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Resumo

O objetivo do presente trabalho estd na otimizacdo econdmica de um sistema com bomba
de calor utilizado no aquecimento de dgua para banho em um edificio com reservatério térmico,
para armazenamento de 4gua quente. A otimizacdo da bomba de calor envolve relacdes
termodindmicas, econdmicas, de transferéncia de calor e mecanica dos fluidos, com o objetivo de
obter o menor custo de aquecimento equivalente (CEA) da bomba de calor e do sistema. Dando
continuidade a outros trabalhos ja realizados na Unicamp, destacam-se neste trabalho a inclusao
de perdas de carga na bomba de calor, maiores limites das varidveis ndo lineares a serem
otimizadas, relacdes de transferéncia de calor mais realistas e a simulag@o do reservatério térmico
de 4gua, obtendo um volume compativel com a demanda do edificio e a eficiéncia da bomba de
calor, durante sua utilizacdo. No projeto preliminar, € utilizado o método de Substituicio —
Newton Raphson, obtendo as dreas iniciais de transferéncia de calor dos trocadores de calor
(evaporador e condensador), o coeficiente de desempenho (COP), vazao do fluido refrigerante R-
134a (utilizado na bomba de calor), a poténcia do compressor, entre outros. No projeto
otimizado, os valores obtidos na simulag¢do anterior sdo considerados como estimativas iniciais
no processo de otimizacdo. Nesse processo o algoritmo de otimizacdo escolhido € a Programacado
Quadritica Sequencial (SQP), disponivel na funcdo finincon do MatLab®. Nas simulacdes do
reservatorio térmico, a estimativa de volume foi de 3 a 30 m3, obtendo a variagdo da temperatura
para cada um dos volumes, € avaliado o menor trabalho médio do compressor da bomba de calor,
com a variacdo de cada temperatura do reservatorio, para que possa ser escolhido um volume
adequado. Na finalizacdo do projeto, sdo obtidos os melhores valores das dreas de troca de calor
do evaporador e condensador, valor minimo do CEA (fun¢do objetivo em questdo) e volume do
reservatorio térmico, conforme condi¢des de perdas de calor do sistema (reservatorio e tubulagdo)

e trabalhos de entrada, necessarios em seu funcionamento.

Palavras chave: Bomba de calor, Trocadores de calor, Reservatério térmico, Simulagdo,

Otimizagao
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Abstract

The purpose of this work is the economic optimization of a system with heat pump used to
heat water for bathing in a building with a thermal reservoir for hot water storage. Optimization
of heat pump involves thermodynamic relations, economics, heat transfer and fluid mechanics, in
order to obtain the lowest cost of heating equivalent (CEA) and heat pump system. Continuing to
other work already done at Unicamp, stands out in this work to include pressure losses in the heat
pump, higher limits of non-linear variables to be optimized, relations of heat transfer and more
realistic simulation of the thermal reservoir water obtaining a volume compatible with the
demand of the building and the efficiency of the heat pump during its use. In the preliminary
design, the method is used Substiution - Newton Raphson, getting the initial areas of heat transfer
of heat exchangers (evaporator and condenser), the coefficient of performance (COP), flow of
refrigerant R-134a (used in Heat pump), the compressor power, among others. In the optimized
design, the values obtained in previous simulation as initial estimates are considered in the
optimization process. In this case the optimization algorithm chosen is the Sequential Quadratic
Programming (SQP), available in the MatLab® function fmincon. In simulations of the thermal
reservoir, the estimated volume was 3 to 30 m’ , resulting temperature variation for each of the
volumes is the lowest rated working medium of the heat pump compressor, with the temperature
variation in each reservoir, can be chosen so that a suitable volume. At project completion, the
best values are obtained from the areas of heat transfer from the evaporator and condenser, the
minimum value of CEA (objective function in question) and the thermal reservoir volume, as
conditions of heat losses from the system (tank and piping) and work input required for its

operation.

Keywords: Heat pump, heat exchangers, thermal reservoir, Simulation, Optimization
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1 INTRODUCAO

Com o aumento da demanda de energia elétrica em prédios residenciais, e a necessidade
cada vez maior do consumo perante aos equipamentos ora adquiridos, torna-se um desafio
inegéavel e real que devam ser estudadas alternativas racionais, de baixo custo e que agridam
menos 0 meio ambiente, postergando assim, a constru¢do de novas usinas de geracdo de energia

elétrica.

Diversos trabalhos e avancos tecnoldgicos convergem nessa dire¢do, com a finalidade de

criar mecanismos que otimizem o emprego de fontes energéticas.

A proposta de estudo nesse trabalho é o aquecimento da dgua de banho em condominios
por meio de uma bomba de calor acoplada a um reservatério térmico de dgua. Sdo realizadas
simulacdes numéricas buscando obter a méaxima eficiéncia do sistema (bomba de calor e
reservatorio térmico), empregando parametros termodinamicos, correlacdes de transferéncia de

calor e perdas de carga.

O reservatério térmico de dgua € estudado de forma a obter, com o equacionamento de
transferéncia de calor, a distribui¢do de temperatura ao longo do dia, para cada um dos volumes
selecionados, de acordo com as condi¢des de demanda. Desta forma, a Figura 1.1 mostra a
representacdo do sistema contendo bomba de calor, bomba centrifuga para recirculagdo de dgua,

reservatorio térmico e tubulagdes de distribuicao.
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Figura 1.1 Representacdo do sistema bomba de calor e reservatério térmico, com circuito de

distribuicao de dgua.

A bomba de calor apresenta dois trocadores de calor, sendo eles o condensador e o
evaporador. O condensador realiza a transferéncia de calor do fluido refrigerante, para o
aquecimento de &4gua. Neste trabalho somente foi aproveitada a 4dgua quente na saida do
condensador. Segundo BEJAN (1996) esses trocadores podem ser classificados de diversas
formas, dependendo do seu tipo de construgdo (casco e tubo, placas, tubos aletados) e arranjos de

escoamento.



O evaporador € o trocador de calor responsdvel pela retirada de calor do ar que serd
transferido para o fluido refrigerante. Podendo apresentar uma grande variedade na sua
construgdo, desta forma determinando a influéncia de cada uma das suas varidveis geométricas,

sobre seu desempenho.

Destacam-se entre os pardmetros geométricos, 0s espacamentos transversais € longitudinais
entre os tubos, o nimero de tubos e seus diametros, a espessura dos mesmos, a forma de arranjo,
e drea de transferéncia de calor. Tendo parametros operacionais como a temperatura do ar

ambiente, temperatura inicial do reservatério térmico e poténcia projetada do condensador.

1.1 Justificativas do trabalho

As bombas de calor oferecem de maneira eficiente, em termos energéticos, aquecimento
em diversas aplicacOes, permitindo uma economia de energia elétrica, tendo como beneficios
redugdes de impactos ambientais e de emissdes de gases do efeito estufa, operacdo segura e

confiavel.

Desta forma, é escolhido um prédio residencial para a instalacdo do sistema. Diferente de
casas, onde existe a possibilidade da instalacdo de painéis solares para geragdo de dgua quente
para banho, em edificios a drea disponivel por pessoas € menor, inviabilizando a utiliza¢ao de

painéis solares de forma efetiva.

O consumo de energia elétrica para o aquecimento de dgua € estimado com o software de
simulacdo SINPHA, onde se obtém dados de consumo residencial no Brasil por regides, no caso,
a regido sudeste (FLORA, 2008). Nesta simulag@o foram incluidos os eletrodomésticos conforme
Figura 1.2. Onde o maior consumo elétrico ocorre entre as 6 e 8 horas, e das 17 as 21 horas,

podendo-se observar que o maior consumo se dd pelo chuveiro elétrico, destacado na Figura 1.2.



No prédio residencial escolhido, sdo estimados 9 andares mais o térreo, considerando 4
apartamentos por andar. Sendo em média de 4 pessoas por apartamento, tem-se um total de 160

moradores no edificio.

O investimento inicial em equipamentos da bomba de calor é maior do que em sistemas
convencionais de aquecimento (que utilizam energia elétrica como fonte principal). Esses gastos
a mais, sdo absorvidos ao longo de um terco de vida util do funcionamento da mesma
(CORDOVA LOBATON, 2011). Bombas de calor ndo produzem localmente emissodes de dioxido
de carbono que contribuem no aquecimento global, como os aquecimentos tradicionais a gas ou a

lenha.

O chuveiro elétrico é um equipamento simples e de baixo custo, mas com enorme
irreversibilidade termodinamica, resultando em um alto gasto energético. Em consequéncia, ha

maior consumo residencial de energia elétrica por uso de chuveiros elétricos (FLORA, 2008).

Sera estudado o uso de bombas de calor empregando o compressor scroll, cuja velocidade
de rotacdo € controldavel por um inversor de frequéncia, método de controle mais eficiente em

comparacao a outros disponiveis.

A bomba de calor no aquecimento de d4gua apresenta um coeficiente de desempenho (COP)
elevado, gerando em média de 2,5 a 4 vezes a quantidade de energia empregada no acionamento
do sistema. Essa relacdo € alta devido a transferéncia de calor de um meio para outro. A energia
elétrica (utilizada no motor que aciona o compressor scroll) possibilita a compressdo do fluido
refrigerante no ciclo, tendo-se a transferéncia do calor do ar ambiente para o fluido refrigerante
no evaporador, e aquecimento da dgua na saida do condensador (com a transferéncia de calor do

fluido refrigerante para a dgua).
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Figura 1.2 Curva de carga horaria de consumo da regido Sudeste (SINPHA —

ELETROBRAS, 2012).

Se for analisado apenas o consumo energético provindo do consumo do chuveiro elétrico,
observa-se que o mesmo € responsdvel por boa parte do consumo residencial, especialmente nos

horérios de pico (6 as 8 horas e 17 as 21 horas).

As simulagdes termodinamicas, que antecedem os cdlculos de otimizagdo, sdo realizadas
com o0 uso do método de Substitui¢do — Newton Raphson (SNR) proposto por FIGUEIREDO et
al. (2002), tornando mais rdpida a resolucdo dos equacionamentos termodindmico e de

transferéncia de calor, do que apenas o método de Newton — Raphson (NVR).

A otimizacdo da bomba de calor € considerada na condi¢do ambiental média do

funcionamento do equipamento. Para tal, o sistema que envolve a bomba de calor pode ser
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equacionado com o uso de um sistema de equagdes e restricdes nao lineares, que € resolvido com
o método de Programacgdo Quadratica Sequencial (SQP) do Toolbox no fmincon do ambiente
MatLab®. O método escolhido é relativamente recente, sendo considerado por alguns autores
como um dos melhores métodos de otimiza¢do ndo linear com restricdes, em comparacio a

outros como 0 método de otimizagdo paramétrica ou dindmica (SINGIRESU, 2009).

Na obtenc¢do da variagcdo de temperatura do reservatdrio térmico ao longo do dia, € utilizado
o método de Euler. Este permite uma aproximagao satisfatéria do valor real, embora trunque a
série de Taylor apds a primeira derivada, sendo o método mais simples de interacdo em relacdo
aos de Runge — Kutta e Euler modificado, e suprindo as necessidades do problema em questdo. A
variacdo de temperatura do reservatorio estd em funcdo do fluxo de calor proveniente do
condensador (Q,) e de seu volume, este é variado em uma faixa de 3 a 30 m’ (valores escolhidos

para as andlises das diversas distribui¢des de temperatura).

Este trabalho dd continuidade a outros realizados na FEM - UNICAMP em relacdo a
bombas de calor, com a finalidade de aquecer 4gua em prédios residenciais para chuveiros com
sistema central coletivo. Destacando-se como diferencial dos outros trabalhos, o presente trabalho
considera, nas simulacdes e otimizacdes, as perdas de carga na bomba de calor, relacdes de
transferéncia de calor mais realistas e um estudo do sistema, bomba de calor e reservatério, para
obtencdo do melhor volume deste, perante as necessidades de demanda do edificio. A otimizacao
do sistema considera a energia elétrica consumida pelas bombas centrifugas para recirculacao de
dgua quente, bem como as perdas nas tubulagdes de distribuicdo de dgua e do reservatdrio
térmico. Para minimizar estas perdas sdo utilizados como isolante térmico o poliuretano
expandido no reservatorio e tubulagdes. A otimizacdo permite reduzir custos de investimento e de

operacdo, ao longo de suas 18 horas de trabalho (das 5 as 23 horas) por dia.



1.2 Objetivo

O presente trabalho visa apresentar uma alternativa na geracao de dgua quente para banho,
em prédios residenciais para chuveiros com sistema central coletivo. Serd estudada a otimizagao
econdmica do sistema, constituido pela bomba de calor, tubulacdes de recirculagdo de dgua
quente e reservatorio térmico. Desta forma, estuda-se o funcionamento da bomba de calor, com o
objetivo de otimizar o sistema, mediante uma andlise econdmica que permita reduzir os custos de
instalacdo e operacdo (sendo estes dois contidos na funcdo objetivo da otimizacdo, custo

equivalente de aquecimento (CEA)).

O reservatdrio térmico € estudado de forma separada, sendo realizado um estudo das
variacdes da temperatura das 24 hs, obtendo um coeficiente de desempenho (COP) médio

durante o dia para a especificacao do volume do reservatdrio.

1.3 Estrutura do trabalho

No capitulo 2 € realizada uma revisao da literatura sobre bombas de calor e implementacao
de sistemas de aquecimento de 4dgua para uso em chuveiros. A revisdo bibliogrifica estd
organizada por ordem cronoldgica para os diferentes tpicos, sendo eles: bombas de calor;
otimizacdo das bombas de calor; andlise de trocadores de calor; trabalhos recentes desenvolvidos

na FEM - UNICAMP.

O capitulo 3 apresenta uma descri¢do das bombas de calor por compressao de vapor, bem
como seu principio de funcionamento e justificativas, de gerar 4gua quente para uso em prédios
residenciais, especialmente em chuveiros, utilizando o ar ambiente como fonte de calor.
Apresenta também uma descricdo do funcionamento e equacionamento de cada um de seus
componentes, em destaque o compressor scroll. Sao estimadas também as condi¢des iniciais de

projeto, como a demanda de calor necessdrio para um prédio residencial de médio porte.
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O capitulo 4 apresenta a modelagem do reservatério térmico, tubulacdes do edificio e
bombas centrifugas para a recirculacido de dgua quente. No reservatério é apresentado o cédlculo
da sua espessura minima e perdas térmicas, nas bombas centrifugas é apresentado o célculo da
sua poténcia e consideragdes de perda de carga no circuito de distribuicdo de d4gua quente e na

bomba de calor.

O capitulo 5 aborda a formulag@o proposta e a metodologia de resolu¢do da modelagem da
bomba de calor. Neste capitulo € apresentada uma descri¢do do método de Substitui¢io-Newton
Raphson e do método de Euler, este utilizado para a obtencdo da distribuicao de temperatura do
reservatorio térmico ao longo do dia. Também apresenta o problema geral de otimizacgdo, para
casos ndo lineares com restricdes, bem como os fatores econdmicos utilizados, as condi¢des
6timas de operacao, o método dos Multiplicadores de Lagrange e as condi¢cdes de Karush - Kuhn
— Tucker para otimizacdo realizada na bomba de calor e a funcdo finincon do MatLab® utilizada

durante o processo de otimizagao.

O capitulo 6 apresenta os resultados e discussdes do presente trabalho e comparacdes com o
trabalho de CORDOVA LOBATON (2011), desenvolvido na FEM - UNICAMP, comparando os
resultados do mesmo, com as consideragdes de perdas de carga na bomba de calor, relagdes de
transferéncia de calor mais realistas, e mudancas de algumas restricdes nas varidveis nao lineares
de otimizacdo. Também sdo apresentados os resultados das simulagcdes realizadas no reservatorio
de 4gua quente, obtendo a distribuicdo de temperatura ao longo do dia em funcdo do melhor

volume do reservatorio.

O capitulo 7 apresenta as conclusdes de implementagdes de sistemas deste tipo, bem como
as discussoes dos resultados do presente trabalho (com o destaque das perdas de carga, outras
relagcdes de transferéncia de calor e estudo do reservatério térmico), com trabalhos realizados

anteriormente. Por fim, é apresentada a bibliografia e anexos utilizados.



2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

2.1 Estudos e analises de bombas de calor

Em trabalho de ILHA (1994) foram classificados os sistemas prediais de d4gua quente em
individual, central privado e centrais coletivas. O sistema individual realiza a alimentacdo de um
unico ponto de utilizacdo, sem a necessidade de uma rede de dgua quente. O sistema central
privado consiste em um equipamento responsavel pelo aquecimento de dgua com uma rede de
tubulacdes que distribuem 4gua para véarios pontos de utilizacdo pertencentes a uma mesma
unidade, como por exemplo um apartamento. Por ultimo, o sistema central coletivo é constituido
por uma unidade geradora de 4gua quente e uma rede de tubulacdes, que alimentam os pontos de

mais de uma unidade, como por exemplo um prédio residencial.

JOSEPH e WILCO (2002) realizaram o estudo de desempenho energético de bombas de
calor utilizadas em hotéis de climas subtropicais. Dois hotéis de Hong Kong foram investigados
neste estudo. No primeiro caso, foi instalada uma bomba de calor ar-dgua (sendo dgua o fluido
que absorve calor no condensador € o ar ambiente resfriado no evaporador) para fornecer
aquecimento de uma piscina durante o inverno. No segundo caso, foram instaladas trés bombas
de calor dgua-dgua (como fluido de troca, 4gua no condensador e evaporador) para complementar
uma caldeira existente para abastecimento de dgua quente. O calor e a eficiéncia energética da
bomba foram avaliados em termos do COP. O COP da bomba de calor ar-dgua variou de 1,5 a
2,4 durante o periodo, ja para a bomba de calor dgua-dgua o COP médio encontrado foi de 1,75.
Obteve-se com o uso das bombas de calor, uma maior eficiéncia energética e economia de

energia para o hotel.

JORDAN et al. (2002) desenvolveram uma bomba de calor do tipo 4gua-dgua cujo motor
¢ acionado com biogds proveniente da digestdo anaerdbica de esterco bovino, aplicada no
resfriamento de leite e aquecimento de dgua utilizada na limpeza e desinfec¢ao de equipamentos.

Para uma significativa reducao da poténcia consumida do equipamento, utilizaram-se no lugar do



evaporador tipo expansdo direta da bomba de calor, uma serpentina montada num tanque de

agua, para termo-acumulacao de gelo do lado frio.

A bomba de calor foi dimensionada com base em uma fazenda de produgao de leite, para
uma média diaria de 20 litros de produgdo por vaca, sendo ordenhados 600 litros pela manha e
400 litros a tarde. A bomba de calor trabalhou no intervalo de 10 horas entre cada ordenha. Com
a termo-acumulagdo de gelo, a capacidade média para a bomba de calor foi de 2,09 kW. O fluido
refrigerante utilizado foi o R22. A temperatura de condensacao foi de 50 °C, que é a temperatura
de condensacdo maxima de projeto. O COP tedrico, obtido nas simulacdes foi de 3,62 para o

sistema de resfriamento e, de 4,62 para o sistema de aquecimento.

WINANDY et al. (2002) analisaram os principais processos que afetam a taxa de fluxo de
refrigerante, poténcia e temperatura de descarga, para um modelo simplificado de bomba de calor
com compressor scroll. O modelo foi capaz de calcular as varidveis de primeira importancia do
sistema, como a taxa de fluxo de massa, a energia elétrica e a temperatura de descarga, bem como

varidveis secunddrias, como suc¢ao de aquecimento, e as perdas ambientais.

RENEDO et al. (2006) estudaram a eficiéncia de uma bomba de calor d4gua — dgua para
instalacdes de ar condicionado de maior porte e consumo, propondo um projeto que otimize os
seus elementos. Sendo um sistema de ar condicionado que requer um chiller e um aquecedor,

uma bomba de calor de duplo efeito apresentou grande competitividade.

CHAGURI JUNIOR (2009) analisou as varidveis de um sistema predial de aquecimento
central a gds, e o impacto na implantacdo dos sistemas de monitoragdo e gestdo. Estudou as
caracteristicas de uso de consumo de uma determinada populacdo, introduzindo sistemas de
monitoragdo e gestdo que alteraram o dimensionamento das centrais de aquecimento, conforme a
demanda. Realizando ensaios de gerenciamento de centrais de aquecimento de dgua, foi possivel
obter a reducdo de perdas térmicas dos sistemas de distribui¢do sem prejuizo na qualidade do

fornecimento de dgua quente para os usudrios.
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No estudo de HEPBASLI (2009) analisou-se uma bomba de calor com acionamento
elétrico de compressao a vapor, em seus aspectos energéticos e exergéticos. A principal vantagem
desta sobre as bombas convencionais, que nio sdo acionadas por queimadores a gés, estard no
aumento sobre a efici€ncia operacional alternativa, com COP variando entre 1,8 a 5,6 de acordo
com a temperatura ambiente e da d4gua . Em escala comercial também € uma tecnologia muito

promissora, entretanto sua oferta no mercado atual € baixa.

YOKOYAMA et al. (2009) analisaram o desempenho das bombas de calor ar-dgua,
utilizando como fluido refrigerante o CO,, esperando obter economia de energia no
abastecimento de dgua quente residencial. Os estudos foram realizados para a bomba de calor e o

tanque de armazenamento com o uso de simulagdo numérica.

Com o uso de uma bomba de calor com poténcia calorifica de 4,5 kW fornecendo dgua
quente para um tanque de armazenamento de 370 litros, concluiu-se que a variacdo didria da
demanda de dgua quente ndo afetou significativamente as médias diarias do COP, ao mesmo

tempo em que afetou o volume de dgua quente.

YAMAGUCHI et al. (2011) realizaram simulacdes e experimentos de uma bomba de calor
com CO, para aquecimento de dgua, desenvolveram modelos de simulacdo para o condensador,
evaporador, compressor e valvula de expansao considerando a termodinamica e transferéncia de
calor. A capacidade de aquecimento de dgua da bomba para experimento foi de 22,3 kW a
temperatura de 90 °C. A diferenca média do COP entre os resultados de simulacdo e o
experimento foi de 1,5%, sendo que o mesmo diminuiu com o aumento da temperatura da dgua

de entrada do evaporador.
Foram investigados também no experimento, os efeitos da temperatura do ar exterior no

evaporador e taxa de fluxo refrigerante. A faixa de temperatura de entrada de dgua foi de 10 a 40

°C e a faixa de temperatura do ar exterior foi de 13 a 38 °C.
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2.2 Estudos e analises de otimizacoes de bombas de calor

SANAYE et al. (2004) realizaram o estudo do desempenho de uma madaquina frigorifica
com o uso de simulagdes termodinadmicas antes da otimizacdo, incluindo todos os parametros
térmicos e geométricos. Para tal foi desenvolvido uma func¢do objeto para otimizacdo do custo
total por unidade de carga de refrigeracdo. A func¢do objeto foi minimizada pelo método dos
multiplicadores de Lagrange para o sistema de equacgdes ndo-lineares. Os dados fornecidos pelo
fabricante, tais como temperaturas do condensador e evaporador e poténcia do compressor, foram

utilizados para selecionar estes componentes disponiveis diretamente aos consumidores.

O método proposto abrangia tanto os aspectos térmicos e econdmicos do projeto, quanto
do sistema e selecdo de componentes. Assim, o aumento das dreas de transferéncia de calor do
evaporador e condensador acarretou em aumento da taxa de transferéncia de calor, na forma de

resfriamento de carga e rejeicdo de calor, fornecendo portanto, um aumento no COP.

MURR et al. (2011) realizaram a otimizacdo de trés bombas de calor dgua-dgua para
substituicdo de uma caldeira utilizada para produzir calor em diferentes niveis de energia,
objetivando a recuperacdo de energia em industria de laticinios. As bombas tinham seus
evaporadores conectados a uma fonte de efluentes e dois destes equipamentos com
armazenamento em tanques ao lado do condensador. Os pardmetros selecionados foram os
econOmicos, termodinimicos e ambientais, também analisados os custos de investimento e

operacionais, obtidos com um sistema que utilizava bomba de calor.

Um método para a otimizacgdo, foi a utilizacdo de um algoritmo evolutivo. O modelo
econdmico permitiu calcular o custo de investimento de todo o sistema e custos operacionais,

incluindo os aspectos ambientais, considerando uma taxa de carbono sobre as emissdes de CO,.

Com a otimizagdo do sistema, podem-se reduzir os custos de investimento e de operacdo
da maquina, de maneira a tornar o projeto vidvel. O modelamento ainda permite a reduc¢do do
consumo de energia elétrica nas horas de maior demanda, sendo a bomba de calor um sistema

economicamente interessante que reduz o custo por unidade de kW gerado, em relacdo ao
12



chuveiro elétrico (com o funcionamento a partir do efeito Joule, aquecimento de um filamento

devido a passagem de corrente elétrica no mesmo).

2.3 Estudos e analises de trocadores em bombas de calor

GUO et al. (1996) teve como proposito avaliar a troca de calor e o fator de atrito em
trocadores de calor aletados de aletas lisas. Utilizando-se a 4gua a 60 °C como fluido interno,
com diametro da tubulacdo de 9,52 mm. Foram verificados 15 tipos de trocadores de tubos
alternados, com uma variagao na espessura da aleta de 0,13 a 0,2 mm, o espagamento das aletas
variou de 1,74 a 3,21 mm e o nimero de fileiras variou de 2 a 6. Na determinacdo do conjunto
UA e avaliacdo do fator de Colburn, realizou-se o uso do método de € — NUT. O espessamento
das aletas produziu um efeito desprezivel na transferéncia de calor quando comparado com o

numero de Reynolds.

BANSAL e PURKAYASHA (1998) fizeram uso de um programa computacional para a
determinacdo das condi¢des de operagdo de uma bomba de calor que trabalhou em regime
permanente com fluidos refrigerantes alternativos. Neste trabalho pdde-se acompanhar a
metodologia utilizada no procedimento ¢-NUT. Observando os dados experimentais adquiridos
para andlise do programa elaborado, observou-se que o propano foi uma opg¢ao vidvel para o uso
em bomba de calor. Testes foram realizados com temperaturas de evaporagdo entre -15 e 15 °C e
de condensacdo de 35, 45 e 55 °C. No artigo, destacou-se a larga utilizacdo do método &-NUT,
para determinacdo do conjunto UA, e a viabilidade de se utilizar um fluido refrigerante

alternativo, na elaboracao de projetos ecoldgicos.

KAYS e LONDON (1998) estudaram diversos métodos para o cdlculo do desempenho em
projetos de trocadores de calor. Existem diversos argumentos a favor do método de e-NUT em
relacdo ao método ATy, um destes € que o método de e-NUT apresentou uma solugdo mais

direta para o cdlculo do desempenho do trocador, enquanto que o outro requer sucessivas
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iteragdes. Desta forma, como regra geral, pode-se adotar o método &-NUT para projeto e

avaliacdo de trocadores de calor.

SEKULIC et al. (1999) realizaram uma andlise mais abrangente dos métodos de
determinacdo da relagdo entre a efetividade, € e o numero unidades térmicas, NUT, nos
trocadores de calor que operam entre dois fluidos, possuindo arranjos de escoamento simples ou
complexos. Para tal os métodos foram classificados em: métodos analiticos, na determinacdo da
solucdo exata; métodos aproximados, para ajustes de curvas e dados experimentais, € métodos
numéricos. Sao possiveis novas formulagdes para o método e-NUT, ndo presentes na literatura,
que podem aparecer devido a presenga de trocadores mais compactos ou condi¢des especificas na

operagao.

YAN et al. (1999) realizaram testes experimentais, para andlise da transferéncia de calor e
queda de pressdo em um trocador de calor com placas verticais, com o fluido refrigerante R-134a.
Para tal, foram escolhidos trés tipos de geometrias de placas comerciais, nos dados medidos foi
explorada a qualidade na condensagdo do vapor, coeficiente de transferéncia de calor e a queda
de pressdo. Os resultados mostraram que a transferéncia de calor na condensagdo e o coeficiente
de queda de pressdao aumentaram com o fluxo da massa do refrigerante, sendo o aumento na

queda de pressdo mais significativo.

MENDEZ et al. (2000) analisaram o trocador aletado de uma fileira de tubos, tendo como
objetivo entender a hidro-dindmica do escoamento e relaciond-la a transferéncia de calor, em
funcdo do espacamento entre as aletas. Utilizando técnicas experimentais e numéricas de
visualizagdo de escoamento, foi injetada uma colorac@o para observagao dos vortices em forma
de ferradura, formados no escoamento em frente e ao lado do tubo. A observagao dos vortices foi

em funcdo do espacamento e do nimero de Reynolds.

Na andlise numérica, observou-se que para pequenas linhas de corrente foi formado um
perfil simétrico antes e depois do tubo. Com o aumento do espacamento, surgiu uma separagao
das linhas de corrente a jusante do tubo formando zonas de recirculacdo de vortices. Desta forma,

no experimento, estas zonas de recirculacdo foram aumentando com o espacamento até que se
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juntaram ao escoamento atrds do tubo. Existe ainda um pico maximo do valor de Nusselt junto ao
inicio da placa, atribuido a pequena camada limite térmica. Este valor ndo pode ser considerado
para efeito de calculo da transferéncia de calor, pois diminui bruscamente. A regido com menor

valor de Nusselt para todos os casos de espacamento € atrds do tubo.

WANG e CHI (2000) fizeram uma andlise do desempenho de trocadores de placas planas.
Para tal, foi realizada uma anélise termo-hidrdulica em relagdo ao nimero de fileiras de tubos
(podendo variar de 1 a 4), espacamento das aletas e didmetro dos tubos. Estes podem ter diversos
didmetros externos, sendo o primeiro didmetro de 9,52 mm escolhido. As velocidades frontais
variam de 0,3 a 6,5 m/s, abrangendo o valor de 2,2 m/s da aleta lisa. A condutancia na fixacao
das aletas é de 11000 a 16000 W/m’K. Na determinacdo do conjunto UA na transferéncia de calor
foi utilizado o método de e-NUT. Concluiu-se que desempenho da transferéncia de calor com o
espacamento das aletas, estd em funcdo dos valores de Reynolds maiores que 5000 (onde o
escoamento passou a ser mais turbulento). Este resultado foi valido para trocadores de uma e
duas fileiras de tubos, sendo que para uma fileira o efeito foi mais intenso. Com trocadores de
calor de quatro ou mais fileiras, o escoamento se torna periddico o que resultou em um “vortice
controlado”, sendo que, este fez desaparecer o efeito do desempenho da transferéncia de calor em

funcdo do espacamento das aletas.

ZOGHBI e JABARDO (2000) fizeram uma avaliacdo da configuracdo geométrica das
aletas sobre o desempenho termo hidraulico de condensadores comerciais de pequeno porte, para
a utilizacdo de um sistema de compressdo de vapor. A utilizacdo de uma fase liquida implica em
que haja variacdo de temperatura ao longo do tubo, o que ndo aconteceu na maior parte do
interior do tubo quando j4 havia mudanca de fase. Foi observado que o trocador de aletas
corrugadas com menor nuimero de fileiras de tubos, menor densidade de aletas, menor
espacamento entre tubos e menor velocidade frontal apresentou um maior valor do coeficiente
global de transferéncia de calor. Na comparacdo de trocadores de mesma configuragdo, exceto
quanto ao tipo de aleta, a aleta corrugada apresentou um coeficiente global de transferéncia de

calor de 20,3% e 34,3% maior para as geometrias estudadas.
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O trabalho de SPORKET (2001) mostra o estudo de uma bomba de calor residencial
utilizando um condicionador de ar do tipo janela. Os principais objetos desse estudo foram os
evaporadores. Dados experimentais foram coletados em duas épocas do ano, nas condi¢des mais
severas de consumo, no inverno € verdo. Faz-se uso do método de efetividade — ndmero de
unidades térmicas ¢ - NUT, que foi adaptado para estar em funcdo dos dados psicrométricos do
ar. Observou-se que o coeficiente de desempenho, fica na média anual de 2,6 € o custo
operacional é competitivo com o uso do gés liquefeito de petréleo, em aquecedores de passagem.
A efetividade do trocador bem como o coeficiente de convec¢do externo apresentaram valores
baixos. Quanto ao fluido refrigerante, este, apresentou condi¢cdes normais nas saidas dos

evaporadores e titulo baixo na entrada de um deles.

COPETTI et al. (2004) efetuaram uma andlise da evaporacdo de refrigerantes no interior
de tubos, para as condi¢des de refrigeracdo. Com base em dados experimentais, analisou-se e
comparou-se o comportamento do coeficiente de transferéncia de calor, obtendo as
caracterizacoes padrdes dos refrigerantes: R22, R-134a e CO,. Verificaram como os padrdes
foram alterados pela variagcao do titulo (quantidade de fase gasosa) dos refrigerantes em diversas
temperaturas de saturacdo em tubos lisos e microaletados. Nesse trabalho foi desenvolvido um
software e uma interface com o programa REFRPOP, o qual possibilitou o acesso as
propriedades fisicas e termodinamicas de diversos refrigerantes e misturas. Em tubos lisos foi
possivel dispor das correlagdes de boa concordancia aos dados dos gases R22 e R-134a, o que
nao ocorreu para o CO,. Foi verificada a influéncia das condicdes operacionais, principalmente
do fluxo de calor e do fluxo de massa, sobre o coeficiente de transferéncia de calor do
escoamento. Maiores efeitos dos fluxos envolvidos se observaram na regido de escoamento
anular, onde havia a evaporacdo convectiva. Além disso, foi verificado o incremento na
transferéncia de calor, proporcionado pelos tubos microaletados. Buscaram também, modelos
matemadticos para representar o comportamento do coeficiente de transferéncia de calor no

escoamento, verificando os ajustes dos mesmos com os dados experimentais.

BYUN et al. (2007) analisaram numericamente os efeitos do tipo de trocador de calor,
refrigerante, configuracdo interna do tubo, e geometria das aletas sobre o desempenho do

evaporador. A andlise numérica utilizada foi baseada no método de tubo por tubo desenvolvido
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por Domanski (EVSIM - sendo este um modelo de andlise numérica baseada em métodos de
tubos). Os tipos de trocadores de calor considerados foram do tipo fluxo cruzado e paralelo, os
fluidos refrigerantes considerados nos testes numéricos siao: R-134a, R-410a e R22. Os resultados
mostraram que a taxa de transferéncia de calor do evaporador, com a utilizagdo do R-410a foi
superior a taxa relativa aos outros fluidos refrigerantes, enquanto que a queda de pressao total de
R-410a foi inferior aos outros. A taxa de transferéncia de calor do evaporador, com a utilizagao
de tubos refor¢ados foi duas vezes maior do que o uso de tubos lisos, mas a queda de pressao do
tubo refor¢ado foi de 45-50% maior do que a dos tubos lisos. A taxa de transferéncia de calor

obtida com as aletas de fenda corresponde a 54% a mais, do que as aletas de placa.

BYRNE et al. (2009) realizaram simulacdes de uma bomba de calor de duplo efeito,
projetada para hotéis, moradias de luxo e pequenos edificios de escritério. Uma grande vantagem
deste tipo de bomba, foi realizar simultaneamente o aquecimento e arrefecimento de espaco em
um modo dual. Desta forma, o ar ambiente é usado como fonte de equilibrio na execu¢do do
aquecimento ou um modo de refrigeracdo do espaco, o fluido que deixou o condensador
participou na preparacdo de dgua quente sanitdria durante todo o ano. Durante o inverno, um
pouco de energia recuperada por sub-resfriamento do refrigerante, foi armazenada em um tanque

de 4gua fria, que nao foi usada no resfriamento.

Dois refrigerantes foram estudados, sendo um deles o HFC, R407C outro o CO,, o
primeiro proporcionou um bom desempenho, no entanto, as novas regulamentagcdes levaram a
estudos de outros gases aplicados a bombas de calor. Foram desenvolvidos modelos altamente
eficientes de compressor e trocadores de calor, para simulacdes com o CO,, que se adaptaram
muito bem as bombas de calor de duplo efeito, gracas a maior quantidade de energia disponivel

por sub-resfriamento e a rejei¢ao de calor.

AVANCO (2010) realizou estudos com o modelo computacional EVSIM, que efetuou
simulacdes e caracterizacdo da transferéncia de calor e massa entre um ambiente externo
contendo ar umido e o refrigerante em evaporadores utilizados em sistemas frigorificos. Este
modelo levou em conta a distribuicdo do refrigerante ao longo da serpentina em circuitos

complexos. O desempenho do evaporador foi calculado por uma andlise tubo a tubo. A principal
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vantagem do modelo estd na andlise termodinamica local e equacdes de estado para diferentes
substancias. O modelo utilizado aprestou bons resultados com os diversos parametros de entrada
utilizados, dentre eles a temperatura de saturacdo do refrigerante, o superaquecimento dele na

entrada do compressor, diferentes angulos entre o fluxo de ar e o evaporador.

O consumo de dgua quente no setor residencial pode ser relacionado diretamente ao
consumo de dgua para banho no Brasil, alterando, conforme as caracteristicas de seu uso, apenas
a propor¢ao de vazdo e temperatura da dgua. . Assim sendo, em grande parte das residéncias ha
um sistema de aquecimento de dgua com o objetivo de fornecer 4gua na temperatura de conforto
para banho, a que segundo KIELING (1996) é em torno de 36 °C a 40 °C, com excec¢des de
algumas regides, devido a temperatura média local elevada, é dispensdvel o uso de aquecedores

de 4gua. Nos trabalhos realizados por ILHA (1991), a temperatura de banho medida foi de 34 °C.

2.4 Estudos e analises de bombas de calor realizadas na FEM - UNICAMP

Em seu trabalho de conclusao de curso, de engenharia de automagdo e controle, FLORA
(2008) analisou o consumo de energia elétrica residencial na regido sudeste do Brasil, dando
destaque ao chuveiro elétrico, como responsavel pela maior parte do consumo. Em seu trabalho
desenvolveu uma simula¢do computacional para avaliar a utilizagdo de um compressor do tipo
scroll com velocidade de rotagdo controlada por um sistema de controle PID (sistema hibrido,
envolvendo vantagens do controlador PI e PD), em uma bomba de calor para aquecimento de
dgua de banho em um prédio residencial. O estudo conclui que mesmo em dia frio o sistema
apresenta uma economia energética notdria frente ao chuveiro elétrico. Este sistema instalado

para um grande nimero de pessoas, permite diluir os custos de instalagdo e manutencao.

O compressor scroll é usualmente utilizado em bombas de calor para sistemas residenciais
e comerciais, a faixa de sua capacidade vai de 3 a 50 kW. Para sua montagem efetiva é necessario
que se tenha pequenas tolerancias entre as partes o que foi possivel gragas aos ultimos avancgos da
tecnologia.
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O movimento rotativo deste tipo de compressor permite um baixo nivel de ruido durante
seu funcionamento, e possui também uma alta eficiéncia volumétrica, Este tipo de compressor se

destaca, pois sua velocidade é facilmente controldvel com o uso de variadores de frequéncia.

MUHLEN (2009) desenvolveu um modelo que analisava o funcionamento dos trocadores
de calor de uma bomba de calor (condensador e evaporador) e simulou a variacio no
comportamento com a alteracdo de diversos parametros, com o objetivo de obter um sistema
vidvel de aquecimento de dgua para banho em um prédio residencial de médio porte, com
comportamento previsivel ao longo do ano para o clima da regido de Campinas. Para tal, utilizou
um compressor do tipo scroll, com um modelo elaborado por WINANDY (2002), e por meio do
método de Substituicio Newton — Raphson, pode criar um modelo completo e estudar a iteracao

dada entre os componentes da bomba de calor.

Em sua dissertacdo de mestrado, CORDOVA LOBATON (2011) realizou a otimizacdo e
simulacdo de uma bomba de calor para aquecimento de dgua em prédios residenciais,
especialmente no uso de banho na regido de Campinas. Os componentes foram otimizados
mediante uma andlise térmica e econdmica que permitiu reduzir os custos de investimento e
operacdo. Para tal, foi utilizado um algoritmo de otimizacdo usando o método de Programacao

Quadrética Sequencial com a utiliza¢do da funcdo fmincon do software MatLab®.

Desta forma, ap6s o desenho 6timo foram simuladas diferentes condi¢des de operacao,
com o uso do método de Substituicdo Newton — Raphson. Na modelagem do sistema,
desenvolveu um programa computacional com sub-rotinas para o cdlculo das propriedades termo
fisicas do refrigerante, relacdes termodinamicas e de transferéncia de calor detalhadas em cada

um dos componentes do sistema.
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3 MODELAMENTO TERMODINAMICO DA BOMBA DE CALOR

Existem determinadas aplicacdes e situacdes onde a bomba de calor pode, de forma
simultanea, realizar as operacdes de resfriamento e aquecimento, caracterizando assim uma
bomba de calor de duplo efeito. Neste trabalho, sera utilizado apenas o fluido quente (dgua) para
banho em prédios na substitui¢do de chuveiros elétricos. Assim, o fluido frio (proveniente do

evaporador) ndo terd aplicagdo no edificio residencial.

A bomba de calor utilizada neste trabalho apresenta um sistema de um estidgio de
compressdao no ciclo. Com a aplicagdo das equacdes termodinamicas, de mecanica dos fluidos
para perdas de carga e de transferéncia de calor, € obtido o coeficiente de desempenho, entre
outros dados operacionais do sistema. O sistema estudado utiliza um evaporador de tubos
aletados de placas continuas, condensador casco e tubo, vdlvula de expansdo termostdtica e

compressor scroll.

O coeficiente de desempenho é um dos principais parametros a serem maximizados com
aplicacdo de uma bomba de calor. O COP pode ser definido como a relacdo entre o calor
rejeitado para o aquecimento e a energia elétrica utilizada no acionamento do compressor. Para
uma bomba de calor, seu coeficiente de desempenho é sempre maior que 1,0, podendo este

chegar na ordem de 4 ou 5.

3.1 Bombas de calor para a geracao de agua quente

A aplicagdo de bombas de calor na geracao de dgua quente consiste nos processos de
transferéncia de calor entre fluidos, por um ciclo termodindmico para obtencdo de 4gua a uma

temperatura mais elevada, dado um reservatério térmico para armazenamento de dgua quente.

A geracdo de dgua quente pode visar o conforto do usudrio e mais qualidade de vida, mas
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também pode ser considerada uma necessidade vital em lugares de latitudes altas, onde os

invernos sdo extremos (MUHLER, 2009).

As bombas de calor aplicadas na producdo de dgua quente sdo equipamentos econdomicos
em consumo de energia, de grande durabilidade e garantem o fornecimento de dgua aquecida
durante o ano todo a precos muito reduzidos; aproveitando cerca de 70% da energia do meio
ambiente, neste caso, o calor de entrada no evaporador, a partir do ar. Visto que o Brasil
apresenta clima tropical e em épocas de verdo, a bomba de calor que utiliza o ar como fonte de
calor atinge um COP superior a outras bombas de calor com diversas fontes de calor como 4dgua

ou o0 solo (CORDOVA LOBATON, 2011).

3.2 Bomba de calor por compressao de vapor

O modelo utilizado para representacdo de uma bomba de calor consistiu na variacao de
projeto desenvolvido por FIGUEIREDO et al. (2002), que realizaram a simula¢do de um sistema
de refrigeracdo por compressdo de vapor, com propriedades termodinamicas do fluido
refrigerante R-134a, com aplicagdo do método de Substitui¢do — Newton Raphson (SNR), que foi
posteriormente adaptado por FLORA (2008) que utilizou a bomba de calor, focando

principalmente no estudo do controle de velocidade de rotacdo do compressor scroll.

Na modelagem numérica realizada por FIGUEIREDO et al. (2002) t€m-se relagdes
termodinadmicas e relacdoes globais de transferéncia de calor (principalmente para os dois
trocadores de calor, condensador e evaporador) para uma bomba de calor com unico estigio de

compressao.

Serd apresentado um sistema geral de uma bomba de calor com equacles gerais
termodindmicas e de transferéncia de calor, com equacionamento das propriedades
termodinamicas do fluido refrigerante R-134a , escolhido por ser um dos fluidos utilizados no
mercado tendo menor potencial de deplecdo da camada de 0z6nio me comparacdo com outros

fluidos como R-22. Posteriormente serd apresentada a modelagem do evaporador de expansao
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direta de tubos de aletas com placas continuas, condensador de casco e tubo e compressor scroll,

com maior detalhamento nas equagdes de transferéncia de calor do evaporador e condensador.
A bomba de calor funciona de forma semelhante a uma madaquina frigorifica, ambas

transferem energia do nivel mais baixo de temperatura para o mais alto. No ciclo € utilizada uma

acdo de trabalho externo (W do compressor, energia elétrica), conforme Figura 3.1.

I Qc (Condensador

( ]
R AYEA)

Compressor W

Valvula de expansio

—

_ ( )
! | J

I Qe Evaporador

Figura 3.1 Bomba de calor com dnico estdgio de compressao.

Os processos que ocorrem no ciclo da bomba de calor modelado neste trabalho a partir do
ponto 1 sdo, compressao adiabdtica, sendo vapor superaquecido da saida do compressor, processo
de rejeicdo de calor, estrangulamento em uma vélvula de expansdo e absor¢do de calor, no

evaporador, respectivamente.
A Figura 3.2 apresenta os diagramas temperatura por entropia e pressdo por entalpia,

respectivamente (com a mesma numeracdo do esquema da Figura 3.1), para as condicdes

aplicadas neste trabalho.
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Figura 3.2 Diagramas T vs s € p vs h da bomba de calor

Em regime permanente, assumindo variacdes despreziveis de energia potencial e cinética
entre a entrada e a saida dos componentes, o balanco de cada componente segundo a primeira lei

da termodinamica pode ser equacionado pelas equagdes (3.1), (3.2), (3.3) e (3.4).

h, —h, = —w (3.1)
hy —hz = q. (3.2)
hy —hs = qe (3.3)

hy = hy (3.4)

O trabalho e as taxas de transferéncia de calor podem ser representados em fungdo de

vazdo madssica, conforme equagdes (3.5), (3.6) e (3.7).

mow =W (3.5
.q. = 0, (3.6)
1. qe = Qe (3.7)
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O coeficiente de desempenho do ciclo da bomba de calor (COP) consiste na razdo entre a
energia pretendida (Q,) e a energia consumida pelo compressor (W), (STOECKER e JONES,
1985), conforme equagao (3.8).

COP = & (5:5)
W

As perdas hidrdulicas ocorrem nos diversos componentes da bomba de calor, como nos
trocadores de calor, bem como na distribui¢do ao longo da tubulacdo e nas mudangas de sec¢des
localizadas. As perdas mais significativas estdo relacionadas ao atrito com a tubulacdo e nas
entradas e saidas dos bocais dos trocadores. A mudanca de fase no condensador ocorre do lado
externo dos tubos, sendo um escoamento multifasico dentro dos trocadores. Posteriormente, serao
melhor detalhadas as perdas de carga na bomba de calor, que fardo parte das consideragdes neste

trabalho.

Como hipétese, considera-se que o fluido refrigerante, apds a passagem do condensador

seja liquido saturado, assim:

P; = Psat(T3) (3.9)
hs = he(T3) (3.10)

Na saida do evaporador, o fluido refrigerante é considerado superaquecido. Assim, as

condic¢des na saida do evaporador implicam que:

Ty = Tsqt(p1) + AT (3.11)

Sendo Ty, a temperatura de evaporacao do ponto 1, e AT € o incremento de temperatura
no superaquecimento, determinado pela vélvula de expansdo termostatica. Neste caso serd

considerado um AT = 6 °C (SAVANE et al. 2004), no evaporador.

Assumindo-se apds a saida do evaporador, as condi¢des de vapor superaquecido sdo:

hy = hsup(Tlipl) (3.12)
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S1 = Ssup (T1,p1) (3.13)

U1 = VUsup (T1,p1) (3.14)
Vapor superaquecido é obtido na saida do compressor:

T, = Tsup.(pZJ h,) (3.15)

Uy = vsup.(er h,) (3.16)

Apds a passagem pela védlvula de expansdo existe uma mistura, sendo & o titulo da

mistura:

hy = hp(Ty) + &4 [hg (Ty) — he (T))] (3.17)

Baseado em uma curva de eficiéncia isentrdpica tipica para compressor scroll publicadas

pela ASHRAE HVAC (2008), tém-se o calculo da eficiéncia adiabética conforme equacdo (3.18).

Nag = 0,855 — 0,04522 (3.18)

P1

A partir da eficiéncia adiabdtica 7,4, t€ém-se o trabalho real dado pela equagao (3.19).

w' (3.19)
w=—
Naa

Onde o trabalho ideal pode ser obtido, conforme a diferenca de entalpia da equacdo (3.20)

(diferenca do ponto 1 e do ponto 2 ideal, correspondente a uma expansao isoentrépica).

w'=h; —h; (3.20)
hy = heyp (P2, 51) (3.21)

A eficiéncia volumétrica para compressor scroll é dada conforme equagdo (3.22) também

baseado em uma curva da ASHRAE HVAC (2008).

Moot = 1,08 — 0,04 22 (3.22)

P1
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A vazdo madssica pode ser expressa da seguinte forma:

— 771701'9camera-Q (3.23)
U1

Onde Y.4merq € 0 volume da camara e () a frequéncia de rotacdo do compressor.

As taxas de transferéncia de calor, tanto no evaporador quanto no condensador, sdo
modeladas com o método da efetividade para cada componente, com as diferencas entre a

temperatura do fluido interno com mudanca de fase e a temperatura de entrada do fluido externo.

Qe = gemece(Tl - Tamb) (3.24)

Q.= gcmccc(Treserv - T3) (3.25)

3.3 Evaporador

Na maioria dos evaporadores utilizados em refrigeracao, o fluido refrigerante muda de fase
no interior dos tubos e refrigera o fluido que passa por fora dos tubos. Isto ocorre tanto nos
evaporadores inundados tipo termo-sifdo, como nos evaporadores secos. O inverso ocorre nos

evaporadores tipo “kettle”.

Neste trabalho, o fluido refrigerante recebe calor do ar atmosférico para evaporar, desta
forma o mesmo deve ter a temperatura inferior a do ar. Serd adotado um evaporador seco, de
serpentinas com tubos aletados por placas planas continuas, no qual o refrigerante escoa por
dentro dos tubos e o ar escoa pelo lado de fora. Como se tem o superaquecimento na saida do
evaporador e este deve ser controlado, faz-se necessdrio o uso de uma valvula de expansdo

termostatica.

Para o célculo do coeficiente de transferéncia de calor entre o refrigerante e o ar, foi
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utilizada a correlag@o proposta do KANDLIKAR (1990), que considera vaporizacdo nucleada, de
conveccdo e estratificada, conforme equacdes (3.26), (3.27), (3.28) e (3.29).

a
—2 = 1(Co) 2 (25Fn)% + C3(Bo) iy (3:20
t
oo (1 % 1pg\05 (3.27)
=) G)
G? (3.28)
F=—
] gDie
/ 3.29
Bo = GZ o
tg

Sendo C, o parametro de conveccdo, Fr o nimero de Froude, G o fluxo massico do fluido

refrigerante e B, o nimero de ebuli¢do.

Onde se C, < 0,65 entdo:

C; = 1,1360 C3 = 667,2

&
I

0,3

CZ = _0,9 C4 = 0,7

E se C, > 0,65 alteram-se C;, C, e Cj:
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C, = 0,6683 C, = —0,2 C; = 1058

Separar o procedimento anterior em duas regides resulta numa descontinuidade em
Co = 0,65. Esta descontinuidade € eliminada pela correlacdo de SHAH et al. (1985), por elevagao
de valor 2 para o parametro de convecg¢ao (C,) e o niumero de ebuli¢do (B,), assim os termos da
equacdo (3.27) e ((3.29) ficam elevado a este fator com os valores das constantes C; até Cs para
C, > 0,65, permitindo a transi¢do de uma regido para outra, na interse¢do das correlacdes

respectivas (KANDLIKAR, 1990).

O coeficiente convectivo do refrigerante é também funcao do titulo x, que varia ao longo
do comprimento do tubo. KAKAC (1991) propde uma aproximagdo do coeficiente convectivo
médio utilizando um titulo de 0,5, sem a necessidade de subdividir o comprimento do tubo em
secOes para utilizar o titulo em cada sec¢do. Neste trabalho foi utilizado este critério para calcular

o coeficiente convectivo médio.

O coeficiente de transferéncia de calor somente do liquido a; é baseado na equacdo de

Dittus-Boelter, conforme equacao (3.30) KAKAC (1991).

0,8 PrOAke (3.30)
Die

G
a; = 0,023 [u_]
i

Sendo G o fluxo méssico, D;, o didmetro interno do evaporador, u; a viscosidade dindmica

do lado interno, k. a condutividade térmica do evaporador e Pr o nimero de Prandt.

Possiveis efeitos de estratificacdo do fluxo horizontal sdo levados em conta pelo nimero

de Froude e os coeficientes de C; e C5 especificados anteriormente.

O aproveitamento do ar resfriado (no evaporador) ndo faz parte do presente trabalho,
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desta forma ndo serd projetado uma carcaca ou casco para o evaporador, apenas os tubos
intensamente aletados. Utilizaremos, contudo, um modelo de aletas externas de placas continuas.
A densidade das aletas para aletas de placas continuas varia desde 250 a 800 atelas/m (sendo esta

uma variavel discreta de otimiza¢ao) (ROHSENOW et al. 1998).

Utilizado o fator de Colburn j, no calculo do coeficiente de transferéncia de calor do lado

do ar do evaporador, € utilizada a equagdo (3.31), proposta por Gray e Webb (KAKAC, 1991).

-0,502

(i)o,omz (3.31)

S
j= 0,14Rem_2{328( t)
oe

)

Onde S; € o espacamento transversal entre tubos; S; € o espacamento longitudinal entre os
tubos; s é o espacamento entre duas aletas. O Re,,,, é calculado conforme equacao (3.32), sendo o
escoamento do lado externo turbulento, variando o nimero de Reynolds de 10° a 2.10° (KAKAC,

1991).

GarDoe (3.32)

Onde Rey,, € calculado com o uso do fluxo massico G, e a vazdo méssica dividido pela

minima drea de passagem do ar, conforme equagao (3.33) (KAKAC, 1991).

g, (3.33)

A érea de passagem € a drea lateral livre por onde passa o fluxo cruzado de ar, sendo este
impulsionado pelo ventilador, e pode ser aproximada conforme equacdo (3.34), cujos termos

estdo definidos na Figura 3.3 (KAKAC, 1991);
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Aps = (Ngietas — 1)(Ntf - 1)(51: —D,.)(s—1t) (3.34)

O coeficiente de troca de calor do lado do ar pode ser calculado a partir do fator j

(KAKAC, 1991):

p2/3 Aar pr2/3 (3.35)

e parVaGCar o

Isolando «,,-, na equacdo (3.35), encontra-se:

_ JParVarCyp,, (3.36)

Oar =
2/3
Pr/

ar

Naletas

Figura 3.3 Vista lateral do evaporador de projeto (KAKAC, 1991).
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3.3.1 Aletas planas de placas continuas usadas no evaporador

As aletas contidas no evaporador sdo placas continuas de aluminio, que tém orificios
convenientemente alinhados pelos quais atravessa o feixe de tubos do trocador, cada tubo tem um
setor de acdo sobre a placa. No método do setor, a placa plana continua atravessada pelos tubos é
dividida em N setores devido a existéncia de N tubos. Cada um dos setores € considerado como

uma aleta circular, conforme Figura 3.4 (ROHSENOW et al. 1998).

Figura 3.4 Setor equivalente da aleta (ROSHSENOW et al. 1998).

Devido a area da secdo transversal de uma aleta circular ndo ser uniforme em funcdo da
distancia ao tubo, a andlise do comportamento térmico se torna complexa (INCROPERA, 2010).
Estas aletas t€ém soluc@o exata com o uso das fung¢des de Bessel (1804) modificada de ordem

zero, mas serd utilizado o método aproximado proposto por ROHSENOW et at. (1998).

O célculo para obten¢do do rendimento da superficie aletada 1, é realizado conforme

equacdo (3.37) INCROPERA, 2010).

NaAq
A,

(3.37)

N =1- (1_7711)
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Onde 7, € a eficiéncia da aleta, dada pela equacdo (3.38), em seus diversos parametros:

a(ml,)™? para ¢ > 0,6 + 2,257(r*) 0445 (3.38)
=< tanh
N 5 ¢ para ¢ < 0,6 + 2,257 (r*) 70445
Onde:
a = (r)02%; ¢ = ml,(r*)";n = e¥13mle=13863 (3.39)

b= { 0,9107 + 0,0893.r* parar* <2
~ 10,9706 + 0,17125.In(r*) parar* > 2

_ (2aq 12 l—l+6 . de
"=\ k5 e=yTz T 7

O coeficiente global de troca de calor do evaporador baseado na drea externa dos tubos é

dado pela equacao (3.40) INCROPERA, 2010).

Doe  Doe . Doe, (Doe nD,.L, 17* (3.40)
Uo=|——+—Ri +—ln< >+R0 +—
¢ Dieal Die ¢ ke ie ¢ noaarAtot
A equagdo (3.41) fornece a drea de troca total.
s (deg® — D2,) (3.41)
Atot = T[DoeLe (S_-I—t) + Zﬂ%

Sendo s o espagamento entre aletas de centro a centro, ¢ a espessura das aletas e d., 0

diametro equivalente, calculado conforme equagdo (3.42) (ROHSENOW et al. 1998).

’ (3.42)
deq =2 Ahexégono/n

Por sua vez, a drea do hexdgono (Ajexigono) € 0 lado do hexdgono (a), estdo conforme

equacgdes (3.43) e (3.44) (ROHSENOW et al. 1998).
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Apexagono = 2,589a* (3.43)

St (3.44)
a= =
Zsen(g)

3.3.2 Caracteristicas basicas do ventilador do evaporador

Um ventilador serd utilizado no lado externo do evaporador aletado, para forcar o ar através
das aletas, tendo a funcdo de incrementar a pressdo de ingresso do ar através das aletas para
superar a queda de pressdo no evaporador. Suas curvas de desempenho sdo usualmente expressas

em termos de variagdo de pressdo APy em fungéo do fluxo de ar passando pelo ventilador Vor.

A queda de pressao sobre um trocador de calor compacto de tubos aletados € fornecida por

KAYS e LONDON (1964) pela equacdo (3.45).

G2vi v A, v (3.45)
AP; = 1+ 2(—"—1)+ —= =
r 2 l( ? ) Vi fAff Vi
Onde o fluxo méssico, G, € dado pela equagdo (3.46):
_ Mgy _ ParVar (3.46)

G = -
Ay 0Apr

Sendo o a relagdo de drea de passagem livre Ag¢ € a drea frontal Ag,., isto €:

_ Agr (3.47)
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O coeficiente de atrito f € expresso por SANAYE et al. (2004).

f =0,1243Re™%2059 (3.48)

Vi, Vy, Uy, S0 0s volumes especificos na entrada na entrada, na saida e a média aritmética

dos outros dois anteriores, respectivamente validos para o nimero de Renolds de 10* a 5.10°.

A area de troca de calor externa aos tubos do evaporador € aproximada conforme a equagao

(3.49) (SANAYE et al. 2004).

Ae ~ nDoeNeLe + NaletasNeAeq - 7-[DoetNaletasNe (3.49)

Onde L, é o comprimento do tubo do evaporador, N, é o nimero de tubos do evaporador,
Aeq € a drea equivalente de cada aleta hexagonal obtida com o uso do método do setor € Nyjerqs €

o numero de aletas do evaporador.

A poténcia do ventilador estd dada conforme equacao (3.50) (SANAYE et al. 2004).

W, = ¢;APF + c,AP; + ¢3 (3.50)

Os valores das constantes ¢q,c, € c3 para o ventilador centrifugo deste trabalho sao

(SANAYE et al. 2004): .

¢, = 0,0007 ¢, = 2,15 ¢; = 157,6
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3.4 Condensador

O condensador € um trocador de calor utilizado para rejeitar a energia absorvida no
evaporador mais a energia recebida no processo de compressao. O fluido refrigerante recém saido
do compressor, no estado de vapor superaquecido, € resfriado até o estado de liquido saturado,
desta forma transferindo todo o calor sensivel de resfriamento e, principalmente, o seu calor

latente para a d4gua que serd aquecida e bombeada para o reservatério térmico.

No condensador do tipo casco e tubo, o fluido refrigerante utilizado, o R-134a, &
condensado no lado do casco e a dgua de resfriamento passando por dentro dos feixes dos tubos .
Foi utilizado o método da efetividade para o célculo do calor trocado entre o liquido refrigerante
e a dgua, dada a efetividade pela equacao (3.51) e a taxa real de transferéncia de calor dada pela

equacao (3.52):

s = q 3.51)
Qmax
q= SCmin(Thi - Tci) (3.52)

Onde o Cy,, € a corrente de menor capacidade calorifica entre as duas correntes envolvidas
do condensador, isto é, a d4gua a ser aquecida, € g, € 0 calor que seria transferido se a dgua fosse
aquecida até a prépria temperatura de condensagdo. Como a temperatura de condensagdo é
uniforme, o célculo da efetividade pode ser expresso conforme equagdo (3.53) (INCROPERA,

2010).

g=1—(-NUD) (3.53)

O ndmero de unidades de transferéncia (NUT) € o parametro adimensional definido pela

equacgdo (3.54) INCROPERA, 2010).
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U.A (3.54)

min

NUT =

O coeficiente de conveccao médio de N tubos horizontais enfileirados verticalmente pode

ser expresso conforme a equacao (3.55), baseada na equacao de Nusselt (1946) (KAKAC, 1991).

, 11/4
gpi(py — pp)kihy, (3.55)

N.ul(Tsat - Ts)D

CYD,N = 0,729

Na realidade, o condensado ndo escoa na forma idealizada por Nusselt (escoamento
laminar ao longo da parte externa dos tubos), por existir um considerdvel salpico do refrigerante
provocando ondulacdes e lagunas que inundam os tubos seguintes, dependendo da configuragcao
dos tubos. Sendo assim, Kern sugeriu que o coeficiente decresce pausadamente com o nimero de
tubos alinhados verticalmente, por causa desse efeito adota-se a equacgdo (3.56), para um feixe de

tubos horizontais (KAKAC, 1991).

Om,N — N_1/6 (356)

Up N

Onde N € o nimero médio de tubos por fileira do arranjo do condensador.

No célculo do coeficiente de transferéncia de calor dentro dos tubos (para a dgua sendo
aquecida), foi utilizada a correlacdo proposta por Petukhov e modificada por Gnielinski, que é
vélida para uma ampla faixa do ndmero de Reynolds (3000 < Rep < 5.10°%), conforme equacdo

(3.57) INCROPERA, 2010).

_ (f/8)(Rep — 1000)Pr (3.57)
P 1+ 12,7 /8)(Pr2/3 — 1)

No célculo do fator de atrito de Moody (f), foi empregada a relacdo proposta por Churchill,
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conforme equacdes (3.58), (3.59) e (3.60), considerando a rugosidade absoluta dos tubos de cobre
(e) igual a 0,0015 mm (FOX, 2010). Serdo posteriormente comparadas as implementacdes de
Churchill, com as relacdes de transferéncia de calor utilizadas no trabalho de CORDOVA

LOBATON (2011).

g \12 1 1/12 (3.58)
=8|(z)
r-8|) o
16 (3.59)
1
A=|2457.In| ——3
’ e
= +(0,28.2)
5 - <3753o)16 (3.60)
~ \ Re,

Os nimeros de Reynolds e Prandt sao definidos pelas equacdes (3.61) e (3.62).

DV
Res p (3.61)
C 3.62
pr ukp (3.62)

Deve-se atentar para o fator de resisténcia por incrustacdes nos tubos. A incrustacdo ou
pelicula € definida como a acumulacao de substancias indesejaveis, nas superficies dos trocadores
de calor (KAKAC, 1991), que resultam em uma maior resisténcia a troca térmica, € menor
desempenho do trocador de calor. Normalmente as incrustagdes se depositam no interior e
exterior dos tubos circulares, adicionando uma camada de isolamento nas superficies de
transferéncia de calor. Seu valor depende da temperatura de operagao da bomba de calor, do tipo

de fluido, do material do trocador e da velocidade do fluido.

Neste estudo, serdo utilizadas as tabelas proporcionadas por ROHSENOW (1998), na
determinacgdo das resisténcias térmicas, devido as incrustagdes nas superficies interna e externa

dos tubos, dos dois trocadores de calor da bomba (condensador e evaporador).
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O coeficiente de transferéncia de calor dentro dos tubos € dado pela defini¢do do numero

de Nusselt, conforme equacdo (3.63).

NuDkHZO (3.63)
Ah20 = T

A determinacdo do coeficiente global de transferéncia de calor do condensador (Uc), serd

baseada na drea externa dos tubos, e dado pela equagdo (3.64) (INCROPERA, 2010).

U, = +£Ric+ﬂln(ﬁ +—
an

DicaHZO Dic kc Dic

D,, D D D) 11" (3.64)

A Figura 3.5, ilustra os principais arranjos de tubo utilizados para trocadores de calor tipo
casco e tubo. O arranjo triangular (A) permite melhor acomodacio do feixe de tubos no casco,
enquanto o arranjo quadrangular facilita algumas operagdes de limpeza e manutencdo pela sua

geometria (HEWITT, 1994), razao pela qual se utiliza o arranjo triangular neste trabalho.
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Escoamento Cruzado —™ Orp Lip I,pp

A) 30° 0.5Lp 0.866L;p
- 90° Lip Lp
l_Pp |—g—
() r%—‘ 45° 0.707Lp 0.707Ltp
b

b 1L
N o

>jﬁ\0
— L4 Ly ’

Figura 3.5 Exemplos de arranjos de tubos utilizados em trocadores de calor casco e tubo

(HEWITT, 1994).

Y

Na Figura 3.5 (A), Ly, = 1,25 D, (espagamento entre os tubos do tridngulo equilétero), Ly,
=0,866.L, € 0 espacamento longitudinal dos tubos e L, o espagamento vertical entre os centros

dos tubos. O diametro do casco do condensador pode ser aproximado por (HEWITT, 1994):
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INA, (3.65)
DCC ~ T + DOC

Onde A; mostrado na figura € a drea de agdo individual de cada tubo, dado por A;= Lip.Ly,.

PP
& @)

L1 P O
--------- o O

O
O O

Figura 3.6 Area de agdo individual de cada tubo do condensador

Uma boa pratica na disposi¢do dos tubos requer um passo minimo de 1,25 vezes o
diametro externo do tubo. Geralmente o angulo entre os tubos do arranjo triangular de 30 ° é
preferivel para o escoamento turbulento e melhor transferéncia de calor com os tubos e o fluido

(HEWITT, 1994).

A area total de transferéncia de calor do lado externo dos tubos €, evidentemente, obtida

pela equagao (3.66).

A, = D, L N, (3.66)

Onde D, € o diametro externo do condensador, L. € o comprimento total dos tubos dentro

do condensador € N, € o namero de tubos.
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3.5 Compressor scroll

Este compressor € uma maquina de deslocamento positivo € movimento rotativo que faz
uso de duas partes enroladas em espiral que se entrelacam. Os compressores deste tipo sao
herméticos e permitem a aspiracdo e descarga de forma simultinea do refrigerante sem a

necessidade do uso de valvulas (ASHRAE, 2005).

Cada membro do compressor scroll € uma pad em espiral aberta em um dos lados e
fechada no outro por uma placa na base. Estas duas partes sdo afixadas de forma que sejam
estabelecidas linhas de contato entre as pas com a formacdo de bolsdes de gases. Um membro
scroll € fixo, enquanto o outro se movimenta, fazendo um caminho em forma de orbital em
relac@o ao primeiro. Esse tipo de compressor possui velocidade de rotacdo controldvel com o uso
de um variador de frequéncia permitindo assim maior economia energética (FLORA, 2008). Este
¢ um fator de destaque no projeto de bombas de calor tendo o ar como fonte de calor, ja que as
condi¢des de operacdo mudam dependendo das condi¢des climédticas ao longo do dia e do ano,

assim como do lugar de instalacdo das mesmas (CORDOVA LOBATON, 2011).

A descricdo do funcionamento do compressor scroll pode ser feita em quatro etapas,
conforme Figura 3.7. No primeiro momento (No. 1) tém-se o gas enclausurado na pressdo de
succdo, iniciando-se o processo de compressdo. Em seguida (No. 2) o movimento orbital
comprime o gas, diminuindo o volume da camera na qual se encontra, e direcionando este para o
centro, ocorrendo desta forma o aumento da pressdo e diminui¢do do volume. Nos momentos
seguintes (No. 3 e No. 4) cada vez mais se comprime o gis até que o volume total se encontre
disposto no centro onde se localiza a camara de descarga. Uma vez atingida a descarga
novamente, a regiao da periferia do compressor se preenche com o gis succionado e o processo

segue novamente.

41



Scroll )
omitat No.1  SSroll Fixo No.2
Camara de

Compressao

Figura 3.7 Processo de funcionamento do compressor scroll (ASHRAE, 2005).

A geometria destes compressores e a localizacdo da camara de descarga permitem um
fluxo a uma determinada razdo entre o volume de entrada e saida. Assim € possivel desenvolver

compressores com uma grande gama de caracteristicas e desempenho.
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4 MODELAMENTO TEORICO DO RESERVATORIO TERMICO E
SISTEMA DE DISTRIBUICAO DE AGUA QUENTE

Serdo consideradas na otimizacao do sistema as perdas de calor no reservatério térmico e
nas tubulagdes de distribuicdo de dgua quente, através das espessuras dos isolantes térmicos de

poliuretano expandido empregados na tubulacio e reservatorio.
4.1 Balanco de energia térmica no sistema

O reservatério térmico fornece dgua quente constantemente para o edificio, aplicando
neste um volume de controle, com a equacdo da continuidade (4.1), serd obtido o seguinte
balanco (considerando o incremental da variacdo temporal sendo zero): na saida a vazdo de

massa total do reservatorio (MMyesery) € as perdas de calor (Qperaqs) € na entrada a vazao mdssica

de dgua de retorno (11,.;), o fluxo de calor do condensador (Q,) e a vazdo de dgua fornecida pela
bomba de calor (Myeger, — Myer), Sendo esta dada pela diferenca da massa total de saida pela de
retorno, ou seja, a vazdo de massa de dgua consumida nos banhos (M onsumo)- Desta forma, o

balango de energia aplicado no reservatorio de dgua, € mostrado na Figura 4.1.
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Figura 4.1 Volume de controle (reservatério térmico).

Pela primeira lei da termodindmica, com um balan¢o de energia, € obtida a equacdo (4.2).

(MORAN e SHAPIRO, 2010).

(Ve :
Zme 7+gze+he +0Q =

e

dUu . V2 4.2)

d:“ +W+st<%+gzs+hs>
S

Desprezando os termos de energia cinética (VZ/Z), energia potencial (gz) e trabalho (W),

em regime transitorio € obtida a equacdo (4.3), onde as varidveis de entrada e saida do volume de

controle sdo dadas conforme Figura 4.1.

du ) . . . 4.3)
d:c = Zmehe - Z ms hg + Q¢ — Qperdas
e s

Considerando apenas os termos do produto das vazdes mdssicas pela entalpia de entrada e

saida, encontra-se pela equagdo (4.4):

. . 4.4
Z Mehe — Z mg hy = mretC(Tvolta - TR) + (mreserv - mret)C(Tamb - TR) “@.4)
e s

_mreseer(Treserv - TR)
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Onde Tk € uma temperatura de referéncia, que € cancelada por fazer parte de todos os
termos da equacdo (4.4). Encontra-se pela substituicdo destes termos para obtencdo da derivada
dT,esen/dt (variagdo da temperatura do reservatorio em relagdo ao tempo, sendo o calor especifico

(c) constante, devido o fluido ser um liquido) a equacdo (4.5).

dT P 4.5)
7‘;;31”17 pVC = mretC(Tvolta) + (mreserv — mret)C(Tamb)

- mreseer(Treserv) + Qc - Qperdas

Reorganizando os termos da equacao (4.5), em funcdo da massa total de 4gua e massa de

retorno € obtida a equacao (4.6)

dTreserv _ Myeserv- C(Tamb - Treserv) + My C(Tvolta - Tamb) + Qc - Qperdas (4'6)

dt pVc

A perda de calor do reservatério térmico (Qperdas) ¢ realizada pela equacdo geral de

transferéncia de calor, conforme equacao (4.10) INCROPERA, 2010).

Qperdas = UAAT 4.7)

As resisténcias térmicas para o reservatorio, podem ser separadas de forma radial e axial,
sendo as perdas radiais em relacdo das paredes laterais e as perdas axiais em relacdo a base e
cobertura do reservatério. A determinacdo do coeficiente global de transferéncia de calor (UA) é
obtido pela equagado (4.8), sendo desprezadas para este caso as resisténcias de convecgao (interna

e externa), por serem muito baixas em relagdo as resisténcias condutivas.

1 4.8)

UA =
RR(radial) + RR(axial)

Onde Rg(rqqiar) € a resisténcia térmica radial do reservatorio, Rp(qxian€ a resisténcia axial

do reservatorio.
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A resisténcia térmica radial do reservatorio (Rg(rqaiar)), € fornecida conforme equagéo

4.9).

€acotepolitT 4.9
n (eac:ﬂ") ln( cot€pol ) 4.9)

eacotT

R . =
S 7))

Onde e,(, € a espessura do ago inoxidavel, e,,; a espessura do isolante de poliuretano
expandido, kg, a condutividade térmica do ago inoxidavel, k;,,; a condutividade térmica do

poliuretano expandido, r é o raio interno, H a altura do reservatdrio, sendo o raio e altura

definidos em funcdo do volume do reservatério (V).

O célculo da perda de calor referente a darea axial superior e inferior do reservatério

(RR(axiar)) € dada pela equagdo (4.10).

eago + epoli (4. 10)
aco T2 kpou 2 (T + eq¢0)?

RR(axial) = k

No reservatorio térmico de dgua, serd assumido um cilindro de area superficial minima e

que serd composto por uma parede de aco inoxiddvel na parte interna e um isolante térmico de
poliuretano expandido para minimizar as perdas de calor para o ambiente (LIMA, 2010). Desta
forma, a menor area assumida para um cilindro, ¢ dada quando a sua altura (H) € igual a duas
vezes o seu raio (2r) (STERWART, 2001), obtendo menores perdas de calor e custo de material,

conforme equagdes (4.11) e (4.12).

4.11

vy 4.1D)
"= mH

H = 2r 4.12)
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A temperatura de volta da dgua para o reservatorio (T,,;+,) € obtida conforme equagdo
(4.13), onde (UA)r estd em funcdo da perda térmica radial da tubulacdo de 4gua quente
(R (radiary) dada na equagio (4.14), sendo m vazdo de massa da tubulagdo e ¢ calor especifico

(INCROPERA, 2010).

Tamb - Tvolta _ <_ (UA)T> (4“13)
Tamb - Treserv m.c
4.14)
(UA)T = R
T(radial)

Na tubulacdo de dgua serd considerada a mesma formulacio que o reservatério (aplicando

um volume de controle), nas perdas de calor por condugdo radialmente (Rr(rqqiar)). dadas pela

equacgdo (4.15) INCROPERA, 2010).

In(D,¢/D;t) n In(D,¢/D;t) (4.15)

R . =
T(radial) = 5~ kPVC_aqua'L 2.1. kpoli' L

Onde D;; € o didmetro interno do tubo, D,; € o didmetro externo do tubo, kpy¢ gqua @
condutividade térmica do PVC — AQUATERM® da Tigre, L é o comprimento total das tubulacdes

ao longo do edificio (conforme anexo 5).

As perdas de calor do sistema envolvem as perdas do reservatorio térmico (Qperdas) e as
perdas das tubulacdes de distribuicdo de dgua quente ao longo do prédio (Qperdas_wbulagao),
essas duas parcelas (Q'perdas) sao retiradas do fluxo de calor do condensador (Q.). Uma

representacio do sistema, com as perdas de calor e sistema de recirculacdo de dgua, ¢ mostrada

na Figura 4.2.

47



Bomba T .
Vélvula Gaveta dm

|
; | |
centrifuga ‘ -
@ i _ | I 5“ { Apua 120 ) ]

3 0. ‘ rede publica

4

Bomba de calor

Reservatorio |™* %-‘-:H‘:fa:_r'n-'m-m

Rerervardrio o Qﬂerﬂa.sun:bma{;au B
térmico o
Prédio
ilm e o ey —
x e e ad S - 20 m
H =t o = —f—
Bomba . = el el
centrifuca
T |
| im 18 m

Figura 4.2 Representacdo do sistema de distribui¢do de dgua quente (figura fora de escala).

No modelo considerado, a massa de d4gua no reservatoério nao se altera, devido a uma boia
que mantém sempre o mesmo nivel. O cdlculo do consumo de massa de dgua quente no edificio
(Mconsumo) € feito na equagdo (4.18), que considera uma mistura com 4gua fria na temperatura
ambiente (Mg,,;), para assim atingir uma temperatura de conforto 7., de aproximadamente 35

°C, conforme equacoes (4.16), (4.17) e (4.18) (ILHA, 1991).

Meonsumo + Mamp = mconf (4.16)
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A massa consumida de dgua quente (M, pnsumo) € estimada a partir da demanda de

consumo elétrico do chuveiro (Figura 1.2), tendo-se em vista a poténcia de um chuveiro elétrico

em média de 4500 W para 40 apartamentos no prédio, com estimativa de 4 pessoas por
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Figura 4.3 Varia¢do da massa de retorno de dgua quente ao longo das 24 horas
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O reservatdrio térmico € constituido em ago inoxiddvel que apresenta alta resisténcia

contra corrosao e alta resisténcia mecanica (LIMA, 2010).

Os tubos para distribuicdo de dgua quente no prédio selecionado neste trabalho, sdo de
PVC - AQUATERM da Tigre®, este suporta a temperatura de circulacdo da dgua nas tubulacdes
e apresenta uma ampla faixa de didmetros comerciais. O didmetro e comprimento dos tubos
foram selecionados conforme otimizacao do sistema (Anexo 3), considerando perdas de carga na

distribuicao de dgua e energia consumida por duas bombas centrifugas para recirculagdo de dgua.

O poliuretano expandido apresenta baixa condutividade térmica, evitando assim perdas de
calor significativas. Este € utilizado como isolante térmico, tanto no reservatério de dgua quente
quanto nas tubulagdes, este material também € de f4cil manuseio e transporte com baixo custo

(MARCHI NETO, 2007).

A condutividade térmica do aco inoxidavel (k) € igual a 52,9 W/mK e do poliuretano

expandido € de 0,016 W/mK (INCROPERA, 2010).

4.2 Calculo da espessura minima do aco inoxidavel

Na determinacdo da espessura minima do aco inoxiddvel utilizado na construcdo do
reservatorio térmico, é realizada uma andlise da pressdo interna, conforme c6digo ASME secao

VIII, divisao I (SILVIA TELLES , 2003).

P.r (4.19)

e=SE_oep ¢

Na equacdo (4.19), P é a pressdo interna de projeto, r € o raio interno do cilindro, S € a
tensdo admissivel do material igual a 1202 kg/cmz, E ¢ o coeficiente de expansdo da solda (neste

caso igual a 0,6, para cilindros com solda de topo) e C é a margem para corrosao/erosao (no caso
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da espessura ser inferior a 6 mm, deve-se adotar o acréscimo de 1/6 da espessura).

A pressdo interna € determinada pela equacdo (4.20), onde H € a altura do reservatorio,
obtida conforme selecdo de seu volume, e y é o peso especifico da dgua (9.800 N/m’) (FOX,

2010).

P=y.H (4.20)

Determinado o volume do reservatério pelo baixo consumo médio do compressor scroll e
oscilagdes de temperatura € obtida a sua altura (H) de 2,12 m e um raio interno (r) de 1,06 m,
com a relacdo das equacdes (4.11) e (4.12) para um volume de 7,5 m’. Sendo o peso especifico
da dgua de 9.800 N/m’ é obtida uma pressdo de 20.776 Pa, com a relacio dada pela equagio

(4.20), e portanto, € obtido a espessura minima do reservatério de 3,57 mm, dada pela equagdo
(4.19).

Para chapas comerciais de aco inoxidével foi selecionado do fabricante Pronfinox®, a
espessura de 4 mm, sendo a mais proxima da espessura calculada para as dimensdes
especificadas do reservatorio (largura 6,7m e altura de 2,12 m). O custo por area, das dimensdes

laterais e para o fundo do reservatdrio estdao especificados no Anexo 1.

4.3 Calculo da poténcia das bombas centrifugas

A determinacdo da poténcia das bombas centrifugas utilizadas na recirculacdo de 4gua
quente, da bomba de calor para o reservatério térmico (bomba 1) e deste para o prédio (bomba 2),
€ realizada pela equacdo (4.21), sendo adotado um rendimento total das bombas centrifugas (7)

de 40% (MACINTYRE, 1996).
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Y- QU-HB(total) (4-21)
n

Pbomba -

Onde Q, é a vazdo média de dgua quente de recirculacdo e Hp o) @ altura manométrica
total da bomba, dada pela soma das perdas de carga localizadas e distribuidas, conforme

equacoes (4.22) e (4.23).

V2 d 4.22)
HB(localizadas) = ktotar %

_ Ltotal VT%).@d (4.23)
HB(distribuidaS) =f D 2.g
it )

Onde ka1, € 0 coeficiente de perda de carga localizado calculado para as tubulagdes do
sistema, sendo g a aceleragdo local da gravidade, V., a velocidade média de 4gua nos tubos de
distribuicdo e D; o diametro interno. Desta forma, conforme representacio do circuito de
distribuicdo da Figura 4.2, € obtido os coeficientes de perda de carga localizada (k;,¢4;) para cada
bomba centrifuga e comprimento total das tubulagdes para a perda de carga distribuida, em cada

uma das bombas centrifugas, conforme Anexo 5 (LENGSFELD et al. 2003).

O fator de atrito de Darcy (f) € determinado pela consideragdo de Churchill (1974),

conforme equacdo (3.58) do capitulo 3.

Apb6s o cdlculo da poténcia das bombas centrifugas na otimizagdo do sistema, &
selecionado do fabricante Franklin Eletric ®, a bomba que melhor atende as necessidades deste
trabalho, sendo considerado o custo das duas bombas centrifugas na otimizacdo do sistema,

conforme Anexo 1.
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4.4 Perdas de carga na bomba de calor

Sera considerada perda de carga no circuito de distribui¢do da bomba de calor, bem como
em seu condensador, com excecdo do compressor e evaporador, sendo essas perdas consideradas
na otimizag¢ao da bomba de calor e comparadas com trabalhos anteriores desenvolvidos. Todos os
demais componentes podem ser simplificadamente descritos como dutos, no qual escoa o fluido

de trabalho e ocorrem as interacdes energéticas (RODRIGUES, 2009).

Inicialmente serd considerado o duto esquematizado Figura 4.4, tendo como parametros a

entrada e saida do fluido de trabalho e o calor transferido em funcéo do atrito.

ENTRADA calor transferido sAiDa
pressio p, em funcao do pressao p
temperatura T, q | atrito temperatura T;
altura ze : = . _ altura z;

Ve

v,
——— el

et e———
————

-

Figura 4.4 Duto transportando fluxo em regime permanente.

Foi suposto que ndo se tenha variacdes significativas das caracteristicas do escoamento ao
longo do tempo. Para um volume de controle delimitado pelas extremidades e pela parede interna

do duto, a equacdo da conservagdo da energia segue conforme equacao (4.24).

(% + o, -+ gzl> - (i—z + a; 72 + gZz) = hitotar

Onde na equagdo (4.24), o termo hl;oqr) corresponde a diferenga entre os totais de

energia mecanica na entrada e na saida do duto, para as perdas de pressdes distribuidas e
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localizadas. Tal variacdo de energia se deve a acdo do atrito, convertendo irreversivelmente
energia mecanica em térmica, que por sua vez se manifesta num incremento de energia interna no

escoamento e na transferéncia de calor gerado pela fricgdo, desta forma hl(;yqr) tem dimensdo

[m%/s?], e corresponde a perda de carga devido ao atrito e mudancas de se¢cdes. A perda de
pressdao (p2 - p;), ao longo do escoamento é dada pela soma das trés parcelas. A primeira
corresponde aos efeitos de aceleragdo, responsaveis por variacdes de energia cinética, a segunda
parcela esta relacionada a variacdo de pressdao em funcdo do peso da coluna de fluido (altura), e a

terceira refere-se as perdas por atrito, conforme equacdo (4.25).

VE V; (4.25)
P2—p1=pl|lar5—ar—o | +9(z —27) - hltotary

2 2
A diferenca de pressdo resultante da variacdo de altura e de energia cinética podem ser
diretamente determinadas a partir da geometria do duto, da equagdo da conservacdo da massa e
dos regimes de escoamento, laminar ou turbulento, nos quais se tem boas aproximagdes nos

coeficientes de energia cinética (RODRIGUES, 2009).

As perdas de carga podem ser dividas em duas categorias: localizadas e distribuidas. As
perdas de carga distribuidas ocorrem em funcao da fric¢do, sendo calculadas conforme equagao
(4.23). O calculo das perdas de carga distribuidas para um fluido compressivel ou
incompressivel, geralmente é formulado em termos de um fator de atrito adimensional de Darcy

(f), conforme equacgdo (3.58).

Por sua vez, as perdas de carga localizadas, nos bocais e as curvas (cotovelos) nas
tubulagdes externas dos componentes da bomba de calor, podem ser expressas respectivamente

pelas equacdes (4.26) e (4.27) (RIBEIRO, 1984).

pVZE (4.26)
2

APypcqais = 1,8

2 me

Onde V,; € dado por: bt = [ D.Dyom/4
t~oc
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pV? (4.27)
APcurvas = 0,8.nt.T
As condi¢des estimadas para a bomba de calor, como os comprimentos equivalentes das

tubulagdes internas, bem como os coeficientes de perda de carga localizados (como mudangas

dos didmetros de bocais e cotovelos das tubulagdes), podem ser visto conforme Tabela 4.1:

Tabela 4.1 Varidveis e valores principais utilizados nos cédlculos de perdas de carga.

Variavel Descri¢ao Valor
L, Comprimento equivalente 0,5 (m)
D, Diametro externo 0,0124 (m)
D; Diametro interno 0,0104 (m)

n; Numero de cotovelos 4

Desta forma, considerando o diagrama de pressao entalpia, conforme cada ponto do ciclo
da bomba de calor (mostrado na Figura 3.1), pode-se notar os efeitos da perda de carga na
comparacao da
Figura 4.5, aonde em (A) tem-se o diagrama para um caso onde a perda de carga ndo € levada em

conta e em (B) tem-se o caso aonde se tem em conta as perdas de carga da bomba de calor.

2
&
{A‘] p s [B}

3 2 2

i ; y
)
R g 4
liquido samrado vapot zaturado bguido saturado vapor saturado

h h
Figura 4.5 Diagrama pressao entalpia de um ciclo de compress@o a vapor sem perda de carga (A)

e com perdas de carga (B).
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5 METODOS NUMERICOS UTILIZADOS NO MODELAMENTO DO
SISTEMA

5.1 Meétodo de Substituicao Sucessiva e de Newton — Raphson

Assumindo um sistema de equagdes nao linear de N equagdes e N varidveis:

fi(y, %), xy) = 0 (5.1)
fi(xll ---xj, "'xN) =0

fN(xlr ---x]', "'xN) = 0

Onde N representa o nimero de fungdes fornecidas, das varidveis x;, x2, xj,..., xy. Neste
método a funcdo f pode ser aproximada pelo uso da série de Taylor em torno de x * (valores das
varidveis obtidas nas iteragdes), sendo desprezados os termos de segunda ordem e superiores,

obtendo a aproximagdo de forma linear conforme equagao (5.2).

JH = xF) = —f(x¥) (5.2)

. . k
Onde J representa a matriz Jacobiana, podendo ser calculada no ponto x°, conforme

equacdo (5.3).

0K Oh O g
33, 3% " B
|35 7dn o
| 0x, T 0x; T Oxy
Ofw Ofn Ofn
[0x, " 0x; T Oxy]

~ . ~ k+1 =
Uma melhor solucdo para as iteragdes de k, x**' pode ser expressa para resolucdo do

sistema, conforme equacao (5.4).
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xltl — 4k _]—1f(xk) (5'4)

Visando minimizar o risco de divergéncia, pode-se utilizar um controle residual, quando
as estimativas iniciais estiverem longe da solucdo real. Assim o residuo total I|f*ll de uma solucdo
aproximada de y*, pode ser definida pela média quadrética dos residuais fixos. Caso se tenha um
aumento do residuo de uma iteracdo para outra, a solucdo x**! ¢ evitada, sendo esta substituida

por outra estimava com o valor médio dado pela equagao (5.5).

xk 4 xk+1 (5.5)

k+1yr —
() -

5.2 Meétodo de Substituicao - Newton Raphson (SNR)

Uma das modificagdes do método de Newton — Raphson (NR) foi apresentado por
exemplo por FIGUEIREDO et al. (2002), sendo este método aplicado a modelagem matemaética

de um sistema de refrigeracdo por compressao.

Na solugdo do sistema de equacdes nao lineares acopladas entre si, geradas a partir do
modelamento termodindmico da simulagdo de uma bomba de calor, foi utilizado o método de
Substituicdo - Newton Raphson (SNR) apresentado por FIGUEIREDO et al. (2002). Este é
formado por um rearranjo algébrico do equacionamento do sistema termodinamico, para diminuir
a dimensao do problema na aplicacdo do método numérico de Newton Raphson (NR), com o uso
de uma combinagdo dos métodos de Substituicao Sucessiva e do método de NR. Desta forma, é
possivel reduzir o tempo de computacdo, diminuindo a dimensdo do problema, podendo em
alguns casos obter o alcance da convergéncia do sistema de equagdes ndo lineares, nao

alcancadas com apenas o método NR.

Assumindo o mesmo sistema de equagdes ndo lineares (5.1) com N varidveis, o primeiro
passo deste método € escolher um conjunto reduzido de varidveis n efetivas x;, que serdo

chamadas de y;, conforme equacao (5.6).
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x]'(l) = yl (56)
Xj2) = Y2
Xin) = Yn

Sendo j(i) a func¢do de reorganizacdo. As n varidveis x;; devem ser escolhidas de forma
que as N - n varidveis restantes do conjunto possam ser obtidas de forma explicita, sequencial, a

partir do rearranjo do sistema de N - n equagdes do sistema, conforme sistema de equacdes (5.7):
Xjtn+1) = i) (K - Xiimy) G.7)

Xy = i (x,-(l), e Xj(n), Xj(n+1)s x,-(N))

As identidades (5.6) e as equagdes de substituicdo (5.7), definem o vetor x=x(y) que,
prescreve os valores descritos do conjunto reduzido de varidveis efetivas y, determina todo o
conjunto das varidveis relevantes fisicamente x enquanto satisfaz as equacdes de substituicao
(5.7). As n equacdes restantes fornecerdao residuos apresentados a continuagdo como os indices

reorganizados por conveniéncia da programacao executada (5.8).

fi = fiy (Xiay = Xy X1y X)) (5-8)

fo = fim Xy Xy Kimr1y - X))

Os residuos sdo forcados a serem reduzidos ao maximo durante as iteragdes do
procedimento de SNR com a manipulacdo da varidvel efetiva y. Sendo que este método escreve

uma sub-rotina f(y) na forma f(x(y)).

A Figura 5.1 demonstra o fluxograma do método SNR, utilizado no projeto preliminar e

simulagdo do sistema neste trabalho.
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Figura 5.1 Implementacido do método SNR.

Na modelagem de f{(y), para a resolugdo do vetor f(x(y)), do sistema da bomba de calor em

questao, serdo utilizadas 8 varidveis efetivas:

y= [Tlfvll TZJUZ'TZ*J U;, T3,m]_1 (59)

Com o rearranjo das equacdes utilizadas para a bomba de calor, foram obtidas as

seguintes equacdes de substituicdo, para pressao, entropia e entalpia:

P{ = Poyp(Ty,v1 ") (5.10)

s1 = Ssup(Ty, v 1Y) (5.11)
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P; = Poyp(T5,v571)

hy = hsup (T3, 0571

s3 = Ssup (T3, 1371)

P, = hsup(TZJ vz_l)

h, = hsup (TZJ Vz_l)

(5.12)

(5.13)

(5.14)

(5.15)

(5.16)

Com o rearranjo das equacOes de residuo, para pressdo e entropia foram obtidas as

seguintes equagdes:

Pi=P

Py =P,

Sz =81
Naa-W = Wig,

Qe = gemece(Tl - Tamb)

Qc = gcmccc(Treserv - T3)
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QC = Qc(projeto) (5.23)
P, = P + hltotan (5.24)

Onde na equacdo (5.23), Qc € obtido pela diferenca de entalpia entre entrada e saida do
condensador vezes o fluxo de massa, conforme a equag@o (3.6) € 0 QC(projeto) pelas estimativas

de calculo do sistema conforme demanda do edificio.

Sendo este sistema de equagdes resolvido por uma rotina com a utilizagcdo do método de
Newton Raphson com estimacdo numérica da matriz Jacobiana. As propriedades termodinamicas
do fluido refrigerante R -134a foram baseadas nas funcdes especificas de Helmholtz ou energia
livre de Helmholtz, sendo elas implementadas no ambiente de programacdo do MatLab®

conforme formulacdo proposta por BAEHR e TILLNER ROTH, (1996).

2*cm (5.25)
Svapor = (Ca + (cm — 1)(1 — log(taw)) — log(p) + — )_R
2*xcm 4.cm
hyapor = (ca *tau +cm+ —+ W)'R'Tf (5.26)
hl' = ecn+tau+cn*tau hO (5 27)
iq . .

Sendo tau a relagdo da temperatura de 100 °C sobre a temperatura do fluido (7y), R a
constante universal dos gases para o R134a, ca, cn e cm s@o constantes utilizadas para o calculo

da entalpia e entropia.

61



5.3 O MatLab®

O nome MatLab® deriva do nome em inglés Matrix Laboratory. E um sistema iterativo,
baseado na representagdo matricial para resolugdo de problemas cientificos e de engenharia.
Desta forma, de maneira geral, o MatLab® serve para o estudo de problemas que precisem de um
trabalho computacional significativo, que envolvam matrizes e visualizacdo gréifica. Este possui

um conjunto ferramental que permite resolver classes particulares de problemas.

O modelo proposto serd resolvido com a utilizacdo da fun¢do fmincon do Toolbox
“optimtool”. O fmincon aplica o método da Programacdo Quadritica Sequencial (SQP) para
resolugdo de problemas de otimizagdo ndo linear, com restricdes lineares e ndo lineares, de

igualdade e desigualdade, envolvendo varidveis continuas e discretas.

5.4 Otimizacao

A otimizagdo consiste na procura da melhor solu¢cdo, em um conjunto de elementos que
aportam de forma positiva para uma solucdo 6tima, dentre outras solugdes possiveis em um
determinado problema (fun¢do objetivo), tendo um conjunto de restricdes necessdrias e
suficientes dadas pela andlise do problema na bomba de calor, que devem ser satisfeitas

(VENKATARAMAN, 2002).

Diversas classes de problemas podem ser caracterizadas por um subconjunto de relagdes,
as quais chamaremos restricdes. A auséncia ou ndo de ditas restricdes vai determinar o tipo € o
procedimento adequado de solug@o do problema de otimizagdo. Existem restrigdes de igualdade e

desigualdade. Assim pode-se formuld-lo matematicamente como segue:
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min f(x) (5.28)

sujeita a: gi(x) =0 parai=1,..,m (5.29)
hi(x) <0 parai=1,..,n (5.30)
xi(x) €X parai=1,..,t (5.31)

Onde: f, g, h;, sao funcdes definidas em S;, que € o espago euclidiano n-dimensional.
Sendo X um subconjunto de S;, e x € um vetor de ¢ componentes. A funcdo f(x) é a fungdo
objetivo a ser minimizada com relacdo a x; g;(x) e h;(x) s@o as funcgdes de restricdes lineares e nao
lineares de igualdade e desigualdade respectivamente. Assim m € o nimero de restricdes de
igualdade, n o nimero de restricoes de desigualdade e r o ndmero de varidveis contidas no

problema.

O objetivo da otimizagdo € encontrar valores das varidveis x;, que satisfagcam as restricoes
gi(x) e hi(x) e minimizem a fun¢do f{x). Para isto, € necessdria a formacdo de uma funcdo
chamada Lagrangeana, que representa o modelo matemadtico descrito acima (ARIAS, 2008). Esta

funcdo do modelo apresentado é:

m n (5.32)
L(x¢, 00, 1) = f(x) + Z 0:9i(x) + Z pih; (xt)
i=1 i=1

Onde: L(x;, 0;,1;) € a fun¢do Lagrangeana; x; sdo as varidveis de decisdo, também
chamados de vetor varidvel primal; o;, 4; sdo os componentes do vetor dos Multiplicadores de
Lagrange ou varidveis duais das restricoes de igualdade e desigualdade respectivamente. A
solucdo do modelo é obtida como um ponto 6timo da funcdo Lagrangeana. Para a resolucdo
desta fun¢do, foram desenvolvidas muitas técnicas chamadas de Técnicas de Otimizagdo Linear e

Nao-Linear; muitas dessas técnicas se baseiam nas condicdes de otimalidade de Karush-Kuhn-
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Tucker (KKT). Obtendo-se assim um ponto 6timo x*,¢*, u*, onde devem ser satisfeitas as

seguintes condicdes necessdrias:

OLCEL o) iy (5.33)

dx;
gixj)=0 i=1,..,m (5.34)
hi(x;{) <0 i=1,..,n (5.35)
uh;(x;) =0 i=1,..,n Condigdes de folga complementar (5.36)
u; =0 i=1,..,n Condigdes de folga complementar (5.37)
0;=20 i=1,..,n Condigdes de folga complementar (5.38)

As condicdes necessdrias sao as relagdes que devem ser satisfeitas envolvendo os valores
das varidveis candidatas para 6timas, ja que estas determinam se a solu¢do do problema é ou nao
factivel. Por outro lado, para qualificar os valores das varidveis de 6timas, estas devem satisfazer

relacdes adicionais chamadas de suficientes (VENKATARAMAN, 2002).

As condi¢des de KKT de um problema de programacgdo ndo linear envolvendo uma
funcdo objetivo convexa, com restricdes lineares e ndo lineares, de igualdade e desigualdade, sdo
necessarias e suficientes para determinar um 6timo global. Sendo também as condi¢des de

primeira ordem associadas com problema de otimizacgao geral.

As equacdes de KKT formam a base de muitos algoritmos de programacdo nao linear.
Estes algoritmos tentam calcular os multiplicadores de Lagrange diretamente. Métodos quase
Newton garantem a convergéncia acumulando informagdes de segunda ordem, considerando as

equacgdes de KKT e com base no procedimento tipo Newton de atualizacdo de matriz Hessiana.
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5.4.1 Problemas irrestritos

Estes tipos de problemas obedecem as condicdes de primeira e segunda ordem. Para as
condic¢des de primeira ordem € considerada a expansdo em série de Taylor, assim a func¢do pode

ser aproximada por um plano tangente a solucgdo.

af af af (5.39)
df = —d —d e+ —dx, =0
f ox, Xy + o, Xy + o+ ox. Xp
Em forma matricial:
_ af of of r (5.40)
df = [a—xla—xza] [dxldxz ...dxn] =0

Mantendo-se estas condi¢des para todos os pontos do plano, dx; # 0,dx, # 0,dx, # 0.

Considerando também as derivadas da funcdo em relagdo a x iguais a zero:

izo' ﬂzo ﬂzo, (5.41)
0x4

ox, 7 0x,
ou o gradiente da fun¢@o na solugdo 6tima deve ser zero, isto é:
Vf(xi, x5, ..xp) =0 (5.42)

Assim a equagdo (5.39) € a condicdo de primeira ordem, sendo expressa a condi¢@o
necessdria para problemas de otimizacdo sem restricdes. Esta equacdo € utilizada para identificar
a possivel solucdo do problema, mas isolada nao vai determinar o minimo valor da fungdo. Se a

funcdo fosse invertida, entdo o seu valor iria maximizar-se.

Nas condi¢des de segunda ordem consideram-se condi¢des suficientes na obtengdo do
otimo. Consequentemente estas condi¢des implicardo a segunda derivada da fung@o objetivo e

sao obtidas a partir do termo da segunda ordem da expansao de Taylor.
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Se X* € a solugdo, 4X representa a variacao das varidveis em torno do valor 6timo que vai
produzir uma variacdo em Af (VENKATARAMAN, 2002). Tendo como base a expansao da série

de Taylor até a segunda ordem tem-se:

Af = F(X* + AX) — F(X*) = VF(X)TAX + %AXTH(X*)AX (5.43)

Com a utilizac@o das condi¢des necessdrias de primeira ordem, o primeiro termo a direita

da igualdade na equacdo (5.43) € igual a zero, deixando desta forma a seguinte desigualdade:

1 44
Af = EAXTH(X*)AX >0 (5.44)

Sendo H(X*) a matriz Hessiana da fun¢do f no possivel valor 6timo de X*. Para que isto
ocorra, esta matriz deve ser positivamente definida, e existem 3 formas de estabelecer o H

positivo definido:

1-) Para todos as possiveis AX, AXTH(X*)AX > 0.

2-) Os autovalores de H(X*) sdo todos positivos.

3-) Os determinantes de todas as submatrizes de H(X*) que incluem a diagonal principal sdo

todas positivas.

Destas trés alternativas, somente a 2 e 3 é que podem ser aplicadas na pratica.
5.4.2 Problemas restritos

Nas resolugdes de problemas de otimizacdo com restricdes de igualdade e desigualdade
serdo necessarios aplicar métodos de resolugdo, no caso os multiplicadores de Lagrange. Neste, o

problema € transformado por introduc@o de uma funcdo aumentada Lagrangeana, com o objetivo
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sujeito as restricdes do problema original. O Langrangeano é definido como a soma da fungdo
objetivo original e uma combinacdo linear das restri¢cdes, com os coeficientes dessa combinacao
linear conhecidos como os Multiplicadores de Lagrange. Este € uma formulacdo elegante de se
obter a solu¢do de um problema restrito (VENKATARAMAN, 2002). Pode-se também introduzir
varidveis adicionais (o;, y;) para resolucdo do problema restrito, violando de certa forma uma
regra convencional que diz: quanto menor o nimero de varidveis, maiores chances de obter a
solucdo rapidamente. O Lagrangeano permite a transformacdo de uma problema restrito num

problema irrestrito.

Desta forma tomando como base a fun¢do Lagrangeana do modelo, é considerado como

fung¢ao objetivo irrestrita, entdo as condi¢des necessarias para a solugdo sao:

OL(x;, 0/, 1) . (5.45)
— =0 i=1,..,n
Oxi
OL(x;, 07, ;)
— =0 =1, ...,
aO'l' l p
oL(x!, o], u;
(l—lul) =0 i=1,..7

o

Outra maneira de cumprir todas as condi¢des € fazer com que, no ponto 6timo, as
derivadas parciais da fun¢do Lagrangeana sejam iguais a zero e os multiplicadores da funcao

Lagrangeana sao definidos sempre como positivos (ARIAS, 2008).

O ponto 6timo pode ser uma solucdo local ou global minima ou maxima. Assim o

problema se resume a determinar os minimos e maximos locais e globais.

A convergéncia da solu¢do do problema dependerd de uma inicializacado adequada dos
multiplicadores de Lagrange og; e do ponto inicial das varidveis x;. O modelo de formulacao se
torna mais complexo quando se acrescenta mais restricdes ndo lineares de igualdade e
desigualdade (como fluxo de calor do condensador e evaporador, trabalho do compressor e

eficiéncia adiabdtica), limite das varidveis discretas (comprimentos € numero de tubos dos
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trocadores, nimero de aletas e de tubos) e continuas (drea de transferéncia de calor dos

trocadores de calor, drea frontal e fator de espacamento entre tubos).

Os principais problemas com o método de otimizacdo, estdo relacionados com a
manipulacdo das restricoes de desigualdade. Dependendo do modo como estas sdo consideradas,

situacOes de infactibilidade fisica podem ocorrer.

5.4.3 Método para Programacao Quadratica Sequencial (SQP)

2z

O método de programacdo quadrdtica sequencial € relativamente recente, sendo
considerado por alguns autores como um dos melhores métodos de otimizacdo ndo linear com

restri¢des, sugerido, inicialmente, por Wilson, em 1963 (SINGIRESU, 1996).

No contexto da otimizagao restrita, a idéia principal do SQP € a obten¢ao de uma direcao
de busca, resolvendo-se um subproblema quadrético, com funcdo-objetivo quadrética e restri¢oes
lineares, constituindo uma generalizacdo dos métodos quase-Newton para minimizagdo irrestrita

(RODRIGULES, 2009).

O método consiste na formulacdo de um subproblema quadritico para determinar a
direcdo de procura, baseado numa aproximacao quadritica da funcao Lagrangeana, assim a SQP
aproxima a funcao objetivo f{x) por um modelo quadrético g(x), e aproximag¢do das funcdes de
restri¢des nao lineares por funcdes lineares. Esta aproximacgao é simplificada e baseada em uma
aproximacao de Taylor, assumindo que as restricdes de fronteira das varidveis de decisdao sao
expressas como restricoes de desigualdade. Entdo, o subproblema quadrético surge da seguinte

forma:

1 4
Minimizar q(d) = EdTth + Vf(x)Td (5.46)

s.a. Vhi(x)Td+h(x)=0 (i=1,..,m) (5.47)
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Vgi(x)Td+gj(x) <0 (j=1,..,n) (5.48)

Cuja solugdo € a direcdo de procura d, e H; é uma aproximacao positiva semi-definida da

matriz Hessiana (matriz que estao as derivadas de segunda ordem) da fun¢do Lagrangeana.

Este problema de procura de dire¢do é agora um problema de programagao quadratica que
pode ser resolvido com o uso de qualquer algoritmo especifico existente na literatura. A matriz H,
inicialmente € admitida como sendo a matriz identidade (I) e pode ser atualizada com os métodos
quase-Newton. Nota-se que neste subproblema de otimizacdo, as funcdes e as suas derivadas sao
facilmente avaliadas, e nele estdo incluidas todas as restricdes do problema original. A solucao do

subproblema quadratico € entdo utilizada para formar uma nova iteracio (MATHWORKS, 2011 ):

Xpa1 = X+ dy « € (0,1), (5.49)

Como a aproximacdo implementar s6 € vdlida numa pequena vizinhanca de x;
(aproximagao da solucdo do problema original), s6 se € possivel garantir a convergéncia do
método se x; estiver numa vizinhanga da solugdo (convergéncia local). Para que o método tenha
convergéncia global — convergéncia partindo de ‘“qualquer” aproximac¢do inicial — é preciso
introduzir um esquema que, com a ajuda de uma “fun¢do mérito”, possa forcar o progresso do

algoritmo em direcdo a solugdo.

A func¢do mérito serve para medir o progresso do algoritmo e verificar se o ponto x;.; é
“melhor” que x;. Um ponto x..; € melhor que x; se, pelo menos, M(x..;) < M(x;), sendo M, a

funcdo mérito.
O comprimento do passo, a;, € determinado utilizando um método de procura

unidimensional conseguindo assim um decréscimo na fun¢do mérito. Um dos algoritmos para

calcular o, é o método das repetidas divisdes por dois.
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Tem-se desta forma um processo iterativo que deve ser repetido, com base na nova
aproximacao x,.;, até se obter uma aproximacdo que esteja proxima da solu¢cdo do problema
original. O algoritmo SQP pode ser aplicado na resolucao de problemas nao lineares com ou sem

restri¢oes.

O algoritmo SQP evolui da seguinte forma:

a) Na iteracdo k = 0, sdo dados os valores iniciais de xy, € dos multiplicadores (a9, o) €

assume-se H(xp) = 1.

b) Para aiteracdo k = k+1, tem-se que:
1. Calcular os gradientes Vf(xy), Vh(xy), Vg(xy), e a Hessiana H(xy).

2. Resolver o problema quadratico.

Solugdo: vetor de dire¢do de procura d e os vetores dos multiplicadores de Lagrange do

problema quadrético.

A resolucdo do problema quadratico € baseada nas condi¢des de otimalidade deste.

3. Determinagdo do comprimento do passo a;, com o uso do método de procura
unidimensional que gere uma reducao significativa na fun¢ao mérito.
4. Atualizacdo da aproximagao Xy ;.

5. Verificar convergéncia.

Como j& mencionado, o MatLab® dispde da fungio fmincon em seu Toolbox™ de
otimizacdo. Este implementa o método SQP na forma aqui descrita e foi considerada a funcao
mais conveniente para as buscas locais do presente trabalho. O fmincon busca um minimo local
de uma func¢do escalar de vdrias varidveis, sujeitas as restri¢des, partindo-se de uma estimativa

inicial xo (RODRIGUES, 2009).

A Figura 5.2 constitui em: alteragao das varidveis de projeto x e envio destas ao programa

de andlise (o solver), avaliando-se o objetivo alcangado (CEA — Custo Equivalente por unidade de
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Aquecimento) e tornar a modificar a geometria e outros parametros, respeitando as restri¢cdes
laterais para as varidveis de projeto e as restri¢des de desigualdade para trabalho do compressor e
rendimento adiabdtico, buscando assim uma configura¢do 6tima para o problema de otimizagao

da bomba de calor e sistema.

SOLUCAQ

ENCONTRADA ? RESTRICOES NAQ - LINEARES - gx)

‘ PROJETO OTIMIZADO, x*
'

Figura 5.2 Fluxograma do projeto de otimizag¢do, utilizando-se SQP — fmincon.

5.4.4 TImplementacio do método SQP em Ambiente MatLab®

A implementacio da SQP em MatLab® consiste em trés etapas (ARIAS, 2008);

- Atualizacdo da matriz Hessiana da fun¢cdo Lagrangeana;
- Solugdo do problema de programacgdo quadratica;

- Determinagdo da fung¢do mérito.
Na determinacdo da matriz Hessiana, se garante que ela seja definida positiva, e em cada

iteragdo € feita uma aproximacdo com a utilizagdo do método quase-Newton, sendo o; uma

estimativa dos multiplicadores de Lagrange.
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ki HiH (5.50)
ay Y Hyy

Hyiq = Hy +

Onde y = xp41 — X (5.51)
m n (5.52)
qr = Vf (xgs1) + Z o;V h;(xps1) + Z WiV gi (xes1) — VI (xx)

i=1 =1
m n
— Z o,V hi(x) — z 1V gi(xi)
i=1

i=1

Consegue-se assim obter uma Hessiana definida positiva quando se garante que q7. s; é
positivo em cada atualizacio e H é inicializada com uma matriz definida positiva. Quando g7 sy,
nio é positivo, q, é modificado elemento a elemento até que g s; seja maior que zero. O
principal objetivo desta modificacdo € realizar uma distor¢do dos elementos de q;, que contribua
para que a matriz seja definida positiva. Se apés esta distor¢do g7 sx, continuar negativo, qj é

modificado adicionando-lhe um vetor v multiplicado por um escalar w, isto é:

dk = qx + WV (5.53)
Sendo que:
v; = Vgi(xk41)9i (1) — Vgi (x) gi (x) (5.54)
Se
(q)iw <0 (5.55)
(@)i(Ve)i <0 (5.56)
v; =0 (5.57)

Entio w é aumentado sistematicamente até gy > 0.
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5.4.5 Determinacao da Funcao Mérito

A funcdo mérito da SQP utilizada pelo MatLab® é a seguinte (MATHWORKS, 2011):

Te m (5.58)
YO =)+ ) mgi)+ ) rmax(0, i)

Em que r € o parametro de penalidade:

1
1 = (Te41)i = max {Ai,z((rk)i + Ai)} G(i=1,..,m) (5.59)

E, inicialmente, assume-se r; como sendo:

_IVFO (5.60)

’r'.
C Vel

5.4.6 A Funcao “fmincon” do MatLab®

A func@o do fimincon propde a seguinte formulagao:

min f(x) (5.61)
c(x)<0
Ceq x)=0
Ax < b
AegXx < beq
Ib<x<ub
Sendo que f{x) € a func@o a minimizar, e que desenvolve um escalar que representa o
valor da solug@o 6tima; c.(x), c(x) sdo as fungdes de restrigdes ndo lineares de igualdade e

desigualdade respectivamente; Agqx = boq € Ax < b sdo as fungdes de restrigdes lineares de

igualdade e desigualdade, respectivamente, /b e ub s@o os limites inferiores e superiores das
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varidveis independentes, respectivamente. A sintaxe da funcdo do fmincon no MatLab® é a

seguinte (MATHWORKS, 2012):

>>[x ,fval, exitflag, output, lambda, grad, hessian] = fmincon (fun, x0, A, b, Aeq, beq, Ib, ub,

nolcon, option, pl, p2, ..., pn)

Onde os argumentos de entrada e saida respectivamente, podem ser vistos nas Tabela 5.1

e Tabela 5.2, respectivamente (onde os argumentos do lado direito da sintaxe acima representam

a entrada na fun¢do fmincon e o lado esquerdo, a saida):

Tabela 5.1 Argumentos de entrada da fungdo fmincon.

.Argumentos
de entrada Descri¢ao dos argumentos
fun E um arquivo que contém a fungio objetivo f{x), e que devolve um escalar
que representa o valor da soluc¢do 6tima "x".
0 Valor in.icial das varidveis independentes, onde xy pode ser escalar, vetor,
ou matriz.
A B Sao as desigualdades lineares (Ax < B), onde A € matriz e B é vetor.
Aeq, Beq Sao as igualdades lineares (Aegx = Beq), onde Aeqg € matriz e Beq € vetor.
b, ub Conjunto dos limites inferior e superior, respectivamente, das varidveis
independentes x( [b <x < ub).
E 0 arquivo que contém c(x) e ceq(x), que sdo fungdes que definem as res-
nolcon tricdes nao lineares de desigualdade e igualdade respectivamente, e que
retorna os valores dos respectivos vetores;
Apresenta os diversos valores predeterminados dos parametros que ficam
ao critério do programador, salientando-se principalmente a tolerancia pre-
. tendida para o critério de parada relativamente ao valor da funcio objetivo
option (TolFun), ao valor do ponto 6timo (TolX) e das restri¢des (TolCon), bem
como o nimero maximo de iteragdes. Por padrao, O MatLab assume para
as tolerdncias mencionadas o valor predeterminado de 107 para todos eles.
pl, p2... Argumentos adicionais para determinadas fun¢oes

Desta forma para solucionar o problema de desenho, abordado no presente trabalho, teve

que se adequar a formulacao do problema a estrutura da funcao fmincon que foi apresentada.
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Tabela 5.2 Argumentos de saida da funcao fmmincon.

Argumentos
de saida Descri¢ao dos argumentos
X E o vetor soluciio das varidveis independente ou de decisio.
fval Corresponde ao valor da funcio objetivo no ponto 6timo.
E uma condicio de saida, que se for positiva indica que a funcio conver-
exitflag giu parz.1 a .sol}lgﬁo X, se for nula% sigr.lifi.ca que o nimero maximo de i.tera—
¢oes foi atingido, e se for negativa, indica que a funcdo ndo convergiu pa-
a solucgdo.
ouput Fornece informacdes relativa ao numero de iteragdes efetuadas ao nimero
de avaliacOes da fung¢do objetivo e o algoritmo usado.
lambda | E uma estrutura contendo os multiplicadores de Lagrange da solugdo "x"
(no ponto 6timo).
grad Desenvolve o valor do gradiente da fun¢ao objetivo f(x), para a solugdo
"x" (no ponto 6timo).
hessian Devolve o valor da Hessiana da funcao objetivo f(x), para solucdo “x"
(no ponto 6timo).

5.4.7 Definicao das Variaveis do Projeto e Metodologia

Antes de se iniciar o algoritmo proposto neste trabalho, sdo selecionadas as varidveis que

serdo otimizadas segundo uma func@o objetivo. Esta ird avaliar as vantagens e desvantagens

quanto as caracteristicas térmicas e econdmicas da bomba de calor.

Assim o modelo matemadtico a otimizar compreende um conjunto de 24 varidveis

principais, sendo que os demais parametros da bomba de calor estdo em fun¢do da combinagao

destas varidveis que serdo otimizadas através das iteracdes, conforme Tabela 5.3.
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Tabela 5.3 Varidveis de projeto

Variaveis | Numeraciao Descricao da variavel
T; Xq Temperatura de evaporagio
Uy Xy Volume especifico na entrada do compressor
T, X3 Temperatura na entrada do condensador (superaquecido)
U, X4 Volume especifico na entrada do condensador
T; Xs Temperatura isentrépica na entrada do condensador
v, X Volume isentrépico na entrada do condensador
Ty X7 Temperatura de condensagdo
Veam Xg Taxa de deslocamento do compressor
D, Xg Diametro externo dos tubos do condensador
N, X1 Numero de tubos do condensador
L, X11 Comprimento de cada tubo do condensador
D,e X1, Didmetro externo dos tubos do evaporador
Nyietas X13 Numero de aletas (por metro) nos tubo do evaporador
m X14 Coeficiente adimensional de espagcamento de tubos
mass,, Xq5 Vazio mdssica de ar que entra no evaporador
L, X16 Comprimento dos tubos do evaporador
N s X17 Numero de tubos na parte frontal do evaporador
N, X1g Niuimero de tubos do evaporador
Apy X19 Area frontal do evaporador
A, X520 Area externa total de troca de calor no condensador
A, Xoq Area externa total de troca de calor no evaporador
esp_poli_r Xyo Espessura do poliuretano expandido do reservatorio
esp_poli_t Xy3 Espessura do poliuretano expandido da tubulacdo
D, Xo4 Diametro externo da tubulacdo de d4gua quente do prédio

5.4.8 Definicio da Funcao Objetivo e parametros economicos

A fungdo objetivo neste trabalho que deve ser minimizada é a CEA (Custo Equivalente de
Aquecimento), nesta se tem o custo de investimento e os custos de eletricidade por unidade de
capacidade de aquecimento necessdria para atender a demanda, em todo o ciclo de vida. Neste

trabalho, serdo considerados o CEA(, da bomba de calor € o CEAgsisema) dO sistema,
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considerando os custos da bomba de calor mais de todo o sistema de distribui¢do de dgua quente,

desta forma as equacgdes (5.62) e (5.63), definem estas fun¢des respectivamente.

o 5.62

CEA(bc) = M ( )
Qebey- Haein

o . 5.63

CEA(sistema) = total(sistema) ( )

Qc(ststema)- Hﬁtil

Onde as funcdes CEA) € CEA(sistema) S30 expressas em R$/kWh, VPiaype) € 0 valor

presente do custo parcial, incluindo este o custo de investimento da bomba de calor e de

eletricidade apenas para o compressor, VPiotai(sistema) € © custo total da bomba de calor e
sistema de distribui¢do, Qc(pc)-€ a capacidade de aquecimento necessdria para atender a demanda

de dgua quente do prédio, Qc(m'tema) ¢ a capacidade de aquecimento descontando as perdas de

calor das tubulagdes de distribuicdo e reservatério, H;,;; € o nimero de horas que a bomba ird
trabalhar em sua vida qtil (conforme anexo 1), e F € o fator de anuidade conforme a equacdo

(5.64) (KENNETH e LLOYD, 1993).

3 i (5.64)
=1z (1+i)7*

Onde i e k sdo a taxa de juros e nimero de anos de operacao, respectivamente.

O VP otaibe) possui os custos de investimento no marco inicial (ano zero) e os custos de

eletricidade durante a vida util somente da bomba de calor em valor presente.

VPtotal(bc) = VPinvestimento(bc) + VPeletricidade (5.65)

O VPinvestimento(ve) € 0 valor presente referente ao custo de investimento, incluindo o custo
de investimento dos componentes e fluido da bomba de calor, sendo: compressor, evaporador,

condensador, ventilador, vdlvula de expansao, refrigerante e conexdes.
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VPinvestimento(bc) (5.66)
= VPcompressor + VPevap + VPconden + VPventilador
+ VP outros

Os custos de investimento para a transferéncia de calor incluindo-se as dreas de trocas

para o condensador e o evaporador estdo conforme equacdes (5.67) e (5.68).

VPevap = CteNeLe + CtaletaAplacaNaletas (5.67)
VPeona = Ct.NcLo + Ccarcaga (5.68)

Onde para estes os custos Ct, e Ct,., representam os custos dos tubos, sendo que estes sdo
diretamente crescentes com o diametro da tubulacdo. Os valores foram selecionados conforme

especificagdes do fornecedor Salvador Escoda S.A.

O consumo de eletricidade da bomba de calor serd determinado com as poténcias do
compressor e do ventilador, e para o sistema completo, serdo consideradas também a poténcia das
bombas centrifugas para recirculagdo de dgua. No entanto, o custo da eletricidade VP, cresce
de forma ndo uniforme em cada ano durante a vida util do sistema, devido a taxa de inflagdo do
custo de energia elétrica (SAYYAADI, 2010); entdo o valor presente do custo de eletricidade por

consumo de energia é:

VPeietre =

CO(]. + geletr) 1— (1 + geletr>k (5.69)
1+

L = Jeletr

Sendo g...;r a taxa de inflagdo anual por custo de energia elétrica, e Co dado pela equacdo
(5.70).

Co = CeletrHaeutWr (5.70)

Onde Co é o custo por consumo elétrico da poténcia total Wy requerida para
acionamento da bomba de calor, que é a soma do custo por consumo do compressor e do

ventilador (W,).
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Wrpe) = We + W, (5.71)

Na poténcia total do sistema (Wrsistema)) € considerado além do consumo do compressor
(W,) e do ventilador do evaporador (Wv), o consumo das bombas centrifugas para a recirculagao

de dgua.

O valor de Qcsisrema) considera a capacidade de aquecimento do condensador, menos as
perdas de calor dadas pelo reservatorio térmico (Qperdas), conforme equacionamento do capitulo

4.

Qc(sistema) =0Q.— Qperdas (5.72)

No intervalo especifico de capacidade de aquecimento do condensador, um compressor e
um ventilador centrifugo foram selecionados, levando-se em conta os valores fornecidos pelos
fabricantes, sendo que o custo dos trocadores de calor estd sujeito a drea de troca de calor

selecionada, e a geometria de cada componente (CORDOVA LOBATON, 2011 ).

WT(sistema) = WT(bc) + Wbombas—centrifugas (5'73)

O VPioui (sistema) € O valor presente referente ao custo de investimento, incluindo o custo de
investimento dos componentes, fluido da bomba de calor e sistema, ou seja, valores da bomba de
calor, reservatério térmico, bombas centrifugas para recirculacio de 4dgua e o sistema de

distribuicao de dgua.

VPtotal (sistema) (5 '74)

= VPinvestimento(bc) + VPreserv + VPbombas—centrifugas
+ VPtubulag:c”)es

Os estudos de custos da bomba de calor e sistema foram realizados separados, para efeito
comparativo com o trabalho d¢ CORDOVA LOBATON (2011), que realizou o estudo apenas da

bomba de calor sendo que o presente trabalho considera o sistema por completo.
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5.4.9 Especificacdo do Sistema

As especificagdes do sistema completo, assim como os fatores econdmicos que envolvem

o projeto, sdo apresentadas na Tabela 5.4.

Tabela 5.4 Especificacdes do sistema.

Parametro Tipo ou Valor Parametro Tipo ou Valor
Condensador Custo carcaca cond. 17 RS/m*
Tipo Casco e Tubos Outros acessorios 2000 RS
Temperatura T . Varidvel
Evaporador Numero de tubos N Varigvel
Tipo Expansio direta Longitude de mbo L, Variavel
Temperatura T ; Variavel Diametro do casco Variavel
Area de transferéncia Variavel Fatores economicos *
Carga Térmica Varidvel Taxa de juros 12 % ano
Arranjo Triangular 60 ° Taxa de inflagio gelect 6.5 % ano
Tipo aletas Placa plana Horas de operacdo anual 6570 (18 p/dia)
Diametro externo Variavel Anos de vidautil k 1% anos
Espessura de aletas 0.25 mm Custo de eletricidade C' 03288 RS/'KWh
Espaco entre aletas Variavel Custo de tubos evap. Cr RS/metro linear
Numero de tubos N, Variavel Custo dos tubos cond. Cr | R Smetro linear
Longitude de tubo L, Variavel Area de transferéncia WVariavel
Nimero de fileiras 4 Cargatérmica Variavel
Arranjo dos tubos Triangular 60 °
Compressor
Tipo Serall Custo compressor serall RS4.727.60
Refrigerante R-134a Custo do ventilador RS5210.00
Poténcia Varidvel
Reservatdrio Area de transferéncia Variavel
Diametro interno Variavel
Diametro externo WVariavel
espessura poliuretano WVariavel Custo do poliuretano Variavel
espessura ago inoxidavel Fixa Custo do ago inoxidavel R5760.00
Tubulagées (prédia)
Diametro interno Variavel Custo do Aquaterm WVariavel
Diametro externo Variavel
espessura poliuretano WVariavel Custo do poliuretano Wariavel

* As fontes dos fatores economicos sdo mostrados no Anexo 1.
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5.5 Meétodo de Euler

O método de Euler € um numérico aplicado na solucao de equagdes diferenciais ordindrias
com valor inicial. O método da série de Taylor faz uso de varias derivadas sendo mais trabalhoso
de se determinar o erro em relagdo a solucdo analitica, este serd pequeno se o tamanho do passo
incremental dado na série de Taylor h, é pequeno (CURTIS, 1970). De fato, se h, €

suficientemente pequeno apenas alguns termos da série s3o necessdrios para uma boa precisao.
Seja a equagao:

y' =f(xy) (5.75)
Com a condicao inicial:

(%) =Y (5.76)

Onde x, e y, sdo dados e supondo que o problema tenha uma solucio tinica em algum intervalo

aberto a < x < b contendo x,,.

Assim este método é capaz de calcular valores numéricos aproximados da solug¢do y(x)

de (1) em pontos equidistantes sobre o €ixo X.

Xy =%X,+h, x,=2x,+2h, X3 =x,+3h, .. .77

Sendo o tamanho do passo 4, um numero fixo, por exemplo, 0,2, 0,02, 0,0001. Essa

formulacao de resolu¢do do método passo a passo vém da série de Taylor:

, y"' ()
Vixo+h) = Y(xo) + hey (xo) + Thezl Xo < f <X+ he

(5.78)

O método de Euler pode ser pensado como uma aproximacdo de primeira ordem da
equacao, sendo / suficientemente pequeno, de maneira que as poténcias mais elevadas hez, hf s e

possam ser igualadas.
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y(x+h) = y() +hy'(x) =y(x) + hf(x,y) (5.79)

Com a ultima relacdo do lado direito obtida pela EDO dada no primeiro passo,

calculamos:

Y1 ="Yo + hef (X0,¥5) (5.80)

Que é uma aproximagdo de y(x;) = y(x, + h,). No segundo passo, calculamos:

Y2 =¥1+ hef (X1,51) (5.81)

Que é uma aproximagdo de y(x,) = y(x, + 2h,) etc, e, em geral:

Yn+1 = Yn T+ heyr’l (5.82)

Geometricamente, ele é uma aproximacdo da curva y(x) por um poligono cujo primeiro
lado € tangente a esta curva em x, (KREYSZIG, 2009).Neste simples método o intervalo de y,, é
determinado pelo incremento da funcdo, mas este serd sempre aproximado em relagdo a solucao

analitica, conforme mostra a Figura 5.3.
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Solicdo Analitica

Verdadeiro valor de v

Figura 5.3 Comparacao do método numérico com a solucdo analitica.

Neste trabalho foi utilizado este método numérico, para o cdlculo da variagdo da
temperatura do reservatorio em funcdo do tempo (Tyeger, — das 24 horas do dia), este método
cumpriu com as necessidades desta aplicacdo e portanto, fornece uma boa aproximacdo com a
solucdo real, sendo adequado o seu uso para este tipo de problema. O grafico obtido da variacao
da temperatura do reservatério para os diversos volumes obtidos com a utilizagdo do método de

Euler, pode ser visto conforme Figura 6.2.
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6 RESULTADOS E DISCUSSOES

O presente estudo envolve trés tipos de computagdo: projeto preliminar, projeto otimizado e

simulacdo do sistema.

O projeto preliminar visa obter uma primeira especificacdo detalhada do sistema, que serve
como estimativa inicial para o processo de otimizacdo do sistema. Este processo de otimizacao
resulta no desenho do sistema otimizado do ponto de vista econdmico, levando em conta os
custos de instalacdo e consumo elétrico ao longo da vida util do sistema, que € estimada em 15
anos. Finalmente, o sistema detalhado resultante do processo de otimizagdo € simulado fora das

condicdes de projeto.

Em todos os tipos de computacao foi modelado o funcionamento do sistema geral obtendo-
se o coeficiente de desempenho (COP), a poténcia térmica do evaporador e a poténcia total

requerida, entre outros parametros.

No projeto otimizado, foram determinados os parametros a serem fixados e os que sdo
varidveis. Esses parametros foram selecionados visando minimizar o CEA. A otimizagdo foi
realizada utilizando a func¢do fmincon do ambiente MatLab®, mediante o método SQP para
programacdo ndo linear restrita. Foram impostas as restrigdes de cada varidvel e as restricoes
combinadas das varidveis. A otimiza¢ao da bomba de calor foi realizada a partir de um intervalo
de condicdes as quais o equipamento pode vir a ser submetido ao longo de sua vida ttil, levando

em conta as condi¢des médias de temperatura ambiente ao longo do dia.

Na simulagdo do sistema foi utilizada uma sub-rotina para determinar as perdas térmicas do
reservatorio de dgua quente, obtendo-se assim a variagdo da temperatura do reservatorio ao longo

das 24 horas do dia para cada volume selecionado.

O valor de Q, varia conforme o volume do reservatério escolhido. Variando este volume de
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3 a 30 m3, foi escolhido o valor que forneceu o menor trabalho médio do compressor € menor
amplitude na variacdo de sua temperatura do reservatdrio em relacdo a temperatura média que é

de 55°C.

A partir dai é realizada a simulagdo com as varidveis otimizadas e o volume do reservatério
térmico escolhido obtendo assim os valores 6timos para o COP, CEA, poténcia do compressor,

eficacia do sistema, entre outros.

6.1 Condicoes de projeto

Os célculos preliminares da capacidade de aquecimento da bomba de calor sao dados
pelos seguintes procedimentos. Considerando que cada pessoa gasta aproximadamente 8 minutos
no banho, com uma vazao por chuveiro estimada de 4,5 kg/min, o consumo didrio é de 36 kg de

agua por pessoa (ILHA, 1999) que corresponde a 5.760 kg de dgua para o total de 160 pessoas.

Pode-se obter a energia térmica necessdria da equacdo (6.1) considerando que a dgua
utilizada para banho deve ser aquecida de 20 °C até 55 °C (média adotada para temperatura do

reservatorio térmico) e o C, da dgua igual a 4.180 J/kg.K, resultando em um calor de 843 MJ.

Q = mC,AT 6.1)

Com esse dado é possivel calcular a poténcia requerida (de projeto) para a bomba de

calor, considerando um uso diario de 18 horas resultando em um valor de 13.000 W.

Considerando ainda 10% de perdas de calor no sistema (CORDOVA LOBATON, 2011), o
fluxo de calor trocado entre o fluido refrigerante e a dgua serd de 14.300 W. No fluxo de calor do
condensador Q., simulado com as devidas relacdes de transferéncia de calor e o método numérico
de Euler, foram levados em conta as perdas de calor das tubulagdes de distribuicdo de dgua no

prédio, do reservatdrio térmico e as distribuicdes de temperatura ambiente ao longo do ano para a
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cidade de Campinas (fornecidas pelo Centro de Pesquisas Meteoroldgicas e Climaticas Aplicadas

a Agricultura Cepagri — UNICAMP, no ano de 2011).

Para as estimativas de Q. no programa de simulagdo do reservatorio térmico, foi calculado
previamente um Q. em func¢do do volume do reservatorio, de suas perdas térmicas e das perdas
do sistema de distribuicdo de dgua quente de forma que este opere nas condi¢des iniciais de

projeto para o funcionamento da bomba de calor das 5 as 23 hs, conforme valores da Tabela 6.1.

Tabela 6.1 Variacao de Q. conforme aumento do volume do reservatorio.

Volumes (m’) Oc (W)
3 14.420

5 14.450

6 14.480

75 14.500

10 14.550

15 14.580

20 14.620

30 14.620

Os resultados da Tabela 6.1 foram obtidos de forma iterativa em func¢do da variacido da
temperatura do reservatério com modelamento de transferéncia de calor para cada volume deste,
com a equacao (4.6) da distribui¢do de temperatura para a temperatura inicial estimada de 55 °C.
Tendo em vista uma temperatura de conforto para banho na faixa de 35 °C (ILHA, 1994), a
temperatura inicial no reservatério supre as necessidades ao longo das perdas no circuito de

distribuicdo de 4gua quente (no edificio) e as perdas do reservatdrio térmico.

O uso da agua quente no banho fornecida pelo reservatorio precisa ser complementado pela
mistura de 4gua fria, realizada pela pessoa de forma a obter uma melhor temperatura de conforto
no banho (média de 35 °C). Isto acarreta um fator imponderdvel no fluxo mdssico de mistura,
sendo que as condicdes de projeto e estimativa média inicial de temperatura do reservatorio de 55

°C, deve suprir também as necessidades desta mistura.
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6.2 Projeto preliminar

As condi¢Oes operacionais € ambientais selecionadas para obten¢do das dimensdes
aproximadas dos componentes no programa do “projeto preliminar”, estdo mostradas na Tabela

6.2.

Tabela 6.2 Dados de entrada ao programa do projeto preliminar.

Parametro Valor
Temperatura média do reservatério (°C) 55
Temperatura média do ar ambiente (°C) 24
Diferencga de temperatura no condensador (°C = T3 - Treserv) 10
Diferenca de temperatura no evaporador (°C - Tymp - Ta) 10
Poténcia projetada do condensador (W) 14.300

A fim de comparar o trabalho realizado por CORDOVA LOBATON (2011) e este trabalho,
nas tabelas de resultados referentes a bomba de calor serdo apresentados os resultados por ele
obtido (chamado de CORDOVA), comparados com os resultados de cada uma das mudangas
realizadas préprias deste trabalho na bomba de calor, sendo elas: as relagdes de transferéncia de
calor desenvolvidas por Churchill (1974) (T.C.) conforme equagdes (3.58), (3.59) e (3.60), de
perda de carga (P.C.), conforme capitulo 4 e efeito de todas as considerac¢des juntas (P), tendo

por fim os resultados do sistema analisados apenas neste trabalho.

A temperatura média do ar ambiente para Campinas foi definida como sendo 24 °C do ano
de 2011 (Cepagri — UNICAMP). Lembrando que a média da temperatura do ar ambiente foi
obtida referente ao periodo de trabalho da bomba de calor, sendo este das 5 as 23 horas. As
diferencas de temperatura no evaporador e condensador foram fixadas em 10 °C para solucdo
inicial.
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As Tabelas Tabela 6.3, Tabela 6.4 e Tabela 6.5 comparam os resultados obtidos no projeto
preliminar do trabalho realizado por CORDOVA LOBATON (2011) e as respectivas modificagoes
realizadas neste trabalho para as relacdes de transferéncia de calor, perdas de carga e as duas

juntas, apenas da bomba de calor.

Tabela 6.3 Resultados da simulacdo do condensador no projeto preliminar.

Paré Condensador
ardmetro
CORDOVA T.C. P.C. P
smec (W/K) 1430 1430 1430 1430
0. (W) 14300 14300 14300 14300
COP (B.C) 3,33 3,33 3,33 3,33

Tabela 6.4 Resultados da simulag@o do evaporador no projeto preliminar.

Parametro Evaporador
CORDOVA T.C. P.C. P
emec (W/K) 1001,3 1005,1 1005,1 1005,1
0. (W) 10013 10051 10051 10051

Tabela 6.5 Resultados da simulacdo do compressor no projeto preliminar.

Pardametro Compressor
CORDOVA T.C. P.C. P
emc (W/K) - - - -
Poténcia (W) 4249 4249 4249 4249
Eficiéncia Volumétrica 0,917 0,917 0,917 0,917
Eficiéncia Adiabatica 0,66 0,66 0,66 0,66
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Tendo-se idéia das dimensdes dos trocadores de calor, definimos os aspectos construtivos
geométricos de cada um deles. A Tabela 6.6 apresenta as configuracdes e parametros para cada
componente. Os diametros nominais do evaporador e do condensador foram selecionados
segundo a norma ASTM B280 de tubos de cobre para ar condicionado e refrigeracdo que sdo
comercialmente oferecidos em comprimentos de 6 m. Ji& o nimero de aletas por metro de
comprimento varia desde 110 a 820, sendo as mais empregadas as entre 315 a 512 por metro

(KAKAC, 1991).

Tabela 6.6 Configuracdes e parametros do condensador/evaporador para o projeto preliminar.

Condensador Evaporador

Parametro
Configuracao Casco e tubos Feixe de tubos aletados
Diametro nominal dos tubos (m) 0,01905 (3/4") 0,0127 (1/2")
Numero de tubos 50 48
Comprimento dos tubos (m) 1,5 1
Numero de aletas - 512
Fator de espacamento entre tubos 1,25 1,5
Area de transferéncia de calor (mz) 2,32 5,4
Area frontal (m?) - 0,25
Massa do ar - 1,5

Com estes parametros incluidos nas sub-rotinas dos trocadores de calor, é simulado o
sistema para o caso da temperatura média anual de Campinas (24 °C), obtendo-se os resultados

da Tabela 6.7.
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Tabela 6.7 Resultados da Simulacao.

Parametro Valor
CORDOVA | T.C. P.C. P

Coeficiente de rendimento (COP) 2,69 2,71 2,70 2,72
Custo equiv. por unidade de pot. do cond. (R$/kW-h) 0,223 0,223 0,223 0,223
Investimento (R$) 10595,3 10595,3 10595,3 | 13695,3
Custo de operagdo em 15 anos (R$) 145283,2 | 145283,2 | 145283,2 | 148283,2
Taxa de calor no evaporador (W) 8995,6 9032,7 9007,5 9046,2
Poténcia do compressor (W) 5304.,4 5267,3 5292,5 5254,0
Poténcia do ventilador (W) 2720,3 2720,3 2720,3 2720,3
Eficiéncia adiabética do compressor 0,6 0,6 0,6 0,6
Eficiéncia volumétrica do compressor 0,8593 0,8611 0,8609 0,8629
Vazdo do R-134a (kg/s) 0,0891 0,0889 0,0893 0,089
em ¢ (evaporador) (W/K) 820,16 820.56 820,23 820,64
em ¢ (condensador) (W/K) 1463,2 1463,1 1463,1 1463,2

Vale destacar que o resultado encontrado do investimento inicial neste projeto foi maior

que 0 de CORDOVA LOBATON (2011) por este ndo considerar os custos do sistema e sim apenas

da bomba de calor.

Os resultados da Tabela 6.7 mostram um alto consumo da poténcia do ventilador do

evaporador em comparag¢do com o valor obtido da poténcia do compressor, espera-se obter apds

otimizacdo um valor menor de consumo para estes dois e principalmente para a poténcia do

ventilador. J4 as mudancas obtidas para o COP, ndo foram tdo relevantes considerando as

modificacOes das consideragdes realizadas no calculo.

6.3 Resultados do projeto otimizado da bomba de calor

Na otimizacdo € necessdrio determinarmos os parametros a serem fixados e aqueles que
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desejamos otimizar. A Tabela 6.8 mostra as especificagdes do sistema assinalando as 24 varidveis
de otimizacdo selecionadas neste trabalho. A funcdo objetivo especificada pela equagdo (5.62)
serd o foco da busca do valor “6timo”. O equacionamento que foi utilizado na modelagem tedrica

da bomba de calor € também usado para esta etapa (equacdes do capitulo 3).

A restricdo de cada variavel é determinada pelo valor maximo e minimo que possa adquirir
convenientemente apds a etapa “projeto preliminar”, ou por natureza propria da varidvel, assim
como se é continua ou discreta. A Tabela 6.8 mostra as varidveis com seus valores maximo e

minimo, bem como o tipo de varidvel.

Tabela 6.8 Minimos e maximos dos valores das variaveis.

Variavel | Minimo | Maximo | Unidade| Observacoes Tipo
T; -100 100 °C R-134a Continua
Vi 0 Infinito m3/kg Suavizadas Continua
Veam 0 0,02 m’ - Discreta
D,. 3/8 21/8 in ASTM B280 Discreta
N. 1 Infinito - Suavizadas Discreta
L. 1 6 m 1;1,5;2;3;e6m Discreta
Doe 1/8 3/8 in ASTM B280 Discreta
Naletas 110 812 - - Discreta
Le 1 6 m 1;1,5;2;3;e6m Discreta
Ne 1 Infinito - Suavizadas Discreta
m 1,25 3,5 m Kays & London Continua
Ntf 0 Infinito - Suavizadas Discreta
Afr 0,25 Infinito m Suavizadas Continua
Ae 3 Infinito m’ Suavizadas Continua
Ac 4 Infinito m’ Suavizadas Continua
€poli_r 0,05 0,3 m - Continua
€poli t 0,025 0,065 m - Discreta
D, 3/8 21/8 in - Discreta




Vale destacar que no trabalho de CORDOVA LOBATON (2011) as restricdes das dreas de
transferéncia de calor do evaporador (A,) e condensador (A.) foram limitadas em seus valores
maximos, enquanto que para o presente trabalho optou-se por deixar livres estas varidveis. Desta
forma, pode-se ter um aumento do nimero de tubos dos dois trocadores de calor, buscando
maiores dreas de transferéncia de calor para minimizar a fun¢do objetivo. As funcdes de restricdao
nao linear de igualdade e desigualdade do problema sdo mostradas segundo formulacdo da

seguinte maneira:

f(x) =0 {min f(x) = CEA (X)}

([ p2—DP3 — hltotary = 0 )
P2 —p2=0
s;3—5; =0
p1—ps =0
Ceq(x)< Whgg —wW* =0 >
Ne - 4Ntf = 0
Qc - Qp.‘r’OJ =0
Qe — (Smc)e(Tl - Tamb) =0

\Q.c - (Smc)c(Treserv - T3) =0/
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(TP < T, ST/ §=1,2..5)
v <y < VMY =1,2..5
min max
Veam = Vcam < Veam
DJt™ < Dy < DI
Ncmin <N, < Ngnax
Lmin < [ < [max
D™ < Dy < Dgg*

min max
aletas < Naletas < aletas
mmin <m< mmax

mass;?" < massg, < massjpt >

LGin < Le < Lgnax
NIUm < N, < Nox
Ntr}un < Ntf < g;r[lax
AT < Ay < AT
AP < A, < AT
Arcnm <A, < Aznax
epil, < oo, < ofi:
poliy = €poli; = €poli,

min max
\ ot = Doc_t < Doc_t J

Ib < x < ubA

IA

epolir
e

Uma vez determinados os parametros de restrigdes, sdo fornecidos os valores iniciais de
x(0) para cada varidvel do sistema de otimizacdo. A tolerancia no valor da fun¢@o objetivo
(TolFun) é de 10 e o nimero méaximo de iteracoes permitidas (MaxlIter) € de 10%, sendo estes

parametros determinados automaticamente pela funcgao finincon.

A Figura 6.1 mostra a comparacdo dos resultados da otimizacdo feita para diferentes
temperaturas do ar ambiente. As variagOes desta temperatura, foram baseadas na variacdo entre as
temperaturas minimas (3 °C) e mdximas (35 °C) registradas em Campinas no ano de 2011. As
condicdes de temperatura foram fornecidas pelo Centro de Pesquisas Meteoroldgicas e
Climaticas Aplicadas a Agricultura (Cepagri — UNICAMP), sendo fornecidos dados de medigdes
a cada 10 minutos durante o ano, do comeco de Janeiro de 2011 ao final de Dezembro de 2011,

obteve-se com esses dados a distribuicdo média de temperatura ambiente ao longo do dia.
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Figura 6.1 Comparagdes da funcio objetivo (CEA) em diferentes temperaturas do ambiente.

Segundo CORDOVA LOBATON (2011) a bomba de calor ird operar a maior parte do tempo
durante o ano sob condi¢des de temperatura do meio ambiente entre 25 e 30 °C, sendo que esta
foi projetada com os parametros obtidos apds otimizacdo. A bomba de calor foi projetada para
condi¢des médias de temperatura anual estudada, ela é capaz de atender satisfatoriamente as

condi¢des ambientais adversas em toda a variagdo da temperatura ambiente.

Na Figura 6.1 o CEA da bomba de calor (conjunto completo — b.c.) permaneceu menor do
que o do sistema completo para maior parte do intervalo de temperatura, ja que as consideragdes
do sistema levam em conta os trabalhos realizados pelas bombas centrifugas e custos iniciais de
instalacdo de todo o sistema. Foi destacado o comportamento do CEA considerando as perdas de
carga mais as mudancas nos limites das varidveis otimizadas, porém, sem as consideracdes de

transferéncia de calor, para se avaliar o efeito destas.

Os resultados das varidveis otimizadas e comparagdes com o trabalho de CORDOVA

LOBATON (2011) com cada uma das mudancas realizadas neste trabalho (relacdes de
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transferéncia de calor e perda de carga na bomba de calor), incluindo a mudanga dos limites
superiores para “infinito” das varidveis ndo lineares de drea e nimero de tubos dos trocadores
(Ny, Ap, Ae e A.) da Tabela 6.8, sendo estas especificadas nas tabelas seguintes como “Limites”,

para as condic¢des de maior utilizag@o estabelecidas , estio conforme Tabela 6.9.

Tabela 6.9 Comparagdes das varidveis otimizadas.

Variave Valor 6timo
: CORDOVA Limites T.C. P.C. P
D,. | 0,01905 (3/4)" | 0,01588 (5/8)" | 0,01905 (3/4)" | 0,01905 (3/4)" | 0,01588 (5/8)"
N, 44 58 38 43 58
L, 3,67 4,15 3,77 3,8 4,14
D,. |0,00792 (5/16)" | 0,0127 (1/2)" | 0,00792 (5/16)" | 0,00792 (5/16)" | 0,0127 (1/2)"
Noteras 315 315 315 313 315
L. 1,54 1,66 1,54 1,54 1,66
N, 20 35 20 20 36
m 3 3 3 3 3
Ny 10 10 9 9 10
Ap 0,5 0,8 0,5 0,52 0,5
A, 9 15,68 9 9 15,95
A, 4,83 7,23 4,27 4,88 7,22
CEA 0,133 0,1145 0,132 0,134 0,1136

Os valores 6timos das varidveis para o projeto sdo mostrados na Tabela 6.9, o ponto 6timo
escolhido foi baseado na maquina projetada nas condi¢des de operagao média durante o ano. Na
Figura 6.1 percebe-se as diferentes influéncias das perdas de carga e dos limites superiores (ub)
das areas de troca sobre o CEA. Nota-se que a inclusdo das perdas de carga na bomba de calor
fez com que o CEA ficasse maior em grande parte das temperaturas. J4 a maior abrangéncia de
possibilidades nas dreas de troca, permitiram um menor CEA em quase toda a extensdo, sendo

este o objetivo da otimizagao, obter um menor valor do custo equivalente de aquecimento.
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6.4 Resultados da simulacio do sistema

Com o devido modelamento das perdas térmicas do reservatério de 4gua quente, condi¢des

de distribui¢do de temperatura ambiente ao longo do dia para a regido sudeste e consideracdes de

1 a obtengdo das curvas de
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Figura 6.2 Variacdo da temperatura do reservatorio para os diversos volumes.

Como o trabalho médio do compressor apresentou um valor baixo para o volume de 7,5 m’

do reservatério térmico, quando comparado com outros volumes, este foi escolhido para as

demais simulagdes. Assim, foi escolhido também um valor no qual as amplitudes de temperatura
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da Figura 6.2, sejam menos acentuadas (melhorando a eficiéncia da bomba de calor).

Desta forma, obtém-se as varidveis otimizadas do sistema, utilizando o Q. de 14.300W,
calculado nas condi¢des de projeto, e de 14.500 W, considerando as simula¢des de transferéncia

de calor no reservatorio térmico, conforme Tabela 6.10.

Tabela 6.10 Varidveis otimizadas para o sistema, com os devidos Q..

Varidvel Valor 6timo
P—-0Q.(14.300 W) |P— Q. (14.500W)

D, 0,01588 (5/8)" 0,01588 (5/8)"

N, 49 51

L. 3,8 3,85

D, 0,0127 (1/2)" 0,0127 (1/2)"
Naletas 315 315

L, 1,45 1,68

N, 30 33

m 3 3

Ny 9 10

Ap 0,5 0,5

A, 13,29 14,85

Ac 5,58 5,86
Cpoli 0,25 0,25
€poli_t 0,05 0,05

D, 0,00953 (3/8)" 0,00953 (3/8)"
CEA 0,126 0,121

Em relacdo a comparacdo do CEA apenas da bomba de calor no presente trabalho, de
0,1136 (Tabela 6.9), e o do sistema completo (Tabela 6.10), de 0,121, com o Q. utilizado de

14500 W (para um volume do reservatério de 7,5 m3, conforme Tabela 6.1), nota-se que ocorreu
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um acréscimo quando se considera o sistema. Este se d4 devido aos maiores custos de

investimento de instalacdo, das tubulagdes de distribui¢do de dgua quente, reservatdrio térmico e

operacao das bombas centrifugas.

Desta forma, com as varidveis de otimizacdo selecionadas e as considera¢des para um Q.

de 14500 W, sdo realizadas novamente as simulacdes do sistema e obtidos os novos valores para

os parametros otimizados com o estudo da bomba de calor e do sistema, conforme Tabela 6.11 e

Tabela 6.12, respectivamente.

Tabela 6.11 Comparacao dos valores obtidos apds otimizagdo do trabalho de Cérdova e o

presente trabalho.

Parametro Valor
CORDOVA Limites T.C. P.C. P

Coeficiente de desempenho (COP) 3,14 3,25 3,1 3,12 3.26
Investimento (R$) 11041 13214 11310 |11595,3| 15345
Custo de operagdo em 15 anos (R$) 93069,2 92075,2 | 93057,8 | 93169 [92140,5
Fluxo de calor no evaporador (W) 9750,5 9202,9 9515,9 | 9149,7 | 9920,2
Poténcia do compressor (W) 3850,6 3842.6 3850,6 | 3850,6 | 3845.,6
Poténcia do ventilador (W) 597,3 5854 597,3 597,3 | 586,6
Eficiéncia adiabdtica do compressor 0,68 0,68 0,63 0,65 0,66
Eficiéncia volumétrica do compressor 0,91 0,91 0,88 0,89 0,9
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Tabela 6.12 Comparacdes dos valores obtidos apds otimizagdo, nas condi¢des do sistema.

Parametro Valor
P- Qc - 14300 W | P- Qc - 14500 W
Coeficiente de desempenho (COP) 3,26 3,32
Investimento (R$) 15545 15364
Custo de operagdo em 15 anos (R$) 95149,2 95352
Fluxo de calor no evaporador (W) 18410 18500
Poténcia do compressor (W) 3912,5 3963,4
Poténcia do ventilador (W) 602,3 604,5
Eficiéncia adiabdtica do compressor 0,68 0,68
Eficiéncia volumétrica do compressor 0,92 0.92
Poténcia da bomba centrifuga (1) - (W) 184 184
Poténcia da bomba centrifuga (2) - (W) 368 368
Eficécia (sistema) 3,16 3,20

Nos valores finais obtidos na simulagdo nota-se que o COP diminui em relac¢do a simulagdo
realizada da bomba de calor (3,32) e com as consideracdes de sistema (3,2) neste trabalho. Esta
reducdo é devido ao ultimo considerar o trabalho realizado pelas bombas centrifugas de
distribuicao de dgua quente e perdas térmicas do reservatorio.O grifico da Figura 6.3 representa a
média da distribuicdo do COP da bomba de calor ao longo das 24 horas do dia para cada um dos

volumes do reservatorio selecionados neste trabalho.
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Figura 6.3 Variacdo do COP da bomba de calor para os diversos volumes de reservatério.

Uma estimativa do tempo de amortizagdo do custo de investimento inicial de R$ 15.364,00
pode ser obtido comparando o CEA calculado do sistema de 0,121 R$/kWh em relagao ao custo
de aquecimento do chuveiro elétrico de 0,32 R$/kWh. Desta forma, para um edificio de 160
pessoas, considerando um banho por dia de 8 minutos por pessoa (ILHA, 1994), na poténcia de
4500 W do chuveiro elétrico, chega-se no gasto total anual de R$ 11.059,00 do edificio. J4 com a
utiliza¢ao da bomba de calor este valor cai para R$ 4.251, uma economia anual de R$ 6.808, com
amortizacio no tempo de 2 anos e 3 meses (sem as consideragdes de manuten¢do e mao de obra

na instalagdo).
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7 CONCLUSOES

Foi realizada a simulagdo do sistema, contendo a bomba de calor, reservatério térmico,
tubulacdes de distribuicdo de dgua quente no edificio e bombas centrifugas para recirculaciao de
dgua. A modelagem do sistema incluiu sub-rotinas para o calculo das propriedades termofisicas
do fluido refrigerante e demais fluidos envolvidos. O programa envolveu ainda relagdes
termodindmicas, de transferéncia de calor e mecénica dos fluidos detalhadas para cada um dos
componentes da bomba de calor, reservatorio térmico, tubulagdes de distribuicao de dgua quente
e bombas centrifugas para recirculacdo da dgua no sistema. Desta forma, foi possivel determinar

parametros que permitiram verificar suas vantagens de implantagao.

Foi escolhido um volume de reservatério de 7,5 m3, devido este apresentar menor trabalho

médio do compressor, com relacdo aos outros volumes em andlise neste trabalho.

Os resultados da Tabela 6.9 demonstraram que, em relacdo aos resultados apresentados por
CORDOVA LOBATON (2011), o incremento da perda de carga na bomba de calor levou hd um
ligeiro aumento (0,8%) no valor do CEA e que as mudancgas nos limites das varidveis de
restri¢des levaram a uma redugdo desse valor (13,9%). O CEA obtido no presente trabalho foi de
0,1136 R$/kWh e de 0,121 R$/kWh, para somente a bomba de calor e todo o sistema,

respectivamente.

A inclus@o na modelagem do sistema das perdas térmicas no reservatorio e tubulagdes de
recirculacdo de dgua resultou em um calor fornecido pelo condensador (Q..) de 14.500W. Valor
1,4% maior em comparacio com CORDOVA LOBATON (2011) que considerou um acréscimo de

10% no valor final de Q. para estimar essas perdas.

O valor do COP da bomba de calor apds otimizagao foi de 3,32, enquanto antes foi obtido
um valor de 2,72. Para a eficdcia do sistema, que leva em consideracdo as perdas térmicas do

reservatorio e o trabalho consumido pelas bombas centrifugas, o valor obtido foi de 3,2.
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O custo final do sistema otimizado foi incrementado de R$ 13.695,30 para R$ 15.345,00
enquanto que o custo de operacdo da mdaquina diminui de R$ 148.238,20 para R$ 95.352,00
durante os anos de vida util. A otimizacdo aumentou o custo de investimento inicial, mas
diminuiu consideravelmente o custo de operagao ao longo dos 15 anos de vida ttil da bomba de

calor, devido a melhor selecao do volume do reservatdrio e a otimizacdo do sistema.

7.1 Sugestoes para trabalhos futuros

Implementar novas correlacdes para as propriedades termodinamicas e termofisicas, e de
transferéncia de calor, utilizar outros fluidos refrigerantes (como o R410a, R404a e R507a) bem
como outros tipos de compressor, verificando o desempenho do sistema na perspectiva de torna-

lo mais eficiente.

Incluir modelo de duplo efeito para o aquecimento de dgua e o resfriamento do ar para

diversas aplicacdes, como a climatizacao.

Utilizar otimizacdo multiobjetivo permitindo, por exemplo, a minimizacdo dos custos do

sistema e a maximizagdo da eficiéncia da bomba de calor.
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ANEXO 1 FATORES ECONOMICOS CONSIDERADOS PARA O
PROJETO DO SISTEMA

Fator Valor |Unidade| Material Fonte
12 % ao
Taxa de juros ano - - www.oglobo.globo.com/blogs/
Taxa de inflagcdo adriano/-inflacao-a-energia-
por custo de 6 % ao ano - - 378018.asp
energia
Custo de
eletricidade 0,32 R$/kWh - www.cpfl.com.br
em Campinas
Anos/de _Vlda atil 15 - - www.lighttech.com.br
da maquina
Custo dos tubos Anexo 2 R$/m Cobre SALVADOR ESCODA S.A.
do evaporador
Custo dos tubos Anexo 2 R$/m Cobre www.salvadorescoda.com/tarifas
do condensador
Custo dos tul?os Anexo 3 R$/m PVC www.tigre.com.br/pt/produtos
AquaTerm Tigre
Custo do isolante Poliuretano
da tubulacdo Anexo 4 R$/m www.isar.com.br/index/produtos
do prédio expandido
Custo do Ventilador 511 R$ - www.aeromack.com.br/
Custo do 4730,5 R$ - www.danfoss.com
compressor scroll
Custo das folhas
de aluminio para 17 R$/m’ Aluminio | www.aluminovo.com.br/
aletas
Custo da carcaca 29,12 |R$.kg/m’ Aco www.unicom.etc.br/produtos
do condensador
Aco

Custo do ago inox 5 inoxidével ,

. 220 R$/m www.pronfinox.com.br/chapas
do reservatorio
térmico (esp = 4 mm) 304
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Custo da bomba
centrifuga 1

: ~ 280 R$ www.schneider.ind.br/produtos
(recirculagao
no reservatorio)
Custo da bomba
centrifuga 2 450 RS www.schneider.ind.br/produtos

(recirculagdo
no prédio)
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ANEXO 2 PRECOS DOS TUBOS DE COBRE PARA AR
CONDICIONADO E REFRIGERACAO

(SALVADOR ESCODA.S.A). Precos atualizados em Julho de 2012

www.salvadorescoda.com/tarifas/Accesorios_Splits_Tarifa_PVP_SalvadorEscoda.pdf

DESCRICAO PRECO R$/m
Tubo cobre 3/8" (espessura 0,80 mm) 3,79
Tubo cobre 1/2" (espessura 0,80 mm) 5,15
Tubo cobre 5/8" (espessura 0,80 mm) 6,49
Tubo cobre 5/8" (espessura 1 mm) 7,77
Tubo cobre 3/4" (espessura 1 mm) 9,15
Tubo cobre 7/8" (espessura 1 mm) 10,71
Tubo cobre 1" (espessura 1 mm) 12,35
Tubo cobre 1-1/8 (espessura 1 mm) 13,99
Tubo cobre 1-1/8 (espessura 1,25 mm) 15,85
Tubo cobre 1-3/8 (espessura 1,25 mm) 21,45
Tubo cobre 1-5/8 (espessura 1,25 mm) 25,57
Tubo cobre 3/4 (espessura 0,8 mm) 7,81
Tubo cobre 3-1/8 (espessura 1,65 mm) 68
Tubo cobre 3-1/8 (espessura 2,5 mm) 86,93
Tubo cobre 3-5/8 (espessura 2,5 mm) 106,48
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ANEXO 3 PRECOS DOS TUBOS DE PVC - AQUATERM PARA
TUBULACOES DE DISTRIBUICAO DE AGUA QUENTE

(Tigre® ) - Precos atualizados em Julho de 2012

www.tigre.com.br/pt/produtos_linha

DESCRICAO PE;%O
Tubo PVC - Aquaterm - 15 mm (espessura 1,6 mm) 5,41
Tubo PVC - Aquaterm - 22 mm (espessura 2 mm) 9,89
Tubo PVC - Aquaterm - 28,1 mm (espessura 2,5 mm) 15
Tubo PVC - Aquaterm - 34,9 mm (espessura 3,2 mm) 21,48
Tubo PVC - Aquaterm - 41,3 mm (espessura 3,8 mm) 24,32
Tubo PVC - Aquaterm - 54 mm (espessura 4,9 mm) 36,84
Tubo PVC - Aquaterm - 73 mm (espessura 6,5 mm) 54,58
Tubo PVC - Aquaterm - 88,9 mm (espessura 7,9 mm) 87,5
Tubo PVC - Aquaterm - 114,3 mm (espessura 10,2 mm) 150,6
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ANEXO 4 PRECOS DOS ISOLANTES DE POLIURETANO
EXPANDIDO PARA AS TUBULACOES DE DISTRIBUICAO DE
AGUA QUENTE

(Isar® ). Precos atualizados em Julho de 2012

www.isar.com.br/index.php/produtos/isolantes-termicos/poliuretano/isotubos-placas

DESCRICAO ng/?no
Tubo de poliuretano 1/2" (espessura 25 mm) 8,65
Tubo de poliuretano 1/2" (espessura 40 mm) 14,18
Tubo de poliuretano 1/2" (espessura 50 mm) 18,62
Tubo de poliuretano 1/2" (espessura 65 mm) 25,58
Tubo de poliuretano 3/4" (espessura 25 mm) 9,56
Tubo de poliuretano 3/4" (espessura 40 mm) 15,86
Tubo de poliuretano 3/4" (espessura 50 mm) 19,45
Tubo de poliuretano 3/4" (espessura 65 mm) 26,43
Tubo de poliuretano 1" (espessura 25 mm) 11,3
Tubo de poliuretano 1" (espessura 40 mm) 16,9
Tubo de poliuretano 1" (espessura 50 mm) 21,3
Tubo de poliuretano 1" (espessura 65 mm) 27,56
Tubo de poliuretano 1 1/4" (espessura 25 mm) 12,65
Tubo de poliuretano 1 1/4" (espessura 40 mm) 17,45
Tubo de poliuretano 1 1/4" (espessura 50 mm) 24,65
Tubo de poliuretano 1 1/4" (espessura 65 mm) 29,5
Tubo de poliuretano 1 1/2" (espessura 25 mm) 13,65
Tubo de poliuretano 1 1/2" (espessura 40 mm) 18,43
Tubo de poliuretano 1 1/2" (espessura 50 mm) 25,6
Tubo de poliuretano 1 1/2" (espessura 65 mm) 30,43
Tubo de poliuretano 2" (espessura 25 mm) ‘ 14,65
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Tubo de poliuretano 2" (espessura 40 mm)

19,43

Tubo de poliuretano 2" (espessura 50 mm) 26,43
Tubo de poliuretano 2" (espessura 65 mm) 31,43
Tubo de poliuretano 2 1/2" (espessura 25 mm) 15,34
Tubo de poliuretano 2 1/2" (espessura 40 mm) 20,95
Tubo de poliuretano 2 1/2" (espessura 50 mm) 27,45
Tubo de poliuretano 2 1/2" (espessura 65 mm) 32,45
Tubo de poliuretano 3" (espessura 25 mm) 17,4
Tubo de poliuretano 3" (espessura 40 mm) 21,54
Tubo de poliuretano 3" (espessura 50 mm) 28,4
Tubo de poliuretano 3" (espessura 65 mm) 34,5
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ANEXO 5 VALORES DOS COEFICIENTES DE PERDAS DE CARGA
LOCALIZADAS E COMPRIMENTOS EQUIVALENTE PARA CADA
UMA DAS BOMBAS CENTRIFUGAS

(LENGSFELD et al. 2003)

Valvula Gaveta (aberta) (k) |Covelo (90 ) (k) | Té, passagem bilateral (k)

o 7| T

Valor (unitario) 0.2 0.4
Bomba 1| Quantidade 1 4
Bomba 1| Quantidade 1 3 6
k total
Bomba 1 1,8
Total p—
° Bomba 2 li, 2
Comprimento Tubulacéo (m)
Valor (unitario) 1
Bomba 1| Quantidade 11
Bomba 2| Quantidade 190
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