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RESUMO

O segmento de refrigeradores portateis tem recebido cada vez mais atencao da industria
do frio. Além das exigéncias relacionadas & eficiéncia de equipamentos eletroeletronicos,
a demanda por compacidade torna-se cada vez mais relevante. Entretanto, as
alternativas disponiveis para refrigerar pequenos compartimentos apresentam
desempenho pouco satisfatorio, como é o caso dos refrigeradores termoelétricos, que
tipicamente apresentam eficiéncias muito inferiores aquelas observadas para os sistemas
de refrigeragéo por compressdao mecanica de vapor. Em meio a esse cenario, a industria
de refrigeracdo tem investido em diferentes tecnologias de compressdo, tais como
compressores rotativos e alternativos tanto biela-manivela como linear. Neste contexto,
o objetivo do presente trabalho consiste em comparar tais tecnologias de compressao
quando aplicadas a um refrigerador compacto de 40 litros. Comparagées com um
refrigerador termoelétrico de 35 litros também foram conduzidas. Na frente
computacional, um modelo de simulacdo em regime permanente foi desenvolvido para
o sistema de refrigeracao por compressiao mecanica de vapor permitindo a avaliagdo do
seu desempenho termodindmico ao operar com compressores distintos. Paralelamente,
na frente experimental, testes foram realizados tanto com um refrigerador termoelétrico
como com um refrigerador por compressdo mecanica de vapor empregando trés
compressores distintos (biela-manivela, rotativo e linear). Observou-se uma redugdo do
consumo de energia em torno de 50% ao se substituir o compressor original (biela-
manivela) pelo compressor linear, o qual apresentou o melhor desempenho entre as
tecnologias avaliadas. Por este motivo, foi proposta uma otimizagdo multivariavel do
sistema com o compressor linear tendo como funcéo objetivo a reducédo simultanea da
massa total e do consumo de energia do refrigerador. Nos casos limites, verificou-se a
possibilidade de reduzir a massa do sistema em ~4% ao se manter o consumo de energia
fixo ou, alternativamente, reduzir o consumo de energia do sistema em ~18% ao se
manter a massa fixa.

Palavras-chave: Refrigerador compacto, Compressor rotativo, Compressor biela-
manivela, Compressor linear, Sistema termoelétrico, Analise termodinamica.






ABSTRACT

The portable refrigerator segment has received increasing attention from the
refrigeration industry. In addition to the requirements related to the efficiency of
electronic equipment, the demand for compactness becomes increasingly relevant.
However, the alternatives available for cooling small compartments have an
unsatisfactory performance, as is the case of thermoelectric refrigerators, which
typically present efficiencies levels much lower than those observed for refrigeration
systems by mechanical vapor compression. Amidst this scenario, the refrigeration
industry has invested in different compression technologies, such as rotary and
reciprocating compressors, both crank-shaft and linear mechanisms. In this context, the
main goal of this work is to compare such compression technologies when applied to a
40 liter portable refrigerator. Comparisons with a 35 liter thermoelectric cooler were
also conducted. On the numerical front, a steady-state simulation model was developed
for the mechanical vapor compression refrigeration system, allowing the evaluation of
its thermodynamic performance when running with different compressors.
Simultaneoulsy, on the experimental front, tests were carried out with both a
thermoelectric and the mechanical vapor compression cooler throw the use of three
different compressors (rotating, crank-shaft and linear). A reduction in energy
consumption of around 50% was observed when replacing the original compressor
(crank-shaft) by the linear compressor with similar cooling capacity, which presented
the best performance among the evaluated technologies. For this reason, a
multiobjective optimization of the system with the linear compressor was proposed,
with the objective of simultaneously reducing the entire system mass and energy
consumption of the refrigerator. At the limits, it was verified the possibility of reducing
the system mass by ~4% while maintaining the fixed energy consumption or,
alternatively, reducing the system energy consumption by ~18% while maintaining the
fixed mass.

Key-words: Portable cooler, Rotary compressor, Crank-shaft reciprocating
compressor, Linear compressor, Thermoelectric system, Thermodynamic analysis.
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1. INTRODUCAO

1.1 CONTEXTO HISTORICO

A refrigeracdo prolonga a vida tutil dos produtos alimenticios e, assim, evita perdas
ao longo da cadeia de suprimentos desde a produgdo até o consumo, via transporte,
armazenamento e comercializagao (IIR, 2020).

A relagdo entre a conservacao dos alimentos e sua temperatura de armazenamento
¢ conhecida desde os primordios da humanidade. Até onde se tem conhecimento, barris de
madeira foram os primeiros recipientes utilizados para tal finalidade. Tais recipientes,
normalmente feitos de carvalho, podiam armazenar desde alimentos secos até vinho, sendo
utilizados principalmente em navegacoes longas.

Em 1802, Thomas Moore, um fazendeiro de Maryland (EUA), em sua busca por
uma maneira simples de transportar manteiga caseira para os mercados locais, inventou a
ice box, batizada na época de “ Refrigerator”. O dispositivo era feito de cedro e equipado com
uma caixa retangular de lata, embalada com gelo e neve. Pele de coelho e tecidos eram
usados como isolante. A invenc¢do foi patenteada juntamente com o entdo presidente dos
Estados Unidos, Thomas Jefferson. As ice bores se disseminaram rapidamente, sendo
utilizadas em restaurantes, hotéis, mercados e agougues, o que mudou completamente a
realidade do fornecimento e abastecimento de alimentos (MERTES, 2020).

Neste cenario, a busca por novos materiais isolantes foi essencial para o
desenvolvimento tecnologico da época. Um evento histérico marcante foi a criagio do EPS!
por Otis Ray Mclntire, para a Dow Chemical, em 1944 (NIHF, 2008). Logo apos sua
invencdo, esse material foi utilizado como isolante térmico em diversas aplicagdes, desde ice
bozes, até grandes armazéns de alimentos. O material reduziu significativamente o custo com

armazenamento de alimentos e perdura até hoje como um dos principais isolantes térmicos.

1 Sigla para poliestireno expandido
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Apos a invencao do EPS, diversas caixas termicamente isoladas foram desenvolvidas.
Em 1953, Richard C. Laramy, de Joliet, Illinois, é creditado por inventar o refrigerador
portatil (portable cooler do inglés), apresentado na Figura 1.1. A publicidade se referia a
esses equipamentos como “sua geladeira doméstica fora de casa”. Entretanto, tais
dispositivos, ainda desprovidos de um sistema de refrigeracdo ativo, necessitavam de gelo
para a remocao do calor do gabinete.

REFRIGERATORS

)

Figura 1.1 — Caixa de gelo portatil: Ice Box
Fonte: Museu historico de Freeborn County apud Mertes (2020)

Apesar de perdurarem até hoje, as caixas portateis de gelo comecaram a ser
substituidas, nos tultimos anos, por verdadeiros refrigeradores portateis que possuem um
sistema dedicado de refrigeracao. Apesar de varios destes equipamentos utilizarem sistemas
termoelétricos, coolers empregando sistemas de refrigeracdo por compressao mecanica de
vapor comecaram a aparecer no mercado, abrangendo amplas faixas de temperatura e

apresentando uma eficiéncia termodindmica 3 a 6 vezes superior & dos seus concorrentes

(HERMES; BARBOSA, 2012).

1.2 SISTEMAS DE REFRIGERACAO

Entende-se por refrigerador um aparelho eletrodoméstico cuja funcao é conservar os

alimentos, frescos ou congelados, por meio do controle de temperatura viabilizado pela
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remocao de calor do gabinete a ser controlado. Basicamente, um refrigerador é composto por
um gabinete termicamente isolado acoplado a um sistema de refrigeracao ativo, que remove
a carga térmica do ambiente interno e rejeita esse calor ao ambiente externo mediante o
aporte de trabalho.

Principios distintos podem ser empregados para tal tarefa, como é o caso dos efeitos
termoelétrico e magnetocalérico, até os ciclos por compressao térmica e mecanica de vapor.
Na sequéncia, serdo caracterizados dois tipos de sistemas de refrigeragao, termoelétrico (TE)

e compressao mecanica de vapor (CMV), ambos abordados no presente trabalho.

1.2.1 Tecnologia termoelétrica

Uma visao esqueméatica de um sistema TE é mostrada na Figura 1.2. Também
chamado de “refrigerador Peltier”, em homenagem ao relojoeiro francés que descobriu o
fendmeno no século XIX, o sistema termoelétrico é composto por trés componentes principais:
(i) uma junta fria, (i7) um dissipador de calor e (ii7) uma fonte de energia DC. Elétrons
absorvem energia térmica através da junta fria e sdo bombeados entre os semicondutores
através da fonte de alimentagéo. Os materiais semicondutores sao do tipo N e P, sendo que
o tipo N possui mais elétrons do que o necessario para manter a estrutura molecular
completa, enquanto o tipo P possui menos elétrons, permitindo transferir calor da junta fria
para a quente. A quantidade de calor absorvida na junta fria é proporcional & corrente
elétrica que escoa através do circuito (OLIVEIRA et al., 2014).

No sistema termoelétrico, calor é absorvido do ambiente interno por intermédio do
absorvedor, mediante circulagdo de ar forcada por um ventilador através de superficies
estendidas, conectadas fisicamente ao moédulo Peltier, como mostra a Figura 1.2. De forma
semelhante, no lado externo, calor é dissipado por conveccao forcada sobre aletas que se
estendem desde a face quente do moédulo Peltier. Sistemas termoelétricos geralmente sao
utilizados em aplicagées onde um controle fino de temperatura e capacidade de refrigeragéo
é requisitado de forma simultdnea. Além disso, o fato de ndo conter partes moveis, com

excegdo dos ventiladores, confere ao sistema um alto nivel de confiabilidade, aliado ao baixo
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peso e ruido, o que estimula sua utilizagdo, apesar do seu baixo nivel de eficiéncia energética

(HERMES; BARBOSA, 2012).

escoamento de ar externo

>

S e

i 1
1 1
1 1
1 1
1 1
I 1
1 1
I 1
: escoamento de ar interno 1
I H
1 1
1 1
1 1
1 1
1 1
1 1

-

compartimento refrigerado

-
| !
Figura 1.2 — Representagédo esquematica de um refrigerador termoelétrico

Fonte: Adaptado de Hermes e Barbosa (2012)

1.2.2 Sistema de compressiao mecanica de vapor (CMYV)

Um ciclo de refrigeracdo por compressdao mecanica de vapor se baseia na capacidade
de determinadas substancias absorverem ou liberarem grandes quantidades de energia
durante processos de mudanga de fase (GOSNEY, 1982). A tecnologia tem dominado o
mercado justamente por apresentar uma alta eficiéncia energética quando comparada as
demais alternativas de produgéo de frio.

O sistema de refrigeracao CMV é composto basicamente por 4 componentes principais,
conforme mostrado na Figura 1.3, utilizando um fluido volatil como refrigerante. O
refrigerante é mantido a baixa pressdo e temperatura, no evaporador, e a alta pressédo e
temperatura, no condensador, devido a agdo continua e simultanea do compressor e do
dispositivo de expansdo que limitam o ciclo em duas regides, uma de alta e outra de baixa
pressiao (GONCALVES, 2004). Assim, o sistema faz uso da mudanga de fase do fluido

refrigerante para transferir calor proveniente do ambiente interno, a baixa temperatura e
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pressao, para o ambiente externo, a alta temperatura e pressdao, mediante o aporte de

trabalho no compressor.

VALVULA DE EXPANSAO

EVAPORADOR CONDENSADOR

COMPRESSOR

Figura 1.3 — Ciclo padrdo de compressao a vapor

Na Figura 1.4, sdo apresentados os estados termodinamicos do refrigerante ao longo
do ciclo em um diagrama p-h (pressdo - entalpia). Tomando o ponto 1 como partida, o
compressor é responsavel por comprimir o fluido até o ponto 2. Desse ponto em diante o
fluido é dessuperaquecido e muda de fase, no condensador, até atingir o estado de liquido
saturado no ponto 3. A jusante do condensador, o fluido passa pelo dispositivo de expansao,
onde sua pressdo é reduzida, juntamente com a temperatura, mas mantendo a entalpia
constante. Por fim, o refrigerante entra no evaporador, sofrendo um processo de evaporagao,
mediante a absor¢io de calor do ambiente interno (entre os pontos 4e 1)
(STOECKER; JONES 1985).

E importante perceber que, no ciclo teérico padréo, também conhecido como ciclo de
Evans-Perkins, os pontos 1 e 3 situam-se sobre a linha de saturagao. Conforme a anélise do
ciclo vai sendo aprofundada, aproximando-se do ciclo real, esses pontos comegam a distar da
saturacao, apresentando superaquecimento no evaporador e subresfriamento no condensador.

A eficiéncia do ciclo é medida através da razao entre o calor absorvido no evaporador e o
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trabalho consumido pelo compressor, sendo denominado como coeficiente de performance,

ou COP.

CONDENSACAO (2-3)
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Figura 1.4 — Representacéo do ciclo padréao de refrigeracdo em um diagrama p-h

O dispositivo de expansao usualmente utilizado em sistemas de compressdo mecéanica
de vapor de baixa capacidade é o tubo capilar, principalmente devido ao seu baixo custo e
alta confiabilidade. Essencialmente, trata-se de um tubo longo, com 2 a 3 metros de
comprimento e didmetro da ordem de décimos de milimetro, conectando o condensador ao
evaporador. Juntamente com a ag¢ao do compressor, o tubo capilar estabelece e mantém a
vazao massica do sistema, enquanto expande o fluido da pressao de condensagéo até a presséo
de evaporagao (MELO et al., 2002).

Uma alternativa amplamente utilizada para prover melhorias no desempenho do
sistema é o ciclo com trocador de calor interno, ou trocador de calor tubo capilar-linha de
sucgao (TC-LS). Este trocador é concebido a partir do contato térmico entre o tubo capilar
e a linha de sucgdo, em um arranjo contracorrente, de forma que calor é transferido do
primeiro para o segundo, reduzindo assim o titulo na entrada do evaporador e aumentando
a capacidade de refrigeragao (e o COP) em até 20% para os refrigerantes mais utilizados em
refrigeracdo comercial leve e doméstica, como o HC-290 e o HC-600, respectivamente

(HERMES, 2013). Por outro lado, a aplica¢do do trocador de calor TC-LS no sistema de
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compressao de vapor afeta termodinamicamente o estado do fluido refrigerante na entrada
do compressor, aumentando a temperatura e o volume especifico correspondente na sucgao,
o que acaba por aumentar o trabalho especifico de compressdo. Assim, o beneficio da
aplicagdo deste trocador no sistema deve levar em conta a relacdo entre o ganho de
capacidade de refrigeracéo e o aumento do trabalho de compressao, o que depende fortemente
da combinacdo das propriedades do fluido e condi¢des de operagao (DOMANSKI et al.,
1994). As Figuras 1.5 e 1.6 ilustram respectivamente o ciclo com trocador de calor tubo
capilar-linha de succado, os componentes envolvidos no ciclo e seus respectivos pontos

(estados) em um diagrama p-h.

DISPOSITIVO DE EXPANSAO

TROCADOR DE CALOR TC-LS

COMPRESSOR

EVAPORADOR
CONDENSADOR

Figura 1.5 — Ciclo de refrigeracdo com trocador de calor TC-LS
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Figura 1.6 — Representagéo do ciclo de refrigeragdo com trocador de calor TC-LS
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1.2.3 Sistemas compactos

Quando comparado com outras tecnologias de refrigeracao para sistemas compactos,
os sistemas por compressao mecanica de vapor permitem a obtencéo de baixas temperaturas
de gabinete enquanto mantém grandes valores de capacidade de refrigeragdo por unidade de
poténcia inserida no sistema (BARBOSA; RIBEIRO e OLIVEIRA, 2012). Tal fato tem
motivado a miniaturizacao dos principais componentes do ciclo, como os trocadores de calor
e principalmente o compressor, a fim de viabilizar a aplicacdo dos sistemas CMV em
refrigeradores portateis. A Figura 1.7 apresenta a evolucdo temporal dos estudos que
abordam sistemas de refrigeracdo e compacidade de forma simultanea. A busca foi realizada
na base de dados Web of Science, tendo como parametros de entrada a combinacao de
palavras-chave apresentada via figura. E verificado um crescimento expressivo nos estudos
a partir de 1990, perdurando até os dias atuais, a uma taxa de aproximadamente 25

artigos/ano.

900 s L s L ‘ ! : ‘ : Web of Sciencet+

("Refrigeration system" OR "Cooling")
AND
(Compact OR Miniatur* OR Mobile)

Regresséao linear

750

600 + L

450 -

300 ~ L

150 -

Quantidade de publicacoes [-]

0 ' T T T T T T T T T T T T

1985 1990 1995 2000 2005 2010 2015 2020
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Figura 1.7 — Namero de publicagdes por ano envolvendo sistemas compactos de refrigeracéo

Ao tratar da miniaturizacdo de sistemas por compressao mecanica de vapor, algumas
dificuldades sao encontradas. Jeong (2004) publicou um estudo descrevendo como a taxa de

geracao de entropia aumenta em cada componente do ciclo CMV com a reducao da escala,
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destacando que o compressor é o componente que apresenta a maior dificuldade neste
processo. Dentre os parametros analisados pelo autor, os que obtiveram maior relevancia
para a taxa de geracdo de entropia foram: (i) o tamanho caracteristico do compressor, que
contribui com perdas viscosas, mistura e troca de calor indesejavel e (i) as trocas cruzadas
de calor dentro do refrigerador, que sao intensificadas a medida que os componentes s&o
aproximados no processo de miniaturizacdo, reduzindo o COP do sistema, especialmente
para baixas temperaturas de evaporacao. O autor ainda afirma que o efeito da reducao de
escala nos trocadores de calor é geralmente contornado pela otimizagdo desse componente
com base nas condigdes de operacdo impostas ao sistema, isso ocorre porque altos valores de
coeficiente de transferéncia de calor com quedas de pressédo relativamente baixas podem ser
obtidos em dispositivos mesoscopicos? (WARRENet al., 1999).

Esforgos tém sido conduzidos com foco na miniaturizagdo de compressores em geral,
a fim de atingir a menor relagéo entre peso (e volume ocupado) e capacidade de refrigeragao,
em resposta as demandas por equipamentos cada vez menores. A Figura 1.8 ilustra a
evolucao desse processo ao longo dos anos através da massa e da capacidade especifica de

compressores herméticos (incluindo o motor elétrico).
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Figura 1.8 — Desenvolvimento de compressores herméticos
Fonte: Adaptado de GRANYD (1998) apud DESCHAMPS (2019)

2 A mesoescala é, em geral, definida entre Imm e 10 cm, embora hajam controversas.



INTRODUCAO 10

Dentro do contexto de sistemas compactos, Chow et al. propuseram em 1999 um
projeto de um sistema de refrigeragdo miniaturizado com foco em duas aplicagoes especificas:
resfriamento de eletronicos e vestes refrigeradas para refrigeracdo pessoal. Diferentes
alternativas de compressdo e controle foram consideradas, usando HFC-134a como fluido
refrigerante. O estudo propds um procedimento para fabricacdo e teste de um micro
evaporador voltado para ambas as aplicacoes.

Barbosa et al. (2012) apresentaram uma revisdo sobre o estado da arte de sistemas
compactos de refrigeragdo por compressao mecanica de vapor, onde mais de 70 trabalhos
foram avaliados, com foco principal nas opcoes de compressores compactos disponiveis na
época. O estudo reafirma que o compressor é o componente mais desafiador em termos de
miniaturizacdo, e destaca esforgos no desenvolvimento de compressores rotativos (pistéao
rolante) com eficiéncia isentropica em torno de 50 % e volumétrica por volta de 80 %, além
do desenvolvimento de compressores lineares, que apresentam vantagens como a reducgao de
perdas por atrito (menos pares tribologicos), operacio isenta de 6leo e motores menores
devido a operacdo na frequéncia natural (ressonancia). O estudo aponta uma relagao linear
crescente entre o volume ocupado pelo sistema e a capacidade de refrigeragdo, ao ponto que

a tendéncia parece nao ser afetada pelo tipo de compressor, como ilustra a Figura 1.9.
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Fonte: BARBOSA et al., 2012
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Sung et al. (2014) apresentaram um estudo sobre o desenvolvimento de um compressor
rotativo miniaturizado, denominado Twin Rotary, com deslocamento volumétrico de 2,4 em?.
De acordo com os autores, o compressor dispoe de peso e volume em torno de 20 % quando
comparado a um reciproco de mesma capacidade. Com respeito ao desenvolvimento,
destacam-se esfor¢os na minimizagéo de ruido e vibragao. Por fim, os autores garantem uma
performance aproximadamente 25 % superior aos compressores convencionais de mesmo
deslocamento volumétrico com 90 % de redugdo de vibragdo quando comparado aos
concorrentes rotativos de tinico estagio.

Liang (2017) abordou diferentes tipos de compressores lineares sob o ponto de vista
de aplicacdo em refrigeracao de eletronicos, bem como na refrigeracdo doméstica, concluindo
que motores lineares se tornaram tecnologicamente competitivos por atingirem altos niveis
de eficiéncia e compacidade de forma simultanea.

No contexto dos sistemas compactos de refrigeracio, Bansal e Martin (2000)
compararam trés refrigeradores (compressdo de vapor, absor¢io e termoelétrico) com cerca
de 50 ¢ de capacidade, em termos de eficiéncia energética, ruido e custo. Testes de fluxo
reverso foram utilizados para determinar a condutéancia global do gabinete, acompanhados
de testes de consumo de energia a 5 °C. O refrigerador CMV mostrou-se mais eficiente em
termos energéticos (110 Wh/dia, COP=2,59) e mais barato, seguido pelo termoelétrico
(330 Wh/dia, COP=0,69) e por absorcdo (410 Wh/dia, COP=0,47).

Hermes e Barbosa (2012) apresentaram uma metodologia para comparacio de
diferentes tecnologias de refrigeracdo aplicadas em sistemas compactos. Os autores
caracterizaram experimentalmente dois sistemas de refrigeracdo por compressio mecéanica de
vapor (um com compressor linear e outro com compressor biela-manivela), um sistema
termoelétrico e um Stirling, avaliando parametros operacionais (e.g., poténcia consumida e
capacidade de refrigeragao) no computo do COP e da eficiéncia de segunda lei. O estudo
destaca que, apesar do interesse em tecnologias alternativas de refrigeragéo, poucos trabalhos
tinham se dedicado & comparacao da performance termodinamica de refrigeradores de baixa

capacidade até o momento.
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Recentemente, Yee e Hermes (2019) desenvolveram uma metodologia termodinamica
para o projeto de um sistema de refrigeracdo por compressdo mecanica de vapor na
mesoescala. Um modelo de simulacao do ciclo foi desenvolvido, focado principalmente nos
trocadores de calor, que foram modelados seguindo uma abordagem distribuida, analisando
diferentes circuitagens. Os autores demonstraram que é possivel alcancar um COP de 1,6
com uma capacidade de refrigeracio de 110 W (para o tamanho de sistema proposto),

resultado que, quando comparado com um sistema termoelétrico, o supera em 5 vezes.

1.3 MOTIVACAO E OBJETIVOS

A maioria dos estudos apresentados no contexto de sistemas compactos de refrigeragao
tem como foco as aplicagoes de refrigeracédo de eletronicos e refrigeragdo pessoal. Entretanto,
poucos trabalhos tém abordado coolers portateis, sobretudo quando se trata da avaliagéo
termodindmica desse tipo de sistema. Além disso, ao longo dos tltimos anos, compressores
cada vez menores tém sido desenvolvidos, preenchendo a lacuna apontada por Barbosa et al.
(2012), o que abre uma oportunidade da avaliagdo de diferentes compressores nesse tipo de
aplicagéo.

Dada a escassez de trabalhos envolvendo este tipo de sistemas, aliada ao
desenvolvimento de novos compressores, o objetivo principal deste trabalho reside em uma
comparacao experimental entre diferentes tecnologias de compressdo existentes para a
aplicagdo em refrigeradores portateis seguida da otimizacdo do sistema com base na
tecnologia mais promissora, com o intuito de propor configuracbes que priorizam a
minimizag¢ao do consumo de energia e da massa total do sistema.

Com a finalidade de atingir o objetivo principal, os seguintes objetivos especificos

foram tragados:

(i) Caracterizar experimentalmente dois sistemas de refrigeracdo utilizados em
coolers portéteis de 40 litros disponiveis no mercado, sendo estes: (i) sistema de
refrigeracdo por compressiao mecanica de vapor operando com compressor biela-

manivela e (ii) sistema termoelétrico;
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(ii) Aplicar dois compressores compactos, um linear e outro rotativo no sistema de
refrigeracdo por compressdo mecénica de vapor em substituicio ao compressor

original e caracteriza-los termodinamicamente através de ensaios experimentais;

(i4i) Desenvolver e validar um modelo mateméatico em regime permanente de um
sistema de refrigeragdo por compressdao mecanica de vapor para cada compressor
avaliado, que seja capaz de prever o desempenho termodindmico de um cooler

portatil para diversas condigbes de operacao;

(iv) Realizar analises termodindmicas comparativas com o intuito de compreender e
analisar o desempenho dos sistemas, e, com isso, apontar o melhor sistema do

ponto de vista de performance e consumo de energia;

(v) Otimizar o sistema operando com a tecnologia de compressdo mais promissora
variando a geometria do evaporador, do condensador e a espessura de isolamento,

visando minimizar o consumo de energia e a massa total.

1.4 ESTRUTURA

Este documento foi dividido em trés partes principais: (7) fundamentacéo; (i) analise
experimental e (74) analise numérica. Cada capitulo conta com a metodologia e os resultados
correspondentes.

A primeira parte, que compreende o capitulo 1, trata da motivacao e contextualizagao
do trabalho, seguida de uma breve revisao bibliografica com base nos principais trabalhos
relacionados & sistemas portéateis de refrigeragéo.

A segunda parte é compreendida pelos capitulos 2 e 3, onde sdo descritas as
metodologias tedrica e experimental adotadas do trabalho, apresentando as principais
caracteristicas dos coolers de referéncia, a instrumentacgédo, os compressores analisados, a
metodologia de testes adotada e os resultados experimentais. O capitulo 3 trata os dados
obtidos no capitulo 2, através de parametros termodindmicos de performance e eficiéncia.

A terceira e ultima parte, compreendida pelos capitulos 4 e 5, mostra o detalhamento

do modelo matemético desenvolvido para a simulacao dos sistemas em regime permanente,
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operando com os compressores biela-manivela e linear. O capitulo 5 trata da utilizacdo do
modelo desenvolvido para a otimizagdo multiobjetivo do sistema, visando a reducgao
simultanea do consumo de energia e da massa total através da variacdo de parametros dos

trocadores de calor e da espessura de isolamento do gabinete.



2. TRABALHO EXPERIMENTAL

2.1 SELECAO DOS SISTEMAS DE REFRIGERACAO BASE

O primeiro passo para o estudo proposto foi selecionar dois sistemas compactos de
refrigeracao para serem usados como referéncia. Primeiramente, buscou-se estabelecer uma
base comum de comparacao, buscando-se os sistemas portateis disponiveis no mercado com
um nicho em ascensdo, especialmente para aplicacdoes de acampamento, setor overlander® e
transporte especializado de vacinas. Estes sistemas se comportam como um refrigerador
comum, porém miniaturizado, com caracteristicas semelhantes aos sistemas convencionais,

embora haja efeito da redugéao de escala dos componentes no desempenho termodinamico.

Tabela 2.1 - Requisitos dos sistemas de referéncia

Variavel CMV TE
Faixa de temperatura -20 até 10 [°C] 25 abaixo do ambiente [°C|
Poténcia nominal até 60 [W] até 60 [W]
Volume ~40 []] ~40 [1]
Peso 12 [kg] 5 kg
Eficiéncia energética (EUR) A+ A+

Neste sentido, fez-se a selecdo de dois coolers de acampamento, um utilizando um
sistema de compressdo mecanica de vapor (CMV) e outro um sistema termoelétrico (TE), ja
que ambos compdem uma fatia significativa do mercado por diferentes razoes, o termoelétrico
principalmente em fungéo do preco e confiabilidade e os sistemas por compressao mecanica
de vapor pelo desempenho. Para tanto, foi necessario elaborar e realizar uma pesquisa de

mercado, levando em consideracao alguns pré-requisitos, descritos na Tabela 2.1, bem como

3 Também conhecido como turismo overland
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a interseccdo de seus envelopes de operacao, para que uma comparagao justa do ponto de
vista termodindmico pudesse ser conduzida. A Figura 2.1 apresenta o envelope de operacao

dos sistemas selecionados de acordo com os fabricantes.
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-15 -10 -5 0 5 10 15 20

Temperatura de gabinete [°C]|
Figura 2.1 - Envelope de operacédo dos produtos selecionados

2.2 DESCRICAO DO SISTEMA CMV

De acordo com o fabricante, o cooler doméstico selecionado pode ser utilizado para
transporte de comida em geral, acampamentos, piquenique, pescas, viagens veiculares (carros
e caminhdes) e maritimo, podendo trabalhar com inclinagao de até 30°. O sistema é capaz
de refrigerar e congelar os alimentos; a faixa de operacao é de -10 °C a 10 °C de temperatura
interna para uma temperatura externa entre 16 °C e 32 °C, como pode ser apurado a partir
da Figura 2.1. A Tabela 2.2 apresenta as principais caracteristicas técnicas pertinentes a este
sistema. Em nivel de componente, o sistema conta com um condensador do tipo tubo-aleta
com tubos de cobre e aletas de aluminio com louvers, de 8 mm de didmetro externo e
~0,1 mm de espessura, respectivamente, com 492 aletas/m. A serpentina pode ser descrita
como apenas 1 coluna e 3 fileiras de tubos em circuito tinico. O trocador possui 105 mm de

altura de aleta por 69 mm de largura e 38 mm de comprimento (vide Figura 2.2), e conta
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com movimentacao forcada de ar, proporcionada por um ventilador axial de velocidade fixa

de aproximadamente 120 mm de didametro entre as pontas das pés.

Tabela 2.2 - Caracteristicas do cooler por compressdo mecanica de vapor

Gabinete Variavel CMV
Faixa de temperatura, °C -10 a 10

Poténcia nominal, W 30

Volume interno, ¢ 38

Peso, kg 12

Classe energética (EUR) A+

Emisséo de ruido, dB 49

Figura 2.2 — Desenho esquemético do condensador original sistema CMV

Os parametros adimensionais relevantes do trocador de calor compacto tais como:
didmetro hidraulico (D,,), fator de compacidade (B) e a fracdo de passagem de ar (o) foram
obtidos a partir dos dados geométricos do condensador.

Quanto aos aspectos geométricos basicos de trocadores de calor compactos, o

diametro hidraulico, D, pode ser obtido a partir da seguinte equacao

4. A -L 4.V
_ c _ s 2.1
A A (2.1)

S S

Dy,
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onde A_ representa a area livre de passagem do trocador, A, a &drea molhada, ou area de
troca, e L o comprimento. Como em alguns trocadores a area livre de passagem pode variar
com o comprimento, o lado direito da equagéo 2.1 fornece uma alternativa para o computo
do diametro  hidraulico, onde V, é o volume “molhado” pelo fluido
(HESSELGREAVES, 2016).

A definicdo da fracao de passagem o, ou porosidade da superficie, permite relacionar

o didmetro hidraulico com o fator de compacidade, § = A,/V , também conhecido como

densidade de area de superficie. Nesse sentido, define-se

Vv
= _93 2.2
o=1 (2.2)

onde V representa o volume total ocupado pelo trocador. Dessa forma, o fator de

compacidade pode ser definido por

A ag
b % D, (2:3)

A Tabela 2.3 mostra os valores encontrados para o condensador em analise.

Tabela 2.3 — Parametros do condensador original

Parametro Valor
D, 0,18 - 102
B, m! 994,70
o 0,46

O evaporador do sistema é do tipo placa fria (roll-bond), com movimentagao por
conveccao natural e area de face interna de 0,33 m?. Este trocador possui 310 mm de altura
(A) por 1230 mm de largura (L), conforme indicado na Figura 2.3. A Figura 2.4c apresenta

o evaporador em sua configuragéo original, com 4 dobras necessarias ao encaixe no gabinete.
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Figura 2.3 — Planificagdo do evaporador do sistema CMV

Como é possivel observar na Figura 2.4, a face externa do evaporador fica em contato
direto com o isolamento, enquanto a face interna é responsavel pela absorcdo de calor do
ambiente interno. O tubo capilar é soldado diretamente na entrada do trocador, dificultando
alteracoes no dispositivo de expansdo. Além disso, esse tipo de trocador tem a vantagem de
distribuir a superficie fria por todo o ambiente interno do produto, conferindo uma maior
homogeneidade na temperatura dos produtos armazenados. Por outro lado, a desvantagem
é que cada modelo precisa ser projetado para um gabinete especifico, de modo que uma
pequena modificacdo do gabinete culmina em uma mudancga na geometria do evaporador,
com impactos no projeto e fabricacdo do componente. A Figura 2.4 apresenta ainda uma
visdo geral do produto com foco no posicionamento dos principais componentes do sistema

de refrigeragao.

Figura 2.4 — Sistema completo: (a) condensador, (b) gabinete sem tampa e (c) evaporador.
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2.3 DESCRICAO DO SISTEMA TE

De acordo com o fabricante, o cooler termoelétrico selecionado pode ser usado para
transporte de resfriados em geral. Seu diferencial esta na capacidade de tanto resfriar quanto
de aquecer os alimentos: a faixa de operacdo é de 0 °C a 16 °C para refrigeracao e 8 °C a
65 °C para aquecimento dentro de um envelope de temperatura ambiente de 16 °C a 43 °C,
com um limite maximo de 30 °C abaixo da temperatura ambiente para operagdo no modo
de refrigeragdo. Mais detalhes podem ser encontrados na Tabela 2.4.

O sistema utiliza uma célula Peltier de 3,8 mm de espessura, unida a um bloco de
aluminio de 28 mm de comprimento que fica conectado a face interna do dispositivo. Na
parte interna do gabinete, um ventilador radial é acoplado a um dissipador, munido de aletas
ranhuradas, em aluminio, para intensificagdo da troca de calor entre a pastilha e o ar. Na
parte exterior ha outro dissipador de calor, também em aletas em aluminio ranhuradas, com
um ventilador axial para a troca de calor com o ambiente externo. Uma parede isolante de
poliestireno de 20 mm de espessura separa as partes fria e quente do sistema. A Figura 2.5
ilustra as principais caracteristicas pertinentes ao moédulo de refrigeracdo do sistema TE,
através de uma vista lateral, frontal e isométrica, além do destaque para o modulo

termoelétrico acoplado & massa de aluminio.

Tabela 2.4 — Caracteristicas do cooler termoelétrico

TC35 Variavel TE
Faixa de temperatura. °C 30 abaixo da ambiente
Poténcia nominal, W 46
Volume, ¢ 33
Peso, kg 5
Classe energética (EUR) A+

Emisséao de ruido, dB 41
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Figura 2.5 — Médulo de refrigeracéo termoelétrico

2.4 INSTRUMENTACAO E SISTEMAS DE MEDICAO

Os dados experimentais necessarios a caracterizagao do sistema base sdo geralmente
obtidos por sistemas de medicdo compostos por transdutor, sistema de aquisi¢do e
armazenamento. Os transdutores convertem um sinal mecénico em elétrico, seguido do
sistema de aquisicdo que amplifica e trata esse sinal, enviando-o para o computador, onde os
dados sao armazenados e salvos em arquivos de texto ou planilhas iterativas através de um
software desenvolvido na plataforma LabView®.

As temperaturas foram medidas utilizando termopares do tipo T, conectados ao
barramento do sistema de aquisi¢do com cabos de compensacdo da mesma espécie, fazendo
uso da curva de calibragéo padrao fornecida pelo fabricante, com uma incerteza de 40,2 °C.
Os termopares utilizados para medir a temperatura do ar do gabinete foram soldados em
blocos de cobre cilindricos, de acordo com a recomendagdo da norma ISO / FDIS 15502
(2005). Os blocos conferem inércia térmica que reduz eventuais oscilagdes de temperatura de
alta frequéncia e baixa amplitude. A temperatura média do ar do gabinete foi obtida por 9

termopares para o gabinete CMV (Figura 2.6) e com 7 termopares para o gabinete TE
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(Figura 2.7), cinco dos quais posicionados no plano médio horizontal do maior volume do
gabinete. Para a medicdo das temperaturas de superficie, ao longo dos trocadores de calor e
dos terminais quente e frio no caso do sistema termoelétrico, foram utilizados termopares de
superficie do tipo T, fixados com uma camada de fita Kapton? e outra de fita adesiva. A
temperatura do ar circundante foi medida em trés posi¢oes diferentes ao redor dos produtos

(frente, direita e verso).
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Figura 2.6 — Disposi¢ao dos termopares no sistema CMV

Para o caso do sistema CMV, as pressdoes de condensagdo e evaporagio foram
medidas por transdutores de pressdo absoluta, da HBM (Hottinger Baldwin Messtechnik),
modelo P3MB, com fundo de escala de 10 bar para a pressdo de evaporacao e 20 bares para
a pressdo de condensagdo. A tensdo elétrica de alimentagdo de 10 V foi fornecida por uma

fonte de corrente continua de alta estabilidade. Ambos os transdutores foram calibrados in

4 Nomenclatura designada para fita isolante elétrica de alta condutividade térmica (BENFORD, 1998), ideal
para o isolamento de termopares no que diz respeito ao isolamento de ruidos elétricos externos.
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loco, seguindo as recomendagbes da divisdo de metrologia mecanica do INMETRO

(ISOGUM, 2008).
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Figura 2.7 — Disposigéo dos termopares no sistema TE

O consumo de poténcia do sistema de refrigeragdo foi medido usando um analisador

digital de poténcia Yokogawa modelo WT 230, com uma incerteza de medi¢do de + 0,1 %

do fundo de escala. A poténcia consumida foi monitorada durante os testes do cooler,

enquanto o consumo dos outros componentes, como ventiladores do condensador e placa de

controle foram medidos antes de testar o refrigerador. Erros méximos de medicao de + 1,0 W

foram avaliados para a capacidade de resfriamento, que conta com a poténcia consumida

pelos resistores.

Todos os ensaios experimentais foram realizados em uma camara de testes construida

de acordo com as recomendagdes da norma ISO8561 (1995). A camara é capaz de controlar

a temperatura interna, entre 18 °C e 43 °C, com uma incerteza de +0,2 °C. A umidade

relativa também pode ser controlada entre 30 e 95 %, com uma incerteza inferior a 5 %. A
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velocidade do ar dentro da cAmara nao excede 0,25 m/s, conforme recomendado pela norma

IEC 62552 (2015). A Figura 2.8 mostra o cooler introduzido na camara de testes.

Figura 2.8 — Cooler portéatil CMV instrumentado e instalado na cAmara de testes

2.5 COMPRESSORES ANALISADOS

Além da comparagéo entre os sistemas base originais, compressao mecanica de vapor
e termoelétrico, uma analise adicional é proposta, visando avaliar a performance do sistema
CMV com a aplicagdo de diferentes compressores. Trés compressores especificos para
aplicagdo em sistemas compactos, com principios de compressao distintos, foram selecionados
no mercado e submetidos a anéalise, sendo estes:

i)  Compressor reciproco biela-manivela’— original do sistema

i1)  Compressor reciproco linear

i11) Compressor rotativo

Os principios de compressao distintos conferem a estes dispositivos diferentes niveis
de performance de acordo com as condi¢oes de operagao. Assim sendo, como ponto de partida
para a anélise comparativa, as principais caracteristicas geométricas e de desempenho
fornecidas pelos fabricantes estao sumarizadas na Tabela 2.5, que apresenta os compressores

selecionados. Observa-se que o compressor rotativo apresenta o maior coeficiente de

5 Doravante denominado biela-manivela, j4 que o compressor linear também se trata de um compressor
reciprocante.
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desempenho na condicio LBPS. Entretanto, apesar deste compressor se apresentar como uma
alternativa promissora disponivel no mercado, devido ao alto nivel de compacidade, a
capacidade de refrigeracdo é bastante superior a carga térmica do gabinete, o que acaba por
prejudicar seu desempenho no sistema. Dessa forma, as analises realizadas demonstram que
o sistema operando com o compressor rotativo dista dos demais, tanto do ponto de vista de
capacidade de refrigeracao, quanto do ponto de vista de consumo de poténcia, justamente

por estar superdimensionado para esta aplicacao.

Tabela 2.5 - Dados dos compressores selecionados

Compressor Biela-manivela Linear Rotativo
Temp. de evaporagao, °C -35a0 -20 a b -30 a 20
Altura, mm 159 65 154
Largura, mm 149 170 7
Profundidade, mm 154 105 108
Volume da carcaga, ¢ 1,03 0,47 0,33
Massa, kg 2,3 1,8 1,2
Frequéncia, s! 60 ressonancia 20 a 80
COP LBP, W/W 0,89 - 1,11
Refrigerante, - R-134a R-600a R-134a

Primeiramente, o sistema foi avaliado experimentalmente em sua configuragéo
original, com o compressor biela-manivela, mediante uma instrumentagdo nao intrusiva.

Apos esta etapa, este compressor foi removido e uma limpeza foi realizada em toda a

6 LBP: Do inglés, Low Back Pressure representa uma condiciio de operaciio normatizada pela ASHRAE para
avaliacgdo de compressores de refrigeragdo, onde a temperatura de condensagio é fixada em 54,4 °C e a
temperatura de evaporagio em -23,3 °C (130 °F e -10 °F, respectivamente).
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tubulagdo do sistema (conexdes, trocadores de calor e dispositivo de expansdo) para
instalagdo do compressor linear. Este processo foi necessario devido & operacao isenta de 6leo
do compressor linear, aliada a substitui¢do do fluido refrigerante, de R-134a (original) para
R-600a (usado pelo linear). Os trocadores de calor e o dispositivo de expansdo foram

mantidos em todos os compressores.

2.5.2 Ajuste de carga

Antes de proceder com os testes experimentais do compressor linear foi necessario
determinar a carga oOtima de fluido refrigerante para o novo sistema. Para tanto, a
metodologia proposta por Boeng (2012) foi adotada, utilizando o minimo consumo de energia
como critério de determinacdo de carga. Nesta etapa, foram realizados 25 testes
experimentais em regime permanente com variagdo de carga na condicdo fixa de 25 °C de
temperatura ambiente 0 °C de temperatura do gabinete, com um incremento médio de 1 g
entre testes. Uma valvula de 3 vias foi instalada no sistema com o objetivo de facilitar o
procedimento de injecdo de carga, evitar contaminacdo de ndo condenséaveis no sistema e
reduzir as perdas de fluido refrigerante inerentes a este processo. Depois da limpeza do
sistema de refrigeracao, é realizado procedimento de vacuo para eliminacdo de gases néo
condensiveis e umidade. Uma carga inicial é realizada e cargas adicionais sdo introduzidas
através de um cilindro de inox, limpo e preenchido com a massa de refrigerante verificada
por uma balanca de precisdo. Depois disso, o cilindro é conectado ao sistema através da
porta n® 2 da valvula de 3 vias, para iniciar o procedimento de vacuo na tubulacio que
conecta a valvula ao cilindro. Com o cilindro ainda fechado, a bomba de vacuo é conectada
a porta n® 1 da valvula, a qual estd4 comunicada com a porta 2, com o intuito de remover a
parcela de ar contida no interior de valvula e na tubulagdo. O vacuo é realizado até atingir
o critério de 2x102 mbar de pressio interna. A manopla da valvula é direcionada para o
centro, cortando a comunicagdo com a bomba de vacuo, e entdao o cilindro é aberto,
preenchendo o interior da vélvula e toda a tubulagdo com o fluido refrigerante. Finalmente,
com o sistema ligado e mantendo a pressdo de succao inferior & do cilindro, a valvula é aberta

para que o sistema receba o refrigerante e fechada apds alguns instantes, vedando o circuito
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novamente. O cilindro é removido e levado até a balanca de precisdo, onde é verificada a
massa de fluido que efetivamente entrou no sistema. A Figura 2.9 ilustra o sistema de adigao

de carga descrito, apontando as portas do sistema, do cilindro e da bomba de vacuo.

Figura 2.9 — Esquema de adig¢éo de carga para o sistema CMV

O consumo de energia do sistema operando com o compressor linear em funcao da
carga de fluido refrigerante é apresentado na Figura 2.10, onde é possivel observar um platd
em torno do ponto destacado, indicando uma carga o6tima de operagio de ~16,5 g, valor

adotado como padrao para os testes subsequentes, pertinentes a avaliagdo experimental do

produto.
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Figura 2.10 — Determinacao de carga para o compressor linear no gabinete CMV
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De forma analoga, apds os testes experimentais para a caracterizagdo do sistema
operando com o compressor linear, o mesmo processo de limpeza foi realizado, seguido de
nova determinacao de carga para o sistema com compressor rotativo. Nao foi verificado um
ponto de minimo para o consumo de energia em fungéo da carga nos testes, o que culminou
na adocao do grau de superaquecimento no evaporador como critério de determinagéo de
carga, neste caso, buscando-se atingir um AT, =10 °C (Figura 2.11). Este valor foi
verificado experimentalmente para o sistema na configuracdo original, com o compressor
biela-manivela, na condicdo especificada de 25 | 0 °C (ambiente e gabinete), servindo como

parametro para o novo compressor, o que corresponde a ~65 g. A carga original do produto

era de 42 g de R-134a.
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Figura 2.11 — Determinagao de carga para o compressor rotativo no gabinete CMV

2.6 CONDUTANCIA DO GABINETE

Antes de comparar os diferentes sistemas de refrigeracao, uma etapa fundamental é
a determinagdo da conduténcia térmica (UA) do compartimento refrigerado, e,

consequentemente, da carga térmica envolvida. No presente trabalho, as condutancias
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térmicas foram obtidas com base nos ensaios de fluxo de calor reverso (VINEYARD et al.
1998).

O sistema ¢é inserido dentro da camara de testes e mantido em temperatura
controlada no decorrer do ensaio, por meio de resistores alimentados por uma poténcia fixa,
com as temperaturas ambiente (cAmara) e do gabinete monitoradas ao longo do tempo e o
sistema de refrigeracao desligado. A energia dissipada pelos aquecedores elétricos em regime
permanente é monitorada através de um dos canais do analisador digital de poténcia de
modo que a temperatura interna nao ultrapasse 50 °C, prevenindo a deterioracao das pecas
poliméricas do gabinete. A Figura 2.12 ilustra o volume de controle adotado. Através de lei
de resfriamento de Newton, a conduténcia do gabinete é calculada por:

W,

A =" 2.4
U gab T b_T X ( )

ga am

Onde T, é a temperatura média do gabinete, T,,,, a temperatura do ambiente externo e

L.

W... o calor dissipado pelos resistores em regime permanente, que é igual & poténcia

Tes

consumida, medida diretamente no analisador de poténcia.

Gabinete isolado

N
~

Figura 2.12 — Procedimento de teste de condutancia do gabinete

A rigor, apenas um teste é necesséario para obter a conduténcia térmica do gabinete

refrigerado. No entanto, trés ensaios experimentais foram realizados para reduzir a incerteza
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experimental. Para cada ensaio, variou-se a taxa de calor dissipada no ambiente interno. A
Figura 2.13 mostra o comportamento da temperatura média do gabinete CMV em funcao do
tempo, desde o acionamento dos resistores internos até atingir a condicao de regime
permanente. A temperatura da camara iniciou em 32 °C e foi mantida constante durante as
28 horas de teste. Como pode ser verificado na figura, a agdo do controle foi realizada de
forma manual, o que reduz a incerteza do experimento, uma vez que um controle PI introduz
oscilagoes no sinal de poténcia fornecido aos resistores. De forma similar, a mesma
metodologia foi empregada para o cooler termoelétrico, produzindo valores de condutancia
semelhantes aos do sistema CMYV, comprovando a similaridade entre os gabinetes, ndo s6 na

capacidade volumétrica, mas também no perfil de carga térmica.
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Figura 2.13 — Teste de condutancia do gabinete CMV.

Os resultados obtidos em regime permanente estdo sumarizados na Tabela 2.6. A
condutancia térmica global dos gabinetes foi obtida através da média aritmética, resultando

em 0,52 W/K para o gabinete CMV e 0,51 W/K para o gabinete TE, com uma incerteza
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expandida de 0,01 W/K. Os valores semelhantes facilitam a comparacdo direta do

desempenho térmico dos sistemas.

Tabela 2.6 - Dados dos compressores selecionados

Gabinete CMV TE

Teste 1 2 3 1 2 3
Qresy W 12,7 10,3 84 120 8] 8,1
T, °C 56,8 46,7 49,2 551 481 40,9
Tpp °C 329 264 331 323 321 243
UA,,, WK 053 051 052 053 051 049

2.7 PROCEDIMENTO DE ENSAIO

Para avaliar o desempenho dos sistemas, a metodologia proposta por Hermes et al.
(2009) para o computo do consumo de energia e capacidade de refrigeragio em regime
permanente foi adotada. Para tanto, os resistores instalados no compartimento refrigerado
foram utilizados para controlar e manter a temperatura do gabinete refrigerado em regime
permanente. O termostato do produto foi desativado e a temperatura do compartimento
refrigerado foi controlada por um controlador PID (Proporcional-Integral-Derivativo) que
atua sobre os resistores elétricos no interior do compartimento. Dessa forma, o refrigerador
opera em regime permanente, sem o desligamento do compressor, no caso do sistema por
compressdo mecanica de vapor (CMV), e sem desligamento do modulo Peltier, no caso do
sistema termoelétrico (TE).

Tanto para os sistemas com compressor biela-manivela, linear e rotativo, quanto
para o sistema termoelétrico, os ensaios foram realizados em trés condicbes distintas de
temperatura ambiente (16, 25 e 32 °C) com cinco niveis de temperatura de compartimento
(-4, 0, 4, 8 e 12 °C), totalizando 15 ensaios. A Figura 2.14 ilustra a matriz de testes

experimentais proposta onde observa-se o destaque que representa a regido tipica de
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condensagdo de vacina, que vai de 2 a 8 °C (KAHN; KRISTENSEN E RAO, 2017),
compreendida na faixa proposta. As condi¢oes foram definidas com base no envelope
operacional dos sistemas em analise, apesar de que algumas delas ndo tenham sido alcancadas
para o sistema termoelétrico, devido a deficiéncia de capacidade de refrigeracdo. A condigéao
de 25 °C para o ambiente e 0 °C para o gabinete foi escolhida como a condi¢do base para

comparacgoes, ja que se trata da condicao central de operacao para o sistema CMYV.
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Figura 2.14 — Matriz de testes experimentais

Apesar de ndo ser normativo, o ensaio de abaixamento de temperatura, também
conhecido como teste de pull-down, é amplamente utilizado na industria de refrigeracgao,
sendo um indicador indireto da capacidade de refrigeragdo do sistema e da qualidade do
isolamento do gabinete em regime transitério. Basicamente, o teste consiste no
monitoramento das temperaturas, pressdes e poténcias do sistema, desde a partida do
compressor até o regime permanente ser alcancado. Inicialmente, o controle de temperatura
do produto é desativado. Em seguida, o equipamento ¢ mantido dentro da camara climatica
na temperatura especificada com a porta aberta até que o equilibrio térmico com o ambiente

seja alcancado. Neste momento, a porta é fechada e o sistema de refrigeracao é ativado dando
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inicio ao rebaixamento da temperatura do gabinete até que a temperatura de referéncia seja
atingida.

Tanto nos testes de abaixamento de temperatura quanto nos testes em regime
permanente, os dados foram armazenados a uma taxa de 6 medigdes por minuto. Depois de
definir a condicao de operagao do teste as varidveis do sistema eram monitoradas através da
interface do programa de aquisicdo até que se verificasse a condi¢do de regime permanente.
Uma vez atingida essa condicéo, o sistema era mantido operante durante aproximadamente
120 minutos, mantendo a temperatura interna no valor especificado por meio do controle
combinado entre o sistema de refrigeragéo e os resistores. Os resultados foram processados

segundo o fluxograma ilustrado na Figura 2.15.

o Selecdo e leitura do arquivo de dados

v

Pré-processamento: Sele¢do do
periodo em regime permanente

30 minutos estavel?

Sim

v

Tratamento estatistico

v

Resultados do teste: média das variaveis

w

Variaveis de saida: Temperaturas; Pressdes; Poténcia

Figura 2.15 — Fluxograma de processamento de dados.
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O arquivo especifico de cada teste é selecionado com base em seu codigo tnico,
contendo a data de inicio, a condi¢ao especificada e o ntmero do teste realizado no mesmo
dia. Depois disso, a etapa de pré-processamento dos dados ¢ iniciada, onde sdo verificados os
dados de todo o teste, contando com os periodos transitorio e estavel, para selecao do
intervalo a ser analisado. O condicional subsequente serve para classificar ou desclassificar o
teste, caso este ndo apresente um periodo de pelo menos 30 minutos estaveis. Uma vez
classificado, o teste passa a ser representado pelo intervalo selecionado, onde sera realizado
o tratamento dos dados, que consiste basicamente em estatistica descritiva, realizado via MS
Excel, calculando a média, o desvio padrao, a inclinacdo e a varidncia da amostra de 180
linhas selecionada. Por fim, as variaveis de saida de cada sistema foram entdo computadas
e agrupadas em uma planilha resumo, servindo para as anélises a posteriori. Estas tabelas

podem ser encontradas no apéndice I.

2.8 RESULTADOS EXPERIMENTAIS

2.8.1 Testes em regime transiente (pull-down)

Os 4 sistemas analisados foram submetidos ao ensaio de abaixamento de
temperatura, sem carregamento, com a camara climatica mantida em 25 °C. A Figura 2.16
apresenta o comportamento da temperatura do gabinete em funcdo do tempo decorrido no
teste. O sistema que apresentou o desempenho menos satisfatorio foi o termoelétrico, que
dispendeu cerca de 10 horas para atingir ~2 °C de temperatura interna, sendo este o limite
atingido para um ambiente a 25 °C, distante do AT de 30 °C informado pelo fabricante.
Apo6s duas horas de funcionamento, o sistema conseguiu atingir 9,1 °C.

O sistema operando com o compressor linear foi analisado para uma poténcia de
sinal” de 15 W, atingindo uma temperatura de gabinete de aproximadamente -6 °C apos 4
horas de teste. Depois deste ponto, a temperatura interna apresentou algumas oscilagoes,

indicando a atuacao de um controle externo na pressao de evaporacao, provavelmente para

7 Poténcia pré-definida para operagio com o compressor linear, doravante denominada Mais informagoes

sig*
sobre o funcionamento deste compressor podem ser encontradas no capitulo 4, segdo 4.1.2.
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prevenir qualquer dano ao conjunto pistéo-cilindro e placa de valvulas. Esta configuragéao
conseguiu atingir -2,5 °C ap6s 2 h de ensaio.

O proximo comportamento analisado, em vermelho no grafico da figura 2.16, é do
sistema operando com o compressor original, biela-manivela, que atingiu aproximadamente
-15 °C apo6s ~6 h de teste. Apesar do consumo superar o compressor linear, o tempo de
abaixamento de temperatura é relativamente menor, atingindo -10,2 °C em 2 h de ensaio. O
sistema original ainda contava com um degelo temporizado, com ciclo pré-definido de 7 h,

que precisou ser desativado para a realizacao do teste em questéo.
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Figura 2.16 — Comportamento transiente da temperatura interna

Finalmente, o compressor rotativo atingiu a menor temperatura média do
compartimento refrigerado, chegando em -27 °C ap6s ~4 h de teste. Apesar das dimensdes
reduzidas em comparacao aos demais compressores, esta amostra apresenta niveis de vazao
muito superiores aos dos concorrentes, acarretando em uma maior capacidade de refrigeracao
e, consequentemente, um menor tempo de abaixamento da temperatura média do gabinete,

atingindo -21,5 °C apés duas horas de teste, 11 graus abaixo do compressor biela-manivela.
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Vale salientar que os trocadores foram mantidos iguais para todos os compressores, o que
pode estar prejudicando este sistema em uma analise transiente direta.

A poténcia consumida medida ao longo dos testes para os 4 sistemas testados é
apresentada na Figura 2.17. O sistema convencional, com o compressor biela-manivela,
apresenta um pico de partida, assim como o compressor rotativo, o que pode néo ser atrativo
para uso em sistemas off-grid, que utilizam baterias, onde a corrente de partida pode ser
limitada. Nesse ponto o sistema termoelétrico apresenta uma vantagem, apesar do valor de
poténcia ser relativamente elevado. Por fim, o compressor linear é o que apresenta a menor
poténcia consumida no decorrer do teste, com a vantagem de ndo apresentar picos de
poténcia na partida. Como a temperatura do gabinete ndo estd sendo controlada, o

compressor opera em regime de maxima capacidade praticamente durante todo o teste,

limitado & poténcia de sinal inferida (W,

«ig)- A poténcia medida ficou em aproximadamente

18,5 W no decorrer do teste, valor composto por W;, = 15 W mais a poténcia consumida
pelo conjunto inversor -+ controle eletronico embarcado, que possui uma eficiéncia de

~83.5 %, avaliada experimentalmente.
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Figura 2.17 — Comportamento transiente da poténcia consumida dos sistemas
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2.8.2 Testes em regime permanente (consumo de energia)

A primeira métrica adotada para comparar os sistemas foi o consumo de energia, em
regime permanente, necessario para manter o compartimento refrigerado em uma
temperatura especificada. A partir da determinacédo da carga térmica advinda do ambiente
externo é possivel determinar a fragdo de funcionamento do compressor, ou RTR (Run Time
Ratio, do inglés), definida como a razao entre o tempo que o compressor permanece ligado
para manter a temperatura interna desejada sobre e o tempo total de operagéo. Entretanto,
este pardmetro pode ser derivado a partir de um balanco de energia ao longo de um ciclo de

funcionamento do produto pela seguinte equacgao:

Qev ’ ton = anb ’ (ton + toff) (25)

onde Qev é a capacidade de refrigeracio fornecida pelo sistema, em W, Q gab & Carga térmica
imposta ao gabinete, ¢, o tempo de compressor ligado e loff O tempo em que o compressor

permaneceria desligado para manter o ambiente na temperatura especificada. Assim,

ton anb anb

RTR = -
ton + toff Qev anb + Wres

(2.6)

onde W, . é a poténcia dissipada no gabinete a fim de compensar o excesso de capacidade

€S

de refrigeracéo, tal que Wres = QEU — anb. O consumo de energia é entao calculado por:

cp—_ 0T [T 0,73-RTR-S W 9.7
on+toff/ Z Z ( . )

onde ) W representa a poténcia total consumida pelo sistema: compressor, eletronica
embarcada e ventilador do condensador (Hermes et al., 2009). A constante 0,73 atua como
o conversor de unidades de W para kWh-més-!.

Para fins de comparagéo, a condicao de 25 °C para temperatura externa e 0 °C para
temperatura interna foi selecionada. O compressor biela-manivela foi avaliado numa rotagao
fixa de 3600 rpm, em sua configuragdo original, seguido do compressor rotativo, que foi

avaliado em 2 niveis de rotacao, 2400 e 3480 rpm. Os resultados dos testes nas demais
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condicoes sao apresentados no apéndice I, avaliando o desempenho dos sistemas em outras
condigoes operacionais. A Figura 2.18 apresenta o consumo de energia dos sistemas

analisados, na condicao de referéncia.
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Figura 2.18 — Consumo de energia a 25 °C externo e 0 °C interno

Adotando a configuragao original como base (compressor biela-manivela), o sistema

experimentou uma reducao de ~50 % no consumo apdés a substituicao pelo compressor linear

para a condigdo operacional especificada (W, = 15 W). Esta redugéo se deve ndo somente
a substituicdo do compressor, mas também do fluido refrigerante, de R-134a para R-600a8,
j& que todos os demais componentes do ciclo foram mantidos. O compressor rotativo
apresentou um consumo ~10 % superior, com uma poténcia instantanea 2,5 vezes maior que
o sistema original sendo compensada pelos altos niveis de capacidade de refrigeragdo. O
sistema termoelétrico ainda estid distante dos demais, apresentando um consumo 4 vezes
superior ao sistema original para a mesma condicdo e com um gabinete semelhante.
Entretanto, a capacidade de refrigeracdo de cada sistema também deve ser levada em

consideragdo. Tomando novamente o sistema original como base, a partir da Figura 2.18 é

8 Uma comparagciio entre os efeitos da mudanca de fluido refrigerante no sistema de refrigeracio é
apresentada no apéndice 11
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possivel observar que a capacidade de refrigeracdo para o sistema utilizando o compressor
linear foi 14 % superior. O sistema utilizando compressor rotativo apresentou uma
capacidade 2,3 vezes superior ao sistema original, o que implica em um menor tempo de
abaixamento de temperatura. Por fim, o sistema termoelétrico apresenta uma capacidade de
refrigeragdo 65 % inferior ao sistema original, corroborando com os resultados obtidos para
o teste de abaixamento de temperatura, onde o sistema apresentou o desempenho menos
satisfatorio.

A Figura 2.19 apresenta o consumo dos sistemas considerando a variagdo da
temperatura ambiente, de 16 até 32 °C, onde as diferencas proporcionais sdo conservadas,
com excecao do sistema termoelétrico, que atinge uma temperatura minima de 10 °C para
32 °C de temperatura ambiente. O consumo aumenta com a temperatura ambiente
basicamente por duas causas, o acréscimo de carga térmica no ambiente refrigerado e o
aumento da temperatura de condensagdo, que eleva o trabalho especifico de compressao.
Entretanto, a maior variacao percentual é percebida para o compressor rotativo, onde se
verifica um aumento de praticamente 10 % no consumo para cada 1 °C de temperatura
ambiente, efeito causado pelo aumento expressivo da temperatura de condensacdo. Os

maiores ATs justificam um superdimensionamento do compressor rotativo para a aplicacio.
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Figura 2.19 — Consumo de energia para 3 niveis de ambiente e 0 °C interno
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A Figura 2.20 apresenta o comportamento do consumo dos sistemas com a variagao
da temperatura do gabinete. Para os sistemas CMV, uma redugdo no consumo de energia é
percebida ao ponto que a temperatura do gabinete aumenta, para uma mesma temperatura
ambiente. Isto acontece basicamente por uma combinagao de dois fatores: (7) a reducdo da

carga térmica imposta ao gabinete, e (77) o aumento do COP com a presséo de evaporagao.

40
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Figura 2.20 — Consumo de energia 25 °C ambiente e 3 niveis de temperatura interna

O sistema termoelétrico atinge uma temperatura minima de 3,5 °C quanto submetido
a um ambiente de 25 °C, o que inviabiliza a anélise do consumo nessa condi¢éo. No entanto,
ainda na Figura 2.20 é possivel perceber que o consumo desse sistema cai aproximadamente

pela metade quando a temperatura do gabinete passa de 4 para 12 °C.

2.8.3 Inversao de fluxo de ar no condensador

Testes adicionais foram realizados para verificar o efeito do sentido do fluxo de ar do
condensador na performance do sistema operando com o compressor linear. Originalmente,

o fluxo de ar entra pelo condensador para entdo passar pelo compressor numa temperatura
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muito préxima a de condensagéo. A proposta de alteracao foi inverter o sentido do ventilador,
para que o fluxo de ar & temperatura ambiente atingisse primeiramente o compressor e depois
o condensador. Se por um lado pode haver um aumento da pressdo de condensacao neste
segundo cenério, ja que o ar que entra no trocador foi pré-aquecido pela troca de calor no
compressor, por outro lado espera-se também uma reducdo da temperatura do fluido
refrigerante na tubulacdo externa de sucgdo do compressor, em virtude da maior dissipagao
de calor. A Figura 2.21 apresenta detalhes sobre o fluxo de ar no compartimento do
compressor do sistema, sendo o original representado na Figura 2.21a e o modificado na

Figura 2.21b.
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Figura 2.21 — Sentido do fluxo de ar no condensador

Foram realizados trés ensaios em regime permanente, seguindo a metodologia
proposta na se¢do 2.7, mantendo a temperatura interna controlada em 0 °C e variando a
temperatura externa em 3 niveis (16, 25 e 32 °C) para verificar o efeito na temperatura de
condensacao, succao e COP.

Analisando os resultados, em meédia, a temperatura de condensacdo sofreu um
aumento de ~3,5 °C com a mudanca no sentido do fluxo de ar no condensador, o que

culminou em um aumento do trabalho especifico de compressao e, consequentemente, uma
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reducdo do COP. Quanto menor a temperatura ambiente, maior o AT entre o sistema
original e o modificado, como pode ser verificado na Figura 2.22.

Adicionalmente, a Figura 2.23 apresenta o efeito percebido na temperatura de
succao? para as 3 condi¢des propostas, onde foi verificada uma reducio de ~3 °C, em meédia
do sistema modificado para o original. Isto acontece principalmente pelo fato de o cabegote
do compressor estar direcionado para a entrada de ar no caso do fluxo de ar invertido,

recebendo ar temperatura ambiente, o que acaba por resfriar o fluido na succao.
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Figura 2.22 — Efeito na T,,,,, - inversdo de fluxo de ar no condensador

A Figura 2.24 apresenta o efeito percebido no COP para as condigdes testadas. Para
a condicdo de 25 °C néo foi verificada uma diferenga significativa, pois os valores ficam
dentro da incerteza de medigao. Para as condigoes de 16 | 0 °C e 32 | 0 °C foram verificados
aumentos no COP de 3.5 % e 12 %, respectivamente, indicando um potencial de melhoria
no desempenho do produto com o resfriamento do cabegote. Além disso, durante a execugéo
dos testes, foram verificadas mudancas de ~1 bar na pressdo de condensagio apenas com a

remocao da tampa do compartimento do compressor, que nesse caso restringe o fluxo de ar

9 A temperatura de succio se refere aquela medida diretamente no tubo de suc¢fio externo ao compressor.
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pelo condensador e compressor, sendo um componente passivel de melhoria no projeto de

um novo sistema compacto.
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2.9 SINTESE DO CAPITULO

Foi apresentado neste capitulo um detalhamento da frente experimental
desenvolvida ao longo do projeto, desde a selecdo dos sistemas, descri¢do e instrumentagéo.
Definidos os sistemas base, diferentes compressores também foram propostos, a fim de avaliar
experimentalmente a performance do sistema operando com tecnologias de compressao
distintas. Para tanto, cada instalacdo dos compressores contou com um processo de ajuste
de carga.

Quanto aos ensaios experimentais, primeiramente a infiltragdo de calor através do
gabinete foi investigada por meio de testes, utilizando a metodologia de fluxo reverso de
calor. Uma vez prevista a carga térmica imposta ao sistema, foi apresentado procedimento
de ensaio, que conta com a matriz experimental proposta, testes de abaixamento de
temperatura e testes em regime permanente (consumo de energia), além da etapa de
processamento dos dados.

Finalmente, foram apresentados os resultados experimentais dos quatro sistemas
avaliados de forma comparativa. Primeiramente os sistemas foram avaliados na condicao
fixa de 25 °C para temperatura ambiente e 0 °C para temperatura de gabinete. Depois disso,
o efeito da variacao da temperatura ambiente e da temperatura de gabinete foi avaliado via
consumo de energia, onde o compressor linear apresentou o menor consumo entre os demais
para todas as condigoes avaliadas. Finalmente, uma anélise adicional foi proposta, visando
avaliar o desempenho do sistema com a inversao do sentido do fluxo de ar no ventilador do
condensador, apontando um potencial de melhoria para o coeficiente de desempenho com a

alteragado proposta.



3. MAPEAMENTO TERMODINAMICO

3.1 FUNDAMENTACAO

O ciclo de refrigeracao pode ser considerado ideal quando os processos de compressao
e expansdo sdo adiabaticos e reversiveis (isentropicos), e os processos de transferéncia de
calor ocorrem com diferenga infinitesimal de temperatura (pontos ABCD da Figura 3.1).
Entretanto como os processos reais envolvem diferencas finitas de temperatura nos
trocadores e perdas viscosas ao longo do ciclo, o ciclo de refrigeragéao real fica longe do ciclo
ideal, admitindo irreversibilidades no processo. Enquanto um ciclo real consome um trabalho
equivalente & area A-B-C-D, um ciclo real consome um trabalho equivalente & area 1-2-3-4
da Figura 3.1. Os desvios entre os trabalhos consumidos devem-se primordialmente as
irreversibilidades internas e externas ao ciclo, ao ponto que, de acordo com os corolarios de
Carnot, a eficiéncia termodindmica de um ciclo irreversivel é sempre menor que a eficiéncia
termodinamica de um ciclo reversivel operando entre os mesmos reservatorios.

As irreversibilidades externas ao ciclo podem ser definidas como aquelas que ocorrem
por interagdo com a vizinhanga, como é o caso da troca de calor com diferenga finita de
temperatura nos trocadores de calor presentes no ciclo de refrigeracdo. Em geral, quanto
menores as diferencas de temperatura verificadas entre os terminais e os reservatorios
térmicos, maior serd a eficiéncia do sistema.

As irreversibilidades internas ao ciclo de refrigeracdo advém, majoritariamente, dos
processos de compressao e expansao, além do escoamento viscoso do fluido refrigerante ao
longo dos trocadores de calor. O processo de expansao isentalpico acarreta em uma redugéo
do efeito refrigerante especifico para o ciclo real, representado na Figura 3.1 pelas linhas A-
D em 4-1, além do fato do processo da expansdo nao produzir trabalho, como prevé o ciclo
de Carnot. O processo de compressiao também contribui no aumento das irreversibilidades
internas ao ciclo, jA que a compressao isentropica é inviavel do ponto de vista pratico, uma

vez que precisaria ser realizada de forma adiabéatica e reversivel.
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Figura 3.1 — Representagéo esquematica do ciclo de refrigeragéo ideal vs ciclo de refrigeragéo real
Fonte: Adaptado de Hermes (2006)

Hermes e Barbosa (2012) apresentaram uma metodologia para comparacio de
diferentes tecnologias de sistemas de refrigeragio. Os autores caracterizaram
experimentalmente dois sistemas de refrigeragdo por compressdo mecénica de vapor (um com
compressor linear e outro com compressor biela-manivela), um sistema termoelétrico e um
Stirling, avaliando pardmetros operacionais (e.g., poténcia consumida e capacidade de
refrigeragdo) no computo dos pardmetros de desempenho, COP (i.e., eficiéncia de primeira
lei) e eficiéncia de segunda lei, também chamada de eficiéncia de refrigeracéo.

O coeficiente de performance de um sistema de refrigeracéo real é definido pela razéao

entre a capacidade de refrigeracdo e a poténcia total consumida, conforme segue:

cop, = 9 (3.1)
S W

onde Q, = Q..,, + W,.s representa a capacidade de refrigeragdo em regime permanente, que
é calculada a partir da soma da carga térmica imposta ao gabinete e o calor dissipado pelos
resistores instalados no ambiente interno, e > W representa a soma da poténcia consumida

por todos os componentes eletroeletronicos envolvidos no sistema (compressor, inversor,
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controle eletrénico, ventilador, etc.). Por sua vez, em um refrigerador ideal, o COP depende

somente das temperaturas dos ambientes interno e externo, sendo calculado por:

cop, = —to (3.2)
' T b_Tb .

am ga
onde T, representa a temperatura do gabinete, T,,,, a do ambiente externoe T, <T,,.,.
Admitindo agora que o sistema de refrigeracdo opera idealmente entre as temperaturas de
evaporagdo e condensacdo, o coeficiente de performance considerando as perdas
termodindmicas devidas as irreversibilidades externas (i.e., transferéncia de calor com

diferenca finita de temperaturas nos trocadores de calor) é calculado da seguinte forma (YEE;

HERMES, 2019):

T T, — AT}

g

_ (3.3)
T,~T; Ty — Ty + AT, + AT,

COP, =

a

onde o coeficiente de performance de um refrigerador internamente reversivel (COP,;) ¢é o
méximo possivel para um dispositivo de refrigeragdao operando com trocadores de calor reais,
ou seja, com diferenca finita de temperatura, AT, e AT, sdo as diferengas de temperatura
observadas nos terminais quente e frio, respectivamente, Tf representa a temperatura do
terminal frio e T, a temperatura do terminal quente, como pode ser observado no esquema
da Figura 3.2. Em outras palavras, o COP,; é o coeficiente de performance de um sistema de

refrigeracao ideal operando com trocadores de calor reais.

T

q
T
T

amb

Tgab

Ty
Figura 3.2 — Representacéo termodindmica de um sistema de refrigeracéo
Fonte: Adaptado de HERMES ¢ BARBOSA (2012)
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A eficiéncia de segunda lei, associada as irreversibilidades internas ao ciclo, pode ser
calculada comparando os coeficientes de performance do refrigerador real, COP, com o do

sistema endorreversivel, COP,;:

copr
o CLOf 4
= cop, (3-4)

Similarmente, a eficiéncia de segunda lei, associada as irreversibilidades externas, é
calculada comparando o coeficiente de performance do sistema endorreversivel com o ciclo

ideal:

_cop,
e ="cop,

(3.5)

Assim, a eficiéncia de segunda lei do sistema de refrigeracio é entdo obtida

relacionando COP, e COP,, tal que:

COP. (COP.\ [COP,
(For) (Gop) = mn. (3.6

— r _
=cop, ~ \cor,) \cop,
Este “fatiamento” das eficiéncias termodindmicas permite quantificar as
irreversibilidades internas (i.e., perdas termodindmicas no compressor; escoamento
compressivel de fluido refrigerante ao longo dos trocadores de calor e escoamento néao-
isentrépico no dispositivo de expansdo) e externas (troca de calor com diferenga finita de

temperatura) de forma individual, ampliando o grau de informag&o obtido a partir dos pontos

experimentais.

3.2 ANALISE TERMODINAMICA

3.2.1 Eficiéncia de primeira lei - COP

Os resultados dos testes previstos na matriz experimental para o coeficiente de
performance real sdo apresentados na Figura 3.3 em fungdo da temperatura do gabinete
T .). O compressor linear foi testado com uma poténcia de sinal de 15 W, o compressor

gab

rotativo em 3480 rpm, o biela-manivela em 3600 rpm e o sistema termoelétrico na maxima

capacidade de refrigeracdo. Para todos os sistemas foram verificadas variacoes lineares do
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COP, em fungéo de T, para cada temperatura ambiente analisada. Dentro de envelope de
condicoes testadas, o sistema utilizando compressor linear apresentou o melhor desempenho,
seguido do compressor reciproco, do rotativo e entdo o do sistema termoelétrico, que
praticamente nao tem o COP, afetado com a mudanca de temperatura do gabinete.

O compressor rotativo apresentou pouca dependéncia com a temperatura de gabinete
para a faixa analisada, j4 que seu envelope de operacdo compreende temperaturas de
evaporagdo mais baixas (até -30 °C). Apesar deste compressor apresentar os maiores niveis
de vazdo e, consequentemente, da capacidade de refrigeracdo, a poténcia consumida é
relativamente alta, quando comparada aos demais (~75 W), que acaba levando a valores de
COP, abaixo dos concorrentes. Além disso, um dispositivo de expansdo devidamente
dimensionado para a operacdo com este compressor poderia proporcionar maiores niveis de
vazdo e capacidade de refrigeracao, melhorando o desempenho do mesmo. O sistema
utilizando o compressor biela-manivela apresentou o segundo melhor desempenho, valendo a
ressalva de que todo os componentes foram dimensionados para operagdo com este

compressor. Finalmente, o sistema termoelétrico apresentou valores da ordem de 0,2 W/W

para o COP.,.
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3.2.2 Diferenga de temperatura nos trocadores

As analises realizadas nesta secéo se baseiam na condi¢ao operacional de 25 °C para
temperatura externa e 0 °C para temperatura interna do gabinete. Os dados necessarios para

a analise termodinamica nesta condi¢do sdo apresentados na Tabela 3.1.

Tabela 3.1- Dados experimentais primitivos para a condigéo 25 | 0 °C

Sistema Termoelét. Biela-man. Linear Rotativo
Ty °C 3,6 -0,8 0,1 0,2
T,y °C 25,1 25,4 25,4 25,3
Ty, °C 2.6 14,0 10,3 -18,1
T,,°C 40,52 32,7 34,3 49,0
Q., W 11,2 32,4 36,9 75,5
W, W 46,0 29,7 18,6 77,1

c?

A partir das temperaturas dos reservatorios e dos terminais quente e frio dos
sistemas, os coeficientes de performance do sistema operando de forma ideal (Carnot),
endorreversivel e real, podem ser calculados. A equacao 3.3 mostra que quanto maiores os
ATs nos trocadores de calor, menor o COP endorreversivel.

Os diferenciais de temperatura experimentados pelos trocadores de calor para a
condigao 25 | 0 °C podem ser verificados na Figura 3.4. Nos casos da aplicacio dos
compressores linear e biela-manivela, as temperaturas dos reservatorios ficaram mais
proximas dos trocadores de calor, indicando um dimensionamento térmico adequado. O
sistema termoelétrico, por contar com conveccao forcada para a absorcao de calor do
ambiente interno, apresenta o menor diferencial de temperatura entre o trocador e o
reservatorio frio (~8 °C), indicando também um tamanho térmico adequado para este
componente. Ja o trocador responsavel pela rejeicao de calor ao meio externo, composto por

um dissipador e um ventilador axial, apresentou um AT de 15 °C. Este valor se justifica pelo
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fato do trocador ser responsavel por rejeitar a parcela de calor proveniente do ambiente
refrigerado e o trabalho fornecido ao modulo Peltier fazendo uso de um dissipador de
geometria similar ao trocador usado no lado frio.

Nesta mesma condi¢do de operagao, o sistema com o compressor biela-manivela
apresentou um AT de ~14 °C para a parte fria, evidenciando baixos valores de condutéancia,
tipicos da conveccédo natural através do evaporador roll-bond descrito na secdo 2.2. Apesar
da vazao fornecida pelo compressor linear ser menor que a do compressor biela-manivela, o

efeito refrigerante especifico do HC-600a supera em quase duas vezes o HFC-134a, resultando

numa capacidade de refrigeragdo levemente superior para o linear operando com W; =15 W.
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Figura 3.4 — Diferenga de temperatura nos trocadores de calor

Por sua vez, o compressor rotativo apresenta as maiores diferengas de temperatura
entre os terminais quente e frio e seus respectivos reservatorios térmicos, com ~18 °C no lado
frio e ~24 °C no lado quente. Os altos valores provém das altas vazoes fornecidas por este
compressor, que provocam altos niveis de capacidade de refrigeragdo. Como a area dos
trocadores permaneceu inalterada, o sistema acaba levando ao aumento da temperatura de

condensacdo e ao abaixamento da temperatura de evaporacdo. Esse efeito acaba sendo
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refletido no desempenho, ja que um aumento da pressdo de condensacao eleva o trabalho
especifico de compressao e diminui o efeito refrigerante especifico, enquanto o abaixamento
da pressado de evaporacao reduz a vazao do sistema através do aumento o volume especifico
e da razao de pressoes, comprometendo a performance através da penalizacdo das eficiéncias
volumétrica e isentropica, o que reflete um superdimensionamento deste compressor para a

aplicacdo proposta.

3.2.3 Coeficiente de performance

A partir dos dados dispostos na Tabela 3.1, os coeficientes de performance ideal
(Carnot), internamente ideal e real do ciclo de refrigeragio foram calculados. A Figura 3.5
apresenta os valores verificados para cada sistema na condicéo especificada. O coeficiente de
performance de Carnot apresentou valores similares para todos os sistemas CMV (~10,8
W/W) uma vez que todos trabalham na mesma condigao de T, e T,,,. O sistema
termoelétrico, devido a capacidade de refrigeragéo limitada, ndo atinge 0 °C de temperatura
interna para 25 °C de temperatura externa, como mostra a Tabela 3.1, acarretando em um

valor maior para o COP,.
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Figura 3.5 — Coeficiente de performance
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O COP,;; ¢ um indicador calculado com base nas diferencas de temperatura entre os
reservatorios e os terminais quente e frio que fornece uma avaliagdo quantitativa do
desempenho de um ciclo de refrigeracao ideal operando com trocadores de calor reais. Neste
quesito, o sistema termoelétrico apresentou um desempenho aproximadamente 15 % superior
ao compressor biela-manivela, devido & alta condutancia dos sumidouros de calor quente
(externo) e frio (interno), que operam com convecgéo forgada em superficies estendidas.

Os valores obtidos para o compressor linear para o COP,; superaram em ~10 % os do
sistema operando com o compressor biela-manivela. Como o compressor linear possui maior
capacidade que o biela-manivela, adequada as cargas térmicas do gabinete do cooler portéatil,
o sistema opera com T maior, diminuindo o AT do lado frio, como mostra a Figura 3.4. O
ciclo com o compressor rotativo apresentou um COP endorreversivel ~30 % menor que os
demais. Conforme explicado anteriormente, para que o balango de energia pudesse ser
satisfeito nos trocadores disponiveis, os diferenciais de temperatura sofreram aumento,
refletindo em altos valores de irreversibilidades externas ao ciclo.

Por fim, a andlise do COP, indica a superioridade dos sistemas por compressao
mecanica de vapor quando comparados ao termoelétrico. A configuracdo original apresentou
um COP, de 1,1 W/W, 4,5 vezes superior ao termoelétrico, mesmo com um COP,; menor.
Quanto ao linear, que utilizou os mesmos trocadores de calor, mesmo com uma capacidade
de refrigeragao inferior, o COP, ficou 90 % superior ao sistema original, principalmente
devido & baixa poténcia consumida. Analisando apenas o COP,. do produto, o compressor
rotativo forneceu valores ~10 % inferiores ao sistema original e 55 % abaixo do linear. Apesar
dos altos niveis de vazao e capacidade de refrigeracéo, o consumo desse compressor é elevado,

da ordem de 75 W para a maioria das condi¢des experimentadas.

3.2.4 Eficiéncia de segunda lei

Para analisar o desempenho dos processos termodindmicos intrinsecos ao ciclo de
refrigeraco, a eficiéncia de refrigeracdo (i.e., eficiéncia de segunda lei) foi apresentada e

decomposta em duas componentes: externa e interna, que apontam as principais fontes de
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irreversibilidade do ciclo na forma de indicadores quantitativos de desempenho. A Figura 3.6
apresenta os valores encontrados para as eficiéncias na condi¢do operacional especificada.

Basicamente, é possivel afirmar que a eficiéncia externa é um indicador do
dimensionamento dos trocadores de calor, contabilizando as irreversibilidades advindas da
vizinhanca, através da troca de calor com diferenga finita de temperatura. Sob essa métrica,
o sistema termoelétrico se equipara ao CMV biela-manivela. Isto se justifica pelo fato do TE
operar com trocadores de calor forgados em uma condigéo de T}, mais favorével.

O sistema com o compressor linear apresentou uma eficiéncia externa ~10 % superior
ao sistema na configuragao original, o que reflete diretamente o ganho em COP,;, no caso do
primeiro, j4 que ambos operam nas mesmas condigdes (COP; = f(T,,;, Tymp))- O sistema
utilizando o compressor rotativo foi penalizado, apresentando valores 30 % inferiores ao

sistema original, o que reflete novamente o efeito do COP,;, ja que ambos os sistemas operam

79

com o mesmo coeficiente de performance ideal (mesmas condigoes).
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Figura 3.6 — Eficiéncia termodinamica

O sistema utilizando o compressor rotativo apresentou uma eficiéncia interna ~25 %

superior ao biela-manivela. Isto indica que, mesmo com a penalizagio do desempenho do
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compressor imposta pelo tamanho reduzido dos trocadores de calor, o compressor rotativo
analisado se apresenta mais eficiente que o biela-manivela, indicando um grande potencial
de melhoria no desempenho do produto com um dimensionamento adequado dos demais
componentes do ciclo. Isto pode ser justificado pela diferenca entre o COP dos compressores
aferidos em calorimetro para a condi¢cdo LBP, onde o compressor rotativo apresenta valores
25 % superiores ao compressor biela-manivela, de acordo com dados dos proprios
fabricantes!?.

A substituicdo do compressor original pelo linear provocou um aumento de ~75 %
para a eficiéncia interna, o que se deve principalmente ao processo de compressdo, com 7,
passando de 20 para 35 %. Além disso, a geometria do compressor linear oferece uma menor
impedancia ao fluxo de ar através do compartimento do compressor, o que intensifica o
resfriamento do cabecote do compressor e a reducao da temperatura de admissdo do fluido
na camara de compressio, reduzindo o trabalho especifico de compressido por conta da
reducao do volume especifico.

Por fim, o sistema termoelétrico apresenta os menores niveis de eficiéncia interna,
como esperado, cerca de ~80 % inferior ao sistema CMV, o que se deve as irreversibilidades
intrinsecas ao modulo termoelétrico (efeito Joule e Peltier).

Finalmente, o indicador mais importante do ponto de vista do desempenho para o
ciclo termodindmico é a eficiéncia de segunda lei, ou eficiéncia de refrigeracdo. Foram
verificados valores da ordem de 2 % para a eficiéncia de segunda lei do sistema termoelétrico.
Apesar do sistema apresentar desempenho satisfatorio no que diz respeito aos trocadores de
calor, a eficiéncia interna é o fator predominante para seu baixo desempenho, fornecendo os
menores valores de capacidade de refrigeracio por unidade de poténcia consumida dentre os
sistemas avaliados.

O sistema utilizando o compressor rotativo apresentou uma eficiéncia de refrigeragéo

de apenas 9 %, o que se deve ao baixo COP endorreversivel que afeta a eficiéncia externa

10 De acordo com Aw e Ooi (2021), compressores rotativos apresentam dificuldades atreladas aos vazamentos
de fluido refrigerante no pistao rolante, especialmente em aplicagdes de baixa capacidade, entretanto, com o
recente desenvolvimento dos processos dos processos de manufatura, compressores de volumes deslocados da
ordem de 1,4 ¢m? estiio sendo desenvolvidos, garantindo valores satisfatérios de eficiéncia volumétrica.
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(Figuras 3.5 e 3.6), indicando que o dimensionamento dos trocadores de calor prejudicou o
desempenho do sistema. Um ponto interessante a ser discutido é que mesmo com o
desempenho do compressor sendo penalizado pelos altos diferenciais de pressao entre a sucgao
e a descarga, este ainda apresentou uma eficiéncia interna superior a configuracédo original,
demonstrando potencial de melhoria do sistema, podendo ser explorado com a variagao de
capacidade do mesmo.

Finalmente, a aplicacgdo do compressor linear dobrou a eficiéncia de refrigeracdo em
relagdo ao sistema original, atingindo valores da ordem de 20 %. Esta tendéncia ¢ justificada
principalmente pelo aumento da eficiéncia interna para a condigéo analisada.

A Figura 3.7 ilustra o efeito da variacdo da temperatura de gabinete na eficiéncia
termodindmica para os sistemas CMV. Para tanto, 3 testes foram propostos, mantendo-se o
ambiente em 25 °C e variando a temperatura do gabinete em 3 niveis: -4, 0 e 4 °C. Em geral,
a eficiéncia de refrigeragdo cai com o aumento da temperatura de gabinete basicamente

porque o COP de Carnot aumenta numa taxa maior que o COP..
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Figura 3.7 — Eficiéncia termodinamica: T,,,,, = 25 °C (L: Linear, B: Biela-manivela e R: Rotativo)
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Embora a eficiéncia interna dos sistemas aumente em aproximadamente 8 %, ja que
menores razoes de pressao implicam em um compressor mais eficiente, para uma variacao de
8 °C na temperatura de gabinete, a eficiéncia externa experimenta uma reducao de ~20 %
para o sistema operando com os compressores linear e biela-manivela, e ~28 % quando o
compressor rotativo é utilizado, devido ao aumento dos ATs de ambos os trocadores quente
e frio em todas as configuragses.

De forma semelhante, a Figura 3.8 ilustra a influéncia da temperatura ambiente nos
sistemas avaliados mediante 3 testes experimentais para cada sistema, mantendo-se o
gabinete em 0 °C e variando a temperatura ambiente em 3 niveis: 16, 25 e 32 °C. Para este
caso, a eficiéncia externa apresenta um aumento com a temperatura ambiente, provocado
pela reducao simultanea do COP;; e do COP,;, mais expressiva para o ultimo. Por outro lado,
a eficiéncia interna dos sistemas sofre uma reducéo, mesmo que menos expressiva, devido &
reducao de eficiéncia dos compressores para maiores razoes de pressao, ja que a temperatura
de condensagdo aumenta com a temperatura ambiente. Um aumento da ordem de 30 % é
verificado para a eficiéncia de refrigeracao para os 3 sistemas, refletindo a uma redugéo mais

intensa para o COP, do que para o COP..
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3.3 SINTESE DO CAPITULO

Foi apresentada neste capitulo uma andalise comparativa entre os sistemas de
refrigeragdo com base na abordagem apresentada por Hermes e Barbosa (2012).

Primeiramente, foi definida a condicao de 25 °C para temperatura ambiente e 0 °C
para temperatura de gabinete para todos os sistemas analisados. Os dados primitivos,
medidos in loco foram apresentados, dispondo da temperatura dos reservatorios (controlada),
dos terminais quente e frio (medida), da capacidade de refrigeragéo e da poténcia consumida.

Os coeficientes de performance real, ideal e endorreversivel foram derivados dos
pardmetros operacionais, fornecendo subsidio para calcular a eficiéncia de refrigeracdo dos
sistemas, que apontou as principais fontes de irreversibilidade dos sistemas de forma
comparativa.

Finalmente, o sistema termoelétrico apresentou o pior desempenho, seguido do
compressor rotativo e entdo do sistema original (compressor biela-manivela). A substituigéo
do compressor original pelo linear, aliada ao fluido refrigerante pertinente, duplicou a
eficiéncia de refrigeracdo do produto, apontando um grande potencial para a redugdo do

consumo de energia para este nicho de aplicacéo.



4. MODELACAO MATEMATICA

A fim de entender a comparagdo entre o sistema com compressor linear, que se
mostrou mais promissor, e o sistema original, com compressor biela-manivela e também
viabilizar a otimizacdo com foco em redugéo de massa e consumo de energia do sistema, um
modelo matematico semi-empirico foi desenvolvido e é apresentado neste capitulo.

Geralmente, os modelos empregados para simular sistemas de compressdo mecanica
de vapor sdo divididos em submodelos, que, quando agrupados, viabilizam uma anélise
holistica do desempenho do produto. O presente trabalho conta com o modelo de simulagéao
do sistema de refrigeragdo proposto por Gongalves et al. (2009) e aperfeicoado por Hermes
et al. (2009), o qual é capaz de prever parametros como pressao, temperatura e vazao massica
de fluido refrigerante, além do consumo de energia e capacidade de refrigeracao do sistema.

O presente modelo serd dividido nos seguintes submodelos: (i) compressor, (i)
condensador, (i) trocador de calor interno, (iv) evaporador e (v) compartimento refrigerado,
0s quais representam o comportamento termo-hidraulico de cada componente, utilizando os
principios da conservacdo da massa, energia e quantidade de movimento, além de algumas
correlagdes empiricas. Neste trabalho, foi utilizada a plataforma EES (KLEIN, 2020) para o
desenvolvimento do modelo de simulacao.

O ciclo de refrigeragéo empregado foi apresentado no capitulo 1, indicando os estados
termodindmicos do sistema (pontos do ciclo'). As Figuras 4.1 e 4.2 mostram os pontos
experimentais obtidos tanto para o compressor linear, com o fluido R-600a, como para o
biela-manivela, com R-134a, em diagramas pressdo—entalpia especifica, respectivamente. Os
pontos 3 e 5 representam, de forma respectiva, as saidas do condensador e do evaporador
com superaquecimento e subresfriamento prescritos, que serdo explicados mais adiante,
enquanto o ponto 2s representa a temperatura de descarga segundo um processo de

compressao isentropica, servindo apenas como referéncia.

II'A Figura 1.5 apresenta os pontos do ciclo de refrigeraciio empregando o trocador de calor TC-LS, os quais
foram utilizados como referéncia para o modelo matematico.
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4.1 SUBMODELO DOS COMPRESSORES

O submodelo do compressor tem o objetivo de determinar a poténcia consumida, a
vazao massica deslocada e a condicao termodindmica do fluido refrigerante na saida deste

componente com base nos parametros de entrada e da temperatura ambiente.

4.1.1 Biela-manivela

Em um compressor reciprocante tipico, o fluido refrigerante passa pelo muffler de
succdo e entdo pela valvula de succao até atingir a camara de compressao, onde entdo é
comprimido e expelido através da valvula de descarga para o muffler de descarga, até atingir
a linha de descarga do sistema. A Figura 4.3 apresenta uma representacio esquematica do

modelo de um compressor reciproco biela-manivela.

\ Volume de controle

\
|
|
I

\
\
. \
Wy #Qk
AN

N
~N //
\\ -
~—— -

Figura 4.3 — Representacéo esquematica do modelo do compressor biela-manivela

A vazdo méssica deslocada pelo compressor foi calculada com base no conceito de

rendimento volumétrico, 7, tal que:

N .
m:ﬁn (4.1)

v

onde,
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T’U - CLO + al N H (4.2)

sendo m e N s@o a vazdo massica do compressor (kg/s) e rotacdo (s!), respectivamente, Vi,
o volume interno da camara de compressdo, em m?, e v; o volume especifico do fluido na
entrada do compressor, calculado com base na temperatura e pressao de suc¢ao. A razao de
pressdes imposta ao compressor é representada por IT = p,/p,;, sendo p, a pressdo de
descarga e p; a pressdo de sucgdo. A poténcia consumida pelo compressor (Wk) foi obtida
por intermédio do trabalho isentrépico de compressao e da eficiéncia global do compressor,

como segue,

. n-(hy, —h NV
Wk:m ra, 1>: Sw@(hls_hl) (4.3)
779 Uy ng
ng:b0+b1~H+b2-U2 (4.4)

onde um balanco de energia é necesséario para obter a entalpia de descarga:

W
hy = hy + e (4.5)
m
O calor rejeitado pelo compressor foi calculado com base em sua conduténcia térmica global

baseada na diferenca entre a temperatura isentropica de descarga e a temperatura ambiente,

seguindo em linhas gerais o modelo proposto por Gongalves (2004),

Qk = UAk : (T2s —T mb) (4-6)

a

onde a condutancia térmica global da carcaga do compressor (UA, em W/K) é obtida

como segue:

UA,, = ¢y + ¢1(py) + co(p2) (4.7)

Os coeficientes presentes nas equagoes de eficiéncia volumétrica, eficiéncia global e

condutancia do compressor foram obtidos através de regressdes dos dados experimentais de
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calorimetro!2. As Figuras 4.4 e 4.5 apresentam os desvios encontrados para a poténcia e
vazao, respectivamente, com os dados da calorimetria para o compressor biela-manivela em

estudo. Foram utilizados nove pontos experimentais na regressao do modelo, com um erro

méximo de 10 %.
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Figura 4.4 — Relacao entre a poténcia medida em calorimetro e a calculada para o
compressor biela-manivela
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12 Ver apéndice IV
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A Figura 4.6 apresenta os desvios encontrados quando o modelo proposto foi

utilizado com os dados do produto testado em camara, de acordo com a matriz experimental

proposta, respeitando a banda de 10 %.
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Figura 4.6 — Relagéo entre a poténcia medida no produto (cooler) e a calculada para o

4.1.2 Linear

Um compressor linear consiste em um motor linear, conectado a um pistdo e uma
mola ressonante, operando na frequéncia natural. Motores lineares oferecem uma eficiéncia
elétrica maior que motores rotativos dirigidos por indugao. A operacéo isenta de 6leo também
oferece uma grande vantagem para a taxa de transferéncia de calor no condensador e no
evaporador do sistema de refrigeracao, permitindo o uso de trocadores compactos. Em um
compressor linear de alta eficiéncia, o pistdo opera na frequéncia natural para minimizar o
consumo energético requerido ao longo do processo de compressao, sendo que a determinacgao
da frequéncia natural do conjunto é resultado da massa deslocada e da rigidez da mola, que
por sua vez é composta pela mola de suspenséao, o efeito de mola do gés e os efeitos de mola

resultantes do campo eletromagnético. A Figura 4.7 mostra a representagdo esquematica de

um compressor linear.

Poténcia medida [W]

compressor biela-manivela



MODELACAO MATEMATICA 65

\\ Volume de controle
_volume

|

|

|

|

/

/
/
/ .
Qr
/
/
7/

~ —

Figura 4.7 — Representacao esquemética de um compressor linear convencional

Diferente dos demais compressores, que operam com uma rotagdo imposta por uma
logica de controle, seja ela fixa ou nao, este compressor usa da variacdo do deslocamento

volumétrico para controlar a vazdo. Assim sendo, um dos parametros de entrada do

compressor ¢ a poténcia pré-definida, ou poténcia de sinal (W,

), que atua como um limite
de poténcia consumida. Basicamente, a poténcia requerida para levar o fluido do estado 1
até o estado 2 é funcao das pressoes operacdo do sistema. Assim, a loégica empregada para

operacao com o compressor proposto define que a poténcia sera variavel desde que o limite

Wy, ndo seja atingido, que ocorre com um volume deslocado maximo. Todavia, uma vez que

O compressor passa a operar com uma poténcia maxima igual a o volume deslocado

stg’
passa a variar.

A partir destas premissas, o modelo foi desenvolvido para prever a vazao fornecida
e poténcia requerida pelo compressor com base nos dois regimes de operagdo, saturado

(sat.: poténcia variavel e V., maximo) e variavel (var.. V., variavel e poténcia fixa)

sSw
especificamente para este trabalho. Primeiramente, um teste condicional é realizado com
base nas vazoes dos dois regimes, baseado nas condig¢oes de operacéo, que dirige o modelo ao

conjunto de equagoes dedicado. A Figura 4.8 ilustra os regimes de funcionamento descritos

através de um fluxograma.



MODELACAO MATEMATICA 66

v

Wi = Wsqe W = Wiig
M = Mgy m = f(Wgig)
Regime saturado Regime variavel

Figura 4.8 — Fluxograma modelo compressor linear

Diversos testes foram realizados in loco, em um calorimetro de ciclo quente!3,
avaliando o desempenho do compressor nos regimes saturado e variavel, o que permitiu a
concepcao de um modelo para cada regime, baseado nas condigdes de operacdao. A equagio

4.9 apresenta o modelo desenvolvido para a vazao em regime de stroke variavel.

_ o Wiy (4.8)
var dl +Hd

m
onde I1, a razdo de pressoes, carrega a informacado da condigdo de operacdo imposta ao
compressor, enquanto d, d, e d, sdo coeficientes a serem ajustados com os dados
experimentais, representando o rendimento volumétrico do compressor. Como o valor de
Wsi ;, € conhecido para esse regime, é possivel calcular a vazao nao saturada com base apenas
nestes dois parametros.

Para o regime saturado a poténcia passa a ser uma variavel, necessitando de um

modelo especifico. Neste caso a vazéo saturada é dada por:

Myqr = (go + 9191 + Gobo) - (1 — g3119) (4.9)

onde p, é a pressao de sucgdo, p, a pressdo de descarga, e g; os coeficientes ajustados com
dados experimentais. Com a vazdo m,, calculada, é possivel determinar a poténcia

consumida para o regime saturado, conforme a equacao 4.11.

13 Ver apéndice V — Ensaios com o compressor.
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. ] 17
Wsat = <j1 —; ) msat (410)
0

onde W,,, ¢ calculado a partir dos coeficientes provenientes dos experimentos (j;) e da vazao
calculada a partir da equagéo 4.10, representando o rendimento global do compressor.

A transferéncia de calor do compressor é calculada de forma semelhante ao compressor
biela-manivela fazendo uso das equagdes 4.6 e 4.7. As Figuras 4.9 e 4.10 apresentam os
desvios encontrados para os modelos de poténcia e vazdo, respectivamente, regredidos a

partir dos dados de calorimetro.
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Figura 4.9 — Relagao entre poténcia medida em calorimetro e calculada para o compressor linear

A poténcia apresentada na figuras 4.9 se refere apenas aos pontos em que o

compressor se encontra em regime saturado, ou seja, com deslocamento volumétrico maximo

e sinal de poténcia variavel, jA que para os pontos de V,,, variavel a poténcia calculada é

igual a medida (W,). A Figura 4.11, a seguir, apresenta os desvios encontrados para a
poténcia com as medi¢cdes com o compressor linear operando no produto em mais de 60
pontos experimentais, envolvendo regime saturado e variavel, de forma que vérios pontos

ficam sobrepostos no caso do ultimo.
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4.2 TROCADORES DE CALOR

4.2.1 Condensador

As taxas de transferéncia de calor nos trocadores de calor foram modeladas de acordo
com o método da efetividade (¢ — NUT), regredindo os valores dos coeficientes a partir da
massa de dados experimentais.

A Figura 4.12 apresenta o esquema de modelagem do condensador, ilustrando os
perfis de temperatura esperados para o refrigerante e para o ar nas regides indicadas. A
exemplo de Gongalves et al. (2009), neste modelo, o trocador foi considerado reto e dividido

em trés zonas: superaquecida (sup), mudanga de fase (sat) e subresfriada (sub).

(443444 dd il addd il

mref —> I I

Myef

T — Temperatura do fluido refrigerante
cond,in

— Temperatura do ar externo

o
<
=
= liquido
g saturado
o
= regido de mudanga de fase
()
= & oy 3
1t OSupy
|~ cond,out vapor resfriada
saturado
i

ar,externo

Comprimento do trocador |m]|
Figura 4.12 — Representacéo do esquema de modelagem do condensador
Fonte: Adaptado de Gongalves (2004)

Primeiramente é aplicada a equacao da conservacgao de energia no trocador de calor,
estabelecendo a condicao de balanco entre o calor fornecido pelo refrigerante e recebido pelo

lado do ar:
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Qcond = m<h2 o h‘3> = qub + Qsat + qup (411)

A taxa de transferéncia de calor é obtida a partir das condutancias térmicas

caracteristicas de cada uma das regides indicadas na Figura 4.12. Como segue:

UA

qub - m<hliq - h3) =m Cp,liq (Tcond - Text) (1 - 6_ [m c;’lzfqb (412)
Qsat - m<hvap - hliq) - UAsat (Tcond - Teact) (413)

. 7[ UAgup ]
QSUP = m<h2 - h‘vap) =m Cp,vap <T2 - Tea:t) (]_ — e L™ ¢p,vap ) (414)

Como na regiao de saturacdo a temperatura do fluido refrigerante pode ser
considerada constante, é adotada a equacao simplificada para a transferéncia de calor,
representada pela equacao 4.13.

Os termos de conduténcia (UA) foram agrupados e regredidos para cada regido a
partir dos dados experimentais pelo método dos minimos quadrados. As temperaturas de
entrada, meio e saida do condensador foram medidas para cada teste, representando
superaquecimento, saturacao e subresfriamento, respectivamente. A Tabela 4.1 apresenta os
valores encontrados para o condensador do sistema utilizando os diferentes compressores e

seus respectivos refrigerantes.

Tabela 4.1- Condutancias térmicas regredidas para o condensador

Compressor Biela-manivela Linear
Refrigerante R-134a R-600a
UA,,,, W/K 0,40 0,06
UA,,,, W/K 3,37 3,60
UA,,,, W/K 0,03 0,03
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A Figura 4.13 mostra uma comparacdo entre o modelo proposto e os valores
experimentais da temperatura de condensacéo para os dois compressores analisados. Como
ndo foi realizada uma medicdo direta de vazao no sistema, a taxa de calor rejeitada pelo
refrigerante ao ambiente externo foi calculada a partir do produto da vazao fornecida pelo
modelo do compressor e a diferenca entre entalpia de entrada e de saida do dispositivo. Os
desvios da temperatura de condensacao ficaram dentro de uma banda de + 2 °C para 90 %
dos dados. O compressor linear apresenta uma melhor distribuicdo entre os pontos testados
pelo fato de ter sido avaliado em diversas poténcias de sinal, gerando mais pontos

experimentais que os demais.
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Figura 4.13 — Relagfo entre a temperatura de condensacao medida calculada

4.2.2 Evaporador

A Figura 4.14 apresenta o esquema de modelagem do evaporador. Agora, o trocador
é dividido em duas zonas: mudanca de fase (sat) e superaquecida (sup) apenas (Gongalves
et al., 2004). A figura ilustra os perfis de temperatura esperados para o refrigerante e o ar
nas regides indicadas. Conforme apresentado anteriormente, o evaporador é do tipo placa

fria (roll-bond) e, por isso, ndo conta com uma superficie aletada para intensificagdo da troca
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de calor. Os tubos sdo interconectados por uma chapa, formando uma parede fria, trocando
calor com o ar interno por conveccao natural.
Aplicando a equacao da conservacao de energia no trocador de calor, uma condicao

de balanco entre o calor fornecido pelo refrigerante e recebido pelo lado do ar é estabelecida,

tal que:

Qevap = m<h5 - h’4> = Qsat + qup (415)

A taxa de transferéncia de calor é obtida a partir das condutancias térmicas

caracteristicas de cada regido, indicadas pela Figura 4.14, como segue:

Qsat - m<h’U¢1p - h4) = UAsat(Ti - Tevap) (416)
' ' ' - [z (4.17)
QSUP = m(h5 - hvap) =m Cp,vap(ﬂ - Tevap)<1 —e p,vap ) .
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Figura 4.14 — Representacao do esquema de modelagem do evaporador
Fonte: Adaptado de Gongalves (2004)

Como na regiao de saturagdo a temperatura do fluido refrigerante pode ser

considerada constante, é adotada a equacao simplificada para a transferéncia de calor,



MODELACAO MATEMATICA 73

conforme demonstrado na equacao 4.16, de forma similar & metodologia empregada para o
condensador. As condutancias (UA) foram agrupadas e regredidas para cada regido a partir
dos dados experimentais. Foram aferidos 4 pontos de medi¢do de temperatura ao longo do
evaporador para cada teste. Os dois da entrada apresentaram poucos desvios, representando
a temperatura de evaporacaol?.

A Tabela 4.2 apresenta os valores encontrados para o evaporador do sistema
utilizando os dois compressores com os respectivos refrigerantes. Apesar de se tratar de um
trocador por conveccao natural, este ainda conta com uma area de troca relativamente
grande, distribuida ao longo de todas as paredes do gabinete, o que faz os valores das

conduténcias ficarem proximos daqueles encontrados para o condensador.

Tabela 4.2 — Conduténcias térmicas do evaporador

Compressor Biela-manivela Linear
Refrigerante R134a R600a
UA,,;, W/K 2,39 3,23
UA,,,, W/K 0,23 0,20

A Figura 4.15 mostra uma comparacao entre a temperatura de evaporagao obtida via
modelo e medida, apresentando desvios dentro de uma banda de +2 °C. A faixa de
temperaturas coberta pelo sistema CMV biela-manivela atinge valores mais baixos pelo fato
de mais testes terem sido realizados, no inicio do projeto, com a intencdo de entender a
dinamica do controle da temperatura de gabinete. Além disso, os pontos medidos para a
regiao estavel dos testes de abaixamento de temperatura também estao contidos na Figura
4.15, ampliando a faixa. Por outro lado, os altos valores apontados para o sistema operando

com o compressor linear advém de testes realizados com o uma poténcia de sinal de 10 W.

14 Fsse fato foi corroborado pela medicio de pressdo.
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4.3 TROCADOR DE CALOR TC-LS

O refrigerador portatil analisado emprega um trocador de calor tubo capilar-linha

de sucgéo do tipo concéntrico, onde o tubo capilar é inserido dentro da linha de succao, em

contracorrente, como mostra a Figura 4.16. Durante o processo de expansao, calor é

transferido do tubo capilar para o fluido na linha de suc¢do. Como consequéncia, o titulo do

refrigerante na entrada do evaporador é reduzido e a temperatura de succdo do compressor

¢ aumentada, eliminando a condensacao de umidade do ar na linha de succéo e prevenindo

o compressor de um possivel golpe de liquido (HERMES et al., 2010).

4
——

Tubo capilar 3

WS GRS SRR GRS SRS SRR SR SR SR S— — —

Linha de sucgao

5 / \1
EVAP comp
Figura 4.16 — Trocador de calor tubo capilar linha de sucgao (TC-LS)
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A entalpia do fluido refrigerante na saida do trocador de calor tubo capilar-linha de

succao pode ser obtida a partir do seguinte balanco de energia:

A temperatura da saida da linha de succ¢édo, denominada por T; no presente modelo,
foi calculada a partir da efetividade de temperaturas do trocador de calor tubo capilar-linha
de succao, €,;,,, regredida a partir de dados experimentais. Um valor médio de 0,83 foi

obtido a partir de ~90 pontos experimentais.

T =T5+ €, (T3 - T5> (4.19)

A geometria do tubo capilar e da linha de succdo foi mantida constante, na

configuracao original, para todos os testes analisados.

4.4 MODELO DO GABINETE

O modelo do gabinete é responsével por fornecer uma estimativa da carga térmica
advinda do ambiente externo para o ambiente interno, dado o diferencial de temperatura
entre os reservatorios térmicos. Basicamente, a taxa de troca de calor depende da

condutancia global do gabinete e do diferencial de temperatura, tal que:

anb = UAgab ’ (Tamb - Tgab) (420)

Deve-se lembrar que para os testes em regime permanente, onde o compressor foi
mantido ligado em sua capacidade méxima durante todo o ensaio, a capacidade de

refrigeracao pode ser obtida através da seguinte equacgao:

Qeazp = anb + Wres (421)

Ao ponto que a capacidade de refrigeragdo pode ser avaliada tanto experimentalmente
quanto via modelo. A Figura 4.17 mostra os desvios encontrados para a capacidade de

refrigeracao calculada e experimental para os sistemas analisados.
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O compressor biela-manivela apresenta uma menor faixa de capacidade de

refrigeracao, variando de 20 a 50 W, dentro de uma banda de 10 % de erro para as 5

temperaturas de gabinete e 3 ambientes testadas. J4 o compressor linear apresenta uma

vasta variagdo de capacidade de refrigeracgéo, visto que foi avaliado para sinais de poténcia

de 10 a 30 W, fornecendo uma ampla faixa de vazao.

4.5 FECHAMENTO DO MODELO

Para viabilizar o fechamento do modelo com o mesmo ntmero de equagbes e

incognitas, seriam necessarias duas equagoes adicionais: determinagao do inventario de massa

do sistema e solucao do escoamento de refrigerante através do tubo capilar. Por conseguinte,

como as duas equagdes citadas configuram-se onerosas do ponto de vista de convergéncia, o

sub-resfriamento do fluido na saida do condensador e o superaquecimento do fluido na saida

do evaporador sao prescritos, tal que:
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T3 = Lecond — ATsub (422)
T, =T, + AT, (4.23)

Esta estratégia foi proposta por Gongalves (2004), garantindo réapida convergéncia e
alto grau de estabilidade no modelo proposto.

Os principais parametros operacionais inerentes ao funcionamento do sistema podem
ser obtidos mediante o modelo descrito. No entanto, para que seja possivel calcular o
consumo de energia do refrigerador, é preciso determinar a capacidade de refrigeragéao
efetivamente necessaria para manter o gabinete refrigerado na temperatura desejada, ja que
o sistema de refrigeracéo apresenta um excesso de capacidade quando ligado continuamente.
A metodologia empregada para computar o consumo energético do refrigerador se baseia no
trabalho de Hermes et al. (2009), onde é introduzida a fragao de funcionamento do sistema,

RTR (Run Time Ratio, do inglés), tal como descrito no capitulo 2.

4.6 SOLUCAO DO MODELO

O modelo descrito foi implementado a plataforma EES. Os dados de entrada sao
compreendidos pelas condigdes de contorno (T, e T,,,,) e pelos parametros ajustados a
partir dos ensaios experimentais. Os seguintes dados s&o necessarios: grau de
superaquecimento na saida do evaporador; grau de sub-resfriamento do fluido na entrada do
dispositivo de expansao; efetividade do trocador de calor TC-LS; coeficientes empiricos do
compressor; condutincia térmicas dos trocadores e do gabinete e o fluido de trabalho. O
modelo fornece os indicadores de capacidade de refrigeracao, COP e consumo de energia para

diferentes condigées de contorno, em regime permanente, bem como a temperatura de

gabinete como fungéo da fragdo de funcionamento (RTR).
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4.7 RESULTADOS

Um modelo capaz de prever consumo energético, capacidade de refrigeracao e o COP
para o sistema de refrigeracdo compacto em questdao foi proposto. Os compressores biela-
manivela e rotativo foram modelados de acordo com as curvas de eficiéncia volumétrica e
global, seguidos do compressor linear, que precisou de um modelo especifico, semi-empirico,
para que vazdo e poténcia pudessem ser previstas com base nas condigdes de entrada. Os
modelos foram calibrados e validados com testes de calorimetro e depois verificados no
produto, com desvios dentro de uma banda de 10 % de erro. Os trocadores de calor foram
modelados com base na metodologia € — NUT (KAYS e LONDON, 1984), divididos por
zonas de acordo com o estado do fluido refrigerante, monoféasico ou bifasico, fornecendo
temperaturas de evaporacio e condensacio dentro de uma banda de +2 °C para 90 % dos
pontos experimentais analisados. Por fim, de posse do modelo do gabinete, foi possivel
calcular o consumo do sistema em regime permanente, através da poténcia fornecida pelo
modelo do compressor e a fracdo de funcionamento, RTR. Na totalidade, aproximadamente
120 pontos experimentais foram utilizados na regressao dos modelos.

A Figura 4.18 apresenta os resultados obtidos para o COP em funcao da temperatura
de gabinete, para os dois sistemas analisados. Cada ponto no grafico representa uma condigéo
de contorno analisada e a faixa engloba as 3 temperaturas de ambiente propostas (16, 25 e
32 °C). Os resultados corroboram aqueles fornecidos no capitulo 2, subsegao 2.8.2, com o
compressor linear superando o biela-manivela em ~2x para este indicador.

O consumo dos sistemas em funcao da temperatura de gabinete é apresentado na
Figura. 4.19 para a faixa de temperatura ambiente de 16 a 25 °C. Este indicador de
desempenho leva em consideragao a poténcia consumida e a razao entre a carga térmica e a
capacidade de refrigeragdo (RTR) para o sistema operando com cada compressor, fornecendo
o consumo energético do produto em regime permanente de acordo com uma loégica de
controle on-off. Novamente, verifica-se que compressor linear apresenta os menores valores

de consumo. O ponto 25 | 0 °C para o compressor biela-manivela apresenta um consumo de
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6,4 kWh/més, ~30 % acima do compressor linear, sendo representado por uma linha

tracejada no grafico.

3,2 =t
—a—Biela-manivela
—e—Linear
2,8 L
0/./.
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Figura 4.18 — Simulacao do COP dos sistemas em funcao da temperatura de gabinete
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Figura 4.19 — Simulagéo do consumo de energia em fungéo da temperatura de gabinete
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O comportamento da temperatura de gabinete em fungdo da fragdo de
funcionamento de cada compressor é apresentado na Figura 4.20 para uma faixa de
temperatura ambiente de 16 a 32 °C. A extremidade direita do grafico (RTR = 1)
representa a minima temperatura atingida para cada sistema operando em regime
permanente, independentemente do tempo dispendido para estabilizagao, no caso de um teste
de abaixamento de temperatura. A infiltracdo de calor pelas paredes do gabinete aumenta
linearmente com a diferenca de temperatura entre os ambientes interno e externo, dessa
forma, o limite verificado para RTR = 1 se refere ao caso onde a carga térmica e capacidade

de refrigeracao se igualam, apontando os valores minimos atingidos para a temperatura do

gabinete.
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Figura 4.20 — Simulacao da temperatura do gabinete em funcao da fracdo de funcionamento

4.8 SINTESE DO CAPITULO

A base necessaria para a modelagem simplificada de um sistema de refrigeragdo em
regime permanente foi introduzida neste capitulo, bem como as condig¢oes de fechamento do

ciclo, que levaram ao desenvolvimento do método proposto por Gongalves et al. (2009).
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Modelos individuais foram desenvolvidos para cada componente e validados para uma faixa
de temperatura de gabinete de -4 a 12 °C e um ambiente de 16 a 32 °C. Por fim, foram
apresentados alguns resultados da simulagéo, corroborando com os dados do capitulo 2 para

o coeficiente de performance e consumo energético do sistema de refrigeracgao.



5. OTIMIZACAO MULTIOBJETIVO DO SISTEMA

5.1 DEFINICAO DO PROBLEMA

A otimizagdo de um sistema pode ser definida como o processo para se determinar
as condicOes geométricas e de operacdo que fornecem o méaximo ou o minimo de uma
determinada funcdo objetivo. A otimizacdo é essencial em muitos negbcios, gestdao e
engenharia. Na industria espacial, € comum empregar a minimiza¢ao da massa como fungéo
objetivo, assim como na industria automobilistica os critérios mais comuns sdo o consumo
de combustivel e os custos de fabricacdo. Na analise de sistemas de refrigeragdo é comum
empregar critérios de avaliagdio de desempenho (CAD) que buscam o aumento do
desempenho do sistema acompanhado da redugao de custo (WALTRICH, 2008).

De acordo com NGATCHOU et al. (2016), para casos onde possam existir objetivos
conflitantes e trade-offs, uma otimizacdo multiobjetivo é proposta, que, apesar de ser mais
onerosa do ponto de vista de solugao, geram nao uma solucao tnica, mas um conjunto de
solugdes Otimas aceitaveis, dentro das restrigdes impostas, oferecendo, no caso do exemplo
anterior, uma reducao de custos mantendo-se a eficiéncia do sistema ou entdo um aumento
na eficiéncia mantendo-se os custos de fabricagédo, além das solucdes que englobam variagoes
combinadas. Este conjunto de solugdes possiveis é chamado na literatura de Frente
de Pareto.

A frente de Pareto determina o local dos 6timos considerando os efeitos contrastantes
entre os objetivos dentro de uma populagdo de solugoes possiveis, permitindo que o decisor
escolha uma das solugdes possiveis dentro de uma ampla gama de opcoes, diferente da
otimizacao de objetivo tnico, que pode ignorar esse tipo de efeito entre os miultiplos objetivos.
(BERIZZI, 2001). Para comparar as solugdes candidatas em um problema de otimizacao
multiobjetivo, o conceito de otimalidade de Pareto é comumente utilizado. Esse conceito foi
introduzido originalmente por Francis Ysidro, e depois generalizados por Vilfred Pareto.
Uma solugao pertence ao conjunto de Pareto se nao houver outra solugdo que possa melhorar

pelo menos um dos objetivos sem degradar nenhum outro objetivo (NGATCHOU et al.,



OTIMIZACAO MULTIOBJETIVO DO SISTEMA 83

2005). A Figura 5.1 mostra alguns exemplos de Frente de Pareto, elencando alguns cenarios
de otimizacao, onde f; e f, sdo objetivos independentes, e as solu¢ées sdo marcadas pelas

curvas continuas.

f Min-Min 5 Min—MaX/-

a @ Sistema original

b

fi fi

£ Max-Min £ Max-Max

_/

fi h

Figura 5.1 — Curva 6tima de Pareto para quatro combinagoes de dois tipos de objetivo
Fonte: Adaptado de Sengupta et al. (2017)

Tomando como exemplo a primeira situagdo descrita na Figura 5.1, onde é
apresentado um caso de minimizagdo dupla (Min-Min), a solu¢io aponta que uma
configuracao qualquer, dentro do dominio em cinza, pode ter o objetivo f; minimizado,
mantendo-se o f, constante até que a frente de Pareto seja encontrada, descrito pelo caminho
a ou minimizar f, sem penalizar f; caminhando pelo linha b, representada na Figura 5.1.

Dentro do contexto de otimizacao, diversos estudos tém sido conduzidos na area da
refrigeracdo visando maximizar o desempenho do sistema enquanto algum outro objetivo é
satisfeito de forma simultanea. Negrao e Hermes (2011), por exemplo, apresentaram uma
metodologia para a reducao simultanea do custo e do consumo de energia em refrigeradores
domésticos, variando a area dos trocadores, a espessura de isolamento do gabinete e o
compressor, mostrando uma reducéo de até 14 % do consumo energético quando o custo do
refrigerador é mantido constante. Mais adiante, Mitishita et al. (2013) apresentaram uma
abordagem semelhante para refrigeradores frost-free, mostrando uma reducdo de consumo
de ~18 % mantendo-se o custo do equipamento, variando-se levemente area dos trocadores,

o insuflamento de ar no evaporador e a espessura de isolamento.
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Entretanto, a otimizacao de sistemas CMV compactos tem sido poucos explorada,
até pelo fato de a miniaturizagdo dos compressores ser um assunto recente. Além disso, a
recente tendéncia para miniaturizacdo de sistemas de refrigeracdo leva em consideracéo a
massa total do sistema, em especial aqueles com alimentacgéao off-grid.

Dentro deste contexto, o presente trabalho propde uma otimizagdo multiobjetivo
visando reduzir simultaneamente a massa e o consumo de energia do refrigerador em estudo
(38 ¢) mantendo o compressor linear, que obteve o melhor desempenho na anélise

experimental.

5.2 PARAMETRIZACAO DO PROBLEMA

A massa total do sistema pode ser expressa por:

Mtotal = Meond + M50l + mevap + mcomp + Myest (51)

onde m representa a massa total do condensador, m a massa do evaporador, m

cond evap comp

a massa do compressor e m,.,, @ massa dos componentes restantes do produto, como
estrutura, tubulacido entre componentes, placas eletronicas e ventilador do condensador. A
Figura 5.2 mostra a distribuicio de massa dos componentes do produto de forma
comparativa. O sistema possuia uma massa de 11,5 kg antes da substituicdo do compressor

biela-manivela pelo linear. Apos esta substitui¢do, a massa do produto passou para 10,8 kg.

Isolamento Evaporador

Condensador

Restante
59%

Figura 5.2 — Distribuicéio de massa pelos componentes do sistema
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Na sequéncia serdo apresentadas as correlacdes para a massa em funcao da area das
componentes, viabilizando o estudo do efeito combinado da variacdo de area dos
componentes na massa e no consumo de energia. Neste estudo, apenas evaporador,

condensador e isolamento serdo considerados.

5.2.2 Condensador

Conforme apresentado no capitulo 2, o condensador utilizado pelo produto base
consiste em um trocador tubo aleta, com dimensdes ja apresentadas. O produto conta com
uma restricdo de espago nas para alteracdo da altura A e largura L. do condensador, restando

apenas a alternativa de se alterar a profundidade P, como pode ser visto na Figura 5.3.

Figura 5.3 — Variaveis condensador

Para que fosse possivel apurar a variacdo da massa deste componente, originalmente
de 0,29 kg, com a profundidade, foi necessario encontrar uma expressdo para a massa em
funcdo do volume ocupado pelo condensador através da modelagem tridimensional do
componente, como mostra a Figura 5.4. Primeiramente a massa foi correlacionada com o
volume do trocador, mas como a superficie permanece fixa com a variacdo do comprimento,
o fator de compacidade ( serviu como conversor para a massa em fungéo da area do trocador

de calor. Apesar do numero de fileiras de tubo ser uma variavel discreta, para fins de
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simplificacédo esta foi considerada continua. Assim, a massa do condensador foi ajustada em

funcao da area, de forma linear.

m,,., = 0,841 + 0,061 A4 (5.2)

cond s,cond

oA, g € a érea de troca de calor (molhada) do condensador, em m?.
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Massa do condensador [kg]
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Area molhada do condensador [m?]

Figura 5.4 — m,,, em funcéo da area do condensador

5.2.3 Evaporador

O evaporador empregado pelo produto base foi descrito com detalhes no capitulo 2.
A massa deste componente, por se tratar basicamente de uma chapa, é proporcional &

densidade do material (p,;), a drea de superficie (4,,) e a espessura (€., ).

mevap = paleevAev (53)

A densidade do aluminio foi assumida constante e igual a 2706 kg/m?> e €., = 1,5 mm.
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5.2.4 Isolamento

A massa ocupada pelo isolamento foi definida apenas como a massa de poliuretano,
existente entre as chapas plasticas do involucro do produto. A Figura 5.5 ilustra o dominio
do isolamento de PU do gabinete através de um corte. Por questoes de simplificacdo, a
espessura do gabinete foi considerada fixa, com um valor de §, =49 mm. A massa do

isolamento foi ajustada em funcdo da espessura, considerando algumas hipoteses

simplificativas:
i. Densidade do poliuretano constante p,,, = 48,96 kg/m3
ii. Area superficial interna (A;) constante e igual a 0,7 m?
iii. Apenas o volume externo varia

Estabelecidas as hipoteses acima, a massa de isolamento pode ser calculada por:

Misor = Ppu * (Vve - ‘/’L) = Ppu AV (54)

Figura 5.5 — Isolamento do gabinete
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Considerando o gabinete como um paralelepipedo equivalente, de lados conhecidos

L, W e H, é possivel demonstrar que:

AV =§,(LW + LH +WH)+ 62(L+W + H) + 6} (5.5)

em que o termo linear representa o crescimento das paredes, o termo quadratico o
crescimento bidimensional nas arestas e o termo ctbico o crescimento tridimensional nos
cantos. A Figura 5.6 mostra o comportamento da massa em funcdo da espessura de
isolamento, considerando o agrupamento das equagodes 5.4 e 5.5. Os lados L = 0,44 m, W =
0,24 me H = 0,36 m sdao mantidos constantes para a equagado 5.5, de modo a representar as
dimensoes do paralelepipedo interno, formando pelo espago ocupado pelo ar do gabinete. A
figura 5 mostra a relagdo entre a massa de isolamento do gabinete e a espessura de

isolamento.

N
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(@] — —
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Espessura de isolamento [mm)]
Figura 5.6 — Massa vs espessura de isolamento
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5.3 EFEITO TERMICO DAS VARIAVEIS

5.3.1 Trocadores de calor

Conforme observado no capitulo 4, o condensador foi modelado com 3 zonas de troca
de calor. Por questoes de simplificagdo para implementacao da otimizacao, a area do trocador
foi considerada como a area de regiao bifasica apenas, ja que os termos das regioes de troca
sensivel possuem baixa significAncia. Basicamente, a conduténcia da regido saturada do
condensador (UA,,,) foi regredida a partir dos pontos experimentais, atingindo um valor de
3,6 W/(m?K). A &area superficial foi apurada, apresentando um valor basal de 0,27 m? tal
que U,,,.. = 13,34 W/K. Uma vez definido o valor do coeficiente de transferéncia de calor
para o condensador, a taxa de transferéncia de calor ficou parametrizada com a area.

A mesma abordagem foi utilizada para o evaporador, com valores de U, = 9,83

evap ~

W/K para uma éarea A = 0,329 m? para o sistema base.

evap

5.3.2 Gabinete

A Figura 5.7 mostra o circuito térmico equivalente adotado para representar a
transferéncia de calor no gabinete, onde R_; representa a resisténcia de convecgao interna do

sistema, R, a resisténcia de conducio e R, a resisténcia de convecgio externa, em K/W.

Figura 5.7 — Circuito térmico equivalente
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As temperaturas interna e externa sio consideradas, neste caso, como as temperaturas dos
reservatorios térmicos. A resisténcia térmica equivalente entre as temperaturas dos

reservatorios é dada por:

1 ) 1 1 /1 6 1
Bior = Bei - By - Bee = 3 4 0 0 A i?(ﬁz*h—) (5:6)
Mas,
1 1 5 1\! 5, 1\ !
gab T R A, <hi+k+he> <k+§> (5:7)

Como o valor de UA,;, ¢ conhecido para o sistema original, é possivel determinar o valor
de € utilizando uma érea equivalente de 0,81 m?, o que produz um U, = 0,642 W/ (m?K) e
consequentemente um valor de £ = 6,34 W/(m?K).

Assim, a taxa de transferéncia de calor pode ser expressa em func¢ao da espessura de

isolamento:

: 5. 1\ !
anb = gabA(Tamb - Tgab) = (_Z + _> A<Tamb - Tgab) (58)

54 METODOLOGIA

Os algoritmos de otimizagdo maximizam ou minimizam uma fungdo objetivo com
base em uma série de restrigdes (GOMES, 2006). Os parametros mais importantes neste
processo sao:

i. Funcgao objetivo: representa a grandeza a ser otimizada como funcao das

variaveis de projeto, indicando um processa de maximizacao ou minimizagao.
As fungoes objetivo foram definidas como sendo a minimizagao simultanea do

consumo de energia e da massa total do sistema.

ii. Variaveis de projeto: tratam-se dos parametros a serem alterados a fim de

atender a funcgdo objetivo proposta. Neste caso, parametros que influenciam
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tanto no consumo de energia quanto na massa do sistema. As variaveis
selecionadas foram as &reas dos trocadores de calor e a espessura de

isolamento.

iii. Restrigoes: tratam-se das limitagdes impostas as variaveis de projeto. As

restrigoes utilizadas no processo de otimizacao foram:

a. Compressor: o compressor utilizado em todos os pontos de simulagéo foi
o linear, por ter apresentado o melhor desempenho na etapa experimental
do projeto, acompanhado do refrigerante R-600a, ja que o R-134a esta em
phase-out.

b. Condigoes do sistema: As temperaturas de gabinete e ambiente foram

mantidas em 25 | 0 °C, respectivamente, em todos os pontos simulados.

iv. Dominio: trata-se dos limites inferiores e superiores para as variaveis a serem
analisadas no processo de otimizacao. A Tabela 5.1 mostra os limites adotados

para cada variavel.

Tabela 5.1 — Limites das variaveis de otimizacao

Limite Inferior Basal  Superior
J;, mm 22 49 90
A, g, M2 0,11 0,27 0,43
Aoy, m° 0,13 0,33 0,53

Para que fosse possivel avaliar o impacto das variaveis de projeto na funcao objetivo,
o modelo proposto no capitulo 4 foi utilizado com as parametrizacoes descritas. O compressor
e as condigbes operacionais foram mantidos fixos enquanto a massa e o consumo de energia

do sistema foram avaliados para uma ampla faixa de variacdo dos pardmetros.
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5.5 RESULTADOS - FRENTE DE PARETO

Primeiramente, uma malha de dados foi gerada, dentro dos limites propostos,
avaliando o consumo de energia e a massa do sistema para a espessura de isolamento original
do sistema. A malha de dados simula um conjunto de configuractes vidveis para o sistema,
apontando uma regido de minimos, visualmente, que é especificada pela frente de Pareto. A
rigor, o processo de otimizacdo pode ser reduzido & determinacao dos pontos de minimo
apenas, apontando os pontos 6timos para ao sistema, o que reduz significativamente o tempo
computacional.

O software EES fornece uma variedade de algoritmos disponiveis na literatura
visando um balango entre robustez, exatidao e do tempo de convergéncia. O tempo de
convergéncia é quem define se o custo computacional da otimizacdo é proibitivo ou nao
(WALTRICH, 2008). Dentro deste contexto, o Algoritmo Genético foi utilizado para
encontrar os pontos pertinentes a frente de Pareto, corroborando com a fronteira indicada
pela malha de solugdes viaveis. Tal algoritmo foi utilizado com sucesso em diversos trabalhos
de natureza semelhante (HORN et al., 1994; BANSAL E CHIN, 2003; GHOLAP E KHAN,
2007; apud WALTRICH, 2008). Esta metodologia apresenta robustez no processo de
minimizagado quando conhecidos os limites para as varidaveis de projeto. O codigo de
simulacao do sistema de refrigeracdo compacto apresenta baixos tempos de convergéncia
(aproximadamente 1 segundo por andlise para um processador Intel® i5-8400), fornecendo,
juntamente com o algoritmo de otimizacéo, solugoes 6timas em menos de 5 segundos para
cada ponto.

A Figura 5.8 apresenta a malha de dados gerada dentro das condigdes especificadas.
Os pontos mostrados na figura representam solucbes vidveis, mas nao necessariamente
Otimas. As solugdes Otimas sdo demarcadas pela frente de Pareto, a linha de minimos, em
preto no grafico. Uma redugdo de ~4 % para o consumo de energia é verificada mantendo-se
a massa do sistema constante, com alteracoes de +55 % na area de troca do condensador e
-9 % na area do evaporador, passando de 4,47 para 4,3 kWh/més. Mantendo-se o consumo
constante, a massa do sistema pode ser reduzida em 1,5 % apenas, diminuindo a area do

evaporador em 22 % e aumentando a area do condensador em 58 %. Como a massa dos
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trocadores ndo possui muita relevancia no montante, pouca alteragdo é percebida, mas no

consumo uma reducdo de 4 % demonstra um potencial de melhoria atrativo para a industria.

A opgdo de manter o isolamento constante alterando apenas os trocadores é interessante

para a industria ja que o gabinete nédo é alterado.

Massa total do sistema [kg]

1 1 4_ Il 1 Il Il 1 | Il 1 1
> . . .
—>—Sistema original
x  Solucgodes viaveis
11,2 ———Minimizacéo r
Frente de Pareto
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-
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Consumo de Energia [kWh/més]

Figura 5.8 — Frente de Pareto para espessura de isolamento constante

No segundo caso abordado, a espessura de isolamento é explorada juntamente com

a area dos trocadores. A Figura 5.9 apresenta a malha de otimizagdo para este caso, com a

frente de Pareto obtida através do método de otimizagéao. Os seguintes resultados podem ser

elucidados:

i.

Mantendo-se massa do sistema, o consumo de energia pode ser reduzido em
até 18 %, passando de 4,5 para 3,6 kWh/més. Para tanto, o condensador
necessita de um aumento de 15 %, o evaporador uma reducio de 40 % e a
espessura de isolamento um aumento de 20 mm.

Mantendo-se o consumo de energia do sistema fixo, é possivel reduzir a massa

total em 4 %, em aproximadamente 400 g. Nesse caso, o condensador
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precisaria ser ampliado em 10 %, o evaporador reduzido em 50 % e a espessura

de isolamento aumentada em 10 mm.

1 3 1 1 1 1 il 1 1 | 1 i 1 | 1 1 1 1 1 1 1
—_O—Sistema original

x  Solucoes viaveis

———Solucéao 6tima

Frente de Pareto ||

Massa total do sistema [kg]

2 4 6 8 10 12

Consumo de energia [kWh/més]
Figura 5.9 — Frente de Pareto para o sistema completo

As solugdes descritas nos itens anteriores fazem referéncia apenas aos pontos onde o
consumo ou a massa do sistema sdo mantidos fixos. A frente de Pareto contém solugées onde
ambos os objetivos podem ser modificados, mas ainda assim obedecendo a condigdo de
otimalidade.

Finalmente, a Figura 5.10 mostra o consumo e a massa total do produto analisado,
partindo da configuragao original para a configuracdo com o compressor linear e entao para
a condi¢do otimizada. No primeiro processo, a substituicao do compressor original pelo linear
provocou uma redugdo de 700 g na massa do sistema com possibilidade de mais 400 g de
redugdo com a otimizagdo caso o consumo seja fixado em 4,5 kWh/més, totalizando uma
reducdo de 1,1 kg, praticamente 10 %. Observando o consumo de energia, a substitui¢io do

compressor provocou uma reducao de 50 %, de 8,9 para 4,5, com possibilidade de atingir 3,6
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kWh/més caso a massa seja mantida em 10,8 kg, o que acarretaria em uma redugao global

de 60 % do consumo inicial do produto.
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Figura 5.10 — Frente de Pareto para o sistema completo

5.6 SINTESE DO CAPITULO

Foi apresentada neste capitulo uma metodologia para otimizacao do sistema de
refrigeracao base com a finalidade de reduzir a massa e o consumo de energia de forma
simultanea. Para tanto, além do uso do modelo de simulacao apresentado no capitulo 4, as
funcdes objetivo foram parametrizadas, com o intuito de avaliar o efeito combinado da
alteracdo das varidveis de projeto na massa e no desempenho térmico do sistema. Foram
exploradas variacdes nas areas dos trocadores de calor e na espessura de isolamento, dentro
dos limites propostos.

Aproximadamente 15 mil pontos foram apurados em cada simulagdo. Primeiramente
foi explorado o caso da espessura constante de alteracdo nos trocadores, seguido de uma
avaliagdo do efeito das 3 varidveis de forma simultanea. A frente de Pareto para ambos os
casos foi levantada, de modo a apresentar um conjunto de solugoes 6timas, tornando possivel

a reducao do consumo de energia, da massa de forma individual ou combinada. Nos casos
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limites, se verificou uma possibilidade de reducio de ~18 % para o consumo mantendo a
massa constante e ~4 % para a massa mantendo-se o consumo constante.

Esta analise voltou-se para sistemas portateis, onde a massa é um requisito
importante. Entretanto, seria possivel estender facilmente para uma analise de custo, ja que
o preco dos componentes estd correlacionado com o valor dos insumos de fabricacido

(comodities).



6. CONCLUSOES E SUGESTOES

Este trabalho apresentou uma metodologia para comparacao de sistemas compactos
de refrigeragéo voltados para aplicacao de gabinetes de baixa capacidade, com volume em
torno de 40 litros, seguida de uma otimizacao do sistema visando a reducéo simultanea de
massa e consumo de energia.

Inicialmente foi realizada uma revisdo bibliografica englobando os aspectos
fundamentais de sistemas de refrigeragéo por compressao mecéanica de vapor e termoelétrico.
Em seguida, foram discutidos os principais trabalhos relacionados ao desenvolvimento de
sistemas compactos de refrigeragéo, onde ficou evidente uma ampla gama de estudos voltados
para refrigeragéo pessoal e de eletrénicos em especifico. Por fim, foram estudados trabalhos
que abordam a comparagédo direta de sistemas compactos de refrigeracdo voltados para a
aplicacdo de coolers portateis, que atendem ao nicho de acampamento, setor overlander,
transporte de vacinas, refrigerador automotivo etc. Sao raros os trabalhos que englobam este
tipo de sistema, apesar de eles apresentarem certa representatividade no mercado.

Uma massa consideravel de dados experimentais foi gerada, servindo como base para
a comparacao de sistemas CMV operando com compressor biela-manivela, linear e rotativo,
além de um sistema termoelétrico de volume equivalente. Os parametros operacionais
medidos serviram como base para uma anéalise termodinadmica detalhada, capaz de identificar
as principais fontes de irreversibilidade em cada configuragdo do sistema, apontando as
principais fontes de irreversibilidade.

A frente numérica foi desenvolvida com base em um modelo de simulagao em regime
permanente, desenvolvido por Gongalves (2009) e aperfeicoado por Hermes et al. (2009),
apresentando resultados confidveis, com desvios na faixa de +£10%, viabilizando a mudanca
de fluido de compressor de forma robusta, com rapida convergéncia dentro do envelope de
operacao proposto, o que fornece valores confiaveis para os indicadores de desempenho mais
relevantes. O modelo para os dois sistemas: (i) compressor biela manivela e (i) compressor
linear foi proposto e validado com os dados experimentais obtidos em ciAmara, servindo como

base para as analises subsequentes.



CONCLUSOES E SUGESTOES 98

Por fim, foi proposta uma metodologia de otimizacdo multiobjetivo no sistema

operando com o compressor linear, de modo a reduzir o consumo e a massa total do sistema

de forma simultanea. Para tanto, a primeira etapa contou com a parametrizacdo das

variaveis para o computo da massa e do efeito térmico da mudanga dos trocadores de calor.

Por fim a frente de Pareto foi tracada, apontando uma regiao de configuracées 6timas a

considerar o trade-off entre a massa do sistema e o consumo de energia. Nos casos limites,

se verificou uma possibilidade de redugdo de ~18 % para o consumo mantendo a massa

constante e ~4 % para a massa mantendo-se o consumo constante.

Como sugestao para trabalhos futuros, recomenda-se:

(i)

(i)

(iii)

(i)

Realizar um dimensionamento adequado dos trocadores de calor para aplicagao
com o compressor rotativo, de modo a minimizar as diferencas de temperatura
nos trocadores de calor, ja que este compressor esti superdimensionado para o

sistema em questao;

Avaliar o comportamento transiente refrigerador portatil com simulacao de

carga e abertura de porta;

Avaliar a aplicacio do compressor linear proposto em cassetes para
refrigeradores domésticos, com um compressor dedicado para cada

compartimento;

Viabilizar o uso do sistema proposto com o compressor linear para aplicacao
em sistemas off-grid, visando o uso de baterias e placas solares, utilizando da
otimizacdo proposta para reduzir a massa total do sistema ou o consumo,

baseado na capacidade disponibilizada pelas baterias.
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APENDICE I - RESULTADOS EXPERIMENTAIS

Os resultados experimentais obtidos in-loco no decorrer do presente projeto estao
dispostos nas Tabelas 8.1 a 8.4. A poténcia consumida engloba o consumo do sistema inteiro
e a capacidade de refrigeracéo é dada pela soma da carga térmica e da poténcia consumida

pelos resistores para manter o sistema na condigédo especificada.

Legenda das variaveis:

Index: ntmero do teste em ordem cronologica
T .- Média dos termopares distribuidos no interior do gabinete

g

T,,qp: Temperatura de evaporacao, medida na entrada do evaporador

T.,,.q.: Temperatura de condensacao, medida no meio do trocador
T.,.: Temperatura de succao medida no tubo, a 10 cm do compressor
T,es.: Temperatura de descarga, a 10 cm do compressor

T,,.»: Temperatura do ambiente externo

Qev: Capacidade de refrigeracao em regime permanente

W,: Poténcia total consumida pelo sistema

ROT': Frequéncia de operagdo do compressor

T;: Temperatura do sumidouro frio (Termoelétrico)

T,: Temperatura do sumidouro quente (termoelétrico)
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Tabela I.1 - Dados experimentais para o sistema com o compressor biela-manivela

Index Tgab Tamb Tevap Teond Tsuc Tdesc Qev Wk
- °C °C °C °C °C °C Y W
1 -4,2 15,9 -17,4 23,8 21,6 35,9 32,6 27,0
2 -0,4 16,0 -15,0 24,8 23,0 36,8 37,0 28,1
3 3,8 15,8 -12,9 24,9 24,2 36,8 414 28,9
4 7,7 15,8 -10,8 25,3 25,5 36,6 45,9 29,7
5 12,0 16,2 -8,4 26,7 27,3 36,7 50,9 30,5
6 -4,3 25,4 -15,8 32,0 29,6 46,6 29,2 28,6
7 -0,8 25,4 -14,0 32,7 30,6 47 4 32,4 29,7
8 3,2 25,9 -11,1 33,5 32,5 48,1 37,6 31,4
9 7,9 25,8 9,1 33,0 33,7 47,6 41,9 32,4

10 12,0 24,9 -7,0 34,4 34,4 45,9 47,2 33,2
11 -4,0 32,6 -14,7 38,3 35,4 54,8 26,0 28,9
12 0,7 32,1 -12,4 40,7 36,6 55,9 30,2 30,7
13 4,0 32,5 -10,1 39,7 37,9 56,0 34,7 32,4
14 8,1 32,6 -7,8 40,7 39,3 55,5 39,2 33,8
15 12,1 32,6 -5,6 40,7 40,7 54,5 44,0 35,0
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Tabela 1.2 — Dados experimentais para o sistema operando com o compressor linear

Index Tgab  Tamb Tevap Tcond  Tsue  Tdesc  Qev Wk
- °C °C °C °C °C °C W W
1 0,1 254 -10,3 343 28,7 391 369 18,6
2 -4,0 253 -13,3 333 280 386 334 18,6
3 4,0 249 74 348 288 390 405 18,6
4 7,9 252 43 357 295 395 432 18,6
5 12,3 252 -1,0 36,4 30,0 397 46,2 18,6
6 121 16,0 -3,8 288 228 31,5 529 187
7 -0,1 158 -12,7 262 205 304 42,7 18,7
8 8,1 16,1 -6,5 2800 22,0 312 494 188
9 4,0 158 9,6 269 21,0 306 456 188

10 -4,1 16,1 -158 255 20,1 302 381 18,8
11 4,4 322 48 40,2 34,8 451 32,0 185
12 8,1 321 20 40,8 351 453 349 18,5
13 11,9 31,8 1,0 41,3 353 454 381 185
14 0,0 321 -7,8 389 342 444 27,8 185
15 -39 321 -106 380 338 439 246 18,5
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Tabela 1.3 — Dados experimentais para o sistema operando com o compressor rotativo

Index Tgab  Tamb  Tevap Tcond  Tsuc  Tdesc  Qev Wk ROT
- °C °C °C °C °C °C W W Hz
1 -4,1 16,1 -240 352 209 61,8 618 634 58
2 -0,2 16,0 -21,1 375 214 650 751 68,0 58
3 3,9 159 -21,5 374 21,3 646 69,7 66,7 58
4 8,0 16,2 -18,6 40,2 21,7 683 785 71,9 58
5 12,0 16,1 -158 435 21,9 72,7 894 777 58
6 -4,1 250 -22,2 445 306 754 622 708 58
7 0,2 253 -181 490 314 81,7 755 77,0 58
8 4,0 252 -16,8 494 304 833 799 833 58
9 7,8 251 -16,0 49,8 323 838 80,1 83,8 58

10 12,2 251 -146 509 31,9 858 83,6 865 58
11 -4,1 320 -21,7 50,6 398 850 498 75,5 58
12 0,0 320 -193 528 385 888 563 785 58
13 4,0 321 -151 569 391 958 68,6 82,6 58
14 7,9 321 -13,5 580 418 981 719 97,2 58
15 121 321 -125 588 42,9 1000 745 993 58
16 -4,1 16,1 -229 302 20,6 47,8 495 444 40
17 -0,1 16,0 -19,7 326 209 51,1 598 47,7 40
18 4,0 16,0 -17,3 33,8 21,2 528 656 49,3 40
19 8,0 16,1 -144 36,6 21,3 557 740 52,9 40
20 12,0 159 -148 356 204 550 70,9 51,5 40
21 -4,1 252 204 402 292 61,8 500 51,9 40
22 0,0 250 -17,8 41,8 292 64,6 568 54,9 40
23 3,9 251 -16,4 424 294 655 59,7 56,6 40
24 8,1 251 -13,9 442 298 684 668 60,0 40
25 121 249 -110 464 30,3 724 742 64,5 40
26 40 321 -184 474 360 732 46,6 58,6 40
27 0,0 31,9 -169 481 36,3 744 49,7 59,0 40
28 4,1 31,9 -142 498 368 781 569 63,7 40
29 8,0 319 -111 525 376 818 655 664 40
30 121 320 90 540 378 848 71,3 723 40
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Tabela 1.4 — Dados experimentais para o sistema termoelétrico

Index Tgab Tamb Tt Tq Qev Wk
- °C °C °C °C w Wk
1 54 16,2 -3,1 33,1 10,0 49,0
2 105 16,2 0,6 33,7 14,9 49,1
3 01 16,1 71 32,2 51 48,9
4 15,6 15,9 4,3 34,2 19,9 49,3
5 44 16,0 -10,1 32,1 0,0 48,3
6 21 24,2 4,1 39,1 0,0 46,7
7 131 24,2 4,0 40,6 10,1 47,0
8 75 24,1 -0,2 39,8 5,0 46,8
9 184 24,1 7,8 41,3 15,0 47,1
10 23,8 24,2 11,7 42,0 19,9 47,2
11 1,8 23,8 -4,7 38,5 0,0 46,8
12 19,2 23,7 8,6 41,3 20,1 47,3
13 98 32,1 3,2 46,7 0,0 44,9
14 15,0 32,1 7,1 47,2 5,0 44,7
15 20,2 32,2 10,9 47,9 9,9 44,8
16 3,8 25,7 2,7 40,2 0,0 45,8
17 4,0 25,0 -2,5 39,8 0,9 46,2
18 79 24,6 0,7 40,5 4,9 46,1
19 11,8 24,8 3,3 41,0 8,3 46,4
20 7.8 24,9 04 40,7 4,3 46,1
21 3,9 24,8 -2,4 40,4 1,2 46,0
22 3,6 25,1 -2,6 40,5 0,0 46,0
23 3,6 25,2 -2,5 40,6 0,0 46,0
24 11,4 16,0 1,2 33,8 15,0 48,0
25 8,0 15,8 -1,4 32,9 12,2 48,1
26 4,1 16,1 -4,3 32,7 8,2 47,9
27 01 15,8 -7,3 31,8 4,7 48,0
28 -39 16,1 -10,2 31,4 1,6 47,8
29 10,0 32,2 3,7 46,5 0,0 44,1
30 10,0 32,1 3,7 46,5 0,0 43,9
31 12,5 31,8 5,6 46,6 2,7 43,9




APENDICE II - COMPARACAO ENTRE OS
REFRIGERANTES UTILIZADOS

Adotando a configuragéo original do sistema (compressor biela-manivela) como base,
o consumo com o linear foi ~50 % menor, contabilizando também a mudanca de fluido
refrigerante. Para avaliar o impacto da mudanca do refrigerante no sistema, foi realizada
uma avaliacdo em um ciclo padrao de refrigeragdo, com temperatura em uma condi¢do média

deT.,,=40°CeT,, = —15°C (o que reflete a condigdo de 25 | 0 °C para o ambiente

vap
considerando o AT nos trocadores), considerando 10 °C de superaquecimento util no

evaporador. Os parametros avaliados foram:
(i)  Efeito refrigerante e trabalho de compressao especificos
(ii)  COP para um ciclo padrao
(iii) Efeito refrigerante e trabalho especifico volumicos

A Figura II.1 mostra o efeito refrigerante especifico, o trabalho especifico de

compressao isentropica e o COP para a condigéo analisada.

300 S
| I Efeito refrigerante especifico f
1 I Trabalho especifico de compressio
250| L__Icop i
| 4
200 7
"of 3
N r e
3 150 &
a W)
- R
2 2
100 '
1 1
S0 I
0! 0

R134a R600a
Figura II.1 — Comparagdo de propriedades especificas entre R-134a e R-600a
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Observando apenas o ciclo de refrigeragdo padrao, apesar de haver uma diferenca
significativa entre os valores de efeito refrigerante especifico, o aumento do observado para
o COP utilizando o R-134a para o R-600a é de apenas ~3 %.

Para avaliar o efeito da mudanca de fluido refrigerante no tamanho do compressor
(deslocamento volumeétrico), o efeito refrigerante volimico e o trabalho volimico de

compressao isentropica sao apresentados na Figura I1.2.

1200
T Il feito refrigerante voliimico

I Trabalho voliumico de compresséao
1000

800]

600

Ah/vy [kd/m?]

400]

200]

0-

R134a R600a
Figura I1.2 — Comparacao de propriedades volumicas entre R-134a e R-600a

Na prética, um maior efeito refrigerante voliimico significa um menor deslocamento
volumétrico (tamanho do compressor), para uma mesma capacidade de refrigeragao
(MONTAGNER, 2013). Assim, o que se percebe é que o uso do isobutano como refrigerante
acarreta em com compressor maior, apesar de que o efeito no COP ser pouco significante.
No entanto o deslocamento volumétrico do compressor é dado pelo produto entre a frequéncia

de operacgao do pistao e o volume deslocado, tal que:

V =Vf (IL.1)

onde f representa o numero de ciclos realizados por segundo (frequéncia), em Hz e V o

tamanho da camara de compressao, em m3. O compressor biela-manivela analisado opera
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com rotacdo fixa em 60 Hz, enquanto o compressor linear atinge frequéncias de operagao
mais elevadas, por necessitar operar na frequéncia de ressonéncia. Dessa forma, o
deslocamento volumétrico pode ser compensado tanto pela frequéncia de operacao como pelo
tamanho da camara de compressdo. Como o compressor linear possui menos pares
tribologicos e nao necessita de um mecanismo de transmissdo biela-manivela, maiores
frequéncias de operacdo podem ser atribuidas, mantendo-se uma configuracdo compacta.
Adicionalmente, a Figura II.3 apresenta o comportamento do efeito refrigerante
volimico em funcao da temperatura de evaporagdo para um ciclo padrdo de refrigeracao
para os dois refrigerantes escolhidos para 3 niveis de temperatura de condensacéo. Conforme
a temperatura de evaporacdo aumenta, a distancia entre os efeitos refrigerantes voltimicos
do R-134a e do R-600a também aumenta, confirmando a necessidade de um deslocamento

volumétrico maior para o caso do isobutano.

3000 4t
—R-134a
Il ——-Rr-600a i

— :
£2000 Tng = 50 °CF
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- Tcond =20°C :
— ~
> /// B

> Tcond =20°C~ //:
[s2) ) - -

,Q - — _-T
1 — cond ~ 35 °C— B
11000 - g .

5« - Tcond =50 °C :

0 T T T T T T
-30 -25 -20 -15 -10 -5 0 S

Tevap [OC]
Figura I1.3 — Efeito refrigerante volumico R-134a e R-600a

De forma similar, o trabalho volimico de compressio isentropica é apresentado na
Figura I1.4 em funcdo da temperatura de evaporacédo, de acordo com um ciclo padrao de

refrigeracao, para o R-134a e o R-600a.
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Figura I1.4 — Trabalho volimico de compressio R-134a e R-600a

Para uma temperatura de condensacdo constante, o trabalho de compressido

isentropica (h, — hy), aumenta com a temperatura de evaporacio, mas o volume especifico
na sucgao (v;) também aumenta, demonstrando um ponto de maximo para a sua razio,
representada pelo trabalho voltimico de compressdo. O trabalho voltmico de compressao
isentropica pode ser visto também como a pressido média efetiva atuando sobre o pistao de
um compressor de deslocamento positivo ideal, onde a poténcia necessaria para levar o
refrigerante da pressdao de succdo até a condensagdo aumenta com a temperatura de
evaporagdo e depois diminui, sendo uma caracteristica importante na selecao do fluido e do
compressor (GOSNEY, 1982).

Portanto, embora seja necessario um compressor maior para a operagdo com O
refrigerante R-600a, o coeficiente de performance nao é fortemente influenciado pela mudanca

de fluido, como visto na Figura II.1, atribuindo o aumento de eficiéncia do sistema operando

com o linear diretamente a eficiéncia do compressor em si.
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CONCEITOS

Nenhuma medigao de grandeza fisica é exata, ha sempre um erro atribuido ao valor
encontrado. De acordo com De Paula (2014), este erro é a diferenca entre o valor medido e
o valor verdadeiro da grandeza, o qual raramente é conhecido. Portanto é necessaria a
determinacéo de uma incerteza experimental, um valor possivel para o erro de medigao, que
define uma faixa para o valor verdadeiro.

Através da incerteza de medigéo é possivel avaliar a confiabilidade dos dados obtidos,
validando qualitativamente o resultado e verificando se o objeto das medicoes esta dentro
das especificagoes e requisitos de qualidade.

Ha varios fatores que influenciam no resultado de uma incerteza de medicéo, a qual
é composta por componentes agrupados em duas categorias principais (ISOGUM, 2008):

Incerteza do Tipo A: proveniente da repetibilidade dos experimentais, baseada em

métodos estatisticos, com um desvio padrédo dado por:

. \/va(Xi —X) (IIL.1)
N-1

Onde s é o desvio padrao da amostra, N a quantidade de medigoes realizadas, X, o valor
medido e X a média da mediggo.
Incerteza do Tipo B: baseada em métodos néo estatisticos, como a especificagdo do

aparelho utilizado.

METODOLOGIA

Medigoes diretas

Medigoes diretas sao feitas comparando a grandeza a ser medida com uma unidade.
No presente trabalho, as variaveis de medicao direta incluem todas as temperaturas medidas
pelos termopares do tipo T, e as medicoes aferidas pelo analisador digital de poténcia

Yokogawa WT230.
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De acordo com Gongalves (2004), as incertezas podem ser calculadas da seguinte

maneira:

S e (II1.2)

onde uy é a incerteza padrdao do tipo B do aparelho de medicdo e s a incerteza do tipo A,

dada pelo desvio padrao.

Medigoes indiretas

Medicoes indiretas sdo aquelas obtidas por derivagdo matematica de grandezas
medidas diretamente. Tomando por exemplo uma variavel G, onde G = f(X,X,,X3), a

incerteza pode ser expressa por:

w0 - (g ) ()|

De forma geral, a incerteza de medicao de uma varidvel indireta, denominada lei de

propagacao das incertezas de medicdo, e pode ser expressa por:

y= (X, Xy, Xy) = u= \/Z (%mx@q) (IT1.4)

=0

Que sera a forma utilizada para derivar as incertezas de medigdes indiretas neste trabalho.

Incerteza expandida

Ainda de acordo com o ISOGUM (2008), incerteza expandida é a medida adicional
de incerteza que permite fornecer um intervalo de valores que podem ser razoavelmente

atribuidos ao mensurando, podendo ser obtida através de:

U = ku(y) (ITL.5)

em que U é a incerteza expandida para determinada variavel, u(y) é a incerteza-padrao
combinada, e k é o coeficiente de t-student, sendo igual a 2, para um nivel de confianca de

95%. Os resultados dos mensurandos sao entao expressos por:
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Y=y+U (I11.6)

em que Y é o mensurando, y o valor médio da medicao e U a incerteza expandida.

RESULTADOS

Como discutido anteriormente, cada incerteza esté relacionada a um desvio padrao
de dados obtidos, portanto foi encontrada uma incerteza para cada condicdo dos testes
realizados baseada em amostras de 30 minutos de teste com uma aquisicao realizada a cada
10 segundos. A incerteza final para cada variavel foi adotada como o maior valor obtido
entre todos os testes. A Tabela III.1 mostra as incertezas obtidas para as medigoes diretas
do sistema CMV, seguida pela Tabela I11.2 que dispoe das medigoes indiretas.

Tabela III.1 — Incertezas associadas as medigdes diretas para o sistema CMV

Variavel U
T, °C 0,93
W0 W 0,38
W, W 1,04
Tabela III.2 — Incertezas associadas as medigoes indiretas para o sistema CMV

Variavel U
T, °C 0,19
Tcond7 °C 0,58
T,,.. °C 0,37
T, ., °C 0,23
ATy, °C 0,69
AT, °C 0,61
Quuy W 050
COP., W/W 0,04
COP,, W/W 0,17
COP,, W/W 0,10
;5 - 0,01

Ney - 0,01

Nrefs - 0,01
RTR, - 0,03

CE,kWh/més 0,89
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As Tabelas 10.3 e 10.4 apresentam as incertezas encontradas para as principais

variaveis do sistema TE.

Tabela III.3 — Incertezas associadas as medigdes diretas para o sistema TE

Variavel U
T, °C 0,71
Ty, °C 0,53
W0 W 0,33
W,, W 0,16
Tabela III.4 — Incertezas associadas as medigoes indiretas para o sistema TE

Variavel U
T, °C 0,20
T, °C 0,23
ATy, °C 0,57
AT, °C 0,75
Qev, W 0,36
COP., W/W 0,01
COP;,, W/W 0,32
COP,,, W/ W 0,22
Ny - 0,01

Ney - 0,01

Nrefs - 0,01
RTR, - 0,04
CE,kWh/més 0,89
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O CALORIMETRO DE CICLO QUENTE

De forma genérica, ensaios experimentais podem ser realizados para a determinacao
dos parametros operacionais dos compressores através de calorimetros de ciclo quente, que
basicamente controlam a capacidade de refrigeracao através de um by-pass de gas quente na

descarga do compressor, como mostra a Figura IV.1.

30— Condensador 2
r Valvula—
X {><||< by-pass
5
4@—— Evaporador 41I

Compressor

Volume de Controle

Figura IV.1 — Ciclo de refrigeracdo com by-pass de gas quente
Fonte: Hermes, 2006

Analisando o ciclo, e deduzindo um balanco de energia no volume de controle,

obtemos a seguinte expressao:

Qev = w(hy — hy) —yw(hy — hy) (IV.1)

onde w é a vazdo massica total do refrigerante, y a fracdo de massa que escoa pelo by-pass.
A capacidade de refrigeragdo quando nao hé o by-pass pode ser expressa por w(h; — h;), ja
yw(hy, —h; ) representa a redugdo de capacidade na presenca do by-pass. Para uma

capacidade de refrigeragao nula, obtém-se:

(IV.2)

Esta expressao mostra que as condigoes de operacdo nao dependem do evaporador, que pode

ser completamente eliminado do sistema termodinamico (HERMES, 2006). Gosney (1982)
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afirma que a retirada do evaporador do circuito, elimina uma fonte de calor que deveria ser
removida no condensador, assim o condensador tem seu tamanho reduzido.

O principio termodindmico de um calorimetro de ciclo quente é ilustrado no
diagrama pressao-entalpia pela Figura IV.3. As condig¢oes de operacao sao controladas por
valvulas de expansao que controlam as pressoes de succao e descarga além do fluxo de massa
no by-pass e no compressor. A temperatura de succao é controlada pela mistura nos pontos
4 e 5. O calorimetro de ciclo quente, opera apenas na regido de vapor superaquecido, comais
detalhes constitutivos disponiveis na norma ASHRAE Standard S23 (1993) (HERMES,
2006).

pressao

A

< by-pass

4 1 5

linha de vapor saturado

entalpia
Figura IV.2 — Ciclo de refrigeracdo com by-pass de gés quente
Fonte: Hermes, 2006

DESCRICAO DA BANCADA UTILIZADA

O circuito de ciclo quente utilizado é referenciado na figura IV.3, onde o ponto 1
representa o compressor ensaiado, 2 o transdutor de fluxo de massa, 3 a valvula micrométrica
de alta, 4 o cilindro de suprimento com resisténcia elétrica, 5 a valvula micrométrica de baixa
e 6 o trocador de calor. A sequéncia numérica obedece ao sentido do escoamento de

refrigerante no circuito.
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Figura IV.3 — representagio esquemaética do calorimetro de ciclo quente utilizado

O transdutor de fluxo de massa é responsavel por medir a vazéao de fluido refrigerante
enquanto as valvulas regulam as pressoes do sistema. O cilindro é basicamente um vaso de
pressdo que serve como reservatorio de refrigerante, atuando como um buffer, de modo a
providenciar carga suficiente para diversas condigoes de teste. O resistor serve para reduzir
a inércia térmica no inicio do experimento, garantindo que haja penas fluido na forma de
vapor superaquecido no sistema, seguido pelo trocador de calor, que garante o controle da
temperatura de succao, através da rejeicdo de calor para o ambiente.

As variaveis controladas sdo: as pressoes de descarga e sucgio; a temperatura de
succao e a temperatura do box. Esta tdltima, em especifico, é realizada através da agéo
conjunta entre um sistema secundario de refrigeracgéo e resisténcias. A tensao de alimentagao
do compressor é fornecida de acordo com as especificacdes do fabricante, e, no caso de um
compressor de rotacao variavel, a frequéncia de operacdo também é controlada. As varidveis
resultantes sdo basicamente: a poténcia consumida; a vazao massica e a temperatura de
descarga, que, referenciadas nas condicoes de operagdo, fornecem as caracteristicas de

desempenho do compressor. A figura IV .4 ilustra o diagrama de informacées do experimento.

Controle

PDesc

P

Suc Secdo de teste
TSuc
TAr > Resulyado
Poténcia

Imposta =P | Vazio massica
Tensdo ) TDesc
Freq.

Figura IV.4 — Diagrama de informagoes dos testes de calorimetro
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Quanto ao procedimento de ensaio, ao acoplar o compressor no ciclo quente, é ligado
o controle de temperatura do bozx climatizacdo do box e o compressor a ser testado. As
pressoes de succao e descarga sdo controladas através da agdo conjunta entre as valvulas
manuais, autométicas e acao do compressor. O compressor fica em operacdo até que as
temperaturas, pressoes e fluxo de massa se estabilizem nas condigdes especificas, atingindo o
requisito de regime permanente, dando sequéncia na aquisi¢do dos dados durante um periodo
de aproximadamente 10 minutos por teste. As variaveis de resposta sao obtidas através da
média do periodo estabilizado.

Quanto & instrumentagio das amostras ensaiadas, foram medidas as pressoes e
temperaturas do fluido refrigerante na succdo e descarga do compressor, temperaturas na
superficie externa e ambiente da secdo de teste, fluxo de massa, além grandezas elétricas,
como a tensdo, corrente e poténcia. Os termopares utilizados sdo do tipo “pingo” para a
superficie. A medicdo da temperatura da carcaca é realizada em 4 pontos, 3 dos quais
localizados no nivel do 6leo lubrificante e 1 termopar na parte superior da carcaca. As
temperaturas de succdo descarga sdo aferidas na parte externa do tubo, localizadas a 18 e
14 centimetros do compressor respectivamente. Para o ambiente sao utilizados 3 termopares
do tipo “T”, distribuidos no ar circundante ao compressor. Os dados de presséo e temperatura
medidos pelos transdutores foram aferidos por um sistema de aquisicao National Instruments.
Por fim, as grandezas elétricas foram medidas diretamente por um analisador digital de
poténcia Yokogawa, modelo WT3000.

As condigoes de teste sao definidas pelas pressdes ou temperatura de evaporagio e
condensagdo, temperatura do fluido refrigerante na entrada da se¢éo de testes e temperatura
ambiente no qual o compressor deve operar. Para a aproximacdo de condicbes reais ao
compressor em operacao, optou-se por uma faixa de temperaturas de evaporagao de -25 °C
a -5 °C e condensagao de 20 a 30 °C. A temperatura da sucgdo do compressor (imediatamente
no passador) e da sec¢do de testes foi mantida em 32,2, conforme as recomendagoes da norma

ASHRAE Standard $23 (1993).
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