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RESUMO

Este trabalho tem como objetivo otimizar o custo operacional dependente dos
parametros de vazdo de ar do condensador, nimero de aletas e de circuitos do condensador,
frequéncia do compressor e pardmetros do dispositivo de expansao de um sistema de um
condicionador de ar do tipo split hiwall unitario com vazao variavel de refrigerante (VRV).
Para a otimizag¢do foram consideradas as freqiiéncias de ocorréncia de quatro condigdes de
temperatura do ambiente externo na cidade de Porto Alegre. O condicionador de ar abordado
neste trabalho troca calor utilizando um ciclo de compressao de vapor de simples estagio,
tendo como fluido de trabalho o refrigerante R-410A. O sistema completo, composto de um
compressor, um condensador, um evaporador e tubo capilar, foi modelado analiticamente
utilizando o software EES (Engineering Equation Solver) e ajustado de acordo com testes
realizados em calorimetro. Para a otimizacdo, um algoritmo genético foi programado no
proprio EES. Apos a otimizacdo do custo operacional em funcdo dos parametros fisicos de
projeto, o COP aumentou em até 12 % na condi¢do de ar externo a 35 °C. A otimizagdo em
fungdo dos parametros de controle mostrou aumento ainda mais significativo do COP do
sistema. Também ¢ feita uma comparagao entre os valores de COP de um sistema de vazdo

constante de ar e refrigerante e um sistema com vazao variavel de ar e refrigerante.

Palavras-chave: R-410A. VRV. Algoritmo genético. Otimiza¢do. Modelamento.



ABSTRACT

This work aims to optimize the operational cost of an air conditioning system with
variable refrigerant flow (VRF). The cost is dependent of the following parameters: condenser
air flow, number of condenser fins and circuits, compressor frequency and the expansion
device. The optimization considered the frequencies of occurrence of four distinct ambient
temperatures in the city of Porto Alegre. The air conditioner presented in this work exchange
heat using a single stage vapor compression cycle, with the refrigerant R-410A as the working
fluid. The complete system comprises a compressor, a condenser, an evaporator and a
capillary tube and was analytically modeled using the EES (Engineering Equation Solver)
software. The parameters were fitted according to results obtained in a calorimeter and for
optimization, a genetic algorithm was programmed using the same software. After the
optimization of the operational cost as a function of the project parameters, the COP was
raised up to 12% in external ambient air at 35 °C. The optimization of the operational cost as
a function of the control parameters showed even a more significant system COP raise. A
comparison between the COP of a constant air and refrigerant flow system and a variable air

and refrigerant flow system was also performed.

Keywords: R-410A. VRF. Genetic algorithm. Optimization. Modeling.
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1 INTRODUCAO

r

O objetivo deste trabalho ¢ otimizar o custo operacional de um sistema de um
condicionador de ar do tipo split hiwall de 2638 W com vazdo variavel de refrigerante. Os
parametros de vazdo de ar do condensador, nimero de aletas do condensador, nimero de
circuitos do condensador ¢ a freqiiéncia do compressor serdo as variaveis dependentes da
fungdo objetivo, considerando-se quatro temperaturas do ambiente externo e suas freqiiéncias
de ocorréncia na cidade de Porto Alegre. Simulagdes do sistema completo e otimizagdo foram
realizadas utilizando-se o software EES (KLEIN, 2013). Durante a operagdo do sistema os
parametros de vazdo de ar de condensacdo e freqiiéncia do compressor sdo gerenciados por
um controlador parcial integral derivativo, PID. Tais pardmetros variam durante a operacao
do sistema em funcdo da demanda exigida. Para que o controlador PID selecione os
parametros corretos para uma dada demanda, os algoritmos de controle buscam os parametros
de operagdo para cada demanda em uma tabela que ¢é predefinida com base em resultados de
teste ¢ simulagao.

Desde a invengdo do ar-condicionado moderno, em 1902, que utiliza o ciclo de
compressao de vapor para desumidificacdo e controle de temperatura, sua aplicagdo vem
sendo amplamente difundida, seja para uso comercial, residencial ou industrial.

A aplicagdo mais disseminada da refrigeracdo ¢, sem duvida alguma, o ar
condicionado, embora outras areas pudessem ser citadas, tais como refrigeracdo industrial,
que inclui o processamento e a conservacdo de alimentos, a remogdo de calor de substancias
em industrias quimicas, de petréleo e petroquimicas e muitas outras aplicagdes em industrias
de construcao e manufatura (STOECKER e JONES, 1985).

Segundo Pereira e de Assis (2013), devido ao aumento da renda e reducao da pobreza
nas ultimas duas décadas, houve um aumento significativo na aquisi¢do de eletrodomésticos
no Brasil. Embora este aumento tenha levado a uma melhora significativa na qualidade de
vida, as grandes cidades brasileiras tém enfrentado problemas constantes relacionados ao uso
de energia. De acordo com os autores, o uso de eletrodomésticos voltados para o lazer e
conforto, bem como o consumo de eletricidade relacionado a estes eletrodomésticos,
aumentou no periodo de 2000 a 2007 na cidade de Belo Horizonte, foco do estudo. Ainda
assim, o estudo mostra que o consumo de eletricidade relacionado a tais eletrodomésticos

ainda ¢ pouco representativo para as familias do municipio.



De acordo com a Empresa de Pesquisa Energética (2012), o consumo do setor
residencial representou cerca de 10% do consumo total de energia do Brasil, no ano de 2011
e, no periodo de 2002 a 2011, o consumo per capita de eletricidade do setor residencial
aumentou 42,09%. Também aponta que o consumo de energia sobre o Produto Interno Bruto
(PIB) diminuiu menos de 2% no periodo de 2002 a 2011.

Cardoso et al. (2012) estimaram que o consumo anual elétrico dos condicionadores de
ar do tipo Janela e Sp/it, em 2007, foi de 2899 GWh. Comparando com os dados da Empresa
de Pesquisa Energética (2012) no mesmo periodo, o consumo dos condicionadores de ar do
tipo Split e Janela representou 0,7% do total de energia elétrica consumida e, se descontado o
consumo de energia elétrica do setor industrial, i. e. considerando apenas o setor residencial,
comércio e servigos, o consumo dos condicionadores de ar representou 1,3% do total do Pais.

De qualquer forma, as medidas de melhoramento dos indices de eficiéncia energética
dos eletrodomésticos em geral tem por finalidade reduzir a demanda total da matriz energética
do pais no curto prazo e, de acordo com Cardoso et al. (2012) teriam sido economizados
322 GWh no Brasil em 2007, somente em ar condicionado.

Entretanto, Herring ¢ Roy (2007) concluiram que adotar produtos mais eficientes sem
reduzir o aumento do consumo ndo causaria grandes diferengas no longo prazo. Pesquisas
mostraram que, enquanto se adotam produtos energeticamente eficientes e padrdes de
sistemas que possam produzir uma redug¢do no consumo de energia no curto prazo (10 a
20%), estas redugdes sdao rapidamente ultrapassadas devido ao aumento nos niveis de
consumo, causados por crescimentos anuais modestos (1 a 2%) nas receitas. Desta forma, o
aumento da eficiéncia energética teria como efeito imediato o aumento do poder aquisitivo do
consumidor final e ndo uma redugdo na demanda por energia. Segundo ELETROBRAS e
PROCEL (2013), foram economizados 9,097 GWh de energia elétrica no ano de 2012,
somadas todas as linhas de equipamentos contempladas pelo PROCEL, energia esta suficiente
para abastecer 4,8 milhdes de residéncias. Desde o ano de 2004 os condicionadores de ar do
tipo Split Hiwall sao contemplados pelo Selo Procel Eletrobras e devem alcangar os limites de
consumo de energia e de eficiéncia energética estabelecidos pelo Programa Brasileiro de
Etiquetagem (PBE).

Estes dados mostram que, por mais que se discuta a real eficacia dos programas de
conservacao de energia adotados pelos governos, ¢ plenamente justificavel melhorar a
eficiéncia energética dos equipamentos eletrodomésticos, uma vez que este aumento de
eficiéncia pode melhorar significativamente a qualidade de vida da sociedade em geral, seja

aumentando seu poder aquisitivo, seja possibilitando melhor abastecimento energético.



2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

2.1 Ciclo de refrigeraciao por compressiao de vapor

O ciclo ideal de compressao de vapor é constituido de quatro processos basicos, Fig.
2.1:

1-2 - Compressdo isentropica em um compressor.

2-3 - Rejeicao de calor a pressdo constante em um condensador.

3-4 - Expansdo em um dispositivo apropriado.

4-1 - Absorcao de calor a pressao constante em um evaporador.
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Figura 2.1 - Ciclo frigorifico ideal por compressao de vapor.

Num ciclo de refrigeracdo ideal por compressdo de vapor, o refrigerante entra no
compressor no estado 1 como vapor saturado, sendo comprimido isentropicamente até a
pressdo do condensador, enquanto a temperatura do fluido eleva-se acima do valor do meio
ambiente. O refrigerante entra no condensador na fase de vapor superaquecido no estado 2 e
sai como liquido saturado no estado 3, resultante da rejeicao de calor para a vizinhanga. Neste

estado, a temperatura do refrigerante é ainda superior a da vizinhanga (CENGEL e BOLES,
2001).



O refrigerante como liquido saturado no estado 3 ¢ estrangulado até a pressao do
evaporador, devido a passagem por uma valvula de expansdo ou tubo capilar. Durante este
processo, a temperatura do fluido diminui para um valor inferior ao da temperatura do meio
arrefecido. O refrigerante entra no evaporador no estado 4 como uma mistura saturada com
um valor reduzido de titulo, sendo totalmente vaporizado, devido a absorcdo de calor do
espago refrigerado. O fluido sai do evaporador como vapor saturado e entra novamente no
compressor, completando o ciclo (CENGEL e BOLES, 2001).

O coeficiente de performance do ciclo ¢ descrito na Eq. 2.1:

cop=—1 0"l

Wbal,adm 12 - ll

(2.1)

onde ¢ ¢é a capacidade frigorifica, Wraqam € @ poténcia absorvida e i; sdo as entalpias nos
pontos correspondentes da Fig. 2.1.

Um ciclo frigorifico real por compressdao de vapor difere do ideal em diversas formas,
devido principalmente as irreversibilidades que ocorrem nos varios componentes (CENGEL e
BOLES, 2001). Pode-se descrever, em meio as inimeras irreversibilidades, a queda de
pressdo devido a fricgdo nos trocadores de calor e tubulagdes de interligagdo do sistema, bem

como trocas de calor para o ambiente nos processos de compressao e expansao.
2.2 Compressao

O compressor ¢ o coragdo do sistema de compressao de vapor (STOECKER e JONES,
1985). O trabalho ¢ fornecido por uma fonte externa através de um eixo e, portanto, o termo
do trabalho para compressores € negativo, visto que € realizado sobre o fluido.

Considerando-se o regime como permanente, o balango de taxa de energia fica da

forma da Eq. 2.2:

—E =0 (2.2)

adm sai
onde E.um € Esqi s30 respectivamente as parcelas de taxa de energia admitida e que deixa o
sistema.

A relagdo de balango de energia para o caso de sistemas abertos operando em regime

permanente ¢ da forma da Eq. 2.3.



q—w=mAi+Ec+Ep
ou (2.3)

2 2

N
q—w=mzs—16+%+g[zs—zl]

onde ¢ ¢ a taxa de transferéncia de calor, w € a poténcia, m é a vazdo massica, is € i, sdo
respectivamente as entalpias de saida e entrada do sistema, Ve V, sdo respectivamente as
velocidades do fluido de saida e entrada do sistema, g ¢ a aceleragdo da gravidade e z; € z. sao
os niveis ou alturas da saida e entrada do sistema.

Pode-se considerar que a energia cinética e potencial sdo desprezaveis se comparadas
a variagdo de entalpia da entrada para a saida do compressor, desta forma a poténcia do

compressor ¢ apenas fun¢do da taxa de calor dissipado pela carcaga do compressor ¢, € do

termo que representa a energia interna do sistema dado pelo produto da vazido massica e da

variag¢ao de entalpia do fluido, conforme mostra a Eq. 2.4:
Wadm = QSai + m(ZZ - ll) (24)

ondew,,, ¢ apoténcia admitida pelo compressor, 7 € a vazido massica do fluido e, 7; e i, sdo

as entalpias de entrada e saida do compressor, respectivamente.

Segundo Stoecker e Jones (1985), a influéncia das temperaturas de evaporagdo e
condensacdo sobre a capacidade de refrigeracdo e poténcia necessaria ao sistema também se
aplica a0 compressor ¢, embora este ndo possua capacidade de refrigeracdo em si, ¢ capaz de
comprimir uma vazdo de refrigerante que permite esta capacidade de refrigeragdo no
evaporador. Um aumento na temperatura de evaporacao ou um decréscimo na temperatura de
condensagdo resulta num aumento na capacidade de refrigeragdo. As curvas de desempenho
dos compressores para diferentes condi¢des de temperatura de saturacdo de evaporacdo e

condensacdo podem ser obtidas a partir dos catalogos de fabricantes.
2.3 Condensacao

E a partir do momento em que o vapor torna-se saturado no condensador que se inicia
a condensag@o. A condensac¢do ocorre quando o vapor saturado entra em contato com uma
superficie a uma temperatura mais baixa. A forma mais comum de condensagdo em

trocadores de calor ¢ a condensagdo de superficie, onde uma parede resfriada a uma



temperatura mais baixa do que a temperatura local de saturagdo de vapor ¢ colocada em
contato com o vapor. Nesta situacdo as moléculas de vapor que colidem com a superficie fria
podem prender-se a esta e condensar. O condensado resultante irda acumular na forma de um
filme continuo, caso este molhe a superficie fria, ou ird se formar na forma de inumeras
goticulas microscépicas, caso ndo molhe a superficie fria.

Para determinar o coeficiente de transferéncia de calor interno por convecg¢do durante
a condensac@o foram propostas diversas correlacdes. Shah (1979) propos uma correlacdo para

obter o coeficiente médio de transferéncia de calor por convecgao, /,, conforme Eq. 2.5:

ho=h) 055+ —200

0,38
p
pP.

2.5)

onde p ¢ a pressdo do refrigerante, p. € a pressao critica do refrigerante e 4 € o coeficiente de

transferéncia de calor por convec¢do assumindo que toda a massa flui como liquido.
Kedzierski e Gongalves (1999) analisaram a condensagdo em tubos micro-aletados

com os refrigerantes R-134a, R-410A, R-125 e R-32, e obtiveram a correlagdo para o

coeficiente de transferéncia de calor local bifésico, 4,,, conforme Eq. 2.6:

h2 Dh B p i p 8 B
Nu=—2""=2256Re” Ja” Pr’"| = | |-log, | — || v’ (2.6)
10
kl pc p

c

onde Ja é o nimero de Jakob, conforme Eq. 2.7, Re ¢ o nimero de Reynolds somente do
liquido, conforme Eq. 2.8, Pr é o numero de Prandtl do refrigerante liquido, Eq. 2.9, v é o
volume especifico, os valores de f, conforme Eq. 2.10 a Eq. 2.15, D, ¢ o diametro hidraulico

e k; € a condutividade térmica do refrigerante liquido:

i
Ja=—F_ 2.7)

onde ifz € o calor latente de vaporizagdo, ¢, ¢ o calor especifico do refrigerante liquido e

ATy ¢ a diferencga entre a temperatura da parede e a temperatura de saturacio do refrigerante.



GD,
lu r,l

Re = (2.8)

onde G ¢ a velocidade massica do refrigerante e u,.; ¢ a viscosidade dinamica do refrigerante

liquido:
pr= 28 (2.9)
k rl
B, =0303 (2.10)
B, =0,232x (2.11)
B, =0393 (2.12)
B, =-0,578x’ (2.13)
By =—0,474x" (2.14)
B, =2,531x (2.15)

onde x € o titulo de vapor do refrigerante.

Cavallini et al. (2000) fizeram uma revisdo critica de correlacdes para computar
coeficientes de transferéncia de calor e queda de pressdo para refrigerantes condensando
dentro de tubos com superficie ranhurada de diferentes tipos, disponiveis comercialmente. As
correlagdes foram comparadas com dados experimentais. Em sua revisdo, os autores
verificaram que a maior parte dos autores revisados declararam incerteza experimental
inferior a +£15%. No entanto, Kedzierski e Gongalves (1999) declararam incertezas de até 70%
em baixos valores de titulo na configuracdo de fluxo paralelo e em altos valores de titulo na
configuragdo de contra-corrente. Nas condi¢des de titulo médio, a incerteza ficou entre 10 e
20%. De acordo com Cavallini et al. (2000) o modelo de Kedzierski e Gongalves (1999) ¢

mais conservador para os valores de coeficiente de transferéncia de calor. O modelo de



Cavallini et al. (1993), apud Cavallini et al. (2000), ficou com desvio médio absoluto de
+35% se comparado a 1709 coeficientes de transferéncia de calor obtidos experimentalmente.

Thome et al. (2003) propuseram um modelo baseado em regimes de escoamento,
comparando os dados coletados para 20 diferentes refrigerantes (amoénia, R-11, R-12, R-22,
R-32, R-113, R-123, R-125, R-134a, R-236ea, um quase azeotropico R-32/R-125, R-402A,
R-404A, R-407C, R-410A, R-502, propano, n-butano, isobutano, e propileno). O modelo
proposto pelos autores ¢ valido para pardmetros variando entre: 16 < G < 1532 kg/(m?);
3,14<D < 21,4 mm; 0,02 < p, < 0,08; 76 < (We/Fr)L < 884. Seu método apresentou uma
nova forma de célculo da média logaritmica das fracdes de vazio em um intervalo que vai de
baixas pressdes a pressdes proximas ao ponto critico. Os autores compararam seu Novo
método com os modelos propostos por diferentes autores, no entanto ndo mencionam o seu

desvio quando comparado aos dados coletados.

2.4 Ebulicao

Kakag e Liu (2002) explicam as fases da ebuli¢cdo, onde inicialmente ocorre a ebulicao
nucleada que se inicia no ponto em que as bolhas comegam a crescer na parede do tubo. As
bolhas se formam na superficie aquecida e se desprendem, passando para o volume liquido
onde podem condensar novamente, caso a temperatura do liquido esteja abaixo da
temperatura de ebulicdo. Do contrario ¢ chamada ebuli¢do nucleada ou ebulicdo bifasica
convectiva. Conforme grau de superaquecimento, dado pela diferenga entre a temperatura da
parede do tubo e temperatura de ebuli¢cdo, aumenta, o nimero de sitios de nucleagdo também
aumenta e ha um rapido aumento da taxa de transferéncia de calor.

Assim como para a condensagdo, diversas correlagdes foram propostas para prever os
coeficientes de transferéncia de calor e queda de pressdo durante o escoamento interno do
refrigerante. Kim et al. (2002) analisaram a transferéncia de calor durante a ebuli¢do do fluido
R-410A em tubos de 7 € 9,52 mm de didmetro, lisos e ranhurados. Em seu estudo, os autores
realizaram os testes as temperaturas de evaporagdo de 5, -5 e -15 °C com fluxos de calor
variando de 5 a 15 kW/m? e velocidades massicas de 70 a 211 kg/(m? s). De acordo com os
autores o incremento do coeficiente de transferéncia de calor gerado pelas ranhuras no tubo de
9,52 mm variou entre 80 a 100%, enquanto que nos tubos de 7,0 mm variou entre 10 a 60%.

Kandlikar (1991), apud Shah e Skulic (2003), publicou uma correlacdo baseada em

dados empiricos para agua, refrigerantes e criogénicos, que consiste de duas partes, com



termos para cbulicdo convectiva e nucleada. A correlacdio ¢ recomendada para agua,
refrigerantes R-11, R-12, R-13B1, R-22, R-113, R-114, R-134a, R-152a, R-32/R-132 (60% -
40%) e querosene. O autor reportou um desvio médio de menos de 16% com agua e 19% com
os refrigerantes.

Com a intengdo de obter uma nova correlacdo para determinacdo do coeficiente de
transferéncia de calor, Wojtan et al. (2005a) investigaram os padrdoes de escoamento em
ebuli¢do em tubos horizontais para melhorar o mapa de padrdes de escoamento proposto por
Kattan et al. (1998), apud Wojtan et al. (2005a), baseando-se nas informagdes obtidas por
medi¢des dindmicas das fragdes de vazio e observagdes durante o escoamento do tipo
estratificado. O segundo objetivo do seu trabalho foi estudar a transi¢do do escoamento anular
para o de secagem e névoa, baseando-se nas medigcdes de transferéncia de calor locais e
integrar este limite ao mapa de padrdes de escoamento. Mais de 1250 novos pontos de
transferéncia de calor no escoamento em ebuli¢do foram coletados a velocidades massicas de
70 a 700 kg/m?s e fluxos de calor de 2 a 57,5 kW/m? para os refrigerantes R-22 e R-410A. A
Fig. 2.2 mostra o novo mapa de padrdes de escoamento proposto pelos autores para um tubo
de 13,84 mm de diametro, temperatura de saturacdo de 5 °C, fluxo de calor de 2,1 kW/m?,

velocidade massica de 100 kg/(m? s) para o refrigerante R-22.

R-22, G=100kg/m?s, Tsat=5 °C, D=13.84mm, g=2.1kW/m?
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Figura 2.2 - Mapa de padrdes de escoamento proposto por Wojtan et al. (2005a).
Fonte: Wojtan et al. (2005a).

Em uma segunda parte do trabalho, Wojtan et al. (2005b) propuseram um novo

modelo de transferéncia de calor para os regimes de escoamento estratificado-ondulado,
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secagem ¢ névoa. Wojtan et al. (2005b) propuseram uma nova abordagem para determinar o
angulo seco, 04, que define a estrutura de escoamento e a razdo do perimetro do tubo em

contato com liquido e vapor, Fig. 2.3.

Liquido

Figura 2.3 - Escoamento anular com configuragdo parcialmente seca.

Fonte: Wojtan et al. (2005).

Para calcular as curvas de transicao entre padrdes usando o método de Wojtan et al.
(2005) inicialmente ¢ necessario definir seis variaveis geométricas adimensionais, Eq. 2.16 a

Eq. 2.18:

h P,

hyp :BL; P, :BL (2.16)
P P

B :BV; Fy ZBI (2.17)
A A

ALD :D—Lz, AVD :D—V2 (218)

onde D ¢é o diametro interno do tubo, P; € o perimetro molhado e Py é o perimetro
complementar em contato com o vapor. De forma similar, 4, e Ay correspondem as areas da
secdo da fase liquida e vapor, P; ¢ o comprimento da fase de interface e 4, ¢ a altura da fase
liquida a partir do fundo do tubo.

Para obter os adimensionais ¢ necessario um método iterativo, apresentado por Kattan

et al. (1998), em que inicialmente determina-se o parametro de Martinelli, Xy, Eq. 2.19:
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1 0.875 0,5 0,125
Xf{_ij [ﬂq Vij (2.19)
X pL luv

onde p, é a massa especifica da fase de vapor, p, é massa especifica da fase liquida, y; € a
viscosidade dindmica da fase liquida e u, ¢ a viscosidade dindamica da fase de vapor.

Para £, <0,5 os pardmetros adimensionais sdo definidos por Eq. 2.20 a Eq. 2.23 ¢
para &, > 0,5 por Eq. 2.24 a Eq. 2.27. A resolu¢do do método iterativo se da utilizando a Eq.
2.28.

p (8la,)* 2l ) (220,
B,=n-P, (2.21)
PO O I ) 2 02
1@D:%—Aw (2.23)
PVD:(s(l—hww—23<hw<1—hw)>°~5) 224)
P, =m—PFy, (225)
4 20y 0-,) =) Ji-r,) 0.26)
szg—@D (2.27)

O adimensional P, ¢ definida pela Eq. 2.28:
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P, =2(h,,(1-n,,))" (2.28)

1
2 Fp+Fp i n’ Fp+F, By 1 T % 64‘421)
X = o4 \ 4, a4, ) 1 |P,) \ 2P (229)
T VD VD LD v LD T Lp

onde Ty ¢ definido por Eq. 2.30:

2 § G2x2 0,5
. V 230
[ZDgpv (o, —p, )Sen(co)j -

em que g ¢ a aceleracdo da gravidade, ¢ ¢ a inclinagdo do tubo com relacdo a horizontal e &,

¢ definida por Eq. 2.31:

164 D
&, = %com Re, = G (2.31)
Re,’ H,

O angulo estratificado, 6,4, pode ser determinado por método iterativo a partir das
Eq. 2.32 ¢2.33:

h,, = 0,5(1 - COS(M—T%D (2.32)
P, = sen(—z” —29.9,,.,,, j (2.33)

No método proposto por Wojtan et al. (2005), 6, deve ser definido para cada regime
de escoamento. Para a regido de escoamento do tipo pistdo entende-se que o escoamento seja
semelhante ao intermitente ¢ anular, onde ha um filme continuo de liquido na parte superior

do perimetro do tubo, e 0 ,,, deve ser definido conforme Eq. 2.34:

o =0 (2.34)
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Para a regido onde o escoamento ¢ do tipo estratificado-ondulado, 6, deve ser

definido conforme a Eq. 2.35:

9, = (6.0, ~6) 0‘619 (2.35)
dry m strat .

onde G, € velocidade massica de transi¢do da regido de escoamento ondulado € Gy € @
velocidade massica de transi¢do da regido de escoamento estratificado e sdo determinadas,

respectivamente pelas equagoes Eq. 2.36 €2.39:

_ 0,5
G )| 164neDpipy i (Ej b +50 (2.36)
(i 2y, 1)) 25k U Fr ),

onde We e Fr sdo os nimeros de Weber e de Froude, respectivamente, sendo o niumero de
Weber a relacdo entre a inércia e da tensdo superficial do fluido e, o niimero de Froude, a
relacdo entre as forcas de inércia e a gravidade. Ambos os nimeros sdo determinados de

acordo com Eq. 2.37 e Eq. 2.38:

G2

Fr= (2.37)
(p’eD)

(2.38)

onde o ¢ a tensdo superficial.
-1

-1/1,75 -1/7
Gu = [0’341/0,875 (&J {ﬂj :| +1 (2.39)
Pr Hy

Para a regido de pistdo-estratificada-ondulada o éangulo 0, deve ser calculado

conforme a Eq. 2.40.



14

dry

N (GWM—G) 0,61
= —c | G (2.40)

X 1A avy strat

onde x4 € o titulo de transicdo da regido I-A no grafico da Fig. 2.2 e ¢ determinado pela

Eq. 2.41.

~1/1,75 -1/7
x, = 0,341/0-875(&J [ﬂJ +1
P Hy

-1

(2.41)

Segundo Wojtan et al. (2005), como as fases liquido e vapor estdo em equilibrio
térmico durante a evaporacdo no escoamento em névoa, o coeficiente de transferéncia de
calor serda comparado a equag@o do equilibrio de Dougall ¢ Rohsenow (1963) e Groeneveld
(1973), apud Wojtan et al. (2005), que propuseram que o nimero de Reynolds seja calculado
conforme a Eq. 2.42.

Re,, = @(x+&(l —x)j (2.42)
Hy P
e o coeficiente de transferéncia de calor ¢ calculado conforme a Eq. 2.43.

=0,00117Re};” Pr" Y% Ky (2.43)

hmist D

onde Y ¢ definido por Eq. 2.44.

Y=1- 0,1{[& - J(l - x)r (2.44)

Py

O coeficiente de transferéncia de calor para o padrao de escoamento de secagem ¢

definido pela Eq. 2.45.

hdryout = htp (xdi ) - - Xdi [htp (xdi )_ hmist ('xde )] (2 45)

de ~ Xai
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em que A, ¢ o coeficiente de transferéncia de calor de mudanca de fase, calculado a partir da
Eq. 2.46, x4 € x4, sdo, respectivamente, o titulo de inicio e fim do padrdo de escoamento de

secagem, calculados a partir das equacdes Eq. 2.53 e Eq. 2.54, respectivamente.

_ edry hV + (27[ - ery )h wet
v 2

(2.46)

onde &y € o coeficiente de transferéncia de calor para o perimetro seco, definido pela Eq. 2.47.
0.8 0,4 kV

h, =0,023Re,” Pr, ) (2.47)

e hue € o coeficiente de transferéncia de calor para o perimetro molhado, definido pela

Eq. 2.48.

o =0 Y + (1, V] (2.48)

onde A, € o coeficiente de transferéncia de calor por ebulicdo convectiva, calculado pela
Eq.2.49 e h, € o coeficiente de transferéncia de calor por ebulicdo nucleada, conforme
Eq. 2.52.

ky
o

h,, =0,0133Re%® Pr’ (2.49)

onde ¢ ¢ a espessura do filme de liquido, conforme Eq. 2.50.

D DY 24
S=—- || =] - L 2.50
2 \/(2) iZﬁ—@d,,yi (250)

em que A, ¢ a area ocupada por liquido, calculada conforme Eq. 2.51.

A4, =D4,, (2.51)
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h,, =55(Pr)™"* (~log Pr)"* M ¢ (2.52)

em que ¢ ¢ o fluxo de calor e M ¢ a massa molar do refrigerante.

x, =0 586[0,52*0235 Wl (py /0 V2 (/g V]
a =Y

(2.53)

onde ¢.; € o fluxo de calor critico utilizado para adimensionalisar a expressdo, calculado a
partir da Eq. 2.55.

X =0 616[0’57*53'104 Wey > Frd*> (py /£ ) (4/4 )0’27]
de s

(2.54)

q it :0’131p2‘5hLV(g(pL — Py )6)0’25 (2.55)

Os coeficientes devem ser aplicados de acordo com o mapa de escoamento proposto
por Wojtan et al. (2005).

2.6 Dessuperaquecimento, subresfriamento e superaquecimento

Mesmo quando o refrigerante condensa a pressdo constante, sua temperatura ¢
constante somente na regido em que ocorre a condensagcdo. Como o vapor que ¢ transportado
do compressor normalmente estad superaquecido, a distribuicdo de temperatura no trocador

serd parecida com a da Fig. 2.4 (STOECKER e JONES, 1985).

Subresfriamento Dessuperaquecimento

| / Condensagdo / |

Temperatura, *C

Te

Fluido de resfriamento

Posicio

Figura 2.4 - Distribui¢do de temperaturas em um condensador.

Fonte: adaptado de Stoecker e Jones (1985).
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Conforme mencionado no capitulo 2.1, em um ciclo ideal o refrigerante sai do
evaporador ¢ entra no compressor como vapor saturado. Na pratica os evaporadores sao
dimensionados para que o refrigerante saia ligeiramente sobreaquecido para que ndo retorne
liquido ao compressor. A isto se da o nome de superaquecimento do refrigerante.

Uma das muitas correlagdes propostas para o nimero de Nusselt em regido

monofasica é a de Gnielinski (1976), apud Incropera e DeWitt (2003), Eq. 2.56.

Ny (f/8)Re,—1000)Pr (2.56)

1+12,7( f/s)%(Pr% —1j

onde Nu ¢ o nimero de Nusselt, Eq. 2.57 e f¢ o fator de friccao de Darcy, Eq. 2.58.

Nu = Z—jL (2.57)
£ =(0,79In(Re , )-1,64)" (2.58)

As Eq. 2.56 e 2.58 sdo validas para tubos lisos, L/D >10 e 3000<Re <5x10°.

2.7 Modelos de transferéncia de calor dos trocadores de calor tipo tubo-aleta

Da mesma forma que para o escoamento no interior do tubo, i.e. o lado do
refrigerante, diversas correlagdes diferentes foram propostas por diversos autores e podem ser

encontradas na literatura para o lado ar.
2.7.1 Condensador tubo-aleta

Wang et al. (1999) desenvolveram correlagdes de fator de atrito para o calculo da
queda de pressao e transferéncia de calor para aletas planas com venezianasa seco, i.e. sem

condensacdo na superficie. Na Fig. 2.5 pode-se observar este modelo de aletas.
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Figura 2.5 - Corte de um trocador de calor com aletas planas com venezianas.

A correlag@o para obter o fator de Colburn, j, segundo Wang et al. (1999) ¢ descrita na
Eq. 2.59, sendo valida para Rep.<1000 e niimeros de fileiras, N>1.

J2 J3 J4 -1,724
F L F P
J=143117Re | 2| |2 || | =+ (2.59)
p.) L) (p)\P

onde Rep, ¢ o nimero de Reynolds relativo ao didmetro do colar, F}, é passo das aletas, D ¢ o
didmetro externo do colar da aleta, L, ¢ a altura da veneziana, L, ¢ o passo das venezianas, P;
¢ passo longitudinal dos tubos e P; € o passo transversal dos tubos e os coeficientes J/ a J4

sao obtidos a partir da Eq. 2.60 a Eq. 2.63.

t p

3,1
J1=-0991- 0,1055[%) m(é—hj (2.60)

NO,SS
J2=-0,7344+2,1059 ————— (2.61)
In(Re ) 3,2



—4,4
J3= 0,08485(5J N 068

t

J4=-0,1741In(N)

Para Rep:21000 deve-se utilizar a Eq. 2.64.

F Ve ’ J7 » s
i =1,1373Re”’| -~ Zh e N5
: ”C(P/NLNPJ”

P t

onde os coeficientes J5 a J8 sdo obtidos a partir da Eq. 2.65 a Eq. 2.68

0,52
P
J5=-0,6027 + 0,02593[1)—'] (N)°3 m(%J

h P

N0,7
J6=-0,4776+0,40774 —————
In(Re ,, )—4.,4

F 2,3 P -1,6
J7=-0,58655 | |-L| N
D,) \P

J8=0,0814(In(Re,, )-3)

44,
D, =
L

Sendo o fator de Colburn dado pela Eq. 2.70.

- Nu
(ReDcPr%)
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(2.62)

(2.63)

(2.64)

(2.65)

(2.66)

2.67)

(2.68)

(2.69)

(2.70)

Do item 1 ao 8 ¢ descrita a metodologia adotada para estimar a capacidade de rejei¢ao

de calor do condensador proposta por Wang et al. (1999).
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1. Obter o coeficiente de transferéncia de calor, 4, do lado ar do trocador de calor a
partir da correlagdo proposta por Wang et al. (1999);
2. calcular a eficiéncia da aleta, # utilizando a aproximacao de Schimidt (1949), apud

Wang et al. (1999), Eq. 2.71 a Eq. 2.74;

n = tanh (mr®)

2.71
mr® ( )
onde:
me |2 2.72)
kf5f

(-] rossn(]
D=|—2-1]1+035In| - (2.73)
r r

em que 7 € o raio do tubo incluindo a espessura do colarinho da aleta, R, € o raio equivalente

ao de uma aleta circular, 4, é o coeficiente de transferéncia de calor externo e Jy a espessura

da aleta.

Para tubos em linha ou uma tnica fila:

1
R, X, (x %
A =1,28-—M-(X—L—0,2] (2.74)

2

P
X, = =+ +—+ 2.75
-2 e

onde P, ¢ o passo dos tubos na direcdo transversal ao fluxo de ar e P; € o passo dos tubos no

sentido longitudinal ao fluxo de ar.
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(2.76)

n,=1-——-(1-n) 2.77)

onde Ay e A4, sdo a area da superficie da aleta e a 4rea total de superficie, respectivamente.
4. Obter o coeficiente de transferéncia de calor para o lado interno do tubo, i.e. o lado
do refrigerante;

5. calcular a resisténcia térmica global a partir da relagdo da Eq. 2.78;

ry
L 1“(%) 1
+ +

UA nhA = 21kl WA

1

2.78)

onde &y € a condutividade térmica da parede do tubo, 7| € 7, sdo os raios interno e externo do
tubo, respectivamente, e L ¢ o comprimento do tubo;

6. obter o NTU a partir da Eq. 2.79.

NTU = CU_A (2.79)

onde C,;, ¢ a minima taxa de capacidade de calor entre os dois fluidos, Eq. 2.80:

C. =ci| (2.80)

p min

onde ¢, ¢ o calor especifico a pressdo constante.
7. Utilizar a relagdo e-NTU apropriada para calcular a efetividade ¢ de acordo com o
arranjo do trocador e o niumero de circuitos. Tal correlagdo pode ser obtida na
literatura, como, por exemplo, Incropera e DeWitt (2003);

8. obter a taxa de transferéncia de calor a partir da Eq. 2.81.
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4= & (2.81)

onde ¢ € a maxima quantidade de calor que pode ser trocada.
A taxa de calor ¢ calculada para cada regido do trocador, que entdo, sio somadas para

determinar a quantidade total de calor trocado.

2.7.2 Evaporador tubo aleta

Para o evaporador, faz-se necessario o uso de correlagdes para aletas com superficie
molhada, pois em geral ha alguma desumidificacdo do ar de forma que a umidade condensa
na superficie fria da aleta.

Wang et al. (2000) propuseram um modelo para o calculo da correlagao de aletas com
venezianas em condigdes molhadas, ou seja, de desumidificagdo. Em seu modelo ¢ proposta
uma razao entre o coeficiente de transferéncia de calor sensivel para serpentinas molhadas e o

coeficiente de transferéncia de massa, dada pela Eq. 2.82.

h
h,C

Le=

p (2.82)
onde 4 ¢ o coeficiente de transferéncia de calor, 4, é o coeficiente de transferéncia de massa e
C, ¢ a capacidade térmica.De acordo com Wang et al. (2000), a razdo Le deve ser obtida a

partir da Eq. 2.83.

70,1652exp(Fp/Dc) 0,1984
Le=0,2702Re};."| 0,6 + 0,8493{2—FJ (_pJ N 050

Hy £ (2.83)

onde /"¢ a razdo entre a vazao massica e uma unidade de largura do tubo.
O coeficiente de transferéncia de calor 4 ¢ obtido a partir do fator de Colburn j, dado

por Eq. 2.84.

h Pr%
GC, (2.84)

j:

A correlagdo para obter o fator de Colburn ¢ dada pela Eq. 2.85.



F Jj2 P J3 I 0,07162
j=9,717Re}, (—pj (—’J In|3-22 0543
p,) | F,

onde os coeficientes jI a j3 sdo obtidos a partir da Eq. 2.86 a Eq. 2.89.

F 0,65 p 0,2
j1=-0,023634 — 1,2475[D—I’J (—’J N

c t

j2 =0,856¢)
onde # ¢ o angulo da veneziana, dado por Eq. 2.88.

L,

tan@ = —-
Lp

j3=0,25In(Re,,)
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(2.85)

(2.86)

(2.87)

(2.88)

(2.89)

Para aplicar o modelo de Wang et al. (2000), faz-se necessario o emprego do mesmo

método tal qual proposto para as aletas a seco, da secdo 2.7.1, porém o valor de ¢, deve ser

calculado utilizando-se a varia¢do de entalpia, considerando que o ar saird saturado na

temperatura de superficie do trocador de calor.

Ha também que se considerar a saida de condensado que € obtida a partir do

coeficiente de transferéncia de massa 4, multiplicado pela area de superficie externa total do

trocador de calor 4,. A quantidade de condensado devera ser descontada da umidade absoluta

do ar na saida do trocador de calor, alterando assim a entalpia de saida.

2.8 Queda de pressao lado ar do condensador

O fator de Fanning para estimar a queda de press@o do lado ar no condensador pode

ser obtido a partir da Eq. 2.90, proposta por Wang et. al (1999).
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P { 24P _(1+02(&_1H (2.90)
Aopm Gc pl

onde 4. ¢ a minima area de escoamento (Fig. 2.6), 4, ¢ a area total de superficie, p; e p, sdo as
massas especificas do ar na entrada e na saida do trocador de calor, p,, ¢ a massa especifica
média entre a entrada e a saida do ar, Ap € queda de pressdo do ar através do trocador de
calor, G. ¢ a velocidade massica do ar baseada na minima area de escoamento ¢ ¢ € a razao

entre a minima area de escoamento e a area de face do trocador.

Colar

Ly
L

Minima area de escoamento

1 1
[} 1

—n—

Figura 2.6 - Vista ampliada da se¢do do trocador tubo-aleta.

Fonte: adaptado de Wang et al. (1999).

Segundo Wang et al. (1999), a correlagdo para o fator de Fanning para trocadores de

calor com apenas uma fileira de tubos ¢ dada pelas equagdes Eq. (2.91) a (2.95).

F F2 D F3 I F4 y ~6,0483
=0,00317Re5 | 2| [ =L | || |In| = (2.91)
f B Dc
pl Dc Lp AI
F -0,3 I -2 p F 3
F1=0,1691+4,41 18(—"} {—h [m(-‘}](-ﬂj (2.92)
p] Lp })l‘ Pt

F2=-26642-143 809(;j (2.93)

ln (Re Dc )

F
F3= —0,68161{?”] (2.94)

1
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F 1,7 A
F4=6,4668[—”j ln( J (2.95)
F, 4,

onde Rep, ¢ o numero de Reynolds referente ao didmetro do colar F, € o passo da aleta, P; € o
passo longitudinal dos tubos, L, € a altura da veneziana, L, ¢ o passo da veneziana (Fig. 2.7),

A, ¢ a area total de superficie em contato com o ar, 4; ¢ a area da superficie externa do tubo.

Passo da veneziana

= |
NN |

Altura da veneziana

Figura 2.7 - Vista em corte da aleta plana com venezianas.

Fonte: adaptado de Wang et. al (1999).

2.9 Dispositivo de expansio

De acordo com Stoecker e Jones (1985), o dispositivo de expansao tem duas
finalidades, a de reduzir a pressdo do refrigerante liquido e a de regular a vazdo do

refrigerante que entra no evaporador.

2.9.1 Tubo capilar

Segundo Stoecker e Jones (1985) os tubos capilares sao usados em todos os sistemas
frigorificos pequenos, com capacidades da ordem de 10 kW. O refrigerante liquido que entra
no tubo capilar perde pressdo a medida que escoa por ele, em virtude do atrito e da aceleragdo
do fluido, resultando na evaporacao de parte do refrigerante.

Diversas combinagdes de didmetro interno e comprimento de tubo podem ser feitas

para obter o efeito desejado. Entretanto, para uma dada combinagdo, ndo é possivel ajustar
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vazdo para variagdes de carga ou das pressdes de descarga e aspiracdo. O compressor € o
dispositivo de expansdo atingem uma condi¢ao de equilibrio na qual as pressoes de aspiragio
e de descarga sdo tais que o compressor bombeia exatamente a quantidade de refrigerante
com que o dispositivo de expansdo alimenta o evaporador. A condi¢do de equilibrio entre
estes dois componentes ¢ temporaria (STOECKER e JONES, 1985).

De acordo com Stoecker ¢ Jones (1985), quando a carga térmica cai abaixo da
condicdo de equilibrio, o tubo capilar alimenta o evaporador com uma vazao maior que aquela
proporcionada pelo compressor, resulta a inundacdo do evaporador. E esta inundagdo
possibilita a entrada de refrigerante liquido no compressor, o que causaria consequéncias
desastrosas.

Considerando o tubo capilar como adiabatico, Hermes et al. (2010) propuseram uma
solucdo algébrica para a determinagdo da vazao massica que escoa através do comprimento do

tubo, dada pela equacdo explicita, Eq. 2.96.

= . 8 (2.96)

Ne-a)
2-d ~n2d-3 5-d - — } + b
x>2*>2 D> p, P; Py pc+iln ap,
c urL v, a a

ap, +b

onde p. ¢ a pressdo de evaporagdo, p. € a pressdo de condensagdo, py ¢ a pressdo no flash-
point, que ¢ o ponto onde o refrigerante encontra-se saturado no processo de expansdo
isoentalpica, Fig. 2.8, v, ¢ o volume especifico no flash-point, D é o didmetro interno do tubo
capilar, ur € a viscosidade dindmica no flash-point, L é o comprimento do tubo capilar. Os
valores dos coeficientes a ¢ b sao encontrados através das equagdes Eq. 2.97 e 2.98 ¢ os

valores dos coeficientes ¢ e d sdo 0,14 ¢ 0,15, respectivamente.
a=v,(1-k) (2.97)
b:prfk (298)
onde & ¢ definido pela Eq. 2.99.

_ 105, 072
k=163-10°p, 2.99)
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Refrigerante subresfriado
entrada -
fash-point / Pressao de condensacao
o
ug
@ /
e
o
saida
Pressdosdnica ou de evaporagio
Entalpia
Figura 2.8 - Processo de expansdo isoentalpica.
Fonte: adaptado de Hermes et al. (2010).
2.9 Refrigerante R-410A

Segundo Cengel e Boles (2001), quando se projeta um sistema de refrigeracdo existe a
possibilidade de escolha entre varios refrigerantes e, no entanto, a selecdo do fluido
refrigerante depende da situagdo em que o sistema sera empregado. De acordo com os autores
o parametro de maior relevancia na selecdo de um fluido refrigerante ¢ a temperatura de
ambos 0s meios, tanto do meio em que serd absorvido o calor, quanto do meio onde sera
rejeitado o calor.

Para contextualizar a utilizagdo do R-410A ¢ necessario entender a historia evolutiva
dos fluidos refrigerantes. De acordo com Cengel e Boles (2001) os refrigerantes
clorofluorcarbonetos (CFC) foram desenvolvidos no ano de 1928 pela empresa General
Motors a pedido da empresa Frigidaire Corporation em fun¢do da toxicidade dos fluidos
refrigerantes utilizados na época e, entre os diversos CFC desenvolvidos, o time de projeto
estabeleceu o R-12 como o mais indicado para a utilizagdo comercial. Sua versatilidade o
tornou o refrigerante de escolha, sendo também utilizado em aerossodis, isolamentos de
espuma e na industria eletronica como solvente de limpeza.

No entanto, Molina ¢ Rowland (1974) descobriram que, a altitudes estratosféricas, era
possivel ocorrer a fotodissociagdo das moléculas dos fluidos CFC liberando atomos de cloro

que entdo reagiriam com o ozdnio, formando moléculas de 6xido de cloro e oxigé€nio. Tal
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processo reduz a espessura da camada de 0zonio diminuindo assim seu efeito de bloqueio a
entrada de raios ultra-violeta. Tal descoberta provocou o banimento da utilizagdo de alguns
CFC, tais como o R-12, em tratados internacionais como o Protocolo de Montreal de
UNITED NATIONS ENVIROMENT PROGRAMME, (2014)). Apds a imediata proibigdo do
R-12, passou-se a utilizar o hidroclorofluorcarboneto R-22, que tem potencial de destrui¢ao
da camada de 0zonio na ordem de 5% relativo ao R-12, e eliminagdo total de seu consumo
prevista para 2040, de acordo com Programa Brasileiro de Eliminacdo dos HCFCs do
MINISTERIO DO MEIO AMBIENTE (2012), no entanto o congelamento dos niveis de
consumo devendo ocorrer no ano de 2013.

Devotta et al. (2001) estudaram diversos fluidos refrigerantes alternativos ao R-22
utilizando o software NIST CYCLE D para fazer uma analise termodindmica dos mesmos.
Em seu estudo, os autores investigaram apenas os refrigerantes que tém potencial zero de
agressdo a camada de ozonio, indicando que a proxima escolha popular em substituicdo ao R-
22 seria o R-410A para condicionadores de ar, ainda que necessitando de um compressor
completamente novo e trocadores de calor capazes de suportar a pressdes maiores do que as

encontradas para o R-22.
2.10 Métodos Metaheuristicos de Otimizacao

Yang (2010) define que heuristica ¢ uma solug@o estratégica por tentativa e erro
utilizada para obter solugdes aceitaveis para um problema complexo em um tempo
razoavelmente pratico. A complexidade do problema torna impraticavel buscar por cada
solugdo ou combinagdo possivel, desta forma, o objetivo é encontrar solugdes viaveis em um
tempo computacional aceitavel.

De acordo com Rayward-Smith et al. (1996), muitos problemas dificeis envolvendo
areas como alocagdo de recursos, estoque ¢ cronograma tém tradicionalmente usado métodos
baseados em programagdo linear ou programagdo de numeros inteiros. Tal abordagem
inevitavelmente impde restricdes na formatacdo da fung¢@o objetivo ou nas condigdes de
contorno. Problemas ndo lineares podem ser resolvidos por métodos baseados em calculo,
mas dependem da diferenciabilidade.

Segundo Rayward-Smith et al. (1996), trés métodos tornaram-se particularmente
populares recentemente e surgiram, pelo menos em parte, de estudos de processos naturais
que fazem analogia a otimizacdo: arrefecimento simulado, pesquisa tabu e algoritmos

genéticos.
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De acordo com Yang (2010), em termos matematicos ¢ possivel escrever um problema

de otimizacdo de forma genérica de acordo com Eq. 2.100 a 2.103.
minimizar x € R" fl.(x), (i =1,2,.., M) (2.100)

sujeito a $.(x)=0, (j=12,...J) (2.101)

(2.102)

onde f;(x), ¢; (x) e w,(x) sdo fungdes do projeto.

x=(x,%,m0x, ) (2.103)

onde x; e x sdo as chamadas variaveis de projeto ou variaveis de decisdo, podendo ser

continuas reais, discretas ou uma mistura das duas. As fungdes f,(x) sdo chamadas de

fungdes objetivo. O espaco compreendido pelas variaveis de decisdao ¢ chamado de espaco de
busca, R", enquanto o espaco formado pela fun¢do objetivo ¢ chamado de espago de solucao.

As igualdades para ¢, e desigualdades para y, sdo chamadas de restrigdes.

Yang (2010) aponta que as desigualdades ainda poderiam ser escritas no sentido contrario,
isto é, >0, podendo-se ainda formular as fun¢des objetivo como um problema de
maximizagao.

Segundo Yang (2010) os algoritmos metaheuristicos sdo desenvolvidos para lidar com
problemas de alta complexidade, sendo a maior parte dos algoritmos inspirados na natureza,
pois foram desenvolvidos baseados no bem sucedido comportamento evolucionario dos
sistemas naturais. A natureza tem resolvido dificeis problemas de otimizacdo ha milhdes ou
até bilhdes de anos e somente a melhor e mais robusta solugdo permanece com a
sobrevivéncia do mais apto. Em se tratando de métodos metaheuristicos, ndo hé garantia de
que a melhor solugdo sera encontrada sempre, mas pode-se esperar que solugdes boas o
bastante ou até mesmo Otimas sejam encontradas na maioria das vezes e, 0 mais importante,

em um tempo razoavelmente curto.
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2.10.1 Algoritmo Genético

De acordo com Yang (2010), o algoritmo genético foi desenvolvido por John Holland
e seus colaboradores nos anos 1960 e 1970, sendo um modelo ou uma abstragdo da evolugdo
biologica baseado na teoria da sele¢do natural de Charles Darwin. Holland teria sido o
primeiro a usar 0s cruzamentos e recombinagdes, mutagdes e selecdo no estudo de sistemas
adaptativos artificiais. Estes operadores formam a esséncia do algoritmo genético como uma
estratégia de resolugao de problema.

Segundo Goldberg (1999) os algoritmos genéticos combinam a sobrevivéncia das
estruturas sequenciais mais adaptadas com uma troca de informagdes randomicas estruturada
para formar um algoritmo de busca. A cada gera¢do, um novo conjunto de criaturas artificiais
(sequéncias) ¢ criado usando bits e partes do conjunto anterior melhor adaptado;
ocasionalmente uma pega nova ¢ incluida.

Goldberg (1999) diz que os algoritmos genéticos diferenciam-se dos demais métodos
de otimizacao e procedimentos de busca em quatro formas:

1. Trabalham com uma codificacdo do conjunto de parametros, ndo com o0s
préprios parametros.

2. Buscam a partir de uma populac¢do de pontos, ndo um tnico ponto.

3. Utilizam a informagdo da funcdo objetivo, ndo derivativos ou outro
conhecimento auxiliar.

4. Utilizam regras de transi¢ao probabilistica, ndo regras deterministicas.

Um algoritmo genético simples, que renda bons resultados em muitos problemas

praticos, ¢ composto de trés operadores (GOLDBERG, 1999):
1. Reproducao;
2. Cruzamento;
3. Mutacao.

A reproducdo é um processo no qual sequéncias individuais sdo copiadas de acordo
com o valor de suas fungdes objetivo. Isto significa que sequéncias que obtiveram melhor
resultado tém maior probabilidade de contribuir com um ou mais descendentes na proxima
geracao.

O cruzamento, segundo Goldberg (1999), pode proceder em duas etapas.
Primeiramente os novos membros das novas sequéncias recém reproduzidas sdo acasalados de

forma randémica, Fig. 2.9. Na segunda etapa, cada par de sequéncias ¢ cruzado selecionando-
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se uma posicdo de forma randomica ao longo da sequéncia e trocando os caracteres

correspondentes, Fig. 2.10.

10011 |

11001 =
— ': —
00001 |

10000

e —

Figura 2.9 - Primeira etapa do cruzamento: sele¢do de sequéncias para acasalamento.

Antes do Depois do
cruzamento cruzamento

100{11 10001

00001 00011

Figura 2.10 - Segunda etapa do cruzamento: troca de caracteres entre duas sequéncias.

A mutagdo, segundo Goldberg (1999), desenvolve papel secundario na operacdo de
algoritmos genéticos, mas € necessaria, pois a reprodugio e os cruzamentos podem tornar-se
muito conservadores e perder algum importante material genético. A mutagdo ¢ a simples
alteracdo no valor de um caractere como uma forma de reduzir as chances de que ndo va se
perder prematuramente alguma informacdo importante, i.e. ficar preso em um minimo ou
maximo local. De acordo com Goldberg (1999) um valor empirico para a quantidade de
mutagdes em um algoritmo genético seria de uma mutagdo a cada mil caracteres.

Delong e Spears (1990) analisaram o efeito da interagdo entre o tamanho da populagao

de sequéncias e os cruzamentos em algoritmos genéticos. Em seu estudo, os autores sugeriram
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que operadores de cruzamento com somente um pequeno numero de pontos de cruzamento, 1
ou 2, minimizam a ruptura, ou seja, correm menor risco de ndo atingir a convergéncia.
Grefenstette (1986) sugeriu que a melhor taxa de cruzamentos para populacdes menores, da
ordem de 30, seria de 0,88. Porém a melhor taxa de cruzamentos decrescia para 0,5 em
populacdes de 50 individuos e para 0,3 em populacdes de 80 individuos. Tais resultados se
mostram razoaveis, uma vez que em populagdes menores o cruzamento desempenha um papel
importante em prevenir a convergéncia prematura, ¢ indicam que o desempenho do algoritmo
genético ¢ uma funcdo ndo linear dos pardmetros de controle. Man et al. (1999) sugeriram
que, para populagdes maiores, da ordem de 100, fosse utilizada uma taxa de cruzamento de
0,6 e uma taxa de mutagdo de 0,001, enquanto para populagdes menores, da ordem de 30,
deve ser utilizada uma taxa de cruzamento de 0,9 e taxa de mutagdo de 0,001. Sanaye e
Asgari (2013) utilizaram uma rede neural e um algoritmo genético multi-objetivo para
otimizar um ciclo de refrigeracao operando como bomba de calor acionado por turbina a gas.
Os autores encontraram diferengas maximas de 6,02 % comparando seu modelo virtual com
os modelos experimentais, no entanto ndo mencionam quais foram os valores dos pardmetros

de controle utilizados no algoritmo genético.



3 METODOLOGIA

Neste capitulo serdo apresentados os métodos utilizados para o modelamento e

simulacao do sistema do condicionador de ar, bem como a metodologia aplicada a otimizagao.

3.1 Caracteristicas construtivas dos trocadores de calor

O condicionador de ar proposto neste trabalho é composto de quatro componentes
basicos: compressor, condensador, evaporador e dispositivo de expansio.

O compressor utilizado tem capacidade nominal declarada pelo fabricante de 2650 W,
com variagdo admitida de +5% e COP declarado de 3,9. Os dados declarados sao obtidos por
ensaios realizados conforme orientacdo da norma ANSI/AHRI Standard 540, AHRI (2004). A
velocidade de operagdo do compressor pode variar dentro do intervalo de freqiiéncia de 18 a
120 Hz.

O evaporador utilizado ¢ do tipo tubo-aleta, sendo os tubos constituidos de cobre e as
aletas de aluminio, semelhante a Fig. 2.5. As caracteristicas gerais do evaporador encontram-

se descritas na Tab.3.1.

Tabela 3.1 - Caracteristicas gerais do Evaporador.

Diametro externo do tubo 7 mm
Numero de tubos na face 12

Numero de fileiras 2
Comprimento dos tubos 540 mm
Espessura da aleta 0,1 mm

Tipo de aleta Plana com venezianas
Numero de aletas 340

O condensador utilizado, da mesma forma que o evaporador, ¢ do tipo tubo-aleta com

caracteristicas gerais conforme Tab. 3.2.

Tabela 3.2 - Caracteristicas gerais do Condensador.

Diametro externo do tubo 7 mm
Numero de tubos na face 22

Ndmero de fileiras 1
Comprimento dos tubos 836 mm
Espessura da aleta 0,1 mm

Tipo de aleta Plana com venezianas
Ndmero de aletas 658
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O dispositivo de expansdo utilizado ¢ um tubo capilar com didmetro interno de

1,1 mm e 600 mm de comprimento.

3.2 Compressor

A capacidade e a poténcia elétrica do compressor sdo func¢des de duas varidveis a
partir de regressoes polinomiais das curvas de desempenho do compressor fornecidas pelo
fabricante, Fig. 3.1. As duas curvas apresentam a capacidade frigorifica do compressor e a
poténcia como variaveis dependentes das temperaturas de condensagdo e evaporagdo.
Adicionalmente foi incluida a variavel independente F as equagdes, que representa a
frequéncia de rotacdo do compressor.

Deve ser entendido que o compressor ndo possui capacidade de refrigeragdo em si,
mas ¢ capaz de comprimir uma vazao de refrigerante que permite esta capacidade de

refrigeracao no evaporador (STOECKER; JONES, 1985).
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Figura 3.1 - Curvas de desempenho do compressor.

Fonte: dados reais da empresa, cuja identidade fica, a pedido, preservada.

As equagdes obtidas sdo da forma da Eq. 3.1.
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onde T, ¢ a temperatura de condensacao, T, ¢ a temperatura de evaporagdo, F ¢ a frequéncia

de rotagdo do compressor e os coeficientes ¢; estao registrados na Tab. 3.3.

Tabela 3.3 - Coeficientes ajustados para as equagdes de capacidade e poténcia do compressor.

S (Tt T, F)

Capacidade [W] Poténcia [W]
cy 1,1210000E+00 | -1,9060317E-01
(&) -1,7220000E+02 | 3,1310000E+01
C3 8,7170000E+03 | -1,6770000E+03
Cy -1,4313700E+05 | 3,0070000E+04
cs | -5,9941270E-01 | 6,5594360E-02
Cs 9,2220000E+01 | -1,0850000E+01
c; -4,6930000E+03 | 5,9270000E+02
cs 7,9012000E+04 | -1,0651000E+04
Co 1,0000000E-01 -8,0105800E-03
cio | -1,5460000E+01 | 1,3379365E+00
c;; | 7,8990000E+02 | -7,3680000E+01
c;> | -1,3329000E+04 | 1,3340000E+03
cy; | -5,4444400E-03 3,2099000E-04
ciy | 8,4629630E-01 -5,4074070E-02
c;s | -4,3510000E+01 | 3,0010000E+00
cis | 7,3890000E+02 | -5,4670000E+01
¢;7 | -1,6165000E-04 | 7,1970000E-05
cis | 2,6998840E-02 1,3801690E-02
cr9 | -3,7981200E-02 | -8,7194820E-02

O valor para o coeficiente de determinagio, R’, obtido para estas regressdes, foi de
0,99.

A vazdo massica de refrigerante no ciclo ¢ entdo obtida a partir do balango de energia
do compressor, Eq. 3.2, sabendo-se que, de acordo com a ANSE/AHRI Standard 540, AHRI
(2004), a temperatura do refrigerante na entrada do compressor ¢ mantida a 35°C e a

temperatura de subresfriamento na saida do condensador ¢ mantida em 8,3 °C.



36

yin = dear (3.2)

i —i,

onde ¢, € a capacidade do compressor fornecida pelo fabricante, obtida a partir de Eq. 3.1, e

i1 € iy sdo as entalpias de saida e entrada no evaporador, respectivamente.
3.3 Condensador

O modelo de transferéncia de calor proposto para o condensador dividiu o trocador de
calor em trés regides distintas para cada circuito de passagem do refrigerante,
dessuperaquecimento, condensa¢do e subresfriamento. Para o interior do tubo nas regides de
dessuperaquecimento e subresfriamento foi utilizada a correlagdo para transferéncia de calor
monofasica, proposta por Gnielinski (1976), conforme descrita na Eq. 2.56. Para o lado
externo do tubo, i.e. o lado ar, foi utilizado o modelo proposto por Wang et al. (1999),
descrito na se¢do 2.7.1, por ser aplicavel as aletas com venezianas

O comprimento necessario de tubo para o dessuperaquecimento foi determinado
alterando-se o proprio comprimento em um processo iterativo até que fosse possivel trocar
todo o calor necessario para que o fluido refrigerante atingisse a temperatura de saturacao de
condensagao.

Para a regido de condensacao foi utilizada a correlagao proposta por Shah (1979) e, em
processo similar ao utilizado para determinar o comprimento de tubo para o
dessuperaquecimento, foi alterado o proprio comprimento do tubo de forma iterativa até a
condensacdao completa do refrigerante, de vapor saturado, i.e. x =1, a liquido saturado, i.e.
x=0. A correlagdo de Shah (1979) foi escolhida por ser simples e facilmente aplicavel na
programagao.

Para o subresfriamento sobra, entdo, o restante do comprimento do tubo e, desta
forma, a taxa de transferéncia de calor ¢ determinada de forma direta sem que seja necessario

um processo iterativo, uma vez que se conhece de antemdo o comprimento restante.
3.4 Evaporador

Analogamente ao que foi proposto para o condensador, o modelo do evaporador
dividiu o trocador de calor em duas regides distintas para cada circuito, evaporagdo ¢

superaquecimento.
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Para o interior do tubo na regido de evaporagdo foi utilizado o modelo proposto por
Wojtan et al. (2005), descrito na se¢do 2.4, das Eq. 2.16 a 2.55, a partir do qual se obteve o
coeficiente de transferéncia de calor médio de mudanga de fase. Tal modelo foi escolhido por
ter sido desenvolvido para o fluido R-410A. Para a regido de superaquecimento foi adotada a
correlagdo proposta por Gnielinski (1976), conforme Eq. 2.56. Foi considerada como entalpia
de entrada no evaporador a entalpia de saida do condensador.

O lado ar foi calculado utilizando-se o modelo proposto por Wang et al. (2000),
diferentemente do que foi utilizado para o condensador, pois durante a evaporagdo do
refrigerante a temperatura do fluido encontra-se abaixo da temperatura de orvalho do ar,
causando desumidificagdo e, neste caso, as aletas encontram-se molhadas, alterando assim o
coeficiente de transferéncia de calor por convecgao.

O comprimento de tubo necessario para evaporar o refrigerante foi determinado por
método iterativo, comparando-se o calor trocado em um determinado comprimento de tubo
com o calor necessario para concluir a mudanga de fase desde a entrada no evaporador até a
condigdo de vapor saturado. O restante do comprimento de tubo ¢é utilizado para
superaquecimento, nao sendo necessario calcular de forma iterativa. Caso o comprimento seja
insuficiente para a evaporagdo, considera-se que o titulo a entrada do compressor ¢ um, pois

na pratica ha um acumulador de liquido montado junto a admissdo do compressor.

3.5 Tubo Capilar

O dispositivo de expansdo adotado foi o tubo capilar, pois ¢ o dispositivo de expansao
utilizado no modelo fisico. Embora o conceito de condicionadores de ar com vazao variavel
de refrigerante tenha se difundido utilizando-se valvulas de expansdo eletronicas, a
simplicidade e baixo custo dos tubos capilares tem tornado este uma boa opgao em sistemas
de vazdo variavel de refrigerante de baixa capacidade. Segundo Sarntichartsak e
Thepa (2013), tubos capilares tém sido amplamente utilizados em condicionadores de ar do
tipo inverter de pequeno porte.

Para o calculo da vazdo massica através do tubo capilar foi utilizado o modelo

adiabatico proposto por Hermes et al. (2010), conforme Eq. 2.76.

3.6 Ventilador

A fim de obter a poténcia do ventilador do condensador, foram medidos em uma

camara de bocais a vazdo e a poténcia para pressdo estatica igual a zero, uma vez que o
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emprego deste ventilador ¢ em descarga livre de ar, i.e. sem dutos. Na camara de bocais foi
medida a vazdo de 0,373 m?¥s e poténcia de 75,5 W a pressao estatica de descarga igual a
zero. Dado o diametro do bocal de descarga do ventilador, que ¢ de 0,32 m, obtém-se a
velocidade de descarga de 4,6 m/s.

A eficiéncia do ventilador pode ser definida conforme a Eq. 3.3.

n=-—- (3.3)

onde pt ¢ a pressido total do ventilador, conforme Eq. 3.4, ¥ é a vazio do ventilador e w é a
poténcia do ventilador, neste caso a poténcia elétrica absorvida pelo motor elétrico do

ventilador, desta forma, estdo inclusas as ineficiéncias do motor elétrico.
pt= pd + pe (34)

onde pd ¢ a pressdo dindmica na descarga do ventilador, conforme Eq. 3.5 ¢ pe é a pressio

estatica medida na camara de bocais.

pd _ P (3.5)

onde p ¢ a massa especifica do ar na entrada do ventilador e Vs é a velocidade de descarga do
ventilador.

A partir da Eq. 3.3 foi obtida a eficiéncia global do conjunto ventilagdo de 6,43 %, esta
eficiéncia foi considerada constante para determinar a poténcia do ventilador nas simulagdes a
diferentes vazdes e pressOes estaticas, considerando-se a variagdo da queda de pressdo

estimada no trocador de calor, calculada conforme demonstrado na secao 2.8.
3.6 Simulacao do sistema

O sistema foi simulado nas condigdes descritas na Tab. 3.4, onde TBS ¢ a temperatura
de bulbo seco e TBU ¢ a temperatura de bulbo iimido. As condi¢des da sala, i.e. lado do

evaporador, sdo constantes para todas as simulagdes; ja as condi¢cdes do ambiente externo, i.e.
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lado do condensador, foram diferentes para cada simulacdo, no entanto a TBU nao ¢
observada, pois o condensador troca apenas calor sensivel com relagdo ao ar.
As simulagdes foram feitas para as velocidades do compressor correspondentes as

freqliéncias de 52, 56, 60, 64, 68 ¢ 72 Hz.

Tabela 3.4 — Condig¢des de temperatura do ar nas simulagdes.

. Ambiente Sala
Condigao
TBS TBU TBS TBU
1 35 - 26,7 19,4
2 30 - 26,7 19,4
3 25 - 26,7 19,4
4 20 - 26,7 19,4

Todos os modelos, incluindo as correlagdes de transferéncia de calor e queda de
pressao dos trocadores de calor, os modelos do evaporador e do condensador, compressor ¢
dispositivo de expansdo foram programados no software EES (KLEIN, 2013) em
procedimentos especificos para cada modelo matematico. O processo de simulacdo ¢
representado na Fig. 3.2.

Inicialmente sdo estimadas as temperaturas de satura¢ao de evaporagdo e condensagao
e a temperatura de entrada no condensador. A partir das condi¢des iniciais, sdo obtidas a
vazao massica no compressor € a poténcia elétrica. A vazao massica, juntamente com a
condicdo inicial de temperatura de condensacdo, ¢ utilizada para, entdo, calcular a capacidade
do condensador.

A entalpia de saida do condensador e as temperaturas de condensagdo e evaporagdo
sdo utilizadas para calcular a vazio massica que flui através do capilar. E realizado um
processo iterativo utilizando-se o método de busca dicotdmica, que opera selecionando uma
entre duas alternativas distintas no intervalo de busca, alterando-se a temperatura de
condensacdo até que a vazdo massica no capilar coincida com a vazdo massica obtida no
compressor. A nova temperatura de condensagdo ¢ armazenada e utilizada no proximo ciclo
de célculo.

O evaporador ¢é calculado utilizando-se a temperatura de evaporagao inicial, a vazao
massica, obtida a partir do modelo do compressor ¢ a entalpia de saida do condensador, a
temperatura de saturacdo de evaporacao € ajustada comparando-se a taxa de calor obtida no
lado do refrigerante com o lado ar onde, utilizando-se o método de busca dicotdomica é gerada

uma nova temperatura de evaporagao.
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E feita a verificagdo da convergéncia comparando-se o balango de energia do lado do
refrigerante com os dados de saida de cada modelo e novo ciclo ¢ feito até todos os dados
convergirem utilizando-se uma busca dicotdmica. Diversos autores, como Hiller e Glicksman
(1976) apud Blanco et al. (2012), Stefanuk et al. (1992) e Zhao et al. (2003), também
utilizaram com sucesso o método de busca dicotomica para encontrar o ponto de convergéncia

de seus modelos de bomba de calor.

Dados de entrada:
TBS.; TBL, TBS,, TBU, . F

Dados inicialg:
Teu; T odr T, écd

Compressor: MW

Condensador: @y, i3

Tubo Capilar: T,

Nova T,

NovaT,,

Evaporador: g,,. i;

Siun

Sun

Rendimento global do
sistema

Figura 3.2 - Fluxograma do processo de simulagao.
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3.7 Medic¢oes em calorimetro balanceado

Foi realizado o ajuste da simulagdo com base nos resultados obtidos em calorimetro
balanceado.

O calorimetro balanceado, tal qual seu nome indica, obtém os valores de capacidade
frigorifica dos condicionadores de ar, com base no balango de energia. Tal calorimetro ¢
composto de duas salas isoladas com material apropriado. As salas sdo estabilizadas com o
equipamento operando e de acordo com as condigdes impostas pela Portaria n° 007, de 04 de

janeiro de 2011 do INMETRO, conforme Tab. 3.5.

Tabela 3.5 - Condigdes de temperatura para ensaio de calorimetria.

Lado interno (evaporador) | Lado externo (condensador)
TBS: 26,7 °C TBS: 35 °C
TBU: 19,4 °C TBU: 23,9°C

O lado interno tem sua carga térmica equilibrada pela capacidade frigorifica do
equipamento sob ensaio, que retira calor do ambiente, e por cargas de resisténcias elétricas
que adicionam calor ao ambiente. A integral da energia que entra no lado interno, somando
lampadas, ventiladores e demais equipamentos ¢, entdo, dividida pelo tempo total do ensaio,
que ¢ de uma hora, resultando na capacidade frigorifica do equipamento.

Para que ndo ocorra a entrada de calor por condugdo nas paredes, ¢ construida uma
entre-cdmara, que ¢ mantida a mesma temperatura que o ambiente interno, ndo havendo
assim, transferéncia de calor.

A incerteza total na medi¢ao de capacidade de um calorimetro balanceado ¢ inferior a

+2%, enquanto que a incerteza na medi¢do de poténcia ¢ de £0,5 %.

3.8 Funcio objetivo

O objetivo € otimizar o custo operacional do equipamento para quatro condi¢des de
temperatura do ambiente externo, considerando a ocorréncia destas temperaturas para a
cidade de Porto Alegre ao longo do ano. A partir dos dados climaticos do ano de 2012,
obtidos no Banco de Dados Metereoldgicos para Ensino e Pesquisa (INMET, 2014), foram
estabelecidas as freqiiéncias de ocorréncia das temperaturas de 20, 25, 30 e 35 °C, onde foi

considerada uma faixa de +2,5 °C de variagdo para cada temperatura, exceto para a
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temperatura de 20 °C onde foi considerada uma variacdo de +2,5 °C.. Tais dados sdo
coletados em intervalos de 6 horas.

As temperaturas utilizadas neste estudo, bem como suas frequéncias no ano de 2012,
estdo apresentadas na Tab. 3.6, Valores abaixo de 20 °C foram excluidos do estudo por ndo
serem representativos em termos de carga térmica. Em fungdo da ocorréncia das temperaturas
foram atribuidos pesos variando de 0 a 1 para cada faixa de temperatura, excluindo-se a

temperatura de 20 °C, conforme Tab. 3.6 e grafico da Fig. 3.3.

Tabela 3.6 - Distribuigdo de temperaturas ao longo de 2012 ¢ pesos para Porto Alegre.

T[°C] |Freqiiéncia Peso

35 56 0,08

30 159 0,23

25 316 0,46

20 158 0,23
450
400
350
P 300
§ 250
& 200
= 150
100 -
50

o Ml
a5 30 25 20 <20
Faixa de Temperatura [°C]

Figura 3.3 Grafico de distribuicdo de temperaturas ao longo de 2012 em Porto Alegre.

A demanda de carga térmica para cada faixa de temperatura foi calculada de acordo
com a recomendacdo da norma européia para calculo do rendimento sazonal de equipamentos
condicionadores de ar EN 14825:2011 (CEN, 2011), conforme Eq. 3.6.

Gur = Gum - RC Eq. (3.6)
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onde g, r ¢ a carga térmica demandada para a faixa de temperatura, ¢,,,» ¢ a capacidade
nominal do equipamento, 2638 W no presente estudo, ¢ RC é a razdo da carga parcial,
apresentados na Tab. 3.7.

Desta forma os valores de carga térmica demandados ficam conforme a Tab. 3.7.

Tabela 3.7 - Carga térmica demandada em funcdo da TBS do ambiente externo.

TBS Ambiente
Externo [°C] RC Qa1 [W]
35 1 2638
30 0,74 1952
25 0,47 1240
20 0,21 554

Quando a carga térmica ¢ alcangada pela capacidade frigorifica do sistema, ocorre o
desligamento do compressor, ao desligar-se, as pressdes de descarga e succdo se equalizam e
quando o compressor ¢ ligado novamente ¢é preciso restabelecer a diferenga entra as pressoes
de descarga e succdo, consumindo maior quantidade de energia. A norma européia
EN 14825:2011 (CEN, 2011) usa um coeficiente de degradagdo para estimar a perda gerada
pelos ciclos liga/desliga do compressor.

Para evitar a0 maximo os ciclos liga/desliga do compressor, a capacidade frigorifica
do equipamento deve estar sempre o mais proxima possivel da carga térmica demandada para
cada condigdo.

A fim de minimizar o consumo energético do sistema ao longo do ano e por
conseqiiéncia, o custo operacional, deve-se maximizar o COP levando-se em consideragdo a
freqiiéncia de ocorréncia de cada condigdo climatica ao longo do ano e as capacidades
demandadas para cada condicdo. Ao levar em consideragdo os pesos de cada faixa de
temperatura, apresentadas na Tab. 3.6, evita-se que seja maximizado o COP em uma faixa de
temperatura de pouca incidéncia ao longo do ano. Logo a fungdo objetivo, fo, proposta fica

conforme a Eq. 3.7

;N

cap?

N, F:¥)=008CoP, 141+ 0 23c0P,, 1212

T1 qTZ

maximizar fo (L
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(3.7)
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onde os sub-indices 71, 72, 73 e T4 sdao as condigdes 1, 2, 3 e 4 da Tab. 3.4, COPy é o
coeficiente de rendimento para cada condi¢do, g7 € a capacidade frigorifica obtida em cada
condicdo, L.q ¢ 0 comprimento do tubo capilar, N ¢ 0 nimero de circuitos do condensador,
Ny é a quantidade de aletas do condensador, F é a freqiiéncia de rotagio do compressor e V ¢

a vazdo volumétrica de ar no condensador e sendo ¢,, > ¢, . A razio entre a carga térmica

demandada e a capacidade frigorifica obtida para cada condi¢cdo ¢ colocada como
multiplicador em cada termo para que sejam evitadas capacidades muito superiores a carga
térmica demandada.

As variadveis Ly, Ncir € Ny sdo parametros fisicos do equipamento e necessariamente
precisam ter o mesmo valor nas quatro condigdes, no entanto as variaveis F e V sio
parametros de controle do equipamento e podem ter seus valores ajustados para cada condi¢ao
de operagdo. Desta forma, o algoritmo genético precisa rodar em duas etapas, uma para
definir as varidveis fisicas construtivas e outra para definir as variaveis de controle da

operacao,.

3.9 Parametros de Controle

Grefenstette (1986) definiu como ideal uma taxa de cruzamento de 0,3 para 80
individuos, entretanto, Man et al. (1999) definiram como ideal uma taxa de cruzamento de 0,6
para 100 individuos. Neste trabalho foi utilizada uma populagado de 100 individuos e optou-se
por uma taxa de cruzamento de 0,3, por entender que define melhor a elite dominante da

populacdo.



4 RESULTADOS

Os resultados obtidos a partir da construcao original do modelo serfo apresentados na
secdo 4.1, sendo estes os resultados anteriores a otimizacdo. Em alguns pontos ndo foi
possivel obter a convergéncia, pois os modelos acabaram saindo da faixa de aplicagdo e em
alguns casos e onde as temperaturas do ambiente externo s3o mais baixas, o refrigerante

retorna na forma bifasica ao compressor.

4.1 Resultados para verificacdo dos modelos

A partir das simulagdes com as caracteristicas originais do equipamento foram obtidos
resultados para o COP, capacidade frigorifica, poténcia elétrica. Os dados obtidos a partir das
simula¢des foram comparados com os valores medidos em calorimetro balanceado.

A partir da comparagdo, foram ajustados os valores de poténcia e vazdo massica do
compressor com fator de multiplicagdo de 1,02 e 0,85, respectivamente. O valor de
transferéncia de calor do condensador foi ajustado com fator de multiplicagdo de 1,5,
enquanto que o valor de transferéncia de calor do evaporador foi ajustado com valor de 0,55.
Tais ajustes fizeram-se necessarios, pois sabe-se que as correlagdes propostas pelos diversos
autores sdo as mais genéricas possiveis, nem sempre representando a realidade fisica do

modelo simulado.

4.1.1 Capacidade frigorifica na condic@o original

Pode-se verificar a partir da Fig. 4.1 que a capacidade frigorifica aumenta a medida
que ¢ reduzida a temperatura do ambiente externo. Tal efeito ocorre devido ao aumento da
diferenca entre a temperatura do refrigerante e a temperatura do ar do ambiente externo, que
por conseqiiéncia aumenta a capacidade de rejeicao de calor para o ambiente.

Verifica-se também que, a velocidades menores do compressor, a capacidade
frigorifica ¢ menor ¢ a velocidades maiores, a capacidade frigorifica ¢ maior. Isto ocorre

devido a variacdo da vazao massica em fungdo da velocidade do compressor.
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Figura 4.1 - Capacidade frigorifica em funcdo da frequéncia do compressor e das condigdes de entrada
do ar no condensador.

4.1.2 Poténcia elétrica original

Verifica-se a partir da Fig. 4.2, que a medida que a temperatura do ar ambiente externo
diminui ocorre a diminui¢ao da poténcia elétrica do sistema. Isto ocorre porque com o ar a
temperaturas mais baixas a diferenga entre a temperatura do ar e do refrigerante na pressao de
saturagdo aumenta, com isto o sistema rejeita maior quantidade de calor ¢ busca um novo
ponto de equilibrio, reduzindo a pressdo de descarga do compressor. Com menor diferencial
de pressdes entre a saida e a entrada do compressor a poténcia diminui.

Nota-se também que a medida que a frequéncia do compressor ¢ aumentada, a
poténcia elétrica aumenta, pois a vazdo massica ¢ maior e, portanto, a capacidade frigorifica
aumenta, tornando maior a necessidade de rejeicdo de calor no condensador, elevando
portanto a pressao de condensacgao.

Pode-se verificar também que, nas frequéncias mais baixas, a poténcia do compressor
varia menos em fungdo da temperatura externa, isto se deve a que, ao reduzir a velocidade de
rotagdo do compressor, este se aproxima do patamar minimo de poténcia necessaria para

manté-lo em funcionamento, isto também ¢ evidenciado na Fig. 3.1.
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Figura 4.2 - Poténcia elétrica em funcgdo da frequéncia do compressor.

4.1.3 COP original

Pode-se verificar a partir da Fig. 4.3, que o COP aumenta a medida que a temperatura
do ambiente externo diminui, isto ocorre em func¢ao do que foi explicitado nas se¢des 4.1.1 e
4.1.2.

Percebe-se, no entanto, que o aumento da capacidade frigorifica ¢ proporcionalmente
inferior ao aumento da poténcia elétrica, e por esta razdo o COP ¢ menor a velocidades

maiores do compressor.
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Figura 4.3 - COP em fun¢@o da variagao da temperatura do ambiente externo e da frequéncia do
Compressor.

4.2 Resultados da otimizacao

Conforme explicitado na secdo 3.8, a otimizacdo foi dividida em duas etapas, na
primeira etapa foram otimizados os parametros fisicos construtivos e na etapa seguinte foram

otimizados os parametros de controle de operagdo.

4.2.1 Otimizagao dos parametros fisicos construtivos

Os parametros fisicos construtivos foram otimizados de acordo com a fungdo objetivo
proposta pela Eq. 3.7. Para a otimizagdo o parametro de freqiiéncia do compressor foi fixado
em 52 Hz. Foram necessarias 6 geracdes com uma populacdo de 100 individuos para que se
chegasse ao resultado, considerando-se que cada geragdo fora simulada nas quatro condigdes
propostas, a otimizagdo resultou de um total de 2400 simulagdes. Caso tivesse sido utilizado
um método exaustivo, teriam sido necessarias 159840 simulagoes.

O valor da FO foi de 1,43, obtido a partir dos parametros mostrados na Tab. 4.1. Os
valores otimizados mostraram redugdo no comprimento do tubo capilar, na quantidade de
aletas e diminuicao da quantidade de circuitos do condensador. A redu¢do do comprimento do

tubo capilar é esperada, pois a pressdo de condensacdo diminui e, por conseqiiéncia, a
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poténcia de compressao. No entanto, a redugdo da quantidade de aletas ndo era esperada, pois
como efeito, tende a reduzir a transferéncia de calor, mas ¢ provavel que a reducdo da
quantidade de aletas tenha causado efeito mais significativo na diminuigdo da poténcia de
ventilagao, pois diminui a queda de pressdo do ar ao passar pelo trocador de calor. O grafico
da evolugdo da dispersdo dos resultados ¢ mostrado na Fig. 4.4, onde pode-se verificar a

tendéncia de homogeneidade dos resultados.

Tabela 4.1 - Parametros fisicos construtivos otimizados

Valor Valor
Parametro| original otimizado
Lcap 016 m 0,5276 m
Ncir 2 1
Ny 658 494
1,6
I N R R
1.2
=
o 1
.g L 2
% 0,8 3 *
w
= 06
e
0,4 : *
4
02 * *
O T T T 1
1 2 3 4 5 6
Geragdo

Figura 4.4 - Dispersdo dos resultados a cada geracao

Os valores de capacidade frigorifica, poténcia, COP, temperaturas de saturagdo de

condensacao e evaporagdo e vazao massica sao descritos na Tab. 4.2.



Tabela 4.2 - Resultados da otimizac@o dos parametros fisicos construtivos

Capacidade
TBScd Frigorifica m
[°C] F [Hz] [w] W [W] cop Ted [°C] | Tev[°C] | [kg/s]
35 52 2478 802,1 3,089 51,87 11,25 | 0,01513
30 52 2607 757,7 3,441 48,82 10,8 0,01516
25 52 2736 721,7 3,791 46,3 10,3 0,01518
20 52 2865 694,1 4,128 42,5 9,7 0,01519
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Os valores de capacidade podem ser visualizados na Fig. 4.5, onde pode-se verificar

que os valores de capacidade frigorifica apds a otimizagdo aumentam de forma menos

acentuada conforme diminui-se a temperatura do ar externo. Tal efeito é desejavel, dado que a

carga térmica demandada diminui conforme a temperatura do ar externo diminui.

Capacidade Frigorifica [W]

2950

2900

hd

2850 ¢

2800
2750

2700

+0

2650
2600

2550

2500

2450

20

25

30

TBS Condensador [°C]

35

M Original
# Otimizado

Figura 4.5 - Capacidade frigorifica versus temperatura de condensagdo com os parametros fisicos
construtivos otimizados.

Na Fig. 4.6 pode-se verificar que a poténcia do condicionador de ar se reduziu em

aproximadamente 11% para a temperatura de ar exterior de 35 °C e aproximadamente 7%

para a temperatura de ar exterior de 20 °C. Esta melhoria deve-se principalmente pela reducao

de comprimento do tubo capilar, que passou de 0,6 mm de comprimento para 0,5276 mm. A

reducdo do comprimento do tubo capilar diminui a diferenga entre as pressdes de condensagao

e evaporacao, que por sua vez reduz o consumo do compressor.
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Figura 4.6 - Poténcia versus temperatura de ar exterior apds a otimizagao.

A reducdo de poténcia, por sua vez, acaba por elevar o rendimento do sistema,

conforme mostrado na Fig. 4.7.
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Figura 4.7 - COP versus temperatura de ar exterior apds a otimiza¢ao

4.2.2 - Otimiza¢ao dos parametros de controle

Os parametros de controle foram otimizados separadamente derivando-se a Eq. 3.7 em

funcdo de T1, T2, T3 e T4. Apos a otimizacao, o valor obtido para a FO, Eq. 3.7, foi de 2,7.
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Os valores de capacidade frigorifica, poténcia, COP, temperaturas de saturacdo de
condensagdo e evaporacdo ¢ vazao massica sdo descritos na Tab. 4.3. Foram necessarias 2000
simula¢des para se chegar ao resultado otimizado, porém em uma busca exaustiva seriam

necessarias 181248 simulagoes.

Tabela 4.3 - Resultados da otimizacdo dos parametros de controle

Vazao de | Capacidade
TBScd ar [m3/s] | Frigorifica .

[°c] F [Hz] [w] W [W] COP | Tcd[°C] | Tev[°C] | M [kg/s]
35 54 0,4087 2540 861,3 2,949 51,81 10,98 | 0,01529
30 41 0,2987 2368 504,1 4,698 46,42 11,62 | 0,0138
25 40 0,2832 2535 448,3 5,655 42,54 10,76 | 0,01375
20 40 0,2832 2632 436,3 6,032 38,57 9,60 | 0,01380

A Fig. 4.8 mostra o comparativo entre a curva de demanda proposta na Tab. 3.7 e os
valores de capacidade frigorifica obtidos para cada condi¢do apds a otimizacdo. Pode-se
verificar, pela linha de tendéncia da capacidade frigorifica otimizada, que a mesma se descola
da curva de demanda antes mesmo de atingir a temperatura de 30 °C. Isto se deve
provavelmente ao fato de se estar utilizando um tubo capilar como dispositivo de expansao,
que ndo varia de comprimento ou didmetro para ajustar a vazao massica de refrigerante nas
diferentes condi¢des. Desta forma o controle de vazao massica de refrigerante ocorre apenas
pela variacdo de velocidade do compressor, que estd limitada a minima velocidade de 40 Hz,
por recomendagao do fabricante, visando garantir o retorno do 6leo lubrificante que circula
junto com o refrigerante ao longo do sistema. E possivel que haja melhor ajuste da capacidade
do sistema em cargas parciais utilizando-se uma valvula de expansdo eletronica no lugar do

tubo capilar.
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Figura 4.8 - Curva de capacidade frigorifica versus demanda de carga térmica

A Fig. 49 mostra o comparativo de poténcia entre o sistema original apds a
otimizagao dos parametros fisicos construtivos, unicamente, e a otimizagao dos parametros de
projeto somada a otimizagdo dos parametros de controle. Desta forma, pode-se verificar que
ha uma reducdo significativa da poténcia em cargas parciais entre o que seria um sistema
otimizado com vazao constante de ar ¢ vazdo volumétrica constante de refrigerante ¢ um
sistema otimizado com vazado de ar variavel de condensacdo e vazao volumétrica variavel de
refrigerante. Em outras palavras, mostra uma comparagdo entre um sistema otimizado sob

condicoes fixas de vazdo dos fluidos ¢ um sistema otimizado sob condigdes variaveis de

vazao dos fluidos.
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Figura 4.9 - Comparativo da poténcia entre a otimizagio dos pardmetros fisicos construtivos e dos
parametros de controle da operagao.

A redugdo da poténcia em cargas parciais se reflete em maior rendimento do sistema,

que pode ser verificado na Fig. 4.10.
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Figura 4.10 - Comparativo do COP entre a otimizagdo dos parametros fisicos construtivos e a
otimizagao dos pardmetros de controle.



5 CONCLUSAO

O sistema térmico de um condicionador de ar do tipo split-hiwall com vazio variavel
de refrigerante foi modelado utilizando o software EES. Foram modelados os quatro
componentes basicos do sistema: compressor, condensador, dispositivo de expansdo e o
evaporador.

Os modelos foram ajustados de forma a se aproximar o maximo possivel da amostra
fisica com base em teste realizado em calorimetro balanceado.

Elencaram-se os pardmetros de vazao de ar, freqiiéncia do compressor, comprimento
do tubo capilar, o numero de circuitos e o numero de aletas do condensador para otimizar o
custo operacional do condicionador de ar. Para otimizac@o foi programado no software EES
um algoritmo genético com os operadores basicos: reprodugdo, cruzamento e mutagdo. A
otimizagao foi aplicada em duas etapas: a primeira etapa otimizou o custo operacional apenas
em funcdo dos parametros de projeto, nas mesmas condi¢cdes em que o modelo foi ajustado; a
segunda etapa otimizou o custo operacional em fungdo dos parametros de controle, que
podem variar durante a operagdo do equipamento.

Os resultados obtidos a partir da aplicagdo do algoritmo genético apresentaram
melhora significativa quando comparados aos resultados obtidos utilizando-se os parametros
iniciais de projeto. Também foi possivel verificar o potencial de reducdo de consumo de
energia em periodos de clima mais ameno ao utilizarem-se sistemas capazes de modular a
capacidade frigorifica para que acompanhe a0 maximo a variagdo de carga térmica ambiente.

Conforme mostrado na se¢@o 2.10, ndo se espera obter a solucdo 6tima, mas sim, uma
solugdo suficientemente boa ou quase-6tima para o problema. Ainda que ndo seja eliminado o
prototipo real definitivamente, a otimizagao do modelo virtual pode reduzir significativamente
a quantidade de prototipos necessarios durante o desenvolvimento, bem como a quantidade de
testes € o tempo necessario até que um novo produto chegue ao mercado, uma vez que os
resultados obtidos a partir da otimizagdo do modelo virtual podem ser utilizados para gerar
prototipos que se aproximem mais dos objetivos propostos pelo projeto.

A programacgdo no software EES foi feita utilizando-se procedimentos que realizam os
calculos de forma seqiiencial e possivelmente ndo aproveitou ao maximo as funcionalidades
que o software oferece, como por exemplo a solugdo simultanea de equagdes. Tal opgdo de
programagdo ndo se deu por acaso, mas sim, para obter-se melhor controle sobre a seqiiéncia
de calculo, no entanto, em trabalhos futuros, pode-se explorar mais a solu¢ao simultinea de

equacdes para reduzir o tempo necessario para cada simulagao.
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Para a realizacdo deste trabalho buscaram-se dados climaticos em bancos de dados de
origem confiavel, como o BDMEP (INMET, 2014), no entanto, tais dados ainda sdo
insuficientes para que seja possivel a estimativa de consumo anual do condicionador de ar nas
cidades brasileiras, pois as temperaturas nao sdo registradas de hora em hora. A falta destes
dados também dificulta a elaboragdo de uma norma brasileira capaz de considerar a operacao
do condicionador de ar em condigdes climaticas sazonais. A auséncia de tal norma retarda o
processo evolutivo de eficiéncia energética, pois um condicionador de ar otimizado apenas
para a condi¢do de projeto pode ndo ser 6timo para a maior parte das condigdes climaticas que
ira enfrentar quando em operacao e, por fim, o consumidor desavisado pode adquirir de forma
equivocada um sistema que lhe custe mais em detrimento a um sistema otimizado para o ano
todo. Posto isto, ¢ de fundamental importancia a criagdo de um banco de dados com registros
de hora em hora dos dados climaticos em estagdes automatizadas, s6 entdo serd possivel

estimar de forma menos imprecisa o consumo anual de energia dos condicionadores de ar.
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