgao

natural e as constantes da figura 2.3 para o caso de convecgao forcada.

Tabela 2.1 Coeficientes de convecgdo para convecg¢ao natural

SITUACAO COEFICIENTE DE
PAREDE/ FLUXO DE AR CONVECCAO (h,)
(W/m2.°C)
Superficie horizontal/ fluxo descendente 1,2
Superficie horizontal / fluxo ascendente 7
Superficie vertical 4,7

Figura 2.3 : Variagao de coeficiente de conveccao com a velocidade do ar
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2.1.3- Transmissao de calor por radiagio

Todos os corpos com uma determinada temperatura acima de 0 K, conseqiientemente,
possuindo movimento molecular e atdbmico, emitem radiacao eletromagnética. Esta radiagao
deve ser analisada sob o ponto de vista de qualidade e de quantidade, porque estas
caracteristicas, comportamento e interacdo com os elementos construtivos, dependem
intensamente dessas propriedades da radiacao eletromagnética.

a)  Qualidade da radiagdo eletromagnética.

Para que haja transmissdo de energia radiante ¢ necessaria a existéncia de um meio
transparente a essa onda.

Duas teorias sdo adotadas para explicar os fendmenos de transmissdo de calor na
auséncia do meio fisico para propagacao:

eQue a transmissdo tem natureza ondulatoria, dando-se por meio de ondas
eletromagnéticas;

¢ Que a transmissao tem natureza corpuscular, dando-se por meio de particulas chamada
fotons.

Dependendo do que se deseja explicar, uma teoria funciona melhor que a outra, sendo
hoje plenamente aceita no meio cientifico a dualidade da natureza da luz.

Na teoria eletromagnética, as grandezas que caracterizam a radiacdo sdo sua freqiiéncia
e seu comprimento de onda, conforme apresentado na equagdo 5. A Equagdo 6 representa a
relacdo de massa e energia conforme a teoria corpuscular (INCROPERA,2008).

c=2.f 5)

Onde:

c= velocidade da luz;

A = comprimento de onda (distancia entre dois picos da onda);

f= freqliéncia da onda (niimero de ciclos por unidade de tempo).

E =m.c? (6)
Onde:

E = quantidade equivalente de energia;

m = massa equivalente a quantidade de energia;

¢ = velocidade da luz.
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b)  Quantidade da radiacdo eletromagnética

A quantidade de energia radiante emitida por m? por um corpo, depende da quarta
poténcia da sua temperatura absoluta (Lei de Stephan Boltzmann, INCROPERA, 1992), e das
caracteristicas de emissividade da sua superficie, sendo apresentada na equacao 7.

H =c0.T (7)

Onde:

H, = fluxo de radiagdao emitido por um corpo (W/m?);

o = constante de Stephan Boltzmann (5,67 x 10 W/m2.K*);

¢ = emissividade da superficie;

T = temperatura da superficie em K.

2.1.3.1 — Radiacio recebida por um corpo

A energia radiante incidente num corpo ¢ absorvida (coeficiente de absor¢ao — ),
refletida (coeficiente de reflexdo — p) e transmitida (coeficiente de transmissao — t) através do
corpo. A energia incidente se divide nessas trés parcelas, dependendo das condigdes de
incidéncia, se o corpo ¢ opaco ou transparente a radia¢do, de condigdes de superficie, de
massa e de transmissividade.

A energia radiante absorvida por um corpo se transforma em calor, contribuindo para
aumentar sua temperatura, no entanto as parcelas transmitidas e refletidas ndo sofrem
mudanga em seus comprimentos de onda.

Define-se E; a energia radiante incidente em uma determinada superficie, de E, a
parcela de energia absorvida, de E, a energia refletida e de E; a energia transmitida, tem-se
que:

E,=E, +E, +E, (8)

2.2- TROCAS TERMICAS UMIDAS (CALOR LATENTE)

Normalmente, quando se transfere calor para um corpo sua temperatura aumenta, sendo

as grandezas fisicas envolvidas no processo relacionadas na equacao 9 (INCROPERA, 2008).

Q@ =m.C. —¥5) )
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Onde:

Q = energia transferida (J);

m = massa do corpo (kg);

C = calor especifico do material (J/kg.°C);

Ty e T; = temperatura final e inicial, respectivamente (°C).

Denomina-se troca de calor por via imida ou transferéncia de calor latente as trocas de
calor que ocorrem sem que haja mudanca de temperatura, sendo caracteristica das trocas de
calor em que h4d mudanga de fase, tais como na evaporagdo e condensagdo, em que o fluxo de
calor ndo ocorre devido a gradientes de temperatura e sim a gradientes de pressdo de vapor,
ocorrendo portanto transferéncia de calor e massa.

Chama-se calor latente ou entalpia de mudanca de fase a quantidade de energia
absorvida ou liberada por unidade de massa quando ocorre a mudanga de fase.

Em termos construtivos, o estudo das trocas térmicas imidas ¢ importante nos sistemas
de resfriamento evaporativo e nos problemas de condensagdo, tanto superficiais quanto
internos.

A velocidade de evaporagdo ¢ fung¢do do estado higrotérmico do ar e da sua velocidade.
O estudo das condigdes higrotérmicas do ar constitui o que se conhece como psicrometria,

que sera comentada no topico 2.3.

2.3- PSICROMETRIA

A psicrometria ¢ o ramo da fisica relacionado com a medida ou determinagdo das
condig¢des do ar atmosférico, com respeito a mistura ar seco — vapor de agua, ou ainda a parte
da ciéncia que estd intimamente preocupada com as propriedades termodindmicas do ar
umido, dando aten¢do especial as necessidades ambientais, humanas e tecnoldgicas.

O conhecimento das condi¢gdes de umidade e temperatura do ar ¢ de grande importancia
para o conforto térmico humano, que depende mais da quantidade de vapor presente ar do que
propriamente da temperatura e também em muitos outros ramos da atividade humana.

O ar atmosférico ¢ constituido de uma mistura de gases, assim como de vapor de agua, e

uma mistura de contaminantes presentes normalmente.
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O ar seco por defini¢do ¢ uma mistura dos gases que constituem o ar atmosférico, com
exclusdo do vapor de agua e também quando todo o vapor de dgua e os contaminantes sdo
removidos do ar atmosférico.

E de conhecimento que a composi¢io do ar seco é relativamente constante, tendo
pequenas variagdes na quantidade dos componentes com o tempo, localizagdo geografica e
altitude. A composicdo percentual segundo ASHRAE (1997), em volume ou niimero de
moles por 100 moles do ar seco ¢ dada na tabela 2.2.

A massa molecular aparente do ar seco ¢ 28,9645 kg/kmol e a do vapor de agua ¢
18,01528 kg/kg-mol, ambas na escala do carbono 12, segundo ASHRAE (1997). A constante

dos gases para o ar seco, baseada na escala do carbono 12 ¢é:

A mistura ar seco-vapor de dgua ¢ denominada de ar imido ou de mistura binaria de ar
seco e vapor de agua. A quantidade de vapor de 4gua presente na mistura pode variar de zero
até um valor correspondente a condi¢do de saturagdo. Isso corresponde a quantidade maxima
de vapor de agua que o ar pode suportar em determinada condi¢do de temperatura.

Assim ¢ considerado ar saturado a mistura de ar seco e de vapor de dgua saturado e o ar

ndo saturado a mistura de ar seco e vapor de agua superaquecido.

Tabela 2.2 — Composi¢do do ar seco ao nivel do mar

Componente Formula % em Volume | Massa Molecular
(kg/kmol)
Nitrogénio N, 78,084 28,016
Oxigénio 0, 20,9476 32,000
Argdnio Ar 0,934 39,948
Dioxido de Carbono CO, 0,0314 44,010
Neodnio Ne 0,001818 20,183
Hélio He 0,000524 4,0026
Metano CH, 0,00015 16,03188
Diéxido de Enxofre SO, 0a 0,0001 64,064
Hidrogénio H, 0,00005 2,01594
Criptonio Kr 0,0002 93,80
Ozo6nio O; 0,0002 48,000
XenoOnio Xe 0,0002 131,3
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2.3.1 — Propriedades TermodinAmicas do ar

Diversas propriedades termodindmicas fundamentais estdo associadas com as
propriedades do ar imido de diferentes maneiras, sendo (CREDER, 2004):
Propriedades associadas com a temperatura:

a) Temperatura de Bulbo Seco (TBS)

E a temperatura indicada por um termémetro comum, ndo exposto a radiacio. E a
verdadeira temperatura do ar umido e freqiientemente denominada temperatura do ar;
b) Temperatura de Bulbo Umido (TBU)

E a temperatura indicada por um termémetro cujo bulbo foi envolto p6 algoddo umido;
¢) Temperatura do Ponto de Orvalho (PO)

E a temperatura no qual o vapor se condensa ou solidifica quando resfriado a pressio

constante e conteudo de umidade constante.

Algumas propriedades termodinadmicas caracterizam a quantidade de vapor de agua
presente no ar umido, sendo:
a) Pressdo de Vapor (Py)

A pressao de vapor ¢ a pressao parcial exercida pelas moléculas de vapor de agua
presentes no ar umido;
b) Razdo de Umidade (X)

E definida como a razdo entre a massa de vapor de 4gua ¢ a massa de ar seco em um
dado volume da mistura;
¢) Umidade Relativa ()

E definida como sendo a relagdo entre a pressio parcial do vapor de 4gua na mistura e a

pressdo de saturagdo correspondente a temperatura de bulbo seco na mistura, sendo dada por:

P,
@ =——.1
(10)
d) Grau de Saturagdo ().
E a relagdo entre a razio da umidade atual da mistura (X) e a razdo de umidade do ar na

condic¢do de saturacdo (Xs) a mesma temperatura e pressao atmosférica.

Outras propriedades de fundamental importancia, relacionadas com o volume ocupado
pelo ar e com a energia do ar sdo:

a) Volume Especifico (v)
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E definido como o volume ocupado pela mistura de ar seco-vapor de dgua por unidade
de massa de ar seco. A massa especifica do ar imido ndo ¢ igual ao reciproco do seu volume
especifico. A massa especifica do ar umido ¢ a razdo entre a massa total da mistura e o
volume ocupado por ela;

b) A Entalpia (h).

A entalpia e o volume especifico sdo propriedades da mistura de ar seco-vapor de dgua,
mas por conveniéncia, sao expressas com base em uma unidade de massa de ar seco.

A entalpia da mistura ar seco-vapor de agua ¢ a energia do ar imido por unidade de
massa de ar seco, acima de uma temperatura de referéncia, visto que somente a diferencas de
entalpia sdo de interesse pratico em engenharia, o valor escolhido para a temperatura de
referéncia torna-se irrelevante.

A entalpia do ar imido ¢ a soma da entalpia de seus componentes, conforme expressao

(11).

H =mgh; +my. hy (1

A entalpia especifica ¢ sempre referida a massa de ar seco, conforme expressao (12)

1 H 1
n = - = nﬁ —

rT!A (12)
Paraoar=h, = =024t  t(°C) (13)
Para o vapor = h;, = R, — t=595+ T t(°C) =1 (14)
}-=0,2~LL-(595'— t)x
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2.4- COMPORTAMENTO DIARIO DA UMIDADE DO AR

Em condi¢des metereoldgicas estaveis, o teor de agua na atmosférica e, portanto, a
pressao de vapor permanecem aproximadamente constantes ao longo de um dia.

A temperatura apresenta um ciclo diario, com um maximo no inicio da tarde e um
minimo durante a madrugada. Sendo assim, a pressdo de vapor saturado, fun¢do da
temperatura, apresenta respectivamente maximo e minimo nos mesmos periodos que a
temperatura.

A unidade relativa, razao entre pressdo de vapor atual e saturado, conseqiientemente tem
seu minimo quando a temperatura ¢ maxima e vice-versa.

Estes fatos podem ser verificados na figura 2.4, que mostra a variagao de temperatura
entre um maximo € um minimo, a umidade relativa do ar também entre um maximo € um
minimo, ao longo de um ano, considerando o ano de 2008, na cidade de Guaratingueta-SP
(INPE, 2010).

Observa-se que, a umidade relativa minima no periodo da tarde, chega a estar proxima a
20% em algumas épocas do ano. Durante a noite, devido a diminuicdo da temperatura, a
umidade relativa aumenta até valores proximos a 100%.

Estas observacdes indicam que existe uma tendéncia de variagdo no comportamento do
coeficiente de performance (COP) de um sistema de condicionamento de ar, pois como as

condicdes de troca de calor variam, certamente o rendimento também sofre variacao..
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2.5 - SISTEMA DE REFRIGERACAO POR COMPRESSAO DE VAPOR

O condicionamento de ar por compressdo de vapor pode ser realizado
condicionando o ar através de um sistema composto por um compressor, um
condensador, uma valvula de expansao ou um tubo capilar € um evaporador.

O ciclo de compressdo a vapor ¢ o mais usado na pratica. Dentre suas principais
vantagens pode-se citar a possibilidade do equipamento ser construido em pequenos
volumes em comparagcdo a outros sistemas e o seu alto indice de desempenho,
conhecido na literatura como coeficiente de eficacia, coeficiente de desempenho ou
ainda coeficiente de performance COP. Devido a sua portabilidade e baixo custo ¢

facilmente encontrado em residéncias € comércios.

2.5.1- Ciclo de refrigeracio de Carnot

Para melhor compreender o ciclo real ¢ preciso primeiramente estudar o ciclo
tedrico de Carnot. O ciclo de Carnot ¢ aquele cuja eficiéncia ndo pode ser superada
entre duas temperaturas dadas. Esse ciclo ¢ denominado na Termodinamica como motor
térmico, cujo esquema e diagrama temperatura-entropia sao mostrados na Figura 2.5-a e
2.5-b.

O motor térmico de Carnot recebe energia a temperatura alta, converte parte da
energia em trabalho e cede a restante (em forma de calor) a um reservatorio térmico a
baixa temperatura.

O ciclo de refrigeracdo de Carnot opera no sentido inverso, transferindo energia
do nivel mais baixo de temperatura para o mais alto, este ciclo requer, para sua
operacdo, a agao de trabalho externo. O esquema e o diagrama de temperatura-entropia

do ciclo de refrigeracdo sdo mostrados na Figura 2.6-a e 2.6-b.
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Figura 2.5 — (a) Motor térmico de Carnot. (b) diagrama temperatura-entropia do motor

térmico de Carnot. (STOECKER, 1985)
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Figura 2.6 — (a) Ciclo de refrigeragdo de Carnot. (b) diagrama temperatura-

entropia do ciclo de refrigeragao de Carnot. (STOECKER, 1985)

Os processos que ocorrem no ciclo sdo os seguintes:
1-2 => Compressao adiabatica

2-3 => Rejei¢do de calor isotérmica

3-4 => Expansao adiabatica

4-1 => Recebimento isotérmico de calor

Todos os processos do ciclo de Carnot sdo reversiveis.
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Conseqlientemente os processos 1-2 e 3-4 sdo também processos isoentropicos.

A extragdo de calor da fonte de baixa temperatura no processo 4-1 ¢ a finalidade
do ciclo. Todos os outros processos ocorrem para transferir a energia retirada da fonte
fria para a fonte quente.

O ciclo de Carnot consiste em processos reversiveis, o que o torna o mais
eficiente que qualquer ciclo real, por isso deve ser estudado para ser usado como
referéncia e também para que se possa estimar as temperaturas que produzirdo

eficiéncias maximas.

2.5.2- Ciclo padrao de refrigeracio por compressao de vapor

Embora o ciclo de Carnot, mostrado na Figura 2.7, apresente um COP alto,
consideragdes de ordem pratica exigem certas modificacdes, tais como mudangas no
processo de compressao e de expansao.

O processo de compressdao 1-2, na Figura 2.7, ¢ denominado compressdo umida,
uma vez que todo o processo se dd na regido bifasica, com goticulas de liquido
misturadas ao vapor. A compressdo umida ndo se recomenda em compressores
alternativos por diversas razdes. Uma delas € que o liquido pode ficar retido no cabegote
do cilindro pelo émbolo em movimento ascendente, podendo danificar as valvulas ou o
proprio cabecote. Embora o fim da compressao ocorra no ponto 2, correspondente ao
estado de vapor saturado, a pratica tem demonstrado a presenca de goticulas de liquido.
Durante o processo de compressao o liquido se vaporiza por transferéncia de calor, que
requer um intervalo de tempo finito. Assim, compressores de alta rotagdo podem ser
danificados pelo liquido em virtude do pequeno intervalo de tempo para transferéncia de
calor. Outra razao ¢ a possibilidade do refrigerante lavar a superficie do cilindro,
eliminando o 6leo e acelerando o desgaste. Dadas essas desvantagens a compressao seca
¢ preferivel, uma vez que ocorre sem a presenca de goticulas de liquido. Se o
refrigerante entrar no compressor no estado de vapor saturado, como mostrado na
Figura 2.8, o processo de compressao entre os estados 1 € 2 se denomina compressdo
seca. Com a compressdo seca o ponto 2 corresponde a um estado de vapor
superaquecido, com a temperatura superior a de condensagdo, resultando um ciclo que
ndo ¢ como o de Carnot. No ciclo de Carnot a rejeicdo de calor € isotérmica, o que nao

ocorre no ciclo padrao.
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Figura 2.7 — Ciclo de refrigeragao de Carnot. (STOECKER, 1985)

Figura 2.8 — Modificacao do ciclo de refrigeragdo de Carnot pela compressao seca.

(STOECKER, 1985)

A area do ciclo na regido de vapor superaquecido, acima da temperatura de
condensacdo, ¢ as vezes denominada extremidade superaquecida, que, no diagrama
temperatura-entropia, representa o trabalho adicional devido a compressao seca.

O ciclo de Carnot exige que a expansdo seja isoentropica e que o trabalho
resultante seja utilizado na compressdo. Uma turbina para realizar o processo de
expansao apresentaria algumas dificuldades. Primeiramente o trabalho de expansao
seria pequeno comparado com o de compressdo. Os problemas com lubrificagdo

aparecem quando ocorre escoamento bifasico e o custo de uma turbina para o processo
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de expansdo ¢ elevado, ndo se justificando o uso sob o ponto de vista economico. A
possibilidade de utilizar uma turbina deve ainda ser estudada, considerando o aumento
no custo de energia.

Existe ainda, entretanto, a necessidade de reduzir a pressao do liquido no processo
3-4, o que ¢ conseguido geralmente por um estrangulamento, por meio de alguma
valvula ou qualquer dispositivo de restri¢do, como um tubo capilar, por exemplo. Na
pratica desprezam-se as variagdes de energia cinética e potencial e ainda a transferéncia
de calor no processo 3-4, o que resulta em 43 = h4, definindo-se entdo o processo como
isoentdlpico. O processo de estrangulamento; a entalpia constante ¢ irreversivel,

ocorrendo um aumento de entropia no processo. Esse processo se dd de 3 para 4,

conforme Figura 2.9.

Figura 2.9 — Ciclo padrdo de compressao a vapor. (STOECKER, 1985)

O diagrama temperatura-entropia do ciclo padrdo de compressdo a vapor
mostrado na Figura 2.9, possui dos seguintes processos:

1-2 => Compressao adiabatica reversivel desde o estado de vapor saturado até a
pressdo de condensagao.

2-3 => Rejeicao reversivel de calor a pressao constante, diminuindo a temperatura
do refrigerante inicialmente e condensando-o depois.

3-4 => Expansdo irreversivel a entalpia constante desde o estado de liquido
saturado até a pressao de evaporagao.

4-1 => Ganho de calor a pressdo constante, produzindo a evaporagdao do

refrigerante até o estado de vapor saturado.
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2.5.3- Ciclo real de refrigeracao por compressio de vapor

O ciclo real de compressdo a vapor apresenta algumas diferencas em relagdo ao
ciclo padrao, caracterizando-se pela ineficiéncia dos processos envolvidos.

Superpondo-se os ciclos padrao de compressao a vapor e o real, como na Figura
2.10, algumas comparagdes podem ser feitas. As principais diferengas entre esses ciclos
residem nas perdas de carga no evaporador e condensador, no sub-resfriamento do
liquido que deixa o condensador e no superaquecimento do vapor na aspiragao do
compressor. O ciclo padrao admite que nao ha perdas de cargas no evaporador e no
condensador. Em virtude do atrito, ocorre uma perda de carga no ciclo real, resultando

um trabalho de compressao maior entre os estados 1 € 2 do que no ciclo padrdo. O
subresfriamento do liquido que deixa condensador ¢ uma pratica generalizada,
garantindo que o fluido que entra na valvula de expansdao seja liquido. O
superaquecimento do vapor que deixa o evaporador evita que goticulas de liquido
adentrem o compressor. Finalmente, outra diferenca entre os ciclos ¢ o fato de a
compressao no ciclo real nao ser isoentropica, ocorrendo ineficiéncia devido ao atrito e

outras perdas.

Figura 2.10 — Ciclo de compressdao a vapor real comparado ao padrdao. (STOECKER,
1985)
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2.5.4- Coeficiente de performance (COP)

Antes que uma avaliacdo do desempenho de um ciclo de refrigeracao possa ser
feita, uma eficiéncia deve ser definida. Entretanto, o indice de desempenho ndo ¢
denominado eficiéncia porque esse termo ¢ geralmente reservado para designar a razao
entre o que sai € o que entra. Essa razdo pode levar a interpretacdes errdneas se aplicada
a um sistema de refrigeragdo, uma vez que a energia que sai, no processo 2-3, ¢
geralmente perdida. O conceito do indice de desempenho de um ciclo frigorifico € o
mesmo que o de eficiéncia no sentido que ele representa a razdo (TORREIRA, 1976);

conforme apresentado na expressao (16).

Quantidade daquilo que se deseja

COP = (16)

Quantidade do que se gasta

O desempenho de um ciclo frigorifico ¢ denominado coeficiente de eficacia,
coeficiente de desempenho, ou ainda coeficiente de performance (COP) e ¢ definido

pela equacdo (17) (STOECKER, 1985).

_ refrigeragdottil _ h, —h,
trabalho util h, —h,

COP

(17)

Os termos que aparecem na definicdo do coeficiente de eficidcia devem ter as

mesmas unidades de modo que o coeficiente seja adimensional.

Os trocadores de calor sdo elementos importantes na definicdo da eficiéncia
energética e das dimensdes dos sistemas de refrigeragdo e ar condicionado. Os
trocadores de calor de placas apareceram no mercado na década de 30 como uma
importante alternativa e devido as sua facilidade de higienizacdo e manutenc¢ao, mas
somente nos anos 60 foram utilizados no lugar dos trocadores de calor tipo casco-tubos
(KAKACE LIU, 2002).

Para as aplicacdes de refrigeragao e condicionamento de ar, os trocadores de calor

mais utilizados sdo chamados condensadores e evaporadores. Muitos pesquisadores tem
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atuado na desenvolvimento tecnologico e no aumento do desempenho de trocadores de
calor, particularmente do lado do ar (JACOBI e SHAH, 1998; WEBB e WU, 2002).

Sdo muitas as publicacdes sobre trocadores de calor, nas quais apresentam
correlagdes para determinagdo do coeficiente convectivo de transferéncia de calor e do
fator de atrito do escoamento. Normalmente o numero de Nusselt (transferéncia de calor
convectiva) ¢ correlacionado com o nimero de Reynolds (escoamento) e o nimero de
Prandtl (propriedades do fluido), enquanto o fator de atrito ¢ correlacionado s6 com o
numero de Reynolds. SHAH e FOCKE (1988) e SAUDERS (1988) apresenta algumas
correlagdes para diversas geometrias de placas onde sdo correlacionados diversos
parametros.

MC QUISTON(1976) estudou o processo de transferéncia de calor e massa na
mistura de vapor escoando sob uma superficie fria, onde os perfis de velocidade,
temperatura e concentragdo de vapor, encontram-se em desenvolvimento. Mostrou que
o fator Colburn (j-fator) com transferéncia de massa ¢ maior e variando os niveis de
turbuléncia no seu modelo gerou consideraveis diferengas entre os resultados tedricos e
experimentais.

KIM et al (2002) avaliaram o desempenho termohidraulico de trocadores de calor
de aluminio brazado, onde o nimero de Reynolds do lado do ar variava ente 80 e 300,
com a temperatura de bulbo seco de 27° e bulbo tmido 19°C , visando a avalia¢do da
performance térmica do lado do ar. Para isso utilizou o método da efetividade-NUT para
trocadores de calor de fluxo cruzado sem misturas de fluidos.

No estudo concluiram que o coeficiente de transferéncia de calor varia
intensamente em fun¢do da velocidade do ar e a inclinacdo da aleta.

KIM et al. (2002), estudaram os efeitos da umidade do ar no coeficiente de
transferéncia de calor aletado, onde a temperatura de entrada do ar foi de 12 °C ¢ a
umidade relativa variou entre 60 e 90 %. Neste estudo conclui-se que o coeficiente de
transferéncia de calor varia com a velocidade do ar, angulo de inclinagdo da aleta e a
umidade relativa do ar na entrada conforme mostra a figura 2.11.

Como as aletas sdo importantes para o incremento da transferéncia de calor e os
trocadores de calor tubo-aleta sdo comumente utilizados para o resfriamento, diversos
pesquisadores vém investigando o efeito das propriedades térmicas varidveis na

performance das mesma.



39

Figura 2.11 — Efeito da umidade do ar no coeficiente de transferéncia de calor.

THRELKELD (1970) estudou a eficiéncia de aletas, onde desenvolveu uma
expressao analitica para a eficiéncia global da aleta utilizando o potencial das entalpias
para os processos combinados de transferéncia de calor e massa. Assumiu uma relagao
linear entre a temperatura do ar ambiente e a temperatura do ar saturado. O modelo

mostrou que a eficiéncia da aleta era afetada pela umidade relativa do ar.

Em outros estudos apresentados por WEBB e WU ( 2002), KUEHN et al (1998),
WANG et al (2000) e MC LAUGHIN et al (2000), chegaram a conclusdao que o
coeficiente de transferéncia de calor sensivel de uma superficie aletada em contato com
ar umido e com presenca de condensado ¢ o mesmo ou similar que quando ndo existe
condensacao.

Neste sentido KUNDU (2002) estudou o efeito da umidade relativa do ar na

transferéncia de calor de aletas longitudinais, conforme figura 2.12.
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Figura 2.12 — Geometria tipica de uma aleta

A figura 2.13 mostra o incremento da umidade relativa do ar e o aumento da

temperatura de toda aleta, desde a base até a ponta.

Figura 2.13: Comportamento da temperatura em uma aleta em fun¢ao da umidade

relativa do ar

No caso em analise deste trabalho, aqui apresentado, utiliza-se condensadores
resfriados a ar que tem por caracteristica a transferéncia do calor absorvido diretamente
para o ar externo.

Numa condi¢@o normal de projeto e funcionamento (carga méxima do sistema), o
refrigerante estd aproximadamente 14 a 16 °C mais quente do que o ar externo.

Comparado com um condensador a dgua, o sistema arrefecido a ar requer uma

diferenca maior de temperatura entre o refrigerante e o ar externo. Embora essa
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caracteristica os torne menos eficientes em termos energéticos, seu projeto simples
permite baixos custos de instalacdo e manutencdo. Por essa razdo ¢ que a grande
maioria dos equipamentos residenciais de até¢ 5 TRs (60.000 Btus) e comerciais de até
50 TRs (600.000 Btus) utilizam condensadores a ar.

Com os fabricantes procurando cada vez mais fabricar aparelhos compactos, o
condensador a ar, com as aletas muito proximas, retém muita poeira, sujeira, pelos, etc..
Se ndo forem limpos regularmente passam a trabalhar com pressdes e temperaturas de
descarga muito elevadas, causa principal dos defeitos dos compressores nesses
aparelhos.

Para equipamentos comerciais, torna-se necessario aumentar a circulagdo de ar
através do condensador, devido a maior freqiiéncia de abertura de portas. Isso ¢
conseguido através de um motor forcando ar contra o aletado.

Nos condensadores a ar a condensagao ocorre no interior dos tubos, segundo um
processo relativamente complexo. A variagdo do coeficiente de transferéncia de calor ao
longo de um tubo em que ocorre a condensacdo completa ¢ apresentada na figura 2.14.
Na entrada, o fluido refrigerante se encontra no estado de vapor superaquecido,
apresentando um coeficiente relativamente baixo tipico do escoamento de gases. O
coeficiente aumenta significativamente a medida que a condensagdo progride na
superficie interior do tubo. Entretanto, a partir de uma determinada secdo, verifica-se
uma reducdo progressiva do coeficiente de transferéncia de calor resultante do aumento
da espessura da pelicula de condensado junto a superficie do tubo e a conseqiiente
redugdo da velocidade média do fluido na segdo transversal do escoamento (STOCKER,
2008).

No condensador a ar, o coeficiente de pelicula na superficie externa dos tubos € o
coeficiente de transferéncia de calor associado ao escoamento cruzado do ar sobre um
feixe de tubos aletados, conforme ilustrado na figura 2.15.

As fileiras de tubos em um feixe encontram-se alternadas ou alinhadas em relagdo
a direcao do escoamento de ar. A configuracdo ¢ caracterizada pelo diametro D, pelo

passo transversal St e pelo passo longitudinal S, conforme figura 2.16.
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Figura 2.14 — Variagao do coeficiente de transferéncia de calor no interior de um

tubo onde ocorre condensacao completa de vapor superaquecido.

Figura 2.15 - Esquema de feixe de tubos em um escoamento cruzado
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Figura 2.16- Configuracdes dos tubos em um feixe. a) alinhados. b) Alternados

As condicdes do escoamento no interior do feixe sdo dominadas pelos efeitos de
separac¢do da camada limite e por interagdes das esteiras que, por sua vez, influenciam a
transferéncia de calor por convecgao.

Segundo HOLMAN (2001), as caracteristicas da transferéncia de calor em feixes
de tubos alinhados e alternados e com base nos resultados de varios pesquisadores,

representou os resultados na forma da equagdo (18).

1

Nu =1,13.C,.Re"_.Pr? (18)

onde C; é uma constante da tabela 2.3

Esta equacao ¢ utilizada para calculo do coeficiente médio de transferéncia de
calor para a totalidade do feixe tubular e ¢ valida para feixes com 10 ou mais fileiras,

Remax entre 2000 e 40000 ¢ Pr > 0,7 .
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Tabela 2.3 — Constantes C; e n para escoamento de ar sobre feixe com 10 ou mais

fileiras (Incropera, 2008)

Considerando escoamento de ar sobre os tubos, com Pr =0,7, pode-se simplificar a

equagao (18) para, conforme apresentado em (19):

Nu=C,.Re (19)

onde,

Re, = PVouD (20)
1!

O numero de Reynolds ¢ baseado na méaxima velocidade que ocorre no feixe de
tubos, isto ¢ a velocidade da drea minima de escoamento. Para o caso apresentado na

figura 2.16, tem-se:

Vor =55 V. 21

max ar

Para a configuracao alternada, a velocidade maxima pode ocorrer tanto no plano
transversal A; quanto no plano diagonal A; da figura 2.16. Se Vx ocorrer em Aj, o seu
valor pode ser calculado pela equagao (21).

No entanto, Vi, ird ocorrer em A, se as fileiras estiverem espacadas de modo
que:

2(S, -D)((S, - D) (22)
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Nesse caso

S
v =—7=I "V 23
max 2(SD —D) ar ( )

Para feixes com menos de 10 tubos um fator de correcao C, (tabela 2.4) deve ser

utilizado na equacgao, conforme expressao (24):

Nu=C,C,.Re" (24)

max

Tabela 2.4-Fator de correcao C, para feixes com menos de 10 tubos (Incropera ,2008)

Neste sentido, FORTES et al (2006), apresentou em seu estudo de uma forma
mais aprofundada a influéncia da umidade relativa do ar no comportamento do
rendimento de um sistema de condicionamento de ar de alta precisao, onde concluiu que
pela modelagem desenvolvida e os testes experimentais foi possivel identificar que os
coeficientes de transferéncia de calor e massa para uma corrente de ar umido possui

coeficientes de ajustes empiricos que dependerdo do formato geométrico do dispositivo.



46

CAPITULO 3 - PROCEDIMENTOS EXPERIMENTAIS

Este estudo apresenta os resultados de um trabalho experimental realizado em uma bancada
de testes do laboratorio de eficiéncia energética da UNESP — Campus de Guaratingueta,
LAMOTRIZ, onde se constatou a influéncia da umidade relativa do ar no coeficiente de
performance do ciclo de refrigeracdo empregando um compressor rotativo do tipo espiral (scroll),
cujo exemplo ¢ mostrado na Figura 3.1 e opera com inversor de frequéncia, no qual a compressao
do gas ¢ possivel devido a excentricidade da espiral movel que forma uma camara de compressao

ao longo da carcaca.

Figura 3.1 — Compressor rotativo por espiral (scroll). (HAHN, 2004)

No estudo variou-se a temperatura de bulbo umido, mantendo-se a rotacdo do compressor
scroll com aplicacdo de um inversor de freqiiéncia no seu melhor rendimento. Todos os ensaios
foram realizados sob condi¢des onde foram mantidas constantes a pressdo barométrica local
(média de 712 mmHg (95 kPa)), a temperatura de bulbo seco do ar variou de 22°C a 27°C, além
da umidade relativa do mesmo numa faixa entre 40 e 92 %.

A vazdo de ar do sistema, oriunda de um ventilador axial, foi mantida constante com o

motor em 60 Hz, proporcionando uma vazao média de ar de 1250 Nm?*/h.
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3.1- DETALHAMENTO DOS INSTRUMENTOS

Para o desenvolvimento do estudo foram utilizados na bancada de testes, conforme
mostrada na Figura 3.3, com os seguintes equipamentos:
01 Inversor de frequéncia - marca WEG, modelo CFW-08, com porta MODBUS;
01 Inversor de frequéncia - marca WEG, modelo CFW-09, com porta MODBUS;
01 CLP - marca Schneider Electric, familia TWIDO com cartdo ethernet, serial, fonte de
alimentagdo, 16 entradas e 8 saidas, com porta MODBUS;
01 Medidor multifun¢do - marca Schneider, modelo PM 800, exatidao 0,5 %;
01 Motor trifésico assincrono - marca WEG, 2 polos, 1 /2 CV (1134 W), 220/380 V - tipo alto
rendimento;
01 Ventilador axial, marca POLUTEC, modelo axial ATD 350/8, vazao 5000 Nm?h, pressao 24
mmCA, 8 pas distribuidas de maneira simétrica, coeficiente de pressdo de projeto de 0,18,
relacdo de cubo de 0,43, diametro externo de 350 mm e folga de ponta de 10 mm, acionado
diretamente por motor elétrico;
01 Transdutor de pressdo diferencial, marca YOKOGAWA, codigo: EJA210 DM, faixa de
pressdo 0 a 300 mmH2O0, precisdo: 0,5%;
01 Transmissor de pressdo manométrico tipo capacitivo, marca Siemens, faixa de pressdo de 0 a
300 psi, alimentagdo 24 VDC, precisao de 0,5%, protecao IP 65, sinal de saida 4 a 20 mA, com
indicacao local digital;
01 Transmissor de pressdo manométrico tipo capacitivo, marca Siemens, faixa de pressdo de 0 a
500 psi, alimentacao 24 VDC, precisao de 0,5%, protecao IP 65, sinal de saida 4 a 20 mA, com
indicagao local digital;
02 Pressostatos manométricos, marca Danfoss, com contato reversivel 5A, faixa de 0 a 100 psi;
02 Pressostatos manométricos, marca Danfoss, com contato reversivel SA, faixa de 0 a 485 psi;
77
01 Compressor de ar condicionado, marca Emerson Climate Technologies, tipo hermético a
pistdo, com capacidade na ordem de 26297 BTU/h (7700 W), motor trifasico de 1,49 kW

(nominal), para gés refrigerante R-22;
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01 Compressor de ar condicionado, marca Emerson Climate Technologies, tipo scroll (rotativo),
com capacidade na ordem de 26297 BTU/h (7700 W), motor trifasico de 1,62 kW (nominal),
para gas refrigerante R-22;

02 Transmissores de temperatura, marca Impac, faixa de 0 a 200 °C, sinal de entrada tipo PT 100
e sinal de saida de 4 a 20 mA;

01 Unidade condensadora, marca Carrier, 24.000 BTU/h (7034,4 W);

01 Evaporador, marca Carrier 24.000 BTU/h (7034,4 W);

01 Fluxometro OMEL Modelo 4N7;

01 termometro de bulbo seco

01 termdmetro de bulbo timido

01 Valvula de expansao, marca Emerson Climate Technologies.

01 Transdutor de velocidade e de temperatura do ar, marca KIMO, cédigo CTV- 200, faixa de
velocidade: 0,1 — 20 m/s — exatiddo + 0,03 m/s, faixa de temperatura: 0 — 50 °C — exatidao + 0,3
°C, saida analogica 4 —20 mA;

01 tubo capilar

A bancada de testes ¢ provida de sistema supervisorio (INDUSOFT) de coleta de dados
capaz de mensurar até 102 variaveis quatro vezes por segundo. A Figura 3.2 mostra a bancada de

testes que engloba a instalagdo de condicionamento de ar.

A Figura 3.3 ilustra a janela de comando do sistema supervisorio (INDUSOFT) da bancada

de testes
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Figura 3.2 — Bancada de testes. (LAMOTRIZ, Unesp — Campos de Guaratingueta)

Figura 3.3 — Janela de comando do supervisorio da bancada de testes. (LAMOTRIZ, Unesp —
Campos de Guaratinguetd)
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3.1.1 Software utilizado para o controle do supervisdrio

Todas as fungdes da bancada; desde um simples comando de ligar e desligar, o de variar a
rotagdo dos motores, a abertura do DAMPER, ligar e desligar os compressores, abrir e fechar uma
valvula de alivio, etc.; tudo ¢ feito através do sistema supervisorio. Esses feitos sdo possiveis
gracas a um software, que por trds da figura simples e amigavel do sistema supervisorio que
apresenta na tela do computador, executa complexas fun¢des matematicas, multiplas vezes por
segundo, para que tudo saia como desejado. Esse software ¢ chamado InduSoft e sua janela de

programagao ¢ mostrada pela Figura 3.5.
3.2 METODOS UTILIZADOS PARA O CALCULO DAS VARIAVEIS

As poténcias elétricas, como as dos compressores e ventiladores, sdo todas medidas
diretamente por meio de instrumentos, descritos anteriormente.

A vazado volumétrica de fluido refrigerante do sistema de condicionamento de ar ¢ medida
diretamente por um fluxdmetro e o coeficiente de performance do ciclo de refrigeragdo por

compressao a vapor COP ¢ dado pela equagdo (25) (CREDER, 2004).

cop= R - _Qx (25)
W(comp) W(comp)

Para o sistema estudado, considerando-se todas as poténcias envolvidas, o COP(S) ¢ dado
pela equacao (26) (MOREIRA, 2008).
cop=——ER L (26)
W(comp) + W(ventilador) + W(Vent.cond.) W(rede)

Onde:
COP ¢ o coeficiente de performance, desempenho ou eficacia do ciclo de refrigeracao.
COP(S) ¢ o coeficiente de performance, desempenho ou eficacia do sistema estudado.

ER ¢ o efeito refrigerante ou carga térmica do sistema (kW).
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Qy ¢ o fluxo de calor absorvido pelo fluido refrigerante (kW).
W comp) € a poténcia elétrica de funcionamento do compressor (kW).

W (vent) ) € @ poténcia elétrica de funcionamento do ventilador (kW).

W (vent.condy cOrresponde a poténcia elétrica do ventilador do condensador (kW).

W (reae) € @ soma de todas as poténcias envolvidas no sistema (kW).

O efeito refrigerante ou carga térmica, que ¢ o fluxo de calor absorvido pelo fluido
refrigerante, ¢ calculado pela equagdo (27) (MOREIRA, 2008).

dm dv 1 dv
ER = E(dh)EVA = Prer E(hs —h, )EVA = GE(

Onde:

h,—h,) (27)

EVA

(dm/dt) é a vazao massica de fluido refrigerante (kg/s).

(dh)gva € a variagdo de entalpia especifica do refrigerante entre o evaporador (kJ/kg).
Pref ¢ a massa especifica do fluido refrigerante (kg/m?).

v ¢ o volume especifico do fluido refrigerante (m’/kg).

(dV/dt) ¢ a vazao volumétrica de fluido refrigerante (m?/s).

h € a entalpia especifica do fluido refrigerante na entrada do evaporador (kJ/kg).

hs ¢ a entalpia especifica do fluido refrigerante na saida do evaporador (kJ/kg).

A variagao de entalpia do fluido refrigerante ¢ obtida indiretamente. Para isso, medem-se as
temperaturas e pressoes do fluido antes e depois do evaporador e em seguida inserem-se esses
dados em um software chamado CATT2 (Computer Aided Thermodynamic Table 2) ou em
tabelas termodinamicas para obtencdo dos valores de entalpia especifica (VAN WYLEN et al,

2009). As temperaturas e pressoes foram obtidas por instrumentos descritos na se¢do 3.1.

O volume especifico também ¢ obtido no CATT2, analogamente aos valores de entalpia.
A poténcia elétrica de acionamento do conjunto motor-ventilador pode ser expressa pela equacao

(3.4) (VIANA, 2004). Esta grandeza foi determinada e comparada com aquela medida
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diretamente pelos instrumentos da bancada de testes para estimativa do rendimento total do

conjunto, conforme equacao 28.

_ y ' Q ‘ Apt(mCar)
ntotal

P

el

(28)

Onde:

v € o peso especifico do ar na temperatura do ensaio (N/m?).

Q ¢ a vazdo volumétrica média de ar corrigida para a condigdo normal (Nm?/s).

Apt (mcar) diferenca de pressdo total do ar entre admissdo e exaustdo do conjunto motor-ventilador
na instalagdo (mCar).

Niotal € 0 Tendimento total do conjunto motor-ventilador na instalacao.

A vazdo média de ar foi calculada pelo produto da velocidade média e a area da secdo
transversal do escoamento. A velocidade maxima de saida do ar foi obtida por meio de transdutor
posicionado no centro da secdo transversal, localizada na exaustdo da bancada de ensaios. O
perfil da se¢do do duto de exaustdo ¢ quadrado com area de 0,1681 m? A partir desta foi
calculada a velocidade média, onde para a faixa de Numero de Reynolds entre 1,4x10* e 7,8x10*
o fator de corre¢ao médio calculado foi de 0,81 (FOX et al, 2006). Também para universalizacao
de resultados, visto que os ensaios foram realizados com temperatura de bulbo seco do ambiente
em torno de 23°C e pressdo barométrica média de 712 mmHg (95 kPa), a vazdo volumétrica
média foi reduzida a condi¢do normal (0 °C e 760 mmHg). A equacdo (29) define a diferencga de

pressao total do ar.

2

v
A, =p-g-Hp+p~7 (29)

Onde:
Ay € a diferenga de pressdo total do ar entre admissdo e exaustdo do conjunto motor-ventilador na
instalacdo (Pa).

p ¢ a massa especifica do ar na temperatura do ensaio (kg/m?).
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g ¢ aceleragdo da gravidade (m/s?).
Hp ¢ a perda de carga na linha de sucgdo e na pressdo da instalagdo (mCar).

V ¢ a velocidade média corrigida na se¢do de saida da instalagao (m/s).

A massa especifica do fluido considerado gas perfeito, funcdo da temperatura e da pressao,

foi determinada pela equacao (30).

P
SR 30
P=R.T (30)
Onde:
p € a pressao atmosférica local (kPa).

R ¢ a constante do ar (kJ/kg.K).
T ¢ a temperatura do ar (K).

Com base em HOLMAN (2001) e CRUZ et al. (1998) foram determinadas as incertezas (1)
de cada medida primaria, ou seja, obtidas sem calculo, diretamente do instrumento, e a partir

destas foram calculadas as incertezas dos resultados, todas apresentados na Tabela 3.1.

Tabela 3.1 - Incertezas experimentais (L.
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Na bancada de testes foram realizados ensaios para a construgdo dos graficos apresentados
no Capitulo 4. A partir de cada dez ensaios, referentes a um tipo de experimento foi calculada a
mediana dos dados obtidos e gerou-se uma ponto Unico.
Esse procedimento foi repetido até que se obtivessem os resultados de todos os
experimentos apresentados no Capitulo 4.
O desvio padrao médio (o), mostrado pela equagdo (31), foi calculado com base em Costa
Neto (2002). A Tabela 3.2 apresenta os resultados para o conjunto motor-ventilador e a Tabela

3.3 para os compressores.

€2))

Onde:
6 ¢ o desvio padrdo da amostra.
n ¢ a quantidade de pontos da amostra.

Xi € um determinado ponto na amostra.

X ¢é a média da amostra.

Tabela 3.2 - Desvio padrdo (G) para o conjunto motor-ventilador.
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Tabela 3.3 - Desvio padrdo (o) para compressor Scroll.

A variancia média (S), mostrada pela equagdo (32), também foi calculada com base em
Costa Neto (2002). As Tabelas 3.4 e 3.5 apresentam os resultados para o conjunto motor-

ventilador e para os compressores, respectivamente.

=&t ] 7 (32)

Onde:

S é a variancia da amostra.

Tabela 3.4 - Variancia (S) para o conjunto motor-ventilador.



Tabela 3.5 - Variancia (S) para compressor Scroll

56
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CAPITULO 4 - RESULTADOS

Segundo STOECKER (2002), nos equipamentos com condensagdo a ar, a capacidade de
refrigeracdo depende principalmente da temperatura de bulbo seco do ar ambiente e da vazao de
ar pelo condensador. Como a temperatura de condensacdo aumenta com o aumento da
temperatura ambiente, a capacidade de refrigeracdo diminui com o aumento da temperatura de

evaporacao.

Entretanto, os resultados obtidos nos ensaios e apresentados nas figuras 4.1 e 4.2 pode-se
notar que a temperatura de bulbo Umido também traz influéncia no sistema de forma
significativa, pois ela influencia no coeficiente de pelicula responsavel pelo rendimento do

condensador.

Foram realizados ensaios durante o periodo de junho a novembro de 2010, no qual foi
possivel caracterizar o comportamento de um sistema de condicionamento de ar, durante o
periodo de inverno, onde se tem uma baixa umidade relativa do ar e o periodo de chuvas, onde se

tem uma alta umidade relativa do ar.

COP do sistema X TBU de entrada

4,00

- Lo
.‘E 2,50 Py L 4 ¢ * Iy
(2] L 02
g 200 b <
& 150
© 12 14 16 18 20 22 24

TBU de entrada

Figura 4.1- Variagdo do COP do sistema em fungdo da temperatura de bulbo umido do ar de

entrada
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COP do sistema X Umidade Relativa do ar (UR)
4,00
*
3,50 X .
*

E 300 * ¢
8 v *e
o
7] <* Py
[e] 2,50 * * o 0 |
© X3 .
o *
o 2,00 .
%)

1,50

30 40 50 60 70 80 90 100
Umidade Relativa do ar (UR)

Figura 4.2- Variacdo do COP do sistema em fun¢do da variagdo da umidade relativa do ar de

entrada

Analisando os resultados, pode-se identificar a influéncia da umidade relativa no COP do
sistema, identificando que para uma baixa umidade o rendimento do sistema de condicionamento

de ar tem uma queda de até 75% no seu desempenho.

Quando ¢ considerado a TBU de entrada do ar, tem-se esta mesma queda para apenas 3°C

de diferenca.

Isto retrata que o rendimento do condensador a ar, o qual sofre diretamente a influéncia da
variagao do coeficiente de pelicula em fungdo da umidade relativa, é contrario ao comportamento
dos condensadores evaporativos, onde o aumento da temperatura de bulbo umido reduz o
rendimento do sistema (STOECKER, 2002), pois o calor a ser dissipado pelo condensador passa
a ser maior devido ao efeito da dgua no sistema. Neste caso existe um fator de corre¢do para a
capacidade do condensador que varia em fun¢do da temperatura de condensacao e a temperatura
de bulbo timido de referéncia, reduzindo a eficiéncia do sistema, caso a temperatura ambiente de

bulbo timido seja superior a temperatura de referéncia do projeto.
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CAPITULO 5 - CONCLUSOES

No presente trabalho foi realizada uma analise experimental em um sistema de
condicionamento de ar onde foi avaliada a influéncia da umidade relativa do ar no rendimento do
sistema, visto que na literatura, para sistemas de condicionamento de ar onde sdo empregados
condensadores a ar, ndo ¢ levada em considera¢do a questdo e somente a temperatura de bulbo

seco € considerada na analise do sistema

Nos resultados obtidos em bancada identificou-se que entre a faixa de 40 a 65 % de UR nao
tem-se grandes variagdes no desempenho do sistema, entretanto, a partir deste valor a
modificagdo do rendimento do sistema ¢ bastante significativa, chegando até a variar 70%, para

os casos em que o ensaio foi realizado em dias de chuva onde a UR era elevada.

Para o caso de se considerar para andlise a temperatura de bulbo umido andlise da
performance do sistema, ndo identificamos grandes variag¢des na faixa de 16°C a 20°C, entretanto,

acima desta temperatura, nota-se que o desempenho do sistema passa a ser maior.

Considerando que, na regido na qual a analise foi realizada e no periodo, foi possivel
identificar que existe sim uma influéncia da UR na performance do sistema, entretanto, como na
maior parte do tempo as caracteristicas climaticas ndo ultrapassam 65% da UR, pode-se concluir
que a consideracdo de utilizar-se somente a temperatura de bulbo seco para avaliacdo da

performance de um sistema nao pode ser desqualificada.

Sugere-se como continuidade deste trabalho, que sejam realizados ensaios durante o
periodo de verdao onde a umidade ¢ ainda mais elevada, afim de que se complete o ciclo e possa
ser possivel levantar o comportamento de um sistema de condicionamento de ar durante todo um
ano. Outra sugestdo ¢ que desenvolva uma anélise de performance do sistema, instalando-se um

umidificador de ar em frente ao ventilador do condensador.
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