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RESUMO

ALBUQUERQUE, C. E. S. Avaliacao do Comportamento Energético e Exergético
de um Sistema de Refrigeracao por Compressao de Vapor. 2017. Dissertacao
(Mestrado) — Unidade Académica de Engenharia Mecénica, Universidade Federal de
Campina Grande, Campina Grande, 2017.

Esta pesquisa apresenta uma analise energética e exergética de uma unidade de
refrigeracdo de agua gelada de grande porte, chamada chiller. O refrigerador em
estudo realiza o ciclo termodindmico de refrigeracdo com auxilio de um compressor
mecanico, usualmente acionado por um motor elétrico, de forma a aumentar a
pressdo em determinada fase do ciclo termodinamico do sistema, o que gera um alto
consumo de energia elétrica. Com avancgo da tecnologia, a cada dia surgem novos
tipos de compressores que possuem um menor consumo de energia € melhoram o
desempenho da unidade como um todo. O objetivo deste trabalho é avaliar os
comportamentos energético e exergético, baseados respectivamente na primeira lei
e na segunda lei da termodinamica, de um chiller que fornece agua gelada e
trabalha com um compressor tipo parafuso. Este estudo foi realizado baseando-se
no comportamento real de um chiller de compressdo de vapor, instalado em um
shopping da regido de Jodo Pessoa-PB. Através de simulagdo numérica, foi possivel
avaliar o comportamento do equipamento com a mudanga de alguns dos parametros
normais de trabalho, como pressdes de condensacdo e evaporacao, temperaturas
de condensacéao e evaporacao e fluido refrigerante. Neste estudo, sdo apresentados
dados do desempenho do equipamento em funcéo das pressdes do evaporador e do
compressor, da temperatura de evaporagao, entre outros parametros. Os resultados
das simulagdes, realizadas com auxilio do software EES, mostraram que o
desempenho da unidade melhora ao diminuir a variacdo de pressdao entre o
condensador e o evaporador e que as eficiéncias energética e exergética sofrem um
acréscimo com o aumento da temperatura de evaporagdo € uma redugdo com a

elevacao da temperatura de condensacao.

Palavras chaves: Chiller, Analise exergética, Analise energética, COP, Eficiéncia
exergética.



ABSTRACT

ALBUQUERQUE, C. E. S. Evaluation of the Energy and Exergetic Behavior of a
Steam Compression Refrigeration System. 2017. Dissertation — Academic Unit of
Mechanical Engineering, Federal University of Campina Grande, Campina Grande,
2017.

This research presents energetic and exergetic analysis of a water refrigeration
unit, called Chiller. The Chiller under study performs the thermodynamic cycle of the
refrigeration with the assistance of a mechanical compressor, usually triggered by an
electric motor, in order to increase the pressure in a certain stage on the
thermodynamic cycle of the system, which generates high energy consumption.
However, with the advance of the technology, every day emergs new types of
compressors that have lowest energy consumption and improves the performance of
the unit as a whole. The purpose of this work is to evaluate both energetic and
exergetic behavior, of a chiller that provides cold water and works with a screw type
compressor, based on the first and second laws of thermodynamics. This study was
based on the actual behavior of a steam compression chiller from a mall in the city of
Jodo Pessoa-PB. Through numerical simulation, it was possible to evaluate the
behavior of the equipment with the change of some of the normal parameters of
work, as condensation and evaporation pressures, condensation and evaporation
temperature and refrigerant fluid. In this study, the performance of the equipment
data is presented as a function of the evaporator and compressor pressures, the
evaporation temperature and other parameters. The results of the simulations, that
were realized with support of software EES, showed that the unit performance was
improved by decreasing the pressure variation between condenser and the
evaporator and also has proved that the energetic and exergetic efficiences are
increased by raising the evaporation temperature and a reduction happens by

increasing the condensation temperature.

Keywords: Chiller, Energy analysis, Exergy analysis, COP, Exergy efficiency
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1. INTRODUGCAO

Registros histéricos mostram a importancia da refrigeracao e que alguns meios de
refrigeracdo j4 estavam presentes para 0 homem na época das mais antigas
civilizacdes. Pode-se citar a civilizacdo chinesa que, muitos séculos antes do
nascimento de Cristo, utilizava o gelo natural (colhido nas superficies dos rios e lagos
congelados e conservado com grandes cuidados, em pogos cobertos com palha e
cavados na terra) com a finalidade de conservar o cha que consumiam (UNESCO,
2013). As civilizagbes gregas e romanas também aproveitavam o gelo colhido no alto
das montanhas, para o preparo de bebidas e alimentos gelados (SOUZA, 2007). Esse
contexto histérico mostra que, por muito tempo, o homem esteve diretamente
dependente da natureza para a obtencéo do gelo, que s6 se formava no inverno e/ou
nas regides de clima bastante frio. Mesmo nestas regides, havia limitacées de
estocagem, s6 podendo ser feita por periodos relativamente curtos. Por esse motivo,
engenheiros e pesquisadores voltaram-se para a busca de meios e processos que
permitissem manter um objeto ou ambiente refrigerado artificialmente (BENEDETTI,
2010).

Atualmente, o foco dos engenheiros e pesquisadores nao é somente manter um
objeto ou ambiente refrigerado artificialmente, mas sim fazer isso da maneira mais
eficiente possivel. Sendo assim, a economia de energia estd recebendo maior
atencao por parte dos projetistas destes sistemas.

Alguns estudos técnicos e econdmicos mostram que grande parte da energia é
desperdigada pelos sistemas de condicionamento de ar, por apresentarem uma série
de ineficiéncias (CHUMIOQUE, 2004). Além disso, Pereira (2015) cita em um de
seus trabalhos alguns autores como Lombart et al. (2011), Elahee (2014), Walker et
al. (2014) e Hitchin et al. (2015) que demostram que um sistema de ar condicionado €
um grande consumidor de energia elétrica.

Existem diversas técnicas usadas para melhoria dessas deficiéncias, entre as
quais pode-se citar a otimizagao do projeto, via simulagdo numérica.

A simulagdo numérica para o desenvolvimento e otimizacdo de sistemas de
refrigeracdo € uma ferramenta que possibilita, através de modelos matematicos,
prever o comportamento dos sistemas quando estes sdo submetidos a condi¢des
diferentes das condicdes 6timas, para as quais os mesmos foram projetados. Tal
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método utiliza-se de um conjunto de equagdes agrupadas em linguagem
computacional e um conjunto de dados obtidos experimentalmente. Desta maneira,
torna-se possivel a obtencdo de resultados com uma margem de erro segura. A
simulagdo numérica é realizada através de softwares que auxiliam na obtencao de
propriedades e resolucdao de equacdes. Como exemplo destes pode-se citar:
GateCycle, Aspen Plus, IPSEpro, Cycle-Tempo e EES (Engineering Equation Solver),
sendo o ultimo usado nesse trabalho.

O sistema de refrigeracdo estudado nessa pesquisa utiliza um fluido secundario,
geralmente agua ou salmoura, para transportar a carga térmica de refrigeracéo por
longas distancias. Os chillers podem ser muitas vezes usados em plantas que utilizam
tanques de termoacumulagdo. A Figura 1.1 mostra um esquema simplificado tipico

desse tipo de sistema.

Figura 1.1: Sistema tipico de agua gelada.
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Fonte: Chumioque (2004).

Em todo projeto de condicionamento de ar de grande porte, o chiller sempre figura
entre 0s outros componentes, como 0 que mais contribui para o custo de investimento
de operacao (CHUMIOQUE, 2004).
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Em edificios comerciais, operacbes com chiller consomem cerca de 30 a 50% do
total da eletricidade do edificio (SATHTHASIVAM et al., 2010).

Um dos objetivos da termodindmica é estabelecer critérios gerais a fim de
valorizar o funcionamento e desempenho de sistemas industriais no qual a energia
tem um papel importante (SOTOMONTE, 2009; MORAN & SHAPIRO, 2006; YUCER
& HEPBASLI, 2011). E uma das maneiras pela qual a termodindmica estabelece
esses critérios € a andlise exergética, pois o método da analise exergética €
particularmente apropriado para maximizar o alcance do objetivo de um uso mais
eficiente da energia, ja que ele permite a determinacdo de rejeitos e perdas em
termos de sua localizacao, tipo e valores reais (MORAN & SHAPIRO, 2006).

Diferentes autores usaram a primeira e a segunda leis da termodindmica para
analisar a performance de sistemas de refrigeracdo, mecanica e de absor¢cao, com
objetivo ao conforto térmico, entre eles: Bayrakci e Ozgiir (2009), Ahamed et al.
(2010), Kabul et al. (2008), Kalaiselvan et al. (2009), Kecgebas (2013), Jain et al.
(2013), Attar et al. (2014), Lin et al. (2014) e Cavalcante et al. (2016). Este trabalho &
direcionado nessa linha de pesquisa.

Essa pesquisa é baseada no estudo dos Chillers de compressao que utilizam um
compressor mecanico, usualmente acionado por um motor elétrico, de forma a
aumentar a pressao em determinada fase do ciclo termodinamico do sistema. A
desvantagem deste processo reside no seu relativamente elevado consumo
energético.

Dessa forma, nesse trabalho € realizado um estudo energético e exergético de um
sistema de refrigeracdo de compressao de vapor do tipo chiller utilizando as leis da

termodinamica.


https://www.researchgate.net/profile/Hilmi_Cenk_Bayrakci
https://www.researchgate.net/profile/Arif_Oezguer
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1.1 Objetivos

Diante do exposto, este trabalho tem como objetivos:

1.1.1 Objetivo geral

Apresentar uma avaliagao energética e exergética de uma unidade de refrigeragcéo
integrante de sistemas de condicionamento de ar de grandes estabelecimentos.

1.1.2 Objetivos especificos

a) Descrever os componentes da unidade e avaliar a influéncia de diversos
parametros no funcionamento do equipamento.

b) Levantar e apresentar dados do comportamento desse tipo de equipamento
em relacao as pressdes e temperaturas de trabalho.

c) Desenvolver um modelo que represente de maneira adequada dentro das
limitagbes o comportamento do ciclo de refrigeracdo da unidade estudada

d) Simular o comportamento do equipamento através do software EES

e) Avaliar as eficiéncias energética e exergética da unidade e dos seus
principais componentes em diversas condigdes de operagdo com auxilio do
software EES.
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1.2 Justificativa

Apesar de a matriz energética brasileira ser aproximadamente 46% renovavel,
valor muito superior a média mundial de 12%, ainda ha muito que se fazer no que se
refere a economia de energia. Basta recordarmos de crises como a de 2001, quando
a auséncia de chuvas limitou a producado das hidrelétricas e, consequentemente,
levou o pais a um longo periodo de racionamento de energia elétrica, influenciando
direta e indiretamente todos os setores da economia e da politica brasileira (VICHI &
MANSOR, 2009).

Passou-se por uma nova crise energética em decorréncia da falta de chuvas. No
Brasil, mais de 90% da energia é produzida nas hidrelétricas, que dependem de agua
em niveis adequados em seus reservatorios para gerar energia. Infelizmente, no ano
de 2015, a auséncia de chuvas foi uma das maiores das Ultimas décadas,
prejudicando a oferta de energia.

Em Sao Paulo, ha meses ja estd sendo anunciada a redugdo do nivel dos
reservatérios do Cantareira. Essa reducdo do nivel de agua também ja atinge as
hidrelétricas, como ltaipu, ainda que num nivel menor, de 16 a 17%. No Rio de
Janeiro, o cenario esta cada vez mais semelhante, com o reservatério de Paraibuna,
maior do estado, atingindo o volume morto e tendo o menor nivel desde 1978
(SOARES, 2015).

Estes fatos mostram que a utilizacdo mais eficiente da energia € um assunto atual,
de extensa pesquisa nas universidades e de grande interesse nas empresas devido a
utilizacdo mais consciente dos recursos naturais disponiveis e do ganho financeiro
proporcionado com a economia. Dentre tais estudos, destacam-se as pesquisas
voltadas para sistemas de refrigeracdo, nos quais a economia energética esta

diretamente ligada a eficiéncia de funcionamento dos seus componentes.
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2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

2.1 Refrigeracao e condicionamento de ar

As areas de refrigeracdo e ar condicionado sao correlatas, embora cada uma
tenha seu campo especifico de atuagcdo. A aplicagdo mais disseminada da
refrigeracao é, sem duvida alguma, o ar condicionado, embora outras areas possam
ser citadas, tais como a refrigeracdo industrial, que inclui o processamento e
conservacdo de alimentos, a remocdo de calor de substancias em industrias
quimicas, de petroleo e petroquimica e, muitas outras aplicacées em industrias de
construcdo e manufatura (STOEKER, 1985).

O ar condicionado também possui aplicacdes distintas ao conforto térmico, a qual
€ mais difundida. De maneira resumida o0s possiveis campos de atuacdo da

refrigeracao e do ar condicionado séo:

Conforto térmico:
— Edificacoes
— Industrias

— Estabelecimentos comerciais

— Ar condicionado

— Residéncias
Controle de processos:

— Temperatura de correntes em processos

— Temperatura de laboratérios _

Armazenamento e distribuicdo de alimentos

Congelamento e processamento de alimentos Refrigeracdo

Industria quimica de processos e insumos industriais
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7

O foco de estudo desse trabalho é uma unidade de refrigeracdo para
condicionamento de ar que se enquadra na area de conforto térmico.

Segundo Bueno (2007), o condicionamento de ar para conforto térmico pode ser
definido como o processo de tratamento do ar de modo a controlar simultaneamente
temperatura, umidade, pureza e distribuicdo do mesmo, de modo a atender as
necessidades do recinto, ou, proporcionar conforto aos ocupantes do ambiente
condicionado.

Além dos campos de atuagcdo e das definicbes de condicionamento de ar, é
importante conhecermos como sado classificados os tipos de sistemas de ar
condicionados que existem.

Quanto ao tipo de expansao podem ser classificados em:

» Sistemas de expansdo ou evaporacdo direta. Nesse sistema a
serpentina do evaporador recebe diretamente do recinto ou através de dutos a
carga de ar quente a ser condicionada;

» Sistemas de expanséo indireta. Sistema onde o evaporador retira carga
térmica de um meio intermediario (dgua ou salmoura), o qual posteriormente é
usado no condicionamento de ar do ambiente onde se deseja condicionar.
Quanto ao tipo de condensacao, os sistemas sao classificados em:

» A ar, em circulacdo natural ou forcada; nesse caso a temperatura
admitida para o fluido frigorifico deve ser superior a de bulbo seco do ar exterior
considerado nos calculos;

» A &gua, que pode ser sem retorno, usando agua corrente, ou com
recirculacao, utilizando uma torre de resfriamento. Nesse caso, a temperatura de
bulbo umido do ar exterior deve ser inferior a temperatura da agua de circulagao
para que haja transferéncia de calor da agua para o ar exterior;

» Evaporativa, nesse caso também a temperatura de bulbo Uumido do ar
exterior deve ser inferior a estabelecida para o fluido frigorifico.
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2.2 Fluidos refrigerantes

O fluido refrigerante, ou simplesmente refrigerante, é o fluido de trabalho utilizado
para absorver e transmitir calor em um sistema de refrigeragdo. Os refrigerantes
absorvem calor a baixa temperatura e pressao e liberam calor a uma temperatura e
pressdo mais elevada (WANG, 2001).

Em relacdo as propriedades desejaveis, ndo ha um fluido refrigerante que reuna
todas, de modo que, um refrigerante considerado bom para ser aplicado em
determinado tipo de instalacdo frigorifica nem sempre € recomendado para ser
utilizado em outra. O bom refrigerante é aquele que relne o maior nimero possivel de
boas qualidades relativamente a um determinado fim (FERRAZ, 2008). As principais

caracteristicas de um bom refrigerante séo:

»  Pressao de vaporizagdo ndo muito baixa.

E desejavel que o refrigerante apresente uma pressao correspondente a
uma temperatura de vaporizagcdao nao muito baixa.
»  Pressao de condensacao nao muito elevada.

Quanto menor for a pressdo de condensacdo do refrigerante, menor
sera a relacdo de compressao e, portanto, melhor o desempenho do
compressor. Além disso, se a pressao no lado de alta pressao do ciclo de
refrigeracdo for relativamente baixa, esta caracteristica favorece a segurancga
da instalagéo.
> Calor latente de vaporizacao elevado.

Um alto calor latente na vaporizagdo implica em uma menor vazao
massica de refrigerante necessaria para obter uma determinada capacidade
de refrigeracgéo.

»  Volume especifico reduzido.

Se o refrigerante apresentar um alto valor do calor latente de
vaporizagdo e um pequeno volume especifico, na fase de vapor, a vazdo em
volume no compressor sera pequena e o tamanho da unidade de refrigeracéo
sera menor, para uma dada capacidade de refrigeracao.

» O refrigerante utilizado deve gerar um coeficiente de performance
elevado pois o custo de operacao estad essencialmente relacionado a este
coeficiente.
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»  Condutibilidade térmica elevada.

Um valor elevado da condutibilidade térmica do refrigerante é
importante na melhoria das propriedades de transferéncia de calor.
> Baixa viscosidade na fase liquida e gasosa.

Devido ao pequeno atrito fluido dos refrigerantes pouco viscosos, as
perdas de carga serao menores.

»  Baixa constante dielétrica, grande resisténcia elétrica e caracteristica de
nao-corrosao dos materiais isolantes elétricos.
» Devem ser estaveis e inertes, ou seja, ndo devem reagir e corroer 0s
materiais metalicos da instalacédo de refrigeracao.
> N&o devem ser poluentes.
> N&o devem ser toxicos ou excessivamente estimulantes.
Apesar dos circuitos frigorificos se constituirem em sistemas fechados,
a possibilidade de vazamentos impde que os compostos utilizados como
refrigerantes apresentem nivel reduzido de toxicidade.
»  Nao devem ser inflamaveis ou explosivos.
A possibilidade de vazamentos também impde que os refrigerantes nao
sejam inflamaveis, devido ao risco de incéndio e explosao.
> Devem ser de detecc¢ao facil quando houver vazamentos.

A facilidade de deteccéao do refrigerante € importante nas instalacdes de
grande porte. A rapida deteccédo pode evitar a perda completa da carga de
refrigerante da instalagao.
>  Devem ser de precos moderados e facilmente disponiveis.

A disponibilidade comercial do refrigerante estd intimamente associada
a seu preco. O uso de um refrigerante ideal que apresente um custo elevado

torna-se impraticavel.

2.2.1 Classificacao dos fluidos refrigerantes

O “National Institute of Standards - NIST” dos EUA realizou uma pesquisa
examinando mais de 800 fluidos industriais quanto ao potencial para uso como
refrigerante devendo ser satisfeitas as seguintes condigdes termodinamicas
(STOECKER & JABORDO, 2002):



1.
2.
3.
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Temperatura de fusao inferior a -40 °C
Temperatura critica superior a 80 °C

Presséo de saturacéo a 80 °C inferior a 50 MPa

As condigcdes 1 e 2 visam a eliminacdao de fluidos com ponto de fusédo e

temperatura critica proximas da faixa de operacao tipica de aplicacdes frigorificas. A

condicdo 3 visa a eliminacdo de fluidos excessivamente volateis, associados a

pressdes excessivamente elevadas. A pesquisa revelou que as condigdes impostas

foram satisfeitas por 51 compostos, cujos perfis sdo apresentados abaixo:

vV V.V V V VY

15 hidrocarbonetos

05 compostos oxigenados (éteres e aldeidos, etc.)

05 compostos nitrogenados (NH3, metilamina, etc.)

03 compostos de enxofre (SO, etc)

04 misceléneas

19 hidrocarbonetos hidrogenados (R12, R22, R11, etc.)

Nao foram envolvidas na pesquisa as misturas, que se tornaram populares nos

ultimos anos devido a necessidade de refrigerantes alternativos aos CFCs para

satisfazer determinadas condicbes operacionais (STOECKER, 2002). Segundo

Stoecker & Jabordo (2002), levando em conta as misturas, os refrigerantes podem ser

classificados nas seguintes categorias:

vV V V V V

Hidrocarbonetos halogenados;

Misturas ndo azeotrdpicas de hidrocarbonetos halogenados;
Misturas azeotrdpicas de hidrocarbonetos halogenados;
Compostos organicos;

Compostos inorganicos.

Refrigerantes da familia dos hidrocarbonetos halogenados tém como caracteristica

moléculas com atomos dos halogénios fluor, cloro e eventualmente bromo, além de
carbono e hidrogénio (CASTRO, 2014).
Segundo Wang (2001), uma mistura azeotrépica é uma mistura de varios

componentes volateis (refrigerantes) que evaporam e condensam como uma unica
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substancia, nao alterando a sua composicdo volumétrica ou temperatura de
saturacao, quando evaporam ou condensam a uma pressao constante.

Os componentes de uma mistura azeotrdopica ndo podem ser separados por
destilagdo. As propriedades da mistura azeotropica usada como refrigerante séo
totalmente diferentes das dos seus componentes. A mistura pode ser
convenientemente tratada como um unico composto quimico (WANG, 2001).

As misturas ndo azeotropicas sao misturas de refrigerantes que se comportam
como uma mistura binaria. A concentracdo da fase vapor € distinta da fase liquida
quando ambas ocorrem a uma dada pressao e temperatura.

Os compostos inorganicos sao aqueles designados com: 700 + peso molecular,
por exemplo: NHz (Aménia), R-717; CO, (Diéxido de carbono), 744; H,O (Agua), R-
718; SO, (Diéxido de enxofre), R-764. Os organicos sao designados por 600 + peso
molecular (STOECKER & JABORDO, 2002). As séries 400 e 500 designam as
misturas nao azeotropicas e azeotrdpicas, respectivamente (STOECKER &
JABORDO, 2002).

2.2.2 Principais tipos e caracteristicas dos fluidos refrigerantes mais usados
2.2.21 CFC

Sao moléculas formadas pelos elementos cloro, flior e carbono (Exemplos: R-11,
R-12, R-502 e etc.). Sdo mais utilizados para ar condicionado automotivo, refrigeracao
comercial, refrigeracdo doméstica (refrigeradores e freezers) etc (STOECKER &
JABORDO, 2002).

Os CFC’s destroem a camada de ozbnio. A camada de 0zbénio danificada permite
que raios ultravioleta (UV) do sol alcancem a superficie da Terra. As industrias
quimicas nacionais cessaram a producdo de CFC’s e a importagdo destas
substancias virgens esta controlada. Para converter ou substituir um equipamento
operado com CFC foram criados dois tipos de refrigerantes alternativos: HCFC’s e
HFC’s (STOECKER & JABORDO, 2002).
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2.2.2.2 HCFC

Alguns atomos de cloro sédo substituidos por hidrogénio (Exemplos: R-22, R-141b,

etc.). Sua maior utilizacao: ar condicionado de janela, split, cAmaras frigorificas, etc.
2.2.2.3 HFC

Nos HFC’s todos os atomos de cloro sao substituidos por hidrogénio (Ex: R-134a,
R-404A, R-407C, etc.). Suas aplicagdes principais sdo: ar condicionado automotivo,
refrigeracao comercial, refrigeracdo doméstica (refrigeradores e freezers), etc.

O R-134a (Tetrafluoretano) tem propriedades fisicas e termodinédmicas similares
ao R-12. Pertence ao grupo dos HFC’s Fluorcarbonos parcialmente halogenados,
com potencial de destruicdo do oz6nio (ODP) igual a zero e, devido ao menor tempo
de vida na atmosfera, apresenta uma reducédo no potencial de efeito estufa de 90%
quando comparado ao R-12. Além disso, é nao inflamavel, ndo toxico, possui alta
estabilidade térmica e quimica, tem compatibilidade com os materiais utilizados e tem
propriedades fisicas favoraveis ao uso como fluido frigorifico.

2.2.3 Seguranca na utilizacao e manuseio de refrigerantes

A seguranca na utilizagdo e no manuseio de refrigerantes esta relacionada a
quatro aspectos basicos (STOECKER & JABORDO, 2002):

» Toxicidade;

» Potencial cancerigeno;
» Potencial mutagénico;
» Inflamabilidade.

A norma ASHRAE 34-92 classifica os refrigerantes de acordo com seu nivel de
toxicidade e inflamabilidade. Cada refrigerante recebe uma designagédo composta por
dois caracteres alfa numéricos: o primeiro € uma letra maiuscula que caracteriza seu
nivel de toxicidade; o segundo é um algarismo que indica seu grau de inflamabilidade.
Dependendo do grau de toxicidade para concentracbes abaixo de 400 ppm, 0s
compostos sao classificados em dois grupos (STOECKER & JABORDO, 2002):
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» Classe A - Compostos cuja toxicidade nao foi identificada.

» Classe B - Foram identificadas evidéncias de toxicidade.

Quanto ao nivel de inflamabilidade, os refrigerantes sao classificados em trés
grupos:

» Classe 1 - Nao se observa propagacado de chamaemara 18 °C e
101,325 kPa.

> Classe 2 - Limite inferior de inflamabilidade (LII) superior a 0,10 kg/m® a
21 °C e 101,325 kPa, Poder Calorifico inferior a 19.000 kJ/kg.

» Classe 3 - Inflamabilidade elevada, caracterizando-se por LIl inferior ou
igual a2 0,10 kg/m® a 21 °C e 101,325 kPa, Poder Calorifico superior a
19.000 kJ/kg.

A classificagédo de alguns refrigerantes quanto a sua toxicidade e inflamabilidade é
apresentada na Tabela 2.1. Como pode ser observado, os refrigerantes CFCs sao do
grupo A1, ndo inflamaveis e nédo toxicos. O R123, um HCFC substituto do R11, é
classificado como B1, requerendo cuidados no seu manuseio. Os HFCs, substitutos
dos CFCs,
inflamabilidade. A aménia, classificada como B2, é téxica e apresenta grau médio de

nao sao toxicos, porém, podem apresentar um certo grau de

inflamabilidade.

Entre os refrigerantes industriais, a aménia € o mais téxico.

Tabela 2.1: Classificacao dos refrigerantes segundo os padrées de seguranca da norma.

Refrigerante Classe Refrigerante Classe Refrigerante Classe
R11 A R134a A R502 A
R12 Al R152a A2 R507a Al
R13 Al R401A - R170 A3
R22 A R402A - R290 A3
R23 A R403A - R600 A3
R32 A2 R404A - R600a A3

R113 Al R407A - R717 B2
R123 B1 R410A - R718 Al
R125 Al R500 Al R744 Al

Fonte: Ashrae (1996)
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2.3 Ciclos de refrigeracao

Um sistema de refrigeragédo realiza o efeito de refrigeracdo através de um ciclo
termodinamico, o qual envolve um procedimento para a obtengao de refrigeracéo de
maneira continua. Tal procedimento consiste em fazer com que um fluido refrigerante
passe por uma série de processos, retornando ao estado inicial. Um desses
processos envolve a remog¢ao de calor de um ambiente a baixa temperatura
(STOECKER, 2002). A remocéao de calor descrita como um dos processos fornece o
efeito de refrigeragéo.

Os principais ciclos de refrigeracao sao:
— Ciclo de refrigeracao por absorcao;
— Ciclo de refrigeracéo por ejecéo de vapor;
— Ciclo de refrigeracao por adsorcao;
— Ciclo de refrigeracédo por compressao de vapor.

Os ciclos de refrigeragcdo por compressao de vapor e de absor¢cao sao os mais
utilizados em equipamentos frigorificos para producao de frio, para conforto térmico
ambiente e para resfriamento e congelamento de produtos. Esses ciclos serao
abortados de forma sucinta adiante. Ciclo de refrigeracdo por compressao de vapor
tera um detalhamento maior, pois o0 sistema estudado neste trabalho opera através de
um ciclo de refrigeracao desse tipo.

2.3.1 Ciclo de refrigeracao por absorcao

O ciclo de refrigeracao por absorcao configura um dos mais antigos métodos de
refrigeragcdo. Esses sistemas utilizam dois fluidos na sua operacédo, geralmente
amoénia-agua ou agua-brometo de litio, um atuando como refrigerante e outro como
absorvente (MENNA, 2008).

Esse ciclo se assemelha ao de compressao, porém se diferencia em dois detalhes
importantes (MORAN & SHAPIRO, 2006):

» Um deles é a natureza do processo de compressdo. Em vez de usar um
compressor para elevar pressao do vapor superaquecido do evaporador para o
condensador, esse vapor é absorvido por uma substancia secundaria, chamada
absorvente, de modo a forma uma solucao liquida. Essa solucado liquida entdo é
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bombeada a uma pressao mais elevada. Como o volume especifico médio da solucao
€ menor que o do vapor, é necessario menos trabalho para elevar a pressao.

» A outra € que algum mecanismo deve ser introduzido nos sistemas de
absorcao para a retirada do vapor de refrigerante da solucdo liquida antes de entrar
no condensador. Isso envolve uma transferéncia de calor de uma fonte que esteja a
uma temperatura relativamente alta. O vapor que seria jogado no ambiente pode ser
util a esse propésito. O gas natural ou outro combustivel pode ser usado para
fornecer esse calor. A Figura 2.1 mostra um arranjo esquematico dos elementos
essenciais deste ciclo, e abaixo da figura segue uma descricdo da funcdo de cada

um.

Figura 2.1: Ciclo de absor¢éo de amonia.
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Fonte: Moran & Shapiro (2006)

No absorvedor, o vapor de aménia vindo do evaporador no estado 1 é absorvido
pela &gua liquida. A formagdo dessa solugdo liquida € exotérmica. Como a
quantidade de aménia que pode ser dissolvida em agua aumenta a medida que a
temperatura da solugdo decresce, faz-se com que a agua de arrefecimento circule
pelo absorvedor para remover a energia liberada conforme a aménia se torna uma

solucdo e para manter a temperatura no absorvedor tdo baixa quanto possivel. A
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solucdo forte de aménia e agua deixa o absorvedor em um ponto ‘a’ e entra na
bomba, onde sua pressao € elevada até a pressao do gerador (MORAN & SHAPIRO,
2006).

No gerador, uma transferéncia de calor de uma fonte a uma temperatura alta extrai
vapor de amdnia da solucao (processo endotérmico), deixando uma solucéo fraca de
amdnia e agua nesse equipamento. O vapor liberado passa ao condensador no
estado 2, e a solugéo fraca em ‘c’ recircula até o absorvedor através de uma valvula
(MORAN & SHAPIRO, 2006).

No condensador, o vapor de amoénia libera energia, em forma de calor, para meio
externo, levando-o a condensacao. Em seguida, depois de condensado, é direcionado
para a valvula de expansdo, que reduz a pressdao da ambnia a pressao do
evaporador, onde absorvera calor do ambiente a refrigerar (MORAN & SHAPIRO,
2006).

2.3.2 Ciclo de refrigeracao por compressao de vapor

A Figura 2.2 mostra o esquema do ciclo de refrigeracao por compressao de vapor.

Figura 2.2: Esquema do ciclo de refrigeracéo por compressao de vapor.
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A refrigerac@o por compressao de vapor € a mais usada no condicionamento de ar
de ambientes, resfriamento e congelamento de produtos, e em equipamentos
frigorificos. Neste sistema, o fluido refrigerante entra no evaporador a baixa pressao
(Estado 4), na forma de mistura de liquido mais vapor, e retira energia do meio interno
enquanto passa para o estado de vapor. O vapor entra no compressor onde é
comprimido e bombeado (Estado 1), tornando-se vapor superaquecido e deslocando-
se para o condensador (Estado 2), que tem a fungéo de liberar a energia retirada do
ambiente. O fluido, ao liberar energia, passa do estado de vapor superaquecido para
liquido (condensacéo) e finalmente entra no dispositivo de expanséo (Estado 3), onde
tem sua pressao reduzida, para novamente ingressar no evaporador e repetir assim o
ciclo (FERRAZ, 2008).

2.3.2.1 Ciclo teérico ou padrao de refrigeracao por compressao de vapor

Um ciclo térmico real qualquer deveria ser comparado com o ciclo de Carnot por
este ser o ciclo de maior rendimento térmico possivel (FERRAZ, 2008). Entretanto,
dadas as peculiaridades do ciclo de refrigeracao por compressao de vapor, define-se
um outro ciclo que € chamado de ciclo tedrico ou padrao, no qual os processos sédo
mais préximos aos do ciclo real e, portanto, torna-se mais facil comparar o ciclo real
com este ciclo tedrico. A Figura 2.3 mostra o ciclo tedrico construido sobre um
diagrama de Mollier, no plano P-h.

Figura 2.3: Diagrama presséao versus entalpia do ciclo padrao de refrigeracao por compressao de
vapor.

Fonte: Stoecker (1985).
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Este ciclo tedrico ideal é aquele que tera melhor desempenho operando nas
mesmas condi¢cdes do ciclo real.

Os processos termodinamicos que constituem o ciclo teérico em seus respectivos
equipamentos sao:

a) Processo 1—2. Ocorre no compressor, sendo um processo adiabatico
reversivel e, portanto, isentrépico, como mostra a Figura 2.3. O refrigerante entra no
compressor a pressao do evaporador (P,) e com titulo igual a 1 (x =1). O refrigerante
€ entdo comprimido até atingir a pressdo de condensacdo (Pc) e, ao sair do
compressor esta superaquecido a temperatura T, que € maior que a temperatura de
condensacao Tc.

b) Processo 2—3. Ocorre no condensador, sendo um processo de rejeicdo de
calor do refrigerante para o meio de resfriamento a pressdo constante. Neste
processo o fluido frigorifico € resfriado da temperatura T, até a temperatura de
condensacao T¢ e, a seguir, condensado até se tornar liquido saturado na
temperatura T3, que € igual a temperatura Tc.

c) Processo 3—4. Ocorre no dispositivo de expansao, sendo uma expansao
irreversivel a entalpia constante (processo isoentalpico) desde liquido saturado (x=0)
e a pressao Pc, até a pressdo de vaporizacao (P,). Observe que o processo €
irreversivel e, portanto, a entropia do refrigerante na saida do dispositivo de expansao
(s4) sera maior que a entropia do refrigerante na sua entrada (ss).

d) Processo 4—1. Ocorre no evaporador, sendo um processo de transferéncia
de calor a pressao constante (Po), consequentemente a temperatura constante (T,),
desde vapor umido (estado 4), até atingir o estado de vapor saturado seco (x=1).
Observe que o calor transferido ao refrigerante no evaporador ndo modifica a

temperatura do refrigerante, mas somente muda seu titulo.

2.3.2.2 Ciclo real de compressao de vapor

O ciclo real de compressao de vapor leva em consideracao as irreversibilidades do
processo e por esse motivo possui um rendimento menor que o ideal.

As diferencas principais entre o ciclo real e o ciclo teérico estdo mostradas na
Figura 2.4, as quais serdo descritas a seguir. Uma das diferengas entre o ciclo real e
o tedrico € a queda de pressdo nas linhas de descarga e de sucgdo assim como no

condensador e no evaporador.
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Figura 2.4: Diferenca entre os ciclos padrao e real de refrigeracdo por compressao de vapor.

Fonte: Stoecker (1985)

Outra diferenca € o sub-refriamento do refrigerante na saida do condensador (nem
todos os sistemas sado projetados com sub-refriamento), e o superaquecimento na
succao do compressor, sendo este também um processo importante que tem a
finalidade de evitar a entrada de liquido no compressor.

Outro processo importante € o processo de compressdo, que no ciclo real é
politrépico e no processo teodrico € isentrdpico. Devido ao superaquecimento e ao
processo politrépico de compressao, a temperatura de descarga do compressor (T2)
pode ser muito elevada, tornando-se um problema para os 6leos lubrificantes usados
nos compressores frigorificos. A temperatura de descarga ndo deve ser superior a
130°C, o que, por vezes, exige o resfriamento forcado do cabecote dos
compressores, principalmente quando sao utilizados os refrigerantes R717 e R22
(com baixas temperaturas de evaporagdo). Muitos outros problemas de ordem
técnica, dependendo do sistema e sua aplicagdo, podem introduzir diferencas
significativas além das citadas aqui.
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3. LEIS DA TERMODINAMICA

Para maior entendimento do assunto ou para realizar qualquer estudo relacionado
a refrigeracdo e condicionamento de ar, € necessario conhecer as leis que regem os
fenbmenos fisicos presentes nos processos que essas unidades realizam. Essas leis
sdo as leis da Termodindmica, que serdao utilizadas para modelar o ciclo de
refrigeracao por compressao de vapor.

Antes de abordar as leis da termodinamica, é importante ter conhecimento de que,
para qualquer estudo termodinamico, é necessario definir qual é o objeto de estudo. O
elemento de estudo pode ser definido como o sistema termodinamico, a partir de
fronteiras bem definidas que delimitem o que € o sistema e o que esta fora do mesmo.
O sistema pode ser aberto ou fechado. O sistema fechado é aquele onde nédo ha
passagem de massa através das fronteiras, jA o aberto é aquele em que ocorre a
passagem de massa através das fronteiras do sistema e € denominado como Volume
de Controle. Uma instalacdo de ar condicionado pode ser considerada com um
sistema aberto (Volume de Controle).

A Figura 3.1 mostra um esquema de um sistema aberto de refrigeracao, onde o ar
entra com temperatura e umidade ambiente, na parte inferior esquerda, e sai

condicionado, na abertura superior direita.

Figura 3.1: Esquema de um sistema aberto.
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Além da instalacdo de ar condicionado, cada componente do sistema é
considerado um volume de controle na analise. Dessa forma, adiante serao

apresentadas as leis da termodinamica para volumes de controle.
3.1 Lei da conservacao da massa para volume de controle

A lei da conservagdo de massa para um volume de controle afirma que o fluxo
liguido de massa através da superficie de controle é igual a taxa de variacdo da
massa no interior do mesmo. Matematicamente, esta lei é escrita, segundo Moran
(2006) como:

S, — Y, = e 31)

Z"’Le é o fluxo de massa que entra no volume de controle ;

Zm é o do fluxo de massa que sai do volume de controle;

dm,.  Representa a taxa temporal de varia¢cdo de massa no volume de
dt  controle.

3.2 Lei da conservacao de energia para volumes de controle

A lei da conservacao da energia € conhecida como primeira lei da termodinamica.
Esta lei lida com a quantidade de energia e assegura que a energia nao pode ser
criada ou destruida, apenas transformada. Para um volume de controle, a mesma é

expressa, segundo Moran & Shapiro (2006), da seguinte forma:

dE : : V: A
d:C =0y Wy + Y| h, +76+8Ze =2 1| b, +7S+gzs (3.2)

onde:

dE,.
dt & ataxa temporal de variagdo da energia no interior do volume de controle;
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ch € a taxa temporal de transferéncia de calor para o volume de controle;

ch € o trabalho por unidade de tempo realizado pelo volume de controle.

: v’
Zm{he +76+ 8%, | € o somatorio das energias que entram no volume de controle

devido aos fluxos de massa que atravessam a superficie de controle (/, € a entalpia

- V2 - . s . e
especifica , 2 e gz, sao as energias cinéticas e potencial especifica nas entradas).

2

, S
st h, +7+ 8%, € 0 somatorio das energias que saem no volume de controle

devido aos fluxos de massa que atravessam a superficie de controle (4, é a entalpia

2

ser N ~ . . o . rer s
especifica , —2 g7, S&o as energias cinéticas e potencial especifica nas saidas).

3.3 Segunda lei da termodinamica

A primeira lei da termodinamica quantifica a energia enquanto a segunda lei da
termodinamica mostra que a energia tem qualidade e que 0s processos ocorrem
sempre no sentido da degradacdo da energia. Mais especificamente, ela esta
interessada na degradacao de energia durante um processo, a geracao de entropia, e
as perdas de oportunidades para realizar trabalho (MORAN & SHAPIRO, 2006).

Segundo Moran & Shapiro (2006) a mesma pode ser expressa matematicamente

utilizando-se a entropia como mostra a Equagéo 3.3 para um volume de controle.

onde:

dS,. o o
e é a taxa temporal de variacao de entropia no interior do volume de controle;

D m,s, e D s, sdo, respectivamente, os somatorios dos fluxos de entropia que

entram e saem do volume do controle devido aos fluxos de massa que atravessam
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a superficie de controle;

Zi%] € o fluxo de entropia devido a transferéncia de calor através do volume de

controle ;
O, €2 taxa de geracao de entropia, que é nula para processos reversiveis e

positiva para processos irreversiveis.

3.4 Exergia

Define-se a exergia como o maior trabalho tedrico possivel de ser obtido de um
sistema quando ele, num dado estado, interage com o ambiente até atingir o equilibrio
termodindmico com o mesmo (MORAN & SHAPIRO, 2006). A exergia também foi
definida por Torio et al. (2009), como uma medida do potencial de um fluxo de energia
para ser transformada em energia de alta qualidade.

Para utilizar de maneira adequada o0s conceitos da exergia, usam-se 0s
parametros ambientais como o estado de referéncia (estado morto). Um sistema é
dito estar no estado morto quando ele estd em equilibrio termodindmico com o
ambiente em que se encontra. No estado morto, um sistema estad na temperatura e
pressdao de seu meio ambiente (em equilibrio térmico e mecénico); ele ndo tem
energia cinética ou potencial relativo ao ambiente (velocidade zero e elevagao zero
acima do nivel de referéncia); e ele ndo reage com o ambiente (quimicamente inerte).
Também, ndo ha desbalanceamento magnético, efeitos elétricos e de tenséo
superficial entre o sistema e sua vizinhanga se estes sao relevantes para situacdo em
maos. As propriedades do sistema no estado morto s&o denotadas com o subscrito
zero, por exemplo, Po, To, ho, Ug, € So. Um sistema tem disponibilidade zero no estado
morto.

A propriedade exergia é uma ferramenta valiosa na determinagédo da qualidade da
energia e permite-nos comparar os potenciais de trabalho de diferentes fontes de
energia ou sistemas. A exergia de um sistema num estado especificado depende
tanto das condi¢cées do ambiente quanto das propriedades do sistema.

A definicdo matematica de exergia é apresentada na Equacédo 3.4, que € obtida a
partir da aplicacdo de balancos de energia e de entropia a um sistema interagindo
com o meio ambiente.



46

X =(E-U)+P(V-V,)-T,(S-S,) (3.4)

Na equacgédo acima, os simbolos E (U+EC+EP), ¥V e S denotam respectivamente,
a energia, o volume e a entropia do sistema num estado especifico e Up, V g e Sp séo
os valores das mesmas propriedades se 0 sistema estivesse no estado morto. Essa
equacao permite calcular a exergia de um sistema em certo estado, relativa ao
ambiente de referéncia especificado (MORAN & SHAPIRO, 2006).

E importante salientar que a exergia ndo representa a quantidade de trabalho
realizada por um dispositivo, mas o limite superior para a quantidade de trabalho
produzida sem violar qualquer lei da termodindmica. Havera sempre uma diferencga,
grande ou pequena, entre a exergia e o trabalho real produzido por um dispositivo.
Esta diferenca representa o espaco que os engenheiros tém para realizar melhorias.
E a analise exergética é um ponto de partida para realizar essas melhorias (MORAN
& SHAPIRO, 2006).

Quando é realizada uma analise exergética, a confirmacdo de pontos onde num
processo poderdo ocorrer perdas sera identificada com certa facilidade, visto que séo
nestes pontos onde ocorre a maior destruicado da exergia. Esta destruicao de exergia
é funcao das irreversibilidades do processo ou da degradacdo da qualidade dos

recursos energéticos (KOTAS, 1985).
3.4.1 Exergia associada a diferentes formas de energia

A energia pode existir em numerosas formas e a soma dessas constitui a energia
total de um sistema. Sendo a exergia o potencial de trabalho util da energia, a exergia
de um determinado sistema é soma da exergia de diferentes formas de energia que o
mesmo contém. Portanto, a determinacdo da exergia de um sistema requer a
identificacdo das diferentes formas de energia contida no sistema junto com as
relagbes da exergia para cada forma de energia. Uma vez que elas estejam
disponiveis, a exergia do sistema em um estado especificado é determinada
simplesmente acrescentando as exergias de cada forma de energia que o sistema
possui. A seguir, serao apresentadas algumas relagdes para exergia contida em
diversas formas de energia como: energia cinética, potencial, interna, e de fluxo, e

entalpia num ambiente na temperatura Ty e pressao Py (CENGEL, 2013).
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3.4.2 Exergia associada com as energias cinética e potencial

A energia cinética e potencial € uma forma de energia ordenada, e assim ela pode
ser convertida completamente em trabalho (KOTAS, 1985). Consequentemente, o
potencial de trabalho ou exergia da energia cinética de um sistema € igual a propria
energia cinética. A equacao de exergia por unidade de massa, da energia cinética, é

descrita por Cengel (2013) e tem como expresséo:

2
X =

\%
ec
2
onde V é a velocidade do sistema relativa ao meio.

De forma semelhante, também apresentada por Cengel (2013), tem-se que a

exergia da energia potencial por unidade de massa é:
Xy = 82 (3.6)

onde g e z sdo respectivamente a aceleragcdo da gravidade e a elevacao do sistema

relativa a um nivel de referéncia no meio.
3.4.3 Exergia associada com a energia interna

Em geral, a energia interna consiste das energias sensivel, latente, quimica e
nuclear. Na auséncia de reacdes quimicas e nucleares, a energia interna consiste
apenas das energias sensivel e latente que podem ser transferidas para ou do
sistema como calor, se existe uma diferenca de temperatura através da fronteira do
sistema. A segunda lei da Termodindmica declara que o calor ndo pode ser
completamente convertido para trabalho, e assim o potencial de trabalho da energia
interna deve ser menor que a prépria energia interna (MORAN & SHAPIRO, 2006).

Assim, a exergia da energia interna de um sistema por unidade de massa é:
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w .
X = total ,util - _ (u _ u()) + P(U _ UO) + T(S — SO) (3.7)
m

Na Equagédo 3.7, u,, v, e s, sao propriedades do sistema avaliadas no estado

morto.

A exergia da energia interna € sempre uma quantidade positiva ou nula. Mesmo
um sistema que esta a uma temperatura inferior a do meio contém exergia, desde que
0 mesmo seja usado como um sorvedouro de calor para uma maquina térmica operar
absorvendo calor do meio a temperatura Ty , realizando trabalho e rejeitando calor
para o sistema a temperatura T (inferior a Ty).

3.4.4 Exergia associada com o trabalho de fluxo

O trabalho de fluxo é a energia necessaria para empurrar uma unidade de massa
para dentro ou para fora do volume de controle, ou para manter o fluxo num tubo ou
duto.

O trabalho de fluxo é essencialmente um trabalho de fronteira feito pelo fluido
sobre a corrente fluida. Assim, a exergia do trabalho de fluxo é equivalente a exergia
do trabalho de fronteira, que € o excesso de trabalho feito contra o ar atmosférico a Py
para desloca-lo de um volume V. Notando que o trabalho de fluxo é PV e o trabalho
feito contra a atmosfera € PyV, o potencial de trabalho Gtil por unidade de massa ou
exergia por unidade de massa é:

x, =Pv—Pv=(P—-PF)v (3.8)
onde P é a presséo e U € o volume especifico do fluido.

3.4.5 Exergia associada com a entalpia

A exergia total de diferentes formas de energia é a soma das exergias das
energias individuais. Sendo a entalpia a soma da energia interna e o produto Pv, a
exergia da entalpia para uma unidade de massa € dada por (CENGEL, 2013):



49

x,=x,+xp, =(W—u,)+Plo-0,)+T(s—s,)+(P—PF)v (3.9)
reordenando e igualando as variaveis semelhantes, temos:

x, =(h—h)—T,(s—s,) (3.10)

Na Equagéo 3.10, &, e s, s@o, respectivamente, a entalpia e entropia do fluido no

estado morto.
3.4.6 Exergia de fluxo

O conceito de exergia de fluxo é importante para formulacdao do balanco de
exergia para um volume de controle. Ele representa a soma da exergia que
acompanha o fluxo de massa e da exergia que acompanha o trabalho de fluxo. A
exergia especifica de fluxo leva em conta essas duas transferéncias e é dada por
(CENGEL, 2013):

2

Vv
xfz(h—ho)—TO(s—so)+7+gZ (3.11)

onde h e § representam, respectivamente, a entalpia e a entropia especificas, na

entrada e na saida em analise; h e s, representam os respectivos valores dessas

propriedades quando avaliadas no estado morto.
A mudanca de exergia quando uma corrente fluida sofre um processo do estado 1
para o estado 2 é dada por (CENGEL, 2013):

2 2

V. -V
X, = X, =(h2—h)—%(sz—sl)+%+g(z2—zl) (3.12)

A mudancga de exergia numa corrente de fluido representa a quantidade maxima

de trabalho Gtil que pode ser feita (ou minima quantidade de trabalho Gtil que precisa
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ser fornecido se ele é negativo) quando o sistema muda do estado 1 para o estado 2

num ambiente especificado, e representa o trabalho reversivel.
3.5 Balanco de exergia para sistema fechado

A variacao de exergia de um sistema durante um processo nao é necessariamente
igual a transferéncia liquida de exergia, jA que a mesma pode ser destruida se
irreversibilidades estiverem presentes durante a mudanga de estado. Os conceitos de
variacao, transferéncia e destruicdo de exergia estao relacionados através do balanco
de exergia para um sistema fechado, e sdo, apresentado a seguir (MORAN &
SHAPIRO, 2006).

(T
- X, =] I_FO Q—-W-P(V,-V)|-To (3.13)

1 b

X

2

Essa equacao representa o balanco de exergia e declara que: a variagao de
exergia de um sistema fechado é igual a transferéncia de exergia associada ao calor,
menos a transferéncia de exergia associada ao trabalho, menos a destruicdo de
exergia provocada pelas irreversibilidades no interior do sistema.

Onde:
< T
1__() Ve N . . .
o0 € a transferéncia de exergia associada ao calor.
i
[W - P (V,—-V, )] é a transferéncia de exergia associada ao trabalho.

T.o € a destruicado de exergia devido as irreversibilidades no interior do sistema.

3.5.1 O principio do decréscimo de exergia e a destruicao de exergia

Nenhuma interacado de calor ou trabalho com a vizinhanga pode ocorrer em um
sistema isolado, e assim nao existem transferéncias de exergia entre o sistema e sua
vizinhanga. Desta forma, o balango de exergia para um sistema isolado se reduz a:
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AX].,=—X,1.,=<0 (3.14)

isol

Sendo a destruicdo de exergia sempre positiva ou nula em qualquer situagao, os
unicos processos que podem ocorrer em um sistema isolado sdo aqueles nos quais a
exergia do mesmo decresce ou, no caso limite de um processo reversivel, permanece
constante. Isto é conhecido como o principio do decréscimo de exergia.

As irreversibilidades tais como atrito, reagdes quimicas, transferéncia de calor
através de uma diferenga de temperatura finita, expansao nao-resistiva, compresséo
ou expansao brusca sempre geram entropia, e qualquer coisa que gere entropia
sempre destroi exergia. A exergia destruida é proporcional a entropia gerada e é

expressa por:
X,=T,c (3.15)

O principio do decréscimo de exergia nao implica que a exergia de um sistema nao
pode aumentar. A mudancga de exergia de um sistema pode ser positiva ou negativa
durante um processo, mas exergia destruida ndo pode ser negativa. O principio do

decréscimo de exergia pode ser resumido como segue:

>0 processo irreversivel.
d =0 processo reversivel.

< Impossivel.

Esta relagdo serve como um critério alternativo para determinar se um processo é

reversivel, irreversivel ou impossivel.
3.6 Balanco de exergia para volume de controle

O balango de exergia para volume de controle deve levar em conta, além das
transferéncias de exergia consideradas para sistema fechado, a exergia associada ao
escoamento da massa e ao trabalho de fluxo.

A relacao para o balanco geral de exergia de um volume de controle é dada por
(MORAN & SHAPIRO, 2006):



52

_ 3.16
(XZ - Xl )VC - (XCalor - XTrabalho) + (XMassa,entra - Massa,sai) - Destruida ( )

Na forma de taxa, o balangco de exergia para volume de controle é (MORAN &
SHAPIRO, 2006):

dX,, T : dv :
— Y =31-2210,-|W,. —B— |+ mx, — > mx, — X, (3.17)
dt j T ! e 0 dt e s N s ¢
onde:
dX
d—VC : € a taxa temporal de variacao da exergia no interior do volume de controle;
t

J

T ) .
Z -2 Q, : é a taxa temporal de transferéncia de exergia associada a
T J

transferéncia de calor para o volume de controle numa regido da fronteira do mesmo

onde a temperatura é Tj;

W, : é ataxa temporal de transferéncia de exergia associada ao trabalho realizado

pelo volume de controle excluindo-se o trabalho de fluxo;

dv

7 : € a taxa temporal de variagdo do volume de controle;
t

Zﬁflx 1 - € ataxa temporal de transferéncia de exergia associada ao escoamento; da
e

massa que entra no volume de controle;

me 5 - €ataxatemporal de transferéncia de exergia associada ao escoamento da
N

massa que sai no volume de controle;

X , : é ataxa temporal de destruigdo de exergia associada as irreversibilidades no

interior do volume de controle.
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3.7 Eficiéncia exergética

Todos 0s processos reais sdo acompanhados de irreversibilidades, cujo efeito é
sempre a diminuicdo do rendimento dos dispositivos. Em uma analise de engenharia,
€ interessante se dispor de parametros que possibilitem ao analista medir a
degradacao da energia nestes dispositivos.

A eficiéncia exergética, também conhecida como eficiéncia da segunda lei da
termodindmica, serve como uma medida da aproximagdo de uma operagao
reversivel, e assim seu valor deve variar de zero, no pior caso (destruicdo completa
da exergia), a um, no melhor caso (nenhuma destruicdo de exergia). Com isto em
mente, define-se a eficiéncia baseada na segunda lei para um sistema durante um
processo como (CENGEL, 2013):

Exergia Recuperadaz_1 Exergia Destruida 3.18)
Exergia Fornecida Exergia Fornecida '

E =

Para compressores e bombas, que sao dispositivos que consomem energia, a
exergia fornecida € o trabalho fornecido e a exergia recuperada é o aumento de
exergia do fluxo, ou da corrente de fluido.

Para um trocador de calor com correntes de fluidos que ndo se misturam,
normalmente, a exergia fornecida € a diminuicdo na exergia da corrente fluida em
temperatura mais alta e a exergia recuperada é o aumento da exergia da corrente de

fluido de temperatura mais baixa.
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4 UNIDADES RESFRIADORAS DE LiQUIDOS (CHILLERS)

Os chillers sao unidades resfriadoras de liquido que, através de um ciclo
termodin@mico de refrigeracao, arrefecem agua ou outro tipo de liquido para diversas
aplicagcbes. Esses equipamentos sdo usados em grandes plantas de refrigeracgéo,
onde ha necessidade que o fluido refrigerado percorra grandes distancias.

A classificacao dos chillers se da pelo tipo de ciclo termodinamico utilizado por
eles. Os tipos mais comumente usados s&o chiller de absor¢cdo e chiller de
compressao ou elétrico (CEEETA, 2001).

Chiller de absorcao: Como o nome ja indica, esse tipo de chiller trabalha com o
ciclo termodinamico de refrigeracao por absorgao.

Os chillers de compressédo trabalham através de um ciclo de refrigeracdo de
compressdo de vapor. Eles utilizam um compressor mecanico, usualmente acionado
por um motor elétrico, de forma a aumentar a pressdao em determinada fase do ciclo

termodinamico do sistema. Dentre os chillers de compressao, os mais usados sao:

» Chiller scroll: Que opera com compressor scroll, também conhecido como
caracol excéntrico. Esse tipo possui uma alta eficiéncia energética e
trabalha bem sobre diversas variacbes de temperaturas e relagcbes de
compressao.

» Chiller centrifugo: Utiliza compressor centrifugo e € o mais silencioso
encontrado na industria. Alguns possuem inversor de frequéncia
proporcionando uma partida ainda mais suave com baixa corrente, além de
permitir que o motor-compressor varie sua velocidade e obtenha muito
mais eficiéncia em cargas parciais.

» Chiller parafuso: Usa compressor do tipo parafuso para realizar a
compressao do refrigerante. Pode ser duplo ou tri-rotor. Esse tipo sera o
analisado na pesquisa.

Os principais componentes existentes no chiller de compressao, avaliado nessa
pesquisa, sdo apresentados em seguida.


http://www.webarcondicionado.com.br/tipos-de-compressores-utilizados-em-ar-condicionado
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4.1 Conjunto motor - compressor

Esse conjunto mantém as diferencas de temperatura e pressdo, entre o
condensador e o evaporador, € leva o refrigerante aquecido do evaporador para o
condensador (CARRIER, 2008).

O motor elétrico do compressor usado nesse trabalho € do tipo gaiola de indugao,
de 380 V, trifasico, frequéncia de 60 Hz e resfriado por refrigerante liquido. O motor é
hermeticamente vedado. A refrigeracao é realizada pela pulverizacao de refrigerante
liquido nos enrolamentos do motor.

O compressor é do tipo parafuso com rotor triplo de deslocamento positivo e
velocidade variavel de alto desempenho. O avangado compressor de rotor triplo
possui uma geometria balanceada e comprimento menor do parafuso, o que resulta
em cargas reduzidas nos mancais do compressor, proporcionando uma vida minima
nos rolamentos do compressor de 500.000 horas (CARRIER, 2008).

O compressor e 0 motor sédo hermeticamente vedados em um conjunto comum. A

Figura 4.1 exibe uma ilustracéo desse conjunto.

Figura 4.1: Conjunto Motor-Compressor.

Fonte: Site CROWN PUBLICATIONS.

4.1.1 Motor gaiola de inducao

Esse tipo de motor elétrico é o mais usado na industria. Comparando com o motor
de corrente continua, o0 motor de indugcéo tem como vantagem a sua simplicidade, que
se traduz em baixo custo e maxima eficacia com manutengdo minima. O rendimento é
elevado para média e maxima carga, e pode-se assegurar um bom fator de poténcia
com uma selecao correta (PROCEL, 2009).
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4.1.2 Compressor tipo parafuso

Por volta de 1950, surgiram os primeiros compressores por parafusos produzidos
em escala industrial. Porém, estes ainda tinham uma eficiéncia inferior aos
compressores reciprocos (alternativos), por causa dos parafusos com perfis
simétricos. Nos anos 60, surgiram os primeiros compressores a parafuso com perfil
assimétrico, apresentando eficiéncia similar aos compressores reciprocos (PROCEL,
2009).

O compressor de parafuso € um compressor que se enquadra na categoria dos
compressores volumétricos rotativos. Sao classificados conforme o numero de
rotores. Os mais conhecidos s&o os tipos simples e duplo, porém existem
compressores com mais rotores, como exemplo o compressor usado na unidade de
refrigeracdo estudada nesse trabalho, que é do tipo parafuso com rotor triplo de
velocidade variavel.

Os compressores de parafusos sdo geralmente constituidos por rotores helicoidais
chamados de rotor macho (convexo) e rotor fémea (céncavo). A Figura 4.2 abaixo

ilustra um conjunto de parafusos macho e fémea.

Figura 4.2: Fusos de um compressor de parafuso de duplo rotor

Fonte: Castro (2014).

Geralmente, o rotor macho € acionado por um motor e a transmissao € feita por
meio de engrenagens, obtendo-se assim uma elevada velocidade do rotor macho. O
gas penetra no espacamento entre os filetes dos rotores e, através do
“‘engrenamento” desses, vai sendo progressivamente comprimido e transportado até a
abertura de descarga (ALMEIDA, 2002).
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4.1.2.1 Triplo rotor

O funcionamento dos elementos de compressao € semelhante ao apresentado
anteriormente, porém o rotor macho esta axialmente alinhado e em comunicagdo com
dois rotores fémeas. O rotor macho é impulsionado por um motor. O rotor macho tem
uma pluralidade de I6bulos, que engrenam com uma pluralidade de estrias em cada
um dos rotores do sexo feminino. A Figura 4.3 apresenta um conjunto de parafusos

tri-rotor.

Figura 4.3: Conjunto tri rotor.

Fonte: Jacobs (2006).

Na Figura 4.4 abaixo esta ilustrado o compressor que a unidade de refrigeracéo
estudada usa, onde sdo mostrados os detalhes de succ¢éao e descarga.

Figura 4.4: Motor-Compressor do Chiller estudado.

Descarga

Fonte: Jacobs (2006)
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4.2 Evaporador e condensador tipo casco e tubo

O evaporador € um trocador de calor usado no ciclo de compressao de vapor que
€ mantido a baixa temperatura/pressao a fim de que o refrigerante que evapora dentro
dele possa retirar o calor do ambiente que se deseja resfriar, ou, como no caso
estudado, da agua ou outro liquido que passa por seus tubos internos. Ja o
condensador € um trocador de calor que opera numa temperatura/pressao mais alta
que a do evaporador e da agua que passa pelos seus tubos internos para retirar calor
do refrigerante.

Segundo o manual do equipamento, os trocadores usados no evaporador e no
condensador devem ser do tipo casco e tubo, em cascos independentes (CARRIER,
2008).

Os trocadores de calor casco e tubos sao trocadores amplamente utilizados em
processos industriais (aquecimento, resfriamento, evaporacdo ou vaporizagdo e
condensacao de todas as espécies de fluidos) quando se necessita de grandes areas
para transmissao de calor (WANG, 2001). Este tipo de trocador de calor consiste em
um casco alongado exterior com um feixe de tubos com didmetros menores
localizados no interior. Um tipo de fluido escoa internamente através dos tubos de
menor diametro, e outro flui externamente ao longo dos tubos e internamente ao
casco para transferir o calor entre os dois fluidos. O conjunto de tubos é chamado de
feixe de tubos, e pode ser composto por varios tipos de tubos; redondo,
longitudinalmente com aletas, dependendo da aplicacdo particular e dos fluidos
envolvidos.

A Figura 4.5 mostra um exemplo de um trocador de calor tipo casco e tubo
semelhante ao usado no equipamento em estudo nesse trabalho.

O casco do condensado do equipamento estudado, segundo Carrier (2008) deve
incluir um FLASC (Subresfriamento) que esfria o refrigerante liquido condensado até
uma temperatura reduzida, aumentando assim a eficiéncia de ciclo de refrigeragéo. O
refrigerante condensado passa pelos orificios da camara FLASC que esta com uma
pressao mais baixa que a do condensador, parte do refrigerante liquido vaporiza-se,
entdo refrigerando o restante do liquido. O vapor FLASC é recondensado nos tubos
que estao resfriados pela agua de condensagdo que entra. O liquido drena para a
camara da valvula de boia entre a camara FLASC e o cooler (CARRIER, 2008).
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Figura 4.5: Trocador de calor casco tubo em U
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Casco

Fonte: Site KVA Stainless (2014).

4.3 Valvula de expansao tipo boia

A valvula de boia € um tipo de valvula de expansdo que mantém constante o nivel
de liquido em um recipiente, diretamente no evaporador ou nos separadores de
liquido (FERRAZ, 2008).

Existem basicamente dois tipos de valvulas de expanséo tipo boia: a valvula de
expansdo de boia do lado de baixa pressdo e a do lado de alta pressdo. Nessa
pesquisa a usada pela unidade de refrigeracdo avaliada é a de alta pressdo. Seu
funcionamento, que é semelhante ao de um tubo capilar bem dimensionado,
caracteriza-se por manter o condensador isento de liquido e exigir uma determinada
carga de fluido frigorifero para funcionar bem. Para tal, as valvulas de expanséo tipo
boia de alta pressdo devem ser instaladas em nivel inferior ao do condensador e
dispensam deposito de liquido (WANG, 2001). A Figura 4.6 apresenta uma
representacado de uma valvula de expansao tipo boia.
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Figura 4.6: Valvula de expanséao de alta pressao.
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Fonte: Ferraz (2008)

Quando o nivel de refrigerante liquido aumenta, ela entao é aberta, transferindo o
refrigerante para o evaporador, ndo deixando passar o refrigerante em forma de

vapor.

4.4 Placa de orificio

Placas de orificio (dispostas em série) ou valvulas flutuantes sao utilizadas como
dispositivos de estrangulamento em chillers centrifugos que empregam alimentagéo
inundado de refrigerante (WANG, 2001).

A utilizagdo de multiplos orificios como um dispositivo de estrangulamento €
mostrada na Figura 4.7.

Este dispositivo controla a quantidade de alimentacao de refrigerante liquido para
o arrefecedor de acordo com a pressao do refrigerante liquido no condensador.

Durante o funcionamento a plena carga, certa pressdo do liquido € mantida antes
da primeira placa de orificio. Quando o refrigerante liquido flui através da primeira
placa de orificio, sofre uma queda de pressdo. No entanto, a pressao do fluido entre



61

as duas placas de orificio é ainda mais elevada do que a pressao de saturacdo do
liqguido. Nao ocorre a formacédo de vapor na regido entre as placas perfuradas. Na
segunda placa de orificio, o fluxo € maximo e a pressdo € reduzida novamente,

ocasionando a formagao de vapor (WANG, 2001).

Figura 4.7: Placas de orificio em série.

e = :
= '-_---F- -
A
f R“-.I Evaporador
S .!I 1
—fF1 | | =il
} \
| N,
H :, ]
| — =~ Mistora
e / Segundo hquido e
— | Orificio VannE
- Primeiro &
) Orificio Regiac
entre as

Refrigerante

liguido Placa de orificio

Fonte: Wang (2001).

A medida que a carga de refrigeracdo diminui no chiller, menos fluido refrigerante é
fornecido para o condensador e o evaporador, resultando numa pressdo de
condensacao inferior e uma pressao mais elevada de evaporacao. Isto reduz a
pressao exercida sobre o liquido de refrigeracdo no condensador, devido a reducao
da pressao de condensacao. Neste caso, por causa da queda de pressao através a
primeira placa de orificio, a pressao do fluido entre as placas de orificio é inferior a
pressao de saturacao do refrigerante liquido, entdo, a formacdo de vapor ocorre.
Tanto o liquido como o vapor escoam através da segunda placa de orificio.
Consequentemente, a taxa de fluxo de massa do escoamento de refrigerante é
reduzida (WANG, 2001).
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5. METODOLOGIA

O dispositivo em estudo encontra-se em operacdo em uma grande unidade
comercial e é usado para produzir agua gelada. Algumas Informacbes deste
equipamento, para condi¢cées de operagdo em regime permanente, foram colhidas no
proprio dispositivo que se encontra bem instrumentado. Uma vez modelada a unidade
com as devidas simplificacdes, as informacdes colhidas na central de monitoramento
do chiller, referentes a condi¢cdo de operacao permanente, foram usadas como dados
de entrada nas simulagbes. Os resultados obtidos apds a simulagbes foram
comparados com casos semelhantes apresentados na literatura, com informacodes
fornecidas pelos responsaveis da manutencdo e funcionamento do sistema e com
dados de desempenho obtidos no manual do equipamento, avaliando assim, a
modelagem. Posteriormente a esta validacao, simulou-se 0 seu comportamento para
outras condi¢cdes de operagcdo, oferecendo assim a possibilidade de estudo do
desempenho desse equipamento em relacdo as mudancas de alguns parametros de
trabalho do ciclo de refrigeracdo do equipamento. A Figura 5.1 apresenta um
fluxograma da metodologia usada nesse trabalho.

Figura 5.1: Etapas desenvolvidas durante a analise do sistema.

Definigéo do
problema

!

Reconhecimento
do equipamento

|

Obtencéo dos . . Avaliagéo do
dados na CAG Modelagem Simulages 1 modelo

!

Analise dos Variagéo dos
resultados parametros normais
de trabalho
Fim

Fonte: Autoria prépria.
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A seguir, serdo apresentadas algumas caracteristicas da central onde a unidade
em estudo estd instalada e uma descricdo de como foi realizada a modelagem do
sistema.

5.1 Descricao do problema fisico

A pesquisa consiste em avaliar e estudar as eficiéncias energética e exergética em
relacdo a variacao de algumas propriedades do ciclo de refrigeracédo de um chiller de
compressdo que, como dito anteriormente, representa um dos principais
componentes das Centrais de Agua Gelada (CAG) que sdo compostas também por
bombas, torres de resfriamento, valvulas, quadros elétricos e etc. A CAG onde o
equipamento esta instalado € mostrada na Figura 5.2.

Figura 5.2: Central de agua gelada onde o equipamento se encontra.

Fonte: Autoria propria

Essa CAG possui 7 chillers (6 trabalhando em paralelo e 1 de reserva) com auxilio
de 7 bombas primarias, 7 bombas secundarias, 7 bombas de condensacao, 7 torres
de resfriamento e um tanque de acumulagéao de agua gelada.

De maneira simplificada, a Figura 5.3 apresenta um esquema dessa CAG. Nesse
diagrama, as linhas em azul escuro estdo representando as tubulagdes de &agua
gelada, em azul claro, as de agua a refrigerar, em verde claro, a de agua de
condensacao que entra nos chillers e, em verde escuro, a 4gua de condensacao que
sai. As siglas BP, BS e BC representam, respectivamente, bomba primaria, bomba
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secundaria e bomba de condensacédo. As bombas que apresentam um R em vez de

um numero sdo as bombas reservas.

Figura 5.3: Diagrama esquemético da CAG onde o equipamento estudado esta instalado.
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Fonte: Autoria propria.
A unidade estudada faz parte da composicédo da CAG apresentada anteriormente.
O equipamento avaliado possui uma capacidade nominal de 530 TR (1863 kW) e,
como mostrado no diagrama da Figura 5.3, trabalha em paralelo com outros
dispositivos com as mesmas caracteristicas de funcionamento e desempenho.

A unidade de refrigeracdo examinada é mostrada na Figura 5.4.

Figura 5.4: Unidade de refrigeragcao avaliada.
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.

Tubulagéo de agua gelada

J

Unidade de controle

Tubulacoes de agua de
condensacao

Fonte: Autoria propria.

Essa imagem foi obtida no local de trabalho onde o equipamento estd instalado.
Nela € possivel ver a unidade de controle do equipamento, que sera descrito adiante,
de onde foram retiradas as propriedades do ciclo de refrigeracéo, as tubulacées em
verde escuro e claro de agua de condensacao conectadas ao condensador, e ao
fundo as tubulacdes de agua gelada.

5.2 Descricao do ciclo de refrigeracao desenvolvido pelo equipamento

7

Segundo o manual do equipamento, o ciclo que o refrigerante faz € como

apresentado na Figura 5.5 abaixo.

Figura 5.5: Esquema do fluxo de refrigerante.
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Fonte: CARRIER (2008).

O refrigerante que sai do condensador, localizado na parte inferior da figura, é
fracionado em dois caminhos distintos: um que leva direto ao evaporador e outro que
segue para arrefecer o motor do compressor e a placa do VFD (Variador de
frequéncia). Nesses caminhos, o fluido encontra algumas valvulas e filtros como
mostra a Figura 5.5. No evaporador, essas fragbes se misturam e evaporam através
da troca de calor com a agua a refrigerar; o vapor é succionado pelo compressor que
envia novamente o refrigerante ao condensador. Para realizar um estudo detalhado
do ciclo de refrigeracao desenvolvido pela unidade, é necessario uma gama de
informagcdes sobre como o refrigerante se comporta em cada processo. Porém,
devido a caréncia de informacdes sobre alguns componentes, o ciclo de refrigeracao
do equipamento foi simplificado, para possibilitar o desenvolvimento do estudo,
limitando-se apenas ao ciclo de refrigeracdo padrdo e excluindo a refrigeracdo do

motor do compressor e da placa do variador de frequéncia. O ciclo estudado é
apresentado na Figura 5.6.

Figura 5.6: Ciclo termodinamico estudado.
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Fonte: Autoria prépria.

O compressor (trecho 1-2 da Figura 5.6) retira um grande volume de gas do
evaporador. Quando a suc¢do do compressor reduz a pressao no evaporador, o
refrigerante restante entra em ebulicio a uma temperatura baixa. A energia
necessaria para a ebulicao € obtida da 4gua que passa pelos tubos do evaporador.
Depois de retirar o calor da agua, o vapor de refrigerante é comprimido. A
compressao acrescenta mais calor e o refrigerante aumenta sua temperatura
(tipicamente, de 32 a 54 °C), quando entdo é descarregado do compressor no
condensador. A agua fria passa pelos tubos do condensador, retira o calor do
refrigerante e o gas liquefaz-se. O refrigerante liquido passa pelos orificios da camara
flasc (Subresfriamento). J& que a cé@mara estd com pressdo baixa, parte do
refrigerante liquido vaporiza-se, entéo refrigerando o restante do liquido. O vapor flasc
é recondensado nos tubos que estao resfriados pela dgua de condensacao que entra.
O liquido é drenado para a camara da boia entre a camara flasc e o evaporador. Aqui,
a valvula de boia forma um selo liquido, evitando que o vapor da camara flasc entre

no evaporador. Apés passar pela cAmara da boia, o refrigerante € direcionado para as
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placas de orificio. Estes dispositivos controlam a quantidade de alimentagdo de
refrigerante liquido para o arrefecedor de acordo com a pressdao do refrigerante
liguido no condensador. Durante o funcionamento a plena carga, certa pressao do
liquido € mantida antes da primeira placa de orificio. Quando o refrigerante liquido flui
através da primeira placa de orificio (trecho 6-7 da Figura 5.6), sofre uma queda de
pressao. No entanto, a pressao do fluido entre as duas placas de orificio é ainda mais
elevada do que a pressdo de saturagcdo do liquido. Entdo, na segunda placa de
orificio (trecho 7-8 da Figura 5.6), a velocidade do refrigerante é elevada novamente,
pela reducdo da seccao da mesma, e a pressao € reduzida outra vez a pressao do
evaporador, fechando o ciclo.

5.3 Reconhecimento e identificacao dos parametros de funcionamento do
equipamento em estudo

Para possibilitar 0 estudo e aproximagdo do comportamento real do equipamento
em funcionamento, foi necessario primeiro identificar quais parametros o equipamento
fornece. Foi feito um estudo detalhado através de artigos e do manual de instalagcéo e
manutencao do equipamento.

O equipamento possui uma interface de controle que regula a capacidade exigida
da unidade, a fim de manter a temperatura certa na saida de agua, controlando:

» Registros das pressdes dos sistemas de lubrificacdo, condensacao e
evaporacgao;

» As condi¢des operacionais do resfriador de liquido e as condigbes de
desligamento do alarme;

» Registros do total de horas de operacao da unidade;

» A sequéncia da partida, parada e reciclo da unidade por controle do
microprocessador;

A unidade de controle também possui um display denominado “controlador visual
do resfriador internacional” ou ICVC. Esse mddulo contém todo o software
operacional necessario ao controle da maquina. Ele € montado no painel de controle
e € o local onde se digitam todos os setpoints, programacdes, fungdes configuraveis e
opcodes. O ICVC tem um botdo de desligamento, uma luz de alarme, quatro botdes
para entradas légicas e um display iluminado. O ICVC fica montado na porta do
centro de controle. Através desse display, é possivel obter alguns dados de
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funcionamento essenciais para o desenvolvimento do estudo. A partir dos dados
conhecidos, foi possivel definir os limites de trabalho. A Figura 5.7 apresenta a tela

principal desse display.
Figura 5.7: Tela Padrao do ICVC

MENSAGERM DE TEMPO DE OPERAGAQ
STATUS PRIMARIO, TOAADCOPA0. DA MORA
\ \

MENSAGEM DE
STATUS T

SECUNDARIO

LUZALARME —1>
(ILUMINADA QUANDO

LIGADAJ
* PISCA CONTINUAMENTE
QUANDO HA ALARME

= PISCA UMAVEZ PARA
CONFIRMAR

oo —1 [

0O

* MANTENHA PRESSIONADO

POR UM SEGUNDO PARA
DESLIGAR ,
TECLAS
AFUNCAD DE CADATECLAE LINHA DO
DEFINIDA PELA DESCRICAC DO MENU

BEEMLE MA LINHA DE MENLIACIMA

Fonte: Carrier (2008).

A Figura 5.8 apresenta a tela do controlador visual do resfriador (ICVC) do
equipamento estudado. Essa tela apresenta algumas informagdes sobre a dgua a
refrigerar, pressdo do evaporador, entre outras informagdes. Nessa imagem, o
equipamento esta desligado.

Figura 5.8: Tela do ICVC do equipamento estudado
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Fonte: Autoria prépria.

Por intermédio desse display, € possivel obter algumas informacdes sobre o
compressor, os trocadores de calor e 0 consumo de poténcia do equipamento. Cada
componente desse possui uma tela especifica. Tabelas resumidas dos dados

fornecidos nessas telas podem ser verificadas no anexo |.
5.4 Obtencao dos parametros de trabalho do equipamento

Depois de realizado o estudo e da identificacdo dos parédmetros possiveis de
serem fornecidos pelo equipamento, as medi¢gées entdo tiveram inicio. Foram feitas
no periodo de 1 més. O inicio foi apenas uma espécie de treinamento, onde foi
possivel se familiarizar com o0 equipamento, com o acompanhamento de um
supervisor treinado. Com o auxilio do mesmo, foi possivel aferir alguns dados e
avaliar a melhor maneira de se obter as informagcées que seriam usadas
posteriormente no estudo. Apdés o periodo de adaptacdo, foram realizadas as
aferigcdes, através do ICVC, das pressbes do evaporador, do condensador, da agua
que entra no evaporador e no condensador, assim como as temperaturas da agua a
ser gelada, da agua de condensacdo e do refrigerante no evaporador e no

condensador.



71

5.5 Modelagem matematica

A modelagem de um sistema é a fase preparatéria para a simulagao propriamente
dita, a qual é feita sob a analise e formulacdo de todos os componentes presentes do
sistema a ser modelado.

No desenvolvimento do modelo matematico utilizado para simular o funcionamento

do ciclo de refrigeragdo estudado, considerou-se:

l. O Chiller operando em regime permanente;

Il.  Que as propriedades termodinamicas do refrigerante (R134a) e da agua
estejam uniformemente distribuidas nas se¢des de entrada e saida dos
volumes de controle;

[ll.  Os ganhos de calor nas tubulacdes do refrigerante despreziveis;
IV.  No evaporador, o refrigerante absorve calor a pressao e temperatura
constantes;

V.  No condensador, o refrigerante rejeita calor a uma pressao constante;

VI.  Que nao ocorre troca de calor para o meio externo no evaporador e no

condensador as trocas ocorrem entre a agua e o refrigerante;

VII. O processo de estrangulamento através dos dispositivos de expansao sao
isentalpicos;
VIII.  As vazdes de dgua de condensacao e de agua gelada sao constantes;

IX.  As variacdes de energia cinética e potencial sdo despreziveis;
X.  Quedas de pressao do evaporador, do condensador e das tubulacbes sao

desconsideradas.

O modelo matematico usado nesse trabalho € baseado nas primeira e segunda
leis da termodinamica. Para modelar o sistema, foram feitos balancos energéticos e
exergeéticos em cada componente do ciclo termodinamico de refrigeragéo da unidade.
Esses balancos sdo demonstrados e detalhados a seguir.
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5.5.1 Evaporador

Tomando o evaporador como volume de controle, como mostrado na Figura 5.9,

tem-se:

Figura 5.9: Evaporador como volume de controle.
Te;=Temperatura de entrada da agua gelada Ter=Temperatura de saida da agua gelada
Pei=Pressiode entradadguagelada el ... 4e PerPressiodesaidadguagelada

TTTIIIIT

td
5

=
Q
]
0
j=H
o
"

Pi=Pressdoevaporador ~ 1 hs=h, -8
X=1 Ps= Pressdo do evaporador

Fonte: Autoria prépria.

Levando em conta as condi¢cdes citadas anteriormente, o balanco de energia
apresentado na Equacéao 2, toma a seguinte forma para o evaporador:

magua_evap(hel - he2) + mref (h8 - h’l) = O (51)

O termo m € a vazao massica de agua a refrigerar, ou, também

agua _evap

conhecida como vazdo massica de agua gelada, e o termo n’zref representa a vazao

massica de refrigerante. Isolando a vazao massica de refrigerante tem-se:

. ma ua_eva (heZ _hel)
Ml =t (5.2)

(s =)

Através da equacao acima € possivel estimar a vazdo massica de refrigerante,
dado esse que o equipamento ndo fornece.

A unidade de controle do dispositivo fornece um numero vasto de informacdes
sobre a agua gelada. Devido esse fato, foi realizado o balango de energia no
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evaporador, agora tendo como volume de controle as tubulacées de agua gelada,
como mostrado na Figura 5.10.

Figura 5.10: Evaporador volume de controle nas tubulagdes de agua gelada

€1 €2 . .
Te,;=Temperatura de entrada da 4gua gelada+=+==**=** % Te,=Temperatura de saida da agua gelada
Pei=Pressdode entrada agua gelada Y Pe;=Pressdode saidaagua gelada
£ Evaporador
P;=Pressdoevaporador — 1 hs=h; -8
X-1 Pg= Pressdo do evaporador

Fonte: Autoria prépria.

Seguindo os conceitos apresentados por Moran & Shapiro (2006), que diz que o
sinal do calor cedido € negativo, e sabendo-se que agua perder calor para o
refrigerante no evaporador, tem-se que:

- Q +m (hel o heZ) =0 (5:3)

agua _evap

onde Q representa a capacidade frigorifica. Logo, pode-se escrever:

Q = magua_evap (hel _ heZ) (54)

ou
; — 55
Qrefrigeragdo - agua_evap( el heZ) ( )

O balanco exergético para o evaporador € realizado usando o evaporador como
um todo para volume de controle, como apresentado na Figura 5.10. Nesse caso,
seguindo as consideragdes e simplificagbes apresentadas anteriormente, a Equagéo
3.17 para o evaporador se torna:
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(magua_evap‘xfel + mreffo) - (magua_evapreZ v mrefxfl) _ Xd_evaporador =0 (5-6)

ou

mref (xfg N xfl) T magua_ﬂ/dp (xfel - xer) o Xd_evapomdor =0 (5.7)

onde:

X ;: Representa a exergia especifica de fluxo.

O sub-indice “e1” e “e2” sdo usados para representar a entrada e a saida de agua
gelada do evaporador, respectivamente. Os numeros representam os estados do ciclo
de refrigeracao.

A variagado de exergia para o refrigerante no evaporador, desconsiderando efeitos
de movimento e gravidade, é dada por:

(Xp5 = Xp) = (g =) =T (55— 5,) (5.8)
E para a agua gelada:
('xfel - 'xer) =(h, —h,)—T,(s,, —S,,) (5.9)

A eficiéncia exergética para o evaporador é obtida através da Equacao 3.18, onde
a exergia fornecida € considerada como sendo a exergia de fluxo do refrigerante no
evaporador.

1— Exergia Destruida

Exergia Fornecida

Xd evaporador
=100-| 1-——4 (5.10)
mref (xf8 _‘xfl)

& pyap = IOO-(
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5.5.2 Compressor

No compressor o balanco de energia e de exergia sdo feitos tomando o

compressor como volume de controle, conforme mostra a Figura 5.11.

Figura 5.11: Compressor como volume de controle

P,=Pressdo evaporador

y — ngZPressﬁo Condensador

T>=Temperaturade descarga
Fonte: Autoria prépria.

Realizando o balanco para esse volume de controle tem-se que:

—W +1i,, (b —h) =0 (5.11)
ou
‘J./compressor = mref (hl B h2) (51 2)

A poténcia isentropica é dada por:
(Wcompressor)Zs = mref (hl B h25) (51 3)

onde A, é a entalpia admitida para o processo isentrépico no estado dois, obtida

supondo que a entropia do estado dois € igual a do estado 1. Dessa forma, a
eficiéncia isentrdpica do compressor pode ser calculada por:
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_ (I/ﬁ _hzs)

Mo = (5.14)
(h1 - hz)

Para possibilitar a analise de eficiéncia dos componentes mecéanicos e elétricos do
sistema motor-compressor, foi usada uma relagao ja utilizada por alguns estudiosos
da area, como Ahamed et al. (2010) e Kabul et al. (2008). Essa relacdo leva em
consideracao o motor elétrico do compressor no volume de controle, ou seja, a
poténcia elétrica necessaria para o funcionamento do conjunto motor-compressor,
levando assim em consideracdo as perdas de eficiéncia do motor elétrico e dos
componentes mecanicos do compressor. Segundo Ahamed et al. (2010) e Kabul et al.
(2008), essa é descrita como:

compressor

_ (5.15)

nmecdnica nelétrica

eletrico

onde :

representa a eficiéncia mecénica do compressor e variade 0 a 1

nmecdm'ca

N.erica TEPresenta a eficiéncia elétrica do motor elétrico do compressor e varia de

Oal.
Usando esse conceito é feito a andlise do coeficiente de performance do

equipamento, o COP, como mostrado a Equacéo 5.16.

COP = Qf# (5.16)

elétrico

O balancgo exergético envolvendo todo o conjunto motor-compressor, se torna:

_‘/‘/eletrico + mref (xfl - xfz) - X =0 (5.17)

d _compressor
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A eficiéncia exergética do compressor é fornecida pela Equacdo 3.18, onde a
exergia recuperada € igual ao trabalho elétrico menos a exergia destruida, ou seja,

igual a exergia de fluxo, dada por:
('xfz_xfl):(hZ_h‘l)_TO(SZ_Sl) (5.18)
A eficiéncia exergética do compressor é estimada pela Equagao 5.19:

Exergia Recuperada mre (X, —X;)
£ —100] =% P T T

compressor

=100

(5.19)
Exergia Fornecida

eletrico

5.5.3 Condensador

Os balancos de energia e de exergia realizados no condensador sao realizados
baseados no volume de controle apresentado na Figura 5.12.

Figura 5.12: Condensador como volume de controle.

el salcla & d . — P>=PressaodoCondensador
P.=Pressio de saida agvjla (?011 ensacdo T Temperatirede dosearss
Te= Temperatura de saida agua

czI : = =
i Condensador
| : Flasc N
C1 = :
Po;=Pressio de entrada dgua Condensacao i | T P3=Pressdo
5 s ~5rXx=0 74 3 do condensador
Ta=Temperatura entrada agua Condensagao O
“ Ps=Pflasc ~ X=0
hs=h;
P.=Pflasc

Fonte: Autoria prépria.

Por ser um trocador de calor, admite-se que nao existe trabalho externo e nem
ocorre troca de calor para o meio exterior. Dessa forma, o balanco de energia para
esse volume de controle nos fornece:
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maguaicond (hcl - th) + mref[(hZ - hj) + (h’j - h4)] = O (520)

O termo m , € a vazdo massica de agua de condensagéo. Isolando a

agua _con
entalpia do estado 5 e levando em consideracao que h3:h4, pois foi admitido que

acessorios de estrangulamento possuem comportamento isoentalpico, a Equagédo 36
toma a seguinte forma:

M igua_cond
hy =h, + m—(hcl —h,,) (5.21)
ref
A entalpia do estado 5 sera usada como um meio de encontrar a pressao na
camara flasc, dado que o equipamento nao nos fornece.
Tomando outro volume de controle, ao qual se refere somente as tubulacdes da
agua de condensacdo como elemento de estudo, pode-se obter o calor de
condensacao. Esse volume controle € mostrado na Figura 5.13.

Figura 5.13: Volume de controle do lado da agua de condensacao

5 — P»=PressiodoCondensador

P=Pressdo de saida agua Condensagao Ty=Temperators de dsscarga

Te= Temperatura de saida agua
le

Flasc

P.=Pressao de entrada agua Condensagao i | P3=Pressdo
Ta=Temperatura entrada agua Condensacz‘ios iy K 3 do condensador
; ¥ Ps=Pflasc

h4:h3 X=0
P.=Pflasc

Fonte: Autoria prépria.

Nesse caso o balanco de energia nos fornece

Qcondensagdo + magua_cond (hcl o hCZ) - O (522)
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Isolando o calor de condensacéo, que representa a capacidade de condensacao

do trocador de calor, tem-se que:

=1 —h ) (5.23)

Qcondensagd 0 agua _ cond ( c2

Ja o balango de exergia para o condensador como um todo € dado por:

+m xf2) (m X +m 'xf5)_Xd_condensad0r:O (524)

<magua cond fcl agua _cond”” fc2

ou, ordenando os termos semelhantes, obtém-se:
M (X0 = X5 ) F 1y cond Xy = X12) = Xy contensador =0 (5.25)

Como dito anteriormente, x ., representa a exergia especifica de fluxo. Para o

refrigerante, é dada por:
(x5 = x;5) = (hy —hs) =T (s, — 55) (5.26)
Para o fluxo de 4gua de condensacao:
(X1 = Xp2) =l —hy) =T, (S — 5.2) (5.27)

A eficiéncia exergética do condensador entao, € definida por:

X, .
— 100 . 1 —— d _ condensador (528)

Exergia Destruida]
m,, ('xfcl X )

Exergia Fornecida

& oond :100-(1—
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5.5.4 Elementos de expansao

Segundo Cengel (2013), os acessoérios de estrangulamento possuem a exergia
fornecida igual a exergia destruida, ou seja, a eficiéncia exergética desses
componentes € igual a zero. As exergia destruidas para os componentes de
estrangulamento que o sistema possui sdo avaliadas através das seguintes

equagoes:
5.5.4.1 Valvula de expansao do tipo boia

A exergia destruida na valvula do tipo boia € obtida através da Equacao 5.29.

Xd_cam_boia = mref (7—'0)(‘5‘6 - SS) (529)

5.5.4.2 Placas de orificio 1 e 2
As placas de orificio 1 e 2, descritas no ciclo termodinamico, também séao

elementos de estrangulamento e suas exergias destruidas foram estimada através da

Equacéo 5.30 e 5.31, respectivamente. Estas equacdes sdo apresentadas abaixo.

Xd_placa_Ol =1 ref (T('))(S7 - Sﬁ) (530)

Xd_placa_02 =1 ref (T('))(SS - S7) (531)

5.5.5 Eficiéncia exergética da unidade

A eficiéncia exergética da unidade com todos os seus elementos € estimada

através da Equacéo 5.32, mostrada a seguir.
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Xd total
=100-|1— 4= | (532

eletrico

g

Unid _ refrigeragdo

~100. [1 _ Exergia Destrmdaj

Exergia Fornecida

onde o termo X representa a exergia destruida em todo o processo de

d _total

refrigeracao, e € composta pela soma das exergias destruidas em cada acessério da
unidade de refrigeracao em estudo como mostrado na Equacao 5.33.

X

+ Xd _compressor d _condensador

+X +X

d _cam _boia d _placa _0O1 d _placa_02

- Xd _evaporador

+X

d _total

(5.33)

5.6 Casos estudados

No anexo Il, sdo apresentados, de maneira resumida, 0s casos estudados nesta
pesquisa, com suas particularidades. Geralmente, o numero de variagdes dos
parametros escolhidos para estudo (Pressdo do condensador, Pressdo do
evaporador, Vazdo massica de refrigerante, Eficiéncia mecanica, Eficiéncia Elétrica,
Temperatura de evaporagédo, Temperatura de condensacao e Fluido refrigerante) é de
10 a 20. Assim, cada caso possui um intervalo com informacdes diferentes de 10 a 20
variagcdes de algum parametro de interesse para o estudo. Foram analisados 18

casos diferentes.
5.7 Software Engineering Equation Solver (EES)

O Software escolhido para ser usado na avaliagdo da unidade em estudo, como
dito anteriormente foi o EES (Engineering Equation Solver). E um solver de equagao
geral que pode resolver milhares de equacgbes acopladas nao lineares algébricas e
diferenciais.

Desenvolvido pela F-Chart Software, o software Engineering Equation Solver
(EES), tem como funcdo basica resolver um conjunto de equagdes algébricas,
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incluindo equacbes nao-lineares, equacdes diferenciais, e integrais e equagcbes com
variaveis complexas (PEREIRA, 2013).

O programa também e capaz de fazer otimizagdes, obter regressdes lineares e
nao-lineares, gerar graficos de alta qualidade para publicacdes, simplificar analises de
incertezas e fazer animagdes (PEREIRA, 2013).

A Figura 5.14 exibe uma representacao de uma valvula expansédo e o diagrama
pressao entalpia para o processo de estrangulamento gerados através de simulagcéo

numeérica utilizando o programa Engineering Equation Solver.

Figura 5.14: Exemplo de gréfico e representagdo de componente feita no software EES.
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Fonte: F-Chart website.
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O EES foi desenvolvido para rodar em qualquer uma das versées do sistema
operacional Windows, tanto 32 quanto 64 bits, e pode ser utilizado nos sistemas
operacionais Linux e Macintosh através de programas emuladores (PEREIRA, 2013).

Existem duas principais diferengas entre o EES e os demais programas de
resolucéo de equacgdes numeéricas (PEREIRA, 2013):

|. O EES identifica e agrupa automaticamente as equacdes que devem ser
resolvidas simultaneamente, 0 que simplifica o processo para o usuario e
assegura que o solver sempre operara com maxima eficiéncia.

Il. O EES contem uma biblioteca embutida com varias funcées matematicas e
propriedades termo fisicas para centenas de substancias, extremamente
uteis para calculos de engenharia. Como exemplo, pode-se obter qualquer
propriedade termodindmica de uma substancia através do uso de fung¢des
em termos de duas outras propriedades. Além disso, se necessario, 0

usuario pode adicionar relacdes funcionais.

O uso do EES se mostra muito util, por exemplo, para as disciplinas de engenharia
da area térmica, nas quais deve-se resolver problemas que exigem consultas de
tabelas de propriedades e dominio de técnicas de solucdo de equacdes. Entretanto,
uma vez que o estudante esteja familiarizado com essas dificuldades, ndo ha sentido
em continuar usando tempo para consultar tabelas e resolver equacdes, pois esse
tempo poderia ser utilizado para o estudo e compreensao de particularidades dos
problemas. Dessa forma, o EES permite que o usuario se concentre mais no projeto,
libertando-o das tarefas mundanas basicas.

O EES usado nessa pesquisa tem sua licenga devidamente valida e foi obtido pelo
Laboratério Computacional de Térmica e Fluidos (LCTF) da Universidade Federal de
Campina Grande, coordenado pelo Prof. Dr. Antonio Gilson Barbosa de Lima. Vale
ressaltar que o desenvolvedor atualiza o EES uma vez por ano, em julho. Para manter
o software funcionando e evitar o cancelamento da licenga, o usuario deve instalar a
atualizacdo antes do dia 1° de setembro.

Exemplo do modelo feito com auxilio desse software pode ser visto no Anexo lIl.



84

6. RESULTADOS

6.1 Validacao do modelo matematico

Para avaliar o modelo matematico, nesse topico algumas informacdées colhidas na
central de agua gelada e no manual do equipamento sdo comparadas com dados
obtidos via simulagdo numérica. Essa simulacéo foi realizada tendo como valores de
entrada dados reais e condi¢gdes idénticas ao funcionamento da unidade. A Tabela 6.1

apresenta dados usados na validagao.

Tabela 6.1: Dados usados na validacao.

Propriedade Entrada Saida
Temperatura ambiente (°C) 28,00
Pressao absoluta do evaporador (kPa) 366,10 366,10
Pressao absoluta do condensador (kPa) 931,10 931,10
Temperatura do refrigerante no condensador (°C) 37,30 -
Temperatura da agua no evaporador (°C) 15,60 06,50
Temperatura da agua no condensador (°C) 30,60 35,60
Pressao da agua evaporador (kPa) 483,10 434,10
Pressao da agua condensador (kPa) 258,00 209,00
Vazdo massica de agua no condensador (kg/s) 94,40
Vazado massica de agua no evaporador (kg/s) 44,70
Consumo do motor elétrico do compressor (kW) 275,00

A poténcia consumida pelo motor elétrico foi um dos dados obtidos na CAG e
usado no calculo do COP apresentado na Tabela 6.2, que mostra a comparacéo dos
dados obtidos via simulacdo com os colhidos na CAG e no manual do equipamento.
Porém, nas simulacdes posteriores a esta, esse dado ndo é mais usado para o
calculo do COP, mas sim a poténcia elétrica calculada pela Equagéo 5.15.

Na Tabela 6.2 tem-se o COP calculado e apresentado pelo engenheiro gerente de
manutencdo e operagdo da unidade de refrigeracdo em estudo, calculado pela

relacdo entre a capacidade térmica da unidade (kW) e o consumo de energia em
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(kW), e o COP fornecido pelo fabricante do equipamento. Os célculos realizados, a
pedido da fabricante do equipamento, pelo engenheiro responséavel, apresentaram um
COP de 6,42; valor muito préximo ao obtido via simulagdo de 6,46; assim como o

fornecido pelo fabricante de 6,39.

Tabela 6.2: Resultados da simulagéo de avaliagdo do modelo.

Dados Simulacao Dados do Fabricante | Dados do Engenheiro
responsavel
Poténcia consumida
pelo motor elétrico 275,00 292,00 259,00
(kW)
Capacidade de
refrigeracao 1778,00 1863,00 1663,54
(KW)
Capacidade de
condensacao 1970,00 - -
(kW)
COP (-) 6,46 6,39 6,42

Na avaliacdo do comportamento do modelo em relagdo aos dados exergéticos,
obtidos via simulacéo, foram feitas algumas comparacdes com trabalhos existentes
na literatura. Uma delas foi em relagcdo a um modelo computacional baseado numa
analise exergética apresentado por Yumrutas et al. (2002) , em que foram
investigados os efeitos das temperaturas de evaporacdo e condensacao sobre a
destruicdo de exergia, eficiéncia da segunda lei e coeficiente de desempenho (COP)
de um ciclo de resfriamento por compressao de vapor. Foi verificado que as maiores
taxas de destruicdo de exergia se concentraram no evaporador € no condensador,
enquanto que nos demais componentes ficaram abaixo de 10%. Caso semelhante ao
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encontrado no modelo apresentado nesse trabalho, diferenciando apenas no
compressor que apresentou alta destruicao de exergia.

A Figura 6.1 apresenta a destruicdo de exergia em porcentagem, calculada pela
relagéo entre a destruicdo de exergia de cada elemento e a exergia fornecida igual a

poténcia elétrica fornecida de 275 kW.

Figura 6.1: Destruicdo de exergia para os principais elementos do sistema, caso de avaliagdo do

modelo.
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Fonte: Autoria propria.

Outro trabalho estudado foi 0 de Cavalcante & Moreira (2016) que apresenta uma
analise comparativa, sob o ponto de vista energético e exergético, entre duas
unidades de refrigeracao por compressao de vapor de um shopping em Teresina-Pl.
Os equipamentos avaliados por Cavalcante & Moreira (2016) possuem capacidade
frigorifica e condicbes andlogas ao dispositivo estudado nessa pesquisa. Os
resultados apresentados no artigo, escrito por Cavalcante & Moreira (2016), sao
analisados de maneira comparativa com os obtidos nessa pesquisa na Tabela 6.3.

Analisando os resultados apresentados na Tabela 6.3, pode-se confirmar que os
valores de COP e eficiéncias exergética do ciclo e de cada componente se

assemelham proporcionalmente. Ocorre uma divergéncia no condensador, devido a
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consideracdao de que as temperaturas da fonte quente e do ambiente foram
consideradas iguais por Cavalcante & Moreira (2016), diferente do que foi
considerado nesse trabalho. A fonte quente, nessa pesquisa, foi considerada a
temperatura média da agua de condensagdo, que esta acima da temperatura do
ambiente de referéncia devido o fato dela nao liberar para o ambiente todo o calor

absorvido nas trocas de calores anteriores com o fluido refrigerante.

Tabela 6.3: Comparagéao entre os dados obtidos na avaliacdo do modelo com os apresentados por
Cavalcante & Moreira (2016).

Chill Chiller York modelo | Chiller York modelo
iller
YKECERQ7-EPG YSEAEAS4-CPC
Parametro avaliado nesse
Cavalcante et al. Cavalcante et al.
trabalho
(2016) (2016)
COP (-) 6,46 6,04 5,22
Eficiéncia exegética do
46,46 47,78 41,28
ciclo (%)
Eficiéncia exegética do
72,04 68,06 68,20
evaporador (%)
Eficiéncia exegética do
82,18 85,70 86,46
compressor (%)
Eficiéncia exegética do
51,34 0,00 0,00
condensador (%)
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6.2 Avaliacao da variacao de pressao entre o evaporador e condensador

O equipamento em estudo trabalha com uma variagdo de pressdo entre o
condensador e evaporador bem definida; os valores variam de 555 a 570 kPa.
Valores muito distintos dessa faixa geram redug¢ées no rendimento da unidade.

Com intuito de conhecer melhor o comportamento do dispositivo em relacao a
essa diferenca de pressédo entre o condensador e o evaporador (Dp), nesse tdpico
sdo apresentados dados gerados através de simulagdes nas quais se impds a
pressao do evaporador constante enquanto que a do condensador variou, e também
um caso no qual a pressdo do condensador foi mantida constante e a do evaporador

variou.

6.2.1 Mantendo a pressao constante no evaporador

Os resultados expostos a seguir foram obtidos por meio da variagdo de presséo
entre o condensador e evaporador, fixando a pressdo absoluta do evaporador em
366,10 kPa, pressao normal de trabalho do evaporador da unidade, e variando a
pressdo do condensador. A Tabela 6.4 mostra o comportamento da vazao massica e
do COP da unidade para diversos valores de pressao do condensador.

Tabela 6.4: Dados do COP para variacdo da pressao absoluta do condensador fixando a pressao
absoluta do evaporador em 366,10 kPa.

Vazao
Presséao do .
Dp massica de
condensador . coP
(kPa) refrigerante
(kPa) ()
(ka/s)
921,10 555,00 11,66 6,50
922,80 556,70 11,67 6,52
924,40 558,30 11,68 6,53
926,10 560,00 11,69 6,54
927,80 561,70 11,70 6,55
929,40 563,30 11,71 6,57
931,10 565,00 11,72 6,58
932,80 566,70 11,73 6,59
934,40 568,30 11,74 6,60
936,10 570,00 11,75 6,62
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O primeiro comportamento importante observado foi o aumento da vazdo de
refrigerante apresentada pelo equipamento.

Avaliando ainda a tabela, é possivel constatar também que o COP apresentou um
aumento. Esse fato € explicado pela maneira como se obteve as propriedades na
simulacdo: na saida do compressor (Estado 2); foi imposto que ocorreria um aumento
de pressdo devido a elevacdo da pressdao do condensador, porém a temperatura
permaneceria a mesma 37,50 °C, o que ocasiona uma redugcao da entalpia nesse
estado, como mostrado na Figura 6.2, e assim uma redugéo do trabalho consumido

pelo compressor.

Figura 6.2 Diagrama demonstrativo da reducao de entalpia com aumento da pressao a temperatura
constante.
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Fonte: Autoria prépria.

A Tabela 6.5 exibe as eficiéncias da segunda lei ou eficiéncias exergéticas do ciclo

inteiro e dos principais componentes.
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Tabela 6.5: Eficiéncias exergéticas com a variacao da pressao absoluta do condensador, mantendo
a do evaporador constante de 366,10 kPa.

. Eficiéncia Eficiéncia Eficiéncia Eficiéncia
Pressao do . . . .
Dp exegética exegética exegética exegética
condensador )
(kPa) (kPa) Ciclo Evaporador | Compressor | Condensador
a
(%) (%) (%) (%)
921,10 555,00 47,30 72,21 81,49 53,62
922,80 556,70 47,46 72,20 81,84 53,23
924,40 558,30 47,63 72,19 82,20 52,84
926,10 560,00 47,80 72,17 82,55 52,45
927,80 561,70 47,97 72,16 82,91 52,08
929,40 563,30 48,14 72,15 83,27 51,71
931,10 565,00 48,31 72,13 83,64 51,34
932,80 566,70 48,48 72,12 84,00 50,98
934,40 568,30 48,65 72,10 84,37 50,63
936,10 570,00 48,82 72,09 84,74 50,28

Na tabela 6.5, pode-se notar o aumento da eficiéncia exegética do ciclo com o
aumento da pressao do condensador, mantendo a pressado do evaporador constante.
Também ¢é verificado que a eficiéncia exergética do condensador apresenta um valor
relativamente baixo em relacdo aos outros componentes, mostrando a necessidade
de se trabalhar para o aperfeicoamento desses componentes.

Em termos de exergia destruida, foi possivel avaliar cada componente
separadamente. A Tabela 6.6 mostra os valores da exergia destruida dos
componentes do ciclo estudado.

Examinando a Tabela 6.6, € possivel averiguar que o componente que possui a
maior perda de exergia € o compressor € que 0 aumento da variagcdo de pressao
absoluta entre o condensador e evaporador, mantendo a pressdao absoluta do
evaporador constante, provoca uma reducdo da destruicdo de exergia nesse
componente, porém um aumento na dos outros componentes do ciclo, como

evaporador e condensador.
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Tabela 6.6: Destruicdo de exergia em cada componente mantendo a pressédo do evaporador
constante em 366,10 kPa e variando a do condensador.

Exergia destruida (kJ/kg)
Dp

(kPa) | Evaporador | Compressor | Condensador | Valvula | Placade | Placade

Boia orificio1 orificio 2
555,00 37,95 50,49 25,22 12,20 6,90 12,18
556,70 37,98 49,44 25,62 12,22 6,91 12,31
558,30 38,00 48,39 26,02 12,24 6,92 12,43
560,00 38,03 47,34 26,43 12,27 6,93 12,56
561,70 38,05 46,28 26,83 12,29 6,94 12,69
563,30 38,08 45,23 27,23 12,31 6,95 12,82
565,00 38,10 4417 27,63 12,33 6,96 12,94
566,70 38,13 43,11 28,03 12,36 6,97 13,07
568,30 38,16 42,05 28,43 12,38 6,99 13,20
570,00 38,18 40,99 28,83 12,40 7,00 13,33

6.2.2 Mantendo a pressao constante no condensador

Agora, fixando-se a pressao absoluta do condensador em 931,10 kPa, a presséo
padrao de trabalho do condensador da unidade, e variando-se a pressao do
evaporador sdo obtidos os resultados apresentados a seguir.

A Figura 6.3 exibe o grafico da vazdo méssica de refrigerante versus a presséo do
condensador, mantendo a pressdo do evaporador constante. Na Figura 6.4, é
apresentado o gréafico da vazdo massica de refrigerante em funcdo da pressao do
evaporador, mantendo a pressdo do condensador constante.

Esses graficos mostram que o aumento de pressao absoluta do condensador
provoca um aumenta da vazdo massica de fluido refrigerante no sistema, porém o
aumento da pressao absoluta do evaporador ndo gera uma variagao consideravel da
vazao massica de fluido de arrefecimento, esse fato € explicado devido a maneira
como se modelou o problema. Na realidade, as alteragdes de pressdes do evaporador
ou condensador provocam sim alteragdes no fluxo de refrigerante, pois sdo sistemas
interligados. Na simulacdo, ndo foi possivel representar esse comportamento de
maneira real, devido as simplificagdes e limitagées de informacoes.
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Figura 6.3: Vazao massica em funcao da pressao do condensador, pressao no evaporador constante.
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Figura 6.4: Vazao massica em funcdo da pressao do evaporador, pressdo no condensador constante.
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A Tabela 6.7 exibe os valores obtidos para o COP com a variagdo da pressao
absoluta do evaporador, fixando a pressao absoluta do condensador em 931,10 kPa.
Nela, se constata que o COP do equipamento apresenta uma redugao no seu valor
com o decréscimo da pressdo do evaporador. Esse fato corre devido ao
distanciamento das pressdes. Carnot afirmou que, no ciclo ideal de refrigeracéo, a
aproximacado das pressOes do evaporador e do condensador reduz o trabalho
consumido pelo sistema, aumentando assim sua eficiéncia. Logo, podemos afirmar
que mantendo a pressdo do condensador constante e reduzindo a pressdo do
evaporador, a eficiéncia da unidade reduziria, como mostrado na Tabela 6.7.

Tabela 6.7: Dados do COP com a redugéo da pressao absoluta do evaporador fixando a pressao
do condensador em 931,10 kPa.

. Vazéo massica de cop
Presséao do .
Dp refrigerante
evaporador
(kPa)
(kPa)
(kg/s) )
376,10 555,00 11,72 6,78
374,40 556,70 11,72 6,75
372,80 558,30 11,72 6,71
371,10 560,00 11,72 6,68
369,40 561,70 11,72 6,65
367,80 563,30 11,72 6,61
366,10 565,00 11,72 6,58
364,40 566,70 11,72 6,55
362,80 568,30 11,72 6,51
361,10 570,00 11,72 6,48

Os resultados da andlise das eficiéncias exergéticas obtidos nesse caso, com as
consideracdes ja mencionadas, sdo apresentados na Tabela 6.8. Nesse caso, assim
como o COP, a eficiéncia exergética da unidade apresentou uma redugdo com o
decréscimo da pressao do evaporador.

Analisando as eficiéncias exergéticas dos componentes em separado, a do
evaporador apresentou redugdes, a do compressor apresentou um pequeno aumento

e a do condensador se manteve constante.
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Tabela 6.8: Eficiéncias exergéticas com a redugao da pressao absoluta do evaporador, fixando a

pressao absoluta do condensador em 931,10 kPa.

Pressiio Eficié|’10ia Eficiéricia EficiéT\cia Eficiér\c-:ia
do Dp exergética exergética exergética exergética
do do do do
evaporador (kPa) Ciclo Evaporador Compressor Condensador
(kPe) (%) (%) (%) (%)
376,10 555,00 50,95 74,86 83,45 51,34
374,40 556,70 50,51 74,39 83,48 51,34
372,80 558,30 50,08 73,93 83,51 51,34
371,10 560,00 49,64 73,48 83,54 51,34
369,40 561,70 49,20 73,02 83,57 51,34
367,80 563,30 48,75 72,58 83,61 51,34
366,10 565,00 48,31 72,13 83,64 51,34
364,40 566,70 47,86 71,69 83,67 51,34
362,80 568,30 47,42 71,26 83,70 51,34
361,10 570,00 46,97 70,82 83,73 51,34

O grafico da Figura 6.5a mostra os comportamentos das eficiéncias exergéticas
desses componentes mantendo a pressao do evaporador constante (Caso 2), e a
Figura 6.5b, mantendo a pressdo do condensador constante (Caso 3). Fazendo uma
analise comparativa dos dois graficos, nota-se, que no caso 2, a eficiéncia exergética
do compressor se apresenta abaixo de 82,00 %, no inicio da faixa de pressao
estudada, porém se recupera e alcanca valores de até 84,74 %. Ja no caso 3, a
eficiéncia exergética do compressor se mantém entre 83,45 a 83,73 %. Caso
semelhante pode ser observado também com a eficiéncia exergética do evaporador
que, no caso 2, se mantém na faixa de 72,00 % enquanto que, no caso 3, varia de
70,82 a 74, 86 %. Observando ainda os graficos da Figura 6.5, nota-se que a
eficiéncia exergética do condensador ndo apresentou grandes variagbes tanto no

caso 2 quanto no caso 3.



Figura 6.5: Comparagao entre as eficiéncias exergéticas. a) caso 2; b) caso 3.

85 -

I A s o
A A

80 |-

75 =

B & o o o

-~
(=]
]

=2)
3]
I

Pressséo absoluta do evaporador 366,10 kPa
&—6—© Evaporado ({00 Condensador
A A /A Compressor s—sd—-se= Ciclo

Eficiéncias Exergética (%)
1

55 -
|
- - e : —:— L]
- T
45 -
40 -
35 S R KRN AT SN NP S R

920 922 924 926 928 930 932 934 936
Pressao absoluta do condensador (kPa)

85 -

80

\

~
=
T

2]
(2}
T

Pressdo absoluta do condensador 931,10 kPa
O—O— Evaporador ({0 Condensador
A A /A Compressor s—af—rdj= Ciclo

@D
fas]
T

o
(3
T

Eficiéncias Exergética (%)

41
[=]
T

.
&
T

40

35 L 1 \ | " | L 1 L | " | L 1 1 1 " |
360 362 364 366 368 370 372 374 376 378
Pressao absoluta do evaporador (kPa)

Fonte: Autoria prépria.

95



96

6.2.3 Variacao de pressao entre o condensador e o evaporador constante em
555,00 kPa

Até o momento, os resultados apresentados foram obtidos fixando-se a presséo
absoluta de um elemento do ciclo de refrigeracdo da unidade, condensador ou
evaporador, e variando a do outro. Nesse topico, sdo apresentados resultados obtidos
variando-se as pressdes absolutas do condensador e do evaporador, porém
mantendo uma variagdo constante de pressdo entre eles. Como dito anteriormente,
esse procedimento se assemelha a maneira como o equipamento trabalha: ele busca
manter uma diferenca de pressao permanente entre o condensador e 0 evaporador.

O valor da variagdo de pressao entre o condensador e evaporador escolhido para
ser mantido constante nessa simulagéo foi de 555,00 kPa, pois foi 0 que apresentou
melhores resultados energéticos e exergéticos nas analises feitas nos tépicos 6.2.1 e
6.2.2. Tomou-se como base a pressao do evaporador variando de 305,00 a 390,00
kPa, pois valores acima desse intervalo geram exergia destruida negativa em alguns
componentes, e a baixo desse valor COP muito reduzido da unidade. A Tabela 6.9

exibe os resultados energéticos obtidos dessa simulagéo.

Tabela 6.9: Resultados obtidos com variacdo de pressao condensador-evaporador constante de 555
kPa e pressoes absolutas do condensador e evaporador variando

Presséao Presséao Dp Vazao massica COoP
absoluta do absoluta do (kPa) de refrigerante
condensador evaporador
(kPa) (kPa) (Kg/s) (-)
860,00 305,00 555,00 11,31 5,16
869,40 314,40 555,00 11,36 5,33
878,90 323,90 555,00 11,42 5,62
888,30 333,30 555,00 11,47 5,72
897,80 342,80 555,00 11,53 5,93
907,20 352,20 555,00 11,58 6,15
916,70 361,70 555,00 11,63 6,39
926,10 371,10 555,00 11,69 6,64
935,60 380,60 555,00 11,74 6,91
945,00 390,00 390,00 11,80 7,20
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Ao observar a Tabela 6.9, constata-se que, mantendo a variagao de pressao
condensador-evaporador (Dp) constante, o aumento da pressao do evaporador e,
consequentemente, a do condensador, provoca um acréscimo do COP e da vazao
massica de trabalho da unidade.

Os resultados exergéticos para esse caso sao apresentados na Tabela 6.10. Na
mesma, pode-se notar que a eficiéncia exergética da maioria dos componentes do
sistema apresenta um acréscimo com o aumento da pressao do evaporador e do
condensador, mantendo-se um Dp permanente entre elas, porém a eficiéncia

exergética do condensador se reduz.

Tabela 6.10: Dados de eficiéncias exergéticas para o caso 4.

Pressao Eficiéncia Eficiéncia Eficiéncia Eficiéncia
do exergeética exergética exergeética exergeética
evaporador do do do do
ciclo evaporador compressor condensador
(kPa) (%) (%) (%) (%)
305,00 24,57 58,57 72,59 74,48
314,40 28,15 60,44 73,68 70,17
323,90 31,70 62,39 74,86 66,35
333,30 35,22 64,42 76,14 62,96
342,80 38,73 66,54 77,52 59,92
352,20 42 21 68,76 79,03 57,19
361,70 45,68 71,08 80,67 54,71
371,10 49,13 73,52 82,45 52,45
380,60 52,57 76,08 84,39 50,39
390,00 56,00 78,77 86,50 48,50

A Figura 6.6 apresenta em forma de curvas o comportamento das eficiéncias
exergéticas do ciclo em relagdo ao aumento da pressdo do evaporador com uma
variacdo de pressao condensador-evaporador (Dp) constante de 555,00 kPa, linha
azul; nesse caso de Dp constante, o aumento da pressao absoluta do evaporador
gera uma elevacdo da pressdo absoluta do condensador, e na linha vermelha em
relacdo ao aumento da pressdo do evaporador com a variacdo de pressao
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condensador-evaporador variavel, o que permite manter a pressdao absoluta do
condensador constante em 931,10 kPa.

Analisando-se o grafico da Figura 6.6, pode-se verificar que o aumento da presséo
do evaporador nos dois métodos analisados, variagcdo de pressdo condensador-
evaporador (Dp) fixa com pressdao do condensador variavel e Dp variavel com
pressao do condensador constante, geram melhorias na eficiéncia exergética do ciclo,
e, a pressdes mais elevadas, manter a variacdo de pressao entre o condensador e

evaporador constante se mostra mais eficiente.

Figura 6.6: Comparativo da eficiéncia exergética do ciclo com aumento da presséo do

evaporador.
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Na Figura 6.7, outro grafico comparativo entre os dois métodos citados nesse
topico é apresentado, porém em relacdo a eficiéncia exergética do condensador.
Neste gréafico, é possivel constatar que essa eficiéncia sofre uma redugdo com o
aumento da pressdao do evaporador, mantendo uma variagdo de pressao entre o
condensador e o0 evaporador constante, mas permanece constante no método em que
essa variacao de pressao condensador evaporador é variavel e a pressdo do

condensador é constante.

Figura 6.7: Comparativo da eficiéncia exergética do condensador com aumento da pressao do

evaporador.
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6.2.4 Pressao absoluta do evaporador e vazao massica constantes

No tépico 6.2.1, foram apresentados resultados da analise mantendo a presséo do
evaporador constante e a vazdo massica variavel, mostrando que, mesmo com o
afastamento das pressdes de condensacdo e evaporacdo, o COP da unidade
aumentou. Para verificar se esse comportamento permanece no caso da vazao
massica permanente, avalia-se nesse tdpico a variagdo da pressao entre o
condensador e evaporador, fixando uma vazao massica de 11,72 kg/s, valor da vazao
encontrada por simulacao na analise do modelo.

A Figura 6.8 mostra o grafico do COP da unidade em fungdo da pressao do
condensador.

Figura 6.8: Grafico do COP da unidade em funcao da pressao do condensador, mantendo a

pressao absoluta do evaporador e vazao massica constantes.
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O grafico da Figura 6.8 mostra que, com o aumento da pressdo do condensador e
com a pressao do evaporador e vazao massica constantes, o COP do equipamento
apresenta uma reducgao, diferente do que foi mostrado no tépico 6.2.1.

Os resultados relativos as eficiéncias exergéticas sdao apresentados na Tabela
6.11. Nessa tabela, pode-se verificar que, assim como o comportamento do COP
mostrado na Figura 6.8, a eficiéncia exergética da unidade apresenta uma reducao
com o aumento da pressao do condensador, diferente do que foi mostrado no tépico
6.2.1. Porém, os comportamentos das eficiéncias exergéticas do compressor e
condensador apresentam-se semelhantes aos mostrados naquele tépico.

Tabela 6.11: Eficiéncias exergéticas para a pressao do evaporador e vazao massica constantes.

Pressio Eficiéru.:ia Eficiéru.:ia Eficiérlc.:ia Eficiéric-:ia
do exergética exergética exergética exergética
condensador do do do do
(kPa) Ciclo Evaporador Compressor Condensador
(%) (%) (%) (%)
921,10 51,95 71,84 82,00 65,62
922,80 51,37 71,89 82,29 62,79
924,40 50,79 71,93 82,57 60,19
926,10 50,21 71,98 82,85 57,80
927,80 49,63 72,03 83,12 55,60
929,40 49,05 72,07 83,39 53,56
931,10 48,48 72,12 83,66 51,66
932,80 47,90 72,16 83,92 49,90
934,40 47,32 72,21 84,18 48,25
936,10 46,75 72,26 84,44 46,71
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6.3 Analise da variacao da vazao massica de refrigerante, mantendo a variacao

de pressao evaporador-condensador 6timo de 555,00 kPa

O equipamento avaliado trabalha com uma vazado massica variavel, como dito
anteriormente. Nesse caso, sdo apresentados alguns dados do comportamento do
dispositivo com a variacao dessa vazao. Para isso, foi usado a variacdo de pressao
entre o condensador e evaporador de 555,00 kPa, que resultou em maior eficiéncia
nos casos avaliados até este ponto da pesquisa.

Os resultados obtidos nesse topico foram gerados simulando-se a obtencao de
uma mesma carga térmica de refrigeracao com diferentes vazées massicas do fluido
refrigerante, avaliando, assim, a influéncia do excesso ou deficiéncia de fluido
refrigerante no processo.

A Figura 6.9 mostra o grafico da poténcia elétrica consumida pelo compressor € a
Figura 6.10 o COP, ambos em funcao da vazao massica.

Figura 6.9: Relacao entre a variagdo da vazdo massica e a poténcia elétrica consumida pelo

compressor
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Figura 6.10: Relagéo entre a variagdo da vazao massica e o COP
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Fonte: Autoria prépria.

Avaliando esses graficos, € possivel notar a relacdo inversa que o COP possui
com o consumo de energia, ou poténcia elétrica consumida pelo compressor do
equipamento. A imposicdo de aumento da vazado massica de refrigerante para
obtencdo da carga térmica de refrigeracdao de 1705,00 kW, causa o aumento do
trabalho necessario para realizar o processo que, por sua vez, reduz o COP do
equipamento. Esses graficos mostram que o mau dimensionamento da carga de
refrigerante que é usado no processo de refrigeracdo, prejudica a eficiéncia
energética da unidade.

As curvas apresentadas na Figura 6.11 mostram que o acréscimo da vazao
massica de refrigerante para obtengdo de uma mesma carga térmica provoca uma
reducdo das eficiéncias exergéticas do evaporador, do condensador e,
consequentemente, do ciclo. A eficiéncia exergética do ciclo atingiu seu valor maximo
de 61,41 % na vazao massica de 10,00 kg/s e valor minimo de 44,40 % na vazao
massica de refrigerante de 12,00 kg/s. A eficiéncia exergética do compressor nao se
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mostrou sensivel a variacdo da vazao massica de refrigerante, da maneira como foi

modelado o sistema.

Figura 6.11: Comportamento das eficiéncias exergéticas de cada componente estudado com a
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6.4 Estudo das eficiéncias mecanica e elétrica do conjunto motor compressor

Os resultados apresentados sao obtidos através do estudo da variagdo das
eficiéncias mecanicas e elétricas do conjunto motor-compressor. Segundo 0 manual
do equipamento, a eficiéncia minima do motor elétrico do compressor é de 95%
(Carrie, 2015). Diante dessa informacao, em cada caso é fixada uma eficiéncia
elétrica diferente, porém, préximo a 95 %. Ja a eficiéncia mecanica varia entre 80 e 85
%. Sao mantidas também a variagcao de pressao entre o condensador e o evaporador
de 565 kPa, e a pressao absoluta do evaporador em 361,10 kPa. Na Figura 6.12, sao
exibidas as curvas do COP versus a eficiéncia mecanica para diferentes eficiéncias

elétricas do motor elétrico do compressor.

Figura 6.12: Comparativo do COP versus eficiéncia mecanica para os casos de avaliagado das

eficiéncias mecanica e elétricas do conjunto motor-compressor.
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Escolhendo-se uma eficiéncia mecanica de 82 %, como base, é possivel verificar
que a cada 2 % de aumento da eficiéncia elétrica se tem um aumento de 0,146 no
COP do equipamento. Esse comportamento repete-se nos outros casos com
diferentes eficiéncias mecanicas e elétricas, como mostrado na Figura 6.12. Nesses
gréficos, também é possivel notar que as curvas possuem um distanciamento
constante entre elas. Esse distanciamento representa esse aumento de 0,146.

As Figuras 6.13 e 6.14 exibem os graficos de destruicdo de exergia no compressor
e a eficiéncia exergética do ciclo em fungao da eficiéncia mecanica. Esses graficos
mostram a relagdo que existe entre 0 aumento da eficiéncia mecénica com a
destruicdo de exergia no compressor, e com a eficiéncia exergética do ciclo de

refrigeracao da unidade.

Figura 6.13: Destruigdo de exergia no compressor versus eficiéncia mecanica.
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107

Pelo grafico da Figura 6.13, verifica-se a reducédo da destruicdo de exergia no
compressor com o aumento da eficiéncia mecanica. A cada 1% de aumento da
eficiéncia mecanica, no caso em que a eficiéncia elétrica é de 96 %, a redugéo da
destruicdo de exergia no compressor € de aproximadamente 3,00 kd/s ou 3,00 kW.

Essa reducao gera um aumento da eficiéncia exergética do ciclo, como mostrado na
Figura 6.14.

Figura 6.14: Eficiéncia exergética do ciclo versus eficiéncia mecéanica do compressor.
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Fonte: Autoria propria.

A Figura 6.15 apresenta uma comparacao dos dados da destruicdo de exergia
total para cada caso; na melhor hip6tese, com eficiéncia mecanica de 95%; e na pior
hipbtese, eficiéncia mecanica de 80%.

Analisando a Figura 6.15, como era de se esperar, a condicdo em que se obteve
os melhores resultados foi o caso 11, no qual a eficiéncia elétrica é de 98%. Uma
descricao resumida de cada caso, inclusive o 11, pode ser vista no Anexo II.
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Figura 6.15: Comparacao entre a destruicao de exergia total do sistema na melhor e na pior condicao
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6.5 Estudo da influéncia da temperatura de evaporacao nas eficiéncias
energética e exergética

Os resultados apresentados nesse topico estdo relacionados a mudanga de
temperatura de evaporacdo do refrigerante no estado 1. Segundo anadlise das
simulacdes, em condi¢gdes de trabalho normal com todas as simplificacbes expostas
no tépico 4.2, o valor da temperatura de evaporagdo nesse estado foi 6,30 °C. Nas
mesmas condi¢des, a central de controle do equipamento mostra que a temperatura
de evaporacao é de 5,80 °C. Para estudo, o intervalo definido € de -7 a 7 °C.

A Tabela 6.12 exibe os valores dos COP obtidos com a variacdo da temperatura
de evaporacgao.

Verificando-se os dados apresentados nessa tabela, pode-se notar um aumento do
COP do equipamento conforme ocorre o aumento da temperatura de evaporacao do
fluido refrigerante no estado 1. Cavalcanti (2005) relata em um de seus trabalhos
comportamento semelhante ao apresentado na Tabela 6.12, onde a uma temperatura
de condensacao constante (pressao no condensador constante), os COP’s baseados
nas poténcias elétrica, de eixo e indicada, com e sem trocador de calor, aumentam
com o0 aumento da temperatura de saturagcdo no evaporador, apresentando um

comportamento idéntico ao previsto pelo refrigerador de Carnot.

Tabela 6.12: COPs obtidos na analise da influéncia da temperatura de evaporagao.

Temperatura de Temperatura de
~ CcoP . CcoP
evaporacao evaporacao

-C) () C) (-)
-7,00 4,25 0,37 5,33
-6,26 4,34 1,11 5,46
-5,53 4,44 1,84 5,60
-4,79 4,53 2,58 5,75
-4,05 4,64 3,32 5,90
-3,32 4,74 4,05 6,05
-2,58 4,85 4,79 6,22
-1,84 4,96 5,53 6,39
-1,11 5,08 6,26 6,57
-0,37 5,20 7,00 6,76
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Kabul (2008) também apresenta em um de seus trabalhos graficos mostrando que
0 aumento da temperatura de evaporagao provoca um aumento nos valores do COP
e da eficiéncia exergética, enquanto a destruicao de exergia total diminui.

Esse comportamento é explicado devido a aproximagéo entre a pressao absoluta
do evaporador e a pressao absoluta do condensador, como mostrado na Figura 6.16,

causada pelo acréscimo da temperatura de evaporacao simulada.

Figura 6.16: Efeito da temperatura de evaporagao nas pressoes absolutas do evaporador e do
condensador.
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Fonte: Autoria prépria.

Essa aproximacao entre as pressbdes absolutas causa uma redugdo do trabalho

consumido pelo equipamento, como mostrado na Figura 6.17.
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Figura 6.17: Efeito da temperatura de evaporagao na poténcia elétrica consumida pelo motor
elétrico do compressor.
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Fonte: Autoria propria.

Na Figura 6.18, é apresentado o grafico que exibe o comportamento da eficiéncia
exergética para cada um dos principais componentes avaliados nessa pesquisa.
Avaliando essas curvas, pode-se notar que a eficiéncia exergética do evaporador
apresentou uma elevacdo consideravel, levando a um acréscimo na eficiéncia
exergética do ciclo, mesmo com o compressor apresentando uma leve reducao da
sua eficiéncia exergética e o condensador mantendo essa eficiéncia constante. Esse
fato mostra que, nas condicdes estabelecidas nessa simulagcdo, o evaporador é um
equipamento que apresenta maior influéncia na eficiéncia exergética do ciclo. Esse
aumento é causado pela reducao da destruicdo de exergia no evaporador que chega
a representar uma parcela de, na temperatura de -7 °C, aproximadamente 57,93 % da
destruicdo de exergia total do sistema e reduz para 23,81 % na temperatura 7 °C,
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enquanto que a destruicao de exergia no compressor representa somente 19,78 % na
temperatura de -7 °C. Logo, a reducdo de destruicdo de exergia no evaporador
apresenta uma influéncia muito maior na eficiéncia do sistema do que a destruicao de

exergia do compressor. Esse comportamento pode ser observado na Figura 6.18.

Figura 6.18: Eficiéncia exergética dos principais componentes versus temperatura de evaporagao.
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A Figura 6.19 apresenta um histograma da exergia fornecida, que é admitida como
a poténcia elétrica consumida pelo motor do compressor, e da destruicdo total de
exergia do ciclo de refrigeracdo da unidade, que é composta pela soma das
destruicdes de exergia de cada componente do sistema.

Analisando a Figura 6.19, é possivel notar a diminuicdo da destruicdo de exergia
com relacdo ao aumento da temperatura de evaporacdo. Ahamed et al. (2010), Kabul
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et al. (2008) e Kalaiselvam & Saravanan (2009) também relataram que as perdas de

exergia total diminuiram com o aumento da temperatura de evaporagao.

Figura 6.19: Exergia fornecida e destruicao de exergia total do ciclo versus temperatura de

evaporacao.
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Avaliando ainda o grafico da Figura 6.19, pode-se verificar que um aumento na
temperatura de evaporacdo causa uma reducdo do desperdicio de exergia. Como
exemplo, na temperatura de evaporagao de -7,0 °C temos que 67,86 % da exergia
fornecida é destruida, enquanto que na temperatura de evaporagédo de 7,0 °C esse
valor cai para 51,61 %.

Os resultados apresentados nesse topico mostram que nas condigcoes
estabelecidas nessa simulagao, o evaporador € um equipamento que apresenta maior

influéncia na eficiéncia exergética do ciclo.
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6.6 Estudo da influéncia da temperatura de condensacao nas eficiéncias
energética e exergética

Segundo Ahamed et al. (2011), a temperatura do condensador tem um grande
efeito na exergia dos sistemas de compressdo a vapor. Diante dessa afirmacéo,
nesse estagio do trabalho, sdo apresentados alguns resultados obtidos através da
variacao da temperatura de condensacao.

A Tabela 6.13 exibe os COPs obtidos nessa simulagdo com o acréscimo da
temperatura de condensacdo. Nela, verifica-se a influéncia do aumento da
temperatura de condensagdo sobre o COP da unidade. O aumento dessa

temperatura causa uma reducédo do coeficiente de desempenho da unidade.

Tabela 6.13: COPs obtidos na andlise da influéncia da temperatura de condensagao.

Temperatura de Temperatura de
condensacao COP condensacao COP
(°C) () (°C) ()
30,00 07,01 35,26 06,67
30,53 06,98 35,79 06,64
31,05 06,94 36,32 06,61
31,58 06,91 36,84 06,57
32,11 06,88 37,37 06,54
32,63 06,84 37,89 06,50
33,16 06,81 38,42 06,47
33,68 06,78 38,95 06,44
34,21 06,74 39,47 06,40
34,74 06,71 40,00 06,37

A reducao do COP mostra nessa tabela ocorre devido o fato de que o acréscimo
da temperatura de condensacao gera um afastamento da pressado do evaporador e
condensador, como mostrado na Figura 6.20, o que provoca aumento do trabalho por
unidade de tempo consumido pelo equipamento, como mostrado na Figura 6.21.
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Figura 6.20: Efeito da temperatura de condensacgéo nas pressdes absolutas do evaporador e do

condensador.
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da temperatura de evaporacao na poténcia consumida pelo compressor.
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Kabul et al. (2008) mostra em um de seus trabalhos que, com o0 aumento da
temperatura do condensador, os valores de COP e eficiéncia de exergia foram
diminuidos, enquanto a destruicdo de exergia total foi aumentada. Comportamento
semelhante ao observado nesse trabalho.

A Figura 6.22 mostra a eficiéncia exergética dos principais componentes versus a
temperatura de condensacao. Nesta, verifica-se que a eficiéncia do ciclo de
refrigeracao da unidade apresenta uma redugdo com o acréscimo da temperatura do
condensador enquanto que a eficiéncia exergética do evaporador e condensador

apresenta um leve aumento.

Figura 6.22: Eficiéncia exergética dos principais componentes versus temperatura de condensacao.
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Maiores detalhes sobre os valores de eficiéncia exergética de cada componente
podem ser observadas na Tabela 6.14.



117

Tabela 6.14: Valores das eficiéncias exergéticas dos principais componentes versus temperatura

de condensacao.

Temperatura Eficiéncia Eficiéncia Eficiéncia Eficiéncia
de exergética exergética exergética exergética

condensacao Ciclo Evaporador Compressor Condensador
(kPa) (%) (%) (%) (%)
30,00 53,80 71,70 83,64 51,28
31,11 52,95 71,77 83,64 51,13
32,22 52,07 71,84 83,64 51,03
33,33 51,18 71,91 83,64 51,01
34,44 50,27 71,98 83,64 51,05
35,56 49,33 72,06 83,64 51,15
36,67 48,38 72,13 83,64 51,33
37,78 47,40 72,21 83,64 51,57
38,89 46,40 72,29 83,64 51,90
40,00 45,37 72,37 83,64 52,31

Como dito anteriormente, a eficiéncia do ciclo de refrigeragdo da unidade
apresenta uma redugdo com o acréscimo de temperatura do condensador, mesmo
com a eficiéncia exergética do evaporador e condensador apresentando um leve
aumento e a do compressor permanecendo constante, como mostra a Tabela 6.14.
Essa reducao é explicada pelo aumento de destruicdo total de exergia que se eleva
consideravelmente com o aumento da temperatura de condensagéao, como mostrado
na Figura 6.23.

Kalaiselvam e Saravanan (2009), em uma analise de exergia de compressores do
tipo scroll trabalhando com R22, R407 e R717 como refrigerantes para sistema
HVAC, mostraram que com o aumento da temperatura de condensagao, a eficiéncia
exergética diminui.

Jabardo et al. (2002) verificou que as perdas por exergia aumentam com o
aumento da temperatura de condensacao. Assim como mostrado na Figura 6.23.
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Figura 6.23: Exergia fornecida e destruicao de exergia total do ciclo versus temperatura de

evaporacao.
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O aumento da destruicdo total de exergia apresenta um crescimento maior do que
a exergia fornecida, a exemplo na temperatura de 30 °C a porcentagem de exergia
destruida é de 49, 84 % enquanto que na temperatura de condensacao de 40 °C é de
53, 96 %. Conforme se aumenta a temperatura de condensacgao, a porcentagem de

destruicdo de exergia total vai aumentando.
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6.7 Analise da mudanca do fluido refrigerante usado no processo

Nesse topico, sdo apresentados alguns resultados relativos a substituicdo do
refrigerante R134a, refrigerante de uso padréo do equipamento analisado.

Para realizar esse estudo, admitiu-se que a temperatura da agua de condensacgao
na entrada do condensador estd com 3°C a menos que a temperatura do refrigerante
no estado 3. A variacdo de temperatura de 5 °C entre a entrada e a saida do
condensador é mantida constante para todos os casos estudados nesse tdpico. Além
dessas consideracdes sao levadas em conta, para todos os fluidos refrigerantes
avaliados, as condigbes mostradas na Tabela 6.15.

Tabela 6.15: Condigbes impostas na simulagao para todos os fluidos refrigerantes avaliados

Propriedade Valor

Temperatura do refrigerante no evaporador (°C) 06,31

Temperatura da agua gela na entrada do evaporador (°C) 15,60

Temperatura da agua gela na saida do evaporador (°C) 06,50
Titulo na entrada do compressor (-) 1

Temperatura ambiente (°C) 28,00

O valor do COP e da eficiéncia exergética do ciclo obtidos nas condigbes
descritas anteriormente para diferentes fluidos refrigerantes, sdo apresentados na
Tabela 6.16.

Tabela 6.16: Comparacao entre as eficiéncias energéticas e exergéticas do ciclo obtidas nos casos:
padrao, 14, 15,16, 17 e 18.

Eficiéncia
Refrigerante cop Exergética do ciclo
() %)

R134a 06,58 54,42
R22 08,81 48,64
R290 05,72 40,78
R500 07,27 56,02
R1234yf 04,57 42,23




120

Analisando-se esta tabela, nota-se que, para esse equipamento, dentre os fluidos
refrigerantes alternativos analisados, o R22 e o R500 apresentaram um COP maior do
que o fluido refrigerante de trabalho da unidade, o R134a. Porém, em relacdo a
eficiéncia exergética, o unico que o superou foi o0 R500.

Muitas pesquisas foram realizadas sobre o desempenho energético dos sistemas
de compressao de vapor, verificando-se que o refrigerante tem um grande efeito
sobre o desempenho energético.

Ahamed et al. (2011) apresenta um estudo com diversos refrigerantes no qual o R-
22 foi utilizado em aparelhos de ar condicionado, tendo este o maior COP comparado
com os outros fluidos utilizados para mesma finalidade. Mas, de acordo com o
Protocolo de Montreal, o R-22 deve ser extinto devido ao alto potencial de dano ao
ambiente que possui.

Uma analise através de uma simulagcdo computacional com cinco refrigerantes,
dentre eles 0 R290 e o R134a, foi feita por Selvaraju & Mani (2004), onde as
propriedades dos fluidos termodinamicos foram obtidas através da biblioteca
REFPROP. Esta analise mostrou que o melhor desempenho encontrado foi o do
R134a. No caso avaliado nesse trabalho, o R134a também se mostra superior em
relacao as eficiéncias energética e exergética, tanto ao R290 como ao R1234yf.

O célculo da destruicao de exergia em porcentagem foi realizado admitindo que a
exergia fornecida ao sistema é a mesma que a potencia elétrica consumida pelo
motor elétrico do compressor. A Tabela 6.17 mostra o valor dessas exergias
fornecidas ao sistema para cada fluido de arrefecimento avaliado.

Tabela 6.17: Exergia fornecida ao sistema para cada fluido refrigerante avaliado.

Exergia fornecida
Fluido refrigerante
(kW)

R134a 271,30

R22 207,50

R290 307,10

R500 247,70
R1234yf 374,60
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A destruicao de exergia nos principais componentes estudados nesse trabalho,
para os 4 fluidos refrigerantes alternativos que podem ser usados no ciclo, sao
apresentados na Tabela 6.18.

Tabela 6.18: Destruicdo de exergia nos principais componentes estudados, casos 14 a 18.

R134a R22 R290 R500 R1234yf
Exergia Exergia Exergia Exergia Exergia
Elemento
destruida destruida destruida destruida destruida

(kdis) | (%) | (kd/s) | (%) | (kd/s) | (%) | (kJd/s) | (%) (kJ/s) (%)

Evaporador 38,80 | 14,30 | 42,22 | 20,35 | 36,89 | 12,01 | 40,15 | 16,21 | 27,52 | 07,35
Compressor | 44,39 | 16,36 | 37,98 | 18,30 | 117,50 | 38,26 | 33,15 | 13,38 | 141,20 | 37,69
Condensador | 08,08 | 02,98 | 9,01 | 04,34 | 02,10 | 00,68 | 08,02 | 3,24 10,31 | 02,75
Camara Boia | 12,40 | 04,57 | 12,10 | 05,83 | 16,47 | 05,36 | 13,35 | 5,39 14,68 | 03,92

Orificio 1 04,00 | 01,47 | 4,08 |01,97 | 0561 | 01,83 | 04,58 | 1,85 05,50 | 01,47
Orificio 2 15,63 | 05,76 | 1,15 | 00,55 | 03,32 | 01,08 | 09,69 | 3,91 17,24 | 04,60
TOTAL 107,67 | 39,68 | 105,39 | 50,79 | 178,57 | 58,14 | 99,25 | 40,07 | 199,21 | 53,18

Nessa tabela, é possivel verificar o comportamento da destruicdo de exergia nos
componentes com a mudanca do fluido refrigerante. Os componentes que
apresentam o0s maiores valores de destruicdo de exergia sdo o evaporador e o
COMpressor.

Em grande parte dos resultados obtidos a parcela de destruicdo de exergia
atribuida ao compressor é a maior em relagdo aos outros componentes, porém, no
caso do R22 e R500, a maior € a do evaporador. Nota-se também que a menor
porcentagem de destruicdo de exergia total, apresentada nesta tabela, foi a do caso
em que o equipamento trabalha com o R134a 39,68 % de exergia destruida.

Bayrakci e Ozgir (2009) apresentam uma comparacdo dos desempenhos
energético e exergético de um sistema de refrigeracdo de compressao de vapor
usando hidrocarbonetos puros como refrigerantes (HC). Neste estudo, quatro
diferentes refrigerante(propano puro HCS (R290), butano (R600), isobutano (R600a) e
isopentano (R1270)) sdo utilizados no exame teorico. R22 e R134a também séo
utilizados nesse estudo. Para a analise, software EEE foi utilizado para a resolucéo de
equacoes termodinamicas dos refrigerantes. Nesse estudo os autores apresentam o
comportamento do COP, eficiéncia exergética e destruicdo de exergia total para cada


https://www.researchgate.net/profile/Hilmi_Cenk_Bayrakci
https://www.researchgate.net/profile/Arif_Oezguer
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fluido refrigerante em funcdo da mudanca de temperatura de evaporacao. De maneira
semelhante os graficos da Figura 6.24, 6.25 e 6.26 foram gerados.

No gréfico da Figura 2.24, é possivel verificar que o COP da unidade aumenta com
0 aumento da temperatura de evaporacao para todos os fluidos analisados.

Figura 6.24: COP versus temperatura de evaporacao para diversos fluidos refrigerantes.
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Fonte: Autoria propria.

Na Figura 6.25, sdao apresentadas as curvas de eficiéncia exergética do ciclo
versus a temperatura de evaporacdao para todos os fluidos alternativos avaliados.
Avaliando as curvas mostras nesse gréafico, nota-se que a eficiéncia exergética do
R22 supera a eficiéncia do R1234yf com o aumento da temperatura de evaporagéao. O
mesmo ocorre com a eficiéncia exergética do R500 em relagcdo ao R134a, porém de
maneira menos expressiva.
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Figura 6.25: Eficiéncia exergética do ciclo versus temperatura de evaporagao para diversos fluidos

refrigerantes.
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A Figura 6.26 apresenta as curvas de destruicdo total de exergia do ciclo versus a
temperatura de evaporacdo para todos os fluidos alternativos avaliados. Nesta,
podemos notar que as destruicbes de exergia de todos os fluidos refrigerantes
avaliados se reduzem com o aumento da temperatura de evaporagdo. Nessa figura,
pode-se ver também que, dentre os refrigerantes avaliados, as destruicdes de exergia
total maiores foram apresentados pelos R123yf e R290.

Na temperatura de evaporacao de 7 °C, as destruigcdes de exergia do R22 e R500
apresentaram valores muito préximos.
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Figura 6.26: Destruicao de exergia total versus temperatura de evaporagao para diversos fluidos
refrigerantes.

500 -
H—k—K R134a —p—F> R500
B W——HR22 O—O— R1234yf
dp—dk—=F R290
0
= 400 -
X
g
©
d
0 |
et
o
o))
)
% 300 |-
)
()
=
0 E
o
O
3
e
»
& 200 |-
(@)
100 L I L l L I '} l
-8 -4 0 4 8

Temperatura de evaporacao (°C)

Fonte: Autoria propria.



125

7. CONCLUSOES

ApGs a andlise dos resultados apresentados, pode-se concluir que:

v" O modelo desenvolvido nesse trabalho, levando em conta suas simplificagoes,
representa de forma adequada o processo de refrigeracao realizado pela unidade de
refrigeracao.

v O método de vazado massica variavel, usado pelo equipamento, se mostrou
mais eficiente do que trabalhar com vazdo massica constante. Além disso, foi possivel
concluir que o equipamento trabalha com um fluxo variavel de fluido refrigerante de
11,00 a 12,00 kg/s.

v' Manter a temperatura na saida do compressor em um valor constante
possibilita uma reducdo na entalpia do refrigerante na saida do compressor mesmo
com o aumento de pressao no condensador gerando uma melhora no desempenho
da unidade de refrigeragéo.

v A eficiéncia exergética da maioria dos componentes do sistema apresenta um
acréscimo com o aumento da pressao absoluta do evaporador e do condensador,
mantendo uma variacdo de pressao permanente entre elas, porém a do condensador
reduz.

v" O aumento do fluxo de fluido frigorifico provoca uma reducao nas eficiéncias
energética e exergética do equipamento.

v O aumento das eficiéncias mecanica e elétrica geram uma melhora de
desempenho da unidade e que, com uma eficiéncia mecanica constante, a cada 2 %
de aumento da eficiéncia elétrica se tem um aumento de 0,15 no COP do
equipamento.

v Nas condigbes estabelecidas na simulacdo de avaliagdo da influéncia da
temperatura de evaporacdo o evaporador € um equipamento que apresenta maior
influéncia na eficiéncia exergética do ciclo, ao trabalhar a temperatura de evaporagéao
é possivel obter grandes melhorias tanto no COP como na eficiéncia exergética da
unidade.

v Diferente da temperatura de evaporagdo, o aumento da temperatura de
condensacao gera uma reducgdo das eficiéncias energética e exergética do sistema,
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devido ao afastamento entre as pressdes do evaporador e condensador ocasionado
pelo acréscimo dessa temperatura.

v Dentre os fluidos refrigerantes alternativos analisados, o R22 e o R500
apresentaram um COP maior do que o fluido refrigerante de trabalho da unidade, o
R134a, porém em relacao a eficiéncia exergética o Unico que o superou foi o R500.

v Pelo balanco das eficiéncias energéticas e exergéticas e levando em conta o
ataque ao meio ambiente, o fluido refrigerante R134a se apresenta-se como uma

Otima escolha, pois possui boas caracteristicas ambientais e funcionais.
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8. SUGESTOES PARA PESQUISAS FUTURAS

Como sugestoes para futuras pesquisas, pode-se citar:

» Realizar o estudo do ciclo de refrigeracdo completo do equipamento, incluindo
no ciclo estudado nessa pesquisa o fluxo de fluido refrigerante para a placa do
variador de frequéncia e para o motor elétrico do compressor.

» Estudar o uso de outros tipos de fluidos refrigerantes.

» Desenvolvimento de estudos relacionados ao tipo de elemento de expanséo,
verificando a possibilidade de alterar o tipo de valvula de expansao.

» A realizagdo de uma comparagao, entre as eficiéncias energética e exergética,
de chillers que trabalham com ciclo de refrigeracdo por compressao de vapor e
chillers que trabalham com ciclo de refrigeracéo por absorcéao.

» Realizar um balanco energético e exergético da planta de refrigeracao

apresentada nessa pesquisa.
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ANEXO |



Tela Principal do Display

EXEMPLO 1 - TELA PADRAO DO ICVC
0Os dados abaixo aparecem na tela padréo do ICVC
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NOME DO PONTO DE REFERENCIA

DESCRICAO STATUS UNIDADES (HISTORICO DO ALARME) DISPLAY
MENSAGEM PRIMARI
MENSAGEM SECUNDARIA)

DATA E HORA)

Tempo de Funcionamento do Compressor 0-500000.0 HOURS C_HRS
Entrada da Agua Gelada —40-245 °F (°C ECL CHLIN
Saida da Agua Gelada —40-245 °F (°C LCL CHL OUT
Temperatura do Evaporador * —40-245 °F (°C ERT_EST EVAP REF
Entrada da Agua do Condensador —40-245 °F (°C ECDL CDLIN
Saida da Agua do Condensador —40-245 °F (°C LCDL CDL OUT
Temperatura do Condensador —40-245 °F (°C CRT COND REF
Pressio de Oleo Delta P —6.7-425 PSI (kPa) OIL_PD OILPRESS
Temperatura do Vaso do Oleo —40-245 °F (°C) (o]in) OIL TEMP
Corrente Média da Linha 0-999 % AMPS_P % AMPS IN
CCN 0-1 CCN
LOCAL 01 LOCAL
RESET 0-1 RESET

*A temperatura do refrigerante do evaporador mostrada & o menor valor da TEMP LIQUID REFRIG EVAP ou TEMP SAT EVAP CALC.

NOTA: Os 3 dltimos algarismos séo usados para indicar o modo operacional para o PIC Ill. Estes valores s6 podem ser forgados pelo ICVC.

Dados do compressor, fornecido pelo equipamento

EXEMPLO 4 - TELA DO COMPRESSOR [COMPRESS]

Para acessar esta tela pelo ICVC:

1. Pressione [MENU].

2. Pressione [STATUS]
3. Role para baixo para selecionar [COMPRESS].
4. Pressione [SELECT]-
DESCRICAO STATUS UNIDADES PONTO
Rotagao Real VFD 0-115 % VFD_ACT
RPM Motor Compressor 0-300000 RPM CPR_RPM
Freqiiéncia Motor Compressor 0-10000 Hz VFD_FREQ
Rotacao Maxima Compressor 0-101 Hz MAXSPEED
Rotacao Minima Compressor 0-100 % MINSPEED
Delta VFD —2-2 % VFDDELTA
**Rotagao alve VFD 0-100 % VFD_TRG
Saida Velocidade VFD 0-100 % VFD_OUT
Relé Bomba de Oleo 0 OFF/ON OILR
**Delta P da Bomba de Oleo -6.7-420 PSI (kPa) OILPD
Temp do Reserv de Oleo —40-245 “F(°C) OILT
Temperatura Vaporizador —40-245 “F (°C) VAP_TEMP
Relé do Aquecedor de Oleo 0/1 OFF/ON OILHEAT
Aquecedor Vaporizador 01 OFF/ON VAP_HEAT
Temp Enrolam Motor Comp —40-245 “F (*C) MTRW
I 40045 L~ el fal¥1=1a)
Superaquecimento Descarga —20-999 AR (AC) SUPRHEAT
Contador Protegao da Surge 0-5 SPC
Disposi. Seg. Temperatura Extra 1 —40-245 “F(°C) SPARE_T1
Disposi. Seg. Temperatura Extra 2 —40-245 °F(°C) SPARE_T2

NOTA: Todas as variaveis com nomes de ponto em MAIUSCULA estéo disponiveis para operagéo de leitura na CCN.
As exibidas com (**) suportam somente operacgdes de escrita no ICVC.



135

Dados do Condensador e Evaporador

EXEMPLO 5 - TELA DO TROCADOR DE CALOR [HEAT_EX]

Para acessar esta tela pelo ICVC:

1. Pressione [MENU]-
2. Pressione [STATUS].
3. Role para baixo para selecionar [HEAT_EX] .
4. Pressione [SELECT].
DESCRICAO STATUS UNIDADES PONTO
**Delta P de Agua Gelada —6.7-420 PSI (kPa) CHLFD
Entrada de Agua Gelada —40-245 “F(°C) ECL
Saida de Agua Gelada —40-245 “F("C) LCL
Delta T de Agua Gelada —40-245 AF (AC) CHL_DT
Min/Reducac de Agua Gelada —20-20 AF (MC) CHL_PULL
j —40-245 “F("C) ERT
* —6.7-420 PSI (kPa) ERP
Evap Refrig Liquid Temp —40-245 °F(°C) EST
Aproximagao do Evaporador 0-99 AF (MC) EVAP_APP
**Delta P da Agua do Condensador —6.7-420 PSI (kPa) CDLPD
Entrada da Agua do Condensador —40-245 “F(°C) ECDL
Saida da Agua do Condensador —40-245 “F(°C) LCDL
i —40-245 “F("C) CRT
e —6.7-420 PSI (kPa) CRP
Aproximagao do Condensador 0-99 AF (*C) COND_APP
Temp Vaporizador —40-245 “F(°C) VAP_TEMP
Delta T Recup —500-500 AF (MC) R_DELTA
Saida Recup Oleo 0-100 % OIL_MA
Fluxo de Liquido Arrefecimento VFD 0-100 % VFD_FOUT
Relé do Hot Gas Bypass on OFF/ON HGBYPASS
Delta P Ativo 0-200 PSI (kPa) DP_A
Delta T Ativo 0-200 AF (MC) DT_A
Delta T HGBP 0-200 AF (MC) DT_C
Referéncia da Pressdo Constante 0-100 o HPR

NOTA: Todas as variaveis com nomes de ponto em MAIUSCULA estdo disponiveis para operagéo de leitura na CCN.
As exibidas com (**) suportam somente operagdes de escrita no ICVC.



EXEMPLO 6 - TELA FORCA [POWER]

Para acessar esta tela pelo ICVC:

1. Pressione .

2. Pressione | STATUS |.

3. Role para baixo para selecionar [POWER].

4. Pressione [SELECT].

DESCRICAQ STATUS UNIDADES PONTO

Corrente Média da Linha 0-999 % LNAMPS_P
Corrente Atual da Linha 0-99999 AMPS LNAMPS_A
Tenséao Média da Linha 0-999 % LNVOLT_P
Tensao Atual da Linha 0-99999 VOLTS LNVOLT_A
Fator de Poténcia 0.0-2.0 LINE_PF
Kilowatts da Linha 0-99999 Kw LINE_KW
Kilowatts Linha Percentual 0-99999 o, LINEKW_P
Corrente Carga Percentual 0-99999 o, LDAMPS_P
Corrente Carga Média 0-99999 AMPS LDAMPS_A
Fator Poténcia Motor 0.0-2.0 MOTOR_PF
Kilowatts do Motor 0-99999 KW MOTOR_KW
Kilowatts Motor Percentual 0-99999 o, MOTORKWP
Kilowatt-Hora de Metor 0-99999 KWH MOTORKWH
Kilowatts da Demanda 0-99999 KW DEM_KW
Fase1 da Corrente da Linha (R) 0-99999 AMPS LN_AMPS1
Fase2 da Corrente da Linha (S) 0-99999 AMPS LN_AMPS2
Fase3 da Corrente da Linha (T) 0-99999 AMPS LN_AMPS3
Fase1 da Corrente da Carga (U) 0-99999 AMPS LD_AMPS1
Fase2 da Corrente da Carga (V) 0-99999 AMPS LD_AMPS2
Fase3 da Corrente da Carga (W) 0-99999 AMPS LD_AMPS3
Fase 1 da Tensao da Linha (RS) 0-99999 VOLTS LN_VOLT1
Fase 2 da Tensao da Linha (ST) 0-99999 VOLTS LN_VOLT2
Fase 3 da Tensao da Linha (TR} 0-99999 VOLTS LN_VOLT3
Corrente Falha Aterramento 0-999 AMPS GF_AMPS
Freqiiéncia da Linha 0-99 HZ LINEFREQ
Sobrecarga do Retificador 0-100 o, RECT_OV
Sobrecarga do Inversor 0-100 o, INV_OV
Sobrecaraa do Motor 0-100 9% MOTOR_OV
Desequilibrio da Corrente da Linha 0-100 A CN_TMB_T
Desequilibrio da Corrente do Motor 0-100 o, MT_IMB_I
Desequilibrio da Tensao da Linha 0-100 % LN_IMB_V
Corrente Ativa da Linha 0-99999 AMPS AMPS_ACT
Corrente Reativa da Linha 0-99999 AMPS AMPS_RE
Tensao Ativa da Linha 0-99999 VOLTS VOLT_ACT
Tensao Reativa da Linha 0-99999 VOLTS VOLT_RE
Referéncia de Tensdo Barramento DC 0-99999 VOLTS BUS_REF
Tensao Barramento DC 0-99999 VOLTS BUS_VOLT
Corrente de Fluxo 0-99999 AMPS FLUXAMPS
Corrente de Torque 0-99999 AMPS TORQAMPS
Temperatura Inversor 0-300 “F (°C) INV_TEMP
Temperatura Retificador 0-300 “F (°C) REC_TEMP
Temperatura Invélucro VFD 0-300 “F (°C) VFD_ENCL
Temperatura da Placa de Arrefecimento VFD 0-300 “F (°C) CP_TEMP
Entrada Sensor de Umidade 0.0-5.0 VOLTS HUMID_SR
Umidade Relativa 0-100 o, HUMIDITY
Fluxo de Liquido Arrefecimento VFD 0-100 o, VFD_FOUT
Rotagéo Real VFD 0-100 % VFD_ACT
RPM Motor Comp 0-300000 RPM CPR_RPM
Fregiiéncia Motor Comp 0-10000 Hz VFD_FREQ
Rotacao Maxima Comp 0-101 Hz MAXSPEED
Rotacao Minima Comp 0-100 % MINSPEED

OTA: Todas as varidveis com nomes de ponto em MAIUSCULA estéo disponiveis para operagéo de leitura na CCN.
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Caso

Dp
(kPa)

Refrigerante

Vazao
massica de
refrigerante

(kg/s)

Eficiéncia
(%)

Mecanica | Elétrica

Situacao

01

565

R134a

Variavel

Validacao

02

555

570

R134a

Variavel

80 90

Avaliagao da
variagdo de
pressao entre o
evaporador e
condensador.
Pressao do
evaporador

constante

03

555

570

R134a

Variavel

80 90

Avaliacao da
variagdo de
pressao entre o
evaporador e
condensador.
Pressao do
condensador

constante

04

555

R134a

Variavel

80 90

Delta de Pressao
condensador-
evaporador

constante

05

555

570

R134a

11,72

80 90

Pressao do
evaporador e
vazao massica

constante

06

555

R134a

10,00

12,00

80 90

Analise da
variacao da vazao
méssica de
refrigerante,
mantendo o delta
de presséo
evaporador-
condensador 6timo
de 555,00 kPa
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07

565

R134a

Variavel

80-85

90

Estudo das
eficiéncias
mecanica e elétrica
do conjunto motor

compressor

08

565

R134a

Variavel

80-85

92

Estudo das
eficiéncias
mecanica e elétrica
do conjunto motor

compressor

09

565

R134a

Variavel

80-85

94

Estudo das
eficiéncias
mecanica e elétrica
do conjunto motor

compressor

10

565

R134a

Variavel

80-85

96

Estudo das
eficiéncias
mecanica e elétrica
do conjunto motor

compressor

11

565

R134a

Variavel

80-85

98

Estudo das
eficiéncias
mecanica e elétrica
do conjunto motor

compressor

12

565

R134a

Variavel

80

90

Estudo da
temperatura de

evaporacgao

13

565

R134a

Variavel

80

90

Estudo da
temperatura de

condensacao

14

565

R134a

Variavel

80

90

Estudo mudanca

de refrigerante

15

565

R22

Variavel

80

90

Estudo mudancga

de refrigerante
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Estudo mudanga

16 565 R290 Variavel 80 90
de refrigerante
17 565 R500 Variavel 80 90 Estudo mudanga
de refrigerante
i3 E
18 o65 R1234yf Variavel 80 90 studo mudanga

de refrigerante
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"MODELO USADO PARA VALIDACAO Caso 1"
{Caracteristicas do Equipamento Chiller Carrier 23XRV
Numero do modelo: 23XRV5757NRVBA30

Capacidade nominal em 100 por cento: 530 TR ou 1863 kW
Amps maximo do motor: 440

Sem economizador }

"DADOS DE ENTRADA" {Dados do dia 15 de margo, as 12 horas, CHILLER 6}

T_amb= 28 {C} {Temperatura ambiente}

P_evap=P_cond-Dp {kPa} {Presséo do evapordor}

P_cond=931,10 {kPa} {Pressédo do condensador}

T_0=T_amb+273 {K} {Temperatura ambiente ou estado morto}
T_2=137,3 {CH{Temperatura do refrigerante no condensador}
T_1e=15,6 {C} {Temperatura da agua na entrada do evaporador}
T_2e =6,5 {C} {Temperatura da agua na saida do evaporador}

T_1c= 30,6 {C} {Temperatura da agua na entrada do condensador}
T_2c= 35,6 {C} {Temperatura da agua na saida do condensador}

T ref cond=T 2

T ref evap=T_1

= P_2e+Dp1 {kPa} {Presséo da agua na entrada do evaporador}
= 333 {kPa} {Presséo da agua na saida do evaporador}

= P_2c+Dp2 {kPa} {Pressdo da agua na entrada do condensador}
=107,87 {kPa} {Pressado da agua na saida do condensador}
=94 ,4 {kg/s}{Vazao massica de agua no condesador}

= 44,7 {kg/si{Vazdo massica de agua no evaporador}
Cons_Mot_Compressor= 275 {kW} {Consumo medio do motor do compressor em plena carga}
Dp=565

Dp1=49

Dp2=49

n_mecanica=1

n_eletrica=1

"Propriedades termodinamicas da Agua gelada"
h_e1=enthalpy(Water;T=T_1e;P=P_1e)
s_el=entropy(Water;T=T_1e;P=P_1e)
h_e2=enthalpy(Water;T=T_2¢;P=P_2e¢)
s_e2=entropy(Water;T=T_2¢e;P=P_2¢)

"Propriedaeds termodinamicas da Agua de condensagao”
h_c1=enthalpy(Water,T=T_1c;P=P_1c)
s_cl1=entropy(Water,T=T_1c;P=P_1c)
h_c2=enthalpy(Water;,T=T_2c;P=P_2c)
s_c2=entropy(Water;T=T_2c;P=P_2c)

"PROPRIEDADES TERMODINAMICAS NOS ESTADOS DO CICLO DO R134a"

"Estado 1"
h_1=enthalpy(R134a;x=1;P=P_evap) {kJ/kg}
s_1=entropy(R134a;x=1;h=h_1) {kJ/kg.k}
T_1=temperature(R134a;x=1;P=P_evap)

"Estado 2" {O refrigerante esta a uma temperatura maior no condensador do que a de descarga do
compressor}

h_2=enthalpy(R134a;P=P_cond;T=T_2) {kJ/kg}

s_2=entropy(R134a;P=P_cond;T=T_2) {kJ/kg.k}

h_2s= enthalpy(R734a;P=P_cond;s=s_1){kJ/kg}



"Estado 3"

h_3=enthalpy(R134a;P=P_cond;x=0) {kJ/kg}

s_3=entropy(R134a;P=P_cond;x=0) {kJ/kg.k}
T_3=temperature(R134a;h=h_3;P=P_cond)

"Estado 4"

h_4=h_3 {kJ/kg}
s_4=entropy(R134a;P=P_flasc;h=h_4) {kJ/kg.k}
T_4=temperature(R134a;h=h_4;P=P_flasc)

"Estado 5"
"h_5 =h_2-(Q_condensagao/m_refri)" {kJ/kg}
h_5=enthalpy(R134a;P=P_flasc;x=0)

‘P_flasc=ﬁressure(R1 34a;h=h_5;x=0)" {kPa}

s_b=entropy(R134a;h=h_5;x=0) {kJ/kg.k}
T_5=temperature(R134a;h=h_5;P=P_flasc)
P_5=pressure(R134a;h=h_5;x=0)

"Estado 6"

h_6=h_5 {kJ/kg}
P_6=P_flasc-(P_flasc*(0,40))
s_6=entropy(R134a;h=h_6;P=P_6) {kJ/kg.k}
T_6=temperature(R134a;h=h_6;P=P_6)
P_sat6=p_sat(R134a;T=T_6)
x_6=quality(R134a;P=P_6;h=h_6)

"Estado 7"
h_7=h_6 {kJ/kg}
P_7=P_6-(P_6%(0,15))
s_7=entropy(R134a;P=P_7;h=h_7) {kJ/kg.k}
T_7=temperature(R134a;P=P_7;h=h_7)
x_7=quality(R134a;P=P_7;h=h_7)
"Estado 8"
h_8=h_7 {kd/kg}
s_8=entropy(R134a;P=P_evap;h=h_8) {kJ/kg.k}
T_8=temperature(R134a;P=P_evap;h=h_8)
x_8=quality(R134a;P=P_evap;h=h_8)

"Balangos de Energia"

"Hipoteses"

" 1. Considerar o chiller operando em regime permanente a cada intervalo de hora;

2. Supbe-se que as propriedades termodinamicas do refrigerante (R134a) e da dgua estejam
uniformemente distribuidas nas se¢des de entrada e saida dos volumes de controle;

3. Os ganhos de calor nas tubulacdes do refrigerante sdo considerados despreziveis;

4. O processo de estrangulamento através dos dispositivos de expansao sao isoentalpico;

5. As vazdes de refrigerante e de agua sao fixas;

6. As variagOes de altura séo despreziveis;

7. A queda de presséao nas tubulagoes do refrigerante é desprezivel se comparada com a da
valvula de expansao;

8. Nao ha perdas de calor no evaporador e condensador.”

"DEFINICAO DA VAZAO MASSICA DE REFRIGERANTE"

"Tomando como volume de controle o condesador, realizando o balancode energia nesse sistema

temos:"
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"m_refri=m_agua_evap*(( h_e2- h_e1)/(h_8-h_1))" {kg/s} {Vazéo massica de refrigerante obtida pelo

balanco de energia tomando o condensador como VC}
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"Evaporador"
Q_refrigeracdo= m_agua_evap* (h_e1-h_e2) {kJ/s} {kW} {Capacidade frigorifica} "Analisando segundo
as hipoteses e com balango energetico sendo a agua o volume de controle”

"h_1= (Q_refrigeracao/m_refri)+h_8"

Q_refrigeracao_refri=m_refri*(h_1-h_8) {kJ/s} {kW} {Capacidade frigorifica por unidade de massa,
analisando tendo como volume de controle o refrigerante}

"Compressor"

Wt_compressor= m_refri*(h_2-h_1) {kJ/kg} {Trabalho consumido, teorico do compressor,por unidade de
massa}

Wt_comp_isoentropico=m_refri*(h_2s-h_1) {kJ/kg} {Trabalho consumido isoentropico do
compressor,por unidade de massa}

n_isentropica=100*(Wt_comp_isoentropico/Wt_compressor) {Eficiéncia isentrépica}

"Wt_eletrico= (Wt_compressor/ (n_mecanica* n_eletrica))" {Potencia eletrica usada nos outros casos}
Wt_eletrico=Cons_Mot_Compressor

"Condensador”

Q_condensacado= m_agua_cond* (h_c2- h_c1) {kJ/s} {kW} {Taxa de calor rejeitado do ciclo}

"Analisando segundo as hipoteses e com balango energetico do lado da agua”
=(Q_condensacéao/(h_2-h_5)){kJ/s}{kW}{Calor retirado do fluxo de refrigerante, apenas pela

condensacao, sem passar pela camara de subresfriamento}

"Flasc, camara de subresfriamento”

h_flasc= (m_refri/m_agua_cond)*(h_4-h_5)+(h_c1) {Entalpia da agua na saida da camara flasc, dentro
do condensador}

s_flasc= entropy(Water;h=h_flasc;x=0) {Entropia da agua na saida da flasc}

T_flasc=temperature( Water;x=0;h=h_flasc)

Q_sub_resfriamento=m_refri*(h_4-h_5) {Calor de subresfriamento, avaliando o lado do refrigerante}

"COP teérico usando o Trabalho calculado"
COP= Q_refrigeracao_refri/lWt_eletrico

"COP reversivel"
COP_rev= Q_refrigeracao_refri/Wt_comp_isoentropico

"ANALISE EXERGETICA"

"Realizando balancos de exergia para cada componente, juntamente com o conceito de eficiencia da
segunda lei também conhecido como eficiencia exergetica"

"Conceito de exergia: eficiencia exergetica é igual a exergia recuperada pela fornecida”

"Evaporador”

X_Fluxo_agua_gelada= m_agua_evap*((h_e1-h_e2)-T_0*(s_e1-s_e2)) {kJ/kg} {Exergia de fluxo da

agua gelada, ou exergia fornecida, por unidade de massa}

X_Fluxo_refri_evap=m_refri*((h_8-h_1)-T_0*(s_8-s_1))

X_dest_Evap= X_Fluxo_refri_evap+X_Fluxo_agua_gelada {kJ} {Exergia destruida no evaporador}
n_II_Evaporado=100*(1-(X_dest_Evap/X_Fluxo_refri_evap)) {Eficiencia do evaporador}
Perda_efi_Evap=100*(1-(X_dest_Evap/Wt_eletrico))

"Compressor"

X_dest_Comp=Wt1_eletrico+X_Fluxo_Comp {kJ/s} {Exergia destruida no compressor}
X_Fluxo_Comp=m_refri*((h_1-h_2)-T_0*(s_1-s_2)) {kJ/s} {Exergia de fluxo, ou exergia recuperada, ou
aumento de exergia no fluxo}

n_II_Compressor=100*(1-(X_dest_Comp/Wt_eletrico)){ Eficiencia exergetica}

Perda_efi_ Comp=X_dest_Comp/Wt_eletrico

" Condensador" {Levando em considera¢é@o apenas a entra e saida do condensador, contanto que a
flasc esta no interior}
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X_Fluxo_agua_cond=m_agua_cond*((h_c1-h_c2)-T_0*(s_c1-s_c2)) {kJ/s} {Exergia de fluxo, da agua
do condensador}

X_refri_cond=m_refri*((h_2-h_5)-T_0*(s_2-s_5)){kJ/s} {Exergia de fluxo, do refrigerante no
condensador}

X_dest_Cond=X_refri_cond+X_Fluxo_agua_cond {kJ/s} {Exergia destruida no condensador}
n_IlI_Condensador=100*(1-(X_dest_Cond/ X_refri_cond)) {Eficiencia exergetica}
Perda_efi_Cond=X_dest_Cond/Wt_eletrico

"Dispositivos de expansao”

"Camara Boia"

X_dest_Camara_boia=m_refri*(T_0)*(s_6-s_5)

n_II_Camara_boia=0 {Sendo a exergia forcenida igual a exergia destruida, a eficiencia exergetica
desses componentes € igual a zero}

Perda_efi_edutor_flasc=X_dest _Camara_boia/Wt_eletrico

"Placa de orificio 1"
X_dest_O1=m_refri*(T_0)*(s_7-s_6)
n_ll_O1=0

Perda_efi O1=X_dest O1/Wt_eletrico

"Placa de orificio 2"
X_dest_0O2=m_refri*(T_0)*(s_8-s_7)
n_Il_02=0

Perda_efi_ O2=X_dest_O2/Wt_eletrico

"Redutor de pressao da camara flasc"
X_dest_red_flasc=m_refri*(T_0*(s_4-s_3))

n Il red flasc=0
Perda_efi_redutor_flasc=X_dest_red_flasc/Wt_eletrico

"EXERGIA DESTRUIDA TOTAL"

X_dest_total=X_dest Evap+X_dest Comp+
X _dest_Cond+X_dest_Camara_boia+X_dest red flasc+X_dest O1+X_dest 02

"EFICIENCIA EXERGETICA DA UNIDADE"
"Segundo Cengel, para dispositivos ciclicos, como refrigeradores a eficiencia da seunda lei pode ser
expressa por"

n_II=100*(1-(X_dest_total/Wt_eletrico))
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MODELAGEM PARA MUDANCA DE FLUIDO REFRIGERANTE"
{Caracteristicas do Equipamento Chiller Carrier 23XRV

Numero do modelo: 23XRV5757NRVBA30

Capacidade nominal em 100 por cento: 530 TR ou 1863 kW
Amps maximo do motor: 440

Sem economizador }

"DADOS DE ENTRADA" {Dados do dia 15 de margo, as 12 horas, CHILLER 6}

T_amb= 28 {C} {Temperatura ambiente}

P_evap=P_1 {kPa} {Pressao do evapordor}

P_cond=P_1+Dp {kPa} {Pressao do condensador}

T_0=T_amb+273 {K} {Temperatura ambiente ou estado morto}

T_2= 37,3 {Cl{Temperatura do refrigerante no condensador}

T_1e=15,6 {C} {Temperatura da agua na entrada do evaporador}

T_2e =6,5 {C} {Temperatura da agua na saida do evaporador}
T_1c=(T_3)-2 {C} {Temperatura da agua na entrada do condensador}
T_2c= (T_1c)+5 {C} {Temperatura da agua na saida do condensador}
T_ref_cond = T_2+273 {K} {Temperatura do refrigerante no condensador}
T _ref_evap=5,8+273,15 {K}{Temperatura do refrigerante no evaporador}
= 382 {kPa} {Pressao da agua na entrada do evaporador}

= 333 {kPa} {Pressao da agua na saida do evaporador}

= 156,90 {kPa} {Pressédo da agua na entrada do condensador}
=107,87 {kPa} {Pressado da agua na saida do condensador}

=94 ,4 {kg/s}{Vazao massica de agua no condesador}

= 44,7 {kg/s}{Vaz&do massica de agua no evaporador}
Cons_Mot_Compressor= 275 {kW} {Consumo medio do motor do compressor em plena carga}
Dp=565

n_mecanica=0,96

n_eletrica=0,99

"Propriedades termodinamicas da Agua gelada"
h_e1=enthalpy(Water;T=T_1e;P=P_1e)
s_el=entropy(Water;T=T_1e;P=P_1e)
h_e2=enthalpy(Water;T=T_2e;P=P_2¢)
s_e2=entropy(Water;T=T_2¢e;P=P_2¢)

"Propriedaeds termodinamicas da Agua de condensacao”
h_c1=enthalpy(Water;T=T_1c;P=P_1c)
s_cl1=entropy(Water,T=T_1c;P=P_1c)
h_c2=enthalpy(Water,T=T_2c;P=P_2c)
s_c2=entropy(Water,T=T_2c;P=P_2c)

"PROPRIEDADES TERMODINAMICAS NOS ESTADOS DO CICLO DO R134a"

"Estado 1"
h_1=enthalpy(R22;T=T_1;x=1) {kJ/kg}
s_1=entropy(R22;T=T_1;x=1) {kJ/kg.k}
"T_1=-2,741"

P_1=pressure(R22;,T=T_1;x=1)

"Estado 2" {O refrigerante esta a uma temperatura maior no condensador do que a de descarga do
compressor}

h_2=enthalpy(R22;P=P_cond;T=T_2) {kJ/kg}

s_2=entropy(R22;P=P_cond;T=T_2) {kJ/kg.k}

h_2s= enthalpy(R22;P=P_cond;s=s_1){kJ/kg}

"Estado 3"



h_3=enthalpy(R22;P=P_cond;x=0) {kJ/kg}
s_3=entropy(R22;P=P_cond;x=0) {kJ/kg.k}
T_3=temperature(R22;h=h_3;P=P_cond)

"Estado 4"

h_4=h_3 {kJ/kg}
s_4=entropy(R22;P=P_flasc;h=h_4) {kJ/kg.k}
T_4=temperature(R22;h=h_4;P=P_flasc)

"Estado 5"

"h_5 =h_2-(Q_condensagao/m_refri)" {kJ/kg}
B -enthalpy(R22;P=P_flasc;x=0) {kJ/kg}
"P_flasc=pressure(R22;h=h_5;x=0)" {kPa}
P_flasc=(P_cond)-15
s_5=entropy(R22;h=h_5;x=0) {kJ/kg.k}
T_5=temperature(R22;h=h_5;P=P_flasc)
P_5=pressure(R22;h=h_5;x=0)

"Estado 6"

h_6=h_5 {kJ/kg}
P_6=P_flasc-(P_flasc*(0,30))
s_6=entropy(R22;h=h_6;P=P_6) {kJ/kg.k}
T_6=temperature(R22;h=h_6;P=P_6)
P_sat6=p_sat(R22;T=T_6)
x_6=quality(R22;P=P_6;h=h_6)

"Estado 7"

h_7=h_6 {kJ/kg}

P_7=P_6-(P_6%(0,35))
s_7=entropy(R22;P=P_7;h=h_7) {kJ/kg.k}
T_7=temperature(R22;P=P_7;h=h_7)
x_7=quality(R22;P=P_7;h=h_7)

"Estado 8"
h_8=h_7 {kd/kg}
s_8=entropy(R22;P=P_evap;h=h_8) {kJ/kg.k}
T_8=temperature(R22;P=P_evap;h=h_8)
x_8=quality(R22;P=P_evap;h=h_8)

"Balangos de Energia"

"Hipoteses"

" 1. Considerar o chiller operando em regime permanente a cada intervalo de hora;

2. Supde-se que as propriedades termodinamicas do refrigerante (R22) e da dgua estejam
uniformemente distribuidas nas se¢des de entrada e saida dos volumes de controle;

3. Os ganhos de calor nas tubulacdes do refrigerante sao considerados despreziveis;

4. O processo de estrangulamento através dos dispositivos de expansao sao isoentalpico;
5. As vazdes de refrigerante e de agua sao fixas;

6. As variagbes de altura sdo despreziveis;

7. A queda de presséao nas tubulacdes do refrigerante é desprezivel se comparada com a da
véalvula de expanséo;

8. Nao ha perdas de calor no evaporador e condensador."

"DEFINICAO DA VAZAO MASSICA DE REFRIGERANTE"

"Tomando como volume de controle o condesador, realizando o balancode energia nesse sistema
temos:"

m_refri=m_agua_evap*(( h_e2- h_e1)/(h_8-h_1)) {kg/s} {Vazdo massica de refrigerante obtida pelo
balanco de energia tomando o condensador como VC}

"Evaporador"

148



149

Q_refrigeracdo= m_agua_evap* (h_e1-h_e2) {kJ/s} {kW} {Capacidade frigorifica} "Analisando segundo
as hipoteses e com balang¢o energetico sendo a agua o volume de controle”
Q_refrigeracao_refri=m_refri*(h_1-h_8) {kJ/s} {kW} {Capacidade frigorifica por unidade de massa,
analisando tendo como volume de controle o refrigerante}

"Compressor"

Wt_compressor= m_refri*(h_2-h_1) {kd/kg} {Trabalho consumido, teorico do compressor,por unidade de
massa}

Wt_comp_isoentropico=m_refri*(h_2s-h_1) {kJ/kg} {Trabalho consumido isoentropico do
compressor,por unidade de massa}

n_isentropica=100*(Wt_comp_isoentropico/Wt_compressor) {Eficiéncia isentrépica}
n_motor_compressor=100*(Wt_compressor/Cons_Mot_Compressor){Eficiencia do conjunto motor
compressor, avalia a eficiencia que esse conjunto teve no dia da medi¢ao}

Wt_eletrico= (Wt_compressor/ (n_mecanica* n_eletrica))

"Condensador”

Q_condensagado= m_agua_cond* (h_c2- h_c1) {kJ/s} {kW} {Taxa de calor rejeitado do ciclo}
"Analisando segundo as hipoteses e com balang¢o energetico do lado da agua”
Q_condensagao2=m_refri*(h_2-h_3){kJ/si{kW}{Calor retirado do fluxo de refrigerante, apenas pela
condensacao, sem passar pela camara de subresfriamento}

"Flasc, camara de subresfriamento”

h_flasc= (m_refri/m_agua_cond)*(h_4-h_5)+(h_c1) {Entalpia da agua na saida da camara flasc, dentro
do condensador}

s_flasc= entropy(Water;h=h_flasc;x=0) {Entropia da agua na saida da flasc}
T_flasc=temperature(Water;x=0;h=h_flasc)

Q_sub_resfriamento=m_refri*(h_4-h_5) {Calor de subresfriamento, avaliando o lado do refrigerante}

"COP tedrico usando o Trabalho calculado”
COP= Q_refrigeracao_refri/Wt_eletrico

"COP reversivel"
COP_rev= Q_refrigeracao_refri/Wt_comp_isoentropico

"ANALISE EXERGETICA"

"Realizando balancos de exergia para cada componente, juntamente com o conceito de eficiencia da
segunda lei também conhecido como eficiencia exergetica"

"Conceito de exergia: eficiencia exergetica € igual a exergia recuperada pela fornecida"

"Evaporador"

X_Fluxo_agua_gelada= m_agua_evap*((h_e1-h_e2)-T_0*(s_e1-s_e2)) {kJ/kg} {Exergia de fluxo da

agua gelada, ou exergia fornecida, por unidade de massa}

X_Fluxo_refri_evap=m_refri*((h_8-h_1)-T_0*(s_8-s_1))

X _dest_Evap= X_Fluxo_refri_evap+X_Fluxo_agua_gelada {kJ} {Exergia destruida no evaporador}
n_II_Evaporado=100*(1-(X_dest_Evap/X_Fluxo_refri_evap)) {Eficiencia do evaporador}
Perda_efi_Evap=100*(1-(X_dest_Evap/Wt_eletrico))

"Compressor"

X_dest_Comp=W1t_eletrico+X_Fluxo_Comp {kJ/s} {Exergia destruida no compressor}
X_Fluxo_Comp=m_refri*((h_1-h_2)-T_0*(s_1-s_2)) {kJ/s} {Exergia de fluxo, ou exergia recuperada, ou
aumento de exergia no fluxo}

n_II_Compressor=100*(1-(X_dest_Comp/Wt_eletrico)){ Eficiencia exergetica}

Perda_efi_ Comp=X_dest_Comp/Wt_eletrico

" Condensador" {Levando em considera¢é@o apenas a entra e saida do condensador, contanto que a
flasc esta no interior}

X_Fluxo_agua_cond=m_agua_cond*((h_c1-h_c2)-T_0*(s_c1-s_c2)) {kJ/s} {Exergia de fluxo, da agua
do condensador}

{kJ/s} {Exergia de fluxo, do refrigerante no condensador}
X_refri_cond=m_refri*(((h_2-h_3)-T_0*(s_2-s_3))+((h_4-h_5)-T_0*(s_4-s_5)))



X_dest_Cond=X_refri_cond+X_Fluxo_agua_cond {kJ/s} {Exergia destruida no condensador}
n_IllI_Condensador=100*(1-(X_dest_Cond/ X_Fluxo_agua_cond)) {Eficiencia exergetica}
Perda_efi_Cond=X_dest_Cond/Wt_eletrico

"Dispositivos de expansao"

"Camara Boia"

X_dest_Camara_boia=m_refri*(T_0)*(s_6-s_5)

n_II_Camara_boia=0 {Sendo a exergia forcenida igual a exergia destruida, a eficiencia exergetica
desses componentes € igual a zero}

Perda_efi_edutor_flasc=X_dest Camara_boia/Wt_eletrico

"Placa de orificio 1"
X_dest_O1=m_refri*(T_0)*(s_7-s_6)
n_Il_0O1=0

Perda_efi O1=X_dest_O1/Wt_eletrico

"Placa de orificio 2"
X_dest_0O2=m_refri*(T_0)*(s_8-s_7)
n_Il_02=0

Perda_efi O2=X_dest O2/Wt_eletrico

"Redutor de pressao da camara flasc"
X_dest_red_flasc=m_refri*(T_0*(s_4-s_3))

n_Il_red flasc=0
Perda_efi_redutor_flasc=X_dest_red_flasc/Wt_eletrico

"EXERGIA DESTRUIDA TOTAL"

X_dest_total=X_dest_Evap+X_dest Comp+ X_dest Cond+X_dest_flasc+X_dest_Camara_boia+
X dest_ O1+X_dest_02

"EFICIENCIA EXERGETICA DA UNIDADE"
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"Segundo Cengel, para dispositivos ciclicos, como refrigeradores a eficiencia da seunda lei pode ser

expressa por"

n_l1=100*(1-(X_dest_total/Wt_eletrico))



