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RESUMO

Uma das agdes para se reduzir as emissdes dos gases que contribuem para o efeito
estufa consiste no uso de refrigerantes alternativos que causam menores impactos ao meio
ambiente. Nesse sentido, uma alternativa interessante seria o uso do dioxido de carbono
(R-744) como fluido refrigerante, porque esse apresenta um Potencial de Destruicao do
Ozo6nio (ODP) igual a zero e um Coeficiente de Aquecimento Global (GWP) igual a 1,
valores bastante reduzidos, quando relacionados aos demais fluidos refrigerantes atualmente
utilizados em sistemas de refrigeragdo. Sabe-se que o uso do CO, conduz a uma baixa taxa de
compressao (vida util do compressor elevada); a uma reducao do didmetro das tubulacdes e
trocadores de calor proporcionando uma carga de fluido refrigerante menor; leva a um menor
numero de compressores com sistemas de refrigeracdo mais compactos € manutencao da
instalacdo reduzida, além dos beneficios ambientais inerentes a utilizacdo desse fluido.
Embora se saiba que os sistemas a CO, exijam uma tecnologia mais refinada e mais
dispendiosa que outros refrigerantes, paises geradores de tecnologia, como a Alemanha, estao
investindo com seriedade nesse antigo refrigerante. Neste trabalho foram comparadas e
analisadas as eficiéncias energéticas e exergéticas para trés fluidos refrigerantes: R-22
(GWP=1780, ODP=0,05); R-404A (GWP=3800, ODP = 0) e R-744 (GWP=1, ODP = 0). O
estudo foi realizado por meio de simulagdo numérica utilizando o EES (Engineering Equation
Solver). A simulagdo numérica foi conduzida para cinco diferentes tipos de instalacdes de
refrigeracdo para supermercados, para as quais foi feita uma andlise energética e exergética.
Os resultados dessa analise foram validados com dados existentes na literatura e comparados
com os resultados obtidos na tnica instalagdo frigorifica comercial da America Latina que
trabalha com CO,, o Supermercado Verdemar, Belo Horizonte, MG/Brasil. A simulagdo
numérica desse trabalho representou bem os dados da instalagdo real. Portanto, a utilizagdo do
R-744 mostrou um melhor desempenho do sistema em determinadas faixas de aplicacoes,
bem como a redu¢@o no consumo de energia elétrica.

Palavras chave: CO,, didéxido de carbono, R22, R404A
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ABSTRACT

One of the actions to reduce emissions of gases that contribute to the greenhouse
effect is the use of alternative refrigerants that cause less environmental impacts. An
interesting alternative is to use carbon dioxide (R-744) as refrigerant, due to its zero potential
of destruction of the ozone layer (ODP) and due to its coefficient of global warming power
(GWP) equal to 1. Those values correspond to very low values, when compared to other
refrigerants currently used in cooling systems. It is known that the use of R-744 leads to a
better system performance in certain ranges of applications, with reduced power
consumption, low compression rate (life of the compressor increased), reduction of the
diameter of pipes and exchangers, providing lower refrigerant charges, fewer compressors,
refrigeration systems more compact and reduced maintenance of the system, besides the
environmental benefits inherent in the use of CO,. Although it is known that CO,. systems
require a more sophisticated and expensive technology than other refrigerants, countries like
Germany are investing seriously in the old carbon dioxide. Five refrigeration units were
studied in this work, using three different refrigerants: R-22 (GWP = 1780, ODP = 0.05), R-
404a (GWP = 3800, ODP = 0) and R-744 (GWP = 1, ODP = 0). This study was conducted
by means of numerical simulation using EES (Engineering Equation Solver) where the
energetic and exergetic efficiencies are compared and analyzed for those systems. The results
were validated with literature data and compared with results obtained in the one only
commercial refrigeration plant in Latin America that works with CO2, the supermarket
Verdemar, Belo Horizonte, MG/Brasil. The numerical simulation highly agreed with the
actual data. Therefore, the utilization of R-744 showed a better performance of the
refrigeration system for some applications range, as well as a reduction in the electric power
consumption.

Keywords: CO2, carbon dioxide, R22, R404A
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1. INTRODUCAO

Nas ultimas décadas, a refrigeracdo e a industria do ar-condicionado e das bombas de
calor tém sofrido grandes mudancas, causadas pelas mudancas climaticas associadas aos
fluidos refrigerantes utilizados nesses sistemas.

1.1 - Causas para as mudancas nos fluidos refrigerantes

1.1.1-Destruicdo da camada de Ozonio

O Ozobnio ¢ um gas naturalmente presente na atmosfera. Cada molécula desse gas
contém trés atomos de oxigénio. Cerca de 10% do ozdnio atmosférico encontra-se na
troposfera, regido mais proxima da superficie da terra (entre 10 e 16 quildometros) e os
restantes 90% encontram-se na estratosfera, a uma distancia entre 10 e 50 quilometros da

superficie terrestre. A maior concentracao de 0zonio na estratosfera ¢ chamada de “camada de
ozo6nio”, conforme figura 1.1.

lonosfera (aurora)

Mesosfera

Troposfera

Figura 1.1-Posi¢@o da camada de Ozdnio na atmosfera (Unep, 2010).

A camada de ozonio (0zonio estratosférico) absorve a parte da radiacao ultravioleta do
sol nociva a vida, conforme figura 1.2. Por causa dessa funcdo, o 0zdnio estratosférico ¢
considerado “ozdénio bom”. Por outro lado, o 0zdénio na troposfera, que ¢ formado pelos
poluentes, ¢ considerado “mau 0z6nio”, pois causa problemas respiratorios, destroi plantas e
tecidos.

Raios Ultravioleta
U ® >+ CO— 3O
0%, -
e >- 0 — 3o

Molécula de Atomo de Molécula
Oxigénio Oxigénio de Ozdnio

Figura 1.2-Formacao de Ozo6nio na estratosfera (Unep, 2010).

O processo antropogénico de destrui¢do do 0zdnio estratosférico ocorre por meio da
emissdao de gases contendo cloro e bromo. Por ndo serem reativos € por ndo serem
rapidamente removidos nem pela chuva nem pela neve, esses gases, em sua maioria, ficam
acumulados na baixa atmosfera. Quando sobem para a estratosfera sofrem agdo da radiagcdo
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ultravioleta — radiagdo UV liberando radicais livres que reagem com a molécula de ozonio,
formando uma molécula de oxigénio, O, e uma molécula de 6xido de cloro, CI1O, provocando
a destruicao do O3 (figura 1.3).

O CIO tem vida curta e rapidamente reage com um atomo do oxigénio livre, liberando o
radical livre, que volta a destruir outra molécula de Os;. Um tunico radical livre de cloro ¢
capaz de destruir 100 mil moléculas de ozo6nio, o que provoca a diminuicdo da camada de
0zonio e prejudica a filtragdo da radiagdo UV (ultravioleta).

Molécula
Formando monéxido de oxigénio
de cloro e oxigénio ¢ liberada

/’—\ Cl na atmosfera
+
?,

Q 1,
Radiacgo UV remove Cl ﬁll o Radical de cloro
Da:?m? dj‘ ElCUF[g da quebra a ligago da
molécula de CkCs molécula de ozénio
Atomo de oxigénio
\ na atmosfera
-4y Cl Cl

\

V% 0

+

f ¢ ~__ & W@
Produz oxigénio e o Quebra ligagao da molécula
libera radical de cloro 0 de mondxido de cloro

Figura 1.3-Destruigdo da camada de Ozo6nio (Unep., 2010).

As mudancas referentes a refrigeracdo, a industria do ar-condicionado e das bombas de
calor t€m o objetivo de agredir o minimo possivel a camada de ozonio; ou seja, refrigerantes
livres de cloro, pois os mesmos possuem um ODP (Potencial de Destrui¢do do Ozonio)
elevado, que indica a capacidade relativa de um fluido refrigerante ou outra substancia
quimica em destruir o 0zonio estratosférico (Calm e Didion, 1998). O CFC-11 ¢ tomado como
referéncia, tendo o maior potencial de destruicio (ODP = 1), os CFCs sdao os fluidos
refrigerantes que possuem maior ODP, porém, no Brasil, este fluido ja ndo ¢ mais
comercializado.

Contudo, ainda existem refrigerantes como os HCFCs, fluidos que necessitam ser
substituidos, principalmente o R-22 muito utilizado em sistemas de refrigeragdo em
supermercados, ar-condicionado e bombas de calor. Entretanto, os proprios HFCs também
precisam ser substituidos, pois tém impactos relevantes nas mudangas climaticas, por
possuirem um valor expressivo para o GWP (Potencial de Aquecimento Global).

O potencial de aquecimento global (GWP) ¢ um indice que, relacionado ao efeito
estufa, tem como referéncia o CO, emitido no periodo de 100 anos. Como mostrado, o GWP
dos HFCs (R-134a, R-407C, R-410A) apresentam valores entre 1300 e 3800, sendo que o
GWP do CO, ¢ igual a 1, como mostrado na tabela 1.1.

O ODP e o GWP sao parametros ambientais bastante relevantes, mas outros indices
ambientais podem ser observados, entre os quais 0 TEWI (Total Equivalent Warming Impact)
que se refere ao potencial de aquecimento global ndo apenas devido ao fluido emitido, mas
também, devido as eficiéncias associadas a geragdo e uso da energia necessaria a operagdo de
sistemas de refrigeracdo e climatizagdao. O impacto referente ao fluido contido nos sistemas
pode exceder a vida util do equipamento. Portanto, ¢ selecionada uma base de tempo
adequada. O ITH (Integrated Time Horizon)- Horizonte de Tempo Integrado ¢ de 100 anos e
¢ usado com freqiiéncia.



Tabela 1.1 - Caracteristicas dos refrigerantes (Restrepo, 2008).

Férmula (Rg!i)v]sao (Relat. g‘éé)];)em 100
Classe | Molecular Nome Quimico Nome R11) anos)

CFC CCLsF trichloro-fluoromethane R11 1 4680

CFC | CCLyF, dichloro-difluoromethane R12 0,82 10720
HCFC | CHCLF, chlorodifluoro-methane R22 0,05 1780

C,HCL,F; 2,2-dichloro-1,1,1-
HCFC trifluoroethane R123 0,022 76
C,HCLF, 2-chloro-1,1,1,2-
HCFC tetrafluoroethane R124 0,022 599
HCFC | CGH;CL,F | 1, I-dichloro-1-fluoroethane R141b 0,12 713
HCFC | CH;CLF, | [-chloro-1, I-difluoroethane R142b 0,065 2270

HFC CHF; trifluoromethane R23 0,0004 14310

HFC CH,F, difluoromethane R32 0 670

HFC C,HF; pentafluoroethane R125 0,00003 3450

HFC CH,F, 1,1,1,2-tetrafluoroethane R134a 0,000015 1410

HFC | C,H;F; 1,1, I-trifluoroethane R245 0 4400

HFC | CH4F, 1, I-difluoroethane R152a 0 122

HFC | GsH;Fs 1,1,1,3,3-pentafluoropropane R245fa 0 950

HFC C;H,F¢ 1,1,1,3,3,3-hexafluoropropane R236fa 0 9400

HC C;Hg n-propane R290 0 20
HC C,Hyo n-butane R600a 0 20
HC C4Hyo isobutane R600a 0 20
HC CsHjp n-pentane R601 0 0
HC CsHg propene R1270 0 3

CcO2 CO, dioxido de carbono R744 0 1

BCF | CBrCLF, | bromochloro-difluoromethane R12B1 5,1 1300

PFC C4Fy octafluorocyclobutane RC318 0 10000

C;HF, 1,1,1,2,3,3,3-

HFC heptafluoropropane R227 0 3500
AFAE | C4H3F,0 | heptafluoropropyl methyl ether | HFE-7000 0 450
AFAE | CsH3FoO | methyl nonafluorobutyl ether HFE-7100 0 410

CsH:sFoO HFE-7200/
AFAE ethyl nonafluorobutyl ether HFE-569mccc 0 60
CoHgF 50 ethyl pentadecafluoroheptyl
AFAE ether HFE-7500 0 100
DFAE | C,HF4O pentafluorodimethyl ether HFE-125 0 14800
C,H,F,0 1,1,1',1'-tetrafluorodimethyl
DFAE ether HFE-134 0 5760
CM | CH,CL, methylene chloride R30 0 10
CM CH;CL methyl chloride R40 0,02 16
C,CLsF; 1,1,2-trichloro-1,2,2-

CFC trifluoroethane R113 0,9 6000

HCFC | CHCL,F dichlorofluoromethane R21 0,01 210
C,CL,F, 1,2-dichloro-1,1,2,2-

CFC tetrafluoroethane R114 0,85 9800

FIM CF;L trifluoroiodomethane R13I11 0 1

DME | GCHsO dimethyl ether 0 1

NH3 NH; amonia R717 0 0
AFAE | CH3F;0 | methyl trifluoromethyl ether HFE-143 0 656
AFAE | CGHsFsO | methyl pentafluoroethylether HFE-245 0 697

HFC R143a/R134a/R125 R404A 0 3800




Para reduzir as emissdes dos gases que contribuem para o efeito estufa, uma das agdes
envolvidas diz respeito as melhorias para a contengdo de vazamentos dos refrigerantes
sintéticos com alto valor de GWP nos sistemas de refrigeracao existentes; assim como o uso
de refrigerantes naturais com menores impactos no aquecimento global aplicados nos novos
equipamentos.

1.1.2 Controvérsias sobre a Antropogenia do Aquecimento Global

Esse trabalho apresenta neste ponto a teoria de que o aquecimento global tem outras
causas que ndo estdo ligadas a atividade humana. O chamado “buraco” na camada de ozo6nio
seria um fendmeno natural ligado ao planeta. Segundo tal teoria, uma erup¢do vulcanica de
grandes proporc¢des seria capaz de produzir uma deplecdo da camada de ozonio superior
aquela produzida se todos os gases com alto ODP escapassem para a atmosfera. Interesses
econdmicos das empresas detentoras das patentes para fabricacdo de hidrocarbonetos
halogenados teriam produzido uma farsa apoiada em um aquecimento global nao
antropogénico.

Outra corrente, defendida por varios renomados cientistas, sugere que o aumento da
temperatura do planeta estaria ligado ao aumento da atividade solar, fenomeno independente
da a¢do humana. Graficos comparativos desse aumento de temperatura. Um documentario
produzido pela BBC de Londres gerou um video amplamente divulgado na internet
mostrando a grande farsa do aquecimento global, baseado no depoimento de varios cientistas
de todo o muno.

1.1.3 A alternativa do CO,

Caso o aquecimento global tenha causas antropogénicas ou ndo, ¢ interessante que
sejam pesquisadas novas alternativas de gases naturais a serem utilizados na refrigeragao. Isso
sem duvida contribuird para um meio ambiente mais limpo.

Hé um crescente desenvolvimento da tecnologia em fluidos refrigerantes ecoldgicos e
seguros (fluidos naturais), como a dgua, o ar, gases nobres, hidrocarbonetos, amonia e didéxido
de carbono. Este ultimo nao ¢ inflamavel, ndo ¢ toxico e também pode ser operado em ciclos
de compressio de vapor abaixo de 0° C.

Em setembro de 2007, quando se comemorava os 20 anos do Protocolo de Montreal,
uma nova decisdo histérica foi tomada pelo conjunto de paises signatarios. Com o fim dos
CFCs previsto para 2010, decidiu-se pelo inicio do processo de substituicao dos HCFCs ja em
2013, antecipando em dez anos o prazo previsto pelo Protocolo de Montreal para o abandono
destes gases. Além dos beneficios para a recomposi¢do da Camada de Ozobnio, objetivo do
Protocolo, a medida traz também um enorme beneficio para a questao climatica, dado o
acentuado Potencial de Aquecimento Global (GWP) dos HCFCs (MMA, 2008). Antecipar os
prazos de abandono dos HCFCs significara novos ganhos. No caso do Brasil, pode-se estimar
que se evite, em relagdo ao cronograma anterior do Protocolo de Montreal, o consumo de 750
mil toneladas de HCFCs. Ponderando o consumo proporcional de cada uma das substancias e
seu respectivo GWP, isso equivale a cerca de 1 bilhdo de toneladas de CO, equivalente
(MMA, 2008). Entretanto, € necessario lembrar que a substitui¢do dos HCFCs ocorrerd com a
introducdo de outros gases. Caso o HCFC-22 venha a ser substituido predominantemente
pelos fluidos HFC-134a, HFC-404A, HFC-407C ¢ HFC-410A (estas sdo as alternativas mais
consolidadas no mercado), grande parte deste ganho seria anulada, ja que o GWP dos HFCs ¢
bastante elevado.

Portanto, ¢ interessante apontar os aspectos relevantes do uso dos chamados fluidos
naturais, que poderdao ser adotados em substituicdo dos HCFCs. A pouca discussao que
predominou até ha pouco tempo sobre o tema colaborou para o surgimento de preocupagdes,
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por vezes infundadas, sobre a seguranca, eficacia ou economicidade dos fluidos naturais. Sao
aspectos a serem tratados com a devida seriedade e fundamentag¢do. Nisso, a experiéncia
internacional, os fundamentos cientificos e a experiéncia pratica, serdo fatores de suma
importancia para o esclarecimento destas alternativas.

Existe uma clara tendéncia ao crescimento do uso dos fluidos naturais em sistemas de
refrigeracdo e ar condicionado, impulsionada por medidas de incentivo adotadas em alguns
paises e pelos avangos produzidos por novas tecnologias ja disponiveis no mercado. Nos
proximos anos, diversas empresas terdo que tomar decisdes quanto a novos equipamentos a
serem produzidos ou comprados. Estes equipamentos por vezes permanecem em atividade por
décadas e as opcdes a serem adotadas terdo que levar em consideracdo as tendéncias para o
futuro.

O CO; ¢ um refrigerante antigo, quando se observa o passado dos sistemas que
trabalham atualmente com CO,. Historicamente, hd um declinio da utilizacdo do CO, apds a
segunda guerra mundial, com um recente crescimento de sua utilizacdo. Durante as primeiras
décadas do século XX, o CO, foi utilizado em larga escala como refrigerante, principalmente
em sistemas maritimos, mas também em sistema de ar condicionado estacionario. Segundo
Kim et al, 2003, Alexandre Twining foi o primeiro a propor o uso do CO, como refrigerante
em 1850 (British Patent). Na Europa, Carl Lind construiu a primeira méaquina operando com
CO,, em 1881. O alemao Franz Windhausen melhorou a tecnologia aplicada aos sistemas com
CO,, sendo premiado pela “British Patent” em 1886. Na Inglaterra, a companhia J. & E. Hall
adquiriu essa patente em 1887. Depois de ter dominado a tecnologia, comegou a fabricagao
das méaquinas em meados de 1890. Esta maquina de CO, possuia duplo estagio de compressao
e a primeira aplicacdo foi para refrigeracdo maritima, onde o CO; foi dominante até os anos
de 1950, como mostrado na figura 1.4.
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Figura 1.4-Utilizagdo do CO, como refrigerante em instalagdes maritimas (Kim ef al, 2003).

As principais desvantagens do CO, sdo excessivamente evidenciadas, como baixa
capacidade e baixo COP a altas temperaturas no lado da rejeicdo do calor, comparado aos
refrigerantes convencionais. Na verdade, uma das maiores restri¢des ao uso do CO; como
refrigerante sdo as altas pressdes de operacdo, conforme indicado na figura 1.5, o que
contribuiu fortemente para o declinio da utilizagdo deste fluido durante um determinado
periodo.
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Figura 1.5-Pressdo versus temperatura de saturacdo (Sawalha, 2008)

Os hidrocarbonetos halogenados (CFCs), introduzidos entre 1930 e 1940, como
refrigerantes seguros, substituiram os antigos fluidos em uso, embora o principal argumento a
seu favor seja a falta de seguranga dos outros fluidos como amdnia e dioxido sulfurico.

Atualmente, o CO, também tem sido usado como substituto aos CFCs, tendo algumas
restri¢gdes para a sua utilizagdo, incluindo problemas de alta pressdo e perda de eficiéncia a
altas temperaturas no calor rejeitado. As aplicagdes com o sistema de CO; incluem a
refrigeracdo alimentar em supermercados, restaurantes, conforto térmico em navios, hospitais,
teatros e restaurantes. A maioria destes sistemas utiliza o CO, como fluido secundario.

Com o problema dos CFCs visto tardiamente, em 1980, as industrias procuraram
alternativas viaveis com relagdo aos refrigerantes. Na Noruega, o professor Gustav Lorentzen
acreditava no retorno do uso do CO,. Em 1989, foi desenvolvida uma aplicagdo com um ciclo
trans-critico para o CO,, onde no lado de alta pressdo existia uma valvula de controle para
manter a pressdo estavel.

Em 1992, Lorentzen e Pettersen publicaram os primeiros resultados experimentais com
um prototipo utilizando CO, como refrigerante para ar condicionado automotivo. A
comparacao foi efetuada entre os refrigerantes R-12 ¢ CO, em laboratorio.

Embora os célculos indiquem que o sistema com CO, teria eficiéncia inferior aos dos ja
utilizados, um numero de fatores praticos criaram uma situagao de eficiéncia igual ou superior
entre os dois sistemas.

Baseado nestes resultados, o interesse em aumentar consideravelmente a utiliza¢ao do
uso do CO; aumentou, principalmente por causa dos efeitos ambientais causados pelos CFCs
e HFCs. O numero de projetos de pesquisa envolvendo o CO; no setor industrial tem
aumentado significativamente, inclusive na industria Européia. Em 2010 j& se observa esse
crescimento também no Brasil, com algumas obras em andamento.

1.2 - Motivacio para o trabalho

A proposta desse trabalho surgiu da motivacdo em realizar estudos na area térmica
especificamente na area de refrigeragdo em supermercados, com uma preocupagao atual de
curto prazo, pois se sabe que aproximadamente 95% dos mesmos utilizam o HCFC-22 (fluido
com alto Potencial de Aquecimento Global), como fluido refrigerante, segundo consulta feita
pelo autor as grandes, médias e pequenas redes de supermercados, através de trabalho de
consultoria realizado em 2010 pelo autor para o PNUD (Programa das Nag¢des Unidas para o
Desenvolvimento), para a criagdo do PBH (Programa Brasileiro de Elimina¢do de HCFC’s).



Atualmente existem no Brasil mais de 80.000 supermercados associados a ABRAS
(Associagao Brasileira de Supermercados). Segundo essa associagdo, estima-se em 100.000 o
numero de supermercados ndo associados, chegando-se, portanto, a um total de
aproximadamente 180.000 supermercados no Brasil. Sabe-se que o R-22 tem um limite para o
fim da sua importacao, segundo a agenda do Protocolo de Montreal, salientando-se que o
Brasil ndo produz este fluido refrigerante.

Uma das grandes motivagdes desse trabalho ¢ analisar um sistema real trabalhando com
CO;. A simulagdo numérica produzida por esse trabalho foi testada com dados existentes na
literatura, bem como com dados reais, medidos em um supermercado brasileiro que usa CO,
em suas instalagoes.

A proposta inicial foi comparar as eficiéncias energéticas e exergéticas de trés sistemas
de refrigeragdo para supermercados reais, um utilizando o R-22, outro com R-404A e o tltimo
0 CO,/R-404A em cascata.

A consciéncia de que a universidade pode se tornar parceira da industria para ajudar na
disseminagdo de tecnologias em refrigeragdo com o uso do CO; (fluido natural, muito
amigavel ao meio ambiente), como uma alternativa aos HCFCs e HFCs, foi um dos fatores
que impulsionaram o presente trabalho. Sabe-se que brevemente o mercado ira precisar de
alternativas eficientes e confidveis para a substituicdo dos fluidos refrigerantes atuais,
contribuindo para a preservagao do meio ambiente.

1.3- Objetivos

A seguir sdo apresentados os objetivos desse trabalho.

1.3.1 - Objetivo Geral

Contribuir para a utilizagdo do CO, como fluido refrigerante a ser utilizado em
supermercados.

1.3.2 - Objetivos Especificos

eEstudar o funcionamento do sistema com CQO, em cascata, determinando suas
propriedades termodinamicas;

eRealizar a andlise energética e exergética dos sistemas de refrigeracio com CO;,
comparando com o R-22, 0 R-404 ¢ 0 CO,/R-404A em cascata;

e Simular numericamente sistemas de refrigeracdo utilizando CO,, e comparar os
resultados com dados disponiveis na literatura;

e Determinar as irreversibilidades do sistema proposto e suas eficiéncias exergéticas;

e Determinar a eficiéncia energética e exergética global do sistema proposto.

Portanto, o presente trabalho pretende contribuir para o estudo da utilizagdo do CO, em
supermercados, apresentando formas para concepcao de projeto e instalagdo desses sistemas
de refrigeracdo, modelando matematicamente esses sistemas que utilizam CO, e simulando-os
numericamente através do software EES. E feita uma comparagdo entre os resultados do
modelo com dados experimentais provenientes da Uinica instalacdo na América Latina que usa
0 CO; em seu sistema de refrigeragao. Seguindo o trabalho de Arora & Kaushik, 2008, foi
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feita uma analise exergética dos sistemas estudados, indicando o potencial da destrui¢dao de
exergia dos componentes de cada sistema e suas eficiéncias exergéticas.

1.4 - Estrutura do Trabalho

O trabalho foi apresentado em cinco capitulos, onde sdo mostradas as diferentes etapas
de desenvolvimento da analise comparativa de sistemas utilizando CO,/R404A.

No capitulo I ¢ mostrada a introdu¢do do trabalho, sdao definidos os objetivos,
motivacao e estruturacao da dissertagao.

No capitulo II apresenta-se a fundamentacao tedrica sobre as propriedades do didxido
de carbono e os sistemas de refrigeragdo mais utilizados em supermercados, como
funcionamento, tipos de sistemas e diagramas dos mesmos.

No capitulo IIT ¢ apresentada uma revisao bibliografica com trabalhos e pesquisas que
revelam o estado da arte das pesquisas em COs.

No capitulo IV ¢ apresentada a metodologia utilizada para modelagem dos sistemas
utilizados no trabalho, mediante a analise energética e exergética dos sistemas de simples
estdgio e em cascata. Este capitulo também indica a metodologia utilizada para coleta de
dados experimentais no supermercado Verdemar, em MG/Brasil.

No capitulo V ¢ apresentado a andlise e discussdo dos resultados numéricos e
experimentais.

O capitulo VI ¢ dedicado as conclusdes e sugestdes para trabalhos futuros relacionados
a sistemas de refrigeracao com CO,.

Por ultimo sdo apresentadas as referéncias bibliograficas utilizadas para o presente
estudo, além dos anexos da dissertagao.



2. PROPRIEDADES DO CO; E SEUS SISTEMAS
2.1 - Caracteristicas do CO,

O Diodxido de Carbono (CO,) ¢ um fluido que ndo possui cor e nem cheiro. Como
refrigerante tem a nomenclatura de R744 e estd presente em nossa atmosfera numa
concentragdo de 0,036% ou 360 ppm (partes por milhdo). Em temperaturas abaixo de -56,6"C
e pressao atmosférica, o CO, encontra-se no estado sélido e forma o chamado “gelo seco” se
comprimido em blocos, apresentando o fendmeno da sublimacdo, onde a substancia solida
passa diretamente ao estado de vapor, sem passar pelo estado liquido. O dioxido de carbono ¢
um refrigerante natural ndo-inflamavel, cuja pressdo de vapor e sua capacidade volumétrica
de refrigeragdo sdo de 3 a 10 vezes maiores comparado aos CFCs, HCFCs, HFCs e
refrigerantes HCs (Kim et. al., 2003). A pressdo e temperatura criticas do CO; sdo de 7,38
MPa (73,8 bar) e 31,1°C, respectivamente.

2.2 - Comparacoes com outros refrigerantes

Uma das propriedades que distinguem o CO, dos outros refrigerantes esta relacionada a
sua alta pressdo operacional. A temperatura de 25 °C o CO, tem uma pressdo de saturagio de
64,2 bar, que ¢ superior a pressao suportada pela maioria dos componentes utilizados nos
sistemas de refrigeragdo convencional. Entretanto existem duas vantagens termo-fisicas
significativas para o ciclo de refrigeracao que trabalha com alta pressdao. Em primeiro lugar, a
elevada pressdo de trabalho resulta em alta massa especifica de vapor, conforme mostrado na
Figura 2.1. Conseqiientemente, para os refrigerantes com valores semelhantes de entalpia de
vaporizagdo e condensacdo, o efeito volumétrico de refrigeracdo serd maior.

As figuras 2.1 a 2.6 foram obtidas com a utilizagdo da biblioteca do software EES e

algumas relagdes simples de entalpias especificas, massa especifica, calor especifico e nimero
de Prandtl.
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50 / — . ——Propano
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-40 -30  -20 -10 0] 10 20 30
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Figura 2.1 — Massa especifica do vapor versus temperatura. (software EES)

A figura 2.2 mostra que o CO; tem valores para a entalpia de vaporizagdo que estdo na
faixa de outros refrigerantes comuns, excluindo a NH; que possui valores elevados.
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Figura 2.2 — Entalpia de vaporizagdo vs temperatura. (software EES)

Na figura 2.3 podem ser vistos valores do efeito volumétrico de refrigeracdo para
selecdo dos refrigerantes. Como pode ser observada, a regido do CO, apresenta valores de
efeito volumétrico de refrigeragdo relativamente mais elevado que os outros gases. Por
exemplo, a 0°C, ¢ quase 5 vezes maior do que para o R-22 ¢ a NH;. A elevada massa
especifica significa que um pequeno fluxo de vapor ¢ necessario para uma alta capacidade de
refrigeracgao.

30000
25000
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> ——CO,
° 10000
——NH3
5000 —+—Propano
—a—R-22
0
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Figura 2.3 — Efeito volumétrico de refrigeracdo. (software EES)

Devido ao elevado efeito volumétrico de refrigeragdo do CO, € possivel a utilizacdo de
componentes mais compactos se comparados com outros refrigerantes.

Em termos de comportamento térmico, varios parametros mostram que o CO, possui
boas propriedades de transmissao de calor em comparagdo com outros refrigerantes na regiao
subcritica. Tendo uma elevada condutividade térmica na forma liquida e gés, além de um
elevado calor especifico.
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Perto do ponto critico, a massa especifica do vapor torna-se proxima a do liquido. A
figura 2.4 indica a razdo da massa especifica do liquido e do vapor com o CO, e outros
refrigerantes selecionados.
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300 ——NH3
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200 .\\ \ \\
\\k —+— Propano
100 -

N ——R22

Relagao_p (lig/vap)

o -
40 -30  -20 -10 0] 10 20 30

Temperaturasat. {°C)

Figura 2.4 - Relacdo da massa especifica de liquido/vapor versus temperatura de saturagdo. (software
EES)

Outra caracteristica importante na transferéncia de calor ¢ a tensdo superficial. A baixa
tensao superficial facilitard que o refrigerante entre em ebuli¢do. O CO, tem baixa tensao
superficial, sendo inferior ao do R-404A, por exemplo, para a maioria das temperaturas
utilizadas, podendo ser visto na figura 2.5.
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Figura 2.5 — Tensdo superficial versus temperatura de saturag@o. (software EES)
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A figura 2.6 mostra um caso transcritico, onde a massa especifica, calor especifico e
numero de Prandtl variam com a temperatura.
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Figura 2.6 — Massa especifica  , calor especifico e numero de Prandtl versus temperatura.

(software EES)

2.3 — Processos e Ciclos de Refrigeragao

2.3.1 - Diagramas

Diagrama Pressao-Entalpia

O diagrama pressao entalpia ¢ um instrumento

calculo de desempenho de um ciclo de refrigeracao.
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n
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Figura 2.7 - Diagrama Pressao-Entalpia (MSPC, 2010)

entalpia h

muito comum para analise grafica e
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A figura 2.7 € um diagrama p-h do refrigerante CO;, onde na abscissa tem-se a entalpia,
e a pressdo na ordenada. A linha de liquido saturado separa o liquido sub-resfriado a partir da
regido de duas fases em que existem refrigerantes na forma de vapor e liquido. A linha de
vapor saturado separa a regido bifasica daquela do vapor superaquecido.

As linhas das isotermas sdo quase verticais na regido de liquido sub-resfriado. Em
temperaturas elevadas, elas s@o as curvas perto da linha de liquido saturado. Na regido de duas
fases, as isotermas sdo horizontais. Na regido de superaquecimento, as isotermas sao curvas
acentuadas para baixo. Devido as isotermas e isobdricas na regido de duas fases serem
horizontais, elas estdo intimamente relacionadas. A pressao do refrigerante na regido de duas
fases determina a sua temperatura, e vice-versa.

Também na regido superaquecida, as linhas isotropicas t€ém inclinacdo acentuada para
cima, e as linhas isovolumétricas sdo mais planas. Ambas sdo ligeiramente curvadas.

Diagrama Temperatura-Entropia

O diagrama temperatura-entropia, conforme indicado na figura 2.8, ¢ freqiientemente
utilizado para analisar as irreversibilidades nos ciclos de refrigeracdo, a fim de selecionar os
pardmetros operacionais e melhorar o desempenho do sistema. Em um diagrama de
temperatura-entropia, a entropia corresponde ao valor da abscissa no diagrama e a
temperatura ¢ a ordenada.

Lo
e Ponto eritico
=300
E Liquidao " Vapor superaguecido
%
=1200
o
2=
=100 =
| C,
a 2
4 e
T T T 1
1] 5.0 0

Entropia
Figura 2.8 - Diagrama Temperatura-Entropia (MSPC, 2010)

2.3.2 - Ciclos de Refrigeracio por compressao de vapor

Neste ciclo ocorrem varios processos, como evaporagdo, superaquecimento,
compressdo, condensagdo, sub-resfriamento e expansdo, onde o0s processos de
superaquecimento e sub-resfriamento sdo observados em sistemas reais a fim de se evitar
problemas operacionais como quebra de componentes e melhorar a eficiéncia dos mesmo,

conforme mostrado na figura 2.9.
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Figura 2.9 — Ciclo frigorifico real (Bitzer, 2010)

2.3.3 — Ciclo e sistemas utilizados

Ao se descrever os sistemas de refrigeragdo por compressao a vapor reais, tem-se como
referéncia o ciclo de Carnot, que ¢ um ciclo teérico, onde todos os processos sdo reversiveis,
sendo o ciclo tedrico de maior eficiéncia possivel. Contudo, devido aos processos reais serem
irreversiveis, os sistemas de refrigeracdo reais diverge significativamente do ciclo de Carnot e
possuem coeficientes de desempenho bastante inferiores; porém, consideradas as
peculiaridades do circuito de refrigeracdo por compressdo de vapor, pode-se definir um ciclo
tedrico ideal, podendo-se compara-lo com o real.

O ciclo de Carnot de Refrigeracio

O ciclo de Carnot de refrigeracdo consiste de um motor de ciclo reverso, onde todos os
processos de refrigeragdo sao reversiveis, por isso € o ciclo de refrigeracdo de eficiéncia
maxima. Observando as areas sob o diagrama T-s da figura 2.10, a area 1-a-b-4-1 ¢ o calor
adicionado ao refrigerante através da regiao fria por unidade de massa de refrigerante; a area
2-a-b-3-2 ¢ o calor rejeitado pelo refrigerante para a regido quente por unidade de massa de
refrigerante. A area fechada 1-2-3-4-1 representa a transferéncia de calor liquida pelo
refrigerante, que ¢ igual ao trabalho liquido do refrigerante. Este ciclo de Carnot ¢ composto
de quatro processos reversiveis:

e Um processo isotérmico 4-1 em que o calor ¢ adicionado ao refrigerante através da
regido fria por unidade de massa do refrigerante.

e Um processo de compressao isentropica 1-2.

e Um processo isotérmico 2-3, em que o calor ¢ rejeitado pelo refrigerante, através da
regido quente por unidade de massa de refrigerante.

¢ Um processo de expansao isentropica 3-4.
14
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Figura 2.10 — Diagrama temperatura-entropia (Moran e Shapiro, 2002).

O coeficiente de desempenho de qualquer ciclo de refrigeragao ¢ a razao entre o efeito
de refrigeragdo e o trabalho liquido necessario para atingir este efeito, assim:

T..
fria
—_— 2.1
T - Tfr[a

quente

ﬂma’ximo -

Onde S ¢ o coeficiente de desempenho do ciclo de Carnot, 7, € a temperatura da

mdximo

regido fria do sistema, e T ¢ a temperatura da regido quente do sistema.

quente

Ciclo de compressao de vapor de simples-estagio (Ciclo Padrao)

No ciclo de compressao de vapor de simples-estagio ideal a compressao de vapor ocorre
na regido superaquecida. Um dispositivo de expansdo ¢ utilizado para reduzir a pressdo e a
temperatura do sistema. O simples-estagio significa que ha apenas uma etapa de compressao.

A compressao de vapor significa que o refrigerante em forma de vapor ¢ comprimido a
uma pressao maior, € em seguida o liquido condensado ¢ expandido a uma menor pressao
para produzir o efeito de refrigeracdo por evaporagdo. Na figura 2.11 ¢ mostrado o diagrama
pressao versus entalpia do ciclo tedrico de refrigeracdo por compressdao de vapor e a
identificacdo de seus principais componentes.

Condensador
P
Regiao C Regiao
Sub-resfriada Superaquecida
Y — 3 Te __2 5™y
Dispositive de Expansao
Compressor

% -

Evaporador

Figura 2.11 - Diagrama pressdo versus entalpia do ciclo tedrico de refrigeragdo por compressao de vapor
e a identificag¢do de seus principais componentes.
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Fluxo do Processo

A figura 2.12, mostra um sistema de simples estdgio, onde o refrigerante entra no
evaporador como uma mistura de liquido-vapor no estado 4, segundo mostra a figura 2.13.
Nesse trocador, parte do refrigerante muda de fase de liquido para vapor em funcdo da
transferéncia de calor da regido a temperatura Tgi, para o refrigerante. A temperatura ¢ a
pressdo do refrigerante permanecem constantes durante o processo do estado 4 ao estado 1.
Em seguida, o refrigerante ¢ comprimido adiabaticamente do estado 1, em que ele se
apresenta como vapor saturado, para o estado 2, em que € vapor superaquecido. Durante esse
processo, a temperatura do refrigerante aumenta de Tgi, para Tquene € @ pressdo também
aumenta. O refrigerante passa do compressor ao condensador, onde muda de fase de vapor
superaquecido para liquido saturado em fun¢do de uma transferéncia de calor para a regiao a
temperatura Tqueme. A temperatura e a pressdo permanecem constantes no processo do estado
2 ao estado 3. O refrigerante volta ao mesmo estado da entrada do evaporador através de uma
expansdo adiabatica por um dispositivo de expansdo. Nesse processo, do estado 3 ao estado 4,
a temperatura decresce de Tquente para Tria, €nquanto hd um decréscimo de pressao.

CONDEMSADOR

NV

3 4

COMPRESSOR
DISFOSITVO DE
EXPANSAD ®—{
EVAPORADGR
4 1 1

A%

Figura 2.12 - Sistema de refrigeracdo por compressido de vapor (Moran e Shapiro, 2002).

I i T i

Tyl

a b
Figura 2.13 — a (diagrama pressao entalpia); b (diagrama pressao entropia) (Moran e Shapiro, 2002).
Capacidade Frigorifica

E o fluxo de calor, retirado do meio que se quer resfriar, através do evaporador do
sistema frigorifico. Em primeiro lugar, toma-se o evaporador como volume de controle e
aplica-se a primeira lei da termodindmica a esse volume de controle. Considerando que o
sistema opera em regime permanente e desprezando as variagdes de energia cinética e
potencial, tem-se:
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Qevap = m(h; — hy) 2.2

Onde h, e h; correspondem as entalpias de entrada e saida do evaporador;
respectivamente, € a m € o fluxo massico de refrigerante que flui através do evaporador.

Poténcia teorica de compressao

E o trabalho, por unidade de tempo, que deve ser fornecida ao refrigerante pelo
compressor, para se obter a elevacao de pressdo necessaria ao ciclo teorico. Considerando-se
um volume de controle englobando o compressor e admitindo-se que ndo existe transferéncia

de calor de ou para o compressor, os balangos de massa ¢ de energia para o volume de
controle do compressor, fornecem:

W =m(h, — hy) 2.3
Onde h; e h, correspondem as entalpias de entrada e saida do compressor;
respectivamente, € m € o fluxo massico de refrigerante que flui através do compressor.
Calor rejeitado no condensador
E a transferéncia de calor do fluido refrigerante para a vizinhanga que estd a uma

temperatura mais baixa (dgua ou ar). Para um volume de controle que engloba o condensador,
a taxa de transferéncia de calor por unidade de massa de refrigerante sera:

Qcona = m(hy — h3) 24
Onde h, e h; correspondem as entalpias de entrada e saida do condensador;
respectivamente, ¢ a m ¢ o fluxo massico de refrigerante que flui através do condensador.
Dispositivo de Expansiao
Neste dispositivo o processo tedrico de estrangulamento ¢ adiabatico. Aplicando-se a
primeira lei da termodindmica a um volume de controle que envolva o dispositivo de
expansao, em regime permanente, desprezando-se as variacdes de energia cinética e potencial,
tem-se:

h4 == h3 25

Onde hs e h, correspondem as entalpias de entrada e saida do dispositivo de expansao.
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Desempenho do Ciclo

O COP no sistema de refrigeracdo por compressao de vapor de simples-estagio ideal
pode ser definido como a razdo entre a refrigeracdo 1til pelo trabalho liquido, ou seja, a razdo
entre o que se deseja e o que se gasta (Stoecker, 2002).

_refrigeragdo_util hy —hy

= = 2.6
cop trabalho_liquido  h, — hy

Sub-resfriamento

O refrigerante liquido condensado ¢ geralmente sub-resfriado a uma temperatura
inferior a temperatura de saturacdo correspondente a pressdo de condensacdo do refrigerante,
isto ¢ feito para aumentar o efeito de refrigeracdo. O grau de resfriamento depende
principalmente da temperatura de resfriamento do liquido (ar ou 4gua) durante a condensacao,
da construcao e capacidade do condensador.

Superaquecimento

O superaquecimento ¢ um aquecimento do refrigerante fora da linha saturada, cujo
objetivo ¢ evitar danos ao compressor. O grau do superaquecimento depende principalmente
do tipo de refrigerante, do compressor € bem como a constru¢do do evaporador.

Sistemas de compressao de vapor de Miltiplo Estagio

Quando um sistema de refrigeragdo utiliza mais de um estagio de compressao, ele ¢
chamado de sistema de multiplo estagio.

Uma aplicagdo tipica destes sistemas de multipressao seria em um processo industrial
onde um arranjo de dois ou trés estdgios de compressao serve a um evaporador que opera a
temperaturas inferiores a -20°C. Como exemplo cita-se um laticinio, onde um evaporador
opera a -35°C para produzir sorvetes enquanto outro evaporador opera a 2°C para resfriar
leite.

As razdes para se usar um sistema de compressdo de vapor de multiplos estagios, ao
invés de um sistema de simples-estagio sdo as seguintes (Dossat, 2004):

e A taxa de compressdo R, de cada estigio ¢ menor em um sistema de multiplos

comp
estagios do que comparada com um de simples-estagio, de modo a aumentar a eficiéncia e
durabilidade do compressor.

A taxa de compressdo R ¢ definida como a relagdo da pressdo de descarga do

comp

compressor p,. ¢ a pressdo de succdo do compressor p,,.:

Rcom :h 27

p suc

¢ O liquido refrigerante entra no evaporador com uma entalpia menor aumentando o
efeito de refrigeragao.
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e O gas de descarga do compressor de baixa pode ser dessuperaquecido a uma pressao
intermediaria. Isso resulta em uma menor temperatura de descarga do compressor de alta, do
que aquela que seria produzida por um sistema de fase unica, no mesmo diferencial de
pressao entre as pressoes de condensacao e evaporagao.

e Dois ou trés compressores em um sistema de multiplos estadgios fornecerem maior
flexibilidade para acomodar a variagdo das cargas de refrigeracdo em diferentes temperaturas
de evaporagao no ambito de uma operagdo de carregamento.

Sistemas com tanque de flash
Nestes sistemas de multipressdo com o acréscimo de um tanque de flash, conforme
figura 2.14, ¢ possivel realizar uma economia de poténcia de refrigeragdo. O vapor de flash

que ¢ gerado no processo de expansdo entre o condensador e o evaporador ¢ removido e
recomprimido antes de se completar a sua expansao (Stoecker, 2002) e (Dossat, 2004).
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Figura 2.14 — Sistema de duplo-estagio com tanque de flash e resfriamento intermediario (Wang, 2001)
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Figura 2.15 - Diagrama pressao entalpia do sistema de duplo-estagio usando tanque de flash e
resfriamento intermediario (Wang, 2001)

Pressao Intermediaria

A pressdo intermediaria ¢ geralmente definida para que a taxa de compressao em cada
etapa seja praticamente a mesma em COPs elevados. Para um sistema composto de dois

estagios, a pressdo p, pressao intermedidria ¢ dada por (Stoecker, 2002):

Pi=\PconPer 2.8

Onde: p, = pressao de condensacao, psi (kPa abs.)

P., = pressdo de evaporacao, psi (kPa abs.)

Para um sistema de compressdo de multiplos-estdgios com z estagios, a taxa de
compressdao R, para cada estagio pode ser calculada como:

Y
R =| Peon 2.9
pev

Sistemas com varios evaporadores e um compressor

Neste sistema existe a possibilidade de se refrigerar ou resfriar dependendo da
concepcao do projeto para varios ambientes, como mostra a figura 2.16; porém em situagdes
em que se necessitem diferentes temperaturas nos evaporadores, como por exemplo, uma
indtstria que precise de baixa temperatura para algum processo e também de média
temperatura para alimentar um evaporador para o ar condicionado, este diagrama traz algumas
desvantagens, como (Stoecker, 2002):

e Reter a 4gua congelada que bloqueia a passagem do ar no caso do ar condicionado;
e Congelar um liquido no caso de um evaporador que resfria um liquido;
¢ Desidratar alimentos se o ar for desumidificado em demasia.
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Figura 2.16 - Sistema utilizando um compressor ¢ dois evaporadores (Wang, 2001)
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Figura 2.17 - Diagrama pressdo entalpia de um sistema utilizando um compressor e dois evaporadores
(Wang, 2001)
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Para corrigir as desvantagens apresentadas acima, uma valvula reguladora de pressao ¢
instalada depois do evaporador onde se deseja uma temperatura mais elevada, conforme
figura 2.18, podendo ser usado em aplicagdes de resfriados, ar condicionado, etc.

CONDENSADOR
A
T3
v —+2
%4
- EVAPORADOR.I ? l 8 1
(+2C) [ i%?_'_‘ﬁ_
VALV.REG. Compressor
PRESSA0
) 5
7
EVAPORADOR-II [
(-300) [

Figura 2.18 - Sistema utilizando um compressor e dois evaporadores com temperaturas diferentes (Wang,
2001)

h )‘

Figura 2.19 - Diagrama pressao entalpia de um sistema utilizando um compressor e dois evaporadores
com temperaturas diferentes (Wang, 2001)
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Sistema com descarga unica

Outra maneira de se obter temperaturas diferentes nos evaporadores seria utilizando o
diagrama da figura 2.20, onde sdo praticamente dois sistemas distintos, um para congelados e
outro para resfriados, porém utilizando um tnico condensador.
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Y Qe,]]
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Figura 2.20 - Sistema utilizando dois compressores e descarga tinica (Wang, 2001)
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Figura 2.21 - Diagrama pressdo entalpia de um sistema utilizando dois compressores e descarga unica
(Wang, 2001)

Sistema em Cascata

Apesar de sistemas de multiplos estagios terem suas vantagens relacionadas as
aplicagdes, eles tém certas desvantagens, como:
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eUma vez que apenas um refrigerante ¢ utilizado em todo o sistema, o fluido
refrigerante utilizado deve ter alta temperatura critica e baixo ponto de congelamento.

e As pressdes de operagdo com um unico refrigerante pode se tornar muito altas ou
muito baixas. Como por exemplo, pressdes abaixo da pressdao atmosférica, onde, em caso de
vazamentos, haveria contaminagao do sistema.

e Possibilidade de migragdo de 6leo lubrificante entre os compressores.

As limitagdes acima podem ser superadas por meio de sistemas em cascata, de acordo
com a figura 2.22, observam-se as altas pressdes do CO, comparadas com os outros fluidos
refrigerantes. Para melhorar a eficiéncia do sistema, utiliza-se um sistema em cascata. Este ¢
utilizado quando se deseja obter temperaturas extremamente baixas no evaporador. Baixando
a temperatura de condensagdo do sistema de baixa, através de uma troca térmica entre os dois
sistemas.

Esta conexdao térmica entre os dois sistemas independentes ¢ feita através de um
trocador de calor conhecido como trocador cascata. Este trocador possui dois circuitos

independentes, onde um ¢ o evaporador do sistema de alta e o outro ¢ o condensador do
sistema de baixa.

Vantagens e Desvantagens

A principal vantagem de um sistema em cascata, ¢ que diferentes refrigerantes,
equipamentos e 6leos podem ser utilizados para os sistemas de alta e de baixa.

Uma desvantagem do sistema em cascata ¢ a sobreposi¢ao da temperatura de
condensa¢do do sistema menor e da temperatura de evaporagdo do sistema maior para a
transferéncia de calor no condensador. A sobreposi¢ao resulta em um maior consumo de
energia. Também um sistema em cascata ¢ mais complicado do que um sistema combinado
(Dossat, 2004).
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Figura 2.22 - Sistema cascata (Wang, 2001)
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Figura 2.23 - Diagrama pressdo entalpia do sistema cascata (Wang, 2001)

Os trocadores de calor utilizados nos sistemas em cascata, como o evaporador e
condensador podem ser shell-and-plate ou shell-and-tube como trocadores de calor.

Condensador Cascata

No condensador cascata, se a transferéncia de calor entre os refrigerantes no trocador
cascata e os arredores for ignorada, entdo o calor liberado pelo condensador do sistema de
baixa mg(h, — h3) é igual a carga de refrigeragdo sobre o evaporador do sistema de alta
my (hs — hg), sendo:

mB(hz - h3) == ThA(hS - hS) 210

Onde mp,m4 sdo as taxas de fluxos de massa dos fluidos refrigerantes nos sistemas de
baixa e de alta, respectivamente, onde a relacao da taxa do fluxo de massa do refrigerante nos
sistemas de baixa e de alta é:

my  h; —h

= 2.11
mp  hs —hg

2.3.4 - Ciclo subcritico e transcritico.
As elevadas pressdes de trabalho do CO,, assim como o seu ponto critico situado a
31,1°C, levam a projetos frigorificos substancialmente distintos dos sistemas de refrigeragdo

convencionais. Fundamentalmente, os sistemas de refrigeracdo com CO; dividem-se em duas
categorias:
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Circuitos subcriticos: o lado de alta pressdao do circuito se situa abaixo do ponto
critico, nesse caso o CO; se condensa. As pressdes do lado de alta se situam na ordem de 25 a
30 bar, conforme figura 2.24.

. Processo Subecritico
Pressiao 4

Entalpia

Figura 2.24 - Diagrama pressédo versus entalpia no ciclo subcritico.

Através do exposto acima, os circuitos subcriticos sdo os mais usados hoje em dia,
devido a tecnologia e conhecimentos atualmente disponiveis.

Circuito transcritico: o lado de alta pressao do circuito se situa acima do ponto critico.
Nessa aplicagdo o CO; ndo se condensa, mas sim se dessuperaquece ocorrendo o chamado
resfriamento do gés. As pressoes do lado de alta situam-se na ordem dos 100 a 120 bar,
conforme figura 2.25.

Processo Trans-critico
Pressdo 4

<—Resfriador de gis—p

Entalpia
Figura 2.25 - Diagrama pressdo versus entalpia no ciclo transcritico.

Este ciclo tem a caracteristica de possuir condigdes de pressao e temperatura acima do
ponto critico. Se comparado ao sistema convencional subcritico, a maior diferenga encontra-
se apos a linha de compressao, onde, no sistema subcritico, ocorre a mudanca de fase (vapor-
liquido) ou condensacdo do fluido. No ciclo transcritico o vapor altamente superaquecido €
resfriado, sem mudanca de fase. (Kim et. al., 2003).

No ciclo transcritico a fun¢do do compressor, evaporador e valvula de expansao sdo a
mesma do circuito tradicional. As altas temperaturas e pressoes do refrigerante sdo resfriadas
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no resfriador de gas. Outro fator interessante deste sistema ¢ a importancia da utilizacao de
um trocador de calor intermedidrio, instalado antes da valvula de expansdo, com a funcdo de
resfriar o CO,, elevando a eficiéncia do sistema (Pedone, 2007).

Fundamentos do ciclo transcritico

Durante a operacdo em temperatura ambiente elevada no lado do calor rejeitado, o
sistema de CO, ir4d operar em um ciclo transcritico, Em seguida, ocorre pelo resfriamento do
fluido comprimido do lado de alta com pressdo supercritica, conforme figura 2.26.
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Figura 2.26 - Diagrama pressao-enthalpia do ciclo transcritico com CO2. (Kim et. al., 2003)

Na pressdo supercritica, ndo existe condi¢ao de saturagdo e a pressdo ¢ independente da
temperatura. Em ciclos convencionais subcriticos, a entalpia especifica no ponto 3 ¢ funcao da
temperatura, mas em condi¢des supercriticas o lado de alta pressdo também tem influéncia
marcante na entalpia. Este efeito pode ser observado com as isotermas ndo-verticais ou em
forma de S proxima a regido supercritica. Uma conseqiiéncia importante disso ¢ a necessidade
de controlar a pressao do lado de alta, ja que as condi¢des na entrada da valvula de expansao
determinardo a capacidade de refrigeracdo especifica.

Como nos sistemas convencionais, o trabalho do compressor e, portanto, também o
COP, vai depender da pressao de descarga. No entanto, enquanto o COP tende a cair com
aumento da pressdo em ciclos convencionais, 0 comportamento ¢ bastante diferente em um
ciclo transcritico.

A figura 2.27 mostra a influéncia teorica de diferentes pontos de pressao do lado de alta
sobre a capacidade de refrigeracdo especifica e o trabalho especifico do compressor (w). A
temperatura de saida do refrigerante do resfriador de gas (Te) € assumida como sendo
constante. Na pratica, essa temperatura € alguns graus mais elevada na entrada gas cooler. As
curvas sdo baseadas no ciclo ideal, com a temperatura de evaporacio (To=5°C) ¢ a

temperatura minima de calor rejeitado (Te,) em 35°C a esquerda, e 50°C a direita. Nota-se que
todas as curvas sao normalizadas na figura 2.27.
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Figura 2.27 - Influéncia da variagdo da pressdo no lado de alta com a capacidade de refrigeracao
especifica (qp), trabalho especifico do compressor(w) e o COP do ciclo transcritico de CO,; os resultados foram
baseados com compressio isentropica, temperatura de evaporagio de (T, = 5°C) e a temperatura de saida (Tey) do
resfriador de gas de 35°C (esquerda) e 50°C (direita). (Kim et. al., 2003)

Métodos para o controle do lado de alta pressao

A pressdao do lado de alta em um sistema de CO, pode ser subcritica ou supercritica.
No caso da operagdo ser subcritica, o sistema ird se comportar como um sistema
convencional, com a pressao do lado de alta determinada pela temperatura de condensagao.

Ja em operagao supercritica, a pressao no lado de alta ¢ determinada pela relagdo entre
a carga de refrigerante (massa), volume e temperatura. As propriedades do refrigerante podem
ser descritas por uma equacao de estado da seguinte forma:

Vol
— — (= 2.12
p=pQT) p(m ,T>

Podem ser citadas trés maneiras de se controlar a pressao:

e Variando a carga de refrigerante no lado de alta do circuito;
e Variando o volume no lado de alta;
¢ Variando a temperatura do refrigerante para controlar a pressao.

Enquanto as duas primeiras op¢des dao possibilidades de controlar a pressdo, o ultimo
método ¢ realmente um passivo, onde a carga de refrigerante e suas condi¢cdes de volume sao
adaptadas para a mudanga desejada na pressdo quando a temperatura varia.

Mesmo que as condigdes do lado de alta sejam supercriticas na maioria do tempo, o
circuito e seu sistema de controle devem ser projetados também para situagdes de
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condensacdo (subcritica) do lado de alta, uma vez que este tipo de operacdo ocorre quando as
temperaturas no lado do calor rejeitado forem moderadas ou baixas (Kim et. al., 2003).

Sistemas com controle no lado de alta

Nos sistemas em que a pressao do lado de alta ¢ controlada pela variagdao da carga de
fluido refrigerante do lado de alta, o circuito deve dispor de meios para controlar a massa
instantanea do refrigerante localizado entre a saida do compressor e a entrada da valvula de
expansdo. Supondo que a carga de refrigerante total no circuito seja constante, a variacao do
fluxo de refrigerante deve ser de modo que a carga do lado de alta possa ser modificada sem
secar ou inundar o evaporador.

O receptor do sistema de baixa pressao (R.S.B.) inclui circuitos com receptores de baixa
pressdo sobre a saida do evaporador, além de sistemas com separador de liquido usando
bomba por gravidade, ou possivelmente circulagdo por ejetor. Um sistema com receptor de
baixa pressdo na saida do evaporador ¢ mostrado na figura 2.28. O lado de alta pressdo ¢é
controlado pelo ajuste da valvula de expansao (V.E.), temporariamente alterando o equilibrio
entre o fluxo de massa do compressor e da valvula de expansdo. Ao reduzir a abertura da
valvula, uma reducdo temporaria na vazao da valvula permite a acumulagdo de massa do
refrigerante no lado de alta, e a pressdo sobe até um novo ponto de equilibrio.

A fracdo de vapor na saida do evaporador pode temporariamente aumentar quando a
pressao esta aumentando, onde a carga de fluido ¢ transferida do lado de alta para o de baixa.
Por outro lado, o aumento da abertura da valvula vai reduzir a carga do lado de alta pressao, e
o excesso de carga no lado de alta ¢ depositado na forma de liquido no reservatoério.

[Resfriadu:r de gés|

0mpressor

E\'aEuraliuﬂ U

Figura 2.28 - Sistema com reservatorio de baixa pressao (Kim et. al., 2003)

O sistema com reservatorio de média pressao (R.S.M.) como mostrado na figura 2.29
mostra um sistema em que o reservatorio ¢ mantido em uma pressdo intermedidria. Um
receptor na linha situa-se entre a valvula reguladora de pressdao (V.R.P.), que controla o lado
de alta pressdo e uma valvula de expansdo termostatica eletronica (V.E.), que regula o fluxo
de liquido que entra no evaporador. O receptor de pressao pode ser supercritico ou subcritico.
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Figura 2.29 - Sistema com reservatorio na linha de média pressdo (Kim et. al., 2003)

No caso da pressao do receptor ser subcritica, a pressdo na saida da valvula reguladora
de pressdo serd a mesma da linha de satura¢do do receptor durante a operagdo em regime
permanente.

O ajuste da abertura da valvula provoca uma transferéncia de massa do receptor,
afetando o lado de alta impactando na carga e pressao (Kim et. al., 2003).

Com a pressdo supercritica do receptor, a massa do refrigerante no reservatorio varia e
muda a pressao no mesmo, modificando assim a densidade do fluido comprimido. A pressao
pode ser controlada entre a pressdo de descarga do compressor € a pressdo critica.

Outro sistema com reservatorio de pressdo intermediaria ¢ mostrado na figura 2.30,
onde o receptor ¢ localizado em paralelo ao fluxo do circuito, ligado aos lados de alta e baixa
por meio de valvulas. Estas duas valvulas e a valvula de expansdo sao operadas para controlar
a carga e pressao do lado de alta.

V.R.P

IResfriadur de gésl

Evaporador
OMpPressor

Figura 2.30 - Sistema com reservatdrio de média pressao (Kim et. al., 2003)
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Em vez de variar a massa, a pressdo no lado de alta pode ser regulada, ajustando o
volume interno da parte do lado de alta do circuito. Este dispositivo pode ser construido de
varias maneiras, inclusive dentro de um fole de acordo com o vaso de pressao ou um cilindro
onde o deslocamento de um pistdo define o volume no lado do refrigerante. O projeto do
reservatorio deve considerar fatores como a interceptagdo de lubrificantes e meios para
controlar o volume através de processos de atuacao mecanicos ou hidraulicos (Kim et. al.,
2003).

Areas de Aplicacdes

As aplicagdes mais atrativas dizem respeito a aquecedores de dgua, bombas de calor,
sistemas de ar condicionado automotivos e sistemas comerciais de pequeno porte. As
aplicagdes de ar condicionado automotivo sdo provavelmente a de maior importancia devido a
quantidade de unidades, mas atualmente os aquecedores de 4gua sdo atualmente os que
lideram as vendas com uma previsao do governo japonés de que o acumulado destas unidades
instaladas atinja 5,2 milhdes em 2010. (Filho, 2007).

Uma pesquisa recente sobre os sistemas de CO, em ciclo transcritico observou uma
variedade de aplicacdes possiveis, principalmente com financiamento para o setor industrial.

Existem muitos programas governamentais (principalmente europeus) para patrocinar
instalagcdes deste tipo, onde o processo se divide geralmente em duas etapas. A primeira
consiste em provar que a tecnologia vai trabalhar para um aplicativo especifico. Na segunda
fase ¢ realizado um estudo para confirmar se a tecnologia e sua aplicacdo sdo competitivas no
mercado. (Kim et. al., 2003). A seguir sdo listadas algumas areas de aplicacdo do CO,.

Ar Condicionado Automotivo

No setor automotivo, a transicdo para um refrigerante livre de cloro ocorreu com a
introducao do R134a (HFC) na década de 90, que substituiu o R12(CFC). Com a crescente
preocupacao com o aquecimento global, o R134a ndo deve ser utilizado em longo prazo
devido ao seu alto indice de aquecimento global (GWP), onde o interesse das pesquisas volta-
se para os fluidos com baixo potencial de aquecimento global, com especial atencdo dada ao
dioxido de carbono, sendo este um candidato para aplicacdoes automotivas. Varios trabalhos
cientificos com o objetivo de investigar se o0 COP do sistema de didéxido de carbono pode ser
comparavel com um sistema de R134a (Liu et. al., 2005).

E importante considerar que além do refrigerante, outros fatores como projeto do
sistema tem uma consideravel influéncia em seu desempenho, na figura 2.31 ¢ mostrado
trocadores utilizados em sistemas automotivos.

Por vérias razdes, as aplicagdes em sistemas de ar condicionado movel estdo entre as
primeiras a serem analisadas, para uma breve substitui¢do de fluido, devido as altas taxas de
vazamentos do R-12 e mais tarde do R-134a, ambos com ODP e¢ GWP elevados,
respectivamente. O uso do nylon ou mangueiras flexiveis de borracha, necessarios para a
protecdo de vibracdes e do selo de vedacdo do eixo do compressor, foi possivel utilizar o CO,
como refrigerante. Esses itens sdo utilizados para evitar o peso adicional e perdas associadas a
conversao elétrica de compressores herméticos (Kim et. al., 2003).
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L
(a) (b)
Figura 2.31 - Trocadores de calor para veiculos utilizando CO, na direita ¢ R-134a na esquerda. (a)
evaporador, (b) condensador ou gas cooler (Kim et. al., 2003).

Através de melhorias no funcionamento do sistema de controle, no desempenho do
compressor, € no desempenho nos trocadores de calor, a tecnologia CO, foi capaz de competir
com os sistemas que utilizam R-134a, introduzidos em meados da década de 1990.
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Figura 2.32 — Sistema de condicionador de ar automotivo utilizando CO, em ciclo transcritico (Liu et.
al., 2005)
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Como ¢ possivel observar na figura 2.32, este ciclo contém componentes similares aos
sistemas convencionais, apesar da diferenca em se tratar de um ciclo transcritico.

Com base nos resultados da analise de um grande nimero de experiéncias € novos
conceitos, prototipos de ultima geracdo foram projetados e estdo servindo como foco de
pesquisas atuais. A maioria dos novos sistemas ¢ equipada com sistemas de deslocamento
variavel, compressores e trocadores de calor configurados para explorar as propriedades
termodinamicas e de transporte do CO, (Kim et. al., 2003).

Aquecimento Automotivo

Os carros modernos com injecdo de combustivel eficiente muitas vezes t€ém calor

suficiente para o aquecimento do compartimento do passageiro no periodo do inverno. Porém
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quando o motor do veiculo esta em marcha lenta, € o calor interno ¢ distribuido também para
o desembacador, as condi¢cdes de seguranca e conforto ficam inaceitdveis, portanto,
aquecimento adicional € necessario, € uma solu¢do atrativa seria um sistema de ar
condicionado utilizando CO,. O mesmo possui vantagens especiais no modo bomba de calor,
uma vez que grande capacidade e COP podem ser alcangadas também em ambiente externo
de baixa temperatura e com a temperatura alta no habitaculo.

Ar Condicionado Residencial

A primeira avaliagdo de um sistema transcritico de CO, para ar condicionado
residencial foi feita através da simulacdo e funcionamento de um sistema minisplit,
comparando este sistema com um sistema utilizando o R-22.

As temperaturas do evaporador foram maiores no sistema de CO,. Os efeitos da queda
de pressdao, particularmente no evaporador e linha de succdo do sistema com R-22 e
caracteristicas de superaquecimento na valvula de expansao fizeram com que os COPs fossem
semelhantes em ambos os sistemas, mesmo em altas temperaturas ambientes, na figura 2.33
sdo mostrados alguns trocadores de calor para CO; e R-410A (Elbel & Hrnjak, 2008).

Figura 2.33 - Protdtipo de trocadores de calor CO, a esquerda e R-410A a direita. (a) trocadores para
ambientes internos, (b) trocadores externos (Kim et. al., 2003).

Aquecimento direto do Ar

Diferencas nas caracteristicas da capacidade de aquecimento entre o CO, e R-22 sdo
importantes para o a desempenho do aquecimento no inverno, pois as diferencas da
necessidade de aquecimento suplementar afetam a eficiéncia energética total do sistema. O
estudo de Kim et. al., 2003 concluiu que o sistema de CO, foi capaz de manter uma maior
capacidade de aquecimento do que o R-22 em ambientes de baixa temperatura, economizando
assim o calor suplementar. Na figura 2.34 ¢ mostrado um sistema de CO, como aquecimento.

33



Apua quente

| dgua quente

d:‘

Evaporal
Gis Cooler

Radiador

O

= Ar aquecido

Figura 2.34 - Sistema combinado com aquecimento de ar e dgua (Kim et. al., 2003).

Aquecimento de agua

A primeira aplicacdo de sistemas de CO, no mercado foi & bomba de calor para
aquecimento de agua conforme figura 2.35, onde as propriedades termodinamicas deste
sistema sdo muito favoraveis. Como as caracteristicas do ciclo transcritico, neste perfil de
temperatura, proporcionam a transferéncia de calor com pequenas perdas e alta eficiéncia. A
pré-condicdo para a elevada eficiéncia ¢ uma baixa temperatura de entrada da dgua, com a
entrada do refrigerante a baixa temperatura para o dispositivo de expansdo. Assim, o projeto
do sistema de acumula¢do de dgua quente para a estratificacdo da temperatura ¢ essencial para
atingir um alto COP de aquecimento (Kim et. al., 2003).
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Figura 2.35 - Diagrama pressdo-entropia de aquecimento de agua. (Kim et. al., 2003)
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A eficiéncia deste processo ¢ devida ndo s6 ao processo de adaptagdo para este tipo de
aplicagdo, mas também devido a uma compressdo eficiente e as boas caracteristicas de
transferéncia de calor do CO,. Pode produzir agua quente de acordo com o diagrama proposto
por Kim et. al., 2003, com temperaturas de até 90°C sem problemas operacionais, com apenas
uma pequena perda na eficiéncia. Uma das grandes vantagens desta tecnologia ¢ a capacidade
de abastecimento de agua em alta temperatura com bom desempenho. Importantes areas de
aplicacdo para sistemas de tamanho comercial estdo em hotéis, prédios, apartamentos,
hospitais e industrias de alimentos.

Transporte Refrigerado

O interesse por pesquisas referentes a sistemas com CO, na area de refrigeragdo de
transporte tem aumentado com o advento de trocadores de calor compactos de micro canais,
novas tendéncias de otimizagdo desses sistemas ¢ os aspectos ambientais favoraveis ao uso do
CO;, e as incertezas regulatorias dos HFCs encaixam-se bem com a natureza global da
industria de refrigeracdo de transporte. Os contéineres de transporte devem cumprir com as
regulamentagdes em todos os portos.

Refrigeracao Comercial

O impulso maior para os pequenos sistemas transcriticos em aplicagdes comerciais
ocorreu apos o anuncio da Coca-Cola, na reunido em Bruxelas, juntamente com a Unilever e o
McDonalds, em escolher o sistema trancritico de CO, como um substituto no lugar do R-
134a, ao invés do R-290. Esta decisdo desencadeou um impulso significativo na concepgao de
pequenos compressores herméticos, onde quase todos os principais fabricantes possuem estes
prontos, a exemplo da Danfoss, Embraco, Sanyo, etc.

Sistemas transcriticos para supermercados comecam a ganhar espago no mercado,
apdés o surgimento do primeiro circuito secundario usando CO, como refrigerante volatil.
Nestes sistemas o elemento mais importante ¢ a existéncia de bons compressores € boa
engenharia pratica (Hrnjak, 2007).

Secadores

Outra aplicacdo interessante do ciclo de compressao com CO, ¢ a bomba de calor usada
como secador. Na figura 2.36 ¢ mostrado um prototipo de um secador de porte comercial.

. Circuito de ar
GazCooler
——d""
Compressor
o i
Evaporador Ventilador
Trocadorde

calor auxiliar

Valvula de expanszido

Figura 2.36 - Secador com CO, (Kim et. al., 2003)
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Neste prototipo, a economia de energia ¢ possivel devido a maiores temperaturas no
calor rejeitado, aumentando assim a taxa de extragcdo de umidade.

Refrigeracao Industrial

Em refrigeracao industrial, os engenheiros acostumados a lidar com amdnia enxergam o
CO; como uma alternativa aceitavel, pois o equipamento ¢ semelhante, existindo o habito de
trabalhar com diferentes sistemas e designs personalizados. Ao contrario da resisténcia entre
CO, e outros circuitos, ha uma atmosfera de cooperagdo entre a amoénia ¢ o CO; entre os
profissionais da refrigeracdo industrial. Outra diferenca significativa ¢ o fato das primeiras
redugdes de prego nos sistemas com CO, serem mais claras neste segmento do que em outras
aplicagdes como automotivo e comerciais. O ponto principal que sustenta a mudanga ocorre
por razdes operacionais, de seguranca e de relagcdo publica, como elemento ambiental (Kim et.
al., 2003).

Ejetor

O sistema transcritico de CO, que utiliza ejetor é identificado como uma boa alternativa,
que pode utilizar e recuperar a maior parte do trabalho de expansdao que normalmente ¢
perdido. Sua construgdo tem vantagens como auséncia de partes moveis, simplicidade e baixo
custo. Uma melhor estabilidade do sistema ¢ obtida com a introducdo do ejetor, além da
reducdo da pressdo no evaporador, melhor distribuicdo do refrigerante e até mesmo uma sutil
melhora no rendimento do mesmo (Elbel & Hrnjak, 2008).

A corrente primaria a alta velocidade e a baixa pressao na garganta do ejetor sao usadas
para reutilizar o refrigerante que sai do evaporador. Em seguida ambos os fluxos entram em
contato na camara de mistura através de uma troca dinamica, acompanhada por um aumento
da pressao significativa. A pressdo de fluxo das duas fases do CO; continua a aumentar no
difusor, convertendo a energia cinética em energia interna, resultando em uma pressao
superior a saida do evaporador. O refrigerante CO, deixa o ejetor e ¢ dividido em um fluxo de
liquido saturado e um fluxo de vapor saturado no separador liquido-vapor. O fluxo liquido ¢
baixo para o evaporador, enquanto o fluxo de vapor até a suc¢do do compressor inicia a
circulagdo novamente (Elbel & Hrnjak, 2008).

As figuras 2.37 e 2.38 apresentam os esquemas de p-h dos ciclos de CO; com ejetor. A
expansao do ejetor do sistema inclui um compressor, gas cooler, ejetor, separador de vapor-
liquido, valvula de expansao e evaporador.

O CO; no estado subcritico entra no compressor a pressao P, no estado (1) e com
compressdo isentropica no lado de alta pressdo P4 no estado (1s). O processo de compressao
real no lado de alta pressdo tem como eficiéncia isentropica 7. , encerrando no estado
supercritico (2). O CO, supercritico ¢ resfriado no gés cooler, na temperatura T3 estado (3).

O fluxo no estado (3) entra no bocal do ejetor e expande com a mistura no estado (3’),
com a eficiéncia do bocal 7n,,, com estado isentropico correspondente ao (3s). O fluxo
saturado secunddrio entra no ejetor na pressdo P. correspondendo ao estado (7). O fluxo da
mistura com pressdo constante no ejetor corresponde ao estado (4). O ejetor recupera a
pressao no difusor Pg no estado (5x). O difusor ¢ assumido tendo como eficiéncia 4, com a
saida no estado isentropico (4s).

O fluxo deixa o ejetor e entra no separador liquido-vapor, onde o liquido saturado ¢
dividido do vapor saturado, correspondendo aos estados (5L) e (5). O liquido saturado entra
na valvula de expansdo e expande a pressdo P. no estado (6). O vapor saturado (5) ¢
superaquecido, ao entrar no compressor.
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Figura 2.38 — Diagrama p-h do sistema com ejetor. (Smolka et. al., 2010)

Na figura 2.39 ¢ mostrado o ejetor com maiores detalhes.
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Figura 2.39 — Ejetor e seus componentes. (Smolka et. al., 2010)
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A eficiéncia do bocal do ejetor e a eficiéncia do difusor, determinados por Alexis &
Rogdakis, 2003, assumiu que a pressdao de mistura no ejetor no estado (4) difere da pressao do
evaporador P.. A presente andlise assume que a pressao de mistura do ejetor € igual a pressao
do evaporador P, desde que uma pequena diferenca de pressdo seja desprezada no ciclo
transcritico de COs.

2.3.5. Opcoes de Projeto para uso do CO, em sistemas subcriticos

Conjunto
(B)
. Conjunto
Evaporador MT Cascata (ITT) ( C)
—_—
=il
S

Arranjo do Evaporador (II) Arranjo do Evaporador (I1I)

(D) (E)

Figura 2.40 - Opgdes de layout para aplicagdes com o CO, em sistemas cascata. (Sawalha, 2008)

Em regimes de trabalho e fluidos diferentes o condensador € o evaporador sdao do tipo
cascata. O evaporador/condensador pode ser de placas ou Shell-and-tube (casco e tubo).
Quando o CO; ¢ usado sem recirculacao de liquido para os dois niveis de temperatura, pode
ser feito um arranjo onde o refrigerante possa expandir-se em dois trocadores (evaporadores)
distintos, a fim de fornecer a refrigeragdo necessdria para os circuitos de média e baixa
temperatura. Outra solucdo ¢ ter dois circuitos distintos para fornecerem o resfriamento nos
niveis de média e baixa temperatura.

Quando o CO; ¢ o fluido refrigerante nos evaporadores de média e baixa temperatura,
um unico vaso de pressao, pode atuar como tanque de liquido nos circuitos de média e baixa
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temperatura, enquanto a condensagdo ¢ realizada fora do tanque no condensador cascata,
conforme mostrado na figura 2.40A. A figura 2.40B e 2.40C sao outras opgdes possiveis para
um sistema em cascata. No caso do conjunto I, a descarga de gas quente do compressor do
sistema de baixa passa diretamente através do condensador cascata apds a mistura com o
vapor saturado do tanque de CO,. Ao misturar o gas quente com o vapor saturado
relativamente frio, ele se tornara dessuperaquecido em seguida, no condensador cascata
havera outro dessuperaquecimento e ocorrera a condensacao.

Como alternativa, o gas quente poderia ser transmitido através do liquido mais frio no
tanque em que dessuperaquece proximo da saturagdo. Neste caso, apenas o vapor saturado
entra no condensador em cascata. Esta solugdo para o sistema em cascata ¢ mostrada no
conjunto II, na figura 2.40 B. Como uma terceira opcao, todas as trocas de calor podem ser
realizadas dentro do tanque, onde o refrigerante do sistema de alta temperatura esta
evaporando nos tubos, onde o CO; se condensa e se acumula no tanque de liquido, fornecendo
o refrigerante necessario aos dois circuitos de baixa e média temperatura. Este arranjo ¢
mostrado na figura 2.40 C, arranjo III.

Para o evaporador de baixa temperatura utilizando expansdo direta (DX) com CO,, um
superaquecimento na saida do evaporador devera ser usado. Na figura 2.40 E uma linha de
suc¢dao no trocador de calor interno poderia ser usada para fornecer alguns graus de sub-
resfriamento, a fim de evitar flash de gas na linha de liquido. Ou, alternativamente,
evaporadores inundados podem ser utilizados. No arranjo I, o evaporador na figura 2.40 A
resultard em uma melhor taxa de transferéncia de calor no evaporador, mas terd pouco
consumo de energia adicional pela bomba de circulagdo. Outro arranjo para sistema de
evaporacao ¢ mostrado na figura 2.40 D, onde o tanque ¢ utilizado para sub-resfriar o
refrigerante antes da valvula de expansdo. Isto ¢ conseguido sem superaquecimento do
refrigerante que entra no compressor como vapor saturado, estes evaporadores inundados sao
mais utilizados em instalagdes de grande porte.

Sistema indireto

Ao comparar o consumo de energia de um sistema indireto com o
de um sistema direto (DX), ¢ geralmente esperado que no sistema indireto o consumo de
energia seja maior devido a diferenca de temperatura que existe no trocador de calor adicional
(trocador cascata). Isto exige que o compressor opere a uma temperatura de evaporagdo mais
baixa e, portanto, consuma mais energia para a mesma capacidade de refrigeracao. Além
disso, a energia necessaria para executar o trabalho de circulagdo de fluido secundario pela
bomba fara crescer os custos de funcionamento do sistema indireto.

Na aplicagdo especifica em supermercados, as linhas de distribuicdo sdo longas,
significando que no sistema de refrigeragdo DX, havera um novo aumento na elevagdo da
temperatura em todo o compressor, devido a queda de temperatura na linha de sucgdo. Esta
queda de temperatura pode ser de 0,5 a 2°C quando a temperatura de evaporagao for de -30° C
(Stoecker, 1998). A pequena queda de pressdao quando usado o CO, sugere que a queda de
temperatura na linha de retorno (linha de suc¢do no caso da expansdo direta) seja pequena e
isso pode compensar alguns dos efeitos da diferenga de temperatura do trocador de calor
adicional.

A baixa queda de pressdo quando usado o CO; e o baixo deslocamento volumétrico
necessario, devido a alta massa especifica do CO,, contribuem para minimizar o consumo de
energia da bomba de recirculacao de liquido, o que dard uma vantagem maior ao sistema
utilizando CO, em comparagdo com outros sistemas de expansdo indireta. Mas pode resultar
em maior consumo de energia em relacdo aos sistemas de expansao direta.
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3. REVISAO BIBLIOGRAFICA

Kim et. al., 2003, apresentaram os desenvolvimentos e o estado da arte da tecnologia do
ciclo transcritico com CO; na refrigeragdo em diversas aplicagdes como ar condicionado e
bomba de calor. O objetivo principal foi discutir as propriedades e caracteristicas do CO,, os
fundamentos do ciclo, os métodos de controle de pressio do lado de alta, perdas
termodinamicas, alteragdes do ciclo, componentes de projeto dos sistemas, fatores de
seguranca e areas promissoras de aplicacao.

O trabalho apresenta uma revisdo critica da literatura e discutem tendéncias e
caracteristicas importantes para o desenvolvimento da tecnologia com CO; em refrigeracao, ar
condicionado, aplicagdes com bomba de calor e opgdes de layout avangado do ciclo, também
introduzindo e sugerindo melhorias de desempenho possivel no ciclo basico.

Como conclusdo principal, os autores comentam sobre as perspectivas do uso do CO;
em ciclo transcritico, devido ao desenvolvimento necessario nos componentes dos sistemas,
devido as altas pressdes de operagdo e desenvolvimento de trocadores de calor com micro
canais, mantendo a distribui¢do do refrigerante uniforme e melhorando a eficiéncia. O maior
obstaculo seria sua temperatura de rejei¢do de calor elevada, o que explica as primeiras
oportunidades comerciais estarem relacionadas ao aquecimento de agua e em aplicagdes de
aquecimento de ambientes.

Rigola et al, 2005, fizeram um estudo numérico e experimental comparativo de um
sistema de refrigeracao transcritico com dioxido de carbono e um subcritico com R-134a. O
trabalho enfatiza ndo s6 o ciclo de refrigeragdo como um todo, conforme indica a figura. 3.1,
mas também em especial o comportamento dos compressores herméticos alternativos
utilizados nestes sistemas. Os casos comparativos apresentados foram especialmente
concebidos para pequenas unidades de refrigeragdo com uma temperatura de evaporacao em
torno de 0°C. Um modelo de simulagio numérica detalhada para avaliar o desempenho dos
compressores herméticos de pistdo, amplamente validado sob fluidos refrigerantes
convencionais, foi ampliado para avaliagdo do comportamento de protdtipos de compressores
de COz.

O modelo utilizado considera o desempenho do compressor transiente até atingir o
regime permanente, utilizando um método de diferengas finitas.

Resfriador de gas/
Condensador

Dispositivo de

= Compressor
Expansio

Evaporador
Figura 3.1 - Sistema de refrigera¢@o por compressao a vapor de simples estagio (Rigola et. al. 2005)

Foi desenvolvida uma simulagdo numérica envolvendo fendémenos térmicos e da
dindmica dos fluidos para um sistema de refrigeracdo de simples estagio de compressdo a
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vapor, onde o mesmo foi melhorado e adaptado para ser utilizado com as propriedades do
diéxido de carbono. A modelagem consiste de um programa com sub-rotinas que resolve cada
um dos elementos até que a convergéncia seja alcangada.

A unidade estudada consiste de um condensador de tubo duplo, resfriador de gas,
evaporador, um tubo capilar (dispositivo de expansao), um compressor hermético alternativo,
e diferentes tubos de interligagao.

O compressor do modelo (CL15H1) foi testado experimentalmente sob trés diferentes
temperaturas de evaporagdo: -10° C, 0°C e 10°C. A temperatura de saida do resfriador de gas
foi de 35° C, com pressdo de 9 MPa, em todos os trés casos.

Também foi testado um segundo prototipo do compressor de CO, o (CL15H2), que ¢
uma versao melhorada do primeiro. Este foi testado experimentalmente sob trés diferentes
temperaturas de evaporagdo: -10°C, 0°C ¢ 7,2°C. A temperatura de saida do resfriador de gés
foi de 32° C, com pressdo de 8,5 MPa, em todos os trés casos. Todos os seis casos foram
validados experimentalmente com as mesmas condigoes de ensaio do conjunto com CO,.

Como conclusdo mais relevante, os resultados comparativos mostraram um aumento
promissor na eficiéncia do compressor de CO,. O didéxido de carbono em sistemas
transcriticos apresenta valores globais inferiores a aproximadamente 10%, em comparacio
com sistemas subcriticos convencionais, nas condi¢des de trabalho estudadas.

Liu et. al., 2005, fizeram um estudo com um protétipo de condicionador de ar
automotivo com CO, com compressor alternativo, resfriador de gas e evaporador com aletas
Foram também utilizados uma vélvula de expansdo manual e um trocador de calor interno.
Houve variacdo do lubrificante, da carga de CO,, da pressao de saida do evaporador, da
velocidade do compressor e da temperatura de entrada do ar. O desempenho do protétipo foi
experimentalmente investigado em detalhes. A capacidade de refrigeracdo, a poténcia
consumida do compressor, a taxa do fluxo de massa de CO,, e o valor do COP foram
analisados. Foi observado que quando o compressor aumenta a velocidade e a pressao de
descarga, a capacidade dos trocadores de calor torna-se um fator limitante. A eficiéncia do
trocador de calor € reduzida quando o fluxo de massa do refrigerante aumenta.

Os resultados experimentais mostraram que o desempenho do sistema de CO, foi
bastante afetado por determinados lubrificantes e teve o seu desempenho sensivel a taxa de
massa. A pressdo do lado de alta também afetou bastante o desempenho do sistema,
mostrando a necessidade de um controlador de pressao no lado de alta pressao.

Ducoulomber et. al, 2006, estudaram um modelo para analise energética em sistemas
de supermercados. Este modelo levou em conta as seguintes irreversibilidades: carga externa
que passa através das paredes, transferéncia de calor entre o expositor frio ¢ a area de vendas
quente e aquecimento elétrico. Foram investigadas novas tecnologias para supermercados e
edificios ecologicos, porém as mesmas continuam em aberto; muitas suposi¢des foram
utilizadas a fim de se reduzir o consumo de energia. Uma dessas suposi¢gdes consistiu no
desenvolvimento de um sistema de cogeragdo, ou seja, uma combinacdo de diferentes formas
de energia, como exemplo do aquecimento combinado com um chiller de absor¢ao. Esta
técnica visa o aumento da eficiéncia global dos sistemas de producdo de energia levando em
conta os limites de emissoes de CO,. Nos sistemas de refrigeracdo em supermercados, isto
implica na utilizagdo de uma ou mais de uma combina¢do das seguintes tecnologias:

e Circuito com fluido secundario;

e Sistemas de controle integrados;

e Controle de velocidade variavel de motores elétricos;
e Sub-resfriamento controlado;
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e Sistemas de refrigeracdo em cascata.

O objetivo principal consistiu em determinar o melhor arranjo do sistema. Pela
necessidade de desenvolver modelos de previsdao capazes de identificar os fatores que podem
afetar o consumo total de energia em um supermercado. Esses métodos permitem que o
consumo de energia torne-se previsivel, ou seja, eles podem ser uteis para quantificar o
impacto real de um retrofit ou também podem servir para identificar os componentes com
defeito. Assim, se os dados sdo suficientemente precisos, o consumo de energia pode ser
identificado, favorecendo a otimizagao de estratégias de operagao e programagao de controle.

Na anélise foi considerado um supermercado representado por dois espagos interiores,
como mostrados na figura. 3.2.
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Figura 3.2 - Esquema de um supermercado ideal. (Ducoulomber et. al, 2006).
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Um espago foi mantido em uma temperatura constante de -20° C e outro ambiente a uma
temperatura de 20° C. A temperatura ambiente foi variavel, podendo variar de -40° C até
35°C. Neste modelo foram considerados trés modos diferentes para as condi¢des de operagio;
aquecimento, recuperacdo de calor e refrigeracdo. Para esses dados foram analisados o
consumo de energia correspondente, tendo a minimizagdo do trabalho total como uma fungdo
tanto do fator de recuperacdo de energia quanto da temperatura ambiente. Os principais
resultados obtidos foram os seguintes:

e A fim de manter a temperatura necessaria nas estagdes mais quentes, ¢ preciso a
introducao de uma carga de refrigeragao;

¢ O modelo utilizado permite que as interagdes entre o isolamento, carga interna e o
COP dos sistemas possam ser quantificados por uma expressdo que depende da eficiéncia
relacionada com a temperatura ambiente. Outro ponto relevante ¢ a capacidade do modelo
para prever os requisitos minimos de energia utilizada;

¢ A analise apontou que o desempenho de um supermercado real pode ser comparado ao
seu ideal, apesar da grande complexidade que caracteriza as instalagdes modernas.

Liu & Chen, 2006, fizeram uma analise termodinamica de um sistema de refrigeracao
em cascata que utiliza didoxido de carbono e amdnia como refrigerantes, como mostrado na
figura 3.3, com o objetivo de determinar a temperatura de condensacao ideal do sistema
cascata, para maximizar o COP e minimizar a destruicdo de exergia do sistema.
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Os parametros de projeto incluem: a temperatura de evaporagdo, a temperatura de
condensacdo e a diferenga de temperatura no trocador cascata. Os resultados foram
comparados com relatos de dados experimentais.
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Figura 3.3 - Diagrama de um sistema em cascata (Liu & Chen, 2006)

Eles citaram algumas das caracteristicas operacionais do uso do didxido de carbono,
pois ele ndo ¢ toxico, ¢ incombustivel e ndo tem odor. Além disso, em compara¢do com 0s
sistemas de duplo estagio que utilizam somente a amonia, o sistema de refrigeragao CO,/NH3
em cascata tem uma quantidade bem menor de carga de amonia, e apresenta o COP superior
ao de um sistema de duplo-estagio em baixas temperaturas.

A capacidade de refrigeracdo do sistema analisado foi de 175 kW com temperatura de
condensacdo de 35° C, temperatura de evaporagdo de -54° C e diferenca de temperatura no
trocador cascata de 5° C. Os compressores instalados sdo do tipo parafuso e ambos possuem
um motor elétrico com uma poténcia de 90 kW.

Para o experimento, foi mantida constante a capacidade de refrigeracdo, e outros
parametros foram variados, como a temperatura de condensacao, a temperatura de evaporacao
e a diferenca de temperatura no trocador cascata para se determinar a temperatura ideal de
condensacdo operado em baixa temperatura. As temperaturas de condensagao utilizadas foram
de 35° C, 40° C e 45° C. As temperaturas de evaporagdo foram de -45° C, -50° C e -55° C. As
diferencas de temperatura no trocador cascata foram consideradas como 3°C, 4°C e 5°C. Cada
componente do sistema de refrigeracdo em cascata foi tratado como um volume de controle e
algumas suposic¢des foram feitas para simplificar a anélise termodinamica, incluindo a energia
€ a exergia, como:

e Regime permanente;

¢ Os compressores foram assumidos como nao-isentropicos, € sua eficiéncia isentrdpica
pode ser expressa como uma funcdo da razao de pressao;

e As eficiéncias do motor elétrico e mecanicas combinadas foram assumidas com sendo
de 0,93 para cada compressor;
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e As perdas de calor e perdas de carga nas tubulagdes de ligagdo entre os componentes
foram desprezadas;
¢ Todos os dispositivos de expansdo sdo isentalpicos.

ApOs a analise, os resultados mostraram que:

e A temperatura 6tima de condensacao no condensador cascata e 0 COP maximo em um
sistema de refrigeragao com CO,/NH3 cascata foi obtida com: temperatura de condensagao de
35°C e evaporagio de -50°C, com diferenga de temperatura no trocador cascata de 5°C;

¢ O COP aumenta quando a temperatura de evaporagdo aumenta, ¢ o COP diminui
quando a temperatura de condensacdo e diferenca de temperatura no trocador cascata
aumenta.

Deng et. al.,, 2006, fizeram uma andlise tedrica de trés ciclos diferentes de CO,
transcritico, o primeiro sem ejetor e sem trocador de calor, o segundo com ejetor € sem
trocador de calor, ¢ o terceiro com ejetor ¢ com trocador de calor. Este trabalho observou a
eficiéncia dos sistemas, e, conforme as condi¢oes escolhidas no estudo, o COP obtido usando
ejetor sem trocador de calor foi 18,6% mais alto comparado ao sistema sem ejetor, ja o
sistema utilizando ejetor e também trocador de calor o COP foi 22% acima do sistema sem
ejetor e sem trocador de calor. Além da andlise energética foi feita uma andlise exergética,
informando as perdas nos componentes. As analises numéricas foram realizas considerando
perdas nas tubulagdes e trocadores de calor despreziveis, temperatura de evaporagio de 5° C,
temperatura de saida do gas cooler, t; de 36° C. A mistura ocorre a pressio constante, na
regido de mistura do ejetor, assumindo que o momentum do fluido ¢ conservado.

Como conclusdo mais relevante foi observada que o COP do ciclo com ejetor ¢ muito
sensivel &s varia¢des das condigdes de operacao.

Meunier, 2006, fez um estudo de ciclos de refrigeracao tedricos com o uso do ciclo de
Carnot apresentado em trés configuragdes: subcritico, transcritico e de liquefagdo. O principio
do ciclo de Carnot ¢ o mesmo para as trés configuracdes, onde durante o ciclo reversivel,
existe a troca de calor entre o refrigerante e as fontes externas a temperaturas constantes Ty e
T, onde algumas consideragdes foram levantadas:

e [sotérmica reversivel conectada a fonte de calor e a alta temperatura em T).

¢ Um condensador (para o sistema subcritico) ligado a fonte de calor em Tj.

e Um evaporador ligado fonte de calor em T.

e Um trocador de calor ideal adiabatico interno permitindo que os fluxos de refrigerante
troquem calor, sem troca de calor externo.

¢ Dois dispositivos de expansdo reversiveis (uma adiabatica e uma isoterma).

A descrigao detalhada do ciclo depende da sua configuragdo, onde:

¢ O ciclo subcritico com a abordagem de um ciclo de simples-estagio de compressao a
vapor;

® No caso do ciclo transcritico a mesma abordagem foi utilizada, pois a fonte de calor a
alta temperatura ¢ mais elevada do que a temperatura critica do fluido refrigerante. Duas
principais diferencas entre os ciclos subcriticos e transcritico aparecem; o condensador ou
resfriador de gés, e as pressoes de trabalho onde no ciclo transcritico, apresentam uma pressao
de trabalho muito superior.

¢ Ja o ciclo de liquefagdo consiste de um ciclo transcritico, porém com uma temperatura
de evaporagao muito baixa.
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Os resultados mostraram que o COP dos ciclos ideais pode ser projetado com
programas simples. Uma observacao importante foi o uso do trocador de calor interno entre os
lados de alta e baixa pressao do sistema. Essa configuragao permite evitar golpes de liquido
no compressor ¢ aumenta o sub-resfriamento do fluido refrigerante. A vantagem sera
principalmente para o lado de alta pressdo em compressores que utilizam fluidos em alta
temperatura como a amdnia ou CO,.

Cho et. al.,, 2007, realizaram um estudo experimental do COP no sistema com
compressor de CO, com velocidade varidvel e uma valvula de expansdo eletronica. O
experimento buscou mostrar o desempenho de um sistema de CO,, variando carga de
refrigerante e condi¢des de funcionamento. O sistema ¢ constituido de um compressor, dois
trocadores de calor (sendo um resfriador de gis e um evaporador) e um dispositivo de
expansao. A capacidade do compressor ¢ de 4,5 kW.

Um trocador de calor de tubo duplo foi utilizado no trocador de calor, e os didmetros
dos tubos internos e externos foram de 6,32 e 12,7mm, respectivamente. O esquema utilizado
encontra-se mostrado na figura 3.4, onde a poténcia consumida pelo compressor foi medida
usando um medidor de poténcia com um grau de incerteza + 0,01% . O fluxo do refrigerante

foi medido por um medidor de fluxo com um grau de incerteza de + 0,2% . As pressoes do

refrigerante foram monitoradas através de um transdutor de pressdo com uma incerteza de
+ 0,2% . As temperaturas do refrigerante foram medidas usando termopares do tipo T com um

grau de incerteza de + 0,1°C .
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Figura 3.4 - Diagrama experimental de um sistema com valvula de expansao eletronica (Cho, 2007)

A capacidade de resfriamento do ciclo de CO, foi medida através da variacdo da carga
de refrigerante no sistema; onde o montante da carga ideal foi determinado para que o COP
maximo fosse atingido, quando a carga de refrigerante estivesse entre de 1,1 a 1,5 kg. Uma
vez que a taxa Otima foi determinada, o ciclo de CO, foi testado com as variagdes de
freqiiéncia do compressor e com a valvula de expansdo eletronica com abertura na condi¢ao
de carga Otima.

O desempenho do sistema de CO, foi medido pela variagdo da freqiiéncia do
compressor de 30 a 60hz, em um incremento de 10hz por teste; a abertura da valvula de
expansdo eletronica variou de 35 a 56% em um incremento de 7% por teste. Apds os testes,
foi obtido que:
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¢ O sistema de CO; sem o intercambiador de calor mostrou um COP maximo de 2,1 a
uma pressao de descarga de 9,2 MPa . Com o intercambiador de calor o consumo caiu em
2,6%.

¢ O controle simultaneo da abertura da valvula de expansdo eletronica e a variacdo da
freqiiéncia do compressor permitiram a otimizagdo do controle de alta pressao, melhorando o
desempenho do sistema de CO,.

Sawalha, 2008, realizou um estudo contemplando a modelagem, simulacdo ¢
otimizacdo do sistema de refrigeracao utilizado em supermercados, observando o uso de trés
sistemas utilizados em supermercados como o de refrigeragdo indireta, cascata e transcritica,
onde o CO; ¢ aplicado. A solu¢ao do sistema indireto com o uso do CO, como fluido
secundario em aplicacdes de baixa temperatura, onde os niveis de pressdo sdo razoavelmente
baixos € os componentes convencionais podem ser utilizados. Nos ultimos anos os
componentes para os sistemas com CO, tornaram-se mais disponiveis no mercado, abrindo o
caminho para instalagdes em cascata e transcriticas. O experimento realizado utiliza a
variagdo da temperatura do condensador como parametro principal, simulando as mudangas
de temperatura ambiente.

As duas principais configura¢des de sistemas de CO, que podem ser utilizados em
supermercados sao o paralelo e o centralizado, como pode ser visto nas figuras 3.5 e 3.6
respectivamente, onde a soluc¢do paralela consiste de dois circuitos distintos: um para média
temperatura € o outro para baixa temperatura. A expansao direta ¢ aplicada em ambos os
niveis de temperatura e a compressdo em duplo-estagio ¢ utilizada para o circuito de baixa
temperatura. Este arranjo diminui a temperatura de descarga, minimizando as perdas de
trabalho de compressao.

Circuito de Alta Temperatura Circuito de Baixa Temperatura
Fesfriador de gds/ | [L Resfriador de gdaf
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Figura 3.5 - Sistema em paralelo (Sawalha, 2008)
O sistema paralelo parece ser mais aplicavel principalmente devido a sua semelhanga

com os sistemas convencionais de expansdo direta. O fato de existirem dois circuitos
separados o torna mais conveniente.
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Figura 3.6- Sistema centralizado (Sawalha, 2008)

Uma diferenga operacional importante entre os dois sistemas ¢ 0 mecanismo de retorno
do 6leo; no sistema paralelo, o sistema também deve conter um separador de 6leo eficiente,
para garantir o retorno de 6leo. No sistema centralizado, o dleo ¢ dissolvido e uma parte fica
no tanque, dependendo do tipo de Oleo e suas caracteristicas, como miscibilidade. Um
separador de 6leo adicional deve ser acrescido ao sistema para devolvé-lo ao compressor.

Na simulagao deste trabalho utilizou-se o programa (EES), usando as temperaturas e
condi¢des ambientais nos limites do sistema. No lado de média temperatura a capacidade de
resfriamento ¢ de 150 kW e 50 kW para a carga de congelamento; estas capacidades sao
tipicas de um supermercado de tamanho médio na Suécia. A temperatura média de
conservagdo do produto ¢ de 3° C em alimentos resfriados e de -18° C para os alimentos
congelados. A temperatura de condensag@o do projeto ¢ de 30° C.

Fazendo um resumo das conclusdes, tem-se:

¢ O sistema em paralelo obteve um COP 6% superior ao sistema de referéncia, onde a
temperatura de condensacao foi maior.

e Durante o intervalo da temperatura ambiente de 10°C a 40°C, o COP do sistema
centralizado se mostrou melhor entre 4 a 21% comparado ao sistema de referéncia.

e Usando um sistema de duplo estdgio o COP melhorou de 5 a 22% em relacdo ao
sistema de referéncia. Assim, o sistema de duplo-estagio obteve um melhor COP entre as
solugdes discutidas.

Bansal & Getu, 2008, fizeram uma analise termodindmica de um sistema de
refrigeragdo em cascata utilizando dioxido de carbono (R-744) e amonia (R-717), com
objetivo de otimizar o projeto com os parametros de funcionamento do sistema. O projeto € os
parametros operacionais considerados neste estudo incluem as temperaturas de condensacao,
evaporacao e superaquecimento da amonia (R-717) no circuito de alta temperatura. Outro
fator observado foi a diferenca de temperatura no trocador de calor em cascata, além das
temperaturas de evaporagdo, superaquecimento e condensacao do sistema com didxido de
carbono (R-744), no circuito de baixa temperatura. Uma andlise de regressdo multilinear foi
empregada a fim de desenvolver expressdes matematicas para o COP maximo, com uma
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temperatura 6tima de evaporagdo para o R-717 e uma relagdo de fluxo de massa 6tima para o
trocador de calor cascata.

Eles também fizeram um estudo referente as alternativas ao uso da amonia no ciclo do
sistema de alta, utilizado no sistema cascata conforme figura 3.7; onde poderiam ser usados o
propano (R-290), o propileno (R-1270), o etanol ou o R-404A, enquanto que o didéxido de
carbono (R-744) poderia ser utilizado no circuito de baixa temperatura do sistema. Esta
alternativa ¢ devido a amonia ser um refrigerante natural com algumas desvantagens
operacionais, como toxicidade e inflamabilidade (mesmo sendo baixa).

Ja a desvantagem do propileno, propano e do etanol sdo a sua alta inflamabilidade. A
evaporagdo e as pressoes de condensacdo do etanol também estdo muito abaixo da pressao
ambiente, podendo causar entrada de ar no sistema, caso ocorra algum vazamento. O dioxido
de carbono tem a desvantagem de possuir altas pressdes de trabalho, podendo chegar a
pressao de 7,4 MPa a 31°C, levando a um maior cuidado na selecdo das tubulagcdes e
conexoes.

Outra preocupagdo com sistemas de refrigeracdo em cascata ¢ a instalagdo inicial, pois o
custo ¢ 10% superior a uma instalagio convencional. Entretanto, este custo pode ser
compensado com a carga de refrigerante reduzida e vantagens ambientais.

Na analise foram utilizadas as seguintes consideragoes:

e Compressdao adiabatica, com uma eficiéncia isentropica de 0,78 para ambos os
compressores;

e As perdas de carga e calor pelas tubulagdes foram desprezadas;

¢ Expansao isentalpica dos fluidos refrigerantes pelas valvulas de expansao,

¢ Energia cinética e potencial foram desprezadas nos componentes.
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Figura 3.7 - Esquema do sistema cascata utilizado (Bansal & Getu, 2008)

O sistema em cascata foi observado em separado para andlise do efeito do grau de sub-
resfriamento e superaquecimento no sistema. Para isto manteve-se os outros parametros de
funcionamento constantes. Estes parametros incluem a temperatura de condensacdo do
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sistema de alta com 40° C, temperatura de evapora¢do do sistema de baixa com -50° C,
diferenga de temperatura no condensador cascata com 5K, a temperatura de evaporagdo do
sistema de alta com -5° C, no condensador cascata e eficiéncia isentropica dos compressores
de 0,78 (mesma eficiéncia isentropica para os dois compressores). O sub-resfriamento dos
ciclos de baixa e alta foram variados entre 0 e 10K.

As conclusoes relevantes foram:

e Um aumento no superaquecimento reduziu o COP do sistema.

e Um aumento no sub-resfriamento aumentou o COP do sistema.

e Um aumento da temperatura de condensagao resultou numa diminuicao do COP e em
um aumento nas taxas de fluxo de massa do refrigerante.

e Um aumento da eficiéncia isentropica dos compressores aumentou linearmente o
COP.

Arora & Kaushik, 2008, apresentaram uma analise detalhada da exergia em um
sistema de refrigeracdo por compressao a vapor real. Um modelo computacional foi
desenvolvido para calcular o coeficiente de desempenho (COP), a destruicdo de exergia,
eficiéncia exergética e perdas de eficiéncia para os fluidos R-502, R-404A e R-507A.

Foi utilizado um modelo computacional desenvolvido pelo ESS (Engineering Equation
Solver) para a analise da energia e da exergia do sistema.

Os dados de entrada assumidos para o calculo dos resultados sdo:

¢ A vazao massica do refrigerante foi de 1 kg/s

e O sub-resfriamento foi considerado como de 5°C.

e A eficiéncia isentropica do compressor foi de 0,75.

e A diferenca entre a temperatura do evaporador ¢ a do ambiente foi de 15°C.

e Temperatura de evaporagdo de -50°C, com set-point de 0 a 5°C.

e Temperatura de condensagdo de 40 a 50°C (com base nas condigdes climaticas no
verdo em paises tropicais).

¢ Queda de pressao no evaporador de 20 kPa.

¢ Queda de pressao no condensador de 10 kPa.

As conclusoes da presente analise sao resumidas a seguir.

¢ O COP ¢ a eficiéncia exergética com o R-507A sao melhores do que com o R-404A,
com as temperaturas de condensagio entre 40 ° C e 55 °C. Entretanto, ambos refrigerantes
mostraram uma queda de 4 a 17% no COP e na eficiéncia exergética em comparagdo com o
R-502 para a mesma temperatura de condensagio entre 40°C e 55°C.

e Em ordem decrescente o pior componente do ponto de vista da irreversibilidade ou
destrui¢do de exergia foi o compressor, condensador, a valvula de expansdo e o evaporador,
respectivamente. O somatorio das deficiéncias para o R-507A foi menor do que para o
R-404A, no caso da temperatura do condensador entre 40°C ¢ 55°C.

e Com o aumento da queda de pressdo no evaporador e condensador, o COP ¢ a
eficiéncia exergética sao reduzidos, sendo que o R-507A mostra um desempenho melhor do
que o R-404A.

Bingming et. al., 2009, realizaram uma analise experimental para observar o
desempenho de um sistema de refrigeracdo em cascata utilizando amodnia e didéxido de
carbono como fluidos de trabalho. Os parametros de operacdo, tais como a temperatura de
evaporacao e condensacdo do ciclo de baixa temperatura, a diferenca de temperatura no
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trocador de calor em cascata e o grau de superaquecimento foram analisados, visando obter o
desempenho do sistema. Para o sistema em cascata com NH3/CO,, seu desempenho foi
comparado com um sistema de duplo-estagio e um sistema de simples-estdgio com ou sem
economizador, todos utilizando NHs.

A unidade compressora foi composta por um compressor do tipo aberto, um motor
elétrico, um resfriador de 6leo e um separador de 6leo. Ambas as unidades utilizaram
compressores parafuso, e suas vazdes sdo de 598m’/h, e 152m’/h, respectivamente. No
trocador de calor tipo cascata havia uma area de troca de 59,02m” e sua pressdo maxima de
trabalho foi de 4,8 MPa. As temperaturas e pressdes do refrigerante foram medidas em varios
locais da instalacdo, como entrada e saida do compressor, e assim por diante. Todos os
sensores de temperatura foram bem calibrados Um sensor de temperatura tipo termo-resistor
de platina foi instalado para medir a temperatura do fluido refrigerante e possuia uma precisao
de 0,1°C, com uma temperatura controlada com o uso de termdémetro de vidro com mercurio
de precisdo padrdo. O erro da pressdo no transdutor foi de +1%.

Os efeitos dos parametros operacionais sobre o desempenho do sistema foram
analisados e as conclusdes foram:

e Comparando o desempenho de um sistema de simples estagio utilizando NH3; com e
sem economizador, e um sistema de duplo estagio também com NHj, verificou-se que o ciclo
de refrigeracdo em cascata NH3/CO, obteve o melhor COP, quando a temperatura de
evaporagdo ficou abaixo de -40° C.

e Com o aumento da diferenga de temperatura no trocador em cascata, a capacidade de
refrigeragdo diminuiu quase que linearmente e o COP do sistema diminuiu mais rapidamente
que a capacidade de refrigeragao.

¢ O aumento do grau de superaquecimento do CO, levou a uma diminui¢do na
capacidade de refrigeracgao.

¢O COP do sistema em cascata ¢ o melhor entre todos os sistemas, quando a
temperatura de evaporagdo esta abaixo de -40°C. Além disso, o desempenho do sistema em
cascata ¢ muito afetado pela temperatura de evaporagdo, temperatura de condensacao do ciclo
de baixa temperatura, a diferenca de temperatura no trocador de calor em cascata ¢ apenas
ligeiramente sensivel ao grau de superaquecimento. Todos os resultados experimentais
indicam que o sistema em cascata NH; /CO, ¢ muito competitivo em aplicagdes de baixa
temperatura.

Du et. al, 2009, estudaram as caracteristicas do ciclo de refrigeragdo em auto-cascata.
Os fluidos utilizados foram o R-23 e o R-134a, os quais atingem temperaturas mais baixas,
comparado com sistemas simples. O desempenho, a temperatura de evaporagdo e as pressoes
e temperaturas do refrigerante na entrada e saida do compressor foram medidos. Para efeito de
analise, foram realizadas diferentes concentracdes de carga e diferentes temperaturas da agua
de resfriamento do condensador.

As alteracdes das caracteristicas do ciclo sdo mais complicadas do que as de um sistema
tradicional. Por isso, ¢ muito importante explorar o seu comportamento através da pesquisa
tedrica e experimental. O experimento foi realizado na Universidade Southeast na China,
onde o mesmo utiliza R-23/134a como refrigerantes misturados, tendo a pressao de succao
com 0,12 MPa, taxa de compressao de 10, a temperatura na saida do condensador de 30°C a
fragdo de massa do R-23 de 30%. O compressor utilizado foi um Copeland semi-hermético,
tipo alternativo com poténcia de 2 hp, onde volume do ambiente de baixa temperatura foi de
100L isolado com poliuretano.
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As conclusoes feitas a partir dos resultados da analise foram:

e Um alto valor para o COP do sistema pode ser adquirido no momento do regime
permanente.

¢ Diminuicdo da temperatura da dgua de resfriamento do condensador, diminuindo a
pressdo de descarga, e reduzindo a relagdo de pressdao, diminuindo o consumo de energia do
COMpressor.

¢O COP do sistema analisado depende de vérios fatores, tais como, o efeito da
separacdo gas-liquido, o calor transferido pelo trocador de calor e a propor¢ao da mistura dos
fluidos de trabalho.

Dopazo et. al, 2009, fizeram uma andlise tedrica em um sistema de refrigeragdo em
cascata com CO, e NHj3, onde o CO, foi utilizado no sistema de baixa e o NH3 no sistema de
alta. Este sistema foi analisado como alternativa aos fluidos nocivos ao ambiente, pois utiliza
fluidos naturais nos dois sistemas. A analise tedrica consistiu em andlise energética,
exergética e um estudo de otimizagdo, baseada na temperatura de condensacao do CO,. Para
essa andlise foram consideradas a poténcia do compressor, as taxas de transferéncia de calor e
as eficiéncias energética e exergética. Foi feito um volume de controle para cada componente
e realizados os balancos de massa, energia e exergia. Para validacdo do modelo foi utilizado
um prototipo de refrigeracdo para supermercados de 9 kW, na Universidade de Vigo na
Espanha, onde os dados experimentais para o sistema de CO, foram:

T pvapco, =—26° C, com 7°C de superaquecimento na saida do evaporador,

Teonaco, =—9° C, assumindo que ndo ha sub-resfriamento,

Miee =0.93 € 7, =0.8.

Os dados experimentais para o sistema de NH; foram:

Tivarr, =—11°C, Teppanm, =32°C, superaquecimento e sub-resfriamento ndo foram

assumidos; 77,,. =0,93e 7., =0.,8.

Os resultados do modelo forneceram um erro relativo ao COP experimental de 1,8% e
7,1% para os ciclos de CO, e NHj3, respectivamente.

Com relagdo aos resultados e discussdes com maior relevancia, podem ser citados:

¢ Os resultados mostram que o COP aumentou em 70% quando a temperatura de
evaporagdo do CO, variou de -55°C a -30° C.

¢O COP diminui em 45%, quando ¢ aumentada a temperatura de condensacdo do
sistema de NHj3 de 25° C para 50° C.

e Em uma instalag@o especifica ou protdtipo, considera-se a eficiéncia isentropica para
cada compressor em que o sistema cascata deve ser determinado com a maior precisao
possivel através do fabricante e dados experimentais; a fim de obter valores para a
temperatura ideal de condensacao e COP maximo.

Sanches et. al., 2010, avaliaram um sistema de refrigerag¢do transcritico, mostrado na
figura 3.8. A partir do ponto de vista energético, os efeitos do superaquecimento causados no
refrigerante pelo motor elétrico em um compressor semi-hermético, mostrado na figura 3.9,
instalado em uma planta de refrigeracdo experimental na Universidade de Valéncia na
Espanha; operando com CO; como fluido de trabalho em condigdes transcriticas. A analise €
baseada em 84 ensaios experimentais, que abrangem uma ampla gama de condigdes de
funcionamento da planta, com trés temperaturas de evaporacdo: 0, -10 e -17°C e com a
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rotacdo do compressor sendo variada em quatro velocidades: 1150, 1300, 1450, 1600 rpm. O
trabalho apresentou um modelo empirico do compressor permitindo que o comportamento da
instalacdo fosse calculado com erros de previsdo abaixo de 5%.

1-Compressor semi-hermético 4-Fluxémetro de massa 7-Valvula de expansdo eletronica
2-Resfriador de gas 5-Valvula de expansdo pressostatica ~ 8-Evaporador
3-Intercambiador de calor 6-Reservatorio de liquido 9-Fluxdmetro volumétrico

Figura 3.8 - Diagrama do experimento com compressor semi-hermético e valvula de expansdo eletronica
(Sanchez et. al., 2010)
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Figura 3.9 - Compressor semi-hermético utilizado no experimento. (Sanchez et. al., 2010)

O compressor alternativo semi-hermético utilizado nesta instalagdio tem um
deslocamento de 3,48m’/h em 1450rpm. O modelo foi validado com dados experimentais
obtidos a partir da planta de teste, considerando as principais variaveis do compressor, como a
taxa de fluxo de massa do refrigerante, a poténcia consumida pelo compressor e a temperatura
de descarga. O erro maximo da previsao foi menor que 5% para a taxa do fluxo de massa do
refrigerante e poténcia consumida pelo compressor.

Durante os testes, foi observado um incremento maximo do consumo de energia elétrica
maior do que 5%, com um incremento maximo de temperatura de descarga de 28°C. Esta
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analise sO levou em conta 0s aspectos energéticos, sem considerar aspectos mecanicos
relacionados ao projeto do compressor.

Os resultados obtidos mostraram uma redugao de 28% do consumo elétrico utilizando
variador de velocidade.
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Capitulo 4 - METODOLOGIA
A metodologia utilizada para a anélise dos sistemas propostos esta compreendida em:

e Modelagem numérica dos sistemas;
¢ Analise experimental de uma instalagdo real.

Na modelagem numérica dos sistemas analisados, inicia-se pela modelagem dos
componentes comuns envolvidos nos sistemas e por uma andlise global de cinco sistemas de
refrigeracdo com perfil de carga térmica para aplicagdes em supermercados. Destes cinco, trés
estdo no laboratério da Bitzer Compressores em Cotia-Sao Paulo, Brasil. Um dos sistemas
analisados esta na Suécia, tendo sido tema de uma Tese de Doutorado. O ultimo sistema esta
instalado em Minas Gerais, sendo a primeira instalacio com CO,; em supermercado na
América Latina.

Na analise feita entre os sistemas instalados na Bitzer, ¢ realizada uma comparacao
entre o desempenho de trés sistemas com fluidos e concepcao de projeto diferentes, sendo um
deles utilizando HCFC, outro com HFC ¢ o terceiro com CO,.

No estudo de caso ¢ mostrado um comparativo entre os dados reais da instalacdo e os
dados desse mesmo sistema simulados numericamente. Adicionalmente, foram realizadas
varias simulagdes numéricas buscando observar a faixa de aplicagcdo onde o sistema teria uma
melhor performance.

4.1 - Modelagem dos sistemas

Para a modelagem energética dos sistemas foi utilizada a primeira lei da Termodinamica
aplicada a cada componente do sistema em separado, segundo a equacao 4.1, considerando-se
as seguintes hipoteses simplificadoras:

Processo em regime permanente;

Variagdes de energia cinética desprezivel entre entrada e saida de todos os componentes do
ciclo;

Variagoes de energia potencial desprezivel entre entrada e saida de todos os componentes do
ciclo;

Dispositivo de expansdo e compressor adiabatico;

Percas de carga e transferéncia de calor nas tubulag¢des de interligagdo desprezadas.

0E,. . . , vZ , vs
ot :ch_Vch+Zme(he+7+gze)_zms(hs+_+gzs)
e S

2 4.1
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Evaporador

Este evaporador corresponde ao trocador de calor de baixa temperatura (figura 4.1),
localizado nos ambientes a serem refrigerados, podendo ter temperaturas ao nivel de
resfriados e também congelados.

—————— 1
entevap — — saievap
L

_——— ]

I

Qevnp

Figura 4.1 — Esquema representativo do evaporador.

Pent,evap = Psai,evap 4.2
Ment,evap = Msai,evap = Mevap 4.3
Qevap_LT = (hsai,evap - hent,evap) mevap 4.4

Compressor

O refrigerante que deixa o evaporador de baixa temperatura ¢ comprimido pelo
compressor até uma pressdo € uma temperatura relativamente altas. Admitindo-se que nado
existe transferéncia de calor de ou para o compressor (figura 4.2), o balanco de massa e
energia para um volume de controle englobando o compressor ¢ mostrado pela equagdo 4.6.

sai,comp

ENL,COMD

Figura 4.2 — Esquema representativo do compressor do sistema de baixa temperatura (LT).

Ment,comp = Msai,comp 4.5

_ (hent,comp - hsai,comp) mcomp 4.6

VVcomp -

Nelet
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Onde 1, € a eficiéncia do motor elétrico. Pela ocorréncia de irreversibilidades durante
o processo de compressdo, ha um aumento da entropia especifica entre a entrada e a saida do
compressor. Este efeito da compressdo irreversivel pode ser determinado usando-se a
eficiéncia isentropica do compressor, conforme equagdes 4.7 e 4.8.

A eficiéncia isentropica ¢ a medida das perdas resultantes do desvio do ciclo de
compressao real daquele de um ciclo de compressdo ideal. Entre os diversos fatores que
contribuem para uma redug¢do da eficiéncia podem ser citados o atrito mecanico entre
componentes do compressor ¢ a perda de carga do refrigerante através das valvulas e outros
canais de escoamento.

trabalho de compressao isoentrépico

= 4.7
s trabalho de compressao real

_ mcompressorAhis 48
trabalho de compressao real '

Nis

Ja com relacdo a eficiéncia elétrica, tendo a corrente e a tensdo elétrica de cada
compressor trifdsico, podemos encontrar o termo eficiéncia elétrica para utilizar nas
simulagoes, através da equagao 4.9.

Pcomp =1 \/3 U Netercosp 4.9

Onde I ¢ a corrente elétrica média de cada fase do motor elétrico do compressor e U ¢ a
diferenca de potencial elétrica entre duas fases do motor elétrico do compressor.

Para determinagdo do fluxo massico deslocado pelo compressor, usa-se a equagao 4.10.

mcomp = Vcomp Ny Pent,comp 4.10

Para encontrar V., que corresponde a vazdo volumétrica do compressor, foi utilizado
o numero de cilindros (N indros), © Nimero de rotagdes por minuto (rpm), o curso do
cilindro (curso) e o didmetro do mesmo (D), através da equacao 4.11.

. rpm D?
Veomp = Necitindros 60 cursom 4 4.11

Com relagdo a 1, que corresponde a eficiéncia volumétrica do compressor, a mesma
pode ser encontrada através da equacdo 4.12. Observando-se a figura 4.3, pode-se definir a
eficiéncia volumétrica (Stoecker et al., 1985) de um compressor a pistdo como sendo a razao
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entre o volume de gas refrigerante realmente aspirado (Va-Vd) e o deslocamento volumétrico
do pistdo (Va-Vc).

vazdo volumétrica que entra no compressor (m3 / s)

T = taxa de deslocamento (m3 / s) 4.12

P4
p, | € c b

- > <+ 5 d

. 4 G -
P i ; d % 2 |
. —— =
Volume: V'

i Morto_:_ Deslocamento Volumétrico do Pistdo
i i .

: Re-expansiio do
¢ Yolume Morto Volume Aspirado

A
&.
R

T =

Figura 4.3 - Ciclo mecénico ideal (A.H. Monteiro ET al., 1998)

Nos compressores alternativos, as valvulas sdo normalmente operadas por molas, de
modo que, quando a pressdo no cilindro chega até aquela da linha de aspiracdo (na realidade
um pouco abaixo), a valvula de aspiragdo abre-se permitindo a entrada do gés no cilindro. Por
outro lado, quando a pressao no interior do cilindro atinge o valor da linha de descarga (na
realidade, um valor levemente superior), a valvula de descarga abre-se, permitindo a saida do
gas comprimido do cilindro. Outra caracteristica importante dos compressores alternativos ¢ o
volume nocivo, que associa o volume residual entre a superficie inferior do cabegote e a do
pistdo, quando este se encontra no ponto morto superior. Portanto o gas retido no espaco
nocivo deve ser expandido até a pressao de aspiracdo, quando tem inicio a introducdo de gas
no cilindro (Stoecher, 2002).

A expansdo do gds que permanece no espago nocivo, nao ¢ o unico fator que atua sobre
o rendimento volumétrico, outros efeitos, como vazamentos através das valvulas de aspiragdo
e de descarga, além do aquecimento do gas que entra no cilindro; tendo como resultado uma
redu¢do na massa de refrigerante em relacao aquela que seria admitida caso a temperatura do
gas permanecesse constante (Dossat, 2004).
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Condensador

Em seguida, o refrigerante atravessa o condensador, onde se condensa, ocorrendo uma
transferéncia de calor do refrigerante para as vizinhangas que estdo a temperaturas mais
baixas. Para um volume de controle que engloba o lado do refrigerante no condensador
(figura 4.4), o fluxo de massa que entra no condensador ¢ igual ao fluxo que sai (equagdo
4.13). A taxa de transferéncia de calor por unidade de massa de refrigerante ¢ fornecida pela
equagdo 4.14.

sai,cond —F=—_ +—_ entcond

Figura 4.4 — Esquema representativo do condensador.

Ment,cond = Msai,cond 4.13

Qcond. = (hsai,cond. - hent,cond.)mcond. 4.14

Dispositivo de expansao

O dispositivo de expansdo (figura 4.5) ¢ responsavel pela reducdo da pressdo entre o
condensador e o evaporador.

|

ent,DE . sai,DE
|
(1L ||

Figura 4.5 — Esquema representativo do dispositivo de expansao.

Assumindo-se um processo adiabatico, tem-se:

hent,DE = hsai,DE 4.15

Bomba de Recirculagio de Liquido

A bomba de recirculagdo tem a finalidade de recircular o fluido liquido nos
evaporadores de média temperatura. Este processo ¢ realizado assumindo-se um processo de
bombeamento isotérmico e incompressivel. Seu esquema esta representado pela figura 4.6.
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ent,bomba

W,

bamba_racireulagsds

sat,bomba

Figura 4.6 — Esquema representativo da bomba de recirculacao.

As equagdes 4.16 a 4.19 foram utilizadas na modelagem da bomba de recirculagio.

: _ 197nbomba_recirculagdo 4.16
Wbomba_recirculagdo - (APbomba_recirculagdo)
77b0mba_recirculac;do
Wbomba_recirculagdo = mbomba_recirculacdo (hent,bomba - hsai,bomba) 4.17
mbomba_recirculacdo = Vbomba_recirculacdop 4.18
Ment,pomba = Msai,bomba 4.19

Onde APpompa recirculacio € @ diferenga de pressdo entre a saida e entrada da bomba de
recirculacdo, ¥ ¢ o volume especifico do fluido a ser bombeado na entrada da bomba e
Nbomba_recirculacio € © rendimento total da bomba de recirculag¢do de dioxido de carbono.

Condensador Cascata

O refrigerante atravessa o condensador cascata. Este ¢ o condensador do sistema de
baixa, onde o fluido se condensa, com esquema apresentado na figura 4.7. Admitindo que o
trocador cascata seja adiabatico, ocorre uma transferéncia de calor do condensador cascata
para o evaporador cascata. Para um volume de controle que engloba o lado do refrigerante no
condensador cascata, a taxa de transferéncia de calor por unidade de massa de refrigerante ¢
fornecida pelas equacdes 4.20 a 4.22.

Orr.md. cascate

L Tt Tt i |
sai,cond cascata —;"m — ent,cond cascata
=% . e

Figura 4.7 — Esquema representativo do condensador cascata.
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mcond_cascata = ment,cond_cascata = msai,cond_cascata 4.20

Pent,cond_cascata = Psai,cond_cascata 4.21

4.22

Qcond._cascata = mcond._cascata (hsai,cond_cascata - hent,cond_cascata)

Evaporador Cascata

A medida que o refrigerante atravessa o evaporador cascata, a transferéncia de calor do
espago refrigerado resulta na evaporagao do refrigerante. O balango de energia aplicado a um
volume de controle, que engloba o lado do refrigerante no trocador de calor (figura 4.8),

fornece a taxa de transferéncia de calor por unidade de massa de refrigerante, conforme
equacoes 4.23 a 4.25.

Q EraPcpscata

Figura 4.8 — Esquema representativo do evaporador cascata.

Meyap_cascata = Ment,evap_cascata = Msai,evap_cascata 4.23

Pent,evap_cascata = Psai,evap_cascata 4.24

4.25

Qevap_cascata = mevap_cascata (hsai,evap_cascata - hent,evap_cascata)

Balanco no trocador cascata

Assumindo que a transferéncia de calor seja realizada apenas do condensador cascata
para o evaporador cascata (figura 4.9), tem-se:
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mepﬂ.-p_['mst'ﬂfﬂ- — Ml:

m

cond_rascota

Figura 4.9 — Esquema representativo do trocador de calor cascata (condensador cascata/evaporador
cascata).

4.26

Qcond._cascata = Qevap_cascata

4.27

mcond._cascata (hsai,cond_cascata - hent,cond_cascata)

= Meyap_cascata (hsai,evap_cascata - hent,evap_cascata)

Como os dispositivos de expansdo ndo envolvem entrada ou saida de poténcia no
sistema de compressdo a vapor, o fornecimento de poténcia liquida ¢ igual a poténcia do
compressor. Portanto o coeficiente de desempenho (COP) do sistema de refrigeracdo por
compressao de vapor pode ser obtido por:

Qevap 4.28

COP = —=

consumido

Onde o W, pnsumido Sera o trabalho consumido pelos compressores € bombas caso o
sistema possua as mesmas.

4.2. Sistemas analisados

Neste topico serdo analisados alguns sistemas que operam com o CO, em condi¢do
subcritica, seguindo a ordem abaixo.

e Sistema cascata CO,/NHj (Tese de Doutorado, Samer Sawalha, 2008);

¢ Sistema com condensador tunico utilizando R-22 (Bitzer Compressores, Brasil);

e Sistema com condensador Unico utilizando R-404A (Bitzer Compressores, Brasil);
e Sistema cascata CO,/R-404A (Bitzer Compressores, Brasil);

e Sistema cascata CO,/R-134a (Supermercado Verdemar, visita em 2010);
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4.2.1 - Sistema cascata utilizando CO;, como fluido no sistema de baixa e aménia no
sistema de alta

O sistema apresentado abaixo foi analisado da tese de Doutorado de Samer Sawalha da
Universidade de KTH Industrial Engineering and Management na Suécia, em 2008.

Descricao do sistema

O sistema em cascata, com CO, no sistema de baixa temperatura, tem sido aplicado nas
instalacdes de supermercados e vdarios estdo se tornando alternativas competitivas. O
refrigerante do sistema de alta temperatura ¢ geralmente o propano, a amdnia ou o R-404A.
Os evaporadores de média temperatura do sistema usam o CO; como fluido de trabalho
secundario, o qual ¢ recirculado por uma bomba.

Ao usar o0 CO, como fluido de trabalho, tanto no lado de baixa e média temperatura,
serd possivel usar apenas um trocador de calor em cada ambiente, para fornecerem a
refrigeracdo necessaria (figura 4.10).

Condensador
=AW=
L
12 11
Compressor NH;
10
l 13
—

Q
I Trocador Cascata

Tangue de Liguido —

Compressor CO
9 'I' s '1 7
= AN — =AW=
Evaporador (MT) Bomba de Recirculaciio Evaporador (LT)

Figura 4.10 - Sistema cascata analisado utilizando CO,/NHj. (Samer Sawalha, 2008)

62



Para o compressor de NH3, as duas correlagdes mostradas nas equacdes 4.29 e 4.30, por
Sawalha, 2008; foram usadas para encontrar a eficiéncia volumétrica e a eficiéncia isentropica
de um compressor alternativo de amonia.

nv,NH3=1,02 exp (—0,063 %) 4.29

Py1 ~ ~ ~ ~
onde 5 ca relacdo de pressdo, entre as pressoes de descarga e suc¢do do compressor.
10

7711,NH Tabs,ll
—— =exp (—1,69——+ 1,97) 4.30
Nis,NH; Tabs,10
T . ~ . ~
% ¢ a razdo das temperaturas absolutas em Kelvin, entre a descarga e suc¢do do
abs,10
compressor.

Compressor usado no sistema de baixa

O compressor de CO;, ¢ do tipo scroll Copeland com temperaturas de operagao
entre -37°C e -8°C e um deslocamento de 4,1 m’/h.

Tanque de liquido

O tanque de liquido tem capacidade para conter 180 litros de CO; e ¢ equipado com um
indicador de nivel eletronico, podendo estar a uma pressao de até 40 bar, o que corresponde a
uma temperatura de funcionamento de cerca de 6°C. Em condic¢des de paralisagdao do sistema,
o tanque de liquido de CO; ¢ resfriado através de um circuito com salmoura, através de um
pequeno trocador de calor que atua como condensador em cascata no presente caso. Além
disso, o sistema esta equipado com uma valvula de alivio de seguranca que ¢ acionada caso a
pressdo do sistema ultrapasse 38 bar. Para evitar a liberagdo da abertura da valvula e a
conseqiiente perda significativa de massa de refrigerante do sistema, uma vélvula de
drenagem abre-se, para que ocorra uma liberagdo periddica de CO, a uma pressdao menor do
que o valor definido para a valvula de alivio, em torno de 35 bar, reduzindo a pressdao no
sistema. Se o aumento da pressdo no sistema for superior a taxa da valvula de drenagem, a
valvula de alivio se abrird logo em seguida.

Compressor usado no sistema de alta

A unidade do sistema de alta com NH3 usa um compressor alternativo Bock com um
deslocamento de 40,5 m*/h. A capacidade do mesmo pode ser reduzida em até 50%, através
de controle de capacidade mecanico por meio de anulagdo de cilindros envolvidos no
processo de compressao. Além de poder controlar a capacidade através de controle mecéanico,
este compressor também utiliza inversor de freqiiéncia. Um inversor de freqiiéncia também ¢
usado com o compressor de COs.
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Trocador Cascata

O condensador em cascata ¢ um trocador de placas especialmente selecionado
para lidar com a diferenca de pressao que existe entre o CO, e a NH;. Sob as condicdes de
projeto, quando o CO; se condensa a -8°C, a pressao ¢ de 28 bar, enquanto a NH3 terd uma
pressdo de cerca de 2,7 bar a -12°C.

Comparacio dos resultados

No sistema foi fornecida uma carga de 11,4 kW nos evaporadores de média a
temperatura de evaporagio de -8°C e 5,5kW nos evaporadores de baixa a temperatura de
evaporacdo de -34°C, com temperatura de condensacio no sistema de alta variando de 20 a
30°C. A eficiéncia isentropica do compressor de CO, foi considerada como 0,64; esta
fornecida pelo fabricante e a eficiéncia do compressor de amonia com eficiéncia isentrdpica
através da equacao 4.37. O consumo da bomba de recirculagdo de CO, utilizada fornece uma
poténcia de 0,85 kW.

4.2.2 - Modelagem do sistema de Samer Sawalha, 2008.

Este sistema utiliza o diéxido de carbono como fluido refrigerante, tanto para o
evaporador de baixa temperatura com expansao seca, quanto para o evaporador de média
temperatura com recirculagdo de liquido. Para a modelagem foram utilizados os conceitos e
equagoes do item 4.1, com acréscimo do balango do tanque de liquido, mostrado abaixo.

Balanco no tanque de liquido

De acordo com a figura 4.10, o vapor saturado sai do tanque de liquido de CO; no
estado 4, entra no condensador cascata e sai no estado 5 como liquido saturado para entrar no
tanque de liquido. O estado 2 ¢ provindo da saida do compressor como vapor superaquecido e
descarregado na parte de liquido do tanque, para resfriar este vapor. O estado 3 esta como
vapor saturado vindo dos evaporadores de média temperatura (MT), entrando no tanque de
liquido. O estado 6 encontra-se no estado liquido saindo do tanque e entrando na bomba de
recirculagdo de CO,, alimentando a entrada do dispositivo de expansdo do evaporador de
baixa temperatura (LT), segundo mostrado pela figura 4.11. As equagdes 4.31 a 4.35 mostram
os balangos de energia e massa no tanque de liquido de CO,.
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5
I

Figura 4.11 — Esquema representativo do tanque de liquido de CO,.

Tfl4h4 + Thshs = Th5h5 + Th3h3 + mzhz

Mg = My

My = Mceompressor de CO,

m3 = Mpomba de CO,

Th2+m3=ﬁl6

431

4.32

4.33

4.34

4.35

Os principais balangos de energia e massa desse sistema sao fornecidos pela tabela 4.1.

Tabela 4.1 — Balan¢o nos componentes do sistema analisado por Samer Sawalha, 2008.

Componentes Balanco
Evap (LT) Qevap_LT = (hl - h7) mcompressor de CO,
Evap (MT) Qevap_MT = (h3 - h9) mbomba de CO,
Condensador Qcona. = Myr(hiz — hys)
Trocador Cascata (h10 - hlg)mH’[' = (hs — h4)mcond._cascata
DE 1 h, = hg
DE 2 hg = hg
DE 3 hyz = hyy

Compressor LT

Wcomp_LT = (hl - hz) mcompressor de Coz/rlelet_LT

Compressor_HT Weomp nr = (hio — h11) Myr/Metet ur

Como os dispositivos de expansdo ndo envolvem entrada ou saida de poténcia no
sistema de compressdo a vapor, o fornecimento de poténcia liquida ¢ igual a poténcia do
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compressor. Portanto, o coeficiente de desempenho (COP) do sistema de refrigeracdo por
compressao de vapor pode ser obtido por:

COP = Qevap_LT + Qevap_MT

Wcomp_LT + Wcomp_HT + Wbomba_recirculagdo 4.36

4.2.3 - Sistemas de Refrigeracio de Supermercados do laboratoério da Bitzer
Compressores, Brasil.

Na modelagem foram considerados trés sistemas com capacidades frigorificas
semelhantes, porém, apesar de citar um comparativo entre o fluido refrigerante didoxido de
carbono, HCFC-22 e o HFC-404A, ¢ possivel observar que além dos sistemas utilizarem
fluidos refrigerantes distintos, a concepcao de projeto também ¢ diferenciada.

Descricdo do Laboratério da Bitzer Compressores

Este estudo utilizou dados de projeto dos racks instalados no laboratorio da Bitzer
Compressores em Cotia - Sao Paulo, com o apoio do Supervisor da Engenharia de Aplicagdo
da Bitzer, Eng® Alessandro Silva. Este laboratorio possui varias opgdes de operagdo, como
pode ser visualizado abaixo.

Compressores

Os compressores de cada rack (figura 4.12) possuem a op¢ao de operagao com inversor
de freqiiéncia e também com controle de capacidade de cabegote (exceto para o compressor
modelo 4TCS-8.2 com R-22 aplicado em baixa temperatura com CIC e também para o
compressor de CO, modelo 2KC-3.2K que possui apenas um cabegote; o que impossibilita
para ambos os compressores a aplicagdo do controle de capacidade de cabegote). A aplicagdo
dos compressores com variadores de freqii€ncia varia de 30 a 70hz (Silva, 2009).

Figura 4.12 - Compressores de R-404A a esquerda e compressor de CO, a direita (Fonte: Foto do proprio
autor no laboratdrio da Bitzer em Cotia-SP).

66



Condensadores

Segundo mostra a figura 4.13, cada rack possui a opcao de operacdo com condensadores
resfriados a ar ou a agua (inclusive o estadgio de alta do rack de CO, subcritico). Os
ventiladores dos condensadores resfriados a ar também possuem opcao de operacdo com
variadores de freqliéncia e controle ligado/desligado através de pressostatos para controlar a
temperatura de condensacao. Os condensadores resfriados a dgua sao do tipo Shell-and-tube
(casco e tubo) e trabalham em conjunto com uma torre de resfriamento a agua (Silva, 2009).

Figura 4.13 — Condensadores disponiveis no laboratdrio da Bitzer Compressores em Cotia, SP (Fonte:
Foto do proprio autor no laboratorio da Bitzer em Cotia-SP).

Evaporadores

Os evaporadores dos racks com R-404A e R-22, utilizados nas camaras sao de expansao
direta possuem op¢ao de operacdo com valvulas de expansdo termostatica e valvulas de
expansao eletronica (figuras 4.14 e 4.15). Os dois evaporadores de resfriados de CO,
trabalham com re-circulacao de liquido e utilizam somente valvulas de expansao manual para
controlar a vazao do refrigerante (Silva, 2009).

Figura 4.14 - Dispositivos de expansdo em paralelo (Fonte: Foto do préprio autor no laboratorio da
Bitzer em Cotia-SP).
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Figura 4.15 - Detalhe da valvula de expansdo eletronica (Fonte: Foto do proprio autor no laboratorio da
Bitzer em Cotia-SP).

Todas as atividades de operacdo dos equipamentos frigorificos sdo controladas e
monitoradas através dos gerenciadores eletronicos instalados em cada rack. Além disso, existe
um sistema supervisorio instalado de alta precisdo e confiabilidade, onde 0 mesmo controla
todo o sistema frigorifico. Este sistema de supervisdo permite acesso a todos os controladores
e variaveis do sistema e também possuem acesso remoto via LAN ou Internet; realiza envio
de alarmes via fax ou SMS e possui historico grafico de todas as variaveis do sistema.

Descricao dos Racks utilizando R-404A e R-22

Ambos os racks de refrigeracdo (figuras 4.16 e 4.17) trabalham com dois compressores
alternativos semi-herméticos, sendo para o rack de R-22 (modelo Octagon 4CC-9.2 para
média temperatura e para 4TCS-8.2 para baixa temperatura) e no rack de R-404A (modelo
Octagon 4CC-9.2Y para média temperatura e para 4TCS-8.2Y para baixa temperatura) em
aplicagoes paralelas. Cada rack tem uma descarga Unica, mas a linha de sucgao ¢ dividida em
MT (média temperatura) e LT (baixa temperatura).

Quando o fluido ¢ descarregado no coletor de descarga, o mesmo ¢ enviado para um
separador de 6leo tnico; o tubo de retorno do dleo entra em um receptor de dleo empurrando
0 mesmo para os reguladores de 6leo que sao montados nos coletores do compressor. A linha
de descarga vai para o condensador e depois vai para um tanque de liquido vertical. Saindo do
tanque de liquido e sendo distribuido para os evaporadores. Com condi¢des de funcionamento
de -30° C na aplicacdo com baixa temperatura (LT), -10° C na aplicagdo com média
temperatura (MT) e 40° C para a temperatura de condensacao (Silva, 2009).
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Figura 4.17 - Rack R404a (Fonte: Foto do proprio autor no laboratério da Bitzer em Cotia-SP)

Esses sistemas utilizando o R-22 e 0 R-404 A possuem condensador unico. Sua andlise ¢
feita a seguir.
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Sistema com condensador unico

5

— = A=

Condensador )
Compressor (LT) |=—*
DE 1 1 4
| :
=AW=
Evaparador 1(LT) /" .
Compressor (M"ﬂl 3

Evaporador 3 (MT)

Figura 4.18 — Esquema representativo do sistema de refrigeracéo utilizando condensador tnico.

Para as modelagens matematica e numérica desse sistema foram utilizados os conceitos
e equagdes do item 4.1, com acréscimo do balanco do tanque de liquido, mostrado abaixo,
através das equacdes 4.37 a 4.41. As equagdes sdo fornecidas pela tabela 4.2.

O fluxo massico do compressor de média temperatura, tanto utilizando o R-22 ou o
R-404A como fluido refrigerante, foi obtido através de um polindmio, cujas constantes
encontram-se no software de selecao de compressores da Bitzer Compressores (Bitzer
software 5.2), que utiliza as temperaturas de evaporacao, condensagdo e tipo de fluido
refrigerante empregado.

myr = fluxo massico do compressor de média temperatura 4.37

myr = fluxo massico do compressor de baixa temperatura 4.38

Considerando que os evaporadores 2 e 3 sdo iguais ¢ estdo submetidos as mesmas
condi¢des de operagdo como mesma perda de carga e mesma capacidade frigorifica, tem-se:

. My 4.39
Meyap2 = T
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mevapz = mevap3 4.40

Meond, = Myr + Myr 4.41

A equacdo 4.43, mostra como foi encontrada a entalpia no estado 5.

Ps=P,=P, 4.42

h5 (TflLT + mMT) = hz ThLT + h4 TflMT 4.43

Componentes Balanco
Evap_1 (LT) Qevapl = (hy — hy) Myr
Evap_2 (MT) Qevapz = (hz — hg) mevapz
Evap_3 (MT) QevapS = (hz — ho) mevapS
Condensador Qcond. = Meona.(he — hs)
DE 1 h; = he
DE 2 hg = he
DE 3 hg = hg
Compressor_LT Wcomp_LT = (hy — hy) Myur/Neter 11
Compressor_MT Wcomp_MT = (hsz — hy) Myr/Netet_mr

Como os dispositivos de expansdo ndo envolvem entrada ou saida de poténcia no
sistema de compressdo a vapor, o fornecimento de poténcia liquida ¢ igual a poténcia do
compressor. Portanto o coeficiente de desempenho (COP) do sistema de refrigeracdo por
compressao de vapor pode ser obtido pela equagdo 4.44:

Qevapl + Qevapz + Qevap3

COP = -
Wcomp_LT + Wcomp_MT

4.44

Descricao do Rack utilizando CO,/R-404A em condicao subcritica

O rack utilizando CO,/R-404A trabalha com dois compressores alternativos semi-
herméticos, sendo um no sistema de baixa com R-744 (modelo 2KC-3.2K) e outro no sistema
de alta (modelo Octagon 4CC-9.2Y). O compressor do sistema de baixa estd conectado ao
evaporador de baixa temperatura e a uma bomba de circulagdo de CO,, a qual ¢ responsavel
pelo bombeamento do fluido através dos evaporadores de média temperatura. A figura 4.19
mostra as dimensodes reduzidas do rack de CO,.
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Figura 4.19 - Rack CO, (Fonte: Foto do proprio autor no laboratoério da Bitzer em Cotia-SP)

Podem-se observar na figura 4.20, as dimensdes reduzidas do trocador de calor
(evaporador) que utiliza o CO; como fluido refrigerante.

Figura 4.20 - Evaporadores utilizados (Fonte : www.bitzer.com.br)
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RA0AA Liquido

=N Re40UA Vaper

oy

R404A Condenser

05
(0, System

Figura 4.21 - Esquema do sistema de CO, subcritico instalado no laboratorio da Bitzer em SP. (Fonte:
Bitzer Compressores)

R404A System

A figura 4.22 mostra um diagrama esquematico do sistema em cascata CO,/R-404A. De
acordo com esta figura, os evaporadores de média temperatura sdo alimentados com liquido
recirculado por uma bomba, a -5° C, enquanto os evaporadores de baixa temperatura sao
alimentados através da linha de liquido com valvula de expansdo com temperatura de
evaporacao de -30°C, através de um compressor alternativo semi-hermético.

No sistema em cascata com R-404A/CO,, o CO, e o R-404A estdo em dois circuitos
separados. Estes dois circuitos estdo em contato térmico através de um trocador de calor
cascata, onde eles trocam calor entre si, sem misturar os dois refrigerantes. O trocador de
calor cascata serve como um condensador para o sistema de CO, e como um evaporador para
o sistema que utiliza o R-404A. O CO, ¢ utilizado como liquido bombeado para os
evaporadores MT e expansao direta para o evaporador LT (Silva, 2009).

Considerando que os evaporadores de média temperatura sdo iguais, possuem a mesma
perda de carga e estao submetidos as mesmas condi¢des de operagdo, tem-se:

. _ mbomba_recirculaz;do 4.45
mevapZ_MT - 2
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Condensador 14
.l, Compressor R-4044
13
2
( D Compressor OO
Tangue de Liguido N
1 [l: 15
7 Trocador de Cabrl—r \_ Q —‘
| -—
.@ |10 .“ 16
DE 2 l 8 |DE_I
u ! by
Evaporador I (LT)

Evaporador 3 (MT)

Figura 4.22 — Esquema representativo do sistema cascata CO,/R-404A do laboratorio da Bitzer
Compressores.
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Para a modelagem matematica foram utilizados os conceitos e equagdes do item 4.1,
com acrescimento do balanco do tanque de liquido, mostrado abaixo.

Balanco no tanque de liquido

De acordo com a figura 4.22, o vapor saturado sai do tanque de liquido de CO,
encontrando o vapor superaquecido no estado 2 do compressor de CO,, diminuindo a
temperatura do estado 2, logo em seguida o fluido agora considerado como estado 5 entra no
condensador cascata e sai no estado 6, como liquido saturado e entrando no tanque de liquido.
No estado 3 o fluido encontra-se como mistura de liquido e vapor vindo dos evaporadores de
média temperatura (MT) e entrando no tanque de liquido. Em 7 o fluido encontra-se no estado
liquido saindo do tanque e entrando na bomba de recirculagdo de CO,, alimentando os
evaporadores de média temperatura (MT). A figura 4.23, mostra os fluxos no tanque de
liquido para realizagdao dos balangos.

fy 4
3
|
| !
—_ e - — — - — — -t —— -
e | I } | b 1
| |
' I
! I
| 1
: Liguida I
| |

-

Figura 4.23 — Esquema representativo do tanque de liquido de CO,.

As equagdes 4.46 a 4.50 mostram o balanco de energia e massa para o tanque de
liquido.

myhy + myh; = mzhs + mghyg 4.46
ms = Mg 4.47

My = Meomp_LT 4.48

M3 = Mpomba de €O, 4.49
my + m, = mz + mg 4.50
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Balanco do estado 5

A figura 4.24 mostra o esquema da jun¢do para entrada do fluido no trocador cascata
(detalhe da figura 4.22), cujo balango de energia ¢ dado pela equacdo 4.51. A tabela 4.3
mostra o balango de energia para os componentes do sistema cascata CO,/R-404A, mostrado
pela figura 4.22.

I
I

4

Figura 4.24 — Esquema representativo do balango no estado 5.

h57’h5 = hzmz + h4ﬁl4 451

Tabela 4.3 - Balanco de energia nos componentes do sistema cascata CO,/R-404A.

Componentes Balanco
Evap_1 (LT) Qevapl_LT = (hyo — h9)mcomp_LT
Evap_2 (MT) QevapZ_MT = (hs — hq1) Mevapz_MT
Evap_3 (MT) QevapS_MT = (hs — hy3) Mevap3_MT
Condensador Qcond. = myr(his —hyy)
Trocador Cascata (h13 — h17)thT = (hS — h6)rhcond._cascata
Trocador de Calor (hyg —hys) riAlevap3_MT = (hy — hyp) rillevapl_LT
DE 1 hg = hg
DE_2 hyy = hg
DE 3 hy, = hg
DE_4 Egpr 4 = Exig — Exy7
Compressor_LT Wcomp_LT = (hy — hy) Myr/Neter L1
Compressor_HT Wcomp_HT = (hy3 — hyy) riAlHT/nelet_HT
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4.2.4 - Modelagem do sistema do supermercado Verdemar em MG/Brasil

O projeto mostra que os compressores utilizados foram todos da empresa Bitzer
Compressores. Dos trés utilizando CO,, dois sdo do modelo 2GHC-2K ¢ um do modelo
2FHC-3K. Em cada sistema de alta, dos trés compressores utilizando R-134a, dois sdo do
modelo 6H-25.2Y e um ¢ do modelo 4G-20.2Y. Cada bomba de circulagdo do propileno
glicol ¢ da marca KSB e modelo 50-313F, poténcia de 15 CV e rotor de 291 mm de diametro.
As temperaturas consideradas foram a de evaporacdo no sistema de baixa temperatura sendo
de -33°C, ja no trocador de média uma temperatura de -2°C. A figura 4.25 mostra o rack de
refrigeracdo instalado pela Plotter & Racks no supermercado Verdemar, MG/Brasil.

e S S ¢ ot T - e

irlllstalado pela lotter & Racks‘no supgrmer“cad(.). Verdemar (Fonte: Foto do proprio
autor)

Figura 4.25 R.’;le

A figura 4.26 mostra o esquema representativo do sistema cascata instalado no
Supermercado Verdemar em Minas Gerais/ Brasil.
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Condensador Sistema B

17

Condensador Sistema A

i -
— fWJ — [Compressores R 134a]
. 16

tAIAI OO O

Trocador (MT)

Sistema CO;

Sistema Propilenc Glicol

Sistema R-134a (A)

sistema R-134a (B) T

Figura 4.26 — Esquema representativo do sistema cascata instalado no Supermercado Verdemar em
Minas Gerais/Brasil.

Evaperador (LT)

Para a modelagem foram utilizados os conceitos e equagdes do item 4.1, com acréscimo
do balan¢o do tanque de liquido, mostrado abaixo, e as propriedades do Propileno Glicol sao
mostradas no anexo A2.

Balanco no tanque de liquido

De acordo com a figura 4.26 e em detalhe na figura 4.27, o vapor saturado no estado 3 e

5 sai do tanque de liquido de CO; encontrando o vapor superaquecido no estado 2, provindo
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do compressor de CO,, diminuindo a temperatura do estado 2. Logo em seguida, o fluido
agora considerado como estado 4 e 6 entra nos condensadores cascata e sai no estado 7, como
liquido saturado entrando no tanque.

I 1 s

R T e — 1 o i

Tanque de CO»

= e e
P ————————

Figura 4.27 — Esquema representativo do tanque de liquido de CO,.

As equagdes 4.52 a 4.55 mostram o balanco de energia e de massa no tanque de liquido.

shs + tighs + Thghg = Tk, 4.52
1, = Ms + Ms + Tig 4.53

Ty = Meomp i1 4.54

Thg = T, 4.55

Supondo que as perdas de carga sejam iguais e os trocadores cascata 2 e 4 estejam nas
mesmas condi¢des de operagdo, o balanco de massa indica, segundo a equagao 4.56, que:

Tig = TMs 4.56

E conveniente lembrar que os balancos de energia e massa abaixo se referem ao
esquema mostrado na figura 4.26 e sdo fornecidos pelas equagdes 4.57 a 4.64.

Balango do estado 4

3
Figura 4.28 — Esquema representativo do balango no estado 4.
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hymy = hyamy, + hamy 4.57

Balanco do estado 6

L

Figura 4.29 — Esquema representativo do balango no estado 6.

hetg = hypmyp + hstig

4.58
Balanco compressores de baixa
m; =m, = mcomp_LT_Total 4.59
myh, = rhcomp_LT_lhz.l + rhcomp_LT_ZhZ.Z + Ihcomp_LT_3hZ.3 4.60
Balanco compressores de baixa sistema A
Mmyo = My, 4.61
my1hyy = Meomp mr 1ah11.1 + Meomp HT 2ah11.2 + Meomp T 340113 4.62
Balanc¢o compressores de baixa sistema B
M5 = My, 4.63
rh16hl6 = rhcomp_HT_lBhl6.1 + rhcomp_HT_ZBhl6.2 + Ihcomp_HT_3Bhlﬁ.3 4.64

A tabela 4.4 resume o balanco de energia nos componentes do sistema cascata do
Supermercado Verdemar, usando o esquema mostrado pela figura 4.26.
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Tabela 4.4 - Balanco de energia nos componentes do sistema cascata Verdemar.

Componentes Balanco

Evap (LT) Qevap_LT = (hy — ho) My

Trocador (MT) QTrocador_resfriados = (hzo — h22) mbomba_CiTCUIat;ﬁO
A Condensador_ Qcond._a = Myr_a(hiz — hyy)
B Condensador_ Qcond._B = myr_g(h17 — hie)

Trocador (h10 - h13)mHT_evap_3 = (hy2 — h21)m_bomba_Prop.Glicol_TC_l
Cascata 1

Trocador (h1o — hia)Mpr evap 4 = (hy — hy)1hy
Cascata 2

Trocador (hio — hlS)mHT_evap_S = (hy, — hZ1)m_bomba_Prop.Glicol_TC_S
Cascata 3

Trocador (his — hio) Myt evap 6 = (hy — he)mhg
Cascata 4

DE 1 hg = hg

DE_2 h12 = h13

DE_3 h12 = h14

DE 4 hy; = hig

DE_S h17 = h19

Compressor_L Wcomp_LT_Total = mcomp_LT_Total(hl - hz)/ﬂelet LT
T (Total) '

Compressor_H Wcomp_HT_A_Total = mcomp_HT_A_Total(hlo - hll)/nelet_HT_A
T A (Total)

Compressor_H Wcomp_HT_B_Total = mcomp_HT_B_Total (h15 - h16)/77elet_HT_B
T B (Total)

Bomba Wyomba = mbomba(hZO - h21)/nelet bomba
Propileno Glicol )

Como os dispositivos de expansdo ndo envolvem entrada ou saida de poténcia no
sistema de compressdo a vapor, o fornecimento de poténcia liquida ¢ igual a poténcia do
compressor. Portanto o coeficiente de desempenho (COP) do sistema de refrigeracdo por
compressao de vapor pode ser obtido por:

. n . +.
COP = — Qevapl_LT QevapZ_MT QevapS_MT

Wcomp_LT + Wcomp_HT + Wbomba_recirculagﬁo

4.65
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4.3. Balanco entre o ar e trocadores

As figuras 4.30 e 4.31 mostram o balango de energia entre o ar e o evaporador € o
condensador do sistema, que sao traduzidos pelas equagdes 4.66 a 4.69.

Evaporador

ar, sai

Figura 4.30 — Esquema do volume de controle da troca de calor entre o ar e o evaporador.

Qevap = mrefrigerante_evap (hsai,evap - hent,evap) 4.66
Qevap = Mur_evap Cparevap (Tsai,are,,ap - Tent,are,,ap) 4.67
Condensador
ar, sai
Fe==== b |
ref,ent ref, sai
ar, ent
Figura 4.31 — Esquema do volume de controle da troca de calor entre o ar e o condensador.

Qcond = mrefrigerante_cond (hsai,cond - hent,cond) 4.68
4.69

Qcond = mar_cond Char (Tsai,ar - Tent,ar )
cond cond cond

4.4 - Anilise Exergética

A andlise exergética de um sistema termodindmico consiste, fundamentalmente, na
identificacao e quantificagdo das irreversibilidades do mesmo com aplicagdo das exergias de
entrada e de saida, esta andlise possibilita exprimir as limitagcdes energéticas de diferentes
processos.
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O maior trabalho possivel ocorre quando um sistema sai do seu estado original e alcanga
o equilibrio com o ambiente, geralmente uma atmosfera padrdo, ou estado morto Ty, po.
(Moran e Shapiro, 2006).

A analise de cada componente do sistema em separado indica a distribui¢do da

irreversibilidade total do sistema entre os componentes, apontando quais os que tém a maior
contribuicdo na ineficiéncia geral do sistema. A avaliacio das perdas de exergia dos
equipamentos e do sistema como um todo fornece uma medida da ineficiéncia do processo.
Na equagdo 4.70, tem-se a exergia especifica fisica.

expp = (h—hy) — T, (s — so) 4.70

Distribuiciao da exergia no sistema de Refrigeracio por compressao de vapor

Para analisar os componentes do sistema, foram determinadas as exergias de fluxo nos
diferentes estados do ciclo. Aplicando a combinagdo da primeira e segunda lei da
termodinamica, temos:

0Ex To\ . . v ' ' '
(F)vc - Z 1- F Q] - (VVUU Do~ E) + Z ExtOt,Ent - Z Extot,sai —Ey 4.71

j J ent sai

Extot = ‘I’fl * exwt 4.72

Com esta equagao ¢ possivel determinar a destruicdo de Exergia ou irreversibilidade em
OE To\ ~ N
cada componente. Os termos (a_tx) e X (1 - T—O) Q; da equagdo 4.71 sdo nulos;
vc Jj

considerando que o processo ocorre em regime permanente ¢ sendo desprezivel a troca de
calor com o ambiente; porém se considerarmos o compressor como ndo adiabatico o termo

Y (1 — ;—j) 0 ; devera ser considerado.

Uma analise detalhada mostra a exergia destruida em cada componente genérico do
sistema; obtidas através da aplicacdo de um balanco de exergia em cada um dos componentes
do ciclo, admitindo as mesmas hipoteses simplificadoras aplicadas ao balango de energia
(Kotas, 1995).

Evaporador

O fluxo de exergia destruida no evaporador do sistema pode ser avaliado pela equagdo
4.73.

Ed,evap = mref?evap (exent,reffevap - exsai,ref?evap) + mare,,ap (exent,arevap - exsai,arevap) 473
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Condensador

O fluxo de exergia destruida no condensador ¢ avaliado pela equagao 4.74.

Ed,cond = Myef_cond (exent,ref,cond - exsai,ref,cond) + Marcond (exent,arwnd - exsai,arcond) 4.74

Compressor

O fluxo de exergia destruida no compressor, desprezando o calor trocado com o meio
ambiente, ¢ calculado através da equacdo 4.75.

Ed,comp = _Welet + Myer (exent,comp - exsai,comp)
4.75

Dispositivo de Expansiao

Para o dispositivo de expansao do ciclo, fluxo de exergia destruida pode ser calculado
segundo a equagao 4.76.

Ed,DE = mref(exent,DE - exsai,DE) 4.76

Trocador Cascata

Para o trocador cascata (figura 4.32), o fluxo de exergia destruida pode ser calculado
segundo a equagao 4.77.

|evaporador cascata),

enf,evap C — sai,evap C

—
-

sai,cond C +—

_l!
|

|
|
|
|
[
[
|
1
4 — enf,cond C
|

|condensador cascala

Figura 4.32 — Esquema representativo do trocador cascata (TC).

Ed,TC = mrefLT (exent,evap(; - exsai,evap(;) + mrefHT (exent,condc - exsai,condc) 4.77
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Trocador de Calor

Para o trocador de calor (figura 4.33), o fluxo de exergia destruida pode ser calculado
segundo a equagao 4.78.

sai, TC LT ent, TC HT

do sistema LT

ent, TC LT sai, TC HT

Figura 4.33 — Esquema representativo do Trocador de calor (IC).

Eqic = mref_LT(exent,IC_LT - exsai,IC_LT) + Mper pr (eXent,ic_HT — €Xsaijic_nt) 4.78

A perda de eficiéncia (§;) pode ser avaliada para cada componente do sistema,
considerando a razdo entre o fluxo de exergia destruido em cada componente ¢ o fluxo de
exergia necessario para manter o processo, ou seja, o fornecimento de poténcia elétrica para o
compressor (equagao 4.79).

Eq,
5 = %
T W 4.79

A perda de eficiéncia dos componentes ¢ matematicamente relacionada com o
desempenho exergético global de toda a instalacdo de acordo com a equacao 4.80.

Nex =1— Z 6; 4.80
i

Considerando que a energia util nestes sistemas, seja a energia relacionada ao ar que
circula pelos evaporadores, o COP exergético do sistema de refrigeragao pode ser definido
conforme equagao 4.81.

COP.. = AEXtot,ar_evaporador 4.81
ex — A
Weomp

As tabelas 4.5 a 4.8 mostram as exergias destruidas nos sistemas analisados neste
trabalho, segundo (Kotas, 1995).
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Componentes

Exergia destruida (E ;)

Evap (LT) Ed,evp(LT) = (Ex; — Ex;) + (Exy4 — Exy5)
Evap (MT) Ed,evap(MT) = (Exg — Ex3) + (Ex;6 — Exy7)
Condensador

Ed,cond = (Exyy — Exy5) + (Ex1g — Exy)

Trocador Cascata

Ed,TC = (Exy — Exs) + (Exy3 — Exyq)

DE_3

Eqpe 3 = Ex1p — Exq3

Compressor LT

Ed,comp_LT = Wcomp_LT + (Exl - Exz)

Compressor HT

Ed,comp_MT = Wcomp_HT + (Exm - Exll)

Bomba de

. R Ed,bomba_coz = Wbomba_COZ + (Ex6 - Exs)
Recirculacdao CO,

______________

18 [Condensador]

ar, ent

Compressor NHz

DE 3
l 13
B g m—— v
te
Trocador Cascata
[|E Il s 1 4
11 [ |
Tangue de Liguido J -—
e >
Compressor CO2
ar, sai DE 1 ar, sai T 1
I AP I 1, L e
vaporador (MT) ___f i;J Bomba de Recirculacio Liiii;J vaporador (L7
ar, ent ar, ent

Figura 4.34 - Sistema cascata analisado utilizando CO,/NHj;. (Samer Sawalha, 2008), com detalhes nos
volumes de controle para analise exergética.

Conforme equacao 4.82, pode-se definir o COP,, do sistema analisado por Samer
Sawalha, 2008, como:

(Exyq — Exy5) + (Exy6 — Exq7)

Wcomp_LT + Wcomp_HT + Wbomba_COZ

COP,, 4.82
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Tabela 4.6 - Exergia destruida nos componentes do sistema com condensador tinico para o

R-22 e R-404A.
Componentes Exergia destruida (E ;)
Evap_1 (LT) Eqevpaar) = (Ex; = Ex;) + (Exyo — Exyy)
Evap_2 (MT) Eqevap_2ury = (Exg — Ex3) + (Ex1p — Exi3)
Evap_3 (MT) Eqevap_sur) = (EXo — Ex3) + (Ex14 — Ex;5)
Condensador Egcona = (Exs — Exg) + (Ex16 — Ex;7)
DE 1 Egpr 1= Exs — Ex,
DE 2 Eqpr 2 = Exg — Exg
DE 3 Egpp s = Exe — Exg
Compressor_LT Ed,comp_LT = Wcomp_LT + (Exl — Exz)
Compressor_MT Ed,comp_MT = Wcomp_MT + (ExS — Ex4)

f16 5
ar, ent
Compressor (LT) | =+
DE 1 ar, sai 1 4
] 11
l T wRR ¥ a
:[)(]EM =
L
o .
ar, ent / 3
Compressor (MT)
DE 3 ar, Istu
13
s o
—
ar, ent
ar, sai

114

ar, emnt
Figura 4.35 - Sistema com condensador inico, com detalhes nos volumes de controle para analise

exergeética.

Conforme equacao 4.83, pode-se definir o COP,,, do sistema com condensador tinico
para R-22 e R-404A, como:

cop,, = Exo = Exu) + (Bxip = Exi) + (Bxay — Exas)

4.83

Wcomp_LT + Wcomp_MT
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Tabela 4.7 - Exergia destruida nos componentes do sistema cascata CO,/R-404A.

Componentes Exergia destruida (E,)
Evap_1 (LT) Egevp 1) = (Exo — Ex1o) + (Exy — Exyo)
Evap_2 (MT) Eqevap_2ury = (Ex11 — Ex3) + (Exgo — Exaq)
Evap_3 (MT) Eqevap sur) = (EX1z — Ex3) + (Exz — Exa3)
Condensador Egcona = (Ex1s — Exy5) + (Expq — Exy5)
Trocador Cascata Egre = (Exs — Exg) + (Exy7 — Exq3)
Trocador de Egre = (Ex1o — Exy) + (Exys — Exyg)

Calor

DE 1 Eqpr 1= Exg — Exq

DE 2 Eqpgp 2 = Exg — Exqq

DE 3 Eqpr s = Exg — Exy,

DE_4 Ed,DE_4 = Ex; — Ex;5
Compressor_LT Ed,comp_LT = Wcomp_LT + (Exl — Exz)
Compressor_HT Ed,comp_HT = Wcomp_HT + (Ex13 — Ex14)

Bomba de Redrculaqﬁo Ed,bomba_coz = Wbomba_COZ + (Ex7 - Exs)
COz
V.D.P. Ed,V.D.P. = Exs_desvio_bomba - ExS_desvio_bomba
B L - I
—\VVWW\

124

r ar, ent

Compresior B.40454

[Evaporader I LT

Figura 4.36 - Sistema cascata analisado utilizando CO,/404 A, com detalhes nos volumes de controle para
analise exergética.
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Conforme equagdo 4.84, pode-se definir o COP,, do sistema cascata CO,/R-404A,

como:

COP,, =

_ (E'x18 - Exlg) + (Ex20 - Ex21) + (Exyy — Exy3)

Wcomp_LT + Wcomp_HT + Wbomba_COZ

4.84

Tabela 4.8 - Exergia destruida nos componentes do sistema cascata Verdemar. \

Componentes Exergia destruida (E ;)
Evap (LT) Eqevpry = (EXg — Exq) + (EXxp3 — EXy,)
Trocador (MT) Ed,TTOCCldOT(MT) - (Exzz - Exzo) + (Exzs - Ex26)

Condensador A

Eqconaa = (Exyy — Exgp) + (Expy — Exzg)

Condensador_B

Ed,cond_B = (Ex16 - Ex17) + (Eng - Exgo)

Trocador Cascata_1

Ed,TC,l = (E'x13 — Exlo_evap3) + (Ex21_A — ExZZ_A)

Trocador Cascata_2

Eqrc, = (Exqq — Exlo_evap4) + (Exy — Ex7 4)

Trocador Cascata_3

Eqrcs = (Exig — ExlS_evapS) + (Exz1 g — Exz )

Trocador Cascata_4

Eqrca = (Exq9 — ExlS_evap6) + (Exg — Ex7 )

DE 1 Egpg 1 = Exg — Exg

DE_2 Ed,DE_Z = Exlz_evap3 - E'x13
DE_3 Ed,DE_B =E X12_evaps — E X14
DE_4 Ed,DE_4 = Ex17_evap5 - Ex18
DE_S Ed,DE_S =F X17_evape — E X19

Compressor_LT (Total)

Ed,comp_LT = Wcomp_LT_Total + (Exl — Exz)

Compressor HT A

Eqcomp ur a4 = Weomp HT Totara + (EX19 — EXq14)

(Total)
Compressor_HT_B Eqcomp_ur B = Weomp_nt_Totar + (EX15 — EX16)
(Total)
Bomba de Circulagéo Ed,bomba_glicol = Wbomba_glicol + (Exzo — Exz1)
Prop. Glicol
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—————————————

Compressores R-134a I

______

Sistema CO,
Sistema Propilenc Glicol
Sistema R-134a (A)

Sistema R-134a (B) ar,ent
Figura 4.37 - Sistema cascata do Supermercado Verdemar em Minas Gerais, com detalhes nos volumes
de controle para analise exergética.

Conforme equacao 4.85, pode-se definir o COP,,, do sistema Cascata, como:

(EXZ3 - Ex24,) + (Exzs - Ex26)

Wcomp_LT + Wcomp_HT_Total + Wbomba_Glicol

COP,, = 4.85
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4.5. Analise experimental de uma instalacio real

Como estudo de caso foi escolhido o supermercado Verdemar, localizado em Nova
Lima, Minas Gerais. Esse ¢ o primeiro supermercado da América Latina que utiliza o didoxido
de carbono (CO,) como fluido refrigerante no sistema de refrigeracao, substituindo os atuais
refrigerantes sintéticos, tais como o R-22 e o R-404A.

O sistema de refrigeracdo proporciona um conforto extra aos clientes desse
supermercado: o piso aquecido. Pelo fato da loja estar instalada em uma regido fria, foram
instaladas tubulagdes para circulagdo de 4gua quente nos 1800 m” do piso radiante, gerada por
um trocador de calor do sistema de refrigeracdo. O resultado ¢ o conforto térmico aos clientes
sem custo de energia.

O projeto e a instalacdo foram realizados pela empresa Plotter & Racks com suporte
técnico da Bitzer Compressores. Este sistema ¢ baseado em uma plataforma tecnologica
patenteada pela Plotter & Racks chamada SKYRACK BREEZE.

O sistema SKYRACK BREEZE, trata-se de um sistema de refrigeracdo em cascata que
utiliza o0 CO; como fluido refrigerante no estagio de baixa pressao com expansao direta para
atender os equipamentos de congelados (camaras e ilhas de congelados). Ja nos equipamentos
de resfriados, o Propileno Glicol ¢ utilizado como fluido intermediario para transferéncia de
calor num circuito bombeado que circula nos expositores e camaras de resfriados. No estagio
de alta temperatura ¢ utilizado o R-134a com carga de refrigerante muito reduzida, atuando
somente no resfriamento do Propileno Glicol e na condensagdo do CO, (Merolli, 2010).

Segundo Vianna, 2010, os custos iniciais do sistema de CO, subcritico sdo um pouco
maiores do que sistemas convencionais, porém quanto maior for a instalacao, o custo inicial
relativo fica bastante atrativo, chegando a ser o mesmo de sistemas convencionais, como o
caso de instala¢des para centros de distribuicao.

Descricao do sistema

O sistema possui um recuperador do calor que permite a utilizacdo de agua quente em
toda a loja para atender as torneiras de cozinhas, banheiros de funcionarios, aquecimento do
piso da loja, etc. Este sistema aproveita o calor dissipado pelo estagio de alta pressdo para
aquecer a agua com custo zero de energia. Este processo ¢ realizado em um trocador de calor
instalado entre a descarga dos compressores € condensadores (Sozzi & Vianna, 2010).

Com um sistema patenteado pela Plotter & Racks chamado “Breeze”, existe uma
reducdo da temperatura de condensacgdo. O ar, antes de entrar na serpentina do condensador,
passa primeiro por um “painel” com fluxo de dgua, diminuindo a temperatura de entrada do ar
e, conseqilientemente, a temperatura de condensagdo. Com isso, eleva-se significativamente o
COP (coeficiente de rendimento) do sistema, aumentando a capacidade frigorifica dos
compressores com baixo custo energético (Sozzi & Vianna, 2010).

Os ventiladores do condensador utilizados sdao de corrente continua com velocidade
variavel, sendo mais eficientes e garantindo maior estabilidade da temperatura de
condensacdo, gerando baixo consumo energético e maior vida util dos compressores (Sozzi &
Vianna, 2010).
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As valvulas de expansao sdo do tipo eletronico, utilizado nos trocadores de calor cascata
de CO; e Propileno Glicol, garantindo a estabilidade da temperatura de evaporagao do estagio
de alta pressdo e maior economia de energia (Sozzi & Vianna, 2010).

Os compressores possuem variadores de freqiiéncia que permitem uma temperatura de
evaporacdo mais estdvel, um melhor ajuste a capacidade instantanea requerida e
conseqiientemente proporcionam uma maior economia de energia.

Os gerenciadores eletronicos que garantem um funcionamento seguro e eficiente de
todo o sistema, permitem acesso local ou remoto via Internet, realizando envio de alarmes via
SMS. Também sdo ferramentas importantes para uma melhor manutengdo preventiva de todo
o sistema, contribuindo assim para a reducdo de falhas operacionais (Sozzi & Vianna, 2010).

O projeto consta de compressores da marca Bitzer. Dos trés utilizando CO,, dois sdo do
modelo 2GHC-2K e um do modelo 2FHC-3K. Em cada sistema de alta dos trés compressores
utilizando R-134a, dois sdo do modelo 6H-25.2Y ¢ um ¢ do modelo 4G-20.2Y. Cada bomba
de circulagdao do propileno glicol ¢ da marca KSB e modelo 50-313F, poténcia de 15 CV e
rotor de 291 mm de diametro. As capacidades frigorificas de projeto sdo de 36 kW para
congelados (com temperatura de evaporagio de -33°C) e 245 kW para resfriados (com
temperatura de -2°C).

Coleta de Dados

Para a coleta de dados, foi utilizada a propria instrumentacao ja instalada na planta e
também foram usados instrumentos portateis para coleta de dados nao contemplados pela
instrumentag¢dao da mesma ja instalada. Os instrumentos e suas calibracdes estao no anexo Al.

Os dados foram coletados nos dias 14 e 15 de outubro de 2010, sem nenhuma
interferéncia operacional externa, como acréscimo de fluido refrigerante ou mudanga for¢ada
na capacidade do sistema, todas as varidveis externas ocorridas, ocorreram devido ao
funcionamento normal de um supermercado, como abastecimento das camaras com
mercadorias, degelo dos evaporadores, entre outros. Os dados coletados foram:

e Temperatura ambiente de cada camara, expositor e ilha;

e Temperatura e pressdo de descarga de cada compressor;

e Temperatura e pressao de sucg¢ao de cada compressor;

e Temperaturas de entrada e saida do ar e tubula¢des dos condensadores;
e Temperaturas de entrada e saida do ar e tubulagdes dos evaporadores;
¢ Poténcia consumida da instalacao.

4.6 — Eficiéncias dos Compressores dos Sistemas Utilizados

Para obter a eficiéncia volumétrica e isentropica dos compressores utilizados nos
sistemas foi criado um programa no EES (Engineering Equation Solver) para o célculo dessas
eficiéncias em diversas condi¢gdes de operagdo. Nele foram colocados os dados do fabricante
referentes ao fluxo massico real do compressor e poténcia consumida. Os dados de operagao
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dos compressores foram coletados do Bitzer software 5.2 (programa de selecdo de
compressores da Bitzer), cujo mesmo foi desenvolvido pela Bitzer na Alemanha, com dados
reais e validados pela ASERCON com erro de 3%.

Os dados das eficiéncias volumétricas e isentropicas de cada compressor foram
ajustados para a obtencdo de equagdes que simulassem o comportamento real dessas
eficiéncias mediante o uso da interpolagdo, com ajuda do programa Excel, usando-se quatro
parametros estatisticos para a validacao das mesmas.

Para a validacdo dos ajustes, foram usados os seguintes parametros: coeficiente de
correlagdo (r), erro diferencial (MBE), erro quadrado significativo (RMSE) e o qui-quadrado

)

Coeficiente de correlacao (r); informa o quanto sao exatos os valores simulados dos reais, em
funcdo da qualidade do ajuste. Porém, nem sempre ¢ possivel afirmar que valores de r
proximos da unidade (1), representam o bom ajuste, pois € possivel obter valores elevados de
r quando a relagdo entre os dados reais e simulados ndo representa um comportamento linear.
MBE ou erro diferencial; um tipo de residuo total, entre os valores reais e simulados.

RMSE ou erro quadrado significativo; ¢ o residuo quadrado total entre os valores reais e
simulados.

Qui-quadrado reduzido (x); Este parimetro permite determinar realmente se & possivel
representar um conjunto de valores como distribui¢do normal, e verificar se este conjunto
encontra-se dentro dos valores de probabilidade que permitem definir o mesmo.

4.6.1 - Compressores do sistema Bitzer

As figuras 4.38 a 4.45 apresentam o ajuste das curvas que fornecem a eficiéncia
volumétrica e isentrdpica para os compressores analisados nos sistemas instalados no
laboratorio da Bitzer Compressores, com temperaturas de evaporacio variando de -35°C a -
25°C nos compressores de baixa temperatura ¢ -15°C a -5°C nos compressores de média
temperatura, e com temperatura de condensacdo variando de 20°C a 50°C.

R-22 (LT) y =1,0537¢0.053
R2=0,9992
0,85
0,8
0,75 T

0,6 TT—
0,55 I

5 6 7 8 9 10 11 12

Relagdo de Pressao
+ eficiéncia

Figura 4.38 - Eficiéncia volumétrica do compressor de R-22 de baixa temperatura.
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R-22 (LT) y =141,42x3 - 521,2x? + 639,19x - 260,22
R2=0,9973
0,68
0’67 )/'—O\
0,66
0,65 —* \\
» 064 ~C
1 0,63
c ™~
0,62 <
0,61
/6 \ -
0,59 T
0,58
1,15 1,2 1,25 13
Relagdo de Temperaturas
¢ eficiéncia ——Polindmio (eficiéncia)

Figura 4.39 - Eficiéncia isentropica do compressor de R-22 de baixa temperatura.

n_vol

- -0,065
R-22 (MT) Y—R12,23t)4;;97 X

0,9
0,85 —

0,8 \
0,75 i

0,7 T

0,65
0,6

2 3 4 5 6

Relagao de Pressao

+ eficiéncia Exponencial (eficiéncia)

Figura 4.40 - Eficiéncia volumétrica do compressor de R-22 de média temperatura.

is

y = -8,3485x2 + 19,146x - 10,351
R-22 (MT) R? = 0,9835

0,64
0,63
0,62 —
0,61 — ¢
0,59 el

0,58
0,57

1,06 1,08 1,1 1,12 1,14 1,16 1,18 1,2

Rela¢do de Temperaturas

+ eficiéncia ——Polindmio (eficiéncia)

Figura 4.41- Eficiéncia isentropica do compressor de R-22 de média temperatura.



R-404A (LT) y=1,1349¢ 0062
R2=1
0,85
0'8 ‘\‘\
0,75 \
_g 0’7 \
< 0,65 \
0,6 —~_
0,55
0,5
5 6 7 8 9 10 11 12
Relagao de Pressao
+ eficiéncia —— Exponencial (eficiéncia)

Figura 4.42 - Eficiéncia volumétrica do compressor de R-404A de baixa temperatura.

y =-4,7135x2 + 11,007 - 5,7643
R-404A (LT) R2=0,9994

0,67
o T
’ \
» 0,64
< 0,63 ™~
0,62 \\
0,61

0,6

IS

1,15 1,2 1,25 1,3

Relacdao de Temperaturas

+ eficiéncias ——Polindmio (eficiéncias)

Figura 4.43 - Eficiéncia isentropica do compressor de R-404A de baixa temperatura.

R-404A (MT) y =R128%5§;60:59

0,88
0,86 e
0,84 \\
0,82 ~
0,8 ~_
0,78 ~_
0,76 ~_
0,74

0,72

n_vol

2 3 4 5 6

Relagao de Pressao

+ eficiéncia —— Exponencial (eficiéncia)

Figura 4.44 - Eficiéncia volumétrica do compressor de R-404A de média temperatura.



_ y =-7,4354x2 + 16,983x - 9,0748
R-404A (MT) R = 0,9075
0,625
0,62 P A S
0,615 // \\
0,61 -
-Z’I 0,605 o
c 0,6 /
0,595
0,59
0,585 <
0,58
1,05 1,1 1,15 1,2
Relagao de Temperaturas
+ eficiéncia ——Polindmio (eficiéncia)

Figura 4.45 - Eficiéncia isentropica do compressor de R-404A de média temperatura.

Nas figuras 4.46 a 4.49, os resultados obtidos mediante o ajuste de curvas que fornecem
a eficiéncia volumétrica e isentrdpica para cada compressor analisado, com as temperaturas de
evaporagio variando de -35°C a -25°C e condensagdo de -15°C a 5°C, para o compressor de
CO,, e evaporagdo de -15°C a -5°C e condensacdo de 20°C a 50°C no compressor do sistema
de alta, com R-404A.

R-744 (LT) el

0,9
0,88 =

0,86 T

0,84 T

0,82 T
0,8 \

\
0,78

n_vol

1,5 1,7 1,9 2,1 2,3 2,5
Relagao de Pressdo

+ eficiéncia —— Exponencial (eficiéncia)

Figura 4.46 - Eficiéncia volumétrica do compressor de R-744 de baixa temperatura.
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_ y =282,74x3 - 915,37x% + 986,87x - 353,74
R-744 (LT) R? = 0,9959
0,585
0,575 i S
K7) 0,57 / \
1 0,565
c / ~N
0,56 7
0,555 7/
0,55
0,545
1 1,02 1,04 1,06 1,08 1,1
Relagdao de Temperaturas
+ eficiéncia ——Polindmio (eficiéncia)

Figura 4.47 - Eficiéncia isentropica do compressor de R-744 de baixa temperatura.

y = 1,0052¢0.05%

0,88

0,86 S
0,84 S

\
0,82

0,8 \\
0,78 ~—_
0,76 ~_
0,74

0.72

n_vol

2 3 4 5 6

Relagao de Pressao
+ eficiéncia

Figura 4.48 - Eficiéncia volumétrica do compressor de R-404A do sistema de alta temperatura.

_ y =-7,4354x2 + 16,983x - 9,0748
R-404A (HT) R? = 0,.9975
0,63
0,62 e

0,61 el T
! 0.6 / /
0,59

is

re
0,58
1,05 1,1 1,15 1,2
Relagdao de Temperaturas
+ eficiéncia ——Polindmio (eficiéncia)

Figura 4.49 - Eficiéncia isentropica do compressor de R-404A do sistema de alta temperatura.



As Tabelas 4.9 e 4.10 mostram os parametros estatisticos aplicados para validag¢do das

curvas de eficiéncia volumétrica e isentropica dos compressores do sistema Bitzer.

Tabela 4.9 - Parametros estatisticos aplicados para validagao das curvas de eficiéncia volumétrica dos
compressores do sistema Bitzer.

Parametro | R-22 (LT) R-22 (MT) | R-404A (LT) | R-404A (MT) | R-744 (LT) | R-404A (HT)
r 0,9992 0,9997 1 0,9965 0,9995 0,9965
MBE | -0,002111229 | 0,001276588 | -0,000512577 | 8,98E-05 | -0,000345465 | 8,98E-05
RMSE | 0,002888328 | 0,001276588 | 0,000705302 | 0,002443409 | 0,000702468 | 0,002443409
e 8,90E-06 1,74E-06 5,31E-07 6,37E-06 5,24E-07 6,37E-06

Tabela 4.10 - Parametros estatisticos aplicados para validagdo das curvas de eficiéncia isentrdpica dos
compressores do sistema Bitzer.

Pardmetro |  R-22 (LT) R-22 (MT) | R-404A (LT) | R-404A (MT) | R-744 (LT) | R-404A (HT)
r 0,9973 0,9835 0,9994 0,9975 0,9959 0,9975
MBE | -0,003014985 | -0,00063599 | 0,000173154 | -8,173E-05 | 0,002874111 | -8,173E-05
RMSE | 0,003338131 | 0,001853205 | 0,000460488 | 0,000514764 | 0,00293294 | 0,000514764
e 1,37146E-05 | 4,23E-06 2,42E-07 3,03E-07 9,75E-06 3,03E-07

Conforme pode ser observado na figura 4.50, as curvas mostram um bom ajuste para
toda a faixa de operacdao. O maior erro obtido na poténcia consumida pelo compressor de

baixa temperatura com R-744 foi de 0,58%.

Compressor de Baixa Temperatura (R-744)

/

T

=== Software Bitzer

=s==Simulado

-16 -12 -8 -4 0

Temperatura de Condensagao

Figura 4.50 — Poténcia consumida no compressor de baixa temperatura com R-744.

4.6.2 - Compressores do supermercado Verdemar

Os resultados apresentados nas figuras 4.51 a 4.58 apresentam o ajuste das curvas que
fornecem a eficiéncia volumétrica e isentropica para os compressores analisados, com as
temperaturas de evaporacdo variando de -35'C a -25°C e condensacdo de -15°C a 5°C nos
compressores de baixa temperatura utilizando o R-744. Ja nos compressores do sistema com
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R-134a o ajuste foi feito com temperaturas de evapora¢io variando de -15°C a -5°C

condensacdo de 20°C a 50°C.

R-134a (4G20.2Y)

y = 0,9769¢ 0,038
R?=0,9975

0,9

0,88 ~
0,86 \\
0,84

0,82

0,8

eta_vol

0,78

0,76

+ eficiéncia

Relagao de Pressao

Figura 4.51 - Eficiéncia volumétrica do compressor com R-134a, modelo (4G20.2Y).

R-134a (4G20.2Y)

0,64

y =-7,3089x2 + 17,031x - 9,2865
R*=0,9959

0,63

/‘H_H

0,62

0,61 P

0,6 -

eta_is

0,59
0,58 e

0,57

*
0,56 v

0,55

1,04 1,06 1,08 1,1

Relagdao de Temperaturas
+ eficiéncia ——Polinémio (eficiéncia)

1,14 1,16 1,18

Figura 4.52 - Eficiéncia isentrépica do compressor com R-134a, modelo (4G20.2Y).

R-134a (6H25.2Y)

y =1,0331e0.05x
R?=0,9998

0,92

0,86 >

0,84 T~

0,82 T

eta_vol

0,8

0,78

0,76

0,74

Relagao de Pressao

+ eficiéncia —— Exponencial (eficiéncia)

Figura 4.53 - Eficiéncia volumétrica do compressor com R-134a, modelo (6H25.2Y).
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y =-7,1642x% + 16,561x - 8,9291
R-134a (6H25.2Y) % - 05977

0,65

0,64 - - o

0,63 //
w 0,62
I /
o 0,61
g
¢ 06 p

’ /

0,59 /

0,58

0,57

1,04 1,06 1,08 1,1 1,12 1,14 1,16 1,18
Relacdo de Temperaturas
+ eficiéncia Polindmio (eficiéncia)

Figura 4.54 - Eficiéncia isentropica do compressor com R-134a, modelo (6H25.2Y).

y =1,1135¢0133
0,9

0,88

0,86 \\
= 0,84
S 082 T
ml ’ 18 \
% 078 \\

0,76 ~__

0,74 (3

0,72

1,5 2 2,5 3 3,5
Relagdo de Pressdo
+ eficiéncia —— Exponencial (eficiéncia)

Figura 4.55 - Eficiéncia volumétrica do compressor com R-744, modelo (2GHC.2K).

= 3. 2 i
R-744 (2GHC.2Y) y = 300,583 - 915,05x2 + 927,13x - 312,09

R?=0,998
0,6
0,59 e
0,58

w 0,57 al ™

) \

o 0,56

3 \

Y 0,55 \
0,54 \
0,53 >
0,52

0,94 0,96 0,98 1 1,02 1,04
Rela¢do de Temperaturas
+ eficiéncia ——Polindbmio (eficiéncia)

Figura 4.56 - Eficiéncia isentropica do compressor com R-744, modelo (2GHC.2K).
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R-744 (2FHC.3K) y = 1,114¢0133x
R2=0,9972
0,9
0,88
0,86 \\
5 084
S 082 T
R '3 .
% 078 \\
0,76 ~_
0,74 >
0,72
1,5 2 2,5 3 3,5
Relagdo de Pressao
+ eficiéncia Exponencial (eficiéncia)

Figura 4.57 - Eficiéncia volumétrica do compressor com R-744, modelo (2FHC.3K).

- 3_ 2 _
R'744 (2FHC-3K) Yy 291,87X 8%9,91X + 903x 304,38
R*=0,999
0,6
0,53 /’*_‘*v\
0,58
o 0,56 ~C
iy
@ 0,55 \
0,54 \
0,53 >
0,52
0,94 0,96 0,98 1 1,02 1,04
Relagdo de Temperaturas
+ eficiéncia ——Polindmio (eficiéncia)

Figura 4.58 - Eficiéncia isentropica do compressor com R-744, modelo (2FHC.3K).

As tabelas 4.11 e 4.12 mostram os parametros estatisticos aplicados para validagdo das
curvas de eficiéncia volumétrica e isentropica dos compressores do sistema de refrigeracao do
Verdemar.

Tabela 4.11 - Parametros estatisticos aplicados para validagao das curvas de eficiéncia volumétrica,
dos compressores do sistema Verdemar.
Parametro R-134a (4G20.2Y) R-134a (6H25.2Y) R-744 (2GHC.2K) R-744 (2FHC.3K)
r 0,9975 0,9998 0,9971 0,9972
MBE -0,000475036 0,000789835 -0,000303645 -2,92E-04
RMSE 0,00175173 0,001048225 5,14207E-06 4,91997E-06
Xz 3,27E-06 1,17E-06 5,40E-06 5,17E-06
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Tabela 4.12 - Parametros estatisticos aplicados para validagdo das curvas de eficiéncia isentropica.
Parametro R-134a(4G20.2Y) R-134a(6H25.2Y) R-744(2GHC.2Y) R-744(2FHC.3K)
R 0,9959 0,9977 0,998 0,999
MBE 0,000405467 0,000297806 -0,000409894 0,009304092
RMSE 0,001551728 0,00094557 8,73899E-07 8,69639E-05
1 2,75184E-06 1,02E-06 9,66E-07 1,01E-04

Conforme pode ser observado na figura 4.59, as curvas mostram um bom ajuste para
toda a faixa de operagdo. O maior erro obtido na poténcia consumida pelo compressor de R-
134a (6H25.2Y) foi de 0,35%.

Compressor R-134a (6H25.2Y)
20
” _‘_“_—._-—"'ﬁ-‘
R ——
14
12
2 10
8 Software Bitzer
2 =a=Simulado
2
0
30 35 40 45 50
Temperatura de Condensagdo

Figura 4.59 — Poténcia consumida no compressor de R-134a (6H25.2Y)

4.7. Programa Computacional

Para a construcdo da andlise termodinadmica (energética e exergética) foi necessario a
utilizacdo do pacote comercial EES para a implantagdo das analises apresentadas. Esse
software foi escolhido devido a facilidade e rapidez na resolugdo de sistemas de equagdes,
além de apresentar as propriedades termodinamicas dos fluidos refrigerantes envolvidos.

O programa consta de varias fungdes que ajudam a determinar diversas propriedades
para a resolugdo dos célculos, como entalpia, entropia, volume especifico, entre outros.

Funcionamento do programa
O codigo computacional foi criado na plataforma EES usando os balancos de energia e
massa, além de equagdes caracteristicas das eficiéncias dos compressores de forma especifica.

Primeiramente foram desenvolvidos os balangos energéticos, de massa, eficiéncias dos
compressores € balancos exergéticos.
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A simulagdo inicia com os dados de entrada, entre os quais se tem a temperatura de
condensacdo e evaporacao. O fluxo massico ¢ determinado pelas caracteristicas especificas de
cada compressor, variando de acordo com as condi¢des de aplicagao.

Posteriormente, ¢ realizado o balanco energético para determinar os fluxos envolvidos,
além da determinacao dos fluxos de calor dos trocadores e a poténcia consumida.

Realizada a andlise energética, e a determinacdo de todos os fluxos energéticos.
Procede-se a calcular o COP energético do ciclo.

A segunda parte da simulagdo do programa consta da analise exergética, para isto sdo
determinadas a entropias especificas dos fluxos. Seguidamente procede-se a determinar as
exergias fisicas especificas dos fluxos. A Exergia total do fluxo, por unidade de energia (kW),
¢ determinada ao multiplicar cada uma pela vazao correspondente.

Para finalizar sdo calculadas as irreversibilidades dos componentes e do sistema,
aplicando a segunda lei da termodindmica. Finalmente ¢ determinado o COP exergético do
sistema.
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5. RESULTADOS E DISCUSSOES

Os primeiros resultados deste capitulo referem-se a comparagdo entre o modelo
proposto nesse trabalho e os resultados apresentados pelo trabalho de (Sawalha, 2008). Os
resultados indicaram uma excelente concordancia, indicando que a modelagem matematica
estava correta. Desta maneira houve seguranca de aplica-la a outros sistemas de refrigeragao.

A seguir sdo apresentados e discutidos os resultados obtidos com simulagdes de trés
sistemas com perfil de carga térmica similares, porém com fluidos distintos, o CO,, um HCFC
e um HFC. A comparagdo ndo se trata somente do uso dos fluidos, mas também da concepcao
de projeto diferenciada. Para as andlises numéricas as informagdes de projeto e do software de
selecdo da Bitzer (compressores), foram usadas como comparativo aos resultados simulados.
O software de sele¢do da Bitzer foi desenvolvido pela Bitzer na Alemanha, com dados reais e
validados pela ASERCON com erro de 3%.

Procedeu-se também a uma analise do sistema de refrigeracdo do supermercado
Verdemar, MG/Brasil (o unico supermercado da America Latina a utilizar CO, em seus
circuitos de refrigeragdo), além de uma analise experimental do sistema em funcionamento.

5.1. Resultados encontrados

5.1.1 - Tese de Samer Swalha, 2008.

Foi realizada uma analise da tese de Doutorado de Samer Sawalha, 2008. Este trabalho
foi escolhido devido ao sistema possuir lay out de projeto bastante semelhante ao do sistema
de CO,/R-404A encontrado no laboratério da Bitzer Compressores em Cotia/SP. As
diferengas sdo referentes a bomba de CO,, que no sistema de Sawalha, recircula somente o
fluido no evaporador de resfriados enquanto a bomba de CO, do sistema instalado na Bitzer
Compressores recircula o fluido que entra nos evaporadores de resfriados e também colabora
na introdu¢do do fluido no evaporador de congelados. Outra diferenca prende-se ao fluido
refrigerante do sistema de alta. Enquanto o sistema analisado por Samer Sawalha utiliza
Amonia, o da Bitzer utiliza R-404A.

Nesta analise foi considerada uma capacidade frigorifica de 8 kW para congelados,
16,6 kW para resfriados, eficiéncia isentropica de 0,64 no compressor de didoxido de carbono e
eficiéncia volumétrica e isentropica do compressor de amonia, mostradas nas equagdes 3.1 e
3.2 (capitulo 3), superaquecimento de 10 K, eficiéncia dos motores elétricos de 80%, perdas
de 7% na eficiéncia volumétrica do compressor de amodnia, ja corrigido por Sawalha
conforme equagdo 5.1 e variagdo da temperatura de condensagdo de 20 a 30°C.

n _ Pyq
u,NH3=1,94 exp (—0,063 P10) 51

A comparagdo entre os resultados experimentais e simulados por Sawalha, 2008 ¢ as
simulagoes realizadas neste trabalho sao mostradas na figura 5.1.
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Comparativo do COP de Sawalha e Presente
Trabalho

cop

—eo—Sawalha Experimental

==m==Sawalha Simulado

1,5 Presente Trabalho
20 21 22 24 25 26 27 29 30

Temperatura de Condensagdo

Figura 5.1 — Comparativo dos COPs experimental e simulado por Samer Sawalha,2008; e simulagdo do presente
trabalho.

O maior erro encontrado entre os dados simulados por Sawalha e o presente trabalho
foi de 0,58%, sendo bastante aceitavel.

5.1.2 - Sistemas analisados (Sistema Bitzer)
Variando a temperatura de condensacio

Como dados de entrada foi mantida a capacidade frigorifica em 10 kW para
congelados e 20 kW para resfriados, a temperatura de evaporacao do evaporador de baixa
temperatura em -30° C, temperatura de evaporagdo do evaporador de média temperatura em -
10 °C, sub-resfriamento em 3K e superaquecimento em 10K. Com a variagdo da temperatura
de condensag¢do, obtém-se os seguintes resultados mostrados nas figuras 5.2 a 5.7.

Poténcia consumida pelos compressores

16
14 -
12 ——R22LT
10
—e R22MT

—a—R-404A LT

Poténcia (kW)

——R-404A MT

—»—R-744/R-404A LT

O N b OO

20 25 30 35 40 45 5o - R744/R-4A04AHT

Temperatura de Condensacdo (°C)

Figura 5.2 — Poténcia consumida pelos compressores dos sistemas utilizando R-22, R-404A e R-
744/R404A.
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Ao variar a temperatura de condensacdo ¢ possivel observar que a maior poténcia
consumida ¢ provinda do compressor do sistema de alta cascata, devido a carga liberada no
evaporador cascata, correspondendo as capacidades frigorificas dos evaporadores de baixa e
média temperatura, bem como o trabalho de compressao do compressor do sistema de baixa.

Poténcia Total consumida

25
20
2
= 15
0
2 ——R-22
< 10
S —s—R-404A
> R-744/R-404A
0

20 25 30 35 40 45 50

Temperatura de Condensagdo (°C)

Figura 5.3 — Poténcia total consumida pelos compressores dos sistemas utilizando R-22, R-404A e R-
744/R404A.
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Temperatura de Condensagdo (°C)

Figura 5.4 — COP dos sistemas utilizando R-22, R-404A e R-744/R404A.

Conforme é mostrado na figura 5.4, a partir dos 33° C de temperatura de condensagio,
o sistema de CO, ja se mostra superior aos outros dois com respeito ao COP comparado.

Chegando a ser maior em 7,6% comparado ao sistema de R-22 e 29,8% comparado ao sistema
de R-404A.
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COP_ex comparativo

0,5

0,3 \'""‘*-4"*

/

—+—R-22
0,2 —
——R-404A
01 R-744/R-404A
0

20 25 30 35 40 45 50

Temperatura de Condensagdo (°C)

Figura 5.5 — COP exergético dos sistemas utilizando R-22, R-404A e R-744/R404A.

Conforme ¢ mostrado na figura 5.5, a partir dos 33° C de temperatura de condensagio,
o sistema de CO; ja& se mostra superior aos outros dois com respeito ao COP exergético
comparado. Chegando a ser maior em 7,5% comparado ao sistema de R-22 e 29,8%
comparado ao sistema de R-404A.

Taxa de Compressao
14

o 12 //
UT
g 10 cZ2anl ——R22LT
Q.
g 8 ——R-22 MT
S
s ° ___!_,-—"""'—. R-A04ALT
= R-404A MT
- et

2 —=—R-744/R-404A LT

0 —— R-744/R-404A HT

20 25 30 35 40 45 50
Temperatura de Condensagdo (°C)

Figura 5.6 — Taxa de compressdao dos compressores dos sistemas utilizando R-22, R-404A e R-
744/R404A.

Na figura 5.6, tem-se uma taxa de compressao bastante elevada nos compressores de
baixa de R-22 ¢ R-404A, média de 6 vezes maior do que comparado a taxa do compressor
utilizando o R-744.
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Figura 5.7 — Temperatura de descarga dos compressores dos sistemas utilizando R-22, R-404A e R-

744/R-404A.

Na figura 5.7, ¢ mostrada a temperatura de descarga de acordo com a variagdo da
temperatura de condensac¢do, nela sdo observadas as elevadas temperaturas de descarga dos
compressores R-22 de média e baixa temperatura.

Variando temperatura de evaporacao (LT)

Como dados de entrada foi mantida a capacidade frigorifica em 10 kW para
congelados e 20 kW para resfriados, a temperatura de condensagio em 40°C, a temperatura de
evaporagdo do evaporador de média temperatura em -10°C, sub-resfriamento em 3K e
superaquecimento em 10K. Variando a temperatura de evaporagdo do evaporador de baixa
temperatura, sao obtidos os resultados mostrados nas figuras 5.8 a 5.13.
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12
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Poténcia consumida pelos compressores
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N
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=
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"‘\‘*’*‘*‘“
M

-50 -45 -40 -35 -30 -25 -20 -15 -10

—»—R-744/R-404A HT

——R-744/R-404A LT

Temperatura de evaporagdo (LT) (°C)

Figura 5.8 — Poténcia consumida pelos compressores dos sistemas utilizando R-22, R-404A e R-

744/R404A.
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Ao variar a temperatura de evaporagao do evaporador de baixa temperatura & possivel
observar, através da analise da figura 5.8, que a maior variagdo de poténcia consumida ¢
provinda dos compressores de baixa. Entretanto, existe uma mudanga sensivel no compressor
do sistema de alta, devido ao acréscimo da poténcia consumida pelo compressor de baixa de
CO,, chegando ao evaporador cascata.

Poténcia Total consumida

25
20 L
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= 15 -
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5 —e—R-404A
5 R-744/R-404A
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-50 45 -40 -35 -30 -25 -20 -15 -10

Temperatura de evaporagdo (LT) (°C)

Figura 5.9 — Poténcia total consumida pelos compressores e bomba nos sistemas utilizando R-22, R-
404A e R-744/R-404A.

COP comparativo
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Temperatura evaporagao (LT) (°C)

Figura 5.10 — COP dos sistemas utilizando R-22, R-404A e R-744/R-404A.

A figura 5.10 mostra que, nas condi¢cdes de mesma poténcia frigorifica, temperatura de
condensa¢do e variando-se a temperatura de evaporacdao no evaporador de baixa, tem-se um
COP do sistema cascata muito proximo ao do R-22, mas sendo superior ao do R-404A,
chegando a ser 37% superior, para temperaturas relativamente baixas.
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COP_ex comparativo
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Figura 5.11 — COP exergético dos sistemas utilizando R-22, R-404A e R-744/R404A.

Taxa de compressao
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Figura 5.12 — Taxa de compressdo dos compressores dos sistemas utilizando R-22, R-404A e R-
744/R404A.

Na figura 5.12, ¢ mostrada uma taxa de compressdo bastante elevada nos
compressores de baixa de R-22 e R-404A, chegando a ser 5 vezes superior aos outros
compressores em temperaturas muito baixas. Contudo, essa taxa vem diminuindo com o
aumento da temperatura de evaporagao.

110



180
160
140
120
100
80
60
40
20

Temperatura de descarga (°C)

Temperatura de descarga

——R-22 LT

-50 -45 40 -35 -30 -25 -20 -15

Temperatura de evaporagao (LT) (°C)

-10

R-22 MT
——R-404A LT

e R-404A MT
—*—R-744/R-404A LT
—=—R-744/R-404A HT

Figura 5.13 — Temperatura de descarga dos compressores dos sistemas utilizando R-22, R-404A e R-

744/R404A.

Na figura 5.13, ¢ mostrada a temperatura de descarga de acordo com a variacdo da
temperatura de evaporagdo do evaporador de baixa. Nesta figura pode ser observado que a
menor temperatura atingida foi do compressor com R-744, pelo fato do mesmo possuir menor

taxa de compressao.

Variando temperatura de evaporacio (MT)

Como dados de entrada foi mantida a capacidade frigorifica em 10 kW para
congelados e 20 kW para resfriados, a temperatura de condensagdo em 40°C, a temperatura de
evaporagdo do evaporador de baixa temperatura em -30°C, sub-resfriamento em 3K e
superaquecimento em 10K. Variando a temperatura de evaporagdo do evaporador de média
temperatura, se obtém os resultados mostrados nas figuras 5.14 a 5.19.
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Figura 5.14 — Poténcia total consumida pelos compressores dos sistemas utilizando R-22, R-404A e R-

744/R-404A.
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Conforme figura 5.14, ao alterar a temperatura de evaporacao do evaporador de média
temperatura ¢ possivel observar que a maior variagdo de poténcia consumida provém dos
compressores que utilizam R-404A e estdo submetidos as mesmas condi¢des de variagdo de
temperatura e pressdo. Estes compressores sao o R-404A (MT) e o compressor do sistema de
alta na cascata.

Poténcia Total consumida
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Figura 5.15 — Poténcia total consumida pelos compressores e bomba nos sistemas utilizando R-22, R-
404A e R-744/R-404A.
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Figura 5.16 — COP dos sistemas utilizando R-22, R-404A e R-744/R-404A.

Na figura 5.16 percebe-se que, ao variar a temperatura de evaporacdo no evaporador
de média, mantendo as condi¢des de poténcia frigorifica e temperatura de condensacdo, tem-
se um COP do sistema cascata maior, se comparado aos outros sistemas a partir de 3° C de
evaporacdo, chegando a ser superior em 10%, comparado ao sistema com R-22 e 22%,
comparado ao sistema com R-404A.
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Figura 5.17 — COP exergético dos sistemas utilizando R-22, R-404A e R-744/R404A.
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Figura 5.18 — Taxa de compressdo dos compressores dos sistemas utilizando R-22, R-404A ¢ R-744/R-
404A.

Na figura 5.18, temos uma taxa de compressdo bastante elevada nos compressores de
média de R-22 e R-404A, sendo minimizada ao se elevar a temperatura de evaporacgao.
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Figura 5.19 — Temperatura de descarga dos compressores dos sistemas utilizando R-22, R-404A e
R-744/R-404A.

Na figura 5.19, € mostrada a temperatura de descarga dos compressores de acordo com
a variagao da temperatura de evaporacdo do evaporador de média. Nela observa-se que a
menor temperatura atingida foi a do compressor com R-744, seguida da temperatura de
descarga dos compressores alta cascata e R-404A de média, conforme a temperatura de
evaporagao aumenta.

Nas figuras 5.20 a 5.22, tem-se a divisdo da destruicdo da exergia em cada
componente. Nesta figura foram considerados os dados nas condigdes normais de
funcionamento da instala¢do, onde a temperatura de evaporacdo (LT) é de -30° C, temperatura
de evaporagdo (MT) ¢é de -10° C e a temperatura de condensagio € de 40° C.

Destruicao de exergia R-22

3% 39 m Evaporador_1
M Evaporador_2
m Evaporador_3
B Condensador
mD.E._1
mD.E._2
®mD.E_3

= Compressor_LT

Compressor_MT

Figura 5.20 — Destruigdo de Exergia pelos componentes do sistema analisado com R-22.

Como podem ser observados na figura 5.20 os componentes que apresentam maior
irreversibilidade no sistema com condensador unico usando R-22, sdo os compressores € 0
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condensador unico. Este condensador apresenta uma irreversibilidade levemente superior aos
compressores por que se trata de um condensador unico para dois compressores. Os dois
compressores, por conta das irreversibilidades envolvidas no processo de compressdo,
apresentam maior perda, representando 46% dessas, seguido do condensador unico,
dispositivos de expansdo e evaporadores.

Destruicao de exergia R-404A

M Evaporador_1

3% 3% 3%

M Evaporador_2
M Evaporador_3
B Condensador
mDE._1
mD.E. 2
mD.E. 3

m Compressor_LT

Compressor_MT

Figura 5.21 — Destruig@o de Exergia pelos componentes do sistema analisado com R-404A.

De maneira similar ¢ possivel observar, na figura 5.21, que os componentes que
apresentam maior irreversibilidade no sistema com condensador tinico usando R-404A sao os
compressores. Estes produzem 46% das perdas, seguidos pelo condensador, dispositivos de
expansao e evaporadores.

Destruicdo de exergia R-744/R-404A
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M Evaporador_2
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5% B Trocador Cascata
M Intercambiador de Calor
mD.E_1
mDE. 2
mD.E._3
mD.E_4
m Compressor_LT
= Compressor_HT
Bomba de CO2
Desvio bomba

Figura 5.22 — Destrui¢do de Exergia pelos componentes do sistema analisado com R-744/R-404A.
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Como pode ser observado na figura 5.22 o componente que apresenta maior
irreversibilidade neste caso ¢ o compressor de alta cascata, pois nestas condi¢des de aplicagdo
0 mesmo ja apresenta uma ineficiéncia mais acentuada. Porém, se forem comparadas as
irreversibilidades dos compressores do sistema de condensagdo unica, 0 mesmo apresenta um
compressor de baixa e um de média; onde estas irreversibilidades somadas apresentam uma
ordem de grandeza similar a destruicao de exergia do compressor de alta cascata.

As figuras de 5.23 a 5.25 mostram a destrui¢ao de exergia referente aos compressores
dos sistemas de R-22, R-404A e R-744/R-404A, ao serem variadas as temperaturas de
condensagdo e evaporagdo, ¢ com 10 kW de capacidade frigorifica em (LT) e 20 kW em
(MT).

Destruicao de Exergia

10

Z s

% 6 /:/:. —s— Compressores_R-22

o \VM

S 4 bt

() —s=— Compressores_R-404A
]

o 2

S

s 0 Compressores_R-744/R-
)

3 20 25 30 35 40 45 50 404A

Temperatura de Condensacdo (°C)

Figura 5.23 — Destrui¢@o de exergia dos compressores ao variar a temperatura de condensagao.

Na figura 5.23, com a temperatura de evaporagdo (LT) em -30 ° C e evaporagdo (MT)
de -10° C, é mostrada a destrui¢do de exergia dos compressores de acordo com a variagio da
temperatura de condensagdo, podemos perceber que o sistema cascata se comporta bem
dentro de uma faixa consideravel de temperatura de condensagao.
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Figura 5.24 — Destruigdo de exergia dos compressores ao variar a temperatura de evap. (LT).
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Ja na figura 5.24 com a temperatura de condensagdo de 40 ° C e evaporagido (MT) de
-10° C, é mostrada a destrui¢do de exergia dos compressores de acordo com a variagdo da
temperatura de evaporagdo (LT), onde ¢ possivel observar um bom comportamento do
sistema de R-744/R-404A na faixa de -40 a-10° C.
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Figura 5.25 — Destruig@o de exergia dos compressores ao variar a temperatura de evap. (MT).

Na figura 5.25 com a temperatura de condensagdo de 40 ° C e evaporagdo (LT) de
-30° C, é mostrada a destrui¢do de exergia dos compressores de acordo com a variagdo da

temperatura de evaporacao (MT), neste caso a faixa que melhor se comportou para o sistema
de R-744/R-404A, foia de -10a+10° C.

5.1.3 - Sistema analisado do Supermercado Verdemar

Variando a temperatura de condensacio

Para uma temperatura de evaporagio do evaporador de baixa temperatura em -33° C e
a temperatura de evaporagdo do evaporador de média temperatura em -8° C, variando a

temperatura de condensacao do sistema de alta, obtém-se os seguintes resultados, mostrados
nas figuras 5.26 a 5.31.
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Figura 5.26 — Poténcia consumida pelos compressores ¢ bomba.
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Conforme exposto na figura 5.26, ao variar a temperatura de condensagdo ¢ possivel
observar um aumento da poténcia consumida pelos compressores do sistema de alta, devido
ao aumento da diferenca de temperatura e pressdo entre as linhas de suc¢do e descarga dos

CoOmMpressores.
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Figura 5.27 — Poténcia total consumida pelos compressores € bomba do sistema.
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Figura 5.28 — COP do sistema.

Na figura 5.28 ao variarmos a temperatura de condensagdo ¢ possivel observar uma
diminui¢ao do COP, devido ao aumento da poténcia consumida pelos sistemas.

COP_ex

0,4
0,3
0,2

0,1

COP_ex

M

S ——————

20 25 30 35 40 45 50

Temperatura de Condensacdo (°C)

——COP_ex

Figura 5.29 — COP exergético do sistema.
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Taxa de Compressao
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Figura 5.30 — Taxa de compressao dos compressores.

Na figura 5.30, temos uma variagdo da taxa de compressao do compressor de alta, e
por conta da estabilidade das temperaturas de succao e descarga do compressor de baixa, a
taxa de compressao nao varia.
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Figura 5.31 — Temperatura de descarga dos compressores utilizados.

Variando a temperatura de evaporacio (LT)

Para uma temperatura de condensagdo de 40° C, para uma temperatura de evaporagio
do evaporador de média temperatura em -8 C e variando a temperatura de evaporagao do

evaporador de baixa temperatura, se obtém os seguintes resultados mostrados nas figuras 5.32
a5.38.
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Figura 5.32 — Poténcia consumida pelos compressores € bomba.

Ao alterar a temperatura de evaporacdo do evaporador de baixa temperatura € possivel
observar, na figura 5.32, que existe uma variagao de poténcia consumida nos compressores de
baixa. Porém esta variacdo também ocorre nos compressores do sistema de alta, devido a
variacdo da poténcia consumida nos compressores de baixa e também devido a variacdo da

energia que chega ao evaporador cascata, vindo da variagao da capacidade frigorifica dos
evaporadores de baixa.
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Figura 5.33 — Poténcia total consumida pelos compressores e bomba do sistema.
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Figura 5.34 — Capacidade frigorifica do evaporador de baixa temperatura.

Na figura 5.34, ¢ mostrada uma variacdo da capacidade frigorifica com o aumento da
temperatura de evaporacao dos evaporadores de baixa, provinda variacdo da eficiéncia
volumétrica destes compressores em determinadas condi¢des de aplicacao.
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Figura 5.35 — COP do sistema.

Na figura 5.35, ao variar a temperatura de evaporagdo (LT) & possivel observar um
aumento do COP, principalmente a partir de -30° C, devido ao aumento da capacidade

frigorifica.
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Figura 5.36 — COP exergético do sistema.
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Figura 5.37 — Taxa de compressdo dos compressores.

Na figura 5.37, ¢ evidenciada uma variagdo da taxa de compressdo dos compressores
do sistema a partir da mudanca de temperatura de evaporagdo nos evaporadores de baixa,
porém os compressores de alta, com excecdo da variacdo da capacidade frigorifica, ndo
sofrem variacao em suas condigoes.
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Figura 5.38 — Temperatura de descarga dos compressores utilizados.

Variando a temperatura do trocador de média
Para uma temperatura de condensacdo de 40° C, uma temperatura de evaporagdo do

evaporador de baixa temperatura de -33° C e variando a mesma no evaporador de média
temperatura, sao obtidos os resultados mostrados nas figuras 5.39 a 5.45.
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Figura 5.39 — Poténcia consumida pelos compressores € bomba.

Variando a temperatura de evaporagao do evaporador de média temperatura ¢ possivel
observar, na figura 5.39, que existe uma variagao da poténcia consumida nos compressores de
baixa. Esse fato ocorre devido a variagdo da temperatura no evaporador cascata; mas a maior

variagao ¢ provinda do sistema de alta, por conta da variagdo da capacidade frigorifica nos
trocadores de resfriados.
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Figura 5.40 — Poténcia total consumida pelos compressores ¢ bomba do sistema.
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Figura 5.41 — Capacidade frigorifica do trocador de média temperatura.
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Figura 5.42 — COP do sistema.

Na figura 5.42 ao variar a temperatura do trocador (MT) ¢é possivel observar um
aumento do COP, devido ao aumento da capacidade frigorifica e redugdo da poténcia
consumida, devido a diminui¢do das taxas de compressao e eficiéncias mecanicas.
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Figura 5.43 — COP exergético do sistema.

Pode-se observar nas figuras 5.42 e 5.43, que a tendéncia do COP exergético ao variar a
temperatura de evaporacdo ¢ a mesma apresentada pelo COP calculado energeticamente,
sendo o COP exergético de menor propor¢ao devido as irreversibilidades dos componentes
envolvidos.
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Figura 5.44 — Taxa de compressdo dos compressores.

Como ¢ possivel observar na figura 5.44, a taxa de compressdo diminui conforme a
temperatura do trocador de média aumenta, chegando a haver uma diferenca de taxa
significativa de 7,8 a 2,4.
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Figura 5.45 — Temperatura de descarga dos compressores utilizados.

Na figura 5.45 observa-se que a temperatura de descarga decresce conforme a relagao
de pressdao e temperatura diminui entre a suc¢ao e descarga do compressor. Esta reducao de
13° C é importante, pois aumentara a vida util dos componentes responsaveis pela compressio
como valvulas de placa de valvulas, e também reduzird o processo de decomposi¢ao do dleo
lubrificante quando exposto a altas temperaturas.

Na figura 5.46, pode-se distinguir a divisdo da destrui¢do da exergia em cada
componente. Nesta figura foram considerados os dados nas condi¢cdes normais de
funcionamento da instalagdo, onde a temperatura de evaporagdo (LT) é de -33° C, a
temperatura do trocador de média de 0,5° C e a temperatura de condensagdo de 40° C.
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Figura 5.46 — Destrui¢cdo de Exergia pelos componentes do sistema analisado com R-744/R-134a.

Os componentes que apresentam maior irreversibilidade no sistema sdao os compressores
de alta, devido as ineficiéncias no processo de compressdao, devido a propria eficiéncia
mecanica e taxas de compressdo. Estas irreversibilidades nos compressores resultam no
aumento da poténcia consumida dos mesmos. E importante salientar que a exergia destruida
nos compressores de CO, foi bastante inferior aos outros compressores, devido
principalmente as condi¢des em que estes componentes estdo sujeitas como a taxa de

compressao deste compressor, que ¢ bem menor comparada aos compressores com R-134a.

As figuras de 5.47 a 5.49 mostram a destrui¢ao de exergia referente aos compressores
do sistema de R-744/R-134a, ao serem variadas as temperaturas de condensagdo e
evaporacgao.
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Figura 5.47 — Destruiggo de exergia dos compressores R-744/R-134a, ao variar a temperatura de
condensagao.
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Na figura 5.47, com a temperatura de evaporagio (LT) em -33° C e evaporagdo (MT)
de -8 ° C, é mostrada a destrui¢do de exergia dos compressores de acordo com a variagdo da
temperatura de condensacdo, podemos perceber que os compressores de R-744 nao sofrem
variacao, pois a temperatura do condensador cascata ¢ controlada para se manter constante.
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Figura 5.48 — Destrui¢@o de exergia dos compressores R-744/R-134a, ao variar a temperatura de
evap. (LT).

Ja na figura 5.48 com a temperatura de condensagio de 40 ° C e evaporagio (MT) de -
8° C, ¢ mostrada a destrui¢do de exergia dos compressores de acordo com a varia¢do da
temperatura de evaporagdo (LT), onde € possivel observar que os compressores do sistema de
alta sofrem um acréscimo na destrui¢do de exergia, devido ao aumento da capacidade
frigorifica dos evaporadores (LT).
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Figura 5.49 — Destruigao de exergia dos compressores R-744/R-134a, ao variar a temperatura de evap.
(MT).

Na figura 5.49 com a temperatura de condensacdo de 40 ° C e evaporagdo (LT) de -30°
C, ¢ mostrada a destrui¢do de exergia dos compressores de acordo com a variagdo da
temperatura de evaporacdo (MT), neste caso ocorre um aumento na temperatura de

condensagdo do sistema com R-744, cuja temperatura ¢ a mesma do trocador cascata R-
134a/Propileno Glicol.
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5.2. Resultados do relato de caso

As figuras 5.50 a 5.54, dizem respeito as medi¢des realizadas no Supermercado
Verdemar, nos dias 14 e 15 de outubro de 2010. Com relagdo a medi¢ao das temperaturas de
entrada e saida do ar e tubulagdes nos trocadores de resfriados e evaporadores de congelados,
devido ao fato de existir uma alta circulacdo de pessoas nas camaras, além da temperatura
ambiente interna das camaras serem muito proximas; foram escolhidas para medicao as que
possuiam menor circulagcdo de pessoas, para medir a temperatura do ar de entrada e saida do
evaporador, sendo uma camara de resfriados e uma de congelados. Desta forma evitou-se que
a faixa de temperatura fosse elevada, fornecida pelo calor adicional das pessoas, produtos a
serem conservados e ar do ambiente externo.
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Figura 5.50 — Temperaturas coletadas através do supervisorio.
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Figura 5.51 — Temperaturas dos ambientes internos das salas de preparo.
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Na figura 5.51, percebe-se certa faixa na mudanga de temperatura devido a alta

rotatividade de pessoas, aberturas de portas e entrada de produtos.
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Figura 5.52 — Temperaturas das camaras e expositores de resfriados.
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Figura 5.53 — Temperaturas das camaras e ilhas de congelados.

Na figura 5.53, € possivel perceber que as temperaturas sao bastante constantes, exceto
no momento do degelo.
As tabelas 5.1 e 5.2 mostram a poténcia consumida pelos compressores, mostrada em

forma gréfica pela figura 5.76.

Tabela 5.1 - Poténcia consumida pelos compressores (kW).

14.10.2010
Compressores 11:00| 12:00 13:00 14:00| 15:00| 16:00] 17:00| 18:00
1A 15,381 12,030 |14,584 |13,298 |15,472 |15,010 | 15,750 | 14,900
2A 13,400 [13,336 |14,296 |11,638 - | 14,980 - | 14,6006
3A - - 12,000 [11,330 |12,203 [12,558 |10,925 |11,946
1B 14,274 12,450 | 14,058 12,642 |14,175 |13,570 [ 14,203 | 14,195
2B 15,856 14,084 | 14,870 |14,342 |15,842 |14,900 | 15,750 | 13,200
3B - 111,229 - - - | 13,469 - [ 14,800
1C 3,470 - 3,465 3,333 3,459 3,240 3,470 |-
2C 2,984 2,534 2,966 2,773 2,901 2,855 |2,906 2,957
3C 3,014 2,401 12,902 2,863 3,018 [2,951 |3,032 2,844
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Tabela 5.2 - Poténcia consumida pelos compressores (kW).

Compressores 07:30| 08:30| 09:30| 10:30| 11:30| 14:00| 15:00| 16:00
1A 15,376 | 15,279 [15,450|14,253 15,230 13,662 |15,282 15,150
2A 14,305 | 14,943 - 113,336 - 113,292 - 113,670
3A 11,926 | 11,350 |11,639[11,340[ 11,840 - 112,261 12,776
1B 14,443 | 13,986 | 14,356 (13,609 |11,235]13,292|14,008 | 14,130
2B 15,960 |16,138 | 15,500 | 14,084 |13,657|14,769 | 15,856 | 16,149
3B - - - | 11,229 | 14,606 | 13,400 - -
1C - - 13,200 - 13,312 3,219 |3,422 |3,494

2C 2,896 2,773 - 12,548 2,855 12,763 2,917 |2,808

3C 3,002 2,955 (2,886 [2,423 2,938 |2,711 |3,048 |3,058
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Figura 5.54 — Poténcia consumida pelos compressores.

Como ¢ possivel perceber na figura 5.54, em determinados momentos, a poténcia
consumida medida chega a ser bem proxima da simulada, onde a mais proéxima gira em 3% de
diferenga, justamente quando o sistema apresenta uma maior necessidade de capacidade
frigorifica, ligando todos os compressores. J& o maior erro fica em 35%, devido a ser o
momento em que o sistema esta programado para entrar em degelo, pois o sistema desliga
dois compressores de alta e um de baixa. Em varios momentos € percebida uma reducdo da
poténcia em média de 10 a 23%, devido ao sistema de controle. Outro fator importante ¢ a
variacdo da tensdo elétrica fornecida pela distribuidora de energia em Nova Lima, Minas
Gerais; que deveria estar em torno de 380 volts entre as fases, mas foi medida entre 343 a 368
volts, fato que compromete bastante o valor da poténcia consumida.
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Ja com relagdo aos dados do projeto fornecidos pela empresa Plotter & Racks,
conforme a figura 5.55 ¢ mostrada uma comparacao entre os dados de projeto e simulados da
capacidade frigorifica, sendo os dados de entrada os mesmos do funcionamento normal deste
supermercado ja citados.
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Figura 5.55 — Comparativo entre dados de projeto e simulados para a capacidade frigorifica do
Supermercado Verdemar.

O erro encontrado entre os dados de projeto e simulado para os evaporadores de
congelados foram de 3% e para os de resfriados foi de 1%.
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6. CONCLUSOES E SUGESTOES PARA TRABALHOS FUTUROS
6.1 — Conclusoes

Neste capitulo as conclusdes serdo divididas em conclusdes ja esperadas e em
conclusdes observadas.

6.1.1 —Conclusdes ja Esperadas

A seguir serdo listadas conclusdes que foram confirmagdo de comportamentos ja
esperados, relativos a sistemas de refrigeracao a COx:

e Melhora do COP do sistema cascata comparado ao sistema de R-22, e R-404A.
Dependéncia da faixa de aplicagdo;

e Reducgiao do diametro das tubulagoes;

e Menores taxas de compressao;

e Compressores no sistema de baixa com menores taxas de deslocamento;

e Baixo custo do CO;

Pela comparagdo entre os sistemas estudados, nos sistemas tipo cascata, houve uma
melhora no COP do sistema pela utilizacdo do CO; de 7,6%, quando comparado ao sistema de
R-22, e de 29,8%, quando comparado ao R-404A, quando ¢ variada a temperatura de
condensacdo e fixado os outros pardmetros, como temperatura de evapora¢do em -30°C para
congelados e -10°C para resfriados, bem como a capacidade frigorifica em 10 kW para
congelados e 20 kW para resfriados.

Sabe-se que, pelas propriedades termodinamicas do CO, existe uma baixa taxa de
compressdo do compressor de CO,, sabe-se também que quanto menor a taxa de compressao,
maior o tempo de vida util do compressor. No projeto dos sistemas a CO, analisados foi
constatado um menor didmetro das tubulagdes no sistema com dioéxido de carbono, devido ao
efeito de refrigeragao volumétrica deste fluido ser maior. A carga total de fluido refrigerante ¢
menor, se comparada com os outros dois sistemas, por conta das tubulacdes e trocadores dos
evaporadores serem menores.

Uma das primeiras conclusdes desse trabalho foi com respeito a modelagem matematica
e a simulacdo numérica através do EES proposta pelo presente trabalho como metodologia
para os sistemas de refrigeracdo estudados. O modelo foi testado com dados disponiveis na
literatura (Sawalha, 2008), tendo mostrado precisdo, com erros proximos a 0,5%. Através da
comparagdo entre os dados obtidos na andlise energética e exergética verificou-se que as
analises termodinamicas estavam corretas € obteve-se mais seguranga em aplicar os mesmos
tipos de analise a varios sistemas de refrigeracao.
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6.1.2 — Conclusoes Observadas

A seguir mostra-se um resumo das conclusdes observadas e uma breve discussao
desses pontos.

e Reducido na poténcia consumida pelos compressores, devido ao sistema de
controles embarcado.

e A andlise exergética indicou que o conjunto de compressores apresentou
maior perda, seguido pelo condensador, trocador cascata, dispositivos de
expansao e evaporadores.

e Custo comparativo dos sistemas.

Na analise de uma instalacdo em operacdo diaria com o CO;, que foi o caso do
Supermercado Verdemar (MG/Brasil), foi constatada uma redugdo na poténcia consumida
pelos compressores, devido ao sistema de controles embarcado e também devido a uma
redugdo na temperatura de condensacao gracas ao sistema Breeze.

Da analise exergética realizada nos sistemas, o componente que forneceu maior
irreversibilidade foram os compressores, devido as suas ineficiéncias, principalmente em
elevadas taxas de compressdo. Esse dado esta de acordo com resultados da literatura.

Um dado importante, que pode ser apresentado como conclusdo desse trabalho, foi a
constatagdo de que atualmente, mesmo no Brasil, instalacdes de grande porte como centros de
distribuicdo, os sistemas com CO, ja estdo apresentando o mesmo custo de um sistema com
HCFC ou HFC. A tendéncia ¢ que estes custos sejam ainda mais reduzidos, chegando aos
componentes dos sistemas de médio porte.

No que diz respeito a analise exergética, o conjunto de compressores, por conta das
irreversibilidades envolvidas no processo de compressao, apresentaram maior perda, seguido
pelo condensador, trocador cascata, dispositivos de expansdo e evaporadores. Com relagdo
aos compressores, a exergia destruida pelos mesmos poderd ser minimizada se adotada uma
faixa de aplicacdo respeitando os limites destes, como temperaturas de condensacdo e
evaporacdo, o que se refletira nas suas eficiéncias mecanicas.

6.2 - Sugestoes para trabalhos futuros
Como sugestdes e recomendagdes para trabalhos futuros:

e Aperfeicoar os modelos da simulagdo usados para avaliar o desempenho dos
sistemas, incluindo a modelagem detalhada dos trocadores de calor, utilizando inclusive
condensagdo a ar ou a agua;

¢ Obter dados e realizar analise da instalacao subcritica com pertfis de cargas frigorificas
variadas, obtendo também o tempo de resposta nos evaporadores com relagdo a inércia
térmica. Os responsaveis pela operacdo do sistema do supermercado Verdemar em Minas
Gerais, ressaltaram um curto tempo de resposta nas retomadas das temperaturas das camaras e
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ilhas ap6s o degelo, significando um menor tempo de compressores ligados no sistema, sendo
esse outro fator na redug@o do consumo de energia;

e Realizar andlise e experimentos em sistemas transcriticos, pois utilizam menos
componentes. Necessita-se verificar a viabilidade dessa alternativa, apesar de seu baixo
rendimento ser de antemao conhecido.
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ANEXO A1

Al.1 - Instrumentac¢ao da propria instalacio

Na visita técnica realizada ao Supermercado Verdemar MG/Brasil, foram
coletadas vérias informacdes através da propria instrumentacdo ja instalada no sistema,
esta instrumentagao ¢ descrita abaixo.

Controlador (AK-SC255)

E um controlador capaz de gerenciar a refrigeragdo, ar condicionado, iluminagao
e etc, mostrado pela figura Al.

Figura A1 — Controlador

Transdutor de pressao (MBS 3000)

O transdutor de pressao compacto MBS 3000 (figura A2) ¢ projetado para uso em
quase todas as aplicac¢des industriais e oferece medi¢ao de pressdao confiavel mesmo em
condicdes ambientais severas.

A flexibilidade deste transmissor de pressao cobre um sinal de saida de 4-20 mA,
versoes absoluta e manométrica (relativa), ampla variedade de conexdes elétricas e de
pressdo. Excelente estabilidade, construg¢do robusta e alto grau de prote¢do EMC/EMI
equipam o transmissor de pressdo para atender aos requisitos industriais mais rigidos.

e Sinal de saida de 4 - 20 mA;

e Temperatura operacional -40 a 85 °C;

e (Conexao de pressao padrao G 1/4A 1SO 228/1;

e Tempo de resposta: 4 ms;

e Para uso em vdarios ambientes industriais como bombas, compressores,
pneumatica e tratamento de dgua;

e FExatiddo: +0,5%;

e Faixa de medicao: 0 a 600 Bar.
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Figura A2 — Transdutor de pressdo MBS 3000.
Transdutores de Pressao (AKS 32,33 34)

Os AKS 32,33 e 34 (figura A3) sdo transdutores de pressdo que medem uma
determinada pressao e convertem o valor medido em um sinal de saida de 0 a 10 Vcc.

e Sua exatidao é de +0,3% ;

e Tempo de resposta: 4 ms;

e Faixa de pressao: 1 a 39 Bar;

e C(lassificagdo da Blindagem: IP65.

Figura A3 — Transdutor de pressio AKS.
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Sensores de Temperatura (AKS 11, AKS 12 e AKS 21)

Os sensores de temperatura AKS 11, AKS 12 e AKS 21 (figura A4) consistem
de um elemento de platina, onde o valor da resisténcia muda proporcionalmente com a
temperatura.

e O sensor PT 1000, apresenta 1000 ohms a 0°C.

e Os sensores sdo ajustados e cumprem os requisitos de tolerancia da EN 60751
Classe B.

e O AKS 11 possui uma faixa de aplicac¢io de -50 a 100°C.

e O AKS 12 trabalha em uma faixa de aplicacio de -40 a 80°C;

e E o0 AKS 21 contempla a faixa de -70 a 180°C.

e A exatiddo desses sensores do tipo PT 1000 ¢ de + 0,3%.

Figura A4— Sensores de temperatura AKS.

Al.2 - Instrumentac¢ao externa

Além da instrumentagdo ja instalada no sistema, foram utilizados instrumentos
portateis para coleta de outros dados, ndo contemplados pela instrumentacao ja
instalada. Os instrumentos foram:

e Alicate Amperimetro Digital Modelo: ET-3200A (Marca: Minipa)

Instrumento digital portatil, mostrado pela figura AS, realiza medidas de tensao
DC e AC, corrente AC até 1000A, resisténcia e testes de diodo e continuidade, além do
teste de isolacdo através do opcional MI-261.
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Figura AS5: Alicate Amperimetro Digital

Termometro de Contato (Marca: Full Gauge)

O termometro utilizado ¢ mostrado na figura A6 e oferece faixa de medig¢ao de
50,0 a +105,0°C, resolucdo de 0,1°C e exatiddo de + 0,3%.

Figura A6 - Termometro Digital

Termo Higrometro Modelo:MTH-1380 (Marca: Minipa)

Instrumento digital portatil mostrado pela figura A7, com interface RS-232
opcional, LCD de 4 digitos, auto desligamento, congelamento de leitura, registro de
maximo / minimo ¢ modo relativo. Realiza medida de temperatura T2 (padrio tipo K)
de -200°C a 1370°C (-328°F a 2498°F) e T1 de -20°C a 60°C (-4°F a 140°F) e umidade
relativa de 0 a 100% RH.
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Figura A7 - Termo Higrometro

Termo Anemodmetro Digital Modelo:MDA-11 (Marca: Minipa)

Instrumento digital portatil (figura AS8), com LCD principal de 4 digitos e
secundario de 3 1/2 digitos, com iluminacdo de fundo, exatidao basica de 3% do fundo
de escala, congelamento de leitura, desligamento automatico e registro de maximo,
minimo e maximo menos minimo. Realiza medidas da velocidade de deslocamento do
fluxo de ar nas unidades m/s, ft/min, knots, km/h e mph e de temperatura em °C e °F.

Figura A8 - Termo Anemodmetro Digital
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Termometro infravermelho TD-985 (Marca: ICEL)

O TD-985 (figura A9) ¢ um termometro digital infravermelho portatil para altas
temperaturas, que foi desenvolvido com o que hd de mais moderno em tecnologia de
semicondutores. Apresenta como caracteristicas a facilidade de fazer as medi¢des sem a
necessidade de contato fisico, selecdo da leitura em °C ou °F, mira laser, emissividade
ajustavel, leitura em décimo de grau, memoria automatica (Hold), registro de méaximo,
minimo, média e diferenga, desligamento automatico, etc...

Figura A9- Termometro infravermelho

A1.3 - Calibracao dos termémetros digitais

Para a calibragdo dos termometros digitais foi usado o método comparativo, no
qual os sensores dos termOmetros a calibrar sdo imersos em um meio uniforme e
estabilizado juntamente com outro termdémetro ja calibrado e com certificado de
calibracao em dia, como mostrado na figura A10, que sera o padrao de referéncia. O
método de calibragdo por comparagdo ¢ mais barato e comumente usado devido a sua
facilidade e precisao.

Os passos para a aferi¢cdo dos sensores do termdmetro digital sdo:

e Selecionar o sensor de referéncia, no caso em questdo foi um termometro digital
jé calibrado pelo laboratorio MEC-Q, ao qual ¢ um laboratorio acreditado pela
CGCRE/INMETRO de acordo com a ABNT NBR ISSO/IEC 17025, sob o n°
0079.

Figura A10 — Termémetro de referéncia. (Fonte: O autor)
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e Verificar se os sensores a serem comparados estdo em bom estado, sem
emendas, fios quebrados ou danificados, para ndo confundir os valores medidos.

e Escolher o meio de imersao, e para isto foi utilizado um recipiente com isolante
térmico (poliestireno expandido) mostrado na figura A1l com furos na parte
superior para a colocagdo dos sensores onde o meio de imersao foi dgua mais
gelo picado; e na figura 03 temos um recipiente com areia para ser inserido em
uma estufa, equipada com termostato, onde os sensores sdao colocados
juntamente com o sensor de referéncia.

Figura A11 - Recipiente usado para a calibragdo dos sensores em temperaturas mais baixas. (Fonte: O
autor)

O processo ¢ realizado para varias temperaturas. Mediante a colocagdo de gelo
picado (mistura de 4gua no estado solido e liquido) foi conseguido o valor do 0°C para
temperatura ambiente. Finalmente, para temperaturas elevadas (entre 35 a 90°C),
mediante o calor fornecido pela estufa, figura A12.

Figura A12 - Calibragdo dos termopares para temperaturas mais altas. (Fonte: O autor)
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Procede-se a realizagdo das medi¢des, mediante a colocacao dos sensores, tanto
os de medi¢ao como o de referéncia, deixando o processo se estabilizar. A partir
desse instante ¢ iniciada a coleta dos valores de temperatura, buscando-se anotar
os valores das temperaturas, bem como repetindo as anotagdes na mesma faixa
de temperatura. As temperaturas dos sensores sao coletadas, realizando leituras a
cada minuto durante 30 minutos. Apds o término das medi¢des, agrupam-se as
mesmas para cada faixa de temperatura, dos cinco valores medidos para cada
temperatura escolhe-se o que se mostrar mais estabilizado e monta-se uma tabela
como a tabela Al.

Inserem-se os dados em um grafico de dispersdo para realizar o ajuste da curva
no Excel, gerando-se a curva de correcao das temperaturas.

Tabela A1l - Temperaturas medidas (° C).
Temperatura no Temperatura de
sensor 1 referéncia
0 0,214
29,2 28,29865

33 32
36,8 35,70135
40,6 39,4027
43,9 43,10405
47,2 46,8054

52 50,50675
55,7 54,2081
59,6 57,90945
63,4 61,6108
67,4 65,31215

71 69,0135
74,8 72,71485
78,6 76,4162
82,4 80,11755
86,3 83,8189
88,3 87,52025

Os valores medidos pelos sensores sdo inseridos no eixo “X” e os valores
medidos pelo sensor padrdo no eixo “Y”. Esta série de pontos permite a
constru¢do de uma curva mostrada na figura A13. Para a validacao do ajuste da
curva ¢ necessario o coeficiente de correlagdo (r), quanto mais perto de um ¢
melhor. Como se pode observar na figura A13. O valor do coeficiente de
correlagdo ¢ proximo de 1 para este ajuste linear determinado para o sensor de
temperatura 1.
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Figura A13 - Curva de ajuste para a obtencdo do valor real de temperatura no sensor 1. (Fonte: O autor)

e Finalmente as equagdes determinadas no ajuste, sdo inseridas em uma planilha
para a correcdo dos valores de temperatura, ou seja, os valores coletados serdo
introduzidos nestas equacdes para substitui-los pelos valores reais de
temperatura. Este processo € realizado para os outros sensores.
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ANEXO A2
Propriedades do Propileno Glicol

Para a determinacdo das propriedades termodindmicas como entalpia e entropia foi
utilizado o calor especifico disponivel nas tabelas da ASHRAE (2001) encontradas neste
anexo. Estes parametros estdo associados a temperatura e concentracdo em uma solugdo
aquosa.

O comportamento de uma substancia incompressivel admite que o volume especifico
seja constante ¢ que o calor especifico dependa somente da temperatura c¢p(T). De acordo
com este modelo, a variagdo diferencial de energia interna especifica ¢ determinada pela
equacdo A2.1. (MORAN e SHAPIRO; 2006).

_cp(T)dT N pdv
STTT T

A2.1

; , pdv , .
Como o volume especifico é constante o termo - ¢ igual a zero.

Por integracdo, a variagdo de entropia especifica (equacao A2.2) é:

T2 cp(T
52_51: p( )dT A2.2
T
T

Considerando o calor especifico constante, tem-se a equacao A2.3:

S, —S;=cpln— A2.3

Assim como a entropia especifica a entalpia especifica também depende s6 da
temperatura. Portanto o calor especifico ¢ uma func¢ao exclusiva da temperatura. Desta forma,
tem-se a equagao A2.4. (MORAN e SHAPIRO; 2006).

T
h(T,) — h(T,) = j ep(T)dT A2.4

Ty

Considerando o calor especifico constante, tem-se equacao A2.4.

hz - h’l == Cp (Tz - Tl) A2. 4

A seguir sdo transcritas as tabelas de Propileno Glicol pela ASHRAE.
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Densidade da solucio aquosa com concentracio de Propileno Glicol (ASHRAE, 2001)

Percentual de concentracdo do Propileno Glicol

Temperatura, "C 1% 20% 3% 40% 50 6% T0% 80 90 %
35 1072.92 1079.67 1084.50 109246
=30 1071.31 1077.82 109085 1088.82
—25 1062.11 1069.58 1075.84 I087.18 1085.15
—20 1060.49 1067.72 1073.74 1083.49 1081.46
-15 1050.43 1038.73 1065.73 1071.51 L7977 1077.74
10 1039.42 1048.79 1056.85 1063.61 1069.16 1076.04 1074.00

-3 1027.24 1037.89 1047.02 1054 584 1061.37 1D66.69 1072.27 1070.24
0 1013.85 1025.84 1036.24 1045.12 1052.71 1059.00 1064.09 1068.49 1066.46
5 1012.61 102432 1034.46 104309 105044 1056.50 1061.36 1064.68 1062.63
10 1011.24 1022.68 1032.55 1040.94 104804 1053.88 105851 106085 1058.82
15 1009.75 1020.91 1030.51 1038.65 104552 1051.13 1055.54 1057.00 1054.96
20 1008.13 1019.01 1028.35 1036.24 1042 .87 1048.25 1052.44 1053.12 1051.00
25 100640 1016.99 1026.06 1033.70 1040.09 1045.24 1049.22 1049.22 1047.19
30 100454 1014.54 1023.64 1031.03 103718 1042:11 1045.87 1045.30 1043.26
35 1002.56 1012.56 1021.09 1028.23 1034.15 1038.85 1042.40 1041.35 1039.32
40 100046 1010.16 101842 102530 1030.98 1035.47 1038.81 [037.38 1035.35
45 998.23 1007.64 1015.62 1022.24 1027.69 1031.95 1035.09 1033.39 1031.35
50 995.88 1004.99 1012.69 1019.06 1024.27 1028.32 1031.25 1029.37 1027.34
55 093,41 102,21 1009,63 1015.75 1020.72 1024.55 1027.28 1025.33 1023.30
60 990,82 999.31 1006.44 1012.30 1017.04 1020.66 1023.19 1021.27 1019.24
63 QRE.11 006,28 1003.13 1008.73 1013.23 1016.63 1018.97 1017.19 1015.13
70 985.27 993.12 999.69 1005.03 1009.30 1012.49 1014.63 1013.08 101104
75 982.31 Q89.85 996.12 1001.21 1005.24 10418.21 1010.16 LO08.95 1006.91
80 979.23 986.44 99242 997.25 1001.035 1003.81 1005.57 1004.79 1002.76
83 976.03 982.91 988.60 993.17 996.73 999.28 1N0.86 100062 Q98.58
90 97210 979.25 984.65 988.95 092.28 994.63 996.02 996.41 004,38
95 969.25 975.47 980.57 984.61 987170 989.85 991.06 992.19 090.16
100 965.68 971.56 976.36 980.14 QR3.00 084.04 085.97 087.04 0R3.91
105 961.99 967.53 972.03 975.54 97816 979.90 980.76 983.68 081.64
110 958.17 063.37 967.56 970.81 973.20 97474 075.42 979.38 977.35
115 954.24 939.09 962.97 965.95 968.11 969.45 969.96 975.07 973.03
120 950018 Q34.67 958.26 960.97 Q62,89 964.03 6438 970.73 06:8.69
125 945.99 950.14 95341 955.86 057.55 938.49 958.67 966.37 064,33
Calor Especifico da solucio aguosa com concentracio de Propileno Glicol (ASHRAE, 2001)
Percentual de concentracdo do Propileno Glicol
Temperatura, “C 10 204 e 40% 50% 6l 5 T0% S0 0%
35 3.096 2843 2,572 2264
30 3.118 2868 2.600 2.205
=25 3358 3.140 2.893 2.627 2326
=20 31378 3.162 2018 2.655 2,356
-15 3.586 3397 3184 2943 2.683 2387
-1 3.765 3.603 1416 3206 1.068 2710 2417
=5 3918 3779 3.619 3433 3.228 2.893 2738 2448
0 4042 3929 3.793 3.636 3455 3.250 1018 2766 2478
5 4.050 3940 3.807 3.652 3474 3272 3042 2993 2509
10 4.058 3.951 3820 3.669 3493 3.295 3.067 2821 2.539
15 4.067 3.962 3.834 3.683 3513 3317 3.092 2.849 2570
20 4.075 3973 1848 3002 3532 3.339 3017 2876 2.600
25 4083 3.983 3862 3718 3.551 3.361 1142 2,904 2.631
30 4.091 3994 31875 3.7135 3.570 3383 3.167 2931 2.661
35 4.000 4.005 3.889 3.751 3590 3.405 1192 2.050 2.692
40 4.107 4.016 3.903 3.768 3.609 3427 3.217 2.987 27123
45 4.115 4.027 307 3784 3628 3449 1.242 3014 27153
50 4,123 4.038 3.930 3.801 3648 3471 3.266 3.042 2784
35 4131 4.049 1044 3817 3.667 3493 3.291 3070 2814
60 4.139 4.060 3.958 1834 3.686 33515 3316 3.097 2845
63 4147 44071 3.972 3.850 3706 33537 1341 3125 2.875
70 4,155 4.082 3.085 3867 3735 3.559 1.366 1153 2.906
75 4.163 4.093 3.999 3.883 3744 3.581 3.391 3.180 2936
80 4.171 4.104 4.013 3.900 3763 3.603 1416 3208 2.967
85 4.179 4.115 4.027 3.916 3783 3.625 1441 3.236 2997
L] 4.187 4.126 4.040 3.933 3802 3647 1465 3.263 3.028
95 4.195 4.136 4.054 3.949 3.821 3.670 3.490 3.201 3.058
100 4203 4.147 4.068 3.966 3541 3.692 3.515 3319 3.089
105 4.211 4.158 4.082 3.982 3860 3714 3.540 3346 3.119
110 4219 4.169 4.095 3.999 3879 3736 1.565 3374 3.150
115 4227 4.180 4.109 4.015 31808 3758 1.590 1402 3181
120 4.235 4.191 4,123 4.032 308 3780 3615 3429 3211
125 4.243 4.202 4.137 4.049 3.937 3302 1.640 3457 3242
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