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RESUMO 

0 Laborat6rio de Termodinamica e Energia - FEAGRI - UNICAMP em cooperac;:ao com 

empresas do setor de refrigerac;:ao e da Universidade de Oriente de Cuba est<i desenvolvendo pesquisas 

com vistas a criar alternativas de substitui<;ao aos CFC's. Fundamentalmente, urn compressor aberto, 

bloco V, para R-12 foi adaptado e aplicado num sistema de refrigerac;:ao usando amonia como 

refrigerante para a produ<;ao de agua gel ada, visando a produc;:ao dear frio. Para tanto foi necessaria: a) 

verificar a resistencia meciinica do compressor operando com amonia; b) determinar a nova capacidade 

frigorifica obtida no sistema para as mesmas condi<;oes de operac;:ao com R-12; c) substituir todos os 

componentes de cobre, inch.:indo Iigas com este metal; d) aumentar a lubrificac;:ao do compressor. Como 

resultado dos testes realizados, verificou-se que a capacidade frigorifica e cerca de 2 vezes maior obtida 

com o compressor operando com amonia com relac;:ao a operac;:ao com R-12, que o COP e 
aproximadamente 50% superior. Ainda, o compressor nao apresentou indicios de desgaste devido a 

utilizac;:ao da amonia como refrigerante ap6s 720 h de operac;:ao. Tambem nao apresentou alterac;:oes 

sensiveis no seu desempenho meciinico. Em principia, os resultados obtidos indicaram que a alternativa 

e tecnologicamente factivel considerando-se temperatura de operac;:ao no evaporador (T
0
= -l5°C) e 

condensador (Tk=37°C), a capacidade frigorifica muito superior aos halogenados, o custo do 

refrigerante ser menor que as outras alternativas de substituic;:ao dos halogenados bern como o consumo 

de energia eletrica inferior aos sistemas operando com R-12. 

PALA VRAS-CHA YES: amonia, refrigerac;:ao, CFC, energia 

Vll 



ABSTR~CT 

The University of Campinas - Unicamp, Brazil in cooperation with the private sector and 

Universidad de Oriente, Cuba, is developing alternatives to CFC's substitution. An R-12 open 

compressor, S-V model manufactured by Bitzer Co. was adapted and applied into an ammonia 

refrigeration system to produce cold water for air conditioning purposes. To adapt the compressor, the 

following features were considered: a) compressor mechanical resistance; b) new cooling capacity; c) 

substitution of all copper parts and alloys; d) increase compressor lubrication. During the tests, it was 

observed an almost 100% increase in the compressor cooling capacity when compared with R-12 for 
0 0 

the same operation conditions (T0 =-15 C, Tk=37 C). The compressor did not present any damage or 

spoil due to the refrigerant substitution, and also its mechanical performance was not modified 

considering the same operating conditions. As a result of the conducted tests (720 hours) it was 

concluded that the substitution and operation with ammonia is technically feasible, remaining additional 

technical - economical studies for long term operation. 
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I- INTRODU(:AO 

Atualmente, o mundo da refrigera<;ao esta vivendo, uma fase de grandes mudan<;as. A descoberta 

da destrui<;ao da camada de ozonio, responsavel por fdtrar os raios ultravioletas do sol, pelos 

refrigerantes mais usados (R-11, R-12 etc.), trouxe urn problema que para ser resolvido ha a 

necessidade de desenvolver-se novos gases refrigerantes que nao destruam a camada de ozenio. 

Para se criar altemativas comercialmente viitveis, e necessaria investimentos em pesquisa afim de 

se desenvolver novos produtos, que apresentem propriedades de interesse para a refrigera<;ao 

semelhantes, ou o mais proximo possivel dos refrigerantes atualmente utilizados, para se evitar custos 

adicionais, na substitui<;ao dos refrigerantes nao ecol6gicos pelos ecol6gicos. Ate o presente momento, 

as novas propostas para a substitui<;ao do R-12, apresentam urn comportamento bastante diferente deste 

sendo necessario mais que simplesmente a substitui<;ao do gas refrigerante nos sistemas de refrigera<;ao 

para se obter o mesmo desempenho que se tinha como R-12. 

Ha no mundo, duas alternativas para a substitui<;ao dos halogenados: a) a procura de fluidos 

refrigerantes "drop-in", onde se pod en! utilizar os sistemas instalados com poucas ou nenhuma altera<;ao 

nos sistemas atuais, b) a procura de novas tecnologias vi san do novos sistemas com fluidos refrigerantes 

alternativos. 

Neste contexto que se desenvolveu este trabalho, onde se prop6e uma alternativa de baixo custo, 

a constru<;ao e utiliza<;ao de sistemas de refrigera<;ao de pequeno porte tendo como fluido de trabalho 

urn refrigerante muito empregado na refrigera<;ao industrial, a amenia, com urn compressor projetado e 

construido para operar com R-12, adaptado para operar com este novo refrigerante. 

V erificou-se que esta tecnologia e via vel, considerando que a amenia apresenta caracteristicas de 

interesse para a refrigera<;ao superiores aos refrigerantes utilizados para esta faixa do mercado, bern 

como urn melhor desempenho termodinamico. 
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II- OBJETIVO 

0 objetivo deste trabalho foi o de investigar uma alternativa tecnol6gica para o setor de refri­

geravao frente a crise dos CFC's (Cloro Fluor Carbonados) estabelecida pela diminuivao da camada de 

ozonio e o conseqiiente Protocolo de Montreal. Nesse sentido foi estudado o emprego de urn 

refrigerante ecol6gico seguro em termos de uso em larga escala, e nao afetando a camada de ozonio ou 

provocando efeito estufa quando houver vazamentos. 

Especificamente para tanto objetivou-se: 

1. Construir urn prot6tipo de urn sistema de refrigera,ao de pequeno porte usando a amonia como 

refrigerante empregando-se urn compressor de R-12 convertido; 

2. Promover as alteray6es necessarias ao compressor a ser empregado; 

3. Realizar testes de opera<;:iio com vistas a conhecer o comportamento mecanico do compressor e de 

solubilizavao da amonia no oleo do carter do compressor; 

4. Realizar uma avaliaviio t~rmodinamica do prot6tipo construido. 
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Ill- JUSTIFICA TIVA 

0 Protocolo de Montreal que decidiu banir os CFC's (Cloro Fluor Carbonados), tendo como 

premissa destrui~ao da camada de ozenio por estes refrigerantes. 0 Brasil tern dez anos de carencia, por 

ser urn pais em desenvolvimento, em rela<;:ao aos paises desenvolvidos para cumprir a resolu~ao daquele 

protocolo, que determina 100% de redu<;:ao na produ<;:iio dos CFC's ate 01/01/1996 para estes paises, 

com rela<;:iio aos niveis de 1986 (WORKSHOP BRASIL-CANADA 1993). 

Para os HCFC's o prazo para redu<;:ao de 100% e 01/0112030 dos quais o Brasil tambem tern 10 

anos de carencia, ou seja 01/01/2040. 

Tem-se no Brasil urn total de aproximadamente 18.700 toneladas de CFC's no parque instalado 

de sistemas de refrigera<;:1io (Idem) Com uma quantidade tao grande, a substitui.;:iio por novos produtos, 

ainda em desenvolvimento e conseqiientemente mais dispendiosos requer um investimento 

extremamente grande, o que pode inviabilizar este processo. Para solucionar este, propoe-se a utiliza<;:iio 

de amenia (R-717) como refrigerante alternativo para os halogenados, por ser urn refrigerante de custo 

baixo e caracteristicas termodiniimicas de interesse para a refrigera<;:iio muito superiores aos demais 

refrigerantes, conforme sera mostrada mais adiante. 

A utiliza.;:ao de urn compressor projetado para operar com R-12 em sistemas de amenia e devido 

ao fato de nao haver no mercado nacional compressores de pequena capacidade para amenia. 

111.1 Cadeia do Frio 

A moderna produ.;:ao e comercializa.;:ao de produtos agricolas exige a introdu.;:ao de uma 

"Cultura do Frio". Desde a produ<;:ao no campo, imediatamente ap6s a colheita o produto agricola 

deve receber urn tratamento no sentido de preservar suas propriedades fisicas, quimicas e sen­

soriais e organolepticas. Neste sentido faz-se necessario a introdw;:ao de tecnologia de 

refrigera<;:iio, a mais apropriada para varios produtos frescos, como frutas e hortali.;:as. 

Uma vez iniciada a refrigera<;:iio, ela deve ser mantida de forma a criar uma cadeia de 

refrigera.;:ao, denominada "cadeia do frio" desde o momento da colheita ate o transporte, a 

estocagem e a comercializa<;:ao, mas em diversos meios. A cadeia do frio inicia-se no momento 

p6s-colheita, onde hit necessidade de estocagem de alimentos, ate o resfriamento ou congelamento 

do produto final. 

No Brasil a cadeia do frio apresenta varios problemas que a toma ineficiente, trazendo 
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grandes perdas de alimentos e demais produtos pereciveis e conseqiientemente muitos prejuizos. 

No setor de grii.os as perdas devido a falta de armazenamento apropriado, foram estimadas da 

ordem de US$ 16 bilhoes no ano de 1992, montante correspondente a 4,5 % do PIB brasileiro 

(FIGUEIREDO, 1993). De acordo com a FAO, na safra de frutas em 1990, das 30 milhoes de 

toneladas colhidas neste ano, perdeu-se de 30% a 40% por falta de tratamento p6s-colheita e 

estocagem frigorificada. Nos estabelecimentos de varejo, devido a deteriora9ii.o e danos a estes 

produtos, sii.o inutilizados 40% e ate 70% do volume que chega desde o produtor ate as lojas 

(Ibidem). No setor de laticinios a situa9ii.o e tambem bastante precitria, o mesmo ocorrendo com 

cames e pescado. 

Tab I eal- p d er as aproxtma d d fi . I as e rutas a mve nactona I (NEVES FQ, 1993) 

Produto % Produ~iio 

Abacate 40 

Abacaxi 30 

Banana 40 

Caju 40 

Laranja 15 

Uva 20 

tvla91i 10/15 

Papaya 40/60 

ivlanga 40/50 

Atualmente a grande maioria dos equipamentos frigorificos de pequeno e medio portes 

funcionam com refrigerantes CFC's, que ainda sao largamente utilizados e portanto de baixo 

custo. Apesar disto em sua grande maioria, estes equipamentos funcionam fora das especifica9oes 

necessarias para manter os alimentos estocados em condi9oes de uso pelo consumidor. Alguns 

regulamentos do pais exigem -82 C para alimentos congelados e ainda assim muitos equipamentos 

nao atingem tal nivel. 0 valor de -182 C exigido pela tecnologia intemacionalmente reconhecida, e 

que e observado pe]os exportadores brasi!eiros nii.o e uma obriga9a0 !ega] intemamente (Ibidem). 

No entanto, hit no pais tecnologia e pessoal qualificados. 

Os equipamentos ja mencionados nao a tin gem os niveis de temperatura exigidos para manter­

se a qualidade dos produtos estocados, devido a rna opera9ii.o daqueles pelos seus respectivos 

proprietaries. E muito co mum encontrar -se alimentos congelados misturados com alimentos, que 

sao apenas resfriados, nos balcoes frigorificos de supermercados e demais lojas varejistas. Muitas 

vezes estes alimentos ja chegam its lojas praticamente descongelados, devido a urn transporte 
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ineficiente. 

Ap6s o Protocolo de Montreal (1986), em que se decidiu banir os CFC's, surge a grande 

corrida para novos fluidos refrigerantes que tenham o mesmo desempenho dos CFC's. Os 

refrigerantes alternatives atuais, como o R -134a, ainda nao sao tao eficientes e tern urn custo 

muito elevado, comparando-se com os anteriores. Num pais onde a falta de cultura tecnica de 

grande parte dos produtores agricolas e agro-industriais, o aumento do custo dos equipamentos 

reduzirii o interesse em investir na estocagem frigorificada, visto que nao considera importante a 

frigorifica<;:ao de seus produtos. 

Para amenizar estes problemas, senao sanil-lo, propoe-se a utiliza<;:ao de equipamentos de 

pequeno e medio porte usando amonia como fluido de trabalho, que e urn refrigerante barato, com 

eficiencia comprovada, nos sistemas de grande porte, necessitando apenas adaptii-lo a sistemas de 

pequeno e medio porte, tomando-se as devidas medidas de seguran<;:a. Assim obter-se-ii sistemas 

mais baratos e conseqiientemente mais atrativos aos produtores e varejistas, diminuindo-se assim 

as perdas de alimentos devido a nao estocagem frigorificadas ou a mal funcionamento dos 

equipamentos por exigir investimentos altos para a sua manuten<;:iio. 

111.2- Refrigera~ao no Brasil 

Embora o Brasil seja urn pais de clima quente, entre os latitudes 33° S e 7° N, com 

temperaturas medias de veriio em torno de 30° C, na maior parte do territ6rio, a refrigera~iio 

ainda niio merece a aten<;:iio devida. A justificativa para tanto pode ser encontrada dada a baixa 

renda da popula<;:ao que dificulta a introdu<;:ao de tecnologia na produ~iio agricola no Brasil. 

Assim, a produ~ao se dii, na maioria dos casos, com nivel de tecnologia ainda bastante elementar. 

Contudo, a industria do setor de refrigera<;:iio encontra-se bastante desenvolvida e tern 

superado com bastante dinamismo os desafios impastos pela entrada de equipamentos importados 

decorrentes da recente abertura de mercado. 

No setor de refrigera~iio residencial, existe urn equilibrio bastante grande entre a demanda 

( quantidade e qualidade exigidas pelo mercado) e a oferta interna. A industria de compressores e 

de refrigeradores domesticos tern, em gran des linhas, satisfeito esse mercado. 

Na refrigera<;:iio comercial tern se verificado, tambem, a mesma situa<;:iio em termos de 

demanda. Este setor da industria, no entanto, e mais carente de desenvolvimento tecnol6gico e 

provavelmente mais suscetivel a problemas com a concorrencia internacional, especialmente no 

que diz respeito a compressores, trocadores de calor e seus metodos constitutivos. 

Existe, na refrigera~iio comercial, uma oferta de variedade de equipamentos por exemplo, a 
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adovao de bombas de calor, unidades de am6nia de pequeno e media porte, dimaras frias para o 

setor rural e containers refrigerados. 0 proprio transporte frigorificado e ineficiente e pouco 

utilizado, resultando na pequena quantidade de produtos comercializados com o usa da 

refrigerayao. Urn exemplo not6rio deste fato e o desperdicio causado pela falta de refrigerayao em 

diversos produtos comercializados nos CEASAS (Sao Paulo, Campinas etc.). 

Na refrigera<;ao industrial o problema esta tambem muito ligado it crise econ6mica em nosso 

pais. Sem mencionar os fins nao agricolas de refrigera<;ao, pode-se verificar uma pequena 

capacidade instalada de refrigera<;ao a nivel dos entrepostos, tanto para os congelados como para 

os resfriados. 

Em nivel de uso de refrigerantes, verifica-se o emprego generalizado de CFC's (R-12, R-22 

etc.) em toda a refrigera<;ao domestica e comercial, e da amenia e R-22 na refrigera<;ao industrial. 

No entanto, com a implementa<;ao do Protocolo de Montreal os refrigerantes halogenados 

deverao ser banidos. As grandes industrias da area de refrigera<;ao jit estao produzindo seus 

substitutos. Deve-se notar que a ado<;ao de novas refrigerantes implicara, tambem, na troca de 

equipamentos acarretando maiores custos para a refrigera<;ao. 0 que se propoe e a entrada de urn 

refrigerante tradicional, a am6nia, na refrigera<;ao comercial, onde e possivel combinar suas 

caracteristicas de custo, seguran<;a e potencial de refrigera<;ao. 
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IV- REVISAO BIBLIOGRAFICA 

IV. I- Sistemas de Refrigera~ao 

Os sistemas de refrigera91io no Brasil, sao, geralmente, classificados em tres classes: Industrial 

(grande porte), Comercial (medio porte) e Domestico (pequeno porte). Nas tres classes 

encontram-se sistemas operando em condi<;:6es excelentes, dentro das especifica<;:iies tecnicas ne­

cessarias para a conserva.yao dos alimentos por eles armazenados, mas em sua grande maioria, os 

sistemas funcionam fora das especifica<;:iies de projeto inicial. 

Muitas sao as causas desta realidade nacional, entre elas estao a falta de uma politica 

govemamental para impor normas de opera<;:ao dos sistemas frigorificos afim de manter a 

qualidade dos alimentos armazenados, da falta de visao e responsabilidade daqueles que se 

utilizam sistemas frigorificos, que se esquecem que melhorando a qualidade dos alimentos ofe­

recidos ao consumidor, tem-se menor perda de alimentos e consequentemente maiores lucros. 

No inicio dos anos 70, o volume de ciimaras frigorificas instaladas, era da ordem de 100.000 

m3 para uso publico, em que 70% pertencia ao governo, cresceu para 2 milhiies de m3 e mais de 

70% pertencente a iniciativa privada (FIGUEIREDO, 1993). Este processo de crescimento foi 

iniciado com a implanta<;:ao da CEFRl, em Mairinque-SP, utilizando o que havia de mais avan<;:ado 

em tecnologia frigorifica. Surgiu, entao, uma rede de armazens, que inicialmente se expandiu no 

Centro-Sui do pais e que nos anos 80 foi levada, tambem, para o Norte e Nordeste. 

Urn dos maiores problemas enfrentados pelos empresarios e produtores, e o custo das 

instala<;:6es frigorificas, que no Brasil e da ordem de US$ 250,00 por m3, ja na Europa e EUA, 

estes val ores sao de US$ 100 e US$ 140 respectivamente (Ibidem). 

Sistemas de pequeno e medio porte, como balciies frigorificos, ciimaras frigorificas utilizadas 

em supermercados e a<;:ougues, bern como geladeiras domesticas, perfazem a grande maioria dos 

sistemas instalados no pais, muitas vezes, operando em condi<;:6es nao adequadas. 

Possivelmente o motivo principal e o fato de que o custo de manuten<;:ao dos equipamentos, 

tais como substitui<;:ao de pe<;:as, reposi<;:ao de refiigerante, bern como de contrata<;:ao de pessoal 

especializado e, ainda, muito alto em nosso pais. Para o proprietario do sistema de refrigera<;:ao, as 

vezes, e muito mais barato, ou mais c6modo, arcar com as perdas de alimentos ou vende-los em 

condi<;:iies nao apropriadas ao consumidor, ja que a legisla<;:ao nem sempre e aplicada 

adequadamente. 
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IV.2- A Amonia 

A am6nia, "0 pai dos refiigerantes" (PEREZ, 1993), e atualmente uma das altemativas para 

substituir os CFC's devido its suas excelentes propriedades termicas, e e considerado o refiigerante 

ideal para varias aplica96es, como produ9ao de gelo, ar condicionado central, ar condicionado em 

6nibus, etc .. 

Apresenta-se a seguir as caracteristicas termicas da am6nia (R-717), comparando-as com as 

do R-123, R-22 e R-134a. Apresenta-se, tambem, tabelas e figuras para corroborar a discussao a 

segUJr. 

IV.2.1- Caracteristicas Fisicas 

A Tabela 2 apresenta algumas propriedades fisicas de interesse dos refrigerantes, ja 

mencionados, e de interesse para a analise proposta. Mostrar-se-a que alguns aspectos relativos a 

am6nia sao dignos de nota quando comparados com os demais refrigerantes: 

T b I 2 P . d d c r-· d I ( JABARDO 1994) a e a - ropne a es e aractensttcas lSI CaS e nteresse , 

R-717 R-22 R-134a R-123 

Composi~iio N1I3 CHClF2 CH2FCF3 CHC12CF3 

Massa Molecular 17,03 86,48 I 02,03 152,93 

Temperatura Critica, c 132,4 96,2 101,15 183,71 

Pressao Critica, MPa 11,35 5,00 4,06 3,67 

Temperatura de Ebuli9ao it 0,101 MPa, c -33,4 -40,8 -26,5 27,9 

Entalpia de Vaporiza9ao it 0,101 MPa, kJ/ko- 1372,8 233,6 231,2 230,3 

Volume Especifico do Vapor it 0, I 0 I MPa, m3fkg I, 125 0,213 0,189 0,154 

Relavao entre Press6es na Faixa -30/ 35 C 9,81 8,29 9,10 

Rela9ao entre Press6es na F aixa 0/ 3 5 C 2,72 2,72 2,63 3,98 

Potencial de Destrui9ao da Camada de Oz6nio, ODP 0 0,05 0 0,02 

Efeito Estufa, GWP 0 0,04 0,31 0,02 

I. massa molecular: Algumas propriedades da am6nia sao fun9ao da massa molecular desta. 0 

calor latente de vaporiza9ao e o calor especifico variam com it massa molecular de forma 

inversamente proporcional. Como a am6nia tern massa molecular muito inferior aos demais 

refiigerantes em questiio, estas propriedades fisicas para ela tern valor muito superiores aos 

daqueles. Urn calor latente de vaporiza9ao grande implica em menores vaz5es de refrigerante 

para uma mesma carga de refrigera9ao; 

2. pressiio critica: a pressiio critica da am6nia e muito superior as dos demais refrigerantes, o 
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que torna sua utilizas;ao favonivel em bombas de calor; 

3. temperatura de ebulis;ao: como regra, em projeto, a temperatura de ebulis;ao deve ser maior 

que a temperatura de ebuli~ao a 0,101 MPa (1 atm}, para evitar pressoes inferiores a 
atmosft\rica no evaporador e nas linhas de aspira91io do compressor. Este fato evita a entrada 

de ar no sistema. Em sistemas de am6nia e permitido utilizar -se temperaturas de evapora91io 

levemente inferiores as de ebuli9ao a 0,10 I MPa, e o sistema pode operar a temperaturas 

comparaveis as minimas permissiveis para o R-22; 

4. efeitos sobre o meio ambiente: a am6nia nao afeta o meio ambiente, como os refrigerantes 

halogenados. Como visto na Tabela 2, os valores do ODP (Ozone Depletion Potencial) e 

GWP (Global Warming Potencial) para a amonia sao nulos. Os CHCFC's apresentam 

valores baixos para estes indicadores, e por este motivo sao considerados fortes candidates a 

substituir os CFC's, em uma fase de transi~ao, para refrigerantes mais adequados, os HFC's. 

Estes nao representam problema para a camada de ozonio por nao ter cloro em sua molecula 

e ter uma vida curta na atmosfera. ja com rela91io ao efeito estufa, eles tern urn GWP dife­

rente de zero, e este e urn fator limitante para seu uso. 

lV.2.2-Desempenho Tennodinamico 

Os refrigerantes R-717, R-22, R-134a serao analisados para a faixa de aplicayao com rela9ao 

a temperatura de evaporas;ao igual a -l5°C. 0 refrigerante R-123 sera analisado para temperatura 

de evapora9ao de 0 °C, na qual sua aplica~ao e mais adequada. 

Aplicando-se a I~ lei da Termodiniimica ao evaporador, utilizando-se da relayao entre as 

propriedades termodini'imicas, a equa91io de estado para gas perfeito para o vapor na sucyao, e a 

relayao de Trouton'{citadas por JABARDO, 1994), expressas nas equa~5es (4.2.2-1}, (4.2.2-2}, 

(4.2.2-3), (4.2.2-4) e (4.2.2-5) respectivamente, obtem-se a equa91io (4.2.2-6) 2 pela qual a vazao 

de refrigerante e inversamente proporcional a pressao de evaporayao: 

(4.2.2-1) 

(4.2.2-2) 

1Esta rela,ao e muito utilizada na Europa. 
2C1 e C2 sao constantes de proporcionalidade. C = RI(C1 C,J 
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. v, 
m =­, 

Vv 

RT 

M P,. 

v, c 
Q 

(4.2.2-3) 

(4.22-4) 

(4 22-5) 

A equa<;:ao (4.2.2-5) permite mostrar que as vazoes de R-22 e R-717 sao muito pr6ximas, 

portanto os tamanhos de compressores alternativos de R-22 e R-717 sao, tambem pr6ximos, o 

que nos leva a concluir que com rela<;:ao a este parilmetro a amonia pode operar com compres­

sores projetados para R-22. 

A Figura I mostra que a varia<;:ao da pressao de satura<;:ao com a temperatura da amonia e do 

R-22 sao muito pr6ximas. Mais uma vez se conclui que aquele refrigerante pode substituir este 

sem diferen<;:as significativas na opera<;:ao do sistema. 
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Figura 1- Varia<;:ao da pressao com a temperatura. Compara<;:ao entre os refrigerantes R-123, R-

134a, R-22, R-717 (JABARDO, 1994) 
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Para a avalia91i0 de desempenho, segundo a I' Lei, utiliza-se equa91io (4.2.2-6) que define o 

coeficiente de desempenho, ou COP (Coefficient ofPerfonnance): 

COP=~ 
w (4.2.2-6) 

Analisando a Tabela 3, nota-se, que o COP para os refrigerantes em questao nao apresentam 

varia91io significativa, o da amonia e maior, o que a torna mais interessante. A potencia em kW 

por kW de refrigera91io para a amonia e urn pouco menor que os demais, o que implica em maior 

economia de energia (mesmo sendo pequena a diferen;;a). A temperatura de descarga da amonia e 

bern maior que a dos demais refrigerantes, uma caracteristica do refrigerante, que pode ser 

diminuida, resfriando-se a camisa dos pistoes do compressor. Nesta tabela nao foi incluido o R-

123 uma vez que seu uso e restrito a resfriadores de itgua centrifugos. 

Tabela 3 - Pariimetros de desempenho rermodiml.mico bitsico para temperaturas de evapora<;ao 

de -15 'Cede condensa<;ao de 35' C (JABARDO 1994) , 

R-717 R-22 R-134a 

COP 4,2 4,1 4,0 

kW/kWrefrigera<;:ao 0,239 0,246 0,250 

Temperatura de Descarga Ill, 7 60,6 42,5 

Vazao (kg/s) por kW 

refrigera<;ao 0,928 6,390 7,130 

Vazao (m3fs) por kW 

refrigera<;ao 0,264 0,291 0,462 

IV.2.3- Perda de Carga 

Para sistemas onde o comprimento das linhas de suc91io e descarga sao grandes, a perda de 

carga se torna urn fator muito importante, visto que pode afetar a potencia de compressao do 

compressor. A escolha dos tubos vai aumentar ou diminuir o consumo de energia eletrica, 

tornando-se urn fator economico a se considerar. Outro fator economico e o custo da tubula91io. 

A perda de carga pode ser detenninada pela equa91io de Darcy (JABARDO, 1994): 
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(4.2.3-1) 

onde f e o coeficiente de atrito de Darcy que, nest a analise e dado pel a equa~ao de Blausius: 

eRe e o numero de Reynolds: 

f = 0,316Re-a,zs 

Re 
pVD 

fJ 

(4.2.3-2) 

(4.2.3-3) 

Utilizando-se o mesmo diametro de tubo para todos os refrigerantes, e considerando a perda 

de carga para a amonia por capacidade de refrigera~ao, utilizando o ciclo basico para o cillculo da 

vazao, obtem-se a seguinte equa~ao: 

( )

0,25( )( ) 1,75 bp, fJ r ~-~ fJza 

Apa = fla ~ M,. (4.2.3-4) 

OS indices [ e 1! referem-se aos refrigerantes halogenados e a amonia respectivamente. L\.h e a 

varia~ao de entalpia. As viscosidades e volumes especificos sao referentes aos estados liquido ou 

vapor. A temperatura de evapora<;:ao tem-se vapor saturado, a linha de suc~ao e, na linha de 

liquido, liquido saturado a temperatura de condensa~ao. Com estes parametros foi construida a 

Tabela 4, que apresenta as perdas de carga para os refrigerantes em questao, com rela<;:ao as da 

amonia. Desta tabela, nota-se que esta apresenta uma perda de carga muito menor que aqueles, 

conseqiientemente os sistemas de refrigera<;:ao de amonia podem operar com tubos de menor 

diametro, resultando num sistema de menor custo. A perda de carga do liquido varia com a 

temperatura de evapora<;:ao, exclusivamente devido a varia<;:ao da vazao de refrigerante, que esta 

associada a varia<;:ao de entalpia, L\.h. Para o vapor, a perda de carga ocorre devido a varia.;ao das 

propriedades de transporte: ~lev, e a vazao. 

Este fato torna OS sistemas a base de amonia, mais baratos, quanto ao diametro dos 
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tubos, pois eles podem operar com tubos de diametro menor, ja que apresentam menor perda de 

carga. 

Tabela 4 - Perda de carga relativa a da am6niat Temperatura de condensas;ao de 35°C. Cicio 

basico de refrigera<;iio (JABARDO 1994) 
' 

Temperatura de R-22 R-134a 
0 

Evaporas;iio, C 

Vapor Liquido Liquido 

0 4,913 15,89 18,17 

-4 4,875 16,04 18,54 

-8 4,834 16,18 18,92 

-12 4,790 16,34 19,31 

-16 4,743 16,50 19,72 

-20 4,693 16,67 20,14 

IV.2.4- Transmissao de Calor 

Os parametros que influem na transferencia de calor, sao os chamados de transporte, que sao: 

a densidade, p, o calor especifico, Cr, a condutividade termica, k, e a viscosidade, ~l Estes 

parametros sao apresentados na Tabela 5 para a am6nia e o R-22, os demais refrigerantes tern 

seus valores similares ao R-22. 

Tab I 5 P ea - ro . d d d ne a es d e trans orte a amoma e 0 -d R 22tt 

p (kg/m3) Cn(kJ/kg.K) k (W/m.K) I 04 x ~t(Pa.s) 

-20 c 40 c -20 c 40 c -20 c 40 c -20 c 40 c 
R-717 661,8 576,3 4,501 5,023 0,585 0,469 2,361 1,360 

R-22 576,3 1131 I, 113 1,325 0,469 0,085 2,674 2,000 

Pela Tabela 5, nota-se que a amenia e urn refrigerante que apresenta varias vantagens em 

rela<;iio aos demais halogenados. A densidade da amenia e menor a 40°C (aproximadamente 2 

vezes ), tendo conseqiientemente men or inercia, calor especifico aproximadamente 4 vezes maior 

(a -20 e 40°C), bern proximo ao da agua. 

Sendo o coeficiente de transferencia de calor funs;ao das propriedades acima citadas, para 

amenia, esta grandeza e muito maior que para OS demais refrigerantes halogenados. 

t Perda de carga dos refrigerantes em estudo dividida pela da am6nia. 

tt Vapor saturado 
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Conclui-se, entao que os sistemas de amonia podem operar com trocadores de calor muito 

mais compactos, e consequentemente, urn custo inicial muito menor da carga de refrigerante a se 

utilizar no sistema. 

Para se corroborar os dados anteriormente apresentados, com rela91io ao melhor desempenho 

da amonia na transferencia de calor, sera apresentada uma analise de urn sistema de grande porte 

com condensa9iio em pelicula no exterior de tubos em condensador do tipo carcas:a e tubo 

associado com uma torre de resfriamento no !ado da carcas:a. 

Adotar-se-a a correlayiio de WOLVERINE (citada por JABARDO, 1994), generica, para o 

coeficiente de transferencia de calor no exterior de urn feixe de tubos lisos ou aletados: 

(4.2.4-1) 

onde t.T corresponde a diferen9a entre as temperaturas de saturas:ao (a pressao de condensa9iio) e 

da superficie do tubo, deq eo diametro equivalente da superficie aletada e N e o numero de fileiras 

de tubos em altura. 

A rela9iio entre os coeficientes de transferencia de calor entre os refrigerantes halogenados, 

h,,, e a amonia, h,,, para a mesma geometria e a mesma diferen9a de temperatura, pode ser 

determinada em terrnos da ental pia de vaporiza9iio e das propriedades de transporte. 

Para ebuli9ao nucleada no exterior de urn feixe de tubos, utilizar-se-a a correlayiio geometrica 

apresentada por WOLVERINE (1991) e COOPER (1982) (citado por JABAR.DO, 1994): 

(4.2.4-2) 

on de 

Ff: e urn fator que introduz o efeito do feixe de tubos = 1,5 para aplicas:oes. 

* * A= 1,54paraam6niae A =0,941 paraoR-22 

F(p,e): e uma fun9ao da pressao reduzida 

R-717: 
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R-22: F(Pre) = 0, 7 + 2 Pre(4 + 
1 J 

1-Pre 

• 
Os valores da constante A foram considerados iguais para R-134a e R-22, bern como o 

mesmo fluxo de calor. Os resultados mostram que o coeficiente de transferencia de calor da 

amenia e superior aos demais halogenados entre 20 e 40%, e estao apresentados na Tabela 6, 

abaixo. 

Tabela 6 - Coeficiente de transferencia de calor na condensa<;ao em pelicula e de ebuli<;ao 

nucleada sobre urn feixe de tubos relatives ao da amenia. Temperatura de condensa<;ao: 35°C. 

Temperaturad !SoC (JABARDO 1994) e evapora<;ao: -
' 

R-22 R-134a 

he /he 0,287 0,250 

' ' 
hen, /hen, 0,818 0,697 

Na Tabela 7, estao apresentados os valores de coeficientes de transferencia de calor utilizados 

por consultores e projetistas nos E. U.A, resultado de urn levantamento feito por STOECKER 

( 1993 ). Por est a tabela pode-se no tar que o desempenho da amenia e melhor que dos demais 

refrigerantes, podendo ser utilizado como refrigerante alternative em sistemas de R-12 e R-22, 

para equipamentos de pequeno e medio pone. E necessaria ressaltar que as devidas medidas de 

seguran<;a devem ser tomadas. 

Tabela 7 - Valores dos coeficientes de transferencia de calor 

projetist I E U A (STOECKER 1993 . d as e consu tores nos 
' 

Cita o por J RD , I 9 

(em Wfm2°C) adotados por 

ABA 0 9 4) 

R-717 R-22 

Condensa<;ao em superficies tubulares 7.500- 11.000 1.700- 2.800 

Condensa<;ao no interior de tubos 4.200- 8.500 1.400- 2.000 

Ebuli<;ao em superficies tubulares 2.300- 4.500 1.400- 2.000 

Ebuli<;ao no interior de tubos 

Recircula<;ao 3.100- 5.000 1.500 - 2.800 

Atraves desta pequena discussao, onde se comparou os refrigerantes tradicionais, R-12 e R-

22, e o refrigerante alternative para o R-12 atualmente no mercado, R-134a, com a amenia (R-

717), demonstrou-se claramente que a amenia e urn refrigerante de melhor desempenho 

termodinamico que aqueles, podendo ser aplicada em sistemas frigorificos de pequeno e medio 
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porte industriais, bern como em sistemas fiigorificos domesticos, desde que se tomem as medidas 

de seguran'<a necessarias, posteriormente apresentadas neste trabalho. Deve-se notar tambem, que 

a amenia representa urn custo menor visto que nao se tern nenhum gasto adicional em 

desenvolvimento de produto, pois e urn produto altamente usado, com tecnologia de fabrica.yao 

bern conhecida e barata, quando comparada com os novos refrigerantes alternatives. 

IV.3- Experiencias Anteriores e Problemas da Amonia na Refrigera~lio 

Desde muito tempo a amenia e utilizada como refrigerante nos sistemas de refrigera9ao de 

grande porte, na industria. 

Os problemas apresentados no uso da amenia sao a inflamabilidade, a toxidade, alto consumo 

de 61eo lubrificante, altas press6es de condensa~ao, frequentes vazamentos e o ataque aos 

componentes dos sistemas de refrigera~ao ( corroslio ), tais como tubos, valvulas etc. Serlio 

discutidos, cada urn deles, separadamente, mostrando-se as medidas a serem tomadas em cada 

caso. 

0 grande uso da am6nia tern sido tradicionalmente atraves da refrigera<;ao industrial, onde 

este refrigerante e empregado em todas as grandes instala~6es em nosso pais. Nao tern reportado, 

no entanto o emprego de amenia em unidades de pone intermediaries a fim de atender a demanda 

notadamente comercial com aplica~oes em supermercados, ar condicionado central, centrais de 

distribui<;ao. A razao sempre apontada e a questao da seguran<;a, devido a toxidade desse 

refrigerant e. Pouco se tern feito no sentido de superar esta dificuldade atraves do emprego de sis­

temas indiretos como uso de agua gelada, ou qualquer outro fluido de trabalho mais seguro, como 

etileno-glicol, outras solu~6es. 

IV.3.1 - Toxidade 

0 maior problema enfrentado nos sistemas frigorificos que operam com amonia e a sua 

toxidade. A Conferencia Americana de Higienistas Industriais Governamentais, sugere valores 

permissiveis de exposi<;lio a substiincias t6xicas, apresentados na Tabela 8. A amonia apresenta 

limites de exposi<;ao a concentra<;ao relativamente baixa, ao contnirio dos halogenados que nao 

apresentam este problema, pois seus valores limites sao muito superiores. Se uma pessoa ficar 

exposta a concentra<;6es superiores a I 00 ppm de amonia por 5 min, ocorrerlio sensiveis 

irrita<;oes nos olhos e mucosas nasais. Concentra<;oes superiores a 700 ppm sao intoleraveis 

(JABARDO, 1994). Cumpre ressaltar que os efeitos da amonia nao sao cumulativos, pois poucos 

minutes ap6s a exposi.yao, nao estando mais exposto a am6nia, os sintomas desaparecem. Para se 
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evitar problemas desta monta, ha algumas medidas basicas a serem tomadas: 

1. Construir uma casa de maquinas isolada, com bastante ventila91io. A amonia pode ser liberada 

para atmosfera, pois, como ja mostrado nao afeta a camada de ozonio e nao gera efeito 

estufa; 

2. Instalar sensores de amonia na casa de maquinas. Este sensor acionaria urn sistema especial de 

exaustiio de amonia, caso a concentra<;ao atingisse ou superasse urn limite previamente 

estabelecido; 

3. Em instala96es de pequeno e medio porte, os sensores de amonia poderiam acionar urn 

sistema de lavagem do gas, com len<;ol de agua, ja que a amonia e miscivel em agua, 

evitando-se, assim, a contamina<;ao da atmosfera circundante; 

4. Pode-se utilizar sistemas de refrigera<;ao indireta, cumpre lembrar que nestes sistemas o 

desempenho global e reduzido, ja que o sistema operaria em temperaturas Je evapora9ao 

inferiores as apresentadas anteriormente, o que implica na redu<;ao do COP. 

Tabela 8 - Concentra<;:ao limite de exposi<;:ao humana para diferentes refrigerantes, media relativa 

a uma semana de 5 dias, 8 horas por dia de exposi<;ao, para os refrigerantes R-717, R-22, R-134a, 

R-123, em pp (Ad t d d JABARDO 1994) m ap1a 0 e 

R-717 R-22 R-134a R-123 

25 1000 IOoo· 100 

• Valor estimado. 

A Tabela 8, compara os valores maximos de exposi<;:ao aos refrigerantes mais usados e o R-

134a para uma media de exposi<;ao relativa a uma semana de 5 dias, 8 horas por dia de exposi9ao, 

para os refrigerantes R-717, R-22, R-134a, R-123, em ppm. E evidente que a amonia apresenta 

urn limite muito menor que os demais refrigerantes, mas como ja foi dito, tomando-se as 

precau91ies acima citadas nao ha riscos. 

IV .3 .2 - Inflamabilidade 

0 limite de inflamabilidade da amonia em ar it pressao atmosferica e de 16 a 25% de 

concentrayiio volumetrica (JABARDO, 1994), ou seja 16 a 25% do volume total no sistema de 

amonia e a maier parte, 75 a 84% de ar. Estes limites sao impossiveis de serem atingidos no 

interior de sistemas de refrigera9ao, pois uma presen9a de quantidades significativas de ar no 

sistema acarretaria uma eleva<;ao muito grande da pressao de condensa91io. 

A presen<;a de ar no interior do sistema, que nestas condi<;oes de opera9ao sao 

incondensaveis, provoca uma diminui9ao na area de troca do condensador ocasionando urn 

17 



aumento da pressiio de condensao;;iio. Observando-se este aumento, o ar que o ocaswnou e 

prontamente eliminado do sistema. Portanto e inviavel atingir tais proporo;;oes de concentrao;;iio 

volumetrica de am6nia em ar em urn sistema de refrigerao;;iio de am6nia. 

0 superaquecimento da am6nia niio tern o mesmo efeito que para os refrigerantes 

halogenados, provocando temperaturas de descarga elevadas, que, podem, caso haja preseno;;a de 

ar, levar a explosiio. A difereno;;a maxima de temperaturas entre o vapor saturado e o vapor 

superaquecido deve ser de no maximo 10°C, o valor recomendado e 5° C. Para evitar qualquer tipo 

de risco, deve-se utilizar isolante termico na sucyao, e este de boa qualidade. Isolamento 

ineficiente ou umido pode provocar excessive superaquecimento (PEREZ, 1993). 

A condensa9iio do vapor do ar atmosferico e o grande responsavel par umidifica<;ao da ca­

mada de isolante. A camada de isolante deve ter uma espessura suficiente para que a temperatura 

externa seja maior que a maier temperatura de ponto de orvalho do local da instalao;;ao. Este 

conceit a e de suma importancia para o comportamento da am6nia (Ibidem). 

Tomando-se estes cuidados, e evitando-se grandes quantidades de ar no sistema, a 

temperatura de descarga e a pressiio de condensa<;iio jamais atingirit patamares onde havera risco 

de inflamabilidade da am6nia. 

IV.3.3- Problemas do Oleo Lubrificante em Sistemas de Amonia 

A temperatura de descarga define a temperatura dos demais pontos do ciclo. Estudos recentes 

demostram que a utiliza9ao de oleo lubrificante em sistemas de am6nia tern as caracteristicas 

apresentadas na Tabela 9. 

Tabela 9 P d - er as por arraste eo eo u n 1cante a 1 erentes temperaturas d 'I I b "fi (PEREZ, 1993) 

Temperatura do Oleo CC) Perda de Oleo(%) 

80 3 

100 8 

120 16 
140 30 

Temperaturas elevadas no carter e nas camisas de resfriamento, provocam preseno;;a de uma 

alto fluxo de vapor de oleo lubrificante, que pode nao ser eliminado pelo separador de oleo, e este 

vapor ini para o condensador, formando uma pelicula de oleo que dificultara as trocas de calor 
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neste componente. 

Deve-se ressaltar que o arraste de oleo e uma caracteristica do processo e que varia para cada 

refrigerante. A am6nia esta entre os refrigerantes que mais arrastam oleo devido as altas 

temperaturas de descarga, caracteristica fisica desta. Para se minimizar o arraste de oleo, basta 

manter a temperatura de descarga em valores proximos ou inferiores a 80°C, resfriando-se a 

camisa do pistiio com agua, tomando-se o cui dado de manter a temperatura do oleo entre 40 e 60° 

C, condiviio para urn born efeito lubrificante. Este procedimento foi adotado. 

IV.4- Metodologia de Avalia~ao Termodinamica de Sistemas 

0 conceito primitivo de energia ( capacidade de realizar trabalho) e talvez o que melhor define 

exergia. Infelizmente, outra propriedade chamada por cientistas e engenheiros, tornou-se a base 

tradicional para definir urn valor termodinamico e, por causa disso, o termo eficiencia energetica, 

que em alguns casos pode ser uma aproxima~iio da "verdadeira eficiencia", tern sido erroneamente 

utilizada para otimizar processos. 

Tambem denominada disponibilidade, exergia e definida como a propriedade que mede a 

capacidade de urn objeto ( ou fluxo) de realizar trabalho. Em outras palavras, todas as formas de 

energia mecanica e eletrica consistem em exergia pura (AURACHER, 1984). Do ponto de vista 

termodinamico, a capacidade de realizar trabalho decorre de urn desequilibrio, que pode ocorrer 

em combustiveis ou qualquer outro produto com potencial (i.e., diferenva de voltagem, pressiio, 

temperatura, afinidade quimica) em realizar urn processo. Por razoes hist6ricas, esta que e a 

propriedade mais consistente do ponto de vista termodiniimico, niio tern sido utilizada como 

ferramenta nas am\lises. 

Matematicamente, usando-se a defini9iio de RANT
3 

(citado AURACHER, 1979) define-se 

exergia a como: 

Considerando-se urn determinado sistema exergia termoquimica (a) e definida como: 

3RANT. Z. "Exerie. ein neues woit fur 'Techische Arbcitsfahigkeit'. Forsch. lng. Wesen. vol. 22. 1956. p. 36-37. 
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(4.3-2) 

on de a exergia termomeciinica a, e a medida do potencial do fluxo em realizar trabalho, devido as 

suas condis:oes de temperatura e pressao (e.g., o potencial de urn fluxo de vapor superaquecido 

num ciclo Rankine no ponto de entrada da turbina) e, exergia qui mica a q a medida de urn fluxo 

em gerar trabalho ao seu potencial quimico (e.g., urn fluxo de lenha no ponto de entrada do forno 

tern urn "poder calorifico" que pode ser medido, mas tambem calculado em funs:ao da sua 

composivao quimica). 

Aplicando-se o conceito de exergia para urn sistema (seja este fechado ou aberto), GALLO & 

MILANEZ (1990) discutem o que se conceitua eficiencia exergetica, considerando-se ou nao 

sistemas que envolvam reas;oes quimicas. E importante notar que em processos bioquimicos, tais 

como fermenta<;ao (apesar de podermos assumir a reas:ao como sendo de urn unico substrato e 

unico microorganismo) e reas;6es de biodigestao (neste caso com multiplos substratos e multiplos 

microorganismos) a aplica<;ao de avalia<;ao exergetica sofre restric;5es. Isto ocorre pela dificuldade 

que se tern de se quantificar as irreversibil'idades envolvidas em processos biologicos. 

E reconhecida por estes autores a impossibilidade de discutir exaustivamente todas as 

dedus:oes, implica<;5es e aplica<;5es. !\esse senti do, para uma discussao mais criteriosa do conceito 

de exergia, que nao e escopo deste trabalho e, portanto, nao sera efetuada aqui. Os trabalhos de 

BEJAN (1982), KOTAS (1985) e MORAN (1982), alem dos trabalhos referenciados em 

GAGGLIOLI (1983) sao recomendados. 

IV.4.1 - Exergia como urn Criteria de Otimiza9ao 

Exergia e nao so urn parametro de avalias:ao termodinamica, mas tambem de otimiza<;ao. A 

perda de exergia ou irreversibilidade, como e denominada, significa distanciamento do ideal e do 

6timo. Dessa maneira, a otimiza<;ao de urn processo termodiniimico implica nao exatamente na 

conserva<;ao de energia (1l! Lei), mas na conservas;ao de exergia (Ill e 2l! Leis juntas). Vern dai 

que, num determinado processo, o objetivo tecnico-economico nao e o de determinar as "perdas" 

de energia (ate porque energia nao se perde ), mas as perdas de exergia ( e esta sim se perde, i.e. 

perda de exergia=irreversibilidade ), determinar as fontes e as magnitudes das perdas de exergia e, 

em ultima analise, as perdas de capital. 
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IV.4.2- Balan9o Exergetico 

Especificamente sobre o sistema de refrigera<;lio pode-se escrever urn balan.;o exergetico onde 

se considera todos os fluxos que entram e que saem do sistema em questlio. 

Considerando-se entao o balan<;o exergetico acima proposto, pode-se escrever a equa<;ao: 

"(rna) ="(rna) + j ~ 1 1 entrada ~ 1 1 saida (4.32-1) 

Desta maneira pode-se estudar as perdas de exergia (irreversibilidades) a partir da defini<;lio 

de fluxo uti!. 

Assim, pode-se proceder o estudo de urn sistema de refrigera<;ao por compressao meciinica 

(AURACHER, 1979) A Figura 2 ilustra urn diagrama esquematico de urn ciclo de refrigera<;ao 

mecil.nica e a suas respectivas representa<;oes nos Graficos Temperatura x Entropia e Presslio x 

ental pia. 

Analogamente ao exemplo da avalia<;lio exergetica de uma caldeira, pode-se entender a 

dissipa<;lio de urn fluxo exergetico num sistema de refrigera<;ao. Dessa forma, assim como 

entendemos no processo de gera<;lio de potencia a necessidade de se produzir urn maximo de 

trabalho (W), a partir das fontes Qh e Q1 , procuramos na refrigera<;ao produzir urn maximo de 

efeito frigorifico (L'.a0 ), a partir de uma certa quantidade de trabalho disponivel (W), ou dada uma 

certa capacidade frigorifica, representada pela exergia L'.a
0 

, produzir esse efeito consumindo urn 

minimo de exergia ou trabalho (W). Nesse sentido pode-se escrever (Figura 3): 

( 4.4.2-3) 

Numa avalia<;lio energetica de urn sistema de refrigera.;ao por compresslio mecanica, utiliza-se 

a rela<;lio conhecida como coeficiente de desempenho (COP), definido na equas;ao ( 4.2-6) rela.;lio 

de quantidades de energia retirada do ambiente a ser refrigerado pelo refrigerante e o trabalho 

necessario para efetua-la. Nota-se que se trata de uma rela<;ao envolvendo grandezas da Ill Lei, 

ou seja, de carater quantitativo. 

A avalia<;iio exergetica define uma eficiencia, que pode ser escrita matematicamente como: 

21 



&! 
l]=-0 

w (4.4.2-4) 

A Figura 3 ilustra as perdas de exergia em sistemas de refrigera<;:ao. A eficiencia exergetica 

definida na equaviio (4.4.2-4) e efeito frigorifico disponivel dividido pelo trabalho necessario para 

realiza-lo. 
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Figura 2- Esquema simplificado e diagramas T -s e P-h para urn sistema de refrigera<;:ao. 
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1'1 ao = 11 \V 

1'1 ave 

Evaporador 
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(on de 11 = eficiencia exergetica) 

Figura 3 - Esquema representando as perdas de exergia em urn sistema de refrigerayao por com­

pressao meciinica (AURACHER, 1979). 
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Figura 4 - Fluxos Energeticos e exergeticos participantes do ciclo de refrigera<;iio por compressao 

medinica (AURACHER, 1979). 

0 diagrama representado na Figura 4 ilustra os fluxos participantes do ciclo de refrigera<;ao, 

diferenciando energia e exergia. 

Em sistemas de refrigera.,:ao por compressao meciinica procura-se obter urn valor de COP, tal 

que a quantidade de energia (calor) retirada do evaporador (Q1) seja maior que a quantidade de energia 
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(trabalho) necessaria para comprimir o refrigerante (W). Nem sempre se obtem valores de COP maiores 

que urn, mas no caso desta aplica91io, usualmente procura-se obter valores superiores a urn. 0 

rendimento exergetico ( l]) sempre sera menor que urn, pois nele estao computadas as perdas. 
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V- MATERIAL E METODOS 

V.l- Montagem do Experimento e Testes de Opera~lio 

No Laborat6rio de Termodinamica e Energia do Departamento de Constru<;5es Rurais 

(DCONRU) da Faculdade de Engenharia Agricola (FEAGRI) - UNICAMP, foi construido o prot6tipo 

de urn sistema de refrigera<;:iio, para operar como condicionador de ar com agua gelada como fluido de 

trabalho secundario (ver as Figuras 5 e 6), cujos componentes sao descritos no Apendice - A, onde foi 

utilizado urn compressor inicialmente projetado para operar com R-12, adaptado para operar com 

amonia. Mas ern sistemas onde se deseja substituir o fluido refrigerante, mantendo-se o mesmo 

compressor, e necessario conhecer as caracteristicas deste e a partir dele dimensionar-se o novo sistema. 

Ao utilizar-se urn compressor inicialmente projetado para trabalhar corn urn fluido refrigerante, 

em urn sistema operando corn outro, e necessario calcular-se a capacidade frigorifica real que este 

compressor podera operar nesta nova aplica~ao. Esta capacidade frigorifica foi calculada segundo a 

rnetodologia abaixo 

Para definir as condi<;iSes de opera<;:iio do sistema, procedeu-se da seguinte forma: 

1. Verificou-se as condi<;:5es de opera<;:iio do compressor para o refrigerante de projeto, obteve-se os 

valores das entalpias, na curva P-h, em cada ponto importante do ciclo e pressiio de condensa.;:iio e 

evapora<;:iio do refrigerante, bern como as temperaturas de condensa<;:iio e evapora<;:iio; 

2. Definiu-se as novas condi<;:iSes de operas:ao para o novo sistema, obteve-se na curva P-h para o 

refrigerante alternativo os rnesmos dados anteriores; 

3. Calculou-se a rela<;:iio entre pressao de condensa.;:ao e de evapora.;:ao para os dois sistemas, e 

verificou-se que o compressor resistiu as pressiSes de opera<;:iio. Para compressores de urn estagio, a 

rela.;:ao de pressoes deve ser menor (PEREZ, 1993) que oito. A diferen.;:a entre a pressiSes de 

condensa<;ao e evapora.;:ao deve ser men or ou igual a 1 ,2 MPa. Para val ores maiores, haven't perda 

de eficiencia da compressao; 

4. Verificou-se a rota<;ao necessaria para o compressor operar com o novo refrigerante, p01s a 

eficiencia volumetrica e diferente para cada refrigerant e. Para utilizar -se o mesrno motor que 

acionaria o sistema anterior, deve-se calcular o diametro da nova polia, se a transmissao for por 

correia. Optou-se por utilizar a rnesma rota<;:ao para o novo sistema e, portanto, calculou-se a nova 

capacidade frigorifica que o compressor e capaz de retirar. 0 processo e exatamente o rnesrno, 

como se mostrara posteriormente; 

5. Calculou-se os trocadores de calor do sistema, condensador e evaporador, considerando o COP 
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desejado, como descrito it seguir. 
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Figura 5 - Esquema simplificado do prot6tipo de urn sistema de refrigera9iio. 

--·-------· 

LMotor, 2.Caixa de agua de resfriamento do compressor, 3.Compressor, 4.Controlador de nivel de 

am6nia, 5.Evaporador inundado, 6.Tanque de gelo, ?.Bomba de agua 8. Linha de entrada de agua no 

condensador evaporative, 9. Condensador evaporative, IO.Valvula de agulha manual, ll.Garrafa de 

liquido, !2.Valvula solen6ide, 13.Separador- distribuidor, !4.Transdutores de pressao ou man6metros, 

!5.Separador de 6leo, 16.Linha da agua de resfriamento do compressor, 17.Valvulas de servi9o, 

18. Tubo de carga de am6nia. 
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Figura 6 - Sistema simplificado de ar condicionado com refrigera9ao indireta, utilizando agua 

gelada como fluido de trabalho no conjunto serpentina e ventilador ("fan-coil"). 
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V.2- Condi~oes de Opera~iio para o R-12 e para o R-717 

0 compressor utilizado foi urn compressor Coldex Frigor, modelo V-S, projetado para operar 

com R-12, R-22 e R-502 (ver esquema na Figura 5): 

Condi.yoes originais de opera<yao 

• Rota<yao do compressor: 330 rpm 

• Volume deslocado pelo pistiio: 13,48 m3/h 

• Capacidade nas condi96es de opera<yao da Tabela 10: 0,951 TR=3,338 kW 

• Rota<yao do motor: 1750 rpm 

Tabela 10- on t<y6es c d" d e opera<yao d d o ststema operan o com R 2 -I A • ( eamoma R-717) 

Refrigerante 
0 

To( C) 
0 

Tk (C) T,(C) Po (MPa) Pk (MPa) 

R-12 -15 45 ~~-- 0,188 I, 115 

R-717 -15 3T~ -105 0,243 1,472 

Tabela 11 - R 1 - d · e a<yoes e mteresse entre as pressoes d d fi · gerante. e opera9ao para ca a re n 

pk 
Pk- Po (MPa) Refrigerante 

Po 

R12 5,93 0,93 

R-717 6,06 1,23 

As relay6es de pressao para os do is refrigerantes sao aproximadamente as mesmas (- 6), estando 

abaixo do limite para projeto (8), portanto, como se esperava, o compressor operou com a am6nia sem 

riscos de rompimento dos seus componentes. A diferen9a entre as pressoes estil dentro da faixa 

aceitilvel. 

V.3 - Calculo da Nova Capacidade frigorifica 

Como neste sistema utilizou-se o mesmo valor de rota<yao, do compressor, 330 rpm, calculou­

se o novo valor da capacidade frigorifica do compressor, como segue. Pelo catalogo do fabricante, 

nas condi.yoes de opera.yiio, a capacidade frigorifica para o R-12 e: 

4 0 sistema de amonia. devido a limita<;iio de pressiio de descarga. deve trabalhar com temperaturas de descarga mais 

baixas. 
5 A temperatura de sue<;ilo em sistemas de amonia nao deve exceder a !0 "C de diferen<;a da de evapora<;ilo. para evitar-se 

temperaturas muito altas ua descarga. 
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~ =3,338 kW 
' 

0 valor do capacidade frigorifica por kg para o R-12 e: 

q =140 kJ I kg 
o, 

Para a am6nia, o valor da capacidade frigorifica por kg e: 

qo = 1075 kJ I kg 
a 

0 calor de compressao para a am6nia e: 

qc = 250kJ I kg 
a 

Atraves do citlculo das relayoes de rota9ao entre os dois sistemas obteve-se a capacidade 

frigorifica do sistema para o sistema operando com am6nia, como segue. 

De acordo como fabricante, o volume deslocado pelo compressor e 13,48 m3fh. Da definiyao 

de eficiencia volumetrica tem-se: 

(5.3-1) 

onde os subscritos r e p indicam volume efetivamente succionado pelo pistao e o volume 

deslocado pelo pistao respectivamente. 

(5.3-2) 
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Substituiu-se (5.3-2) e (5.3-3) em (5.3-1) e obteve-se: 

N=~ qo 

ml
2 

L · 60 · n 
4 

(5.3-3) 

(5 3-4) 

Escreveu-se, entao a equa,ao (5.3-4) para os dois refrigerante e dividiu-se as equay6es para 

cada refrigerante uma pela outra e obteve-se: 

(53-5) 

As eficiencias volumetricas sao diferentes para cada refrigerante e sao dadas pela equa,ao: 

(5.3-6) 

(53-7) 

LlP0 e L'>Pk variam entre 0,004 a 0,006 MPa e 0,01 a 0,013 MPa para os refrigerantes usuais, 

respectivamente. Segundo PEREZ (1993) os valores indicados para esta aplicao;;ao sao M 0 = 

0,004 MPa e L'!Pk = 0,01 MPa. 

C e definido como segue: 

(5.23-8) 
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Os val ores de C estao entre 2 e 6%. Os maiores valores de C correspondem a compressores 

pequenos. Neste caso, PEREZ (1993) indica 4 %, por ser urn compressor medio. 

0 coeficiente de aquecimento e dado pel a equa~ao baixo: 

1 - T, 
Aw-

~ 
(5.3-9) 

Como proposto, foi adotada a mesma rota~ao utilizada para R-12, para o compressor operar 

com a am6nia, substitui-se os dados nas equa~6es (5.3-1) ate (5.3-9) e obteve-se uma capacidade 

frigorifica de: 

Qo = 5,48 kW = 1,56 TR 
' 

Com este valor de capacidade frigorifica, calculou-se o condensador e o evaporador. 0 

primeiro e evaporative e o segundo, inundado. 

Tabe1a 12 - Comparavao entre os valores de capacidade frigorifica e efeito frigorifico entre os 

refrigerantes R P R 717 · d - - e - para o ststema em estu o. 

R-12 R-717 R-717/R-12 

qo (kJkg} 140,000 1075,000 7,680 

Go (kW) 3,338 5,480 1,640 

V.4 - Calculo do evaporador 

0 evaporador utilizado neste sistema foi do tipo inundado, sendo calculado pelo metodo 

apresentado nos trabalhos de LORENTZEN (1975-76), HALASZ (1977), PEREZ (1993), 

PERSONS (1980-81) e NEVES FQ (1993). A area do evaporador encontrada foi de 2m2 • 

A metodologia de calculo nao sera apresentada de forma explicita por ser bastante clara na 

bibliografia e de fi\cil consecuvao. 
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V.5 - Calculo do Condensador 

Os condensadores evaporativos, sao mais indicados para operarem com am6nia devido a 

temperatura de condensa<;iio ser menor, que os de casca e tubo. 0 primeiro opera com 

temperaturas de condensa<;iio pr6ximas da temperatura de bulbo umido, enquanto que o segundo 

opera com temperaturas pr6ximas as de bulbo seco (PEREZ, 1993). Por ser urn sistema on de a 

temperatura de condensa<;iio e mais critica que a de evapora<;ao, pelo motives de seguran.;a ja 

apresentados, 0 calculo do condensador sera apresentado e do evaporador nao. 

A vaziio de agua deve ser de 1,67 10'
2 

a 2,22 10'
2 

kg/s para cada I, 16 kW de calor cedido. A 

agua evapora cere a de 3 a 5 I para cada I, 16 kW e o volume de ar deve estar entre 2, 77 10'2 a 

5,55 10"2 m3/s para cada I, 16 kW (PEREZ, 1993) 

V.5.l - Coeficiente de Transferencia de Calor 

V.5.1.1 - Coeficiente de Transferencia de Calor entre Fluido Refrigerante e os 

Tubos 

Para o calculo do coeficiente de pelicula para a transferencia de calor no interior de tubos foi 

utilizada a correla<;iio abaixo. apresentada na referencia (PEREZ. 1993). 

(5.5.1.1-1) 

0 e urn fator empirico tabelado, apresentado na Tabela 13. 

Tabela 13- Fat 0 or • para a amoma em t tversas tempera uras de condensa.yiio 

Tk (C) 0 

0 8,84 

10 8,15 

20 7,52 

30 6,90 

40 5,00 

Para as condi<;oes de opera<;iio previamente definidas, obteve-se por regressao 0=5,05 

A metodologia para obten<;iio da area de troca apresentada por PEREZ (1993), e iterativa, ou 

seja, faz-se algumas hip6teses, como se vera abaixo, e depois verifica-se a partir dos valores de 
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area e coeficiente de transferencia de calor obtidos a validade das hip6teses. Ap6s algumas 

itera<;:oes obtem-se os valores finais. 

Para calcular a area do condensador foram feitas algumas hip6teses. Assumiu-se o 

comprimento da serpentina de 100 em (1,0 m) eo comprimento dos tubos de 0,8 m o diametro de 

0,0127 me q a taxa de calor de por area e por segundo que atravessa as paredes do tubo, igual a 

11,6 kW/m2
, assim, da equayao (5.5.1.1-1) obteve-se: 

Por ser urn calculo iterative, os val ores adotados devem ser verificados ao final dos calculos. 

Os val ores apresentados acima sao os definitivos 

V.5.1.2 - Coeficiente de Transferencia de Calor entre os Tubos e a Pelicula de 

Agua 

A equayao utilizada para obter-se o valor do coeficiente de transferencia entre os tubos e a 

agua e: 

(55 12-1) 

eo Numero de Nusselt, o numero de Reynolds eo de Prandt sao definidos como: 

4·h ·b 
Nu = m 

m k (5.5.1.2-2a) 

4·V·b 
Re=--

v 
(5.5 1.2-2b) 

Pr = --=Cp=--·..:_Jl 

k (5.5.1.2-2c) 

0 coeficiente de transferencia de calor e funyao do numero de Nusselt, da espessura da 

pelicula de agua e do coeficiente conduyao de calor da agua. Utilizando-se a correla<;:iio empirica 

(5.5.1.2-1) para se determinar Nusselt, pode-se calcular o coeficiente de transferencia de calor em 
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fun<;ao da espessura da pelicula de agua, cuja deterrnina<;iio e apresentada abaixo. 

A espessura da pelicula de agua e dada pela equa<;iio abaixo: 

b=l,35·Vo/ (5.5.1.2-2) 

As propriedades da agua devem ser tomadas 3 ou 4 graus abaixo da temperatura de condensa<;iio 
0 

e foi tomada 4 graus abaixo da temperatura de condensa<;iio de projeto: Tw = 33 C 

r e dado por: 

on de 

r = 994,9 kg I m
3 

f-i = 7,65 10-4 kg I m· s 

Cp= 4,147 kJ I kg· °C 

k=0,624 Wlm· °C 

f= A. 
n·f·2 

J.. =0,022 kg/s por cada I, 16 kW, n=4 f=08m 
' ' 

Como o condensador deve ceder 5,50 kW ,logo J.. deve ser igual a: 

ii.=0,104 kg! s 

e portanto r e: 

f=1,63 w-z kglm·s 

Substitui-se estas valores na equa<;iio (5.5.1.2-2) e obteve-se: 

b = 4,53 10-4 m 
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A velocidade dos escoamento e dada por: 

r 
V=-

r·b (5.5.1.2-4) 

v = 3,62 10-2 ml s 

Substitui-se este val ores nas equa96es (5.5 .1.2-1) e ( 5 .5.1.2-2a .. c) obteve-se: 

h = 413 23 WI m2 °C 
m ' 

0 coeficiente global de transferencia (U1) de calor entre a agua e a am6nia e dado por: 

1 

(5.5.12-5) 

0 

6 = 0,004, D = 0,0167 m, d = 0,0127 m, k=56 W/m C 

Substitui-se os val ores obteve-se: 

V.5.l J- Coeficiente de Transferencia de Calor entre a Agua eo Ar 

0 calor de condensa9ao e transferido para o ar de duas formas: - calor sensivel e calor latente. 

A transferencia de calor sensivel foi calculada pela equa9ao para convec9ao fon;ada, entre urn 

conjunto de tubos, a equa9ao abaixo: 

(5.5. 1.3-l.a) 

(5.5. 1.3-l.b) 

Afim de obter-se as propriedades do ar, a temperatura deste deve ser tomada como uma 
0 

temperatura media e foi tomada como sendo de 25 C. As propriedades sao listadas abaixo. 
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k = 2,624 10-2 WI m· °C 

v= 15,53 10-6 m
2 Is 

A velocidade de circula~ao do ar, para projeto deve ser tomada em entre 3 e 5 rn!s. PEREZ 

(1993) recomenda para projeto 5 rnls. Tomou-se 5 rnls e substitui-se os dados nas equa~oes 

(4.2.3-3, 5.4.1.3-l.a e 5.4.1.3-I.b), obteve-se: 

h =216,10 Wlm2 °C 
ar 

V.5.1.4- Volume Especifico deAr Umido que Entra no Condensador 

0 ar entra, em media, no condensador it temperatura de 20'C com umidade relativa( q>) de 75 

% . 0 volume especifico e dado pela equa~1io abaixo (SANCHES, 1986). 

d 
v=v +-(v -v) 

a d s a 
s 

(5.5.1.4-1) 

A umidade absoluta e calculada por: 

d=cp·ds (5.5.1.4-2) 

para pressao de 10 kPa, das tabelas de propriedades dear umido tem-se: d,=14,700. !0'
3 

kg/kg •. ,. 

d =11,025. 10-
3 

kg/kgas 

Das tabelas v"=830,09 kg/kg,, v,=849, 75 kg/kg,,, portanto: 

v = 0,845 m
3 I kga.s. 
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V.5.1.5 - Quantidade deAr que Passa no Condensador 

A quantidade de ar que passa pelo condensador ou vazao massica (PEREZ, 1993), e dada por: 

. v 
G=-

v 

0 volume dear (V) deve ser 3,89 10'
2 

m3fs para cada I, 161 kW. Portanto: 

V = 0,184 m3 Is 

Substituiu-se os valores na equa9ao (5.6-1) obteve-se: 

G = 0,218 kg I s 

V.5.2- Entalpia do Ar que Entra e que Sai do Condensador 

A ental pia do ar que passa pelo condensador nas condi96es iniciais e calculada por: 

(5.6-1) 

(5.5.2-1) 

Para T = 293 K e rp = 75%, das tabelas de propriedades termodinamicas tem-se hu=38,02 

kJ/kg, h,=75,37 kJ/kg, portanto: 

I; = 66,03 kJ I kg 

A ental pia do ar na saida do condensador e dada por: 

(5.5.2-2) 

Q e a taxa de calor dissipada pelo condensador e outras mais que houverem que utilizem a 

agua da torre de resfriamento para trocar calor. Neste caso o resfriamento do compressor foi feito 

com uma parcela da agua da torre e esta agua e resfriada traves daquela. 0 calor liberado pelo 

cabe9ote do compressor para a agua de resfriamento e estimado em I kW. Portanto a entalpia do 
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ar que sai do compressor e: 

~ = 95,85 kJ I kg 

V.5.3- Superficie de Condensa~ao 

Para determinar a superficie de condensa<;ao, a transferencia deve ser estavel e a quantidade 

de calor transmitida do refrigerante para a agua e igual a quantidade de calor transferida da agua 

para o ar. Isto acontece para uma dada temperatura da agua. Encontra-se esta temperatura pelo 

seguinte metodo: levanta-se duas curvas de area de troca X temperatura da agua, 0 ponto comum 

as duas curvas corresponde a area do condensador e a temperatura real da agua. 0 procedimento 

para se obter estes valores e descrito a seguir. 

Definiu-se a ental pia do ar saturado, nas tabelas de ental pia, na temperatura que foi considera­

da para a agua. Fez-se esta defini<;ao para outras temperaturas pr6ximas a escolhida inicialmente. 

Calculou-se a diferen<;a de ental pia entre o ar saturado na temperatura da agua e a ental pia do ar a 
temperatura media, para cada temperatura da agua, atraves da equa<;ao abaixo; 

8 
(5.8-1) 

A entalpia media do ar no condensador foi calculada por: 

(5.8-2) 

A temperatura media do ar ( tm) no condensador e a temperatura correspondente nas tabelas a 

hm. 

0 coeficiente global de transferencia de calor da agua para o ar (U2) e: 

T..v - Tm 

4·h ·B ar 

0 coeficiente global de transferencia de calor total (U) e: 

1 1 1 
-=-+­
u U1 U2 

(5.8-4) 

(5.8-4) 

Finalmente, a superficie de condensa<;ao foi calculada pelas equa<;oes abaixo, sendo a 
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capacidade frigorifica rejeitada no condensador ( Q,) igual a capacidade frigorifica ( Qo) mais o 

calor de compressiio e seu valor e 5,5 kW, onde a equayiio (5.8-Sa) calcula a area pelo lado do ar 

e a equayiio (5.8-5b) pelo !ado da agua: 

(5.8-5a) 

(5.8-Sb) 

Ap6s calcular-se para varias temperaturas em torno da escolhida para a agua, obteve-se os 

seguintes resultados: 

U = 650W I m2 °C 

A= 5,0 m2 

V.6- Calculo da Quantidade de Amonia para o Sistema 

Urn dos calculos basicos e necessaries num projeto de urn sistema de refrigeraviio e a 

quantidade de refrigerante requerida para a partida. A metodologia apresentada it seguir e 
fundamentada em algumas regras basicas, de cunho experimental. 
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Figura 7- Esquema de urn sistema de refrigera,ao para o calculo da quantidade de refrigerante de 

partida. 

V.6.1- Calculo da massa de refrigerante na linha de alta pressao (descarga) 

A linha de alta pressao e caracterizada na Figura 7 entre os pontos 2 e 3. A quantidade de 

reftigerante nesta parte do sistema e calculada pela equa,ao abaixo. 

:rd
2 1 

m= L-
4 v (5.6 1-1) 

Substituindo-se os va1ores de d, L, v, nas condi,oes de descarga obtem-se: 

m=0,03 kg 

V.6.2- Condensador 

Para o condensador aplica-se, tambem, a equa,ao (5.6.1-1). Deve-se considerar que 
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neste componente ha vapor e liquido saturados, sendo que urn ter~o do volume e de vapor 

saturado e dois ter~os de liquido saturado. Logo a massa total e a soma das massas de vapor e 

de liquido. Substituindo os valores na referida equa~iio obtem-se: 

m=1,92 kg 

V.6.3- Linha de liquido 

Na linha de liquido considera-se que ha somente liquido saturado a pressiio de 

condensa9iio. Substituindo-se os val ores na equa<;iio ( 5.6.1-1) obtem-se: 

m=0,04 kg 

V.6.4- Garrafa de liquido 

Para o sistema em opera<;iio a quantidade de refrigerante na garrafa de liquido deve ser de 

urn ter<;o de seu volume. Como somente interessa o sistema em funcionamento, neste caso, e 

desprezando a quantidade de vapor que ha nos dois ter9os restantes, visto que e muito 

pequena em rela~iio a quantidade de liquido, substituindo-se os valores na equa91io (5.6.1-1) 

obtem-se: 

m=0,42 kg 

V.6.5- Evaporador 

0 evaporador e do tipo inundado e esta dividido em varias partes que sao: b6ia, 

separador de liquido e evaporador propriamente dito. Calcula-se a massa de refrigerante em 

cada uma destas partes, sendo a massa total a somas das partes. 

• Separador de liquido 

No separador de liquido ha urn ter9o de seu volume de liquido e dois ten;:os de vapor, 

a pressiio de evapora~iio, substituindo-se os val ores na equa<;:iio ( 5. 6.1-1) nas 

condi~5es de vapor e liquido e somando-se os resultados obtidos para ambas as fases 

obtem-se: 
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m=8,88 kg 

• B6ia 

Na b6ia, responsavel pelo controle do nivel de liquido do separador de liquido, 

tambem uma parte de liquido saturado e vapor saturado a pressao de evaporaviio, 

sendo que urn tervo do volume do recipiente da b6ia e de liquido e dois tervos de 

vapor. Aplicando-se os val ores para vapor e liquido na equaviio (5.6.1-1) obtem-se: 

m=0,06 kg 

• Evaporador propriamente dito (serpentina) 

Como o evaporador e inundado, mais de 90% de seu volume fica sempre tornado 

pelo liquido saturado a pressao de evaporac;ao. Para efeito de calculos considera-se 

100% cheio de liquido. substituindo-se os val ores na equac;ao (5.6.1-1) obtem-se: 

m=l2,84 kg 

V.6.6- Succ;ao 

Na succ;ao ha somente vapor, que por facilidade considera-se saturado. substituindo-se os 

valores na equac;ao (5.6.1-l) obtem-se: 

m=6,81 1 o--1 kg 

A massa total ( m,) necessaria para a partida do sistema e a soma das massas de refrigerante de 

cada parte. 0 seu valor e: 

(5.5.6-1) 
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mr=24,19 kg 

Nota-se que acerca de 50% da am6nia no sistema esta localizada no evaporador inundado. 

V.7- Descri~iio do Programa de Testes 

Foi realizado urn teste preliminar com nitrogenio a uma pressao de 2,02 l\1Pa para verificar se o 

sistema suportaria ou nao as condi<;oes de opera<;ao com a am6nia (I ,21 a I ,31 l\1Pa). Verificou-se que 

o sistema resistiu a pressao de opera<;ao 

Efetuou-se vacuo por I dia para eliminar o ar e umidade do sistema, apos o qual este foi 

carregado com am6nia. Foi aberta a valvula de descarga. e entao ligou-se o compressor, dando carga no 

sistema. 

Inicialmente pretendia-se realizar os testes em periodos de 48 h, mas devida ausencia de urn 

separador de oleo com retorno automatico, a cada 24 horas foi necessaria parar o sistema para fazer o 

retorno de oleo manualmente. Portanto o experimento foi realizado em periodos de 24 horas com 30 

repeti<;oes, totalizando urn 720 h de opera<;:ao. Foram registrados os seguintes dados: 

Temperaturas 

Temperatura da amonia na descarga do compressor (Td). 

Temperatura de condensa<;ao da am6nia (Tk) 

Temperatura de subresfriamento da am6nia (antes da valvula de expansao) (Tsub) 

Temperatura de evapora<;ao da am6nia (To). 

Temperatura de suc<;ao da amonia (Ts). 

Temperatura da agua de resfriamento do compressor (Tac). 

Temperatura da agua do reservatorio de agua gelada (entrada e saida (Tare; Tars)). 
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Temperatura da agua do condensador (entrada e saida) (Tae; Tas ). 

Temperaturas de bulbo seco e bulbo umido (Tbs ; Tbu) 

No apendice B estao apresentados vitrios val ores de temperaturas lidos, a titulo de exemplo. 

Pressoes 

I. Pressao de baixa ( evapora~ao) (P ,) 

2. Pressao de alta (descarga do compressor) (Pk) 

A discussao de como foram coletadas, bern como os resultados serao apresentados mais adiante 

Coleta no Separador de Oleo 

Foi coletado o oleo arrastado pela amonia no separador de oleo. Apos recolhido o oleo, este 

foi colocado, de volta, no carter do compressor 0 volume do carter e de 2000ml. Os 

resultados serao discutidos adiante. 

Consumo de energia E/Jtrica 

I. Corrente no motor do compressor (A); 

2. Tensao no motor do compressor (V); 

3. Corrente nos motores das bombas d'itgua (A); 

4. Tensao nos motores das bombas d'agua (V). 

Vazi'io massica de am6nia 

V azao massica de amonia, foi calculado de duas formas: a primeira considerando-se o fluxo de 

calor no evaporador e a segunda considerando-se a eficiencia volumetrica teorica do compressor, 

utilizada na metodologia de determina~ao da capacidade frigorifica do sistema. 

A vazao calculada pelos dois metodos foi de : 

m = 15,83 w-3 kg 1 s 
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Com base nestes dados e nos fluxos de amonia, agua e do ar foram calculados e/ou verificados: 

I. Eficiencia energetica do sistema (COP); 

2. Eficiencia exergetica do sistema (T}); 

3. Capacidade frigorifica (kW) da amonia e da agua; 

4. Eficiencia do sistema de veda9ao do cabe9ote do compressor; 

5. Eficiencia do sistema de resfriamento do bloco do compressor (carter e cabe9ote); 

6. Presenya de ruidos e vazamentos (oleo, amonia, agua). 
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V.7.1- Descri~Yii.O e discussao de como foi realizada a coleta de dados. 

Tabela 14- Descnciio de como foram medidas as temperaturas. 

n2 Temperaturas Descri~iio 

I. Descarga F oi medida a temperatura na descarga do compressor com urn termometro de 

2. Suqiio 

0 

bulbo de mercurio de menor divisiio de 2 C, colocado em urn po~o distando da 

saida do cabe~ote 70 em. Posteriormente utilizou-se outre com menor divisiio de 

1 o C, que estava sendo utilizado no ponto 2. A profundidade do po~o pennite 

posicionar o termometro no centro do fluxo. Mas, esta soluyiio niio e a mais 

indicada para esta opera~ao, por ter uma inercia muito grande, ou seja, uma 

resposta bastante lenta, apesar de exata. Posteriormente foi instalado urn termopar 

tipo T de fabrica~iio da lOP neste ponto, que foi conectado a urn sistema de 

aquisi~ao de dados via computador da Lynx, descrito no Apendice A; 

Esta temperatura foi, a principio medida com urn termometro de bulbo de 
0 

mercurio com menor divisao de 1 C, colocado junto a parede do tubo e isolado do 

meio ambiente com isopor , que posteriormente passou a ser utilizada no ponto 1. 

Posteriormente conseguiu-se urn termopar padrao (industrial) tipo J, que apresenta 
0 . 

urn erro de I C em suas med1das, acoplados a urn converser de FEI\1 (For~a 

Eletro-Motriz) da !COS, para temperatura com urn grau de resoluyiio de ± I o C. 

Este termopar foi colocado junto a parede externa do tubo, proximo da sucyiio do 

compressor (cerca de 20 em), e isolado do meio com uma camada fina de isopor. 

Para melhorar a qualidade desta leitura, foi instalado urn termopar tipo T de 

fabrica~iio lOP, que foi conectado ao mesmo sistema de aquisi91io de dados 

utilizado no ponto anterior; 

3. Agua entrada A principio efetuou-se as medidas de temperatura neste ponto com urn termometro 

do de bulbo de mercurio (o mesmo do ponto 2), que era imerso na agua do 

condensador reservat6rio da torre de resfriamento. Esta agua e bombeada e pulverizada sobre o 

condensador. Parte deJa vai para a caixa de resfriamento do compressor. Como os 

tennometros de bulbo de mercurio, apesar de exatos, sao de resposta Jenta, este 

foi substituido por urn termopar padriio tipo K, cujo converser de FEM utilizado 

para temperatura converter milivolts em temperatura foi urn multimetro 
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Tabela 14- Descri<;ao de como foram medidas as temperaturas (continua<;ao). 

n2 Temperaturas Descri~ao 

4. Agua saida do Como no ponto anterior, it principio a temperatura foi medida com termometro do 

condensador 

5. Agua de 

resfriamento 

mesmo tipo do utilizado nos pontos 2 e 3. Com a instala<;ao de urn termopar tipo 

K ( descrito anteriormente ), conectado no sistema de aquisi<;ao de dados, foi 

possivel melhorar a velocidade e qualidade da leitura da temperatura neste ponto. 

Inicialmente este ponto foi monitorado com urn termometro do mesmo tipo do 

utilizado nos pontos anteriores, que era imerso na itgua junto da saida da caixa de 

do compressor resfriamento do compressor. Posteriormente conseguiu-se urn termopar padrao 

tipo J, como descritos no ponto 2, que passou a ser utilizado. Este era imerso na 

itgua de resfriamento do compressor e estava conectado no mesmo converser de 

FEM para temperaturas descrito no ponto 2. Atualmente hit urn termopar tipo T 

de fabrica<;ao propria, conectado ao sistema de aquisi<;ao de dados v1a 

computador. 

6. Subresfriamen Inicialmente este ponto nao foi monitorado pela ausencia de sensores. 

to da amonia Posteriormente instalou-se neste ponto urn termopar padrao tipo J, descritos nas 

considera<;oes do ponto 2, e entao passou-se a monitorar este ponto. 0 termopar 

foi colocado em contato com a parede da tubula<;ao, de circula<;ao de amonia, no 

ponto imediatamente anterior it valvula de expansao. Este termopar foi substituido 

por urn tipo T conectado ao sistema de aquisi<;ao de dados. 

7. Entrada e Medidas inicialmente com term6metro do mesmo tipo do utilizado nos pontos 

saida da agua anteriores. Este termometro foi substituido, posteriormente, por urn "term6metro 

no reservatorio de Bourdon" (manometro calibrado em temperatura), cujo bulbo foi imerso na 

de agua gelada itgua. Apesar de facilitar as leituras, este tipo de termometro e bastante inexato, 

8. Evapora~ao 

0 

apresentando urn erro de ± 5 C. Estes term6metros foram substituidos por 

termopares tipo T como nos casos anteriores; 

Este ponto, inicialmente, tambem nao foi monitorado, pois nao se dispunha de 

sensores de temperatura adequados. Posteriormente foi monitorado com urn 

termopar tipo J, que teve suas caracteristicas jit apresentadas. Urn termopar tipo T 

foi instalado na entrada do evaporador inundado (serpentina), junto it parede 

extema do tubo de ferro e, conectado ao sistema de aquisis;ao de dados; 
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n• 

9. 

10. 

11. 

T b I 14 D a e a - . - d 
escn~ao ecomo t oram me 1 as as tempera uras ( t" con muas:ao. 

Temperaturas Descri~iio 

Condensa.;iio Para monitorar-se este ponto, inicialmente utilizou-se urn termometro de bulbo 

de mercurio, colocado junto da parede do tuba na saida do condensador, isolado 

do meio com isopor. Posteriormente obteve-se urn "termometro de Bourdon" 

(manometro calibrado em temperatura) que foi instalado da mesma forma que o 

termometro. Este foi substituido por termopar tipo T conectado ao sistema de 

aquisis;ao de dados. 

Bulbo seco Inicialmente medido com termometro de bulbo de mercurio e posteriormente 

medida com termopar padrao tipo K, substituido por urn termopar tipo T como 

nos pontos anteriores; 

Bulbo iimido 0 procedimento foi exatamente o mesmo do ponto anterior. Adaptou-se ao 

termopar urn chumas:o de algodao com urn gotejador para mante-lo sempre 

umido. 

Todos os termopares foram calibrados, bern como o sistema de aquisis:ao de dados. Os 

termopares foram calibrados individualmente com urn milivoltimetro utilizando-se de urn banho 

termostatico, no Laborat6rio de Processos da Engenharia de Alimentos da UNICAMP. 0 sistema 

de aquisis:ao de dados foi calibrado fornecendo-se valores conhecidos em milivolts com uma giga 

de calibras:ao de precisao. Ap6s conectados ao sistema de aquisis:ao de dados, os termopares 

foram recalibrados para temperaturas conhecidas, lidas em urn termometro padrao com menor 

divisao de 0,1 °C. Verificou-se que nao houve variayao entre as varias curvas de calibras:ao, tanto 

entre os termopares, como entre o milivoltimetro e o sistema de aquisiyao de dados. 

0 sensor de compensayao eletronica de junta fria foi mantido sempre a mesma temperatura 

para se evitar erros de medida devido a utilizas;ao de termopares nao padrao, com curvas de 

resposta diferente das curvas de resposta dos termopares padrao. 

0 sensor de compensas;ao eletronico de junta fria e calibrado segundo as tabelas da ASTM e 

faz a compensas:ao para termopares padrao que se comportam segundo a curva exemplificada pela 

reta Tp (Figura 8). A curva Tnp representa os termopares nao padrao utilizados no sistema. 

Quando se pretende ler uma temperatura T; com urn termopar nao padrao, a resposta deste e 
semelhante ao apresentado na figura abaixo. 0 valor final da tensao em milivolts e a soma das 
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tens6es lidas mais a fomecida pela compensa~ao eletronica de junta fria. 

Ao se levantar a curva de calibra~ao dos termopares em questao a temperatura de junta fria 

Ti~, a milivoltagam fomecida ao sistema para conversao em temperatura e V,=Vi, +Vn, restando 

uma diferen9a, E 1 que e o erro, pelo fato da compensa~ao eletronica estar calibrada pel as tabelas 

da ASTM e nao pela tabela do termopar nao padrao. 

Ao se mudar a temperatura de junta fria de Ti' para Tj2, verifica-se que ainda existe erro, mas 

diferente do anterior, o que invalida a curva de calibra~ao a temperatura de junta fria Tj1. E 
necessaria, portanto, para cada temperatura de junta fria uma curva de calibra~ao diferente. 

Ressalta-se que o erro nao e linear. 

Para evitar este tipo de erros, basta manter temperatura de junta fria constante durante os 

experimentos. Para tanto o condicionador de sinais, onde se encontra a compensavao de unta fria 

foi mantido it temperatura constante no interior da sala do laborat6rio equipada com um 

condicionador de ar. 
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Figura 8 - Erros da conversao de m V em temperatura para termopares nao-padrao com 

diferentes temperaturas de compensaviio de junta fria. 
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T b I 15 D a e a - . - d escn9ao b 'd e como oram o t1 as as pressoes. 

n• Pressoes Descri~iio 

I. Baixa Medido em manometro de Bourdon com menor divisao de 0,2 kgfi'cm
2 

(0,02MPa). 

Em paralelo foi conectado urn transdutor de pressao da Interface, com responda 

em rnA, e fundo de escalade 0 a 25mA, correspondendo a 0 e 5 MPa 

2. Alta Medido em manometro de Bourdon com menor divisao de 0,2 kgf/cm
2 

(0,02MPa). 

Em paralelo foi conectado urn transdutor de pressao da Interface, com responda 

em V, e fundo de escalade 0 a 5V, correspondendo a 0 e 15 MPa 

T b I 16 M d' - d a e a - e I<;ao t as tensoes e corren es nas b b om as e compressor. 

n2 Tensiio/ Corrente Descri~iio 

1. Corrente no motor Foi medido com multimetro digital com menor divisao de 0,1 A. Por ser urn 

do compressor motor trifasico, leu-se cada fase e fez-se a media entre as correntes lidas. Em 

principios, em cada fase a corrente deve ser a mesma mas como ha varia<;oes 

na tensao de alimenta<;ao do motor, e estas varia<;oes sao diferentes em cada 

fase, as correntes em cada fase variam em fun9ao daquelas. Urn aumento na 

corrente indica (mantendo-se a tensao constante), maior carga no compressor, 

e conseqiientemente maior aquecimento do compressor, sendo necessaria 

aumentar-se a quantidade de agua de resfriamento do mesmo. Como seve, a 

monitora<;ao da corrente no motor do compressor nao tern como (mica 

finalidade calculo da potencia de compressao; 

2. Tensiio no motor Foi medida com o mesmo multimetro utilizado para medir a corrente, com 

do compressor fundo de escala de 750 V, e menor divisao de 1 V. Em principio a tensao na 

rede deveria ser constante, mas verificou-se que nao e, dai a necessidade de 

monitora-la. 

3. Corrente no motor Medida da mesma forma que para o motor do compressor. 

das bombas d'agua 

4. Tensiio no motor Medida da mesma forma que para o motor do compressor. 

das bombas d'agua 
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VI -RESULTADOS 

VI. I- Considera~oes gerais 

0 compressor operou a uma pressao de alta inferior a 1,31 MPa e uma temperatura de descarga 

entre 75 e 80 °C. Monitorou-se a varia<;ao da amperagem do motor de acionamento do compressor. 

Verificou-se que a amperagem manteve-se constante e em torno de 8 A por fase, em media, o que 

mostra que em nenhum momento houve sobrecarga no compressor, nem por altas press5es de 

condensa<;ao, tao pouco por falta de lubrifica~ao, devido ao arraste do oleo, conseqiiencia de 

temperaturas altas de descarga. 

0 sistema operou satisfatoriamente, nao ocorrendo nenhuma parada por pane. Inicialmente 

operou sem capacidade frigorifica em fluxo, ou seja somente com o calor transferido atraves das 

paredes da caixa de cimento amianto. Houve a forma<;ao de uma camada de gelo de aproximadamente 3 

em de espessura, ao rector dos tubas do evaporador, no intervalo de tempo de 30 minutc>s de opera<;ao. 

Posteriormente adaptou-se ao sistema um "fan-coil" existente no interior do laboratorio (ver figura 6). 0 

sistema se comportou da mesma forma, levan do somente 10 minutos mais para entrar em regime. 

A pressao de evapora<;ao, no regime, esteve entre 0,22 MPa e 0,30 MPa. Em alguns 

experimentos ela esteve perto de zero, devido a temperatura ambiente muito baixa, o que acarretou 

temperaturas de condensa.;ao baixas. Devido ao surgimento de um pequeno vazamento, posteriormente 

corrigido, a quantidade de refrigerante ficou abaixo do necessario, acarretando, tambem, press5es de 

evaporas;ao abaixo da utilizada no projeto. 

A pressao de descarga esteve entre 0,91\fPa e 1,1 MPa variando de acordo com a temperatura 

de condensa<;ao, que e fun.;ao da temperatura de bulbo umido. 

A temperatura de descarga e fun<;ao das temperaturas de suc<;ao e da agua de resfriamento do 

compressor. Esta temperatura, por sua vez, varia com as temperaturas de bulbo seco e bulbo umido do 

ar, sendo que em dias mais quentes, a temperatura de descarga e maior e em dias mais frios ela e menor. 

E de extrema importiincia ressaltar que, mantendo-se a temperatura de descarga dentro desta faixa, a 

quantidade de oleo arrastado pelo refrigerante esta dentro do limite aceitavel (descrito anteriormente). 

Outro aspecto importante e que a pressao de condensa<;ao deve ficar abaixo de 1,3 MPa. 

A temperatura de suc<;ao, assim como a de descarga sao pariimetros de extrema importancia 

neste tipo de tecnologia. Elas dependem do fluxo de refrigerante e da capacidade frigorifica. A Figura 

10 apresenta a rela.;ao entre as temperaturas de descarga e de suc<;ao. 
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Figura 9- Efeito da temperatura de sucr;:ao sobre a temperatura de descarga, em urn sistema de 

refrigera<;:ao utilizando-se urn compressor para R-12 adaptado para operar com amonia. Curva 

obtida a partir de dados experimentais. 

Nota-se da Figura I 0 que a temperatura de descarga, aumenta com a temperatura de suc<;:ao. 

Este fen6meno ocorre naturalmente em qualquer sistema de refrigera<;:i'io. Destaca-se, no entanto, que 

pelo fato de ni'io haver isolamento na linha de suc<;:ao, o superaquecimento que devia ser de no maximo 

I 0 o C, foi muito maior, chegando a 30 o C. Com o vapor sen do succionado a temperaturas mais altas, 

consequentemente, as temperaturas de descarga, em cada condir;:ao de operar;:ao, deveriam se tomar 

maiores, o que nao ocorreu. Deve-se este fato ao eficiente resfriamento do compressor, que possibilitou 

obter-se temperaturas de descarga em patamares excelentes apesar da nao presenr;:a de isolante termico 

na linha de suc<;:ao. 

Quanto a se verificar o desempenho do compressor trabalhando com urn fluido refrigerante 

altemativo, amonia, ao contnirio do fluido refrigerante de projeto, Rl2, os dados obtidos sao suficientes 

para caracterizar o seu desempenho. 
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VI.2- Avalia~iio do Consumo de Oleo do Carter 

Durante o experimento foi utilizado urn oleo especial para amorua. 0 oleo arrastado foi 

coletado no separador de oleo e, em periodos regulares, a cada 24 horas de opera<yiio, foi 

recolocado no carter manualmente . 

.E important~ destacar que a taxa de arraste de oleo e fortemente dependente da temperatura 

de descarga, e que para temperaturas de descarga mais baixas a taxa e menor. Outro fator 

importante e a temperatura do oleo no carter, que e diretamente dependente da temperatura de 

descarga. Quanto maior a temperatura de descarga, maior a temperatura do oleo no carter, e 

conseqiientemente maior o arraste de oleo pelo refrigerante. A faixa de temperatura ideal para o 
0 

oleo do carter esta entre 40 e 60 C. Os resultados obtidos mostram que a taxa de arraste do oleo 

do carter ficou dentro do desejado, menos de 3%. Para minimizar o arraste de oleo pelo 

refrigerante, e a dilui<yiio da am6nia no oleo do carter, evitando-se que este trabalhe inundado ou 

sem lubrifica<yao e imprescindivel que a temperatura do oleo esteja na faixa recomendada, e 
0 

portanto, a temperatura do refrigerante na descarga esteja abaixo de 90 C. Caso nao se consiga 

manter a temperatura abaixo deste patamar, a quantidade de oleo que se vaporiza e muito elevada 

niio podendo ser separada da am6nia pelo separador de oleo e se depositarit no condensador e 
0 

demais componentes do sistema. Como a temperatura de descarga se manteve abaixo de 80 C, na 

maioria dos experimentos (ver Figura 10), as perdas de oleo estiveram abaixo de 3%. Para se 

evitar que este oleo fique retido no condensador, este foi instalado inclinado, possibilitando o 

retorno do oleo arrastado na forma de vapor, agora liquido, por gravidade, para o separador de 

oleo. 

As perdas de oleo sao inferiores ao esperado, pois ela se manteve inferior a 3% e, ainda, 

parte deste oleo retomou para o separador de oleo, devido ao arranjo construtivo do condensador. 

Tabela 17- Quantidade de oleo arrastado pela amenia e nao retida no separador de oleo em 

relas:ao ao volume total do carter 
nQ Qde Retirada Qde colocada Diferen~a %de oleo 

(ml) (ml) arrastado 

I. 0 2000 --- ---. . .. 
2. 960 1000 40 2,0 

3. 950 1000 50 2,5 

4. 960 1000 40 2,0 

5. 940 1000 60 3,0 

6. 970 1000 30 1,5 
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Todo oleo recolhido no separador e recolocado manualmente de volta no ciuter, pois nao se 

dispoe de dreno para o retorno direto deste oleo ao carter. A Tabela 17 apresenta a uma 

compara<;ao entre o oleo retirado e colocado o final de cada periodo de opera<;ao, bern como a 

quantidade de oleo arrastado, nao retido no separador de oleo em porcentagem relativa ao volume 

total do carter para alguns experimentos. 

Ainda nao foi possivel de se verificar a quantidade de amonia diluida no oleo devido a falta de 

equipamentos adequados para efetuar esta analise, visto que ao se retirar o oleo do separador, a 

maior parte desta amonia se separa rapidamente quando a mistura entra em contato com o ar a 

pressao atmosferica. Seria necessario urn recipiente onde se pudesse coletar o oleo e fazer as 

analises necessarias sem a perda de am6nia para a atmosfera. Cumpre ressaltar aqui que e 

necessario mais estudos quanto a este parametro. 

VI.3- Avalia~ao termodinamica 

VI.3 .1- Avalia9ao de comportamento e de primeira Lei 

Os resultados serao apresentados na forma de graticos e tabelas para melhor elucidar os pontos 

de interesse. 

Foram realizados 720 horas de experimentos. Destacar-se-a alguns aspectos de interesse 

apresentados nas Figuras 10.a e 10.b, abaixo. 

A temperatura de descarga (Figura 1 O.a) manteve-se, na media, em 80°C, variando muito pouco, 

entre 70 e 90°C. Sao apresentados nas Figura 14.a - 14.f ( Apendice B), para alguns experimentos a 

varia<;ao da temperatura de descarga, a titulo de ilustra<;ao. E inviavel apresentar todos os dados 

coletados devido a grande quantidade. Pelo delineamento experimental pode-se verificar que ha mais de 

2000 leituras em cada canal. A titulo de exemplo apresenta-se a Tabela 19 e as Figuras 15.a e 15.b 

apresentam valores dos parametros para urn dos experimentos. 

A temperatura de condensa<;ao esteve entre 20 e 30°C. Esta temperatura depende de tres 

parametres: temperaturas de bulbo umido e bulbo seco do ar, por se utilizar urn condensador 

evaporative e pressao de condensa<;ao 

As temperaturas do reservatorio de agua gelada e do sistema inundado estao intimamente 

relacionadas. A primeira manteve-se entre 0 e 6°C, no equilibrio, dependendo da capacidade frigorifica 

imposta ao sistema. A segunda, manteve-se entre -10 e -20°C. Quanto maior a camada de gelo forrnada 

nos tubos do evaporador, menor as temperaturas do sistema inundado e da agua do reservatorio. Ou 

seja quanto maior a capacidade frigorifica imposta ao sistema, maior o valor destas temperaturas. 

A temperatura de subresfriamento manteve-se na faixa de 15 a 27°C, sempre inferior 
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a de condensa<;iio. 0 subresfriamento foi de 5 a I 0°C, dependendo da temperatura ambiente e de 

condensa<;iio. Esta grande varia<;iio e devido a inexistencia de isolamento termico nas linhas de liquido. 
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Figura 10- Parametros relevantes no sistema de refrigera<;:iio. 

A capacidade frigorifica do sistema de refrigera<;:iio foi obtida considerando-se que o evaporador 

e inundado, logo e calculada multiplicando-se a entalpia de vaporiza<;:ao da am6nia a pressao de 

evapora<;ao pel a vazao de refrigerante. 0 seu valor e 

Q= 6,80 kW 

Do !ado da agua, a capacidade frigorifica deveria ser a mesma, mas devido a falta de isolante 

termico no reservatorio de agua gelada, o valor medido de capacidade frigorifica para a agua foi menor, 

e seu valor e: 

Q=S,OO kW 

A capacidade frigorifica obtida (6,80 kW) foi maior que a de projeto (5,48 kW), por dois 

fatores: 0 sistema operou il temperatura de evapora<;iio menor que a de projeto. No projeto, para o 

calculo da capacidade frigorifica, nao foi considerado evaporador inundado. 

Dentre os parametros a se analisar est a o COP, definido na equas:ao ( 4.2.2-6), e as variaveis que 

influenciam o seu valor, visto que este pariimetro e utilizado para se avaliar o desempenho dos sistemas 

de refrigeras:ao em geral. 

Urn dos fatores que influenciam este parametro e a pressao de condensa<;iio, quanto maior a 
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pressao de condensa<;:iio maior eo trabalho de compressiio e conseqiientemente menor o COP. A Figura 

11 mostra, para o sistema em questao, como se comporta o COP com as press5es de condensa<;:iio 

impostas ao sistema. Os valores de pressao acima de 1,2 l\IIPa foram obtidos par regressao, somente 

para visualiza<;:iio do comportamento da curva COP x Pk 

Ve-se que a medida que se aumenta a pressiio de condensa<;:iio o COP diminui de forma muito 

acentuada, sendo portanto recomendavel que as press5es de condensa<;:iio tenham o menor valor 

passive!. Para este sistema, a pressiio usual de condensa<;:iio e I, I l'v1Pa (pressiio absoluta), com 
0 

temperatura de condensa<;iio entre 28 e 30 C. Ao se analisar a Figura 11 verifica-se que para esta 

pressao se tern urn COP te6rico de aproximadamente 6,5. Estes valores foram calculados sob ciclo 

basi co lido em uma carta Pxh, o que acarreta erros de leitura dos val ores, devido a imprecisiio da leitura 

destes valores em tais cartas. A curva se presta mais para descrever o comportamento do sistema que 

para apresentar val ores exatos. 
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Figura 11- Influencia da pressao de condensa<;ao sabre o COP. Valores calculados utilizando-se o 

ciclo basico na curva Pxh. Pressao de evapora<;iio de 0,22 l\IIPa. Curva obtida a partir de dados 

experimentais. 

Assim como a temperatura de condensa<;iio, a temperatura de evapora<;:ao influencia o COP. A 

temperatura de evaporac;:ao e fun<;:iio direta da pressao de evaporac;:ao e portanto apresenta-se na Figura 

12 esta influencia, onde se nota que, como se esperava, urn aumento do COP com a pressiio de 
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evapora~ao, ja que a potencia de compressao diminui sensivelmente. 
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Figura 12- Influencia da pressao de evapora~ao sobre o COP. Valores calculados utilizando-se o 

ciclo basi co na curva Pxh. Pressao de condensa~ao de I, 1 MPa. 

Comparando-se as Figuras 12 e 13 percebe-se uma pequena diferen<;a nos valores de COP 

para as mesmas pressoes. Esta diferen<;a, como ja discutido, e devido imprecisao da 1eituras dos 

valores de entalpia na curva Pxh. Estas cuf\·as foram tra<;adas construindo-se no diagrama Pxh o 

ciclo de cada experimento e tornados os valores do calor de compressao e de evapora~ao em 

kJ/kg. 

Tanto na Figura 11 quanto na 12 o COP foi calculado utilizando-se a carta Pxh. 0 valor do 

COP real calculado pela equa<;ao (4.2.2-6) e de 3,30 para as condi~oes de opera<yao da Figura 10. 

Deve-se considerar que o COPe aproximadamente 60% maior que o COP para o sistema de R-12 

(2,0) pelo fato de a amonia ter melhores caracteristicas termodinamicas de interesse para a 

refrigera<yao (o COP para o R-12 e 2,3). 0 consumo de energia eletrica foi, para este sistema urn 

pouco menor que para o sistema operando com R-12 e a capacidade frigorifica aproximadamente 

o dobro, propiciando urn desempenho proporcionalmente maior. Ressalta-se, aqui, que estes 

val ores sao calculados pelo !ado do refrigerante. 
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COPa=3,30 

Do !ado da agua o COPe urn pouco menor e e 1,87. Este valor e menor que o COP obtido 

pelo !ado do refrigerante, devido a do is fat ores: 1) o COP quando se utiliza fluido secundario 

como fluido de trabalho sempre e menor, 2) pelo fato de nao haver isolamento no reservat6rio de 

agua gelada, uma parte considen\vel do calor transferido para esta nao foi utilizado, se perdeu 

para o ambiente. 

COPw=l,87 

VL3.2 - Eficiencia exergetica 

Para os calculos das irreversibilidades em cada componente do sistema, foram utilizadas as 

equa<;oes apresentadas na ASHRAE (1993), que derivam da equa<;ao (4.4-1), onde os subscritos 

estao de acordo com as Figuras 2 e 3. A temperatura de referencia (T,) vale 25 'C e a temperatura 

de troca (T R) vale -18 'C para o evaporador e 25 'C para o compressor. 

Para o calculo das irreversibilidades no compressor utilizou-se a equa<;ao abaixo: 

(7.3.2-1) 

As irreversibilidades do condensador foram obtidas da equa<;ao a seguir: 

( 7.3.2-2) 

60 



Para a valvula de expansiio a equa<;:iio utilizada foi: 

( 7.3.2-3) 

0 evaporador e inundado. Foi utilizada a equayaO a seguir: 

(7.3.2-4) 

Aplicando-se a pnme1ra lei da termodinamica a urn volume de controle em volta do 

compressor obtem-se o calor total cedido por este. Multiplicando-se este valor pela vaziio de 

refrigerante obtem-se a potencia cedida para a agua, e seu valor e: 

2 Q1 = 84 7,500 kW 

0 valores de irreversibilidades obtidos estiio apresentados na tabela abaixo. 

Tabela 18 d - Irreversibilida es no sistema d f1 e re n aera<;iio d - . d eamoma e pequeno po rte 

Componente Taxa de % em rela~ao ao 

Irreversibilidades (W) total disponivel 

Compressor 848,8 34,8 

Condensador 356,6 14,2 

V. Expansiio 332)6 13,6 

Evaporador 152,9 6,3 

Analisando-se a Tabela 18, verifica-se que a maior irreversibilidade esta na compressiio 

correspondendo a 50,2 % do total das irreversibilidades. As irreversibilidades no condensador e 

valvula de expansiio sao muito pr6ximas, correspondendo a 21,1% e 19,7% respectivamente. A 

menor irreversibilidade em sistemas de compressiio esta associada ao evaporador, sendo 18 % do 

total de irreversibilidade do sistema. 

A taxa de exergia que entra no sistema em Watts e a potencia disponivel no etxo do 

compressor e e calculada pela equa<;iio abaixo: 
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JIV = J3 · V ·1· Cos(rp) (7.3.2-5) 

Onde V = 220 V, 1=8 A, Cos(<p)=0,8, adotado. Substituindo-se estes valores na equa<;1io a 

cima obtem-se: 

W=2,439 kW 

Das equa<;5es (4.4.2-3) e (4.42-4) obtem-se a taxa de exergia disponivel para realiza<;ao do 

efeito frio e o rendimento exergetico respectivamente. A taxa de exergia disponivel e obtida 

multiplicando-se a exergia especifica ( 8.a,) pelo fluxo de massa de refrigerante ( li1 ). Abaixo estao 

apresentados estes val ores. 

'7 = 0,311 

A Figura 14 apresenta o fluxo de exergia no sistema de refrigera<;i'io em estudo, bern como as 

irreversibilidades do sistema, a exergia disponivel para se obter o efeito frio e o rendimento 

exergetico. Estes valores sao apresentados em porcentagem, em rela<;ao ao total que entra no 

sistema. 
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Figura 13 - Fluxo de exergia e irreversibilidades no sistema de refrigeras:ao de amonia de pequeno 

porte utilizando-se urn compressor de R-12 convertido. 
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VI.4- Desgaste das Partes do Compressor 

0 compressor nao apresentou nenhum desgaste em suas partes meciinicas. Todas as analises de 

desgaste e corrosao foram efetuadas a olho nu. Apresentar-se-a uma descric;:ao suscinta de cada parte (a 

Figura 16 mostra uma vista explodida do compressor). 

• Placas de Valvulas: Nao apresentou desgaste. As valvulas, bern como a placa estao em 

perfeito estado e podem ser utilizada ainda por muitas horas. 

• V alvulas de Descarga: Estao em perfeito estado, nao apresentando nenhum sinal de 

desgaste ou corrosao, devido ataque da am6nia. 

• V alvulas de Admissiio: Assim como as vahulas de descarga, niio apresentaram nenhum 

indicia de ataque pelo refrigerante ou desgaste. Estas vilvulas sao de palhetas, como 

todos os compressores da linha "S" da Coldex-Frigor. 

• Selo: 0 selo original era confeccionado com bronze. Foi substituido por urn outro de 

ferro. 0 sistema de veda<;iio e formado pelo selo (do is aneis de ferro) e aneis de borracha 

( o'ring). Verificou-se que estiio em perfeito estado. 

• Mecanismo lubrifica<;iio (pescador): 0 original foi substituido por outro mator para 

aumentar a lubrifica<;ao. Este componente nao apresentou desgaste. 

• Excentrico: 0 excentrico, por ser de ferro, nao apresenta indicios de ataque pela am6nia. 

Devido ao aumento da lubrifica<;ao, este componente tambem nao apresenta desgaste. 

• Tampas: Verificou-se que as tampas estao em perfeito estado, nao apresentam indicios de 

ataque pela am6nia. 

• Cabe<;ote: Este componente, como se esperava nao sofreu dano algum, resistiu o 

acrescimo de pressao e tambem foi aprovado no teste de desgaste e corrosao. 

• Bielas: As bielas, obviamente nao sofreram ataque da am6nia, sendo que o unico 

problema seria a lubrifica<;ao. Com o aumento do tamanho da mecanismo de lubrificac;:ao, 

este possivel problema foi sanado e elas nao apresentaram desgaste. 

• Pist6es e Aneis: o conjunto pistao-anel, nao sofreu desgaste, uma vez que foi melhorada 

a lubrificac;:ao, e tambem nao apresentou indicios de corrosao. 

• Buchas: Estas foram substituidas, pois as originais eram de bronze. Foram 
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confeccionadas com material proprio para buchas, e como se esperava niio sofreu 

nenhum dano, seja mecanico ou de ataque quimico. 

• Carter: este componente tambem niio sofreu corrosao, e resistiu perfeitamente o aumento 

de pressao. 

• Camisas dos pistoes: Apresentou uma pequena ranhura na camisa. Constatou-se que este 

defeito nao foi efetuado pela falta de lubrifica.yao ou corrosiio, mas do atrito do pino que 

prende o pistao na biela, que se deslocou, e ficou em contato com a parede. 

De urn modo geral, pode-se afirmar que a conversiio foi bern sucedida, pois o compressor nao 

sofreu nenhuma avaria pelo fato de estar operando com outro fluido refrigerante, considerando 

que as devidas modifica<;:oes foram efetuadas. E de fundamental importancia ressaltar que estas 

modifica.;oes nao foram muito grandes, pois foram trocados somente 3 componentes do 

compressor: o selo, as buchas eo mecanisme lubrifica<;:iio (salpicador). 

0 sistema nao apresentou vazamento de am6nia e oleo no selo, bern como qualquer ruido 

diferente do normal de opera<;:iio, mostrando que tanto o sistema de veda<;:ao quanto o sistema de 

lubrifica<;:iio foram eficientes 

Pel a Figura 10, ve-se que na grande maio ria dos experiment as a temperatura de descarga nao 

atingiu val ores maiore:; que 80 °C (em alguns experimentos, ver Apendice B, houve temperatura 

superiores a 80°C na descarga, mas nunca superiores a 90°C). Este patamar e consequencia direta 

do sistema de resfriamento do compressor que se mostrou muito eficiente, mantendo a 

temperatura de descarga nesta faixa e a temperatura do oleo lubrificante na faixa aceititvel (entre 

40 e 60 °C). 

Em casos onde esta faixa de temperatura do oleo do carter nao e respeitada tem-se uma 

redu<;:iio bastante grande do efeito lubrificante, devido a varia.yao da densidade do oleo e do 

aumento do arraste deste pela amonia. A temperatura do oleo foi medida quando da recoloca<;:iio 

do oleo retirado do separador de oleo no carter. Obteve-se valores dentro da faixa especificada. 

Outro fator que pode comprovar estes valores de temperatura de oleo, e que o sistema nao 

apresentou desgaste por falta de lubrifica<;:lio, o que ocorreria mesmo considerando-se 720 h urn 

intervale nao muito grande para este tipo de teste, se houvesse ineficiencia do sistema de lubrifica<;:lio, 

tanto pelo arraste do oleo como pela mudan<;:a de suas caracteristicas fisicas devido a temperaturas de 

opera.yiio inadequadas. 
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VII-CONCLUSOES 

Concluimos que a adapta~ao de compressores abertos de medio (comerciais) porte de R-12 para 

am6nia e tecnicamente factivel, levando-se em consideravao o desempenho deste prot6tipo. Os dados 

apresentados mostram que a transforma<;ao e efetuada com sucesso, desde que se tome o cuidado de 

substituir os componentes confeccionados com cobre e suas Iigas e que seja efetuado o teste de 

resistencia a pres sao. 

0 sistema de resfriamento do compressor foi eficiente, mantendo a temperatura de descarga 

dentro da faixa de interesse, abaixo de 90'C. 

Pelo fato de nao haver isolante termico na sucvao, esperava-se uma temperatura de descarga do 

vapor de am6nia superior ao medido. Devido a eficacia do sistema de resfriamento do compressor, o 

superaquecimento do vapor de am6nia na sucvao nao provocou o aumento da temperatura de descarga 

descrito na bibliografia. 

Do ponto de vista termodinamico, o sistema se comportou satisfatoriamente, apresentando urn 

desempenho melhor que os similares operando com R-12. E de conhecimento geral que a am6nia tern 

propriedades termodinamicas de interesse para a refrigera<;ao muito mais favoraveis que qualquer 

halogenado, o que garante o sucesso deste tipo de adapta~ao. 

0 COP obtido para o sistema de am6nia foi de 3,30. Este valor e aproximadamente o dobro do 

COP para o mesmo sistema operando com R-12 (COP,=2). Pelo !ado da agua o COP sempre sera 

menor que o obtido pelo !ado do refrigerante devido as perdas quando se utiliza fluido secundario de 

trabalho. 0 valor encontrado foi de 1,87. 

A eficiencia exergetica, igual a 31,1 %, esteve proximo ao obtido por AURACHER (1993) 44% 

obtido em analise de urn ciclo padrao de urn sistemas de compressao simples estagio. Considerou-se a 

eficiencia exergetica, obtida experimentalmente, excelente comparando-se com o valor te6rico da 

bibliografia. 

Concluimos, ainda, que sistemas de medio porte de am6nia (se camparado com sistemas 

domesticos) para aplica<;5es comerciais pod em ser viaveis, para qualquer capacidade, utilizando-se 

compressores abertos a partir do modelo conhecido como bloco I ate os modelos maiores, que se quiser 

adaptar, para qualquer capacidade disponivel neste tipo de compressores. 
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VIII- RECOMENDA<;OES 

A constru<;iio e desempenho do sistema, bern como a adapta<;iio do compressor de R-12 para 

operar com am6nia foram bern sucedidos considerando os resultados acima apresentados. Porem 

algumas recomenda<;6es faz-se necessarias para posteriores trabalhos. 

Com rela<;ao a dilui<;iio da am6nia no oleo lubrificante, e necessaria mais estudos, bern como a 

obten<;ao de equipamentos necessaries para tal analise. 

Com rela<;iio ao resfriamento do compressor e suas conseqiiencias, e necessario mais estudos, 

com rela<;iio as formas de executa-to. Recomenda-se que ao inves de se resfriar todo o compressor, 

procure-se resfriar somente a camisa do compressor, tal como acontece com modelos de maior porte do 

mesmo fabricante, evitando-se assim a possibilidade de se ter temperaturas no carter inferiores a 40"C, o 

que pode ocorrer no inverno, onde todas as temperaturas do sistema tendem a diminuir, ja que sao 

fun<;iio das temperaturas de bulbo seco , bulbo umido e da capacidade frigorifica imposta ao sistema que 

nesta epoca do ano sotre uma diminui<;iio devido as condi<;5es climaticas. 

Com rela<;iio ao desgaste do compressor e suas pe<;as, reconhece-se que 720 horas e urn 

intervale nao muito grande, para o caracterizar de forma cabal. Recomenda-se que se efetue mais horas 

de testes no compressor adaptado. J a com relayiio ao ataque quimico, este periodo e considerado 

suficiente para caracteriza-lo. 
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A 

X- APENDICE A 

X.l - Lista de equipamentos 

1. Motor Eletrico Blindado. 

Marca: Eberle 

Potencia: 2,98 kW 

Po lias: 0int =62 mm 0ext = 93 mm 

' Compressor. 

Marca: 

Trabalho: 

Polias: 

Coldex Frigor 

-6 °C a partir do manometro 

33 oc a partir do manometro 

0int = 62 mm 

0e,1 = 93 mm 

3. Caixa d'agua de resfriamento. 

Dimens5es 

Vazao 

400x350x490mm 

3 1/min 

L Tubos para circula<;:ao da amonia 

Diiimetro 
Espessura 

Material 

27mm 

3mm 

ferro 

Tubos de agua da caixa de resfriamento 

Diametro 

Material 

12,7mm 

PVC 

74 

Modelo: S 100 

Rota<;:ao I 720 rpm 

Modelo: 

Rota<;:ao: 

Bloco S-V 

1720 



6. Condensador Evaporativo 

Area 

Diametro dos tubos 

Numero de serpentinas 

Comprimento dos tubos 

Largura 

Material 

7. Tanque de Gelo 

Volume: 250 l 

8. Separador- distribuidor 

2m2 

16,7 mm 

4 

800mm 

1000 mm 

Ferro preto 

Diiimetro: 

Altura: 

300 mm 

2500 mm 

9. evaporador 

Area de troca 

Diametro dos tubos 

Numero de serpentinas 

Comprimento dos tubos 

Largura 

Material 

2m2 

16,7 mm 

4 
800mm 

!000 mm 

Ferro preto 

X.2- Placa de aquisi<;iio de dados (conversor AID) 

- Marca: LYNX TECNOLOGIA ELETRONICA LTDA 

· Modelo: CAD 12/32. 

- Canais: 3 2 entradas simples ou 16 diferenciais. 

- Resolu<;:ao: 12 bits (4096 niveis). 

-Tempo de Conversao: 32 ms. 
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X.3 - Principais caracteristicas do condicionador de sinais 

- Marca: LYNX TECNOLOGIA ELETRONICA LTDA 

- Modelo: PCX 0802. 

- Canais: 16 entradas configuraveis atraves de urn conjunto de impedancias, podendo ler tens5es (±10 

V, ±5 V, ±2,5 V, ±2 V, ±1 V, ±0,5 V, ±0, I V). correntes (0-5 rnA ou 0-20 rnA) e termopares (tipos 

J, K, T, S, R). 

- Ajuste de zero e saidas de 0-5 V ou ±5 V. 

- Sensor de temperatura interno ( compensa<;:ao de junta fria). 

X.4 - Principais caracteristicas do software 

- Marca LYNX TECNOLOGIA ELETRONICA LTDA 

- Modelo: AQDADOS- Versao 5.1. 

- Interface homem-mitquina simples e eficiente atraves de "menus", permitindo a configura<;ii.o e 

;:>rograma<;ao dos canais de entrada, armazenamento em disco em tempo real, impressao de relat6rios, 

visualiza<;:ao dos dados ate 4 canais em tempo real etc .. 

- Manipula<;ii.o dos dados, construindo gritficos, separando ou eliminando trechos, altera<;ii.o de valores 

individuais, redu<;iio de taxa de amostragem, avalia<;iio dos valores maximos e minimos de urn trecho, 

~rea sobre a curva, media e desvio padrii.o de urn trecho de dados, etc. 

A montagem do sistema de aquisi<;ii.o de dados permite a coleta de 14 dados de temperatura e 2 

!ados de pressao. 

- Canal 0: temperatura de referencia da placa. 

- Canais de I a 13: tomada de temperatura. 
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- Canais 14 e 15: tomada de pressi'io. 

Para se monitorar os demais pontos de interesse do sistema necessita-se de outro condicionador 

de sinais. 

77 


