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RESUMO

A importancia dos sistemas de refrigeracédo indalsérnotdria, destacando-se seu uso
em grandes plantas quimicas e petroquimicas eipaimente, na industria alimenticia, em
frigorificos, onde o consumo de energia tem impdattamente na qualidade e no valor final
do produto. A modernizacgéo dos critérios de projet@quipamentos de refrigeracdo visando
a diminuicdo de custos de fabricacdo, manutengétalacdo, consumo de energia e de carga
de refrigerante no sistema através do uso de nonaisriais, diminuicdo do volume dos
evaporadores e tanques separadores € uma necesaiglalde estd sendo colocada em pratica
pela grande maioria das empresas fabricantes dpasgento. Desta forma, justifica-se a
importancia de avaliar a eficiéncia do sistemaefggeracdo com evaporadores inundados
conforme a variacdo do nimero de recirculacdo fligeeante. A aplicacdo dos conceitos de
evaporador inundado com recirculacéo através digeednte amoénia tem intuito de ampliar
os estudos em evaporadores industriais, visto asgst de informacfes nessa atrale &
resultados obtidos dos testes experimentais dooea@mr inundado com recirculacado de
liquido possibilitam quantificar a influéncia noméro de recirculagcdo na capacidade do
evaporador e na queda de pressdo do escoamentefrdgrante no interior dos tubos
comparados com os valores estimados por correlagiieadas.

Visto que, o evaporador apresentou um incrementtagacidade com o aumento do
namero de recirculacdo na ordem de 9,3%, variaedb08,6 a 118,7 kW, conforme dados
coletados. Observa-se que no estudo das correlagtismdas e analisadas para o calculo do
coeficiente de transferéncia de calor no lado daarorrelacdo de Kim et al. (1999) para
aletas planas e tubos, foi a que apresentou osreg®oros relativos para o calculo do
coeficiente global de transferéncia de calor. A&dgude pressdo durante o escoamento da
amonia no evaporador para cada numero de reciémylapresenta valores entre 15,2 a 35,7
kPa, representando um incremento de 134,8% e W tda refrigerante na saida do
evaporador teve sua variagcao, em relacdo do niteerecirculacdo de 0,67 até 0,248.

Palavras-chave: Evaporador inundado; Recirculacdo de liquido; €lagbes de

transferéncia de calor.



ABSTRACT

The importance of industrial refrigeration systesigotorious, highlighting their use
in large chemical and petrochemical plants and,e&afly in food industry, in
slaughterhouses, where the energy consumption isidaectly on quality and final value of
the product. The modernization of project critefoa refrigeration equipment aiming at
reducing the costs of manufacturing, maintenanostallation, energy consumption and
refrigerant load in the system using new matedald decreasing the volume of evaporators
and separator tanks is a current need and it isgheiplemented by the vast majority of
equipment manufacturing companies. Therefore, juisified the importance of evaluate the
efficiency refrigeration system with Liquid Overte&vaporatoaccording to the variation of
refrigerant’s recirculation number. The applicatioh the concepts of Liquid Overfeed
Evaporator with recirculation through the ammorg&igerant intends to expand the studies
in industrial evaporators, given the scarcity dbrmation in this area. The results obtained
from the experimental tests of flooded evaporatath liquid recirculation make it possible
to quantify the influence of the recirculation nuenln the capacity of the evaporator and in
the pressure drop of the refrigerant flow inside thbes compared with the values estimated
through the used correlations.

The evaporator presented an increment of capagityn@reasing the recirculation
number in the order of 9.3%, varying between 1G8@ 118.7 Kw, according to collected
data. It is observed that in the study of estimaied analyzed correlations for the calculation
of the coefficient of heat transfer on the air sithee correlation of Kim et al. (1999) to flat
fins and tubes presented the smallest relativereffiar the calculation of the global heat
transfer coefficient. The pressure drop duringdahemonia’s flow in the evaporator for each
recirculation number showed values between 15.23&nd kPa, representing an increase of
134.8%, while the quality of the refrigerant at tbetput of the evaporator showed its
variation, related to the number of recirculatibatween 0.67 and 0.248.

Key-words: Liquid Overfeed Evaporator. Liquid Recirculation.edt Transfer

Correlation.
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1 INTRODUCAO

De acordo com Hundy et al. (2008), refrigeracaaustilal pode ser definida como
uma planta construida de maneira personalizadgetpda para atender as demandas do
usuario e para uma dada aplicacdo, visando formeéegeracdo para processos em larga
escala. A importancia dos sistemas de refrigeragdicstrial € notoria, destacando-se seu uso
em grandes plantas quimicas e petroquimicas eipaimente, na industria alimenticia em
grandes frigorificos, onde o consumo de energiaaat# diretamente no valor final do
produto.

O projeto e fabricacdo dos diversos equipamen®g@nstrucdo e montagem dessas
plantas apresentam constante evolucdo com o abjev reducdo do seu custo inicial,
reducdo de custos operacionais e, principalmeatkicbo do consumo de energia elétrica.
Atualmente, uma planta de refrigeracdo de médinegraporte utilizada na industria
alimenticia no processamento/conservacao de prodnimais apresenta um custo de energia
elétrica mensal equivalente a 60% do consumo datplanta.

Outro aspecto importante da refrigeracao indusérial grande faixa de temperaturas
em que opera, variando desdé@até aproximadamente -4Q. Essas temperaturas podem
ser atingidas com sistemas convencionais de unoisuedtagios de compressao. Abaixo de -
40 °C, sistemas tipo cascata sdo empregados, podetddh@r em temperaturas proximas a -
80 °C. Abaixo desse valor, somente por processos riog® utilizando principalmente
nitrogénio liquido.

Um dos equipamentos mais importantes nos sistemasfiigeracdo € o evaporador,
uma vez que possui uma interface direta com o psocé&m um ciclo simples de compresséao
mecanica do vapor, o refrigerante deixa o evaporadmo vapor saturado ou levemente
superaquecido, processo caracteristico de um ea@dmocom expansao seca controlado por
uma valvula de expansao termostatica. Esse condrdégto, principalmente, para evitar a
entrada de liquido no compressor. Esse controlaligaro evaporador, uma vez que o0 vapor
de flash formado durante a expansao, circula no evaporadpouco contribui para o
processo de transferéncia de calor. Além dissogticiente de transferéncia de calor diminui
significativamente a medida que o titulo do refrégde aproxima-se do valor unitério, na
chamada regido de secagem. Um valor elevado diciepeé de transferéncia de calor ira

refletir em uma menor diferenca de temperaturgpdexamacéo e a uma maior efetividade do
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evaporador. Elevados coeficientes de transferémi@a calor também redundam em
evaporadores menores e mais baratos.

Ao contrario do que acontece nos evaporadores gpaneao seca, nos evaporadores
com recirculacédo forcada de liquido, o refrigeramdie é totalmente vaporizado dentro dos
tubos, saindo como uma mistura liquido+vapor. Oja, seesse tipo de alimentacdo o
evaporador recebe uma quantidade de refrigerapirisu a sua capacidade de vaporiza-lo
completamente. Dessa relacdo entre as duas tages man parametro importante, chamado
de numero de recirculacdo, que representa a relegie a taxa de massa de liquido
bombeado para o evaporador e a taxa de massaiiio liaporizado no evaporador. Na saida
do evaporador essa mistura é conduzida até o tasgpagador onde o vapor € dirigido para a
aspiracdo do compressor, como vapor saturado, ettgugue o refrigerante liquido
permanece no tanque, recirculando outra vez paravaporador. Devido a presenca
significativa de liquido no evaporador, o coefiteede transferéncia de calor pode alcancar
valores maiores do que no caso dos evaporadores. &M decorréncia disso, e para uma
mesma capacidade de refrigeracdo, o evaporadoremroulacéo forcada de liquido pode ter
uma area de troca térmica de até 18% inferior a&waporador alimentado com uma valvula
de expanséo termostatica.

Conforme Paranjpey (2009), em aplicacbes de bagxapératura e numero de
evaporadores acima de 3 a 5, a alimentacdo foigadarecirculacao de liquido € a melhor
alternativa. Além disso, o tanque separador podar fiocalizado na sala de maquinas,
proximo aos compressores e ndo necessariamenta dosrevaporadores, como acontece no
caso da recirculagcao por gravidade (GOSNEY,1982).

Nas instalacdes de baixa temperatura e utilizagioédios evaporadores, alcancar
uma adequada transferéncia de calor é decisivagpefi@iéncia do sistema. Dessa forma, o
aumento do numero de recirculagdo acaba sendoeapads como a melhor solucdo, a
medida que o numero de evaporadores dentro dadaig@®s aumenta. Essa solugédo tem
como objetivo garantir as temperaturas desejadaprdoesso, sejam elas exigidas por
normativas do setor ou para melhorar o processtupvm. Além disso, reduz o problema de
alimentac&o dos evaporadores em funcdo das diatdeci relacdo a sala de maquinas como
€ 0 caso usual nas industrias de grande porte.

Segundo a ASHRAE (2010), o evaporador com recigéaaforcada de liquido
apresenta elevada eficiéncia e custos operacioediszidos. A superficie do evaporador &
utilizada de forma mais eficiente uma vez que gsedicies internas dos tubos estdo

molhadas, ou seja, sempre existe a presenca diémarlifjuido.
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Apesar da importancia do tema para sistemas dgeeicao industrial, estudos sobre
recirculacdo de liquido sdo bastante escassosltim®s150 anos. Stoecker (1998) e Danov
(2005) fazem comentarios sobre trabalhos anteriprascipalmente o de Wile (1962), que
analisa a influéncia de nimero de recirculacdo evaporadores aletados para resfriamento
de ar, utilizando R-717. Lorentzen (1965), seguirrdonesma abordagem anterior, mas
introduzindo o fluxo de calor como um parametroom@nte. No artigo de Low et al. (1998)
analisaram e modelaram um sistema com recirculdedaquido projetado para operar com
R-22 e substituido por R-407A. Giuliani et al. (299ealizaram estudos experimentais
avaliando o comportamento de misturas zeotrépipasando em sistemas com recirculacao
de liquido.

Neste contexto, justifica-se a importancia do presestudo ao avaliar o desempenho
de um evaporador alimentado com recirculacéo ferchliquido em funcdo do nimero de

recirculacéo do refrigerante.
1.1OBJETIVOS
1.1.1 Objetivo Geral
Avaliar experimentalmente o efeito do numero deircatacdo no desempenho
térmico e na queda de pressdo em evaporadores ecinculacdo forcada de liquido,

utilizando o R- 717 como refrigerante.

1.1.2 Objetivos Especificos

Estudar e adaptar a norma ANSI/AHRI Standard 428 aanalise experimental de

um evaporador com recirculacéo forcada de liquido;

Identificar e medir os principais parametros derag@o do evaporador utilizado;

Estimar, a partir dos dados medidos, o coeficigltleal de transferéncia de calor;

Analisar e identificar a melhor correlacdo pardcwd do coeficiente de

transferéncia de calor externo e da queda de ress@vaporador utilizado.

1.2JUSTIFICATIVA
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A modernizagéo dos critérios de projeto de equipaosede refrigeracdo visando a
diminuicdo de custos de fabricagdo, manutencatalagsio, consumo de energia e de carga
de refrigerante no sistema através do uso de moateriais, como aco inoxidavel e aluminio,
diminuicdo do volume dos evaporadores e tanquesadges € uma necessidade atual e esta
sendo colocada em pratica pela grande maioria migsesas fabricantes de equipamento.
Além disso, a disponibilidade de instrumentacdosn@infiavel e a automatizacdo dos
processos de operacdo e medicdo de parametrosrta pferecem uma oportunidade para
rever os resultados obtidos nos trabalhos relat@iesanos anteriores, assim como 0sS
préprios critérios de projeto de evaporadores amajla utilizados.

O estudo experimental de sistemas de refrigerggitados diretamente na industria
utilizando a aménia como refrigerante é complexnawez que esse refrigerante apresenta
toxicidade e inflamabilidade moderada, pertencemulayrupo B2 da classificacdo de risco
segundo a norma ANSI/ASHRAE Standard 34-1997. Alfisso, instalagbes de amodnia
devem apresentar condicdes de seguranca e de @pe@udizentes com o risco de eventuais
vazamentos de refrigerante. Ademais, as caradatessherentes aos sistemas de refrigeracéo
com amonia (equipamentos de grande porte, elevagntario de refrigerante, entre outras),
dificultam a realizacdo de pesquisas utilizandoe essfrigerante na aplicagdo de um
evaporador de uso industrial, muito em funcdo des ggeometrias e faixas de aplicagdes,
justificando um numero reduzido de publicacdesatisgeis.

Dessa forma a importancia do estudo no numerodieutacao e da queda de pressao
em evaporadores inundados com recirculagcdo dedtgubbservando dados coletados
experimentalmente e comparando com valores estsnaoiocorrelacées que se adequam ao

sistema industrial sdo de grande importancia.

1.3 ESTRUTURA DO TRABALHO

No capitulo 2 é apresentada uma revisdo biblioga&ixplicitando as caracteristicas
mais importantes dos evaporadores utilizados emagples industriais, principalmente dos
evaporadores com circulacéo forcada do liquid@fmigdo do niumero de recirculacéo e seus
efeitos no desempenho do sistema, além de uma lmedkise de trabalhos anteriores
disponiveis na literatura.

No capitulo 3 € apresentada a metodologia utilizaaiea o desenvolvimento do
trabalho, o detalhamento da bancada experimergaaenstrumentacdo e a matriz contendo

0s experimentos que foram realizados.
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No capitulo 4 sdo apresentados os resultados skaito capitulo 5 as conclusées do
trabalho.

2 REFRIGERACAO INDUSTRIAL

Neste capitulo serdo apresentados alguns conaitosfrigeracao industrial e suas
aplicacdes, os diferentes tipos de evaporadorkzadis e, principalmente, uma analise dos
trabalhos publicados sobre evaporadores, sistereaglichentacdo empregados e mais

detidamente de evaporadores com recirculacao fampadiquido.

2.1REFRIGERACAO INDUSTRIAL: APLICACOES

Refrigeracdo € o ramo da engenharia que tratardosgsos de transferéncia de calor
para reducao e manutencéo da temperatura de urmdwtdo volume de controle (espaco ou
processo) abaixo da temperatura do ambiente ciacuedDOSSAT, 2004). Resfriamento é o
processo de retirar calor de um espaco ou de upocqara reduzir sua temperatura e
transferir este calor para outro meio com dispéritioenergia, através de um gradiente
térmico. Para este processo séo utilizados fludesominados refrigerantes que, de maneira
geral, passam por uma mudanca de fase duranteaalaede calor da fonte fria (vaporizacao)
e na dissipacdo do calor para a fonte quente (osagéo). A escolha do refrigerante
utiizado depende da faixa de temperaturas e psssi@sejadas para o processo de
refrigeracdo, do seu desempenho termodinadmicoahm, @lém de outras questdes tais como
custo, disponibilidade e seguranca. Uma das paigigaracteristicas da refrigeracédo
industrial € a faixa de temperaturas onde ela opseado possivel trabalhar desde
temperaturas de vaporizagdo proximas°&€ @té temperaturas muito baixas, proximas a -45
°C, como na maioria dos sistemas empregados naléremticia.

Os processos de refrigeracdo tém aplicacbes ememliés ambientes: industria
quimica, de alimentos, laboratérios, manufaturasrdificadas, entre outras. Na industria de
alimentos, com objetivo de preservar as caradasstios alimentos durante o processamento
e armazenamento, a refrigeracdo pode ser aplicadsra ampla variedade de processos, tais
como:

— Fabricacao de bebidas;

— Fabricagao de queijos, sorvetes, etc.;
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Conservacao de frutas e legumes;

Industrializagdo e conservagéo de carnes;

Fabricacéo de gelo;

Congelamento e conservagao de produtos congelados.

O sistema de refrigeracdo tipico é constituido yor ou mais evaporadores, cuja
finalidade é a retirada de calor do ambiente oegs®0, através da sua area de troca térmica,
onde ocorre internamente a vaporizacdo do refmgerancrementando sua entalpia. O
compressor associado ao sistema aspira o refrigeravés de uma linha de succdao,
comprimindo-o até determinada pressdo e, consesuente, a uma temperatura mais
elevada que a temperatura do meio onde o caloadetdo processo, mais o calor recebido
pelo refrigerante durante a compressédo, serdopdiss através de um condensador. Na
sequéncia, o refrigerante passa através de umsiispode expansdo onde sua pressao é
reduzida, assim como sua temperatura, até a cand@alimentacédo do evaporador.

Além desses quatro componentes principais, umalagsto de refrigeracdo possui
uma série de acessorios, como depdositos de liqusdparadores de liquidos, filtros, bombas,
tubulacdes, entre outros componentes. Para gacaetjuilibrio e a eficiéncia deste sistema é
necessario um correto dimensionamento de cada wseslecomponentes e uma analise

individual de desempenho de cada um.

2.2TIPOS DE EVAPORADORES

Em instalacdes industriais o evaporador € um diogipais componentes do sistema
de refrigeracdo. Tem como principal funcdo garantia superficie de transmisséao de calor,
através da qual possa haver transferéncia de exatia fluido do processo e o refrigerante em
mudanca de fase (LOPES, 2007).

Em funcéo de diferentes fatores, o estudo dos eadpres acaba se tornando bastante
complexo. Um dos motivos é o processo de mudandasgedo refrigerante no interior dos
tubos, que proporcionam condi¢des variaveis desfiea@ncia de calor e nas condi¢des de
escoamento do refrigerante, uma vez que essespdaisnetros dependem do titulo do
refrigerante. Além disso, 0s inimeros arranjosideitos do refrigerante em uma serpentina
também aumentam a complexidade da analise.

Em funcdo das diferentes aplicacbes na refrigeragdicstrial, os evaporadores sao
fabricados em uma ampla variedade de tipos, tansarfioomas e projetos. Podem ser
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classificados segundo o tipo de construcdo, o métim alimentacdo do refrigerante, a
superficie de transferéncia de calor, a condicaopgeacdo, o método de circulagdo do ar ou
do liquido e o tipo de controle da vazao de refagte.

Baseado no método de alimentacao, os evaporadadesser classificados em:

— Evaporadores secos ou de expansao direta;

— Evaporadores inundados ou alimentados por gravidade

- Evaporadores inundados com alimentacao forcadiauield.
2.2.1 Evaporadores Secos ou de Expanséo Direta

O evaporador seco admite apenas a quantidadeud@olisuficiente para que ele seja
totalmente vaporizado. Nesse caso, somente o Va@pemente superaquecido deixa o
evaporador, pois 0 mesmo tém a alimentacdo codagtar meio de valvulas automaticas,
comandadas pela temperatura ou pressdo de sucgsm.vBlvula é chamada de vélvula
termostéatica ou TXV que, através de um elementsasgosicionado na saida do evaporador,
aumenta ou reduz a pressdo na haste, permitindoaquédvula aumente ou diminua a

passagem do refrigerante através dela, conformsgueena apresentado na Fig. (2.1).

Valvula de expansio termostatica

Refrigerante liquide
a alta pressio —f o o i
o o = ] o = |
' é Evaporador
Sensor de = 5
" . bulbo
ara sucgdo —
compressor — e

Inicio de
superagquecimento

Figura 2.1 — Evaporador de expanséao seca.
Fonte: Adaptado de Stoecker (1998).

2.2.2 Evaporador Inundado

Os evaporadores inundados podem ser alimentadogrgadade ou por circulagao

forcada através de uma bomba. Para qualquer udai$ipos, a alimentacdo do evaporador
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se da a partir de um tanque separador de liquido.céntrario do que acontece nos
evaporadores com expansao seca, nos evaporadandsdos o refrigerante nao é totalmente
vaporizado dentro da serpentina do evaporadordesaiomo uma mistura liquido+vapor.
Essa mistura é conduzida até o tanque separadercowdpor € dirigido para a aspiracdo do
compressor, na condi¢cdo de vapor saturado, enqgaato refrigerante liquido permanece no
tanque, recirculando outra vez para o evaporadevidd a presenca significativa de liquido
no evaporador, o coeficiente de transferéncia tbx pade alcancar valores maiores do que
no caso dos evaporadores secos.

Nos evaporadores inundados alimentados por gravidascoamento do refrigerante
no interior dos tubos da serpentina acontece ennderda diferenca de presséo entre a coluna
de liquido proveniente do separador de liquidgpesasdo na coluna de retorno ao separador,
onde existe uma mistura liquido+vapor, em um siateenominado de termossifao. Dessa
forma, apenas uma pequena parcela do liquido,ianfar20% (STOECKER; JABARDO,
2002), vaporiza durante o processo de retiradalde do meio. Uma valvula controladora de
nivel de liquido no tanque separador faz com qugantidade de liquido admitida no
separador seja igual a que vaporizou no interigrtdbos da serpentina. Um esquema desse

tipo de evaporador € mostrado na Fig. (2.2).

Separador

———jp Para o compressor

Retorno de liquido e
vapor do evaporador

Liquido
Vapor

Perna de
liquido

Figura 2.2 — Evaporador inundado alimentado porideale a partir do tanque separador de
liquido.

Fonte: Adaptado de Stoecker (1998).

Um dos inconvenientes desse tipo de alimentacdo d¥fiauldade de alimentar
uniformemente uma instalacdo com numero elevadevdporadores. Aléem disso, exige que

0 tanque separador esteja situado acima do nivelestaporadores. Na alimentacdo por
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gravidade, os separadores de liquido podem sefidiodis, parciais ou, até mesmo, se reduzir
a um unico. A velocidade de escoamento do refriger& baixa podendo provocar problemas
de acumulo de 6leo no evaporador, cuja extracéaiicé.d

No evaporador inundado com recirculacao forcadafocme esquema apresentado na
Fig. (2.3), a alimentacdo se d& através de uma &psitnada na parte de baixo do tanque
separador, com uma coluna de liquido suficientea gpre ndo aconteca problemas de
cavitacdo. Nesse Ultimo caso, 0 evaporador inundpdesenta uma série de vantagens em
relacdo ao evaporador seco e também sobre o edapaam recirculacdo alimentado por
gravidade, uma vez que permite um maior controleallaentacdo do refrigerante em
sistemas de multiplos evaporadores. Conforme Ragr(2009), para aplicacdes de baixa
temperatura e numero de evaporadores de 3 a 5 @ malimentacdo forcada com
recirculacéo de liquido é a melhor alternativa.

Esse tipo de alimentac&o consegue manter a messsaprde trabalho do refrigerante
no evaporador durante todo o ano, em fungdo daddmrproporcionarem uma pressao
constante. Outra vantagem € que o refrigeranteédbgemove o 6leo dos evaporadores e o
envia ao separador de liquido, onde pode vir @steaido.

Os problemas de alimentacdo em circuitos de rdagéo S80 menos severos e nao
apresentam grande variacao de pressdo. Estes asspEasuem menores custos de energia,
pois operam menos tempo para produzir a mesma idadacde refrigeracdo (DANOV,
2005). O evaporador inundado com circulacdo for¢antdoém permite eliminar os problemas
de distribuicdo irregular do refrigerante ou algupwssivel carga térmica desequilibrada
(MINETTO; FORNASIERI, 2011).

——— Parg o compressor
Refrigerante .

Vehulo | Separodor
de de Iiquide

Béia
\""‘-n__'__n-""/J
! Bomba

;® Refrigerante

Iquide

Evaporador

Evoporader

YE

Figura 2.3 — Evaporador inundado com circulacagaida de liquido.
Fonte: Eletrobras/Procel (2005).
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Além disso, o tanque separador pode ficar locatizaal sala de maquinas, proximo
aos compressores e ndo necessariamente acimaajugaglores, como acontece no caso da
recirculacéo por gravidade (GOSNEY,1982). O sistdmeecirculacdo forcada permite que o
refrigerante seja liberado pela bomba em uma tghalde distribuicdo de onde ramifica para
alimentar cada um dos evaporadores. Para que ad&xaassa seja igual em todos os
evaporadores que operam com a mesma capacidadatil&dmas valvulas de regulagem,
geralmente manuais.

Da mesma forma que acontece nos evaporadores tdiuosnpor gravidade, existe
uma superalimentacdo de liquido, onde apenas umeelpavaporiza. Essa taxa de
alimentacéo permite que o titulo do refrigerantsaida seja inferior a unidade, o que implica
em coeficientes de transferéncia de calor, no theefrigerante, elevados. Em decorréncia
disso e para uma mesma capacidade de refrigemagd@porador inundado com alimentacéo
forcada pode ter uma area de troca térmica de8a¥% ihferior a um evaporador alimentado
com uma valvula de expansao termostatica.

Além das caracteristicas citadas anteriormente evaporadores inundados com
recirculacdo de liquido ainda apresentam as seguimantagens (STOECKER, 1998;
PARANJPEY, 2009).

— Melhor aproveitamento das superficies internas wip@ador pela auséncia de
vapor de flash maior velocidade de circulacdo do refrigerantguitio e,
conseguentemente, maiores coeficientes de transfarée calor;

— Desacoplamento dos evaporadores do sistema dgereffdo, aumentando a
flexibilidade e operacdo mais eficiente;

— Garantia de que o vapor aspirado pelo compresdejaeso estado de vapor
saturado, permitindo que opere com temperaturasasjgracdo e descarga
reduzidas;

— Melhor controle durante o processo de degelo;

— Evita o acumulo de 6leo no evaporador.

A Fig. (2.4) apresenta um esquema de um ciclo filigeeacdo com um evaporador

inundado com circulacédo forcada.
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Figura 2.4 — Esquema de um ciclo de refrigeracé@o @gaporador inundado com circulacéo
forcada.

Fonte: Danov (2005).

Entretanto, também existem algumas desvantagen®sa@stemas de recirculacdo de
liquido, entre elas:
— Maior custo inicial para a instalagéo;
— Maior carga de refrigerante no sistema, para plegno tanque separador de
liquido;

— Acumulo de 6leo no separador, exigindo manutengégédicas para sua remocao.

2.3 NUMERO DE RECIRCULACAO

Apesar da importancia do tema para sistemas dgeeicao industrial, estudos sobre
recirculacédo de liquido sdo escassos nos ultimoand8. Stoecker (1998) e Danov (2005)
fazem comentéarios sobre trabalhos anteriores, ipaimente os de Wile (1962), analisando a
influéncia do niamero de recirculacdo com evapoexi@etados para resfriamento de ar,
utilizando R-717. Lorentzen (1965), seguindo a neesambordagem anterior mostrou a
influéncia do namero de recirculacdo no desempelghevaporadores, mas introduzindo o

fluxo de calor como um parametro importante. Masentemente, Low et al. (1998)
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analisaram e modelaram um sistema com recirculdedauido projetado para operar com
R-22 e substituido por R-407A, mostrando desempédaboravel quando comparando 0s
coeficientes de performance do sistema. Giuliani abt (1999) realizaram estudos
experimentais avaliando o comportamento de miszgagopicas operando em sistemas com
recirculagéo de liquido.

Danov (2005) utilizando em seu estudo o refrigeraRt134a, onde avaliou as
variaces de capacidade do evaporador utilizadftueg@io da taxa de massa do refrigerante e
do fluxo de ar e suas temperaturas. Sendo quesmmapresentou as dimensdes das aletas
com 510 mm de comprimento, tubos com 22 mm de dranegterno, 06 fileiras na altura e
04 fileiras de tubos na profundidade. Como resalfadam comparados os valores da coleta
experimental com os resultados numéricos, impliogitl correlacdes diferentes para calculo
do coeficiente de transferéncia de calor, com fooocalculo do coeficiente global de
transferéncia de calor. Foi totalizado uma médiditerenca de aproximadamente 10% com
o valor experimental e a correlacdo que teve aon@proximacao foi a de Kandlikar (1990).
Porém entre as demais houve menor dispersdo em dos valores experimentais com o
coeficiente global de transferéncia de calor. Defsana o modelo utilizado com
superalimentacdo prevé uma operagdo em regime pentea onde através dos célculos de
quedas de pressao e transferéncia de calor ao twsytubos caracterizam as condi¢des dos
modelos matematicos utilizados.

Em sistemas industriais utilizando amoénia comoigefante, a taxa de massa do
refrigerante liquido entregue pela bomba aos ewaalooes é relativamente baixa devido a
elevada entalpia de vaporizacdo. A vazéo volungtiec bomba depende da taxa de massa
minima necessaria para atender a carga térmicaomjonto de evaporadores e a taxa de
superalimentacaooyerfeed ratip recomendada. Um ciclo de refrigeracdo com evajoora
inundado utilizando uma bomba mecanica para acrdagao de liquido € representado na

Fig. (2.5) (a), juntamente com sua representacdorerdiagrama pxh, Fig. (2.5) (b).
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Figura 2.5 - Ciclo de refrigeracdo com evaporadondado com recirculacéo forcada de
liquido (a) e representacao do ciclo em um diagnaxhab).

A taxa de massa minima de refrigerante no estgdalt para atender a carga térmica é

dada pela Eqg. (2.1):

oo Q
M i _ﬁ (2.1)
onde lemir € a taxa de massa minima de refrigerante liquido dpve ser fornecido aos

evaporadoresQg , é a capacidade de refrigeracdo dos evaporadoteg @ entalpia na
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temperatura (ou pressdo) de saturacdo do evapofasi@ub-indices representam os estados
do refrigerante, conforme as Fig. (2.5) (a) e &) (b).

O numero de recirculacdo representa a relacdo entexa de massa de liquido
bombeado para o evaporador e a taxa de massa udoligaporizado no evaporador,

conforme a Eq. (2.2).

_ taxademassaleliqguidobombead@araoevaporador
taxademassaleliquidovaporizaol

N (2.2)

r

Essa equacao pode ser reescrita, conforme Laweeidleel (2014), como a relacdo
entre a capacidade de refrigeracdo no caso der&ddgerante liquido ser vaporizado e a

capacidade de um evaporador inundado, conforme @ E.

~
~

— . ( ) — .
N = = !
.1 (2.3)

h-h
" mh-h) M,

X R

onde ml € a taxa de massa que circula no evaporador. Negscdo, a relacdo entre as

entalpias nada mais é que o titmjalo refrigerante na saida do evaporador, conforiig.a
(2.4).

X7 = b =) (2.4)

(hy ~hg)

Essa aproximacdo, também mostrada por Faust (2@093lida se o estado do
refrigerante na entrada no evaporador for proximaandicdo de liquido saturado. Assim,
para um numero de recirculagéo igual a 2, o tidoloefrigerante na saida do evaporador sera
igual a 0,5. A taxa de superalimentag@® € definida conforme a ASHRAE (2010) e Jeckel
e Reindl (2011), como a relacdo entre a taxa desands refrigerante liquido e a taxa de

massa do refrigerante na fase vapor na saida go®or, conforme a Eq. (2.5):

OR= (%] (2.5)
Myvap retornc
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ondermiq € a taxa de massa do refrigerante na fase |I'quiﬂ'§\/§p € a taxa de massa do

refrigerante na fase vapor, ambos na saida do exdqo Essa equacao pode ser escrita como

funcéo do titulo do refrigerante na saida do eegmr, de acordo com a Eq. (2.6):

OR:M :i_l (2.6)

My X7 X7

Substituindo essa expressao na Eq. (2.3), resalign(2.7), que estabelece a relacéo

entre o numero de recirculacéo e a taxa de soionerghcao:
OR=N, -1louN, =OR+1 (2.7)

Assim, se todo o liquido fornecido ao evaporadeaporizado durante a transferéncia
de calor, a taxa de sobre alimentacdo sera iguar@ e o nimero de recirculagdo sera

unitario. Dessa forma, a taxa de massa total dageeinte que a bomba deve fornecer aos

evaporadoresl‘ﬁlj3 , € dada pela Eq. (2.8).

rh_[b = rh_Lmin (OR+1) (2-8)

Maiores taxas de massa no evaporador geralmerdie associadas com maiores
coeficientes de transferéncia de calor, mas tamdrérmaior queda de pressao. No entanto, o
aumento no namero de recirculacdo afeta o tituloefligerante na saida do evaporador e,
consequentemente, o padrdo de escoamento do raftige A influéncia do titulo no
coeficiente de transferéncia de calor pode seo viat representacdo da Fig. (2.6), onde foi
utilizada a equacéao de correlacdo de Shah (1988),yma condicdo genérica de escoamento,
com velocidade massica iguaGa250 kg/(nfs) em tubos horizontais de diametro interno de
14 mm, utilizando R-717 como refrigerante.
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Figura 2.6 — Coeficiente de transferéncia de aaorfuncéo do titulo do refrigerante para

escoamento do R-717 em tubos horizontais.

Os efeitos do numero de recirculacdo foram avadigor Wile (1962) quando da
utilizacdo de um evaporador resfriador de ar, omkracom amoénia e com tubos de aco
aletados de 16 mm de didmetro externo. O autottif®u um acréscimo de até 25 % na
capacidade de refrigeracdo da serpentina com nldeerecirculagéo igual a 3 ou superior,
quando comparado com um evaporador similar operaodo uma valvula de expanséo

controlada com leve superaquecimento, como mostradeg. (2.7).
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Figura 2.7 - Efeito do nimero de recirculagédo sabreeficiente global de transferéncia de
calor de um evaporador resfriador de ar.

Fonte: Adaptado de Stoecker (1998).
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A partir dessas informacdes surgem o0s numeros deculacdo recomendados
conforme o tipo de refrigerante utilizado e muitezes aplicados pelos fabricantes de
evaporadores a fim de garantir um bom contato goidd com a parede dos tubos. A
ASHRAE (2010) recomenda numeros de recirculacamocamostrado na Tab. (2.1), de

acordo com o refrigerante utilizado e a posi¢aalueentagéo do evaporador.

Tabela 2.1 — Valores de numeros de recirculacaalmsute utilizados, conforme
recomendacédo da ASHRAE (2010).

Refrigerante/posicao de alimentacdo Numero de re@ulacdo
R-717, por baixo 6a’7
R-717, por cima 2a4
R-22, por cima 3
R-134a 2

Fonte: Adaptado de ASHRAE (2010).

No entanto, o numero de recirculacdo para um dadpoeador €, geralmente,
informado pelo fabricante em funcédo das caractesisstde projeto do trocador de calor.
Monsted (2011) apresentou resultados experimedtiam evaporador a placas operando
com R-717 para diferentes numeros de recirculad&mapacidade do evaporador € maxima
para o0 numero de recirculacdo de projeto. Foraedgssito, a capacidade diminui
significativamente, independente do aumento doiceete de transferéncia de calor que
aumenta em fung¢do do numero de recirculagédo paadfaira mais ampla de operacao.

O numero de recirculacdo apresenta um limite iofequando a taxa de massa de
liquido € muito baixa, subalimentando o evaporaam limite superior, quando a taxa de
massa do refrigerante for muito alta e o titulosa&da apresentar valores proximos ao do
liguido saturado. De acordo com Jeckel e Reindl120elevados numeros de recirculacao
podem ocasionar cavitagdo na bomba de alimentagadiqdido além de aumentar a
dificuldade do retorno do liquido ndo vaporizadotaonque separador quando o percurso

envolver tubos verticais.

2.4 FLUIDO REFRIGERANTE

Os refrigerantes sdo as substancias empregadasrgrasporte do calor, absorvendo
calor a baixa temperatura e rejeitando a temperatais elevada. O refrigerante deve
apresentar todas as caracteristicas térmicas farsrao ciclo no que se refere a mudanca de
fase, seja de liquido para vapor durante a absa€@alor e de vapor para liquido durante a

rejeicao do calor.
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A grande maioria das empresas atuantes no ramefigeracédo industrial utiliza a
amonia (R-717) como fluido refrigerante devido @assboas propriedades termodinamicas e
de transporte, custo reduzido, disponibilidade eunitan partes do mundo e baixo impacto
ambiental quando comparado com outros refrigerafREARSON, 2008). Esses sistemas
possuem caracteristicas peculiares de projeto ragie diferentes dos sistemas que operam
com outros refrigerantes, como os halogenados R234a, R-410A, etc. Além disso, em
funcao de seu odor caracteristico, é facil dete@aamentos.

Como a amodnia é um refrigerante potencialmentegpsoi devido, principalmente a
sua toxicidade, cuidados constantes com a opeta;@tanta sdo necessarios, principalmente
em relacdo as atividades de manutencgéo e aosdioniteeos de pressfes que possam vir a ser
atingidas. Para esta situacdo sdo exigidas resdrighlanto a operacdo, que vao desde
cuidados com o0s equipamentos de compressao a d@etdesse refrigerante em caso de
vazamento (PEARSON, 2008).

Uma caracteristica importante do uso da amoénia coefrigerante € sua elevada
temperatura de descarga, resultado do processmy@essao do sistema de refrigeracdo. Em
funcdo disso, os compressores alternativos posswamresfriamento do cabecote por
circulacdo forcada de agua. J& para os compredfmogzarafuso, a temperatura de descarga
€ mantida mais baixa através da injecdo de dlecansara de compressdo (STOECKER;
JABARDO, 2002).

Quanto as suas propriedades termodinamicas, a anp@dssui algumas vantagens
quando comparada a outros refrigerantes: seu tatlemte de vaporizacdo € superior a
maioria dos refrigerantes utilizados em sistema refeigeracdo, enquanto sua massa
especifica € baixa. A Tab. (2.2) apresenta uma amgfo do desempenho de alguns
refrigerantes mais utilizados, para uma capacidkdeefrigeracdo unitaria. Com um calor
latente superior, menor taxa de massa desse refnige2 necessaria para atender determinada
carga térmica. Por outro lado, as diferentes massaecificas dos fluidos sdo determinantes
para as quantidades de refrigerante existentestemsa de refrigeracdo (PEARSON, 2008).

As propriedades mostradas na Tab. (2.2) sdo pardigées de temperaturas de
vaporizacdo e condensacédo, respectivamente, igualkb °C e 30 °C. As pressbes de
vaporizagdo e condensacgdo tém intuito de mostraefdgerantes menos ou mais volateis,
assim como a relacdo entre elas, que esta relaeoam um maior ou menor rendimento
volumétrico do compressor.

O efeito de refrigeracdo visa caracterizar as elifgais de entalpias dos refrigerantes

entre a saida e a entrada do evaporador e, consequ#ncia, induz a uma maior ou menor
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taxa de massa de refrigerante no evaporador, paaamesma carga térmica de refrigeracgéo.

No caso da amobnia, observa-se que a taxa de massssaria € a menor entre 0s

refrigerantes. Os volumes especificos na succaaaopressor junto a vazao massica

especifica estdo associados a capacidade voluendtricompressor.

Tabela 2.2 — Propriedades termodinamicas maisameles de alguns refrigerantes

Refrigerante Pressdo de Pressdo de Efeito de Vazao Volume Vazao
vaporizacdo, condensacdao,refrigeragdo, massica especifico volumétrica
kPa kPa kJ kgt especifica do vapor, do
do mikg! refrigerante,
refrigerante, L (sTkw)
kg (s kW)
R-22 296,3 1192 162,3 0,00616 0,0775 0,4774
R-134a 164,0 770,6 147,6 0,00676 0,1206 0,8153
R-410A 480,9 1886 168,0 0,00595 0,0541 0,3219
R-717 236,2 1167 1103,0 0,00091 0,5086 0,4628
(Amonia)
R-744 2291,0 7214 131,7 0,00759 0,0165 0,1250

Outro ponto favoravel com relacdo a utilizacdo u@m@a em plantas de refrigeracao
de grande porte é a sua tolerancia em relacécsamg& de pequenas quantidades de agua no
circuito, sem que isso comprometa o desempenhoiddens. Ja para os refrigerantes
halogenados, a presenca de agua deve ser evitadavemn que apresenta o risco de

congelamento, principalmente na passagem da vateutxpansao.
2.5 COEFICIENTE GLOBAL DE TRANSFERENCIA DE CALOR

A condutancia térmica de um trocador de calor,nitddi pela Eq. (2.9), deriva da
aplicacéo direta dos conceitos de resisténciaddasmsendo estimada considerando todas as
resisténcias térmicas entre os dois fluidos endok/ino processo. A condutancia térmica
pode ser utilizada diretamente para determinaxa d& transferéncia de calor no trocador,
juntamente com um dos dois métodos utilizados gssa calculo: a diferenca de temperatura

média logaritmica (LMTD) ou o método da efetividaddT.

UA (2.9)

1
"SR
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ondeU é o coeficiente global de transferéncia de cél@r,a area do trocador de calor, interna
ou externa, ® a resisténcia térmica total.

A resisténcia térmica total a transmissdo de cahbre dois fluidos que circulam em
um evaporador tipo serpentina aletada pode serngsusia nas seguintes resisténcias
térmicas, como mostrado na Eq. (2.10):

ZR: R/e+F{3eI0+R:t +R'Jleo+R/i (2-10)

ondeR,i é resisténcia térmica por convecc¢ao inteRa@, € a resisténcia a incrustagdo do oleo
dentro na parte interna da tubulacdo do evapor&3oé, a resisténcia térmica por conducéo
na parede dos tubos. No lado externo considera-sesisténcia térmica devido ao
escoamento do ar sobre a serpentidg, e a resisténcia térmica devido a incrustacdo da
camada de gelo formada durante a operacéo do to&Qélo.

Dessa forma, a Eg. (2.9) pode ser reescrita pa@a @gaporador, conforme a Eqg.
(2.11), considerando que o tubo é liso internamente

D
In /j
1 _ 1 gelo ( oleo + 1

UA /70h Ae /7er 277k L ' hIAI

(2.11)

onder, € a eficiéncia global da aletds é a area externa do trocaday,e o coeficiente de
transferéncia de calor por conveccéo no lado d®ae D; sdo os diametros externo e interno
do tubo, respectivamentek: € a condutividade térmica do material do tuboé o
comprimento do tubod € a &rea interna do trocadohieg o coeficiente de transferéncia de
calor interno por ebulicdo. Usando como referéacé@ea externa do trocador, a Eq. (2.12)

fica:

. Roee (D/)AE AR, A

1
/70h0 /70 ZHKL A| iA

(2.12)

1
U

Para a determinagéo dos coeficientes de transfardaccalor, tanto do lado externo

como do interno, diversas correlacdes sdo encasnaal literatura.



32

Shah (2006) apresentou uma revisdo das correlagéissutilizadas até entdo para a
estimativa do coeficiente de transferéncia de ailoante a ebulicdo. O estudo concluiu que a
correlacdo elaborada pelo mesmo autor Shah (199&2) lapresentou o resultado mais
consistente quando comparada a outras correlagiesentando um desvio menor que 20%.
A correlagdo proposta pelo autor foi desenvolvidmsaerando os efeitos de ebulicdo
nucleada e convectiva para a ebulicdo saturadduswsfsubcriticos e é aplicavel para tubos
horizontais e verticais. Além disso, essa corr@lggile ser utilizada para uma ampla faixa de
titulos, desde zero até condi¢cdes de secagem quewccom titulos de 0,8 ou maiores.

Para a elaboracdo da correlagcdo, o autor utilizoubanco de dados com 780
resultados, provenientes de dezenove estudos meqdis independentes, oito diferentes
fluidos e uma grande variedade de parametros. Essalacdo estd baseada em trés
parametros adimensionais: o numero de convedgap,0 numero de ebulicddo, e 0
namero de Froudér;, na condicao de liquido saturado.

O coeficiente de transferéncia de calor por ebalitdcal, hrp, € definido pela

multiplicacdo do coeficiente de transferéncia drchifasicof/, com o coeficiente de

transferéncia de calor local que ocorreria se apentase liquida do escoamento bifasico
estivesse presenthiq, (chamado de coeficiente de transferéncia de caiperficial da fase
liquido), de acordo com a Eg. (2.13):

hTP = miq (2-13)

O coeficiente de transferéncia de calor bifasiconémultiplicador bifasico calculado
para ebulicdo nuclead4/,,, e a ebulicdo convectivél,,, onde o é definido pelo maior

valor.
O coeficiente de transferéncia de calor superfidéafase liquidobiq, € determinado

usando a correlacéo de Gnielinsky (1976), confaarke. (2.14):

fi
¢ (Re, ~1000)Pr, [k,

h|iq =
. D.
1+12,7(PI’:A—1) fl|% i

(2.14)
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ondefiq é o fator de atrito associado ao escoamento daligsido, Re € o numero de
Reynolds calculado para o diametro interno do tlihpe considerando somente a taxa de
massa da fase liquidd®ri; € o niumero de Prandtl ke a condutividade térmica do
refrigerante, ambos considerando o estado de tatlrado.

O numero de Reynolds, Re, é calculado conformg. E15):

— G(l_ X)Di

Re,, = (2.15)
° Hiq

ondeG ¢é a velocidade massicag o titulo do refrigerante |&q € a viscosidade dinamica do
refrigerante, na estado de liquido saturado.

A velocidade méssica, G, € dada pela Eq. (2.16):

m
_m 2.16
v (2.16)

onde m é a taxa de massa do refrigerante (liquido+vapAgé&a area transversal do tubo.
O fator de atritdiiq € calculado pela correlacdo de Petukov (PETUKOZ0), para
escoamento monofasico completamente desenvolvidoegime turbulento e em tubos lisos,

conforme a Eq. (2.17):

1
f,. =
" [079In(Re,, )- 164]°

(2.17)

O numero de conveccadp, é definido pela Eq. (2.18):

1 0,8 p 0,5
Co= (— —1] (—j (2.18)
X P

ondex é o titulo do refrigerante g a massa especifica. Os sub indicess representam a
condicao de liquido saturado e de vapor saturadpectivamente.
O numero de ebulica®o, € definido como a relacéo entre o fluxo de cabbparede

e o fluxo necesséario para vaporizar completamefiteédo, de acordo com a Eq. (2.19).
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Bo=—J_ (2.19)

ondeq" é o fluxo de calorG é a velocidade massicdie é a entalpia de vaporizacao, isso €, a

diferenca entre as entalpias especificas de vaporasio e liquido saturado. O fluxo de calor

do trocador € calculado conforme a Eg. (2.20):

g = Qe (2.20)

ondeA é a area de superficie interna dos tubos, confarkeg (2.21) eQe € a capacidade do

evaporador, calculada através do balanco de enangfimentrada e saida do evaporador.
A =("D;L, )Nth (2.21)

ondelL; é comprimento do tubdy; se refere ao numero de tubos por fileirdeé o numero
de tubos na profundidade.

O parametro adimensional nimero de Frotde, € definido de acordo com a Egq.
(2.22). Esse parametro representa a relacdo emtfergas de inércia do fluido e a forca

gravitacional.

2
Fr = G

-_ 6" (2.22)
pl; gD,

ondeg € a aceleracao da gravidade.
A correlagdo mostrada necessita de um parameitreeadional adicional, chamado de
N. Para tubos horizontaid—e_ < 0,04, o valor d&l é calculado pela Eqg. (2.23):

N = 038CoFr, %° (2.23)

O multiplicador bifasico para a ebulicio nucledda,, e convectival/,, depende

entdo deN, que sdo encontrados entao utilizando as Eq.)(at242.26):
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ParaN>1:

., = 230JBo seBo= 03x10™ (2.24)
W, =1+46y/Bo seBo< 03x10™* (2.25)
Wy = 18N (2.26)

Dessa forma, o valor do parametfo que € utilizado na Eq. (2.13) é dado pela Eq.
(2.27):

Y=max@y, W) (2.27)

Para 0,1 K< 1,0:

Wes = Fr/Boexpl 274N %) (2.28)
e
Y =max@,d.,) (2.29)

sendoyk, calculado pela Eq. (2.26).

ParaN< 0,1:

Wes = FA/Boexpl2 47N 5 (2.30)
e

W=maxy W) (2.31)

A constantd- utilizada nas equacgfes anteriores é dada por:

F =14,7paraBo>11x10"* (2.32)



36

ou

F =1543paraBo<11x10™ (2.33)

Como a correlagdo de Shah (1982) permite estimamalor do coeficiente de
transferéncia de calor locahrp, para a analise do trocador de calor sera utizach
coeficiente de transferéncia de calor méklig,determinado a partir da Eq. (2.34), integrada

ao longo do comprimento de um tubo do trocadorfarare Nellis e Klein (2009).

GhQhy
4L1q"

h= [0 hrpdx (2.34)

ondelL: o comprimento do tubo es é o titulo do refrigerante na saida do evaporaélor.
entalpia de vaporizacgéahy, é determinada pela diferenca entre as entalpiaaplr saturado

e do liquido saturado na temperatura de saturagémy comentado anteriormente.

2.5.1 Coeficiente externo de transferéncia de calor

Para o escoamento externo foram analisadas tréelaggiies. A primeira delas,
desenvolvida por Wang et al. (2000) para aletasaglee tubo, utilizou um total de 74
conjuntos de resultados experimentais para o0 seendelvimento. As correlacbes de
correlagéo para a transferéncia de calor no ladwr déo, geralmente, apresentadas em funcao
do fator de Colburrjn, conforme a Eq. (2.35):

2
- % Pr arA (2.35)

In
cC_u
P~ max

Assim, o coeficiente de transferéncia de calorqomveccéo pode ser representado de

acordo com a Eg. (2.36):

JHpCpumax =G JHCP (236)
pr’s Y oprls

ar

h =
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ondep é a massa especifica do @0 seu calor especificcmmaxa velocidade méxima de

escoamento Brar 0 nimero de Prandtl. Assim, a estimativa do cmafte de transferéncia de

calor conforme a correlacdo de Wang et al. (20@@da pela Eq. (2.37):

F P5 F P6 F -093 c
_ P3 \ P4 ar
h\NanQZOOO - 0986Redc N p |:EZ:| {_P:| {_p:| Gar Prp(%) (237)

ondeReic € o numero de Reynolds considerando o diametrootlrinho da aletalNp € 0
namero de tubos na profundidadg, € 0 passo das aletdd; € o diametro externo do
colarinho da aletd)n € o diametro hidraulico ) é o espacamento transversal entre tubos. Os
expoente$s aPs SA0 apresentados a seguir.

O numero de Reynolds é dado pela Eqg. (2.38):

_ ParlipeD
R%C_ ar “max

C
(2.38)
Har

ondepar € Jar SA0 a massa especifica e a viscosidade dindmiaa @odiametro do colarinho
da aleta é dado pela Eqg. (2.39):

D, =D, +2e (2.39)

ondeDe é 0 diametro externo do tuboeeé a espessura da aleta. A velocidade maxima de

escoamentmax € dada pela Eq. (2.40):

Umax = (2.40)

ondeugr € a velocidade de face do ar na entrada do troead@ a relagdo entre a area livre

minima,Amin, € @ area frontaky, conforme a Eq. (2.41):

— Awin
o= (2.41)
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A area livre minimaAmin, para um arranjo alinhado de tubos, é calculad pq.

(2.42), e representa a area do banco de tubos ragirea bloqueada pelas aletas.

A =% = Do)l = (%, ~D.JeN] - 2.42)

t

ondeNa € 0 numero de aletad, € a altura da aleta . A &rea frontsl, é entdo dada pela Eq.
(2.43):

A, =HL (2.43)
O diametro hidraulicdDn, € dado pela Eq. (2.44):

D, = % (2.44)

onde L, é o comprimento da aleta.

Os expoentes utilizados na Eq. (2.37) sdo mostradeguir, conforme as Eqg. (2.45) a

(2.48):
0,042N F, )%
P, =-0361-— +0158In| N | == (2.45)
In(Rey, ) D,
142
o,on{x'J
Dh
P, =-1224- (2.46)
In(Rey)
0,058N,,
R, =-0083+ (2.47)
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P, =-5735+ 1211n[ﬂ} (2.48)
NP

ondeX é o passo longitudinal dos tubo®gé o numero de tubos na profundidade. A area

total, A;, do trocador € dada pela soma da area primdsjae da area secundari, das

aletas, conforme a Eq.(2.49):

A=A +A (2.49)

As é&reas primariagy, e secundariad, sdo calculadas de acordo com a metodologia
mostrada em Shah e Sekulic (2003), para a condieatistribuicdo de tubos em linha, ou
seja, tubos dispostos 90° em relacdo aos demasketas planas, e representadas pelas Eq.

(2.50) e (2.51), respectivamente.

D 2
A, = D,(L, —eN, )Ny +Z{LaH -T Z Nn} (2.50)

D 2
A :Z{LaH - Nn}Na+2eHNa (2.51)

ondeNy é o nimero total de tubok, é o comprimento da aletaM, corresponde ao nimero

total de aletas.

A correlacao desenvolvida por Kim et al. (1998)gpaletas planas e tubos, a partir de
quarenta e sete conjuntos de dados apresentada@somménte por outros autores, para
diversos diametros de tubos e passos de aletas,ddénimero de tubos na profundidade

entre 1 a 8, € mostrada na Eq. (2.52):

D D

c

X 0106
hem = 0163Redc'°369[x—‘} [

00138 X 013 c
5 s (252)

c

onde s é a distancia entre as aletas.
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A correlacdo proposta por Wang et al. (1996) panaos e aletas planas, foi
desenvolvida utilizando quinze modelos de trocaslale calor com diferentes parametros
geomeétricos, incluindo nimero de tubos na profuandid espacamento de aletas, espessura de
aletas e numeros de Reynolds variando entre 3@D@. Nesse estudo, os autores além de
proporem a equacéao de correlacdo, afirmaram qgpagamento entre as aletas e a espessura
das aletas afetam significativamente o coeficietgetransferéncia de calor. A correlacao

proposta € mostrada na Eg. (2.53):

e -0,0449 F -0212 C

- -0392 -0,089 §

hNanng% - 0'394RQ1C |:_} N p 7|:_p} Gar _pa_gy (2.53)
D, D, Pr,,

Para o calculo do coeficiente global de transfeeéde calor do trocador, utilizando a
Eq. (2.12), além dos coeficientes de transferédeiaalor por convecgdo e de ebulicdo, é

necessario também obter a eficiéncia global da,ajgtdefinida de acordo com a Eq. (2.54):
Af
o =1—K(1—/7a) (2.54)

ondena, é a eficiéncia da aletafg é a area das aletas.
A eficiéncia da aleta é calculada segundo o métiedaproximacao, desenvolvido por
Schmidt (1949) e descrito por Tang et al. (2009)farme a Eq. (2.55).

Na _ tanftmeg) (2.55)

mi.g

ondem é a constante da aleta, dada pela Eq. (2:56)p raio do colarinho da aleta, dado pela
Eq. (2.57), epé dado pela Eq. (2.58):

m= /Zz_k; (2.56)

(2.57)
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@= (% —1}{“ 0,35In[ Rreeq ﬂ (2.58)

Nessas equacOdsx € 0 coeficiente de transferéncia de calor por ecg&o no lado

do ar, obtido de uma das equacdes de correlacatat@s anteriormente; € o raio do
colarinho do tuboka € a condutividade do material da aletasua espessura. O niumero de

Reynolds equivalente para um banco de tubos aloshédiado pela Eqg. (2.59):

(2.59)
rc rc M

R 05
8a _ pg%m {i - 02}

Os dois parametros geométrico§, e Xv, sdo definidos pelas Eq. (2.60) e (2.61),

respectivamente, e estéo relacionados aos valosgsassos longitudinal e transversal.

(2.60)

X

O diametro hidraulico, definido na Eq. (2.44), t&mbpode ser escrito de acordo com
a Eq. (2.62):

ph =29 (2.62)
a

ondea € a razao entre a area total do trocador e o slenme conforme definido pela Eq.
(2.63):

<|»>

(2.63)
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sendo o volume do trocadaf, definido como:

VAL, (2.64)

ondeLa € o comprimento da aleta.

Assumindo o método da diferenca de temperatura anégjaritmica (DTML) em

funcdo da capacidade do trocador de ca@g, pode-se estimar conforme a Eq. (2.65), o

coeficiente global de transferéncia de calor.

(2.65)

A diferenca de temperatura média logaritmica ewotréado do ar e o lado do

refrigerante é calculada de acordo com a Eqg. (2.66)

ATy = _Tf(%___(Tr" )_Tr) (2.66)
|n | r
(T -T.)

ondeT; € a temperatura do ar na entrada do trocadoé, a temperatura na saidaeé a
temperatura do refrigerante, considerada constante.

2.5.2 Queda de pressao

As quedas de presséo relacionadas ao evaporadorasstociadas a queda de pressao
ao longo do equipamento ou em funcdo dos dispositde distribuicdo do refrigerante,
conforme Shah e Sekulic (2003).

Através da geometria do evaporador € possivel astim quedas de pressao no lado
do refrigerante em funcdo do numero de recirculafsprezando a variagdo de energia
potencial entre entrada e saida do refrigerantgieda de presséo total deve-se a queda por
atrito, AParito, € @ queda de presséo pela variacdo da energtecaidé refrigerante devido a

aceleracdo causada no escoamento pela mudanggedéFfam de acordo com a Eq. (2.67):
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A:%otal = A?’;\trito +/R mon (2 . 67)

Existem diversas correlagBes na literatura paraloulo desses dois componentes.
Nesse trabalho foi utilizada a correlagédo de Fti€b#r9) para o célculo da queda de presséo
por atrito devido a sua simplicidade e, segundo \&ng1980), por ser uma correlagcéao
adequada para o tipo de escoamento estudado redssiad. A queda de pressao por atrito é
dada pela Eg. (2.68):

AP,

atrito

=AP

Liqq)?r (268)
ondedP.iq € a queda de pressdo da fase liquida’eé multiplicador bifasico. A queda de

pressao da fase liquida € calculada com a EQ.)(2.69

DR, =4, [%Jez(l— x)z[%} (2.69)
[ lig

ondefiq € o fator de atrito da fase liquida, calculadap&d. (2.70)L: € o comprimento de
um tubo do evaporadoG é a velocidade massica total do refrigerante emtubu, x é o
titulo do refrigerante (considerado aqui o titulédio entre entrada e saida@)y € a massa

especifica do refrigerante na fase liquida.

0079
fio = oo (2.70)

ondeReé o numero de Reynolds considerando a fase ligcadieulado pela Eq. (2.71).
Re=—— (2.71)

ondeu é a viscosidade dinamica do refrigerante. As Eq0) e (2.71) séo utilizadas para o
calculo do fator de atritiq e fvap para as fases liquida e vapor e de forma simdaa p

namero de Reynolds utilizando as viscosidades dognpara cada caso.
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O multiplicador bifasicazy? € determinado através da Eq. (2.72):

324FH

2 _
o =E+ Fr, 29303 (2.72)
H

onde FI,, E, F e H sdo fatores adimensionais do modelo, calculadaEcdedo com as Eq.

(2.73), (2.74), (2.75) e (2.76), respectivamente.

2
Fr, = G >
gDi pH
(2.73)
o f
E = (L x)? + x2 D e (2.74)
pvap fliq
F= X0,78(1_ X) 0224 (2)75
091 019 0,7
H :[loliq ] [:uvap] (1_@]
pvap luliq :Uliq
(2.76)
O numero de Weber para a fase liqguila,, € determinado pela Eq. (2.77):
G°D
OPy

onde o é a tensdo superficial do refrigerantgeé a massa especifica dada pelo modelo
homogéneo, determinada através da Eq. (2.78):

-1
Py :[L+1__Xj (278)
pvap pliq
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A queda de pressdo pelo momentum, causada pekcdartda energia cinética do
refrigerante, é dada pela Eq. (2.79), disponivelTaome (2004):

N R S G B ) A
AP, =G ﬂp.q (1_£)+ ot |2 (1_£)+ il (2.79)

onde e representa a fracdo de vazio. Os sub-indice® sai representam as condicdes de

entrada e saida do refrigerante no evaporadoragédr de vazio foi determinada a partir de

um modelo simples, conforme mostrado na Eq. (2.80):

e 1 (2.80)

1 ()
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3 DETERMINACAO DE DESEMPENHO DE EVAPORADORES INUNDA DOS

Neste capitulo serd apresentada a metodologia gatga@epara a determinacao
experimental do desempenho de evaporadores inusidgdoando com amonia e em diversos

nameros de recirculacdo, bem como a descricdordzba e a instrumentacao utilizada.

3.1METODOLOGIA

A determinacdo da capacidade de um evaporadoridaohtravés da aplicacdo do
balanco de energia no lado do refrigerante ou do é® ar, ou em ambos, quando se deseja a
comparacao desses dois resultados. Quando sehtratmah evaporadores operando a baixas
temperaturas, a medicdo das condices de saida jpiinaipalmente a umidade relativa ou a
absoluta, sdo de dificil obtencéo, uma vez quesespgipamentos trabalham com velocidades
do ar bastante elevadas prejudicando a qualidadeedado desses parametros.

Para a realizacdo da analise experimental, foizatih como referéncia a norma
ANSI/AHRI Standard 420 (2008), comumente utilizamtamo guia para a industria desses
equipamentos, que define procedimentos experingeataequisitos minimos de informacdes
necessarias para avaliagdo ou estimativa da capEciEssa norma é utilizada para unidades
de resfriamento (evaporadores) fabricados comereiale, do tipo circulagdo forcada com
saida livre, que utilizam refrigerantes volateigsnahtados por expanséo direta ou com
alimentacéo forcada de liquido, operando em coediginidas ou secas.

Para a aquisicdo dos dados, a norma considera conaiicées minimas de operagao
em regime permanente, isto €, a diferenca entreeraperaturas de bulbo seco do ar na
entrada do evaporador e da temperatura de satwlagé@drigerante, de0,3 °C, tanto para a
condicdo de operagcdo seca quanto Umida e da taxaadea do refrigerante de3%. A
temperatura de saturacdo do refrigerante na enttadavaporador devera ficar estavel em
+1,1°C Essas condi¢fes devem permanecer estaveis fagaasdurante pelo menos 30 min
e durante esse periodo devem ser feitas pelo mEmndsituras consecutivas de todos os
parametros experimentais.

A incerteza minima de cada transdutor utilizadobgém é definida pela norma,
mostrada na Tab. (3.1), que identifica as incestedas demais instrumentos a serem

selecionados para atender os critérios confornoedigomedicao.
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Tabela 3.1 — Incerteza dos instrumentos

Medicao Meio Incerteza

Bulbo seco do ar
Bulbo Umido do ar + 0,06 °C
Liquido refrigerante

Temperatura Vapor refrigerante +0,3°C
Ponto de orvalho do ar +0,3°C
Outros +0,6 °C
Umidade Ar + 3% Ponto de UR
Relativa
Presséo correspondente a
Presss Refrigerante + 0,1 °C da temperatura
ressao de saturacéo
Ar 169 Pa
Fluxo de Refrigerante 1% da leitura
massa Liquidos 1% da leitura
Motor kW/A/V
Elétrica Entrada auxiliar kW (aquecedor, 1% da leitura
por exemplo)
Velocidade Motor / Eixo do ventilador 1% da leitura
Peso Solucéo de 6leo/refrigerante 0,5% da leitura
5 .
Tempo Horas/minutos/segundos 0,5% do intervalo de
tempo

Fonte: Adaptado de ANSI/AHRI Standard 420 (2008).

Devido a circulacao de 6leo pelo evaporador durastiestes, caso ndo seja possivel
utilizar um sistema livre de 6leo, a norma estajgetpie a relacéo oOleo/refrigerante devera ser

menor que 1%, em massa.
3.2BANCADA EXPERIMENTAL SEGUNDO A ANSI/AHRI STANDARD 20
O esquema da bancada experimental para os testissdmpenho de evaporadores

inundados com recirculacdo de liquido, conformerana ANSI/AHRI Standard 420 (2008),
€ apresentado na Fig. (3.1).



48

Nesse sistema, o refrigerante é alimentado ao esdmoatravés de uma bomba que

aspira o refrigerante liquido, no estado de ligugdturado, do tanque separador. A taxa de

massa do liquido € medida pelo transdutor de texaakssa M3. Na saida do evaporador, a

mistura liquido+vapor é dirigida até o tanque sagar, onde as duas fases sao separadas. A

fase vapor é conduzida até o calorimetro do comdensonde cede calor para uma corrente

de uma solucgao glicol+agua.

Condensador

il

lsolamento
\

Bomba de condensado

—
;} i

®

7777_/_.‘

PP YIYI (2>

Bomba de redroulagio

i Separador de Liquido

Local de Medigho
da Tubulagio

(T)\<®]§®

ﬁ%| .

=L=E| Remogdo de Umidade

Fornecendo Umnidade

©0

h |
]

LEGENDA

'@ Fluxo de massa
& Vilv. reg. vazio

@ Visor de vidro
= holamento

(# Pressao

(T) Temperatura do ar
Temperatura do Refrigerante
Umidasde Relativa do Ar de Entrads
Prassba Barométrica

Figura 3.1 — Esquema da bancada de testes de adapss inundados
Fonte: Adaptado de ANSI/AHRI Standard 420 (2008).
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A taxa de massa da solucédo de glicol + agua é mquitb transdutor de taxa de
massa M1. Na auséncia de perdas térmicas da sigpedd calorimetro e demais
componentes, a taxa de calor retirado do ambiexitegqvaporador, que é sua capacidade de
refrigeracdo, devera ser igual a taxa de calordcedo calorimetro do condensador para o
fluxo de liquido que ai circula.

Dessa forma, a capacidade do evaporador pode Isatack indiretamente utilizando
a Eq. (3.1):

Q. = (h, —hy) (3.1)

onde QE,Cé a capacidade do evaporador medida indiretamentecalorimetro do

condensador["qp € a taxa de massa da solucéo de glicol + agupagsa no calorimetro do

condensador, enquanie: e he> sdo as entalpias do liquido nas condigbes dedan&rasaida
do calorimetro, respectivamente.

O numero de recirculacady:, conforme a ANSI/AHRI Standard 420 (2008), é
calculado a partir das taxas de massa medidas patssiutores M2 e M3, como mostrado na
Eqg. (3.2).

N =T (3.2)

onde IM,.é a taxa de massa que sai do condensador, senesnanue sai do evaporador e

Mé a taxa de massa na alimentacdo do evaporador.

O numero de transdutores e seu posicionamento ivassak partes do circuito

também sédo estabelecidos pela norma supracitada.
3.3DESCRICAO DA BANCADA
O estudo experimental foi realizado no Laborat@#o Testes de Equipamentos da

empresa Guntner do Brasil, localizada no munic@oCaxias do Sul, RS, através de uma

parceria da empresa com a Universidade do Valeéa@dd® Sinos.
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A estrutura do laboratério, o evaporador e um afmralo sistema de refrigeracéo
foram gentilmente disponibilizados para a execugéoum conjunto de testes que sera
descrito posteriormente. A bancada utilizada possmia configuracdo diferente da
recomendada pela norma. No entanto, os procedis@l@atestes, a incerteza minima da
instrumentacao utilizada e o posicionamento nemsiatseguem tal e qual as recomendacdes.

A bancada funciona como um anexo de um sistemafdgeracdo com amonia ja
existente na empresa. Esta localizada em um payilemicamente isolado do ambiente
externo e com dispositivos de circulagcdo e renavalg ar que permitem o controle das
condicbes internas do ambiente. O esquema singuicessa bancada, juntamente com a
localizacdo da instrumentacao utilizada, € aprasenta Fig. (3.2).

Transdutor de taxa de
massa 02 - Coriolis

* N Compressaor
|

o]

Separador de
- liguido
)
Liquido
proveniente Transmissorde Transmissor de
do tanque Pressdo- Entrada Pressdo - Saida
principal 4 l

@ ©

— © ©

1 Evaporador l

taxa de massa Transmissorde Transmissor de

Transdutorde

01 - Coriolis Temperatura- Entrada Temperatura- Saida

Figura 3.2 — Esquema da bancada experimental dan&do Brasil.

Nessa bancada, a circulagcéo do refrigerante seldppesenca de um compressor, que
aspira vapor saturado de um tanque separadorudddid® vapor superaquecido é conduzido
até o condensador, onde cede calor ao ambientenexteondensando. O liquido sub-
resfriado na saida do condensador € expandido@issio correspondente a temperatura de
saturacao do tanque separador, onde acontecerag@Epdas fases vapor e liquido. O vapor
segue para a aspiracdo do compressor enquantoidoligpi alimentar o evaporador, através
de uma bomba localizada na base do tanque sepafadomba é controlada por um inversor
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de frequéncia, permitindo que opere em uma ama f@e vazdes. Infelizmente, néo foi
possivel medir o consumo adicional de poténciactabla durante os experimentos.

Dois transdutores de taxa de massa do tipo Corigindress+Hauser,
ProlinePromass83F), séao utilizados para medir @ daxmassa no escoamento monofasico do
liquido que alimenta o evaporador e do vapor supe@do, na descarga do compressor. Na
entrada e na saida do evaporador, dois conjunthsidantes sdo utilizados para medir a
temperatura e pressdo do refrigerante. Esses tissmes sdo também da marca
Hendress+Hauser, respectivamente modelo Omnigrad R0, para as temperaturas e
modelo Cerabar M PMP51, para as pressdoes. As sold¢a pressdo e temperatura
apresentavam uma coleta dupla de informacdes,jaucsela valor de temperatura ou pressao
de entrada era lido por dois transmissores e postente definido a média entre eles. Da
mesma forma ocorria ha saida do evaporador.

Os dados sao coletados utilizando um multimetro cuomitiplexador (Agilent
34972A), com uma frequéncia de aquisicdo de dadosda 15 segundos. O controle da
bancada durante os testes é feito manualmente tamaticamente através de um
supervisorio especialmente desenvolvido para eaphlsacdes, na plataforma LabView,
assim como o controle do sistema de aquisicéo desd®s dados sao armazenados durante
0S experimentos e posteriormente tratados e adafisénformacdes sobre as incertezas dos
transdutores utilizados séo apresentadas na T.ap. (3

Tabela 3.2 — Incertezas de leitura dos transdutdilesados.

Instrumentos Incerteza
Transmissor de pressao Cerabar M PMP51, bar 0,15 %
Transmissor de temperatura Omnigrad M TR 10, °C 50,1
Medidores de fluxo Coriolis Prolin e Promass 83F
Taxa de fluxo do liquido, kg's 0,10 %
Taxa de fluko vapor, kg$ 0,35 %

Na Fig. (3.3) pode-se observar a posicéo de irgstaldos transmissores de pressao e
de temperatura na entrada e saida do evaporad®igNg.4) pode-se observar a localizagcéo

do transmissor de taxa de massa ha entrada doradap.o
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Figura 3.3 — Localizacfes dos transmissores degwestemperatura na entrada e saida do
evaporador.

Figura 3.4 — Localizacéo e posicionamento do trassmm de taxa de massa na entrada do
evaporador.



53

A adaptacédo da bancada se dava em funcéo do siefmrar conforme um ciclo de
refrigeracdo padrao, ou seja, fazia 0 uso de unpEsROr que aspirava o vapor saturado e
destinava o refrigerante ao condensador para ceadenApos, o refrigerante era enviado ao
tanque separador de liquido para alimentar o ewdpor Dessa forma, o numero de
recirculacdo ndo pode ser calculado conforme nustrea Eq. (3.2). Considerando que o
sistema de refrigeracdo da bancada é similar aasapiado na Fig. (2.5) e realizando um
balanco de massa para o volume de controle em tontanque separador de liquido,

considerando apenas a fase vapor, chega-se na. 8. (
MpX, +11PG =1Mp% (3.3)

ondery, € a taxa de massa que circula no evaporaggréea taxa de massa que circula no
compressor. Considerando que na succdo do compressfrigerante se encontre no estado
de vapor saturado(= 1), a solucdo dessa equacgao permite encontedai@io entre as taxas
de massa do evaporador e do compressor, como nwsiasEq. (3.4):

- (1_ X4)

n (3.4)
m,
Se o titulo do refrigerante apds o dispositivo dpaesdo, na entrada do tanque

separador de liquido for proximo a zergyz—0, a Eqg. (3.4) permite determinar

experimentalmente o numero de recirculapipcomo mostrado na Eq. (3.5).

% =N, =Xi (3.5)
7

Essa condig&o de tituka - 0 existe nessa bancada em funcao de nédo havesenpae
da valvula de expansdo na entrada do tanque separada vez que € alimentado pelo
tanque separador principal da instalacao de refig®. Dessa forma € garantida a entrada de
refrigerante no estado liqguido no evaporador eexigténcia de vapor diash no tanque
separador. A auséncia de vapor na entrada do exdapoé garantida durante os testes pela
informacé&o do transdutor de massa tipo Coriolig acusaria a presenca de escoamento nao

homogéneo através da variacdo da sua massa espeesse ponto.
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Durante o processo de transferéncia de calor,rmeednte no interior dos tubos do
evaporador encontra-se como uma mistura bifasidagdiglo+vapor. Conforme Moran et al.
(2014), quando essa mistura esta em equilibri@sa fiquida corresponde a condicdo de
liquido saturado e a fase vapor a condicdo de vsgoirado. Essa condicdo permite que a
capacidade do evaporador seja calculada atravésdealanco de energia entre a entrada e

saida do evaporador considerando cada uma dasefasesaxas de massa correspondentes,
conforme a Eq. (3.6).

QE exp = QE,G + QE,? (36)

gue correspondem as capacidades do liquido e dw,vaspectivamente, e calculadas pelas
Eq. (3.7) e (3.8):

QE,6 = (m - mz)(h7,|iq - hG,qu) (3.7)

QE,? = rT]Z (h7,vap - hG,qu) (38)

onde os sub-indiceBg e vap representam as fases liquido saturado e vaporadatu

respectivamente. As condi¢cbes de entrada e salalet@rminadas a partir dos valores
medidos de presséo e da condi¢do de saturacaal@ligaturado ou vapor saturado). Essa
capacidade deve ser similar a capacidade medid&éatrdo conhecimento do titulo da

mistura liquido+vapor na saida do evaporaggmconforme a Eq. (3.9):
Qex =My (h, =) (3.9)

ondehg € a entalpia do refrigerante no estado de lige&torado na entrada do evaporador e
h; € a entalpia do refrigerante na saida do evapgradacondi¢cdo de mistura liquido+vapor
com titulox;. A entalpia na entrada, correspondente a condioafrigerante no estado de

liquido saturado, € obtida a partir das temperatanaressdes medias medidas.
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3.3.1 Caracteristicas do Evaporador Utilizado

O modelo de evaporador utilizado nos testes € adisina Fig. (3.5), juntamente com
suas dimensdes. E um modelo tipo serpentina aletasstruido em aco inoxidavel. As
dimensobes do evaporador s&o: comprimento de 4310atiuma de 1560 mm, profundidade

de 890 mm, com dois ventiladores operando com witidade de face de 4 m/s.
C E E

F
Dimensdes: S |—' '—|—'
B

H=1560 mm G
E=1800 mm

F = 890 mm
C =460 mm

Figura 3.5 — Dimensdes do evaporador utilizadotestes.

B =1120 mm
Lu]

Uk
_ (30 ¢ E x a3
L =4310 mm E 3
[ T é i
&
1.

Figura 3.6 — Vista lateral do evaporador mostramdondicao de alimentacao por baixo e ao
distribuidor de liquido.

Os tubos possuem diametro externo de 15 mm e espeds parede de 0,5 mm. A
serpentina tem 8 tubos na profundidade e 28 tud@dtura, com distribuicdo conforme a Fig.
(3.6). A alimentagdo do evaporador é feita peldepanferior em um sistema chamado de
dupla alimentacao, isso €, para cada fileira ddi®s sdo alimentados simultaneamente. As
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aletas possuem configuragdo como mostrada na3i®), com arranjo alinhado e distancias
entre tubos de 50 mm, tanto no sentido transvexsao longitudinal. As aletas sdo de
aluminio e possuem espessura de 0,35 mm. A disténtie aletas € de 8 mm, resultando em

uma densidade de aletas de 125/m, como mostrakig.nE.8).

Aleta N
5000
\Qgﬁ\
- &0
o O {
o )
—L —

Figura 3.8 — Padré&o de distribuic&do das aletas.

3.4PROCEDIMENTO EXPERIMENTAL

O procedimento experimental segue algumas defigig@ norma ANSI/AHRI
Standard 420 (2008) com intuito de garantir a eglfdb do processo. Primeiramente o
evaporador foi instalado em uma camara isoladaitcamente, de tamanho suficiente para
evitar restrices de fluxo de ar ou de recirculaghotal forma que nenhum obstaculo seja
posicionado a uma distancia que comprometa a dgsdarevaporador.

Todos o0s pontos caracteristicos de medicdo forandidme com auxilio de
equipamentos certificados que operam simultaneamemi o evaporador. Os tempos de
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coletas de dados foram de aproximadamente 10 msinafws a estabilizagdo do sistema,
permitindo observar as variagdes das taxas de ndssaaporador e do compressor.

Os testes foram realizados com a temperatura deizapdo -10C e seis nUmeros de
recirculagéo, de 1,5 até 4 com variagfes a cada 0,5

O ajuste da temperatura de vaporizacao foi realizedo controle da capacidade do
compressor e também pelo controle da sua press&uaio, através de uma valvula
reguladora modelo ICM (Danfoss) colocada na samldadque separador. O circuito do
refrigerante, identificado na Fig. (3.2), forneceredrigerante no estado liquido em uma
temperatura controlada, a partir do tanque sepadalbquido de baixa pressdo, com volume
de aproximadamente 450 L, situado acima do evappedbaixo do reservatério principal.
A bomba de circulacdo estd situada abaixo do tasgparador, cujo nivel de liquido é
mantido constante para que a vazao volumétricaoadé seja uniforme e ndo haja cavitagdo
na succao da bomba.

As coletas de dados como pressao, temperaturaas thx massa foram realizadas
através dos equipamentos ja citados e sua aquisigdwelocidade de uma leitura a cada 15
segundos. A coleta dos dados foi acompanhada misné com o auxilio da tela de controle
do supervisorio para aquisicdo de dados em tengbocmmo mostrado na Fig. (3.9).

Figura 3.9 — Tela de controle e gerenciamento desla

O arquivo de dados de cada experimento foi trabadi®idualmente. Primeiramente
foram calculados os valores médios fornecidos pdaam dos transdutores utilizados e o
desvio padrécs, de acordo com a Eq. (3.10).
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oo |2 =XTF) (3.10)
n-1

ondex é o valor medido de um dado parametro. Todos desdéora do intervalo de2s
foram descartados, realizando-se nova média. Quetmnjde dados para cada parametro
medido e para cada teste foi representado por pwloos 15 valores, valor minimo
recomendado pela norma ANSI/AHRI Standard 420 (R008
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4 RESULTADOS

Neste capitulo serdo apresentados os resultadegiregptais obtidos durante as

experiéncias com o sistema de evaporador inundaaecirculacdo de liquido.

4.1 ANALISE EXPERIMENTAL

Depois de realizado o tratamento dos dados, coefmmmentado anteriormente, 0s
principais parametros medidos durante o experimeéatn apresentados na Tab. (4.1). O
namero de recirculacdo, calculado pela Eq. (3.8)jou entre 1,49 até 4,05. Durante o
experimento ndo foi possivel manter os valores Iigeate espacados do numero de
recirculacdo em funcéo dos ajustes da bancadacpasgguir as condi¢cdes de equilibrio. Os
testes iniciaram com o valor madximo de recirculacBle = 4,05, e foram sendo
progressivamente reduzidos aké= 1,49. A temperatura do ar na entrada do evapoygzata
o primeiro valor de recirculacéo foi igualla= -0,39°C enquanto que para o ultimo valor foi
de Ti=-1,59 °C. Essa variagdo decorreu da dificuldade de mamtes carga térmica
constante no ambiente dos testes em funcdo da teaeratura externa, que durante os
testes ficou em torno de°®. Em funcao disso, a temperatura de saida do avaworador
também apresentou uma variacdo entre -5,14 € -8 taxa de massa do refrigerante na

alimentacéo do evaporador ficou entre 0,124 kg/®&61 kg/s.

Tabela 4.1 — Valores médios coletados no testeriexpetal.

o o o o ) Tro_sat, Pri, Pri_sat, Pro, Pro_sa m;, o,
Neo T C TetC T PG e, °C T, 56 o bar  bar  bar  bar kglsl kz;il
1,49 -1,59 -8 -9,15 -10,98 -12,92 -12,32 1,78 1,997 1,63 1,565 0,124 0,083
212 -1,76 -7,77 -8,97 -10,55 -12,99 -1241 183 2,02 1,62 1,556 0,176 0,083
247 -134 -6,87 -9,12 -987 -12,49 -11,87 191 2 1,68 1,612 0,210 0,085
3,06 -0,67 -592 -10,02 -8,63 -11,78 -11,16 2,06 1,89 1,76 1,69 0,271 0,089
3,24 -0,95 -59 -10,11 -8,968 -12,11 -11,51 2,02 1,88 1,72 1,653 0,281 0,087
405 -0,39 -514 -10,08 -8,07 -11,57 -10,98 2,13 1,885 1,78 1,714 0,361 0,089

A temperatura do refrigerante na entrada do evdporéai, variou durante o conjunto

de testes entre -8,97 a -10,11 °C enquanto quepetatura do refrigerante na saida,

variou entre -11,57 a -12,99 °C. A pressao dogefante na entrada do evaporador ao longo
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dos testes ficou entre 2,13 a 1,78 bar. Como amparativo se apresenta as temperaturas e
pressdes de saturacao e suas respectivas variagoes.

Os valores da Tab. (4.1) foram inseridos no progremgineering Equation Solver
EES, (KLEIN; ALVARADO, 2000) para a determinacasgaopriedades termodinamicas do
R-717 e dos calculos necessarios aos balancosdgiano evaporador.

As capacidades do evaporador foram determinadasanto as Eq. (3.6) a (3.8) para
cada um dos numeros de recirculagéioe sdo apresentadas na Fig. (4.1). Observou-se que
nessa faixa, o incremento da capacidade do evagog@dproximadamente linear com o
aumento do numero de recirculacdo, variando e@B8ela 118,7 kW, com um incremento de
9,3% entreN; = 1,49 atéN, = 4,05. Nessa mesma figura foram apresentadosloses de
capacidade do evaporador calculadas com a en@dpmistura liquido+vapor na saida do
evaporador, obtida a partir do titulo do refrigeéeadeterminado pela Eq. (3.5). A diferenca
entre esses valores é praticamente nula para 1,49 aumentando progressivamente até
Nr = 4,05, onde a diferenca chega a 3,6 %. Dessaafoandeterminacdo da capacidade do
evaporador por essa aproximacao mostra-se adegasglaima ampla faixa de niumeros de

recirculacao.
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Figura 4.1 — Capacidade do evaporador medida aladk pelo titulo na saida.

Na Fig. (4.2) € mostrada novamente a capacida@eajmrador em funcédo do niumero
de recirculagcédo juntamente com as capacidadesiadascao processo de transferéncia de

calor convectivo do escoamento da fase liquido pracesso de transferéncia de calor por
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ebulicdo do refrigerante. Como esperado, a corngdlou do escoamento convectivo é
significativamente inferior ao do escoamento enlighao.
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Figura 4.2 — Capacidade total do evaporador e adgudes nas fases liquido e vapor, em
funcdo do numero de recirculacao.

A curva de capacidade do evaporador ndo apresenta ge inflexdo para a faixa de
nameros de recirculacdo utilizados no experimentyye caracterizaria uma condicdo na qual
a capacidade € maxima para um dado numero de uleGi@o. Esse comportamento foi
observado por Mgnsted (2011), utilizando um trocadplacas com circulacao forcada de R-
717. O trocador foi projetado para um numero déa@acdo igual a 1,25, mas atingiu a
maxima capacidade colr = 1,5. Para un\; = 1,15, a capacidade do evaporador reduziu em
13%. A justificativa encontrada € que no projetigioal a distribuicdo de refrigerante entre
as placas do trocador havia sido otimizada paraNars 1,25. Fora dessa condicdo, a
capacidade do evaporador diminui. O mesmo autobdamobservou que, mesmo com a
diminuicdo da capacidade pa¥a> 1,5, o coeficiente de transferéncia de calorgindicao
atingiu um valor maximo pars, = 2,5.

Wile (1962), utilizando um evaporador resfriadoraslede tubo-aletas com circulacéo
de R-717, observou que a partir e >4 o ganho na capacidade do evaporador com
recirculacdo forcada de liquido, em relacdo a umpesador com expansdo direta, foi

minimo.
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Para justificar os valores crescentes de capacidadevaporador, a medida que o
namero de recirculagdo aumenta, foi elaborada a (fiad) onde sdo apresentados os valores

de velocidade massicg, fluxo de calor,q", e o coeficiente de transferéncia de calor por

ebulicdo médiol, calculado a partir da correlagédo de Shah (1@g#2gsentada no capitulo 2.
Nessa tabela pode ser notado que a medidaNguwaimenta, tanto a velocidade massica
guanto o fluxo de calor aumentam. Como consequénci@oeficiente de transferéncia de

calor por ebulicio médio também aumenta.

Tabela 4.2 — Valores médios dos coeficientes asfieaéncia de calor por ebulicéo,
calculados pela correlacao de Shah (1982) a pldivalores de fluxo de calor e velocidade

massica.
N G, kg m?st q", Wnm? A Wm2K?
1,49 50,52 3937 3549
2,12 71,57 3944 5484
2,47 85,33 4036 6120
3,06 109,8 4212 7003
3,24 1141 4140 7005
4,05 146,5 4303 7636

Se observa que a velocidade massica esta relaaiati@damente com o coeficiente
de transferéncia de calor por ebulicdo e o acr@adm nimero de recirculacdo que esta
ligado ao titulo do refrigerante, apresentando giséghificativa.

A variacao do titulo do refrigerante na saida dapevador € mostrada na Fig. (4.3),
que apresenta uma relacao aproximadamente linsapgaimero de recirculacéo. A faixa de
titulos varia entre 0,67 pahNr = 1,49 chegando a 0,248 pata= 4,05.

1

Titulo na saida, -

1 1.5 2 2.5 3 3.5 4 4.5
Numero de recirculagéo, Nr
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Figura 4.3 — Titulo do refrigerante na saida dgexador em funcdo do numero de
recirculagéo.

Além do aumento da capacidade do evaporador, duaseguéncias imediatas do
aumento do numero de recirculagcdo podem ser ol vA primeira é a queda de pressao
do refrigerante no evaporador. A variacao da quedpressao no evaporador em funcéao de
Nr € mostrada na Fig. (4.4). Sua variacao ficou erfif2 kPa par&lr = 1,49 e 35,7 kPa para
Nr = 4,05, representando um incremento de 134,8%, e rgpresenta uma variagcdo da
temperatura de saturacdo entre entrada e saidsagorador igual a 2,14C. A segunda
observacédo, ndo apresentada, € o aumento da potEnbbmbeamento e, consequentemente,
do consumo de energia pela bomba que séao, a porm$pduas maiores desvantagens do
sistema de recirculacéo for¢cada de liquido.
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Figura 4.4 — Queda de presséo no evaporador eradutgznimero de recirculacao.

Conforme ja comentado no capitulo 2, as proprieslatedidas na fase liquida e vapor
s&80 necessarias para estimar as quedas de pMgsséae.trabalho foi utilizada a correlagédo de
Friedel (1979) para o calculo da queda de preseéatpto e a Eq. (2.78) para a queda de
presséo devido a variacao da energia cinética.

Na Tab. (4.3) sdo apresentados os valores expddarmmenos valores estimados, para
cada numero de recirculacéo, juntamente com o dal@rro relativod, determinado através
da Eq. (4.1).
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Tabela 4.3 — Comparacao entre os valores estineanduslidos da queda de presséo no
escoamento interno do evaporador.

Nr APes, KPa  APop, kPa 5, %

1,49 11,96 15,20 -21,3
2,12 20,96 20,05 4,5
2,47 26,87 23,00 16,8
3,06 38,10 29,59 28,8
3,24 39,97 30,33 31,8
4,03 54,43 35,70 52,5
o :—VeSt Vexp100 (4.1)

exp

onde Vexp representa os valores medido¥ee: 0s valores estimados a partir das correlacdes
utilizadas. Com excecdo do primeiro numero de cekicdo, a correlacdo de Friedel
superestima o valor da queda de pressédo para aGadeatores d&lr, aumentando a medida
que 0 numero de recirculacdo aumenta. O erro velantre os valores medidos e os
estimados fica entre 4,5% a 52,5%. No entanto, panaioria dos valores, 0 erro encontra-se
dentro da faixa usual encontrada para a maiorigalaslacdes, conforme Thome (2004).

A queda de pressdo, medida para cada nimero deutacéo e a queda de pressao

estimada pela correlacéo de Friedel sdo apresanfagla4.5).
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Figura 4.5 — Queda de pressao estimada/experimentataporador em funcéo do nimero de
recirculacaoNr.
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4.2 DETERMINACAO TEORICA DA CAPACIDADE DO EVAPORADR

Nessa secdo serd apresentada a analise tedriceaplorador com recirculacdo de
liquido utilizando as equacdes de correlacdo pardeterminacdo dos coeficientes de
transferéncia de calor por conveccéo do lado d® r@a ebulicdo do refrigerante dentro dos
tubos, bem como para o célculo da geometria dadimce da eficiéncia global das aletas,
conforme mostrado no capitulo 2.

Para a solucdo das equacdes para cada numeroidelagéo, bem como para o
calculo das propriedades termodinamicas e de toaiesglo refrigerante, foi utilizado o
programa EESHngineering Equation Solver

O evaporador utilizado nos testes de capacidade épd resfriador de ar com
serpentina aletada, cujos tubos sdo montados dra &ndistribuicdo quadrada, conforme
detalhes mostrados na Fig. (4.6). Conforme Shahllg(iB Kreith, 2000), tal configuracéo €&
raramente utilizada em aplicagOes de refrigeragédastrial, a menos que consideragdes de
guedas de pressao muito baixas no lado do ar sefmaridas.

A descricdo dos parametros geométricos do trocadaras dimensdes é apresentada
na Tab. (4.4).

- O
© |
- O

1
b

SECTION A-A

Figura 4.6 — Detalhe construtivo do evaporador.



66

O evaporador estudado é tipico de aplicacdes indigstde baixa temperatura
possuindo um numero total de 224 tubos e 450 alStas area total de transferéncia de calor

é de 589,6 m2 enquanto sua area interna é de 88,47

Tabela 4.4 — Dimensdes do evaporador utilizado.

Parametro Valor
Comprimento da aletd,, (m) 0.45
Altura da aletaH (m) 1,45
Comprimento do tubd,: (m) 3,6
Espessura da ale&@(m) 0,00035
Distancia entre aletas, s (m) 0,008
Diametro externo do tub®e (m) 0,015
Diametro interno do tubd®;i, (m) 0,014
Passo transversad; (m) 0,05
Passo longitudinal (m) 0,05
Numero de tubos na altun 28
Numero de tubos na profundidadig, 8
Material do tubo AISI 304
Material da aleta Aluminio

A estimativa tedrica da capacidade do evaporadeit# utilizando-se a Eq. (2.65),
juntamente com o célculo do coeficiente global @adferéncia de calor, Eq. (2.12) e da
diferenca de temperatura média logaritmica, EG6|2.

Durante a operacdo do evaporador ha formacédo déagma volta dos tubos e das
aletas, como pode ser observado na Fig. (4.7). Megne essa camada nao tenha sido
significativa durante o intervalo de tempo de cexigerimento, foi levada em consideracéo e
tratada como uma resisténcia térmica devido a stagcdo no lado externo do trocador de

calor.
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Figura 4.7 — Formacao de geada nos tubos do eviipora

Essa resisténcia térmica é calculada pela Eq., @p2¢sentada por Seker (2004), em

funcdo da espessura de geada (ou gelo) nas parddesas dos tubos e aletas.

egelo

©0,001202 p 293

agua

(4.2)

Fzgem

onde psgua € @ massa especifica da agua na temperatura delemto ar e na pressao
atmosféricaggelo € a espessura do gelo, que é definida em funcdentwo de exposicédo do
trocador as diferentes temperaturas de entrada.d®asa a determinacdo da espessura do
gelo, foram utilizados os resultados apresentado¥\fang (2011), em funcédo das dimensdes
do banco de tubos e da temperatura do ar na en&nadies similares as condigdes existentes
durante os experimentos realizados. A espessugelde determinada de acordo com a Fig.

(4.8) utilizando a curva para temperatura do aBd€.
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Figura 4.8 — Espessura da camada de gelo x tempo.
Fonte: Adaptado de Wang (2011).

Dessa forma, a resisténcia a incrustacao externfuegdo da camada de gelo que se
aplica para a condensacéo do vapor contido no auegd@o da temperatura é definida de
acordo com a espessura média de 0,17 mm. Ao apglatarvalor na Eq. (4.2) chega-se ao
valor de 0,0001982 m2KW

Para o lado interno, a resisténcia térmica devidwrustacdo deve-se a formacao de
uma fina pelicula de dleo lubrificante que circjuiatamente com o refrigerante. Esse valor
sera considerado desprezivel pois conforme Do&fi4), o aumento da velocidade do
refrigerante produz uma acao de limpeza nas padmésbo que retira o 6leo e melhora a
taxa de transferéncia de calor.

Como ja comentado anteriormente e apresentado pibulca2, o coeficiente de
transferéncia de calor por ebulicdo,, foi calculado utilizando-se a correlacdo propgsia
Shah (1982) em funcao do titulo na saida do evdpgra. O coeficiente de transferéncia de

calor é funcdo também da velocidade méassigae do fluxo de calor,g”, que estédo

associados diretamente com o padrédo de escoamentfridjerante durante a mudanca de

fase. Os valores obtidos sao apresentados na4.ah. (
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Tabela 4.5 — Coeficiente de transferéncia de gaoebulicdo para cada numero de
recirculagéo.

Ny X q', Wm? G kgm?.! h,WmXkK?
1,49 0,67 3937 50,52 3549
2,12 0,47 3944 71,57 5484
2,47 0,41 4036 85,33 6120
3,06 0,33 4212 109,8 7003
3,24 0,31 4140 114,1 7005
4,05 0,25 4303 146,5 7636

Para a determinacdo do coeficiente de transferé&teiaalor do lado do ar, foram
utilizadas trés equacdes de correlacdo, conforrseritte no capitulo 2. Essas correlagbes
foram desenvolvidas por Wang et al. (2000), Kimakt(1999) e Wang et al. (1996) e
dependentes dos parametros geométricos do troda@dovalores obtidos sédo apresentados
através de um valor médio, conforme variacdo quaataumero de recirculacédo, de acordo
com a Tab. (4.6).

Tabela 4.6 — Coeficientes de transferéncia de galoconveccgido no lado do ar, em Kt

hwang,2000 hiim hwang, 1996
40,4 45,7 87,9

Observa-se grande variagdo entre os coeficienteslados, um ponto caracteristico
dessa situacdo se da em funcdo das correlacdegadad ndo serem aplicadas em
evaporadores industriais, conforme estudo prop®sttlizado em grande escala, no que diz
respeito ao niumero menor de tubos na profundidagpacamento entre os mesmos. Outro
ponto consideravel na correlacdo de Wang et aP@)l@omparada com as demais foi a
utilizacdo de 15 conjuntos de amostras para vawmlagiferente da correlacdo de Kim et al.
(1999) e Wang et al. (2000) que avaliaram mais7deodrelacdes para ter sua definicao.

De posse dos valores dos coeficientes de transfarée calor externo e interno e
utilizando a Eq. (2.12), o coeficiente global densferéncia de calodes; do evaporador foi
calculado para cada um dos numeros de recircul&s®es valores sdo apresentados na Tab.
(4.7) e comparados com os valores experimentajg, baseado na capacidade do evaporador

e na diferenca de temperatura meédia logaritmic#pome a Eq. (4.3):

_ Q&
Upp=——=— |
=e AATLMTD :i,ﬂ
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Tabela 4.7 — Comparacao entre os valores expemmsaenestimados do coeficiente global de
transferéncia de calor do evaporaddrem Wm?K=,

Nr DT’ CC ATLMTD, CC Uexp Uest,Wang,ZOOO 6’% Uest,Kim 5’ % Uest,Wang,1996 6’ %

1,49 9,4 5,64 32,65 21,71 -33,5 23,32 28,6 32,96 0,9
2,12 9,2 5,70 32,37 22,52 -30,4 24,26 -25,0 34,86 7,7
2,47 9,5 6,30 2095 22,68 24,3 24,44 -18,4 35,24 -17,7
3,06 10,2 7,29 27,02 22,84 -15,5 24,64 -8,8 35,66 32,0
3,24 10,2 7,38 26,17 22,85 -12,7 24,64 -5,8 35,67 36,3
4,05 10,4 7,82 25,74 22,94 -10,9 24,75 -3,8 35,91 39,5

Algumas observagfes importantes podem ser feitagést da Tab. (4.7). A primeira
delas diz respeito a variacdo do coeficiente gldealransferéncia de calddexp, €m funcao
do namero de recirculacdo. Os valores encontradt& enumericamente de acordo com
Lorentzen (1965). No trabalho de Lorentzen (1966)forme mencionado anteriormente, foi
observado que aumentando o numero de recirculagagreevaporador resfriador de ar tipo
tubo-aleta, o valor do coeficiente global de trar&ficia de calor aumenta, primeiro de forma
abrupta pard&\; entre 1 e 2, e depois menos pronunciada, mas sargscente pafd >2 até
valores proximos a 7. Os resultados obtidos diferementanto, dessa observacdo, uma vez
gue o coeficiente global de transferéncia de adilminui com o incremento do nimero de
recirculacdo. A diferenca entre a temperatura doaagntrada do evaporador e a temperatura
do refrigerante,DT, mostra uma variacdo de apenas’d entre a maior e a menor
recirculacéo, decorrente da pequena variacdo daetamra do ar na entrada havida durante
o0 experimento. No entanto, o valor da diferencatedeperatura média logaritmica varia
significativamente, entre 5,6€ paraNr = 1,49 até 7,82C paraNr = 4,05. Pela analise da
Eq. (4.3), pode ser verificado que esse aumentdTdarp, de 38,6% contrabalanga um
aumento de apenas 9,3% do aumento da capacida¥egarador.

A outra observagdo importante da Tab. (4.7) é alentre as trés correlacdes
analisadas para o céalculo do coeficiente de tregrstea de calor no lado do ar, a correlacao
de Kim (1999) é aquela que apresenta menores retetis/0s.

Utilizando a correlacdo de Kim (1999) para o est@m@o externo e as demais
correlagbes apresentadas anteriormente, e aplicaasl&q. (2.10) e (2.11), foram obtidas as
resisténcias térmicas associadas a cada um dossposc de transferéncia de calor e

apresentadas em forma percentual na Tab. (4.8glagéo a resisténcia térmica total.
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Tabela 4.8 — Importancia comparativa das resisa8riérmicas no evaporador.

NR ZR, K/W Rvi, % Rct, % Rve, % Rgelo, %

1,49 0,04288 10,9% 1,3% 86,9% 0,8%
2,12 0,04122 7,4% 1,4% 90,4% 0,8%
2,47 0,04091 6,6% 1,4% 91,2% 0,8%
3,06 0,04059 5,9% 1,4% 91,9% 0,8%
3,24 0,04058 5,9% 1,4% 91,9% 0,8%
4,05 0,0404 5,4% 1,4% 92,4% 0,8%

Esses mesmos valores sdo apresentados na Figoddanelhor visualizacéo.
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Figura 4.9 — Relacéo entre as resisténcias térrdeaada processo e a resisténcia térmica
total.

Como pode ser visto na Fig. (4.9), as resistértéiasicas associadas a incrustacao
pela formacédo de geada e a da conducao pelas patesdubos séo insignificantes quando
comparadas as resisténcias térmicas no escoanmeladaldo ar e no lado do refrigerante.

A comparac¢do entre as resisténcias mostra quéaaldalo ar apresenta uma média de
aproximadamente 90,8% da resisténcia total, vania®ed86,9 a 92,4%, conforme o aumento
do numero de recirculacdo. Observa-se também udugde de aproximadamente 5,8% da

resisténcia total em funcdo do aumento do niumeredeulacgéo.
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Outro ponto caracteristico foi a reducdo de apredmmente 50,7% da resisténcia

interna conforme o incremento do nimero de recgAd.
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5 CONCLUSOES

Nesse trabalho foram apresentados resultados eygedis do comportamento de um
evaporador com sistema de alimentacdo com supergfgéo e recirculacdo do refrigerante,
utilizado em processos de refrigeracéo indust@atefrigerante utilizado nos testes foi o R-
717, na temperatura de vaporizacdo de°€LOA bancada de testes utilizada permitiu manter
as condicOes de operacéo do evaporador em regmmapente, controlando as condi¢des de
carga térmica e de alimentacdo do refrigerantelirheatacdo do refrigerante € realizada
através de uma bomba centrifuga controlada pomuersor de frequéncia. O evaporador foi
alimentado com diferentes niumeros de recirculagatre 1,5 e 4, em intervalos de 0,5,
correspondendo a taxa de massa de liquido en2d Rgls até 0,361 kg/s.

O evaporador apresentou um incremento de capacw@adeo aumento do numero de
recirculacdo na ordem de 9,3%, variando de 10&8a/ kW.

Observa-se que no estudo das correlacdes analipadas calculo do coeficiente de
transferéncia de calor no lado do ar, a correlagd&im et al. (1999) para aletas planas e
tubos, a partir de alguns conjuntos de dados tamdyEnesentados por outros autores, em
funcdo de diversos diametros de tubos e passoetds @ nimero de tubos na profundidade
entre 1 a 8 foi a que apresentou 0s menores @lais/os para o calculo do coeficiente global
de transferéncia de calor.

Observou-se também que a resisténcia térmica do ldo ar representa
aproximadamente 90,8% da resisténcia térmica total.

Célculos da capacidade utilizando a correlacéo ide é& al. (1999), em funcao do
coeficiente global de transferéncia de calor, agregam incremento de aproximadamente
6,1%, variando de 23,3 a 24,8 WK1

A queda de pressdo durante o escoamento da aménevaporador também foi
medida para cada numero de recirculacdo, apresientamlores entre 15,2 a 35,7 kPa,
representando um incremento de 134,8%. J4 a quedaedsdo estimada em fungdo do
namero de recirculacéo variou de 11,96 a 54,43 &Ba,incremento de 355,1%. O titulo do
refrigerante na saida do evaporador foi determiraa relacdo entre a taxa de massa do
vapor aspirado pelo compressor, depois do tanquagasor, e a taxa de massa do liquido na
entrada do evaporador. Sua variagdo, em relacduime@ro de recirculacado, foi de 0,67 até
0,248. O processo dominante na transferéncia de €ala ebulicdo do refrigerante enquanto
0 processo de escoamento convectivo do liquidoesepta uma contribuicdo pouco

significativa, principalmente para baixos numeresetirculacao.
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Dessa forma o aumento do numero de recircula¢ée pedconsiderado positivo, pois
o incremento de 9,3% da capacidade no processefdgeracdo industrial é significativo
quando comparado ao aumento da queda de press@ipgmente em sistemas dotados de
multiplos evaporadores e afastados da sala de na&gjuembora ndo foi possivel coletar e
avaliar o incremento da poténcia conforme as vdesga bomba de recirculagdo. Além
disso, todo calor transferido ao refrigerante &zatlo na mudanca de fase, assim como a
queda de presséao corresponde a uma reducéo daratun@elo refrigerante, privilegiando a
transferéncia de calor sensivel que se torna umagam.

Foi observado a partir da analise dos resultadescassidade de maior tempo para
coleta de dados em funcdo da estabilizacdo do atehile testes, devido as temperaturas de
vaporizacado desejadas, que poderiam permitir uridagdo mais segura das correlacbes
aplicadas.

Como recomendacéao para futuros trabalhos, analisamportamento do evaporador
para diferentes temperaturas de vaporizacéo, egddutio nimero de recirculacao e trabalhar
com nameros de recirculacdo até no minimo de éndis verificar se havera uma inflexdo da

curva de capacidade do evaporador.
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