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Resumo

ARINI, Ricardo Greber, Andlise Energética e Exergética de um Ciclo de Refrigeracdo por
Compressdo de Vapor Utilizando HC290 em Substituicdo ao HCFC22, Campinas: Faculdade de
Engenharia Mecanica, Universidade Estadual de Campinas, 2008, 100p. Dissertacdo (Mestrado)

Este trabalho teve como objetivo analisar experimentalmente um sistema de refrigeragdo por
compressdo de vapor operando com o hidrocarboneto propano (R290) em substituicdo ao
refrigerante HCFC22, visando atender as necessidades do mercado atual de refrigeracao
comercial, que busca alternativas que atendam a exigéncia de substituicdo gradual dos
refrigerantes hidroclorofluorcarbonados (HCFC’s). O estudo foi realizado em um mini-tanque de
resfriamento de leite, produzido comercialmente para operar com o refrigerante 22. Foram
analisadas as influéncias da temperatura do fluido no interior do tanque e da temperatura do ar de
resfriamento do condensador sobre parametros de desempenho do ciclo de compressdo como:
pressdo de condensacdo, pressdao de evaporagdo, coeficiente de desempenho, efeito frigorifico,
trabalho de compressao, taxa especifica de transferéncia de calor no condensador, temperatura do
refrigerante na descarga do compressor e volume especifico do refrigerante na aspira¢do do
compressor. Além da andlise energética, este trabalho apresenta a andlise exergética do ciclo
operando com R290 em comparac¢ido com o ciclo operando com R22. As medidas experimentais
foram realizadas em condicdes de regime permanente, verificado quando ndo se observaram
variacOes significativas na temperatura do refrigerante em diversos pontos do ciclo. A
temperatura do fluido do tanque e a temperatura do ar de resfriamento do condensador foram
mantidas constantes através de resisténcias elétricas imersas na dgua contida no tanque e na
entrada do condensador, respectivamente. A andlise de resultados mostrou que € possivel a
substituicdo do refrigerante R22 pelo R290 no sistema estudado, sendo observado que o sistema
operando com R290 apresentou desempenho energético equivalente ao apresentado pelo R22. Foi
verificado que a eficiéncia exergética do sistema operando com R290 foi igual ou superior a
obtida com R22. Observou-se ainda um menor consumo de energia elétrica pelo sistema nos

testes de resfriamento utilizando propano como refrigerante.
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Palavras-chave: Refrigerantes alternativos, estudo experimental, ciclo de resfriamento por

compressao de vapor, HCFC22, HC290.
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Abstract

ARINI, Ricardo Greber Arini, Energetic and Exergetic Analysis of a Vapor Compression
Refrigeration System Operating with HC290 as an alternative to HCFC22, Campinas: Faculdade
de Engenharia Mecanica, Universidade Estadual de Campinas, 2008,100p. Dissertacao
(Mestrado)

In order to meet the requirements of the commercial refrigeration market, which demands for
alternatives to substitute gradually the use of refrigerants such as hydroclorofluorcarbons
(HCFC'’s), this research had the aim to analyze experimentally a mechanical vapor-compression
refrigeration system operating with hydrocarbon propane (R290) as an alternative for R22. This
study was made in a small tank for milk refrigeration, commercially built to operate with the
refrigerant HCFC22. It was analyzed the influences of the factors: temperature of the water inside
the tank and temperature of the cooling air at the entrance of the condenser, on the performance
of the compression cycle. The following parameters were determined: evaporating pressure,
condensing pressure, coefficient of performance, refrigeration capacity per unit mass of
refrigerant flow, compression work, rate of heat transfer per unit mass of refrigerant flow at the
condenser, refrigerant discharge temperature at the compressor outlet and specific volume of the
refrigerant at the compressor inlet. In order to verify which refrigerant fluid realizes the best
usage of the available work, it was made, besides an energetic analysis, a comparative exergetic
analysis of the cycles. The experimental measures were made at steady state conditions, verified
when no significant variations of refrigerant temperatures in several parts of the cycle were
observed. The water temperature inside the tank and the air temperature, at the entrance of the
condenser, were kept constant by using electrical resistances. The analysis of the results showed
that R290 could be used as a substitute for R 22 to the studied system. It was observed that the
energetic performance of the system working with R290 was better than the obtained using R22.
The exergetic efficiency of the system using R290 was equal or greater than that obtained using
R22. A less electrical energy consumption was obtained in the cooling experiments using R290

as refrigerant.
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Capitulo 1

Introducao e Objetivos

Este capitulo apresenta os objetivos pretendidos nesta pesquisa € uma introducdo tedrica
sobre refrigerantes sintéticos e sua relacio com a destruicdo da camada de ozdnio e com o
aquecimento global, focalizando o problema no refrigerante R22 e seus possiveis substitutos.
Também € apresentado neste capitulo, o levantamento da producdo de leite em nivel mundial
bem como as caracteristicas principais de tanques de resfriamento de leite existentes no mercado

global.

1.1 Refrigerantes sintéticos e a destruicao da camada de ozonio

O surgimento dos refrigerantes denominados “freons” (patente da I. E. DuPont de Nemours
& Co.) em meados da década de 30, fez com que engenheiros ligados a industria de refrigeracao
pensassem ter descoberto o fluido de trabalho ideal para seus equipamentos. Refrigerantes
produzidos a partir de hidrocarbonetos como metano e etano tinham seus dtomos de hidrogénio
substituidos pelos hal6genos cloro, flior ou bromo, que lhes conferiam caracteristicas altamente
desejaveis para aplicacdo em refrigeracdo e ar condicionado, como alta estabilidade fisica e
quimica, baixissima ou nenhuma flamabilidade e toxicidade, boa solubilidade em o6leos
lubrificantes e, por fim, 6timas propriedades termodindmicas.

Era o inicio de uma era dominada pelos refrigerantes do tipo clorofluorcarboneto (CFCs),
dos quais destacavam-se o R11 e o R12, que, produzidos desde meados da década de 30 e
popularizados na década de 50, foram por muitos anos os refrigerantes mais utilizados em

aplicacOes de refrigeracdo e ar condicionado no mundo (DOMANSKI, 1999).



Em 1974, porém, Molina e Rowland descobriram que o elemento cloro dos hidrocarbonetos
halogenados, quando liberados para o meio ambiente, destruia a camada de ozonio terrestre, o
que desencadeou um grande debate acerca do uso e da conseqiiente eliminagdo de tais
substancias em sistemas de refrigeracdo e ar condicionado espalhados pelo mundo. Nesse
sentido, como conseqiiéncia imediata da descoberta de Molina e Rowland e da deliberacao
mundial acerca do uso dessas substancias, emergiram como substitutos naturais (e provisorios)
dos CFCs os fluidos do tipo hidroclorofluorcarbonetos (ou HCFCs), com total destaque para o
R22, cuja atual concentracdo atmosférica supera em cinco vezes a concentracdo de todos os
outros HCFCs somados (MCULLOCH, MIDGLEY e LINDLEY, 2006). O HCFC-22 passou
entdo a ser largamente utilizado em equipamentos de refrigeragdo e ar condicionado em todo o
mundo, principalmente no final dos anos 80 e inicio dos anos 90. Esse fato ocorreu basicamente
em funcdo de suas propriedades fisicas e termodinamicas e, principalmente, do menor niimero de
atomos de cloro em sua composi¢do, ou seja, do seu menor potencial de destruicao da camada de
oz6nio (Ozone Depletion Potential - ODP) em relacdo ao R11. A Figura 1.1 mostra a emissao

mundial de R22 , segundo MCULLOCH, MIDGLEY e LINDLEY (2006).
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Figura 1.1: Emissdo mundial estimada de R22

(McCULLOCH, MIDGLEY e LINDLEY, 2006)



O principal mecanismo legal de controle destas substancias foi estabelecido no ano de
1987, com o Protocolo de Montreal, que estipulou prazos e regulamentou a producdo e a
utilizacdo desses refrigerantes a nivel global. Em paises considerados em desenvolvimento, como
o Brasil - que regulamentou sua adesdo ao Protocolo em 1990 - CFCs teriam que ser banidos, de
forma gradativa, até 2010, enquanto os HCFCs, até 2030.

Muitos paises, entretanto, reduziram ainda mais os prazos ja estabelecidos. Segundo
resolucdo do Conselho Nacional do Meio Ambiente — CONAMA (2001), o prazo final para
utilizacdo de CFCs em novos sistemas e equipamentos nacionais ou importados no Brasil foi
estipulado para o ano de 2001, data que posteriormente foi prorrogada, para pequenas e médias
empresas, até 2007. A Tabela 1.1 apresenta as principais medidas estabelecidas pelo Protocolo de
Montreal segundo POWELL (2002), incluindo as ultimas atualiza¢des resultantes da 19* Reunido
das Partes do Protocolo de Montreal, ocorrida no Canad4, de 17 a 21 de Setembro de 2007, que

reduziu o prazo para a extincdo de HCFC’s em paises como o Brasil para Janeiro de 2030.

Tabela 1.1: Principais medidas estabelecidas pelo Protocolo de Montreal (atualizado)

Data limite Medida de Controle

Julho de 1989 Niveis basicos de produgio

Janeiro de 1996 Extingdo de CFCs em paises desenvolvidos

Janeiro de 2004 Reducdo de 35% da producdo de HCFCs em paises desenvolvidos (base 1989)
Janeiro de 2007 Eliminacao total do CFC 12 no Brasil (Resolucido 267 do CONAMA)

Janeiro de 2010 Extin¢do de CFCs em paises em desenvolvimento

Janeiro de 2010 Reducdo de 65% da producdo de HCFCs em paises desenvolvidos (base 1989)
Janeiro de 2013 Congelamento do consumo de HCFCs em paises em desenvolvimento (base 2009)
Janeiro de 2013 Congelamento da produg¢do de HCFCs em paises em desenvolvimento (base 2010)
Janeiro de 2020 Extin¢do de HCFCs em paises desenvolvidos

Janeiro de 2025 Reducdo de 67,5% da producido de HCFCs em paises em desenvolvimento(base 2010)
Janeiro de 2020 Extingdo de HCFCs em paises desenvolvidos

Janeiro de 2030 Extin¢do de HCFCs em paises em desenvolvimento

Fontes: POWELL (2002), incluindo as atualizacdes resultantes da 19 Reunido das Partes do
Protocolo de Montreal, ocorrida no Canada, de 17 a 21 de Setembro de 2007

(www.ambientebrasil.com.br)



Tendo em vista que a fabricagdo e o projeto dos equipamentos de refrigeracdo e ar
condicionado nas ultimas décadas foram desenvolvidos e otimizados com base nas propriedades
dos CFCs, e, posteriormente, dos HCFCs, as industrias do setor vém buscando solugdes que
possam garantir propriedades semelhantes as desses fluidos e que minimizem as alteracdes na
constru¢dao de seus equipamentos. Neste intuito, uma série de estudos vem tentando viabilizar
uma opg¢ao de refrigerante do tipo hidrofluorcarboneto (HFC), que, sem a presenca de dtomos de
cloro em sua composicdo, tem impacto zero na destruicdo da camada de ozonio.

Nos ultimos anos, fluidos como o R134a, o R407C e o R410A passaram entdo a ser
utilizados como alternativa ao R12 e ao R22, com destaque para o R134a que, como substituto do
R12, vem sendo muito empregado em equipamentos de ar condicionado e refrigeradores
domésticos. Mais recentemente, novos fluidos vieram aumentar a relacdo de alternativas ao R12 e
R22. Sao os fluidos denominados “ISCEONSs” (patente da I. E. DuPont de Nemours & Co.). Para
a substituicdao (“retrofit”) do R12 estdo indicados o R-423A e o R-413A, assim como para a
substituicdo do R22 estdo o R-422A, R422D e o R-417A. Esses fluidos, apesar de nio
apresentarem ODP (Ozone Depletion Potential), possuem valores elevados de GWP (Global

Warming Potential), superiores inclusive aos do R22.

1.2 Aquecimento global

Estudos revelaram que HFCs possuem um significativo potencial de aquecimento global
(avaliado pelo indice GWP — Global Warming Potential em relagdo ao CO), contribuindo de
forma considerdvel para o aumento do efeito estufa no planeta (POWELL, 2002, MCMULLAN,
2002). Por este motivo, substancias HFCs ja vém sendo incluidas em acordos e tratados mundiais
de controle ambiental, como o Tratado de Kyotol, tornando-se candidatas a extingdo em um
futuro proximo (DOMANSKI, 1999). Na Tabela 1.2 sdo apresentados os potenciais de destruicdo
de ozdnio (ODP) e de aquecimento global (GWP) de alguns dos principais fluidos refrigerantes e

suas alternativas existentes no mercado.

! Conferéncia sobre aquecimento global, realizada em Kyoto, no ano de 1997, que estipulou reducio de 5% na
emissdo total de CO,, CHy, N,O, PFC, SF¢ e HFC’s em relag@o ao nivel de emissao destas substincias em 1990.



Tabela 1.2: Aspectos ambientais de refrigerantes alternativos aos CFCs a HCFCs

Refrigerante Ponto de Potencial de destruicao Potencial de aquecimento

Ebulicao (°C) de ozonio (ODP)* global (GWP)*#*

Possiveis alternativas ao R12

R12 -29,8 0,82 8100
R134a -26,1 Zero 1300

Possiveis alternativas ao R22

R22 -40,8 0,055 1700
R407C -44.0 Zero 1600
R422A -46,5 Zero 2530
R422D -43,2 Zero 2590
R417A -39,1 Zero 1950
R410A -52,7 ZEero 1900
Hidrocarbonetos

R290 -42,1 Zero 3
R600 -0,5 Zero ZEro
R600a -11,7 ZEro Zero

* Relativo ao CFC11
*# Relativo ao CO,

Fontes: POWELL (2002) e MCMULLAN (2002)

1.3 Hidrocarbonetos como uma alternativa ambientalmente correta

Como podemos observar pelos valores da Tabela 1.2, os hidrocarbonetos possuem um
potencial de aquecimento global insignificante, e ndo contribuem para a destrui¢ao da camada de
0zOnio, sendo, do ponto de vista ambiental, altamente desejdveis.

Na Europa, vale ressaltar, ja existe uma producdo consideravel de equipamentos operados
com isobutano (R600a) e propano (R290). Na Alemanha, cuja extin¢cdo do R22 foi estipulada
para janeiro de 2000 (MEYER, 2000), cerca de 90% do total de refrigeradores domésticos
produzidos utiliza o isobutano como refrigerante (DOMANSKI, 1999), o que ocorre basicamente
para atender as pressdes de consumidores preocupados com o potencial de aquecimento global do

R134a — antiga alternativa ao R12 em equipamentos europeus. Na Suécia, cerca de 30 mil



unidades de bombas de calor foram fabricadas durante a ultima década, utilizando o propano
como refrigerante (GRANRYD, 2001).

A grande desvantagem dos refrigerantes naturais, como se sabe, estd no fato de serem
substancias inflamdveis. Sistemas cada vez menos propensos a vazamentos, sinalizacio
adequada, algumas medidas bdsicas de seguranca - como a nao utilizacdo de controles elétricos
(relés elétricos) que possam produzir centelha no compressor - e procedimentos corretos de
recarga € manutencdo, porém, reduzem o risco de acidentes de forma significativa, tornando

vidvel, do ponto de vista da seguranga, a utilizacdo destas substancias como refrigerante.

1.4 Analise Termodinamica Comparativa

Tendo como objetivo a avaliacdo preliminar da viabilidade do propano como substituto do
R22 em ciclos de refrigeracdo por compressdo de vapor através de mecanismo de retrofit, sao
apresentadas algumas propriedades e curvas caracteristicas das principais alternativas estudadas e
utilizadas em todo o mundo. O processo de retrofit ou drop-in consiste na simples substituicdo do
refrigerante original por um fluido alternativo qualquer sem necessidade de grandes alteragdes no
sistema.

Na Figura 1.2 estdo indicadas as curvas de pressao de saturacdo para temperaturas entre -
40°C e 70°C dos refrigerantes R22 e seus principais substitutos halocarbonicos R407C e R410A,
os hidrocarbonetos R290 e R600a, além dos novos ISCEON R417A e R422A. Como podemos
notar o R22, o0 R407C e o R290 possuem pressdes similares, principalmente em temperaturas
mais baixas. Observa-se ainda vantagem na utilizacdo do R290, que, com pressdes ligeiramente
menores do que o R22 apresenta niveis de solicitacio mecanicos mais baixos, representando, a

principio, menor desgaste no compressor € menor consumo de energia elétrica.
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Figura 1.2: Pressdo de saturacdo para alguns dos principais refrigerantes existentes no mercado

As condigdes operacionais escolhidas nesta pesquisa foram baseadas na norma ISO 5708, a
qual estabelece que o leite deve ser resfriado de 36°C a 4°C no prazo méaximo de trés horas apds a
ordenha. Considerando temperaturas de evaporagdo e condensacdo de 0°C e 40°C,
respectivamente, estimou-se, para efeito de cdlculos preliminares, uma carga térmica de 1500 W,
que corresponde ao resfriamento de 125L de leite (um quarto da capacidade do tanque de 500
litros), de 35 a 4°C em 3 horas. Para estas condi¢des, foi tracado um comparativo entre o R22,
suas principais alternativas halocarbdnicas e os refrigerantes naturais R290 e R600a, o qual pode
ser visualizado nas Fig. 1.3 e 1.4 e na Tab. 1.3.

Como requisito bdsico na selecdo de refrigerantes para mecanismos de retrofit, a
capacidade dos dois fluidos devem ser, a0 menos, similar. Visto que compressores herméticos de
pequeno porte, como o que serd usado neste projeto, apresentam, de maneira geral, deslocamento
volumétrico constante, € importante a andlise da capacidade de refrigeracdo volumétrica das
possiveis alternativas levantadas. Assim, a Figura 1.3 mostra esse parametro, o qual
correspondente a razdo entre o efeito frigorifico e o volume especifico na succdo, para os seis
fluidos analisados. Observa-se que tanto o R290 como o R407C apresentam valores bem

proximos aos obtidos com o R22.
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Figura 1.3: Capacidade de refrigeracao volumétrica.

Outro importante parametro de selecdo de refrigerantes alternativos refere-se a temperatura
de descarga do fluido apds processo de compressdo isoentrépica. Para as condicdes ja
mencionadas de temperatura de condensacdo de 40°C e sem grau de superaquecimento na saida
do evaporador, verifica-se, através da Fig. 4.1, que os refrigerantes naturais apresentam menores
temperaturas na saida do compressor, caracteristica altamente vantajosa, em func¢do da
preservacgdo das propriedades do 6leo lubrificante e dos materiais de vedagao do compressor.
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Figura 1.4: Temperatura de descarga do refrigerante considerando compressao isoentrépica.



A Tabela 1.3 apresenta um resumo de algumas propriedades e parametros termodinamicos
tedricos referentes ao R22, R407C, R410A, R417A, R422A, R290 e R600a para as condicdes
pontuais anteriormente mencionadas. E possivel observar que o R290 também apresenta menores
valores da diferenca entre as pressdes de condensacio e evaporagdo, 0 que acarreta em menores
esforcos sobre os mancais do compressor. E importante notar também que, se por um lado o
volume especifico do R290 na succdo do compressor € praticamente duas vezes o valor
encontrado para o R22 (o que representa menos massa sendo comprimida e deslocada pelo
compressor), o efeito frigorifico, por sua vez, é maior para o R290. Esse fato garante os valores
similares de capacidade de refrigeracdo volumétrica, como ja mostrado na Figura 1.3. Além
disso, como era de se esperar, os refrigerantes naturais, para a mesma capacidade de refrigeracao
de 1500 W, apresentaram menores vazOes massicas de refrigerante, o que, na prética, representa

menor quantidade de refrigerante no sistema, como indicado na Tabela 1.3.

Tabela 1.3: Comparativo tedrico entre o R22 e suas possiveis alternativas

R22 R407C R410A R290 R600a R417A R422A
Pressdo de evaporacdo 408 4,56 7,96 4,75 1,58 4,67 6,21
[bar] (a 0°C) , (-9%) (+60%) (-5%) (-68%) (-6,3%) (+24,6%)
Pressdo de condensacdo 15.34 15,19 24,10 13,69 5,29 14,54 18,59
[bar] (a 40°C) , (-1%) (+57%) (-11%) (-66%) (-5,24%) (+21,2%)
Diferenca de pressao 10,36 10,63 16,14 8,95 3,71 9,87 12,38
[bar] , (+3%) (+56%) (-14%) (-64%) (-4,7%) (+19,5%)
Temperatura de descarga 331.05 331,15 329,75 317,45 313,15 314,91 314,96
isoentdpica [K] ’ (0%) (-2%) (-23%) (-31%) (-27,9%)  (-27,8%)
Volume especifico na 0.0471 0,0526 0,0326 0,0965 0,2322 0,0464 0,0292
succio [m3/kg] (a 0°C) , (+12%) (-31%) (+105%) (+393%) (-1,5%) (-38%)
Efeito frigorifico [kJ/kg] 113,9 88,3
150,1 155,7 266,9 2504
(Diferenca de entalpia de 155,2 (-26,6%) (-43,1%)
(-3%) (0%) (+72%) (+61%)
evaporagao)
Capacidade de o 7851 4771 2765 1079 2455 3024
refrigeracdo volumétrica (14%) (+45%) 16%) (67%) (-25,5%) (-8,3%)
[kJ/m’]
Vazao massica [kg/h] (p/ 47,41 61,16
35,98 34,68 20,24 21,56
uma carga térmica de 34,8 (+36,2%)  (+75,8)
(+3%) (0%) (-42%) (-38%)

1500 W)

*correspondente ao resfriamento de leite de 35°C a 4°C em trés horas de um tanque de 500 litros para
quatro ordenhas, conforme ISO 5708 (Resolucoes CONAMA n°s 13/95 e 267/2000, Brasilia 2001).



1.5 Producao e Resfriamento de Leite

Tanques de resfriamento de leite existentes no mercado nacional utilizam o ciclo de
resfriamento por compressdo de vapor e operam com o refrigerante R22. Embora existam
alternativas de refrigerantes, tais como o R404a, R407c e R507, a necessidade de Oleos
lubrificantes especiais e a dificuldade de se converter um sistema operando com R22 para esses
fluidos faz com que praticamente todos os sistemas operando em tanques de resfriamento
utilizem o R22.

Esses tanques de resfriamento possuem capacidades que variam de 300 a 1920 litros,
podendo ser de 1 a 6 ordenhas, o que significa que o volume a ser resfriado em cada ordenha
equivale ao volume total do tanque dividido pelo respectivo nimero de ordenhas.

No intuito de testar a aplicabilidade comercial do R290, a andlise experimental baseou-se
em um mini-tanque de resfriamento de leite ja existente no mercado, o qual opera com
refrigerante monoclorodifluorometano (R22).

Apesar do equipamento em questao ter uma funcao bem especifica (resfriamento de leite
no local de producao), ha um considerdavel mercado para o mesmo, principalmente se levarmos

em conta as projecoes de crescimento da produgdo de leite, conforme nos mostra a Tabela 1.4.

Tabela 1.4: Projecdo de Crescimento da Producdo de Leite (2003-2007)

Regiao Crescimento na Producao

América do Norte 4%
Oeste Europeu 1%

Asia e Africa 20% (China: 50% de crescimento)
América do Sul 10%
Pacifico 8%
Producdo Mundial Total 8%
EE e CIS 7%

Fonte: Instituto de Pesquisas da FAO (Food and Agricultural Organisation = FAPRI),

programa de parceria entre a lowa State University e a University of Missouri, Columbia.

10



Para garantir a boa qualidade do leite e inibir de forma eficaz o crescimento bacteriano, a
norma ISO 5708 determina que a temperatura do leite deve ser reduzida de 35°C a 4°C num

periodo médximo de 3 horas, como salientado anteriormente.

1.6 Objetivos

O objetivo deste trabalho foi analisar uma alternativa tecnoldgica para o processo de
resfriamento do leite em tanques, diante do cronograma de eliminacdo gradativa de
refrigerantes halocarbonados pelo Protocolo de Montreal.

O refrigerante escolhido como alternativa foi o Propano (R290), utilizado como
substituto do R22 em uma operagdo de retrofit em um equipamento comercial para
resfriamento de leite, com capacidade de 500 litros para quatro ordenhas.

Os dois fluidos refrigerantes tiveram seus desempenhos comparados, tanto do ponto de
vista energético quanto exergético, através da realizacdo de testes experimentais no sistema
operando com R22 e posteriormente com R290, em condi¢des de regime estacionario.

Procurou-se verificar a influéncia da temperatura do fluido no tanque (4dgua) e da
temperatura do fluido de resfriamento no condensador (ar) sobre o desempenho do ciclo, para
os dois refrigerantes testados.

Pretende-se que os resultados experimentais obtidos possam contribuir para a verificacao
da viabilidade técnica do processo de substituicdo do R22 pelo R290 em tanques de

resfriamento de leite.
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Capitulo 2

Revisao da Literatura

2.1 Historico

No inicio dos anos 90, a continua observacao do buraco existente na camada de ozénio
Antértica e o desenvolvimento de modelos atmosféricos computacionais sofisticados
deixaram claro que a camada de ozbnio estava se degradando mais rdpido do que se
imaginava. Sendo assim, ndo apenas o R12 deveria ser banido mais cedo, mas também o R22
necessitava de uma regulamentacdo (POWELL, 2002). Desse modo, aumentou o interesse dos
cientistas em encontrar um substituto também para o R22.

Dentre os que elaboraram os primeiros estudos, estdo LORENTZEN (1995),
PURKAYASTHA e BANSAL (1998) e JUNG et al(2000).

Neste capitulo, serd apresentada uma revisdo dos principais estudos comparativos entre o
R22 e seus substitutos, em particular os hidrocarbonetos. Também serd apresentada uma
revisdo detalhada sobre as andlises energética e exergética do ciclo de resfriamento por
compressdo de vapor, na qual serd demonstrada a metodologia de célculo dos varios

parametros utilizados para as respectivas andlises.
2.2 Estudos envolvendo substitutos do R22
Conforme discutido anteriormente, os hidrocarbonetos vém sendo objeto de pesquisas

em todo o mundo como possivel alternativa os refrigerantes CFCs e HCFCs, mostrando-se,

em geral, bastante vidveis no que tange ao desempenho termodinamico.
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Este trabalho avaliou o desempenho do propano (R290) em uma operacao de retrofit de
R22, sendo, portanto dada énfase aos hidrocarbonetos, ndo deixando de analisar, ainda que
superficialmente, outros tipos de refrigerantes alternativos.

De acordo com LORENTZEN (1995), o propano tem excelentes propriedades
termodindmicas, similares as da amdnia e até melhores do que as do R22. Ainda segundo esse
pesquisador, o propano € compativel com os 6leos lubrificantes mais comumente usados e
com os materiais utilizados na construcdo de equipamentos. Além disso, € um gés disponivel
universalmente a um custo acessivel. A unica desvantagem do propano € o fato de ser
inflamdvel, apresentando ponto de igni¢cdo muito baixo. No entanto, essa preocupacdo muitas
vezes tem se mostrado exagerada. Afinal, € um fato que, com razodveis cuidados no projeto
dos sistemas de refrigeracdo pode-se garantir a seguranca necessaria. Num sistema hermético
¢ fisicamente impossivel criar uma mistura explosiva. A quantidade de ar necessdria excede
em muito os limites de operacdo normal. Qualquer risco €, portanto, associado com
vazamentos e pode ser eliminado com um adequado selamento do sistema e com ventilacao,
assim como descrito para a amoOnia. Entretanto, sdo necessarios maiores cuidados com a
manutengdo. O propano € uma alternativa natural a amo6nia em todos os tipos de aplicagdo em
refrigeracdo e bombas de calor.

Pode-se obter refrigeracdo direta em sistemas pequenos onde a carga de propano € pequena o
suficiente para evitar qualquer risco de explosio em ambientes onde possam ocorrer
vazamentos.

Num estudo que tem sido referéncia para pesquisadores da drea, PURKAYASTHA e
BANSAL (1998) apresentaram um estudo comparativo de desempenho de R290 e GLP (Gas
Liquefeito de Petrdleo) em substituicdo ao R22. O experimento foi feito em uma unidade
laboratorial de refrigeracdo utilizada como bomba de calor, com uma capacidade méaxima de
aquecimento de 15kW. A temperatura de evaporacdo variou entre -15°C e +15°C, enquanto a
temperatura de condensac@o era mantida constante em 35, 45 ou 55°C. Para o experimento, foi
utilizado um cilindro de 9 kg de GLP, que apresentava a seguinte composi¢do: 98,95% de
R290, 1,007% de etano, 0,0397% de iso-butano e 0,000033% de outros constituintes. Os
parametros utilizados para efeito de comparacdo foram: coeficiente de desempenho do ciclo
(COP), capacidade de refrigeracao volumétrica, capacidade do condensador, temperatura de

descarga no compressor, poténcia requerida pelo compressor e vazao massica de refrigerante.
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Para o COP verificou-se que tanto o R290 quanto o GLP proporcionaram valores maiores que
os apresentados com R22, sendo que a maior diferenca ocorreu a menor temperatura de
condensac¢do (35°C). Para temperaturas de evaporagdo e condensa¢cdo méximas (16°C e 55°C,
respectivamente) essa diferenca caiu, mas ainda se manteve superior a obtida para o R22.
Numa comparacao entre o0 R290 e o GLP operando a menor temperatura de condensacao
(35°C), verificou-se que o COP com o propano € maior do que com o GLP, resultado que pode
ser atribuido a presencga de outros constituintes (como iso-butano e etano) na mistura de GLP,
os quais podem afetar de maneira significativa os resultados a baixas temperaturas de
condensacdo. Nas temperaturas de condensag¢do mais elevadas (45°C e 55°C) o COP dos dois
refrigerantes foi equipardvel ao longo de toda a faixa de variacdo da temperatura de
evaporacdo. A capacidade volumétrica de refrigeracdo proporcionada pelo R22 foi maior do
que aquela conseguida com os dois refrigerantes hidrocarbonados. A diferenca aumentou tanto
com o aumento da temperatura de evaporacdo quanto com o aumento da temperatura de
condensacao. Numa comparagdo entre o R290 e o GLP, foi obtido que a capacidade
volumétrica do GLP foi maior que a do R290, mas a diferenga diminui com o aumento da
temperatura de condensa¢do. Quanto a capacidade do condensador, o R290 apresentou valores
menores do que o GLP e o R22. Entretanto, nas temperaturas mais baixas, tanto de
condensacdo como de evaporacgdo, a diferenca em relacdo ao GLP diminuiu. O GLP sempre
apresentou uma capacidade maior do que o R290, mas somente nas menores temperaturas de
condensacdo. Nas temperaturas de condensacdo mais elevadas a diferenca na capacidade foi
minima para toda a faixa de operacdo, com a diferenca maxima limitada a 3%. A temperatura
na descarga do compressor com 0 R290 e o GLP foi bem menor do que com o R22 em toda a
faixa de operacdo. Comparando o R290 com o GLP, a temperatura de descarga deste ultimo
foi ainda menor (diferenca de cerca de 5°C), em toda a faixa de variacdo de temperatura de
evaporacdo com a temperatura de condensacdo mantida a 35°C. Em temperaturas de
condensagcdo maiores, a temperatura de descarga com o GLP permaneceu apenas um pouco
menor do que com o propano. A poténcia requerida pelo compressor se manteve praticamente
constante ao longo da faixa de operacdo, embora o calor dissipado pelo condensador tenha
aumentado com a temperatura de evaporagdo. Segundo os autores, a melhora do desempenho

ocorreu, devido ao aumento da capacidade do condensador. Em altas temperaturas de
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condensacao, a capacidade volumétrica do GLP se reduz, tornando-se praticamente igual a do
R290, o que faz com que as vazOes massicas também sejam iguais.

ISMAIL et al. (1998), apresentaram um trabalho teérico comparando o desempenho de
um ciclo de compressdao de vapor operando com R22 e Propano (R290). O sistema foi
analisado simulando condicdes de aquecimento e refrigeragdo. Foi estipulada uma temperatura
de condensacdo de 50°C e uma faixa de variacdo da temperatura de evaporacdo de -20°C a
10°C. Foram avaliados os seguintes pardmetros: vazao mdssica de refrigerante, capacidade de
refrigeracdo, capacidade de aquecimento, COP, temperatura na descarga do compressor e
massa de refrigerante necessdria para operar o sistema. A vazdo mdssica de R22 mostrou-se
sempre maior que a de R290, e essa diferenca foi crescente com o aumento da temperatura de
evaporacdo. A menor razio de pressdo (razdo entre a pressao de condensacdo e a pressdo de
evaporacao) do R290 explica sua maior eficiéncia volumétrica, o que leva a necessidade de
uma menor vazao massica de refrigerante. A capacidade de refrigeracao do R290 foi cerca de
20% inferior a do R22, diferenca essa explicada pela menor vazdo madssica de refrigerante
atravessando o evaporador. No entanto, um aumento de 29% a 36% na rotagdo do compressor
pode compensar essa diferenca. A capacidade de aquecimento do R22 foi de 29% a 35%
maior do que a do R290. De forma semelhante ao que acontece com a capacidade de
refrigeragdo, um aumento de 30% na rotagdo do compressor pode compensar essa diferenca. O
R22 apresentou valores de temperaturas na descarga do compressor maiores do que o R290.
Isso se constitui num fator de risco, pois esta temperatura € a maior temperatura no sistema e
deve ficar abaixo da mixima temperatura de operagdo, a fim de preservar as caracteristicas do
fluido refrigerante e do lubrificante. Os valores de COP permaneceram praticamente 0s
mesmos para os dois refrigerantes na faixa de temperatura de evaporacgdo estudada. A carga de
R22 necessaria para operacdo do sistema foi 155% maior que a carga de R290. Os valores
obtidos para o COP e para a capacidade de refrigeracdo foram comparados com os valores
experimentais obtidos por Pelletier (1996), com boa aproximagdo. Os autores concluiram
através desse estudo que um sistema de refrigeragdo ou bomba de calor projetado para operar
com R22 pode também operar com R290, obtendo resultados similares desde que haja um
aumento da ordem de 30% na rotagdo do compressor.

CHANG et al. (2000), investigaram o desempenho de uma bomba de calor operando

com hidrocarbonetos € o compararam com o desempenho apresentado com R22. Foram
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analisadas a capacidade de refrigeracdo e o COP em funcdo da rotagcdo do compressor.
Caracteristicas de transferéncia de calor foram estudadas com o calculo do coeficiente global
de transferéncia de calor em cada trecho do condensador e do evaporador. Como fluidos de
trabalho, foram utilizados propano (R290), n-butano, (R600), isobutano (R600a), propileno
(R1270) e duas misturas de propano/isobutano e propano/butano. Os autores concluiram que
as capacidades de resfriamento e de aquecimento do R290 sdo ligeiramente inferiores em
relacdo ao R22 com um valor de COP ligeiramente maior que o R22. As capacidades de
resfriamento e de aquecimento e 0 COP do R1270 foram um pouco maiores que o R22, numa
indicacdo de que esse refrigerante € uma possivel alternativa para aplicacdes de ar
condicionado e bombas de calor. Quando foram utilizadas as misturas de R290/600a e
R290/600, as capacidades de resfriamento e de aquecimento aumentaram de forma quase
linear em fungdo da fragdo de R290 na mistura. Os valores de COP das misturas de
hidrocarbonetos para a condicdo de resfriamento foram maiores que com o R22 numa ampla
faixa de composi¢ao de misturas.

JUNG et al. (2000) analisaram o desempenho de uma bomba de calor usada em ar
condicionado residencial utilizando, em substitui¢do ao R22, 14 misturas compostas de R32,
R125, R134a, R152a, R290 (propano) e R1270 (propileno). O equipamento utilizado
apresentava uma capacidade de 3,5 kW, utilizando dgua como fluido de transferéncia de calor
no evaporador e no condensador (ambos trabalhando em contra-corrente). Todos os testes
foram feitos com as temperaturas da dgua fixadas de acordo com as condi¢des “A” teste ARI
(Ar-conditioning & Refrigeration Institute, Standard for Unitary Air-conditioning and Air-
source Heat Pump Equipment, ANSI/ARI210/240-89), ou seja, temperaturas de entrada e de
saida no evaporador de 26,7 °C e 14,4 °C, respectivamente, e temperaturas de entrada e saida
no condensador de 35,0 °C e 43,2 °C. Os testes mostraram que as misturas compostas de R32,
R125 e R134a apresentaram um COP e uma capacidade frigorifica de 4 a 5% maiores que o
R22. Por outro lado, as misturas contendo R125, R134a e R152a apresentaram um COP e uma
capacidade frigorifica menores que as do R22. As misturas de R32 e R134a apresentaram um
aumento de 7% no COP, com uma capacidade frigorifica similar. No caso da mistura
azeotrépica de R290 e R134a, obteve-se um aumento de 3 a 4%, tanto para o COP quanto para
a capacidade frigorifica. Essa mistura apresentava 45% de R290 (em volume). Outro

parametro avaliado foi a temperatura de descarga do compressor. Em relacdo a esse aspecto,
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todas as misturas testadas apresentaram valores muito menores do que o R22, indicando que
essas misturas oferecem uma maior confiabilidade e maior vida util ao sistema, em relacdo ao
R22, além de possibilitar a utilizagdo do mesmo compressor em todos os testes.

Em artigo publicado, GRANRYD (2001) discutiu as possibilidades e os eventuais
problemas no uso dos hidrocarbonetos em sistemas de refrigeracdo, abordando ndo s6 suas
caracteristicas em termos de ciclos termodinamicos e transferéncia de calor, mas também
questdes relativas a seguranga. Na questdo da seguranga, o autor ressaltou que as precaugdes
sdo baseadas na quantidade de fluido refrigerante e na localizacdo fisica da unidade, ou na
separacdo dos componentes onde o hidrocarboneto estd contido. A quantidade de carga ¢é
limitada por diversas normas. Os limites sdo geralmente especificados de modo a assegurar
que a concentracdo minima para uma possivel ignicdo ndo seja atingida, mesmo que a
totalidade da carga vaze para o ambiente onde o equipamento esteja instalado. No caso de
unidades colocadas ao ar livre, ou em espagos ventilados, as normas sdo bem menos rigorosas
no que diz respeito ao uso de refrigerantes hidrocarbonados. Outro aspecto abordado pelo
autor diz respeito a compatibilidade com os materiais de construcdo utilizados em
refrigeracdo. Em geral, os hidrocarbonetos sdo compativeis com os materiais que t€ém sido (e
sd0) usados em sistemas de refrigeracdo. No caso especifico do propano, ele é compativel com
0s metais mais comuns e pode, por isso, ser utilizado com a maioria dos componentes e
compressores atualmente em uso. Também € compativel com os plasticos mais comuns.
Também sdo compativeis com o propano: Bruna N, neoprene, viton e diversos tipos de
borracha tipo “nitrile”. No entanto, deve-se evitar borracha tipo “butyl”, borracha natural e
silicone, por serem incompativeis. A compatibilidade dos hidrocarbonetos com os Oleos
minerais € melhor do que com o R134a. O propano é altamente solivel em muitos
lubrificantes. Sua alta solubilidade em 6leos minerais e 6leos a base de alquilbenzeno pode
levar a uma considerdvel redu¢do na viscosidade do lubrificante no compressor. Isso pode
implicar numa necessidade de aumento de carga de refrigerante, devido a sua adsorcdo no
Oleo. O polialquilenoglicol é menos soluvel, e pode ser usado com o objetivo de reduzir a
carga de refrigerante necessdria. Isso € particularmente interessante no caso dos
hidrocarbonetos, onde cargas reduzidas implicam diretamente em maior seguranca. Quanto a
esse aspecto, o autor citou o fato de que a carga necessaria de hidrocarbonetos é cerca da

metade da carga que seria utilizada no caso dos HFC’s. Para o propano, a carga é geralmente
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da ordem de 0,07kg/kW e, para o futuro, espera-se cargas ainda menores, em torno de
0,04kg/kW. Na questdo da reducdo da carga de refrigerante, € importante a escolha do dleo
adequado. Granryd analisou também os coeficientes de transferéncia de calor no evaporador e
no condensador. Os resultados apontaram, numa comparacdo com o R22, que o propano (e a
maioria dos outros hidrocarbonetos testados, com exce¢do do propene), apresentou um
coeficiente global de troca de calor ligeiramente inferior no condensador. Enquanto todos os
hidrocarbonetos testados apresentaram melhor transferéncia de calor no evaporador.

DEVOTTA et al. (2001) fizeram uma andlise termodindmica comparativa entre
HFC134a, HC290, R407C, R410A e trés misturas de HFC32, HFC134a e HFC125. Para tal
andlise foi utilizado o software NIST CYCLE_D. A temperatura de condensacao foi fixada em
55°C e a temperatura de evaporagdo variou de -4 a 12°C. Os resultados mostraram uma razao
de pressdes mais elevada para o HFC134a enquanto a menor razio foi obtida para o HC290,
para toda a faixa de temperatura de evaporagdo estudada. Uma menor razdo entre as pressoes
de condensacdo e de evaporagdo proporciona um aumento na eficiéncia volumétrica do
compressor. A temperatura de descarga do compressor apresentada pelo HCFC22 foi a mais
alta enquanto a apresentada pelo HC290 foi a mais baixa. Menores temperaturas de descarga
favorecem uma melhor estabilidade tanto do refrigerante quanto do lubrificante, aumentando a
confiabilidade e a vida util do compressor. Sob baixas temperaturas evitam-se problemas de
compatibilidade entre refrigerante, lubrificante e materiais de constru¢do do sistema, conforme
salientado pelos autores. Quanto a poténcia requerida pelo compressor, o R410A apresentou o
valor mais elevado e o HFC134a o menor valor entre os refrigerantes testados. O HC290
apresentou valores muito proximos aos do HCFC22 (diferengas em torno de 1%). O COP mais
elevado foi obtido no ciclo operando com HFC134a e o mais baixo foi obtido para o R410A.
O HC290 apresentou um valor de COP ligeiramente superior (1%) ao apresentado pelo ciclo
com HCFC22. A maior capacidade de refrigeracdo coube a mistura de HFC32/HFC125 (60/40
em massa), que apresentou um valor 45,40% maior que o HCF22. O pior desempenho coube
ao HFC134a (-33,0%). O HC290 apresentou um valor 14,13% inferior ao HCFC22.

No inicio desta década, LEE e SU (2002) realizaram estudo experimental em sistema de
refrigeracdo doméstico operando com R600a (isobutano). A poténcia de acionamento do
compressor variou entre 230 e 300 W, enquanto a carga de refrigerante ficou em torno de

150g. A temperatura de refrigeracdo foi fixada em 4 e -10°C para simular as condicoes de
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refrigeracdo e congelamento, respectivamente. Os fluidos de transferéncia de calor utilizados
foram salmoura (no evaporador) e 4gua (no condensador). O COP do sistema situou-se entre
1,2 e 4,5 na condi¢do de refrigeracdo e entre 0,8 e 3,5 na condi¢io de congelamento,
resultados comparaveis aos do R22, segundo os autores.

URCHUEGUIA et al. (2003) analisaram experimentalmente dois tipos de compressores
utilizando R22 e propano: um compressor alternativo hermético € um compressor tipo scroll,
ambos com capacidade nominal de 20 kW. Os testes seguiram o padrao determinado pela ISO
917. Ambos os compressores utilizaram o mesmo 6leo mineral colocado pelo fabricante com
cada um dos refrigerantes. A temperatura de condensac¢ao foi variada numa faixa de 45 a 60°C
e a temperatura de evaporacdo de -10 a 10°C. A maioria dos testes foi feita com um
superaquecimento de 6K. Os testes mostraram que a capacidade frigorifica foi menor para o
propano em ambos 0s tipos de compressores, mas a0 mesmo tempo ocorreram aumentos no
COP e na eficiéncia isoentrépica, além de menores perdas de calor devido a temperatura de
descarga do compressor, a qual foi substancialmente menor para o propano. Essa menor
temperatura de descarga limitou a quantidade de calor transferido irreversivelmente entre as
partes quentes e as partes frias do circuito dentro do compressor. Também o calor perdido pelo
compressor para o ambiente foi menor: cerca de 2 a 5% no caso do R22 (em porcentagem de
poténcia de acionamento do compressor) e somente de 0 a 2% no caso do propano. Além
disso, ha um aumento da efici€ncia elétrica do sistema, pois o trabalho exigido para comprimir
0 propano é menor.

JUNG et al. (2004), realizaram medidas experimentais visando a determinacdo do
coeficiente de transferéncia de calor de condensacdo externa de seis refrigerantes inflamaveis
(propileno, propano, isobutano, butano, dimetileter e HFC32). As medidas foram efetuadas a
uma temperatura de vapor de 39°C em um tubo simples de 19,0 mm de didmetro externo, com
subresfriamento de 3 a 8°C, sob um fluxo de calor de 7 a 23 kW/m®. Os testes mostraram uma
tendéncia de decréscimo dos coeficientes de transferéncia de calor (condensagdo externa) com
o subresfriamento da parede do tubo. Em relacio ao R22, o HFC32 e o dimetileter
apresentaram valores de coeficientes de transferéncia de calor de 28 a 44% mais elevados,
creditado as suas excelentes propriedades termofisicas. O propileno e o butano apresentaram
resultados similares ao R22, enquanto o propano e o isobutano mostraram resultados 95%

menores.
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PIMENTA e TEIXEIRA (2004) realizaram um trabalho onde apresentaram um estudo
computacional de desempenho de hidrocarbonetos em aplicacbes de refrigeragcdo. Em
comparacdo entre os fluidos naturais R290, R600a, R717 e R744, para temperaturas de
evaporacdo entre -5 e 10°C, mantendo a temperatura de condensacdo fixa em 30°C,
observaram que os ciclos operando com propano apresentaram os piores desempenhos. O
ciclo operando com isobutano (R600a) apresentou resultados semelhantes aos da amodnia
(R717), ficando, contudo abaixo do desempenho apresentado pelo ciclo com didéxido de
carbono (R744), que apresentou o COP mais elevado entre os fluidos naturais considerados.
Foi feita também uma comparacio entre os hidrocarbonetos etano (R170), propano (R290),
normal butano (R600), isobutano (R600a) e isopentano. Os resultados mostraram praticamente
o mesmo nivel de desempenho para todos os fluidos, com exce¢do do etano (R170), que
apresentou COP bem mais reduzido que os demais. Também foi feita uma comparagdo entre
fluidos sintéticos (R11, R12, R22 e R134a) e o isobutano (R600a). Na mesma faixa de
operacdao descrita anteriormente, esses refrigerantes se comportaram de maneira bastante
similar em termos de desempenho energético, com excecdo de R11, que apresentou COP
ligeiramente superior.

DEVOTTA et al. (2005) realizaram estudo experimental em ar condicionado de janela
operando com R290, em substituicdo ao R22. Foi escolhido um equipamento de poténcia
nominal 5,13 kW, projetado para R22. O equipamento foi carregado com R290 sem que fosse
efetuada a troca do 6leo do compressor. A carga de propano foi de 48 a 50% da carga original
de R22. Os autores variaram o estado do ar, tanto do lado do evaporador quanto do
condensador, estabelecendo-se as condicdes de operacdo de alta e de baixa pressdo no ciclo.
Os resultados experimentais mostraram que o propano apresentou uma capacidade frigorifica
6,6 % menor para a condi¢do de baixa (temperatura do ar de resfriamento do condensador de
35°C) e 9,7% menor para a condicdo de alta (temperatura do ar de resfriamento do
condensador de 46°C).Devido a menor razao de pressdes para a operagdo com O propano, o
compressor necessita de menor energia: a energia consumida com o propano foi de 12,4 a
13,5% menor do que com o R22. O COP do propano foi maior em todos os testes devido ao
menor consumo de energia por parte do compressor. Nas condicdes de baixa, a diferenca foi
de 7,9% e nas condi¢des de alta foi de 2,8%. A diminui¢@o do valor do COP nas condig¢des de

alta acontece devido ao decréscimo na taxa de transferéncia de calor no condensador € no
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desempenho do compressor. A pressao de descarga do propano, para todas as condi¢des de
operacgdo, apresentou resultados 13,7 a 18,2% menores do que o R22. Os autores também
apresentaram resultados de uma simulacdo para os trocadores de calor de um ar condicionado
de janela de R22, operando com R290. A simulacdo foi feita usando o software EVAP-
COND, um modelo de trocador de calor desenvolvido pela empresa NIST. Os resultados
mostraram que a capacidade do evaporador variou 4% da capacidade obtida
experimentalmente para ambos os refrigerantes. As temperaturas de saida do condensador
foram de 0,3 a 1,2°C menores para o propano e na saida do evaporador foram de 2,1 a 2,4°C
maiores, em comparagdo com o R22. As pressdes de evaporagcdo apresentaram valores de 2,1 a
3,3% menores para o R290. As perdas de carga do propano foram menores tanto no
evaporador quanto no condensador. As temperaturas de saida do ar para o R22 e o R290
apresentaram valores proximos em ambos os trocadores.

Um dos trabalhos mais recentes envolvendo o estudo experimental de refrigerantes
alternativos ao R22 foi o de PARK e JUNG (2007), que estudaram o comportamento de dois
hidrocarbonetos puros (propano e propileno) e sete misturas compostas de propileno, propano,
HFC152a e dimetileter, respectivamente R1270, R290, HFC152a e R170, em substitui¢do ao
R22, em uma bomba de calor funcionando como ar condicionado residencial. A capacidade
nominal da bomba de calor era de 3,5kW, aproximadamente, tendo sido uma anélise do ciclo
termodindmico de maneira a determinar a composicdo ideal das misturas, considerando
parametros de desempenho do ciclo. Foram adotadas, para o experimento, temperaturas de
evaporacdo e condensacdo de 7 e 45°C, respectivamente. Como fluido a ser resfriado no
evaporador ou aquecido no condensador foi usado dgua, sendo que as temperaturas de entrada
e saida no evaporador foram de 23,0 e 12,0°C, respectivamente, € no condensador foram de
35,0 e 43,0°C respectivamente. Os resultados mostraram que todos os refrigerantes testados
apresentaram um COP similar ao apresentado pelo R22. Quanto a capacidade de refrigeracio,
todos se mostraram equivalentes ao R22, com exce¢do do propano, que apresentou um
resultado 11,5% menor. A temperatura de descarga do compressor para todos os fluidos
apresentou uma reducdo variando de 11 a 17°C. No caso do propano, a reducdo foi de 17,2°C.
A carga de refrigerante foi reduzida em até 55% quando comparado ao R22 sendo que no caso
do propano, a redugdo foi de 44,44%. Park e Jung (2006) verificaram também que ndo houve

problema com o lubrificante utilizado, um 6leo mineral convencional.
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2.3 Estudos envolvendo analise exergética de ciclos de resfriamento por compressao de

vapor.

Um modelo computacional baseado numa andlise exergética foi apresentado por
YUMRUTAS et al. (2002), em que foram investigados os efeitos das temperaturas de
evaporacdo e condensacdo sobre a destruicdo de exergia, eficiéncia de segunda lei e
coeficiente de desempenho (COP) de um ciclo de resfriamento por compressdo de vapor. Foi
verificado que as maiores taxas de destruicdo de exergia se concentraram no evaporador € no
condensador, enquanto que nos demais componentes ficaram abaixo de 10%. Com o aumento
da temperatura de evaporacdo, a destruicdo de exergia aumenta no condensador e diminui no
evaporador. Segundo os autores, essa tendéncia de diminui¢do da destruicdo de exergia no
evaporador ocorre porque a diferenca média de temperatura entre o ambiente refrigerado e o
evaporador diminui com o aumento da temperatura de evaporagdo, € no condensador ocorre
um aumento na taxa de destruicdo de exergia ocasionado pelo aumento da vazdo mdssica.
Observaram que o aumento da temperatura de condensacdo provoca a reducdo da taxa de
destruicao de exergia no condensador devido ao aumento da parcela de transferéncia de
exergia devido ao calor, e um aumento dessa taxa no evaporador. Esse aumento de destrui¢ao
de exergia no evaporador é explicado pela diminui¢do do efeito frigorifico provocado pelo
aumento da temperatura de condensacdo. Um menor efeito frigorifico provoca uma menor
parcela de transferéncia de exergia associada ao calor no evaporador, o que aumenta a
destruicao de exergia. O aumento da temperatura de evaporagdo e a diminuicdo da temperatura
de condensacdo acarretaram um aumento da efici€éncia de segunda lei. O COP do ciclo
aumentou com o aumento da temperatura de evaporacdo e com a reducio da temperatura de
condensac¢do, como jd era esperado.

APREA e GRECO (2002) realizaram uma anélise exergética comparativa do refrigerante
R407C em substitui¢do ao R22, num sistema de refrigeragdo por compressdo de vapor. Os
dados mostraram que o desempenho exergético global do equipamento operando com R22 foi
melhor do que com seu substituto, sendo a contribuicio do compressor a parcela mais
relevante entre as irreversibilidades do sistema. O desempenho exergético desse componente

operando com R407C foi sempre menor do que com R22. O evaporador e o condensador
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também foram analisados e apresentaram desempenho exergético e eficiéncia menores com o
R407C. Segundo os autores, isso é uma conseqiiéncia direta da maior diferenga de temperatura
entre o fluido refrigerante e o fluido secunddrio em ambos os trocadores de calor. A
contribuicdo da valvula de expansdo para a irreversibilidade total foi muito pequena, tendo

sido sempre um pouco inferior com R22.

2.4 Analise energética do ciclo de resfriamento por compressao de vapor

A andlise energética de um ciclo de refrigeracdo por compressao de vapor baseia-se na

aplicacdo da 1* Lei da Termodindmica em cada um dos componentes do ciclo (Equagdo 2.1),

MORAN e SHAPIRO (2002):

OE . . 2 ?
atvc = ch _WvC + Z(mehe + v; + gze) _z(mshs + V; + ng) (2'1)

As seguintes hipéteses simplificadoras foram adotadas

- processo em regime permanente;

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

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

- compressor adiabdtico; e

- dispositivo de expansdo adiabdtico.

A medida que o refrigerante atravessa o evaporador, a transferéncia de calor do espaco
refrigerado resulta na evaporacdo do refrigerante. O balanco de energia aplicado a um volume
de controle, que engloba o lado do refrigerante no trocador de calor, fornece a taxa de

transferéncia de calor por unidade de massa de refrigerante, Equagao (2.2):
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Q_”“P _h—h, (2.2)
mref

O refrigerante que deixa o evaporador € comprimido pelo compressor até uma pressao e
uma temperatura relativamente altas. Admitindo-se que ndo existe transferéncia de calor de ou
para o compressor, o balanco de massa e energia para um volume de controle englobando o

compressor fornece a Equacao (2.3):

Wcomp _ I’l h
- =h, —h, (2.3)
mref

Em seguida, o refrigerante atravessa o condensador, onde se condensa e ocorre uma
transferéncia de calor do refrigerante para as vizinhancas que estdo mais frias. Para um
volume de controle que engloba o lado do refrigerante no condensador, a taxa de transferéncia

de calor por unidade de massa de refrigerante € fornecida pela Equacao (2.4):

Qcond — h3 _ h2 (24)
mref

A partir das hipéteses simplificadoras listadas anteriormente, o balanco de energia no

dispositivo de expansdo do ciclo mostra que o processo € isoentalpico, ou seja:
hs=hy4 (2.5)
No sistema de compressdao de vapor, o fornecimento de poténcia liquida € igual a
poténcia do compressor, ja que o dispositivo de expansao ndo envolve entrada ou saida de

poténcia. Usando as expressodes e quantidades aqui apresentadas, o coeficiente de desempenho

(COP) do sistema de resfriamento por compressdo de vapor pode ser obtido por:
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cop = Low! My _ Iy b, (2.6)
Wcomp /mref h2 - hl

2.5 Analise exergética do ciclo de resfriamento por compressao de vapor

A andlise exergética € uma ferramenta muito utilizada para determinar a maneira de
melhorar o desempenho dos equipamentos e/ou sistemas. A avaliacdo das perdas de exergia
dos equipamentos e do sistema como um todo fornece uma medida da ineficiéncia do
processo. A andlise de cada componente do sistema em separado indica a distribuicao da
irreversibilidade total do sistema entre os componentes, apontando quais os que t€m a maior
contribui¢do na ineficiéncia geral do sistema.

Para os cdlculos de exergia, utilizaremos a temperatura de referéncia Ty, que é a
temperatura ambiente.

A eficiéncia exergética global da planta (nex) pode ser determinada pela razao entre o

fluxo de exergia total de saida e o fluxo de exergia total de entrada, como indica a Equacao

(2.7) (APREA e GRECO, 2002):

z Exsat’da =1= EX des sis

z EX ent z EX ent

Mex 2.7

Uma andlise detalhada pode mostrar a exergia destruida em cada componente do sistema.
Essa andlise € feita a partir das Equacdes (2.8) a (2.14), obtidas através da aplicagdo de um
balango de exergia em cada um dos componentes do ciclo, admitindo as mesmas hipdteses

simplificadoras aplicadas ao balango de energia (APREA e GRECO, 2002):
2.3.1 Evaporador

O fluxo de exergia destruida no evaporador do sistema pode ser avaliado pela Equacdo

(2.8):
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T

evap

E.Xdes,ewp = mref (e'xent,evap - e'xmi,evap )_ Qevap

(2.8)

onde 7,,,, € atemperatura exergética adimensional da dgua no tanque de resfriamento

de leite e que pode ser definida através da Equagao (2.9):

2.
ey T ( 9)

2.3.2 Condensador

O fluxo de exergia destruida no condensador € avaliado pela Equagao (2.10):

Exdes,c()nd = Mref (exent,cond _exmi,cond )_ Qcond TC()I‘[d (2 10)

onder  , € a temperatura exergética adimensional do fluxo de ar no condensador e pode ser

definido pela Equacdo (2.11):

(2.11)

2.3.3 Compressor

O fluxo de exergia destruida no compressor, desprezando o calor trocado com 0 meio

ambiente, é calculado através da Equacido (2.12):

Exdes,comp = M yef (exent,comp - exmi,comp )+ Welet (212)

2.3.4 Dispositivo de Expansao
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Para o dispositivo de expansao do ciclo, fluxo de exergia destruida pode ser calculado

segundo a Equagao (2.13):
Exdes,tc = mref (e‘xent,tc - e‘xsai,rc ) (213)

A perda de eficiéncia (5,.) pode ser avaliada para cada componente do sistema,

considerando a razdo entre o fluxo de exergia destruido em cada componente e o fluxo de

exergia necessario para manter o processo, ou seja, o fornecimento de poténcia elétrica para o

COI’an'CSSOI':
S = E_x desi (2.14)
W elet

7

A perda de eficiéncia dos componentes é matematicamente relacionada com o

desempenho exergético global de toda a instalacao da seguinte forma:

N =1-2., (2.15)

2.6 Comentarios finais

A revisao da literatura apresentada permite obter uma visdo geral do estado da arte sobre
estudos envolvendo refrigerantes substitutos do HCFC22, em particular os hidrocarbonetos.
Verifica-se que, até hoje, um nimero muito maior de pesquisas com refrigerantes naturais se
concentrou na busca por substitutos do R12, sendo relativamente recente a produgdo de
pesquisas envolvendo hidrocarbonetos alternativos ao R22, mostrando que pesquisas
complementares sdo necessdrias para garantir o cumprimento das metas estabelecidas no que

diz respeito a eliminagdo dos HCFCs.
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Capitulo 3

Materiais e Métodos
3.1 Sistema Experimental

O sistema experimental estudado consiste de um mini-tanque de expansdo, de produgdo
comercial, utilizado para o resfriamento de leite, estando acoplado a um ciclo de refrigeracdo por
compressao de vapor. O sistema comercial opera com o refrigerante HCFC22. O mini-tanque é
classificado como sendo de quatro ordenhas e tem capacidade de 500 litros, tendo sido adquirido
diretamente do fabricante DeLaval Ltda. Esse mini-tanque, conforme mostrado nas Figuras 3.1 e
3.2 é constituido por um reservatério de aco inoxidavel AISI 304, agitador movido por moto-
redutor acoplado a tampa de abertura, isolamento do reservatério em espuma de poliuretano,
evaporador de placas e unidade condensadora composta por compressor alternativo do tipo
hermético de poténcia lhp e condensador a ar. O sistema apresenta ainda componentes auxiliares
como pressostato, filtro secador e filtro de sucgdo. E importante ressaltar que o compressor
possui Oleo lubrificante mineral 160P, totalmente compativel com hidrocarbonetos, e o sistema
opera com tubo capilar como dispositivo de expansdo apresentando didmetro igual a 2 mm e
comprimento igual a 1000 mm.

Foi instalado um tanque de liquido na saida do condensador, com o objetivo de garantir a
entrada de refrigerante no estado liquido no medidor de vazdo instalado na saida desse trocador
de calor. Também foi instalado um acumulador de suc¢do na saida do evaporador para evitar a

entrada de particulas de liquido no compressor.
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Figura 3.1: Esquema do sistema experimental contendo mini-tanque de resfriamento de leite

Figura 3.2: Fotografia do sistema experimental contendo mini-tanque de resfriamento de leite
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Os testes experimentais envolvendo a determinacdo de parametros de desempenho do
ciclo foram realizados em condi¢des de regime permanente, assegurado pela presenca de
resisténcias elétricas no interior do tanque de resfriamento e na entrada do condensador, que
permitiram a manutencao das temperaturas do liquido no interior do tanque (dgua) e do fluido de
resfriamento na entrada do condensador (ar). A 4gua foi utilizada como fluido de trabalho no
tanque, por possuir propriedades muito proximas as do leite e ndo apresentar problemas de

deterioragdo.

3.2 Instrumentacao

A instrumentagdo, esquematizada na Figura 3.3, consta de:

1. 01 transmissor de pressio Markare, previamente calibrado, do tipo piezo-resistivo, com
faixa de operacao de 0 a 10 bar (saida de sinal 4 a 20 mA) localizado na entrada do compressor;

2. 01 transmissor de pressao Markare, previamente calibrado, do tipo piezo-resistivo, com
faixa de operagdo de 0 a 20 bar (saida de sinal 4 a 20 mA), localizado na saida do compressor;

3. 01 mandmetro de Bourdon, com faixa de operacdo de 0 a 35 bar, precisdao de 0,2 bar
localizado na saida do condensador, em substituicdo ao transmissor de pressdo previamente
instalado (Markare, do tipo piezo-resistivo, com faixa de operacdo de 0 a 20 bar)

4. 01 termoresisténcia tipo PT-100, previamente calibrada, localizada na entrada do
Compressor;

5. 01 termoresisténcia tipo PT-100, previamente calibrada, localizado na saida do
compressor;

6. 01 termoresisténcia tipo PT-100, previamente calibrada, localizada na saida do
condensador;

7. 01 termoresisténcia tipo PT-100, previamente calibrada, localizado na entrada do
evaporador;

8. 01 termoresisténcia tipo PT-100, previamente calibrada, imersa na dgua contida no
tanque;

9. 06 termopares tipo T ligados em paralelo previamente calibrado, localizados na entrada

do fluxo de ar de resfriamento do condensador;
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10. 06 termopares tipo T ligados em paralelo previamente calibrado, localizados na saida
fluxo de ar de resfriamento do condensador;

11. 01 medidor de vazao de liquido, do tipo turbina Pelton, previamente calibrado, com
faixa de operacdo 0,29 a 2,85 I/min (saida de sinal de 4-20 mA), do fabricante Incontrol,
localizado na saida do condensador;

12. Sistema de aquisicdo de dados NOVUS modelo V2.2x onde estavam conectados os
termopares, as termoresisténcias, os transdutores de pressdo e o medidor de vazao;

13. 01 multimetro digital do tipo “alicate” para as medidas de corrente e tensdao do
compressor e dos variadores de tensdo;

14. 01 Microcomputador Pentium 4 para aquisi¢ao dos dados.

15. 01 conjunto de resisténcias elétricas, localizadas na entrada do condensador, com a
finalidade de aquecer o ar de resfriamento do condensador até a temperatura desejada (Fig.3.4);

16. 01 resisténcia elétrica, localizada no tanque de resfriamento de leite, com a finalidade de
aquecer a dgua no tanque mantendo-a na temperatura desejada;

17. 02 Variadores de tensdo (“variacs”), sendo um para controlar a resisténcia dentro do

tanque e outro para o controle das resisténcias na entrada do condensador;

Fotografias das resisténcias elétricas localizadas na entrada do condensador e da resisténcia
elétrica localizada no interior do tanque de resfriamento estdo mostradas nas Fig. 3.4 e 3.5,
respectivamente. Uma fotografia do modelo das termoresisténcias tipo PT100 utilizadas no
sistema experimental pode ser vista na Figura 3.6. Esses medidores mostraram-se bastante
adequados para as medidas de temperatura de superficie de tubos, apresentando medidas precisas

e com repetibilidade.
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Figura 3.4: Fotografia do conjunto de resisténcias elétricas na entrada do condensador

Figura 3.5: Fotografia da resisténcia elétrica localizada no interior do tanque
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Figura 3.6: Fotografia do modelo de PT-100 utilizado para a obtengdo das medidas de

temperatura
3.3 Tempo de resfriamento

Os primeiros testes realizados no sistema visaram a verificacao do tempo de resfriamento
necessério para reducdo da temperatura da dgua desde 36 até 4°C, com o objetivo de atender a
norma vigente. Esses testes foram realizados para os dois refrigerantes testados. A partir dos
dados obtidos foram construidas curvas de temperatura da d4gua do tanque em fun¢do do tempo.

Também foram realizadas medidas da poténcia elétrica consumida pelo sistema durante esse

processo (W&sis ).

3.4 Metodologia de calculo
O procedimento experimental procurou reproduzir as condicdes de trabalho do sistema

experimental em campo, uma vez que esta pesquisa teve como objetivo um operacdo de retrofit

de R22 por propano num equipamento disponivel comercialmente.
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Para simular as condi¢des operacionais, a poténcia das resisténcias elétricas foi variada a
partir do controle da tensdo nos variadores de tensdo, permitindo a operacdo do ciclo para
diferentes temperaturas do fluido do tanque e do ar de resfriamento do condensador, que por sua
vez provocam alteragdes na temperatura de evaporacio e condensacio, respectivamente.

Como a norma ISO 5708 estabelece que o resfriamento do leite deve ser feito de 35°C a 4°C
num periodo maximo de trés horas, a temperatura da dgua no tanque foi reduzida de 30°C até
6°C, sendo que as medidas das temperaturas e pressoes nos diversos pontos do ciclo foram feitas
com a temperatura da 4gua no tanque estabilizada a cada intervalo de 6°C.

A introdu¢do do tanque de liquido e do acumulador de suc¢do no sistema provocou o
aumento da carga de refrigerante e aumento das pressdes no sistema, o que impossibilitou a
utilizacdo dos transdutores de pressdo instalados na saida do compressor e na saida do
condensador. A medida de pressdao nesses locais foi realizada utilizando um mandmetro de
Bourdon com precisdao de 0,2 bar. Os valores indicados por esse mandmetro foram adotados
como sendo os da pressao de condensagio, pois calculos preliminares mostraram que a perda de
carga no condensador é desprezivel.

O manual de operacdo do tanque afirma que a faixa de temperatura ambiente na qual o
equipamento tem o melhor rendimento estd compreendida entre 5°C e 32°C. Entretanto, a
temperatura de entrada do ar de resfriamento no condensador foi fixada em dois valores: 25°C e
35°C, com o intuito de analisar o comportamento do sistema em temperaturas ambientes tipicas
de verdo no Brasil.

Para cada temperatura do ar de resfriamento do condensador, foram feitas medidas com a
temperatura da dgua do tanque variando de 30 até 6°C (em intervalos de 6°C), totalizando 10
condig¢des de trabalho diferentes.

Foram colocados ventiladores auxiliares na entrada do ar de resfriamento do condensador e
junto do compressor. Esse procedimento foi necessario, pois o ventilador original do condensador
teve que ser trocado apds apresentar defeito, tendo sido substituido por outro de menor
capacidade, pois o original deixou de ser fabricado. Desse modo, a vazdo do ar de resfriamento
do condensador ficou prejudicada, justificando o ventilador auxiliar.

No equipamento original o compressor era resfriado pelo préprio ventilador do

condensador. No entanto, como o sistema teve que ser modificado para a introducdo da

35



instrumentagdo, o compressor ficou posicionado distante desse ventilador, tendo sido necessaria a
instalacao de outro ventilador auxiliar.

Para a obten¢do dos dados de desempenho energético do sistema utilizando ambos os
refrigerantes, foram utilizadas as Equagdes. (2.2) a (2.6). As propriedades termodinamicas do
refrigerante na entrada e saida de cada componente do ciclo de resfriamento foram obtidas
utilizando o software EES V.7.957 (Engineering Equation Solver for Microsoft Windows
operating systems).

As medidas experimentais foram obtidas em condi¢Oes de regime permanente, a partir
do momento em que ndo se verificavam alteragdes significativas nas medidas de pressao e
temperatura.

N3o foi possivel obter os valores de vazdo massica em todos os testes, pois em alguns deles
o sistema de aquisi¢do de dados ndo efetuava as leituras em virtude dos valores de vazio estarem
fora da faixa de trabalho do medidor. Sendo assim, optou-se por efetuar a andlise do sistema
calculando-se todos os pardmetros em sua forma especifica, ou seja, por unidade de massa do
refrigerante.

Os valores das entalpias h; e h, foram obtidos a partir das medidas da pressao e temperatura
na entrada (P; e T)) e na saida (P, e T,) do compressor, respectivamente.

A taxa de resfriamento por unidade de massa de refrigerante no evaporador foi calculada
através da Equacdo (2.2):

Qp _h—h, (2.2)

m ref

O valor da entalpia na entrada do evaporador (hs) foi obtido considerando-se expansdo
isoentélpica no tubo capilar, ou seja, hy foi admitido igual a entalpia do refrigerante na saida do
condensador (hs). O valor da entalpia hs foi obtido a partir das medidas da pressdao (P3) e da
temperatura (T3) na saida do condensador.

A poténcia de compressao especifica foi obtida através da Equacgdo (2.3):

Weos _ h,—h =W 2.3
. — My 7 = YWt ( . )
mref
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A taxa de transferéncia de calor por unidade de massa de refrigerante no condensador é
fornecida através da Equacdo (2.4) e o coeficiente de desempenho do ciclo (COP) foi obtido

através da Equacao (2.6).

Qd —h—h, (2.4)
mref

. /i B
COP _ Qevap mref — h1 h4 (26)

W, 1., hy—h,

comp

Para a obtencdo dos dados de desempenho exergético do sistema utilizando ambos os

refrigerantes, foram utilizadas as Equacdes (2.7) a (2.14), reescritas conforme mostrado a seguir:

Ex es.evq, Q'eva

#:[(}M—hl)_]vo(h _Sl)]_ . s evap oy
mref mref

onde:

N TTO (3.2)

tan que

O valor da entropia especifica na saida do evaporador (s;) foi obtido a partir da pressao P; e
da temperatura T, e o valor da entropia especifica na entrada do evaporador (s4) foi obtido a

partir da medida da temperatura na entrada do evaporador (T4) e da entalpia hy.

Exdes,cond

:[(hz_h3)_To(sz_S3)]_%T (3.3)

ref mref

cond

m

onde:
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(3.4)

Os valores das entropias especificas s, e s3 foram obtidos a partir das medidas de pressao
e temperatura na saida do compressor (P»,T;) e na saida do condensador (Ps3,T3),
respectivamente.

Para os cdlculos dos parametros de andlise energética e exergética foi considerado, para
efeito de aplicacdo da Segunda Lei da Termodinamica, um Volume de Controle que englobasse
apenas o fluido refrigerante contido no interior de cada componente. Dessa forma, a poténcia
utilizada para os cdlculos de destruicdo de exergia no compressor e de déficit de exergia nos
componentes foi a poténcia ttil (W, ) e ndo a poténcia elétrica medida durante a operacio do
sistema, uma vez que a poténcia elétrica medida estd associada a vazdo madssica de refrigerante

circulado no sistema, a qual ndo pode ser realizada para todos os testes, conforme comentado

anteriormente.
Ex 4
[.lgs’mmp = [(hl —h, )_ T, (sl ey )] + (3.5)
My Myer
Exdes,tc = mref [(h3 - h4 ) - TO (s3 - S4 )] (36)
E‘xdes comp
= 3.7
o W i G
Exdes evap
=— 3.8
o Wu’lil ( )
EX es,con
é‘cond = # (39)
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5 = Bra (3.10)

A eficiéncia do ciclo € calculada da seguinte forma:

Mo =1-20, (3.11)
onde:
0, :1_251' (3.12)

3.5 Procedimento de operaciao

Inicialmente os testes foram feitos com o refrigerante R22. A medida da quantidade de
refrigerante adicionada ao sistema foi realizada a partir de determinacdo da massa do cilindro de
gds, antes e ap0s a carga. O mesmo procedimento foi feito para o R290.

O procedimento de operacdo do equipamento encontra-se no Apéndice A.

Uma vez ligado o equipamento, ajustou-se a temperatura do ar de resfriamento na entrada
do condensador para a condi¢do desejada no teste a ser realizado e, mantendo-se esse valor fixo,
variou-se a temperatura da dgua do tanque de 30°C a 6°C, em intervalos de 6°C, totalizando 5
condi¢Oes operacionais. Para cada condicdo, as medidas somente foram efetuadas apds o sistema
atingir o estado de regime permanente, verificado pela estabilizacdo das medidas de pressdo e
temperatura ao longo do ciclo.

O tempo de tomada de medidas, apds o estabelecimento do regime permanente, foi de cerca
de 20 minutos para cada condi¢do de operagdo testada, sendo que o sistema de aquisicao foi
programado para coletar dados a cada 30 s. Sendo assim, os valores utilizados nos célculos

representam a média aritmética de 40 medidas para cada uma das grandezas medidas.
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Durante as medidas efetuadas pelo sistema de aquisicdo de dados foram feitas,
paralelamente, as medidas de tensdo e corrente dos ‘“‘variacs” de controle das resisténcias
localizadas na entrada do condensador e no tanque de leite, bem como da tensdo e da corrente de
alimentacdo do compressor. Também foi anotada a temperatura ambiente (Ty), assinalada no
termdmetro de mercurio localizado na parede ao lado da bancada, pois esta temperatura foi a
utilizada como a temperatura de referéncia para os cdlculos da andlise exergética.

Foram feitas trés séries de coleta de dados para cada refrigerante, cujos dados estdo

mostradas no Apéndice D.
3.6 Condicoes de operaciao

A Tabela 3.1 mostra as 10 condicdes operacionais de planejamento as quais o ciclo de
resfriamento por compressao de vapor foi submetido, tanto nos testes com o refrigerante propano

como nos testes com o refrigerante original no sistema (R22).

Tabela 3.1 — Condic¢des operacionais testadas

Temperatura do fluido de resfriamento no
Teste Temperatura do fluido do condensador
tanque Tar (°C)
Ttanque(°C)
1 6 25
2 12 25
3 18 25
4 24 25
5 30 25
6 6 35
7 12 35
8 18 35
9 24 35
10 30 35
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Capitulo 4

Analise de Resultados

Foram levantados dados de pressdo, temperatura e vazdo do ciclo de refrigeracio por
compressao de vapor do tanque de resfriamento de leite utilizado no presente estudo e, a seguir,
parametros de desempenho do ciclo foram calculados, com a finalidade de se comparar os ciclos
operando com o0 HC290 em substitui¢cdo ao refrigerante HCFC22.

Para a andlise energética foi construida, para cada refrigerante estudado, a curva de
consumo de poténcia do compressor em fun¢do do tempo, e calculados os seguintes parametros

de desempenho: o coeficiente de desempenho (COP), a capacidade de resfriamento especifica do

Qcond

), a taxa de transferéncia de calor especifica no condensador (—*=) e o trabalho

mref mr"f

evap

tanque (

~ ) comp
de compressao especifico (——).
m, .
ref

4.1 Teste de tempo de resfriamento.

De acordo com a norma ISO 5708, tanques para resfriamento de leite devem reduzir a
temperatura do produto de 36 °C até 4°C, em um periodo méximo 3 horas. Com o objetivo de
verificar se 0 R290, como candidato a substituto do R22 em operacdes de retrofit, atende a esse
requisito, procedemos ao teste de resfriamento, cujo perfil de temperatura em func¢do do tempo

pode ser visto na Figura 4.1.
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Figura 4.1: Temperatura da 4gua no interior do tanque em fun¢ao do tempo de

resfriamento desde 36 até 4°C para o R22 e o R290.

Como se pode concluir da andlise do grafico da Figura 4.1, o R290 tem um desempenho
extremamente parecido com o do R22 no que diz respeito a resfriar o fluido do tanque no prazo
estipulado pela norma ISO 5708, ou seja, de no maximo trés horas: ambos os fluidos
conseguiram atingir a temperatura minima exigida em duas horas.

Para determinacdo da massa de refrigerante necessdria ao sistema, os cilindros foram
pesados antes e depois da carga. Os resultados obtidos foram 2,20 kg e 1,08 kg para o R22 e
R290, respectivamente. Portanto, a carga de R22 foi cerca de 2 vezes maior do que a carga de
propano. Esse resultado estd de acordo com os trabalhos de PARK e JUNG (2007), que
obtiveram um valor de massa de R22 2,3 vezes maior do que o R290, e de DEVOTTA et al.
(2005), que obtiveram uma carga de R290 entre 48 e 50% menor do que a carga original de R22.

O consumo de energia elétrica pelo compressor ¢ um dos fatores mais importantes a ser
levado em conta na escolha de um fluido refrigerante. A Figura 4.2 mostra as curvas de consumo

de poténcia elétrica do compressor em funcdo do tempo, considerando o processo de resfriamento
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desde 36 até 4°C. A poténcia elétrica necessdria para o acionamento do sistema foi calculada

segundo a Equacgdo (4.1):
We,sist = U : I (41)

Durante os testes de resfriamento, a resisténcia elétrica do ar de resfriamento do

condensador foi mantida desligada, sendo que a temperatura do ar na entrada do condensador foi

de 23,2°C.
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Figura 4.2: Curva de poténcia elétrica consumida pelo compressor em funcdo do tempo de

resfriamento da dgua do tanque desde 36 até 4°C.

Através da Figura 4.2, percebe-se superioridade do R290 em relagdo ao R22 no que diz
respeito a economia de energia. O propano apresenta um consumo de poténcia menor e mais
uniforme durante o processo de resfriamento. Considerando o tempo necessdrio para cada

refrigerante, que foi de 2 horas para ambos, calculou-se o consumo de energia necessario para o
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processo de resfriamento obtendo-se um consumo de 3,2 + 0,06 kWh e de 2,9 + 0,06 kWh para o
R22 e o R290, respectivamente. As incertezas foram calculadas de acordo com o descrito no
Apéndice F.

Portanto, o consumo de energia elétrica do sistema operando com o R290 foi 11,7% menor
do que com o R22, em virtude do propano apresentar menores razdes de pressao € menor massa
circulante, o que leva o compressor a requerer menor poténcia de acionamento.

Esse resultado € muito proximo dos valores encontrados por DEVOTTA et al. (2005), que,

também numa comparagdo entre R290 e R22, encontraram percentuais de 12,4 a 13,5%.

4.2 Analise energética

Os valores de pressdo e temperatura utilizados para os célculos do desempenho energético

estdo tabelados no Apéndice D.

4.2.1 Pressao de evaporacao

Admitindo como desprezivel a variacdo de pressdo entre a saida do evaporador e a entrada
do compressor, considerou-se que a pressao de evaporacao correspondia a pressao na entrada do
compressor (P1).

A Figura 4.3 (a) e (b) apresenta os graficos da pressdo de evaporagdo em fun¢do da
temperatura da 4gua no tanque para as temperaturas do ar de resfriamento do condensador de

25°C e 35°C, respectivamente.

Os graficos mostram que a pressao de evaporacdo do propano €, em média, 5% superior aos
valores conseguidos com o ciclo operando com o R22 em ambas as temperaturas do ar de
resfriamento do condensador. Considerando-se os valores das incertezas podemos concluir que
essa diferenca ndo € significativa. Sendo assim, ndo hd necessidade de alteracdo do projeto do

evaporador, o que viabiliza a operagdo de retrofit.
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Figura 4.3: Pressdo de evaporacdo em funcio da temperatura da d4gua no interior do tanque

4.2.2 Pressao de condensacao

Para a confec¢do dos graficos de pressao de condensacdo em fun¢do da temperatura da dgua

no tanque, foi considerada como sendo a pressdao de condensacdo, a pressdo na saida do

condensador (P3).

A Figura 4.4 (a) e (b) apresenta

temperatura da dgua no tanque para as

25°C e 35°C, respectivamente.
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Figura 4.4: Pressdo de condensacao em funcdo da temperatura da 4gua no interior do tanque
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Os graficos mostram que a pressao de condensacdo do R22 €, em média, 10% maior do que
a do propano, quando a temperatura do ar de resfriamento do condensador é 25°C, e 13% maior
quando essa temperatura € 35°C. Como a pressdo de condensa¢do do propano € menor em ambos
os casos, também ndo hd a necessidade de alteracdo no projeto do condensador, podendo a
operacao de retrofit ser executada sem problemas.

E possivel observar que a razio entre a pressio de condensagdo e a pressio de evaporacio
(Pcond/Pevap) foi em média cerca de 14,0% maior para o R22, na temperatura do ar de resfriamento
do condensador de 25°C. Quando essa temperatura foi de 35°C, a razao (Pcona/Pevap) fo1 em média

17% maior para o R22.

4.2.3 Volume especifico na aspirac¢do do compressor (v,,,)

O volume especifico na aspiracdo do compressor sofre influéncia da pressdo de evaporacao
e do grau de superaquecimento do refrigerante no evaporador. Esses parametros sofrem
influéncia da temperatura da dgua do tanque. O volume especifico, por sua vez, influencia a
vazdo madssica aspirada pelo compressor, uma vez que o deslocamento volumétrico do
compressor € constante.

O volume especifico na aspiragdo do compressor para os dois refrigerantes testados foi
obtido a partir das medidas de pressdo e temperatura na aspiragao do compressor (T; e P;) e estdo
mostrados na Figura. 4.5 (a) e (b), para a temperatura do ar de resfriamento do condensador de

25°C e 35°C, respectivamente.
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Figura 4.5: Volume especifico do refrigerante em fun¢ao da temperatura da 4gua no interior do

tanque

A Figura 4.6 apresenta a razdo entre os volumes especificos para as duas condicdes de

temperatura do ar de resfriamento do condensador.
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Figura 4.6: Razdo entre os volumes especificos do R290 e do R22

A Figura 4.6 mostra que o volume especifico do R290 na aspiracdo foi cerca de 1,8 vezes

superior ao do R22 na faixa de operagdo testada, resultando em vazdes mdssicas impulsionadas
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pelo compressor significativamente menores (cerca de 56% quando desprezamos a variacao no

eficiéncia volumétrica do compressor) na operagao com R290.

4.2.4 Capacidade especifica de resfriamento do sistema (—Q_ew"’ )

mref

Na Figura 4.7 temos os gréficos da capacidade especifica de resfriamento do tanque para as
duas temperaturas do ar de resfriamento do condensador. Neles, pode-se constatar que o calor
trocado (por unidade de massa) no evaporador se mantém constante, com pequenas variacoes,
em funcdo da temperatura da dgua do tanque, com uma tendéncia de diminuicdo quando a
temperatura da dgua do tanque atinge os 18°C. A capacidade especifica de resfriamento (que
representa também o efeito frigorifico do refrigerante) do tanque operando com o R290 ¢é 68,8%
maior do que com o R22, quando a temperatura do ar de resfriamento do condensador é 25°C, e

66,7% maior quando a temperatura do ar de resfriamento do condensador ¢é 35°C.
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Figura 4.7: Capacidade especifica de resfriamento do sistema em fun¢do da temperatura da dgua

no interior do tanque.

A Figura 4.8 apresenta a razao entre as capacidades de resfriamento do sistema para o R290

e o R22.
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Figura 4.8: Razao entre as capacidades especificas de resfriamento do sistema do R290 e do R22.

A andlise das figuras 4.6 e 4.8 indica que a taxa de transferéncia de calor no evaporador
operando com R290 deve ser ligeiramente menor que quando operando com R22 pois o
incremento médio observado no efeito frigorifico (68,8% para T, = 25°C) foi menor que o
decréscimo na vazao massica de refrigerante aspirada pelo compressor (56%). Portanto, para a
mesma eficiéncia volumétrica do compressor, teriamos capacidades frigorificas do ciclo cerca de
6% menores para o R290.

GRANRYD (2001) mostrou que o coeficiente convectivo de transferéncia de calor do R290
no evaporador é 37,5% maior do que para o R22, para um fluxo de calor de 8.000W/m2, e 48,7%
maior do que para o R22, para um fluxo de calor de 10.000W/m2, o que contribui para uma
maior taxa de transferéncia de calor no evaporador operando com o propano.

Os resultados obtidos neste trabalho estdo de acordo com os obtidos por DEVOTTA et al.
(2005) que obtiveram capacidades de resfriamento do sistema operando com R290 na faixa de

6,6% a 9,7% menores que quando o sistema operava com o R22.
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Qcond

4.2.5 Taxa de transferéncia especifica de calor no condensador (=<~
ref

m

A Figura 4.9 mostra os gréficos do calor trocado no condensador (por unidade de massa)
nas duas temperaturas do ar de resfriamento do condensador. Notamos aqui uma tendéncia de
comportamento do sistema bastante parecida com a da capacidade especifica de resfriamento do
tanque. Tal como no evaporador, o R290 apresenta uma taxa de transferéncia especifica de calor
no condensador maior do que o R22. Na temperatura do ar de resfriamento do condensador de

25°C, essa diferenca é de 80,0%, enquanto para a temperatura do ar de resfriamento do

condensador de 35°C, a diferenca é de 70,0%.
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Figura 4.9: Taxa de transferéncia de calor no condensador em funcio da temperatura da 4gua no

interior do tanque.
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Figura 4.10: Razdo entre as taxas especificas de calor trocado no condensador com o R290 e o

R22.

A andlise das figuras 4.6 e 4.10 indica que a taxa de transferéncia de calor no condensador
operando com R290 deve ser aproximadamente igual a obtida na operacdo com R22, pois o
incremento médio observado na taxa especifica (80% para T, = 25°C) compensou o decréscimo
na vazao mdssica de refrigerante aspirada pelo compressor (56%).

GRANRYD (2001) obteve, para o processo de condensacdo, um coeficiente de
transferéncia de calor para o R290 levemente inferior ao obtido para o R22. Por outro lado,
CHANG et al (2000) mostraram que os coeficientes de transferéncia de calor obtidos para o R290
foram levemente maiores tanto no evaporador como no condensador quando comparados com o
R22.

PURKAYSTHA e BANSAL (1998) obtiveram resultados em que o R290 apresentou uma
capacidade no condensador 13% a 15% inferior ao R22. CHANG et al (2000) verificaram que a

capacidade no condensador operando com o R290 foi 6,7% menor do que com o R22.
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W,
4.2.6 Trabalho de compressio ou poténcia especifica de compressiao (—— )
m ref

A Figura 4.11 apresenta a poténcia especifica de compressdao obtida em cada teste em
funcdo da temperatura da 4gua no tanque.

Na medida em que a temperatura de evaporacdo aumenta, a pressdo de aspiracdo do
compressor também deve aumentar, provocando o aumento da vazao massica impulsionada pelo
compressor devido a reducdo do volume especifico do refrigerante. No entanto, o aumento na
pressdo de evaporagdo provoca a reducdo do trabalho de compressdo. O efeito na poténcia de
compressao serd, portanto, resultado da combinacgao desses dois fatores.

Pelo que se pode verificar nos graficos da Figura 4.11, o trabalho de compressdo se
comporta de maneira diferente, diminuindo com o aumento da temperatura da 4gua no tanque, no
caso do R290, e mantendo seu valor relativamente constante no caso do R22. A maior diferenca
entre os trabalhos de compressdo para ambas as temperaturas do ar de resfriamento do
condensador foi de 104% em favor do R290. Como a carga de R290 é aproximadamente a
metade da carga de R22 (de onde se conclui que a vazao mdssica de R290 é aproximadamente a
metade da vazdo de R22), verifica-se que a poténcia de compressdao para ambos os fluidos deve
ter um valor proximo. Isso pode ser verificado no grifico da Figura 4.12, que mostra que a
poténcia de compressao obtida nos testes com o propano ficou em torno de 90% da obtida nos
testes com R22.

DEVOTTA et al.(2001) obtiveram, em comparacdao entre R290 e R22, uma poténcia de
compressdo 15% menor para o R290, enquanto DEVOTTA et al. (2005), também em
comparagdo entre esses dois refrigerantes, obtiveram um consumo 13% menor para o R290.
PURKAYASTHA e BANSAL (1998) obtiveram, para o propano, uma poténcia 15% menor em
comparacdo ao R22.

Uma menor poténcia de compressao requer menor consumo de energia elétrica e, portanto,

proporciona um menor custo de operacdo, sendo caracteristica altamente vantajosa.
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Figura 4.12: Razao entre os trabalhos de compressao do ciclo operando com R290 e com R22.

4.2.7 Temperatura de descarga no compressor (T gesc)

A temperatura de descarga no compressor também € um parametro importante, pois

influencia na durabilidade do equipamento. Uma menor temperatura de descarga no compressor
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diminui a probabilidade de degradagdo do 6leo e do préprio fluido refrigerante, além de exigir

um condensador de tamanho menor, o que afeta diretamente o custo de projeto da instalag@o.

Neste item também constatamos uma superioridade do R290 em relacdo ao R22, que

apresentou uma temperatura de descarga no compressor bastante inferior, com uma diferenca

média de 32% para ambas as temperaturas do ar de resfriamento do condensador. As

temperaturas de descarga no compressor para os dois fluidos nas duas condi¢des de temperatura

do ar de resfriamento do condensador estdo na Figura 4.13

PURKAYASTHA e BANSAL (1998) obtiveram temperaturas de descarga para o propano

com valores 30% menores do que para o R22 e PARK e JUNG obtiveram valores 25% menores

para a temperatura de descarga do compressor operando com R290, em comparagdo ao R22.

DEVOTTA et al. (2005) obtiveram valores de temperatura de descarga do compressor

menores para o R290 frente ao R22.
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Figura 4.13: Temperatura do refrigerante na descarga do compressor em funcdo da temperatura

da 4gua no interior do tanque.

A Figura 4.14 apresenta a razdo entre as temperaturas de descarga no compressor para

ambos os fluidos refrigerantes. Verifica-se que em média, a temperatura do refrigerante na saida

do compressor foi cerca de 75% inferior do que a obtida nos testes com R22.
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Figura 4.14: Razdo entre as temperaturas de descarga no compressor para o R290 e o R22.

4.2.8 Coeficiente de desempenho (COP)

A Figura 4.15 mostra o coeficiente de desempenho do ciclo de refrigeracao por compressao

de vapor do tanque de resfriamento de leite para as duas temperaturas do ar de resfriamento do

condensador.
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Figura 4.15: Coeficiente de desempenho do ciclo em funcdo da temperatura da 4gua no interior

do tanque.
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Observando as figuras 4.8 e 4.12 verificamos que tanto a capacidade frigorifica do
refrigerante como o trabalho de compressdo sdo maiores para o R290. Como os valores do
coeficiente de desempenho para ambos os refrigerantes foram similares, principalmente nos
testes onde a temperatura do ar no condensador era de 25°C, significa que as razdes entre esses
aumentos foram da mesma ordem de grandeza.

As maiores incertezas no coeficiente de desempenho foram obtidas nos testes onde foram
medidas menores diferencas de temperatura do refrigerante entre a entrada e a saida do
evaporador.

PURKAYASTHA e BANSAL (1998) obtiveram valores de COP de 4 a 18% maiores para
o R290 em compara¢do com o R22, enquanto PARK et al.(2007), comparando R22 com uma
mistura de R290 com R134a, encontraram valores de COP variando de 3 a 5 % maiores para a
mistura. DEVOTTA et al.(2005), numa comparagdo entre R290 e R22, encontraram valores de
COP de 3 a 8% superiores para 0 R290. CHANG et al (2000) obteve valores de COP levemente
superiores para o R290.

A Figura 4.16 apresenta a razdo entre os valores de COP para o R290 e o R22. Nela ¢
possivel observar que nao foram obtidas variagdes significativas entre os dois refrigerantes para
as menores temperaturas da dgua do tanque. O valor médio obtido do COP para o propano foi
1% superior ao obtido no ciclo operando com R22 quando a temperatura do ar era de 25°C,
enquanto que para a temperatura do ar de 35°C esse valor aumenta para 4%. Para a temperatura
do ar de 35°C, observa-se valores de COP cerca de 15% maiores para o0 R290 em relagéo ao R22,

para as maiores temperaturas da dgua do tanque.
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Figura 4.16: Razao entre os valores de COP para o R290 e o R22.

4.2.9 Consolidacao dos resultados da analise energética

A Tabela 4.1 mostra os resultados obtidos no teste de resfriamento da 4gua do tanque desde
36 até 4°C. Nessa tabela sdo apresentados os valores da temperatura da dgua do tanque e da
poténcia elétrica consumida pelo sistema ao longo do tempo.

Os valores referentes aos parametros de desempenho energético do ciclo s@o apresentados
nas Tabelas 4.2 e 4.3. Os valores mostrados nessas tabelas sdo os valores médios calculados para

as trés séries de repeti¢des para cada fluido.

57



Tabela 4.1: Temperatura da d4gua no tanque e poténcia elétrica consumida pelo sistema

em func¢do do tempo de resfriamento

Temperatura da 4gua no tanque(°C) | Poténcia elétrica consumida pelo
sistema (kW)

Tempo (min) R22 R290 R22 R290
0 36,2 36,4 1,273 1,229
5 36,0 35,8 1,284 1,264
10 35,4 34,5 1,348 1,406
15 34,3 32,8 1,404 1,443
20 32,9 31,0 1,518 1,452
25 31,5 29,2 1,614 1,452
30 29,9 27,4 1,734 1,421
35 28,1 26,1 1,763 1,393
40 26,1 25,1 1,765 1,367
45 24,1 23,6 1,756 1,406
50 224 22,1 1,758 1,421
55 20,8 20,6 1,745 1,408
60 19,1 19,1 1,704 1,415
65 17,4 17,6 1,689 1,417
70 15,8 16,2 1,652 1,404
75 14,4 14,9 1,631 1,413
80 12,8 13,3 1,677 1,389
85 11,2 12,1 1,588 1,406
90 9,9 10,7 1,565 1,382
95 8,5 9.4 1,534 1,391
100 7,3 8,3 1,526 1,397
105 6,2 6,9 1,504 1,384
110 5,0 6,0 1,482 1,393
115 4,1 4,9 1,430 1,382
120 3,7 3,8 1,450 1,371
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Tabela 4.2: Resultados obtidos para o ciclo operando com o refrigerante R22

(valores médios das trés repeti¢des realizadas)

Teste | T,,,.(°C) | T,.(°C) COP Oy , % ) me, (kJ] ﬂ[k _]J
M, kg’ | My \k&) | m,, (kg
Teste 1 6 25 3,2340,05 | 156,0+0,0,29 | 204,3+0,84 | 48,36+0,41
Teste 2 12 25 3,28+0,06 | 152,6+0,30 | 199,1+0,85 | 46,56+0,65
Teste 3 18 25 3,31+0,07 146+0,31 190,3+0,87 | 44,25+0,69
Teste 4 24 25 3,3440,14 | 147,9+0,32 | 192,1+0,87 | 44,24+0,69
Teste 5 30 25 3,49+0,06 | 151,3+0,32 | 194,5+0,88 | 49,90+1,03
Teste 6 6 35 2,87+0,05 | 145,4+0,28 | 196,1+0,87 | 50,69+0,65
Teste 7 12 35 2,92+0,05 | 142,5+0,27 | 191,4+0,88 | 48,81+0,67
Teste 8 18 35 2,96+0,06 | 139,2+0,26 | 185,9+0,87 | 46,77+0,69
Teste 9 24 35 2,77+£0,05 | 132,9+0,25 | 180,9+0,93 | 47,98+0,68
Teste 10 30 35 2,79+0,05 | 131,3+0,45 | 178,6+0,96 | 47,31+0,71
Tabela 4.3: Resultados obtidos para o ciclo operando com o refrigerante R290
(valores médios das trés repeti¢des realizadas)
Teste Ty CO) | T,,.(°C) copr Q'mp (k]] %(ldj M[ﬁj
tity \ kg ) | Moy \K8 M, \ kg
Teste 1 6 25 2,98+0,06 | 268,4+0,06 | 358,7+1,95 | 90,24+1,61
Teste 2 12 25 3,20+0,08 | 256,6+0,08 | 336,8+2,00 | 80,29+1,68
Teste 3 18 25 3,4440,12 | 249,7+£0,28 | 322,6+2,10 | 72,91+1,77
Teste 4 24 25 3,36+0,09 | 253,6+0,21 | 329,1+2,08 | 75,53+1,77
Teste 5 30 25 3,7940,13 | 264,5+£0,21 | 334,5+2,08 | 70,02+1,72
Teste 6 6 35 2,59+0,05 | 247,5+0,21 | 343,3+2,30 | 95,75+1,66
Teste 7 12 35 2,67+0,06 | 238,2+0,20 | 327,4+£2,13 | 89,25+1,72
Teste 8 18 35 3,4240,13 | 224,1£0,31 | 289,6+2,32 | 65,46+1,89
Teste 9 24 35 3,20+0,13 | 221,6+0,27 | 291,4+£2,25 | 69,81+1,94
Teste 10 30 35 2,98+0,09 | 226,1+£0,23 | 301,8+2,28 | 75,76+1,81
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4.3 Analise exergética

A anélise exergética baseou-se em dois parametros:

- Déficit de exergia, ou seja, a medida de aproveitamento exergético de cada componente;

- Eficiéncia exergética do ciclo como um todo.

4.3.1 Déficit de exergia no compressor

Pelo que se pode verificar na Figura 4.16, o déficit de exergia no compressor apresenta

maiores valores para os testes com o R290, com excecdo dos testes para as maiores temperaturas

da 4gua do tanque, quando a temperatura do ar de resfriamento estava fixada em 35°C [Figura

4.16(b)]. O comportamento observado na maioria dos testes pode ser explicado em fungdo da

vazdo mdssica de refrigerante circulado no sistema, uma vez que o déficit de exergia depende da

taxa de destruicdo de exergia, a qual é afetada diretamente pela vazdo mdssica, conforme

mostram as Equacoes (3.5) e (3.7):

Ex, . W,
xiies’wmp = [(hl —h, )_ T, (Sl =5, )] +—"
My Mg
é;co’np _ létt;ifs,COInp

util
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Figura 4.16: Déficit de exergia no compressor em fun¢do da temperatura da 4gua no interior do

tanque.

Comparando os dois refrigerantes, verifica-se que, em termos de aproveitamento exergético
no compressor, 0 R22 apresenta vantagem em relagdo ao R290.

Analisando as trés séries de medidas para o R290, verificamos que, quando a temperatura
da 4gua no tanque atingia 18°C na condicao (b), a diferenca entre as temperaturas do refrigerante
na saida e entrada do compressor variava mais entre cada série do que para as outras temperaturas
da 4gua no tanque. Dai a elevada incerteza neste ponto.

A Figura 4.17 mostra a razdo entre os déficits de exergia no compressor para 0 R22 e o

R290.
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Figura 4.17: Razdo entre os déficits de exergia no compressor para o0 R290 e o R22.

4.3.2 Déficit de exergia no evaporador

No caso do evaporador, podemos notar uma tendéncia de aumento de déficit de exergia
para ambos os refrigerantes até a temperatura da dgua no tanque de 18°C, invertendo-se essa
tendéncia para temperaturas acima de 18°C. No caso da tendéncia de aumento do déficit de
exergia, isso pode ser explicado pelo fato de que, quanto maior a temperatura de evaporacao,
menor ¢ a diferenca entre as temperaturas do evaporador e do tanque. Quanto menor essa
diferenca, menor a quantidade de exergia destruida.

A semelhanca do que ocorreu na figura que apresenta o coeficiente de desempenho do ciclo
(COP), as maiores incertezas experimentais ocorreu nos testes onde foram medidas menores
diferengas entre as temperaturas do refrigerante na entrada e na saida do evaporador.

Na comparacgdo, o R290 mostrou ser exergeticamente mais vantajoso para o desempenho do
evaporador. As curvas de déficit de exergia para o evaporador estdo mostradas na Figura 4.18.

A Figura 4.19 mostra a razdo entre os déficits de exergia no evaporador do sistema
operando com 0 R290 e com o0 R22.

Os resultados obtidos estdo em conformidade com os resultados do estudo de YUMRUTAS

et al. (2002), que também revelaram a mesma tendéncia de destruicao de exergia no evaporador.
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Figura 4.19: Razdo entre os déficits de exergia no evaporador para o R290 e o R22.
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4.3.3 Déficit de exergia no condensador

Diferentemente do que ocorre no evaporador, no condensador as curvas de déficit de
exergia se comportam de maneira. A vazdo mdssica afeta diretamente a taxa de destrui¢do de
exergia, que afeta o déficit de exergia. Na comparagdo entre o R290 e o R22, podemos verificar
uma similaridade no desempenho exergético dos dois refrigerantes, como mostram os graficos da
Figura 4.20. Vale ressaltar que, na comparagdo entre as duas condi¢des de temperatura do ar de
resfriamento do condensador, verifica-se que o déficit de exergia diminui quando a temperatura
de condensacdo aumenta. Isso ocorre porque, aumentando-se a temperatura de condensacao,
aumenta-se a taxa de transferéncia de exergia associada a transferéncia de calor, diminuindo a

taxa de destruicdo de exergia, conforme mostra a Equacdo (3.3)

Ex 0
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5 =, —hy )=To\s, —53)| = =T (3.3)
mref mref
5 10 15 20 25 30 5 10 15 20 25 30
0,40 T T . . . . 0,40 0,40 T T T T T T 0,40
0,36 - 036 0,36 036
0,32 % 4032 0,32 4032
0,28 g g 4028 0,28 % & 028
0,24 g H024 0,24 % ~024
: i
< 0,20 3 4020 2 0204 ] 4020
o o’ 9
0,16 40,16 0,16 6] 40,116
0,12 4 40,12 0,12 40,12
Tar=25°C Tar=35°C
0,08 - 0,08 0,08 - 0,08
m R22 m R22
0,04 © Propano - 0,04 0,04 © Propano 0,04
0,00 T T T T T T 0,00 0,00 T T T T T T 0,00
5 10 15 20 25 30 5 10 15 20 25 30
T‘anque("C) Eficiéncia Exergética do Condensador (Tar=35°C)
(a) (b)

Figura 4.20: Déficit de exergia no condensador em fun¢do da temperatura da 4gua no interior do

tanque.

O trabalho publicado por YUMRUTAS et al. (2002) obteve resultados semelhantes, em

que as taxas de destruicao de exergia no condensador se situaram em torno de 40%.
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A Figura 4.21 apresenta a razdo entre os déficits de exergia dos dois refrigerantes no

condensador.
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Figura 4.21: Razdo entre os déficits de exergia no condensador para o R290 e o R22.

4.3.4 Déficit de exergia no tubo capilar

As Figuras 4.22 e 4.23 mostram o déficit exergético do tubo capilar, onde se verifica que
ambos os refrigerantes apresentam uma tendéncia de estabilidade no que diz respeito a destrui¢dao
de exergia, resultados bastante parecidos com os obtidos por APREA e GRECO (2002).

Essa estabilidade pode ser explicada pelo fato de que no tubo capilar ndo estdo envolvidos

trabalho e calor. Sendo assim, o desempenho exergético depende apenas da vazdo mdssica.
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Figura 4.23: Razao do déficit de exergia no tubo capilar para o R290 e o R22.
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4.3.5 Eficiéncia exergética global do sistema

A eficiéncia exergética global do sistema d4 uma idéia do aproveitamento total que o
equipamento consegue fazer de toda a exergia disponivel. Ela é calculada descontando-se os
déficits de todos os elementos do sistema do total da exergia disponivel, isto é, 100%.

As Figuras 4.24 e 4.25 apresentam a andlise exergética dos componentes do ciclo. Nao
foram observadas diferencas significativas entre as eficiéncias exergéticas obtidas para os dois
refrigerantes. Os valores estdo coerentes com o trabalho de APREA e GRECO (2002), que
encontraram valores de eficiéncia exergética de um ciclo de refrigeracdo por compressao de

vapor variando de 0,1 a 0,3.
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Figura 4.25: Eficiéncia exergética global do sistema em fun¢do da temperatura da 4gua no

interior do tanque.
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Figura 4.26: Razao da eficiéncia exergética global do sistema para o R290 e o R22.

Com a andlise exergética verificamos que o compressor e o condensador sdo responsaveis
por aproximadamente 60% da destruicdo da exergia do sistema sendo, portanto os equipamentos
que merecem aten¢do especial no que diz respeito a otimizagao do sistema.

4.3.6 Consolidacao dos resultados da analise exergética
Os valores referentes aos parametros de desempenho exergético do ciclo s@o apresentados

nas Tabelas 4.4 a 4.6. Os valores mostrados nessas tabelas sdo os valores médios calculados para

as trés séries de repeti¢des para cada fluido.
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Tabela 4.4: Resultados obtido para a deficiéncia exergética para o R22

(valores médios das trés séries de medidas)

gua T, comp Oercp Seond O
Teste 1 6 25 0,20+0,02 0,17+0,01 0,22+0,02 | 0,14+0,01
Teste 2 12 25 0,21+0,02 0,17+0,01 0,24+0,03 | 0,13+0,01
Teste 3 18 25 0,22+0,02 0,18+0,01 0,28+0,03 | 0,13+0,01
Teste 4 24 25 0,23+0,02 0,12+0,01 0,30+0,03 | 0,14+0,01
Teste 5 30 25 0,21+0,02 0,04+0,01 0,33+0,03 | 0,14+0,01
Teste 6 6 35 0,17+0,02 0,19+0,01 0,19+0,03 | 0,17+0,01
Teste 7 12 35 0,18+0,02 0,21+0,01 0,18+0,03 | 0,16+0,01
Teste 8 18 35 0,19+0,02 0,24+0,01 0,20+0,02 | 0,16+0,01
Teste 9 24 35 0,23+0,02 0,26+0,01 0,22+0,02 | 0,16+0,01
Teste 10 30 35 0,23+0,02 0,28+0,01 0,26+0,04 | 0,16+0,01
Tabela 4.5: Resultados obtidos para a deficiéncia exergética para o R290
(valores médios das trés séries de repeti¢des)
Tigua T, S comp Serap eond O
Teste 1 6 25 0,29+0,02 0,12+0,01 0,19+0,01 0,14+0,01
Teste 2 12 25 0,28+0,02 0,12+0,02 0,23+0,01 0,14+0,01
Teste 3 18 25 0,24+0,03 0,14+0,02 0,27+0,01 | 0,15+0,01
Teste 4 24 25 0,29+0,02 0,11+0,01 0,29+0,01 0,14+0,01
Teste 5 30 25 0,24+0,02 0,12+0,02 0,32+0,01 0,17+0,01
Teste 6 6 35 0,27+0,02 0,08+0,01 0,16+0,01 | 0,17+0,01
Teste 7 12 35 0,26+0,02 0,10+0,01 0,18+0,01 | 0,20+0,01
Teste 8 18 35 0,17+0,04 0,11+0,01 0,26+0,01 0,20+0,01
Teste 9 24 35 0,26+0,03 0,09+0,01 0,27+0,01 | 0,20+0,01
Teste 10 30 35 0,23+0,02 0,01+0,01 0,28+0,01 | 0,1940,01
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Tabela 4.6: Resultados obtidos para a efici€éncia exergética do sistema para o R22 e o R290

Teste T i T, Mex sistR22 Mex sist.R290
Teste 1 6 25 0,29+0,01 0,27+0,01
Teste 2 12 25 0,25+0,01 0,22+0,01
Teste 3 18 25 0,19+0,01 0,19+0,01
Teste 4 24 25 0,21£0,01 0,16+0,01
Teste 5 30 25 0,29+0,01 0,31+0,01
Teste 6 6 35 0,36+0,01 0,33+0,01
Teste 7 12 35 0,31+0,01 0,29+0,01
Teste 8 18 35 0,27+0,01 0,30+0,01
Teste 9 24 35 0,25+0,01 0,26+0,01
Teste 10 30 35 0,29+0,0 0,32+0,01

Conforme salientado anteriormente, os dados relativos aos valores de pressdo e temperatura

coletados durante todos os testes estdo mostrados no Apéndice D.
4.4 Consideracoes finais

As andlises energética e exergética permitiram o levantamento de varios parametros
importantes ndo sé para a comparacdo entre os dois fluidos refrigerantes, como também para

identificar quais equipamentos do sistema de refrigeracdo do tanque de resfriamento de leite

merecem maior atenc¢do no que diz respeito a otimizacao do sistema.
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Capitulo 5

Conclusao e Sugestoes para Trabalhos Futuros

Os resultados mostraram que o R290 apresenta um desempenho energético ligeiramente
superior ao R22, o que possibilita a operagdo do sistema com o propano sem prejuizos da eficicia
do equipamento. Também as pressdes de evaporagdo e de condensacdo permitem a operacao de
retrofit sem a necessidade de alteragdo dos projetos do condensador e do evaporador.

Quando analisamos o desempenho exergético, verificamos que existe um equilibrio de
desempenho dos dois refrigerantes no que diz respeito a temperatura do ar de resfriamento do
condensador.

Em termos de eficiéncia exergética do sistema como um todo, o R290 se mostrou superior
para uma temperatura do ar de resfriamento do condensador de 25°C e equivalente quando essa
temperatura foi mantida em 35°C.

Somando-se a esses fatores temos também, como visto anteriormente, um menor consumo
de energia elétrica quando o sistema opera com o propano, sem deixar de atender a exigéncia da
norma ISO 5708.

Assim, podemos concluir que o R290 € uma alternativa bastante vidvel para substituir o
R22 em operagdes de retrofit, tanto do ponto de vista energético quanto exergético, além de ser
um fluido ecologicamente correto, que nao agride a camada de ozdnio nem colabora com o

aquecimento global.
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Apesar deste trabalho ter analisado o ciclo de refrigeracdo por compressao de vapor de um
tanque de leite em regime permanente, é importante lembrar que o regime de trabalho desse

equipamento quando em campo € transiente.

Sugestdes para trabalhos futuros:

. Realizacdo de testes utilizando-se uma valvula de expansao termostatica em substituicao ao
tubo capilar, pois se acredita que esse € o dispositivo de expansdo mais adequado a um
tanque de resfriamento de leite, em func@o da expansdo sofrida pelo refrigerante ao entrar
no evaporador ser significativa;

. Determinacdo da poténcia liquida fornecida para a compressdo do refrigerante, através da
determinacdo da poténcia no eixo e das perdas de calor para o fluido ao redor do
compressor. Para isso serd necessdrio a constru¢do de um dispositivo envoltério para o
compressor, contendo serpentina para circulacdo de dgua de resfriamento em seu interior.
Uma vez determinada a poténcia transmitida ao fluido e as entalpias na entrada e saida do
compressor, pode-se obter a vazao massica de refrigerante atravessando o ciclo.

. Realizacdo da andlise energética e exergética do sistema operando em regime transiente, ou
seja, durante o processo de resfriamento do fluido no tanque.

. Obter dados experimentais do consumo energético real da planta durante o periodo de
operagdo necessério para o resfriamento da dgua desde 36 até 4°C, visando comparar os
custos de operacao para os dois refrigerantes testados.

. Procurar instrumentar o sisttema de modo a permitir a determinacdo da pressdo de

evaporacao real no evaporador.
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Apéndice A: Procedimento de Operacao

Foi adotado o seguinte procedimento de operacdo em cada teste realizado:

A.1 Ligacdo do sistema de aquisi¢do de dados

e Ligar o computador em tomada de 110V estabilizada;

e Ligar o estabilizador e carregar o computador;

e Ligar a fonte de tensdo conectada aos transdutores de pressdo (verificar antes se o
botdo de tensdo encontra-se no zero). Ajusta-la para 24,0V e ndo alterar o ajuste de
corrente;

e Ligar a alimentacdo do medidor de vazao Incontrol em tomada 110V estabilizada;

Na tela inicial do computador, seguir a seguinte seqiiéncia:
o Field Chart Novus
o Configuragdes
o Configuradores
o Executar
o Diagnéstico (verificar se os valores de pressdo e temperatura mostrados na

tela sdo coerentes)

A.2 Ligacgdo do variac 1 (aquecimento da dgua)
e Certificar-se de que ele se encontra no zero (chave giratoria superior);
e Ligar a chave geral principal (caixa cinza grande, instalada ao lado da janela);

e Ligar a chave secunddria (caixa cinza pequena, sob a principal);

76



Ligar o disjuntor (caixa branca pequena, sob a secunddria);

A.3 Ligac¢do do variac 2 (aquecimento do ar)

Certificar-se de que ele se encontra no zero (chave giratdria superior);

Ligar a chave geral (caixa cinza grande, instalada ao lado da chave geral principal).

A.4 Ligacdo do sistema experimental

Ligar o tanque em tomada de 220V;

Ligar os ventiladores auxiliares em tomada de 220V;

Ligar a chave geral do tanque na caixa de controle que possui o visor de temperatura
da dgua;

O agitador passa a funcionar e, apds 2 minutos, o sistema de refrigeracdo devera
iniciar seu funcionamento se a temperatura da dgua estiver acima do set-point;
Certificar-se de que a chave da agitacdo manual (sobre a caixa de controle) esteja na
posicao liga/on;

Ao atingir a temperatura desejada para o teste deve-se ajustar a tensdo no variac 1
(sem ultrapassar 20A medidos na conexao de saida do variac pelo amperimetro tipo
“alicate”) para manter a temperatura da dgua constante. Ajustar inicialmente para
uma tensdo de aproximadamente 130V e verificar se a temperatura se mantém
constante (variac¢do de £ 0,2°C).

Tentar manter a constancia da temperatura durante 5 a 10 minutos. Caso seja
necessdrio, varie levemente a tensdo no variac ao longo do teste para manter a
temperatura desejada.

Ajustar a tensdo no variac 2 (aquecimento do ar) sem ultrapassar 20A medidos na
conexdao de saida do variac pelo amperimetro tipo alicate, para tentar manter a
temperatura do ar no valor adequado. O aquecimento pode levar varios minutos.

Caso seja necessdrio, variar levemente a tensdao no variac ao longo do teste para

manter a temperatura desejada.
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A.5 Aquisicao de dados

Apoés o sistema atingir o regime permanente, quando ndo se observavam variagOes

significativas nos valores de temperatura nos diversos pontos do sistema, iniciou-se o processo de

aquisic@o de dados conforme a seqiiéncia seguinte:

Sair da tela “diagndstico” e entrar na tela “aquisi¢des’;

Clicar em “iniciar”, para comecar a aquisi¢do dos dados de pressdo, temperatura e
vazao;

Clicar em “dispositivo” e a seguir em “monitorar”;

Selecionar “Unicamp 17 e “Unicamp 27, para abrir as telas dos graficos de
monitoramento de dados;

Registrar os dados por um periodo de 15 minutos;

Selecionar “parar agora”;

Selecionar “dispositivo™;

Selecionar “coletar’;

Selecionar “Unicamp 17 e clicar em “coletar”;

Selecionar “arquivo” e em seguida “salvar’;

Salvar em “meus documentos” como “FL1";

Selecionar “Unicamp 2” e clicar em “coletar”;

Selecionar “arquivo” e em seguida “salvar’;

Salvar em “meus documentos” como “FL2”;
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Apéndice B

Exemplo de programa EES para o calculo das analises energética e exergética

Temperatura do ar de resfriamento do condensador : 25°C

Temperatura da d4gua no tanque : 6°C

P_bar = 0,95725 [bar]

T_amb = 24,2 [C]

TO =297,2 [K]

TMA = 8,64176+273 [K]

TMAR = (T_ent_ar+T_sai_ar)/2+273
T _evap = 0,0552

{T_evap = (1-(TO/TMA))}

T_cd = 1-(TO/TMAR)

T1 = 3,289 [C]
P1 = 3,457+0,95725 [bar]

H1 = ENTHALPY(R290:T=T1;P=P1)
S1= ENTROPY(R290;T=T1;P=P1)
V1 = VOLUME(R290:T=T1:P=P1)

T2 = 69,16 [C]

P2 = 14,64+0,95725 [bar]

H2 = ENTHALPY(R290:T=T2;P=P2)
S2 = ENTROPY(R290;T=T2;P=P2)
V2 = VOLUME(R290;T=T2;P=P2)

T3 = 41,61 [C]
P3 = P2

H3 = ENTHALPY(R290;T=T3;P=P3)
S3 = ENTROPY(R290;T=T3;P=P3)
V3 = VOLUME(R290;T=T3;P=P3)
Vaz3 = 3,17246E-5 [m"3/s]

T5=-3,138 [C]

H4 = H3

S4 = ENTROPY(R290;T=T5;H=H4)
V4 = VOLUME(R290;T=T5;H=H4)
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T_ent_ar =27,167 [C]
T_sai_ar = 37,353 [C]

|_comp = 6,44 [A]
U_comp =215 [V]
eta_comp =0,85

V_var_ar=6141[V]
{Andlise Energética}

{mdot = Vaz3/V3}

mdot = Wdot_comp_elet/(H2-H1)

Wdot_comp = mdot*(H2-H1)

Wdot_elet = (I_comp*U_comp*0,001-0,323)
Wdot_comp_elet = (I_comp*U_comp*0,001-0,323)*eta_comp
Qdot_evap = mdot*(H1-H4)

Qdot_cond = mdot*(H2-H3)

COP = Qdot_evap / Wdot_comp

COP_carnot = (T1+273,15)/(T3-T1)

Qdot_cond_ver2 = Qdot_evap+Wdot_comp_elet
{Andlise Exergética}

{Destruicao de Exergia nos Componentes}
Efdot_evap = (H4-H1) - TO*(S4-S1)

Eddot_evap = mdot*Efdot_evap - Qdot_evap*T_evap

Efdot_cond = (H2-H3) - TO*(S2-S3)
Eddot_cond = mdot*Efdot_cond - Qdot_cond*T _cd

Efdot_comp = (H1 - H2) - TO*(S1 - S2)
Eddot_comp = mdot*Efdot_comp + Wdot_elet

Efdot_exp = (H3-H4) - T0*(S3-S4)
Eddot_exp = mdot*Efdot_exp

Eddot_sist = Eddot_evap+Eddot_cond+Eddot_comp+Eddot_exp

{Calculo da Eficiéncia Exergética dos Componentes}
delta_evap = Eddot_evap/Wdot_elet

delta_cond = Eddot_cond/Wdot_elet

delta_comp= Eddot_comp/Wdot_elet
delta_exp=Eddot_exp/Wdot_elet

{Calculo da Eficiéncia Exergética do Ciclo}
eta_ex_ciclo= 1-(delta_evap+delta_cond+delta_comp+delta_exp)
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Apéndice C

Metodologia para Calibracao dos Sensores de Temperatura

Para a medi¢ao das temperaturas do ciclo de refrigeracdo por compressao de vapor, foram
utilizados cinco sensores de temperatura PT-100 e doze sensores de temperatura tipo T.
Os sensores PT-100 foram utilizados para medir as seguintes temperaturas:
e saida do evaporador / entrada do compressor
e saida do compressor / entrada do condensador
e saida do condensador / entrada do tubo capilar
e saida do tubo capilar / entrada do evaporador

e temperatura da dgua dentro do tanque

Os termopares tipo T foram divididos em dois grupos de seis ligados em paralelo. Um
conjunto de termopares em paralelo foi colocado na entrada do fluxo do ar de resfriamento do
condensador e o outro na saida.

Os PT-100 foram calibrados numa faixa de -5 a 50°C, e os termopares tipo T numa faixa
de 25 a 55 °C.

Para realizar a calibragdo dos sensores de temperatura foram utilizados os seguintes
equipamentos € materiais de insumo:

e Dbéquer;
e agitador magnético;

e termOmetro padrdao PT-100;
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e termOmetro de mercurio padrao:

e cinco termOmetros PT-100 para calibracao;

e dois conjuntos de seis termopares tipo T ligados em paralelo;
e sistema de aquisicao de dados Novus V2.2x;

e microcomputador;

e gelo moido;

e sal.

C.1 Procedimento de calibracao

Para realizar a calibragdo dos PT-100 foi seguida a seqii€ncia abaixo:

1. Conectar o PT-100 a ser calibrado e o PT-100 padrao ao sistema de aquisicdo de

dados e ligé-lo;

Colocar dgua no béquer ;

Em seguida, adicionar gelo moido e sal;

Agitar bem, a fim de se conseguir uma temperatura abaixo de zero;
Mergulhar o padrdo e o PT-100 na mistura;

Esperar a mistura atingir o equilibrio térmico, com a estabilizacdo da temperatura;

. - NV R O JCR

. Anotar a temperatura assinalada pelo padrao e em seguida anotar trés valores, em
intervalos de tempo de trés minutos, da temperatura do PT-100;
8. Em seguida, passar para a nova temperatura requerida através da regulagem do
agitador magnético;
9. Repetir os passos 6 e 7 até atingir a dltima faixa de temperatura requerida;

10. Repetir todo o procedimento para os demais PT-100.

Para realizar a calibracdo dos termopares tipo T, deve-se realizar o mesmo procedimento
feito para calibrar os PT-100, com a diferenca que a temperatura padrdo seré lida diretamente no
termdmetro padrao de mercurio, com o termopar tipo T ligado ao sistema de aquisi¢do de dados.

As Figuras C.1 a C.7 mostram as curvas de calibracdo para os termdmetros PT-100 e para

os seis conjuntos de termopares tipo T ligados em paralelo.
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Tpadréo(°C)

Tpadréo(°C)

-10 0 10 20 30 40 50
T T T T T T T T T T
50+ |Equation y=a+b
| |Adi. R-Squa 0,99997
Value Standard Err
404 |B Intercept 0,1484 0,06311
| /B Slope  1,0060 0,00227
30
20
10
0
-10 r T r T r T . , , ,
-10 0 10 20 30 40 50
T1(°C)
Figura C.1: Curva de calibragdo do PT-100 T1
-10 0 10 20 30 40 50
T T T T T T T T T T
504 [Equaton y=a+b
| |Adj. R-Squar 0,99977
Value Standard Err
404 |B Intercept  0,0685 0,17298
| B Slope  1,0278 0,00634
30
20
10
0
-10 r T r T r T . r r r
-10 0 10 20 30 40 50
T2(°C)

Figura C.2: Curva de calibracdo do PT-100 T2
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Tpadréao(°C)

Tpadrao(°C)

-10 0 10 20 30 40 50
T T T T T T T T T T
50 -4 |Equation y=a+b 450
Adj. R-Squa 0,99992
i Value Standard Err i
404 |B Intercept 0,1266 0,10049 - 40
B Slope 11,0021 0,0036
30 - 30
20 — 20
10 4 - 10
0 40
-10 T T T T T T T T T T -10
-10 0 10 20 30 40 50
T3(°C)
Figura C.3: Curva de calibragdo do PT-100 T3
-10 0 10 20 30 40 50
T T T T T T T T T T
50 + Equation y=a+b 50
| |Adj. R-Squa 0,99944
Value Standard Er
404 [B Intercept -0,846 0,2769 40
i B Slope 0,9949 0,00959
30 + 30
20 20
10 10
0 0
-10 T T T T T T T T T T -10
-10 0 10 20 30 40 50
T5(°C)

Figura C.4: Curva de calibracdo do PT-100 T5
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Tpadrao(°C)

Tpadrao(°C)

-10 0 10 20 30 40 50 60 70 80 90
90 —FTT7TT1— , 90
80 - Eq.uatlon y=a+ Jdso

| |Adj. R-Squ 0,9998 ]

70 4 Value Standard E - 70
1B Interce 0,184  0,21649 1
604 |B Slope 0,985  0,0046 - 60
50 - 50
40 - 40
30 - 30
20 20
10 410
0+ 40
-10 —71r r 1 r 1 - T T 1T r 1 °* 1 T -10
-10 0 10 20 30 40 50 60 70 80 90
Ttanque(°C)

Figura C.5: Curva de calibracdo do PT-100 Ttanque
20 25 30 35 40 45 50 55 60
60 T T T T T T T T T T T T 60
1 |Equation y=a+b* 1
55 |Adj. R-Squar 0,99921 - 55
] Value Standard Err ]

B Intercept | 2,9409 0,43961
%09 g Slope  0,9715 0,01113 %0
45 - 45
40 — 40
35 435
30 30
25 - 25
20 T T T T T T T T T T T T 20
20 25 30 35 40 45 50 55 60
Tent,ar(°C)

Figura C.6: Curva de calibracdo do termopar tipo T Tent,ar

85



Tpadréao(°C)

20 25 30 35 40 45 50 55 60
60 T T T T T T T T T T T T 60
1 |Equation y=a+b 1
55 - |Adj. R-Squa 0,99988 - 55
J Value Standard Err J
50 B Intercept 3,3464 0,173 450
IRL Slope 0,9789 0,00446 )

45 - 45
40 — 40
35 - 35
30 — 30
25 - 25
20 T T T T T T T T T T T T 20
20 25 30 35 40 45 50 55 60

Tsai,ar(°C)

Figura C.7: Curva de calibrag¢do do termopar tipo T Tsai, ar
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Apéndice D
Convalidac¢ao dos resultados

Tabelas de convalidacdo de dados, referentes aos valores de pressdo e temperatura ao

longo do ciclo, obtidos para cada uma das repeti¢des realizadas, para cada refrigerante estudado.
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Tabela D.1: Resultados de pressao e temperatura obtidos para o R22 na primeira repeticao

Teste | Tare (°C) Ttangue (°C) Tars (°C) | Pi(bar) | Pa(bar) | P3(bar) | Ti(°C) | T2 (°C) | T3(°C) | T4(°C)
1 27,20 8,72 36,15 4,15 16,65 16,6 2,67 86,79 40,98 -5,10
2 27,31 14,73 37,60 4,85 18,09 18,0 5,96 87,61 44,01 -0,54
3 27,25 20,82 40,20 6,10 - 20,9 6,58 84,43 4891 6,23
4 27,23 26,77 41,18 6,65 - 21,6 9,83 89,75 49,12 8,93
5 27,38 32,71 43,05 7,37 - 23,1 16,53 95,06 49,16 12,25
6 36,92 8,79 44,45 4,53 - 20,7 4,82 97,21 50,59 2,47
7 36,94 14,75 43,64 5,16 - 21,4 7,09 96,36 51,98 1,21
8 36,97 20,70 44,99 5,85 - 22,6 9,78 97,93 50,59 4,93
9 37,02 26,88 50,24 6,80 - 25,3 14,39 103,90 60,25 9,72

10 36,84 32,85 53,68 8,00 - 28,1 16,69 107,50 64,47 15,13
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Tabela D.2: Resultados de pressao e temperatura obtidos para o R22 na segunda repeticao

Teste | Tare (°C) Ttangue (°C) Tars (°C) | Pi(bar) | Py(bar) | Ps(bar) | Ti(°C) | T2 (°C) | T5(°C) | T4 (°C)
1 27,40 8,86 36,74 4,20 17,53 - 2,61 89,69 42,35 -6,45
2 27,55 14,51 40,13 5,03 19,38 - 6,32 90,52 46,21 -1,25
3 27,55 20,56 41,33 5,62 - 20,6 8,80 91,03 48,4 2,20
4 27,46 26,40 42,45 6,20 - 21,9 14,65 94,76 50,49 5,30
5 28,09 31,67 43,61 6,46 - 22,7 20,66 99,67 52,07 6,66
6 37,18 8,59 44,71 4,51 - 21,1 4,96 97,29 50,59 -4,68
7 37,10 14,59 46,66 5,19 - 22,8 8,09 99,62 53,29 -0,48
8 37,49 20,46 42,28 5,84 - 24,6 11,12 102,1 56,22 3,06
9 37,23 26,83 50,30 6,80 - 26,7 14,37 103,7 59,72 7,91
10 37,65 32,94 52,13 7,55 - 28,7 19,63 105,8 62,37 11,29
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Tabela D.3: Resultados de pressao e temperatura obtidos para o R22 na terceira repeticao

Teste | Tare (°C) Ttangue (°C) Tars (°C) | Pi(bar) | Py(bar) | Ps(bar) | Ti(°C) | T2 (°C) | T5(°C) | T4 (°C)
1 27,79 9,05 38,90 4,40 18,06 - 3,90 89,96 43,58 -5,4
2 27,60 14,56 40,11 4,97 19,33 - 6,48 91,11 46,18 -1,78
3 28,02 20,93 43,23 6,01 - 21,9 6,72 90,91 50,82 4,29
4 27,82 26,96 43,93 6,31 - 22,5 14,78 96,32 51,79 5,83
5 27,60 33,03 43,79 6,51 - 22,9 22,16 100,7 52,32 6,78
6 37,05 8,74 44,10 4,56 - 21,1 4,54 95,94 50,40 -4,46
7 37,46 15,01 46,56 5,27 - 23,2 7,63 96,1 53,91 -0,22
8 37,03 20,86 49,77 6,56 - 26,6 8,79 93,45 59,18 6,85
9 37,19 27,01 51,29 7,17 - 28,0 12,20 101,00 61,40 9,65
10 37,02 32,42 51,80 7,51 - 28,9 18,92 106,7 62,36 11,08
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Tabela D.4: Resultados de pressdo e temperatura obtidos para o R290 na primeira repeti¢ao

Teste | Tare (°C) Ttangue (°C) Tars (°C) | Pi(bar) | Py(bar) | Ps(bar) | Ti(°C) | T2 (°C) | T5(°C) | T4 (°C)
1 27,18 8,86 37,37 4,51 15,91 - 3,89 69,01 42,68 -2,70
2 27,24 14,63 39,90 5,38 17,54 - 4,36 65,43 46,41 3,08
3 27,15 20,81 41,25 5,99 18,61 - 8,88 70,79 48,84 6,58
4 27,16 26,93 42,777 6,55 19,59 - 16,45 74,86 50,82 9,66
5 27,18 32,93 55,80 6,88 - 20,1 25,48 81,20 51,99 11,39
6 36,89 8,90 44,07 4,71 18,60 - 5,17 75,93 50,15 -1,09
7 37,04 14,84 45,76 5,29 19,84 - 7,97 71,37 53,01 2,70
8 37,04 20,94 48,75 6,51 - 22,8 10,76 73,75 58,25 9,70
9 37,00 26,72 50,06 7,10 - 23,8 14,35 80,13 60,12 12,65
10 36,96 32,97 51,16 7,64 - 24,8 24,33 86,78 61,67 15,17
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Tabela D.5: Resultados de pressdo e temperatura obtidos para o R290 na segunda repeti¢ao

Teste | Tare (°C) Ttangue (°C) Tars (°C) | Pi(bar) | Py(bar) | Ps(bar) | Ti(°C) | T2 (°C) | T5(°C) | T4 (°C)
1 27,17 8,64 37,35 4,41 15,60 - 3,29 69,16 41,61 -3,14
2 27,19 14,66 38,77 5,28 16,87 - 4,11 66,62 43,73 2,62
3 27,15 20,66 41,79 6,14 19,06 - 8,70 67,43 49,50 7,75
4 27,24 26,46 41,72 6,74 19,41 - 12,33 70,78 48,19 10,8
5 27,03 32,76 43,79 7,06 - 20,6 2291 79,49 52,32 12,41
6 36,76 8,82 42,88 4,68 18,28 - 4,29 75,16 48,67 -1,42
7 36,57 14,83 46,19 5,55 - 20,3 5,54 72,85 53,30 4,30
8 37,05 20,78 49,58 6,62 - 23,1 11,36 71,63 58,70 10,44
9 36,74 27,07 51,27 7,41 - 24,6 15,50 75,33 60,24 14,64
10 37,07 32,88 52,11 7,92 - 25,8 23,09 86,59 63,09 16,50
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Tabela D.6: Resultados de pressao e temperatura obtidos para o R290 na terceira repeti¢ao

Teste | Tare (°C) Tangue (°C) Tars (°C) | Pi(bar) | Py(bar) | P3(bar) | Ti(°C) | T2 (°C) | T5(°C) | T4 (°C)
1 27,17 8,67 37,84 4,45 15,89 - 3,53 69,69 42,02 -2,93
2 27,15 14,79 39,64 5,29 17,38 - 3,90 65,74 45,38 2,49
3 27,24 20,76 42,37 6,26 19,32 - 9,42 65,06 49,41 8,39
4 27,23 26,87 44,12 6,89 - 20,5 13,04 72,76 51,47 11,39
5 27,08 31,89 45,21 5,04 - 21,8 18,41 76,68 52,50 13,92
6 36,75 8,68 45,05 4,70 18,65 - 5,15 77,37 49,82 -1,40
7 36,79 14,66 46,59 5,35 19,99 - 8,46 78,23 52,83 291
8 36,74 20,86 40,08 6,61 - 22,5 11,39 69,69 57,59 10,29
9 37,16 26,72 51,30 7,38 - 24,6 15,31 76,56 60,61 14,17
10 37,00 32,50 52,73 8,13 - 26,1 18,93 82,99 62,42 17,50
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Apéndice E
Identificacao da Instrumentacao

A Tabela E.1 mostra como s3o identificados no sistema de aquisicdo de dados as

temperaturas, pressoes e a vazdo do sistema.
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Tabela E.1 — Identificacdo da instrumentagdo no sistema de aquisi¢ao de dados

Identificacdo Descricao
T, Temperatura do refrigerante na entrada do compressor / saida do
evaporador
T, Temperatura do refrigerante na saida do compressor / entrada do
condensador
T3 Temperatura do refrigerante na saida do condensador / entrada do tubo
capilar
Ty Temperatura do refrigerante na saida do tubo capilar /entrada do
evaporador
Ttanque Temperatura da d4gua no tanque
Tare Temperatura de entrada do ar de resfriamento do condensador
Tars Temperatura de saida do ar de resfriamento do condensador
P, Pressdo do refrigerante na entrada do compressor/saida do evaporador
P, Pressao do refrigerante na saida do compressor/entrada do
condensador
Ps Pressdo do fluido refrigerante na saida do condensador
V3 Vazao volumétrica do fluido refrigerante na saida do condensador

95




Apéndice F
Calculo de incertezas

Todos os calculos de incertezas seguiram o método apresentado em Holman (1994),
conforme mostrado neste apéndice, tendo sido feitos utilizando-se o programa EES.

Neste apéndice descrevemos como exemplo o célculo da incerteza do COP realizado pelo
ciclo de resfriamento.

Segundo Holman, sendo o resultado R funcdo das varidveis independentes Xi, X2, X3, . . .Xp,

R =R(xy, X2, X3, . . .Xy) entdo sua incerteza wg € dada por:

R Y (R Y R Y
wo=[|—w, | +H—w, | + | —w,
0ox, 0x, ox,

Onde wy, wo, ...,w, representam as incertezas das varidveis X1,Xa,...Xy, respectivamente.

No caso do COP, temos que o seu valor é calculado pela Equacao (2.6):

aw:m_m
h

(2.6)

2 1

Sendo h, = h,e P, = P, temos as entalpias em funcdo das seguintes varidveis independentes:

b = f(P.T,)
h, = f(Pz’Tz)
hy = f(P2’T3)
h, = f(Pz’T3)
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Seguindo o método apresentado em Holman, o calculo da incerteza do COP fica:

1/2
. _|(ecor Y (acop Y (acop Y (acop Y (acop Y
or op, op, " or, " ar, " or, "

onde:

wp = 0,1 bar(incerteza do transmissor de pressio que mede P,)
wp = 0,2 bar(incerteza do trasnmissor de pressdo que mede P,)
Wy = 0,5 °C(incerteza do PT100 que mede T))
wy, =0,5°C(incerteza do PT100 que mede T),)
wy = 0,5°C(incerteza do PT100 que mede T5)

A média das incertezas das trés séries de medidas foi calculada pelo método do quadrado da

soma dos quadrados das incertezas de cada série:

Wédio = \/ (Wcom )2 + (WCOPZ )2 + (WC0P3 )2

onde:

Weop = Incerteza do COP calculado para a primeira série de medidas
Weop, = Incerteza do COP calculado para a segunda série de medidas
Weops = Incerteza do COP calculado para a terceira série de medidas

w = média das incertezas das trés medidas de COP .

médio
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