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RESUMO

Nestc trabalho estao apresentados os resultados da ava-
liagao e testes experimentais de cinco prototipos de bombas de ca
lor fornecidos peclos fabricantes numa tentativa de determinar .
seu desempenho sob varias condic¢Ges de operagdo. Para conseguir
esta finalidade, foi montada uma bancada de testes, totalmente
automatizada para registro das medigGes e controle através de com
putador. A instrumentagao utilizada para medidas de vazdo, de tem
peraturas ¢ de pressoes da agua e do refrigerante, foi instalada
com saidas ligadas ao computador. Foram levantadas as caracteris
ticas de operagao de cada bomba de calor. Os resultados sdo apre-
sentados analisando-se o desempenho experimental de varios proces
sos em cada prototipo, além de uma verificagdo do comportamento
individual de cada ciclo, através da segunda lei da termodinamica.
Na parte introdutdOria do trabalho é feita uma descrigdo do vasto
campo de aplicagoes das bombas de calor. Além disso, com a finali
dade de aprescntacao do conceito de excrgia, de uso crescente, &
feita uma analise termodinamica dos ciclos de compressao de vapor

das bombas de calor.



ABSTRACT

Experiments with five water-water prototype heat pumps
arc described. The effect of differcnt operational conditions on

the performance cocf{ficicnt is studied and the results of various

measurements arc compared. Tests were performed on a special
installation provided with automatic control to maintain the
required temperaturcs of the water. Instrumentation to measure
flow rates, temperaturcs and pressurcs of the water and of the

refrigerant was connected to a computer. A large amount of data
and expericnce has been gained to evaluate operational

characteristics of heat pumps. Results were analysed on the
basis of the second law of thermodynamics using the exergy concept.

Included, there is a review on heat pump applications.
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CAPITULO 1

INTRODUGAO

Durante um ano foi realizado um estagio na Universidade
de Essen no Institut fir Angewandte Thermodynamik und Klimatechnik
com o objetivo de efetuar medigoes experimentais com bombas de ca

lor tipo agua-agua.

Foi montado um banco de testes cspecificamente para
realizar estas medigoes. O objetivo delas era verificar o desempe
nho das bombas de calor sob varias condig¢oes de operacgao. Lmbora
exista uma norma cspecifica para medigdes ¢ avaliacgoes a serem
fecitas com bombas de¢ calor, varios rcsultados publicados [ZSWuprg
sentam valores até contraditdrios, devido a incerteza das medi-

goes.

Neste trabalho serdo apresentados o projeto e funciona
mento do banco de testes, montado com instrumentacao de controle
automatico, os resultados das medigbes com cinco prototipos de
bombas de calor, e serao analisados os resultados obtidos, wutili

zando-se o conceito de exergia.

A técnica mais convencional de obtencao de agua quente
para uso doméstico ou industrial, e para aquecimento ambiental,
através de geracao de vapor d'agua via consumo de petrdleo, foi
tradicionalmente preferida até a época de 1973, quando se iniciou
a crise de petrdleo. Para racionalizacdo do uso de refinados de
petroleo e utiliza-los para fins mais nobres, foram examinadas e
avaliadas varias alternativas para producdo de agua quente, in-
cluindo energia solar e bomba de calor. Nos paises onde o uso de
energia solar ndo € viavel por condig¢Ges ambientais, maiores es-
forgos em pesquisa e desenvolvimento foram dirigidos a bomba de
calor e sua utilizacao como fonte para obter agua quente em peque
na ¢ grande escala. A respeito de bomba de calor o maior interes-
se surgiu na Alemanha Ocidental. Varias firmas comegaram a desen
volver prototipos, e institutos de pesquisa ou faculdades fizeram

a avaliagao destes equipamentos.



A utilizagao da bomba de calor para geracao de agua
quente comegou cm 1930 quando foi rcalizado o primeciro projcto
de grande portec nos Estados Unidos [2]. O desenvolvimento destes
cquipamentos passou por varias etapas de avango e retrocesso quan
to a sua aplicagdo nos setores industriais, comerciais ¢ residen-
ciais. Nas duas ultimas décadas as bombas de calor tem tido entre

tanto um grande descnvolvimento e aplicacdes das mais variadas.

O equipamento frigorifico e a bomba de calor trabalham
com o mesmo ciclo termodinamico basico. Com uma maquina frigorifi
ca podc-se resfriar ou aquecer. O seu amplo uso para resfriamento
¢ compreensivel, ja que ndo existe outra maneira de atin_ir bai-
xas temperaturas. O custo de energia relativamente baixo nao jus-
tificava o uso da maquina {rigorifica para aquecimento, quec ¢ um
processo mais complicado do que os processos convencionais de
aquecimento.

Mesmo assim, na ultima década um grande nimero de insta
9, 10, 12,

13] para fins domésticos e industriais. Uma das aplicacoes mais

lagbes [2] e vdrias aplicagées foram realizadas [6, 7,
comuns das bombas de calor parece ser o aquecimento de dgua domés
tica — na Suiga ja existem varios tipos fabricados em série [2].

O aquecimento ambiental das casas e centros esportivos também e
comumente efetuado através de bombas de calor [1, 2, 12]. Vvarias

aplicagoes industriais serao descritas no Capitulo 3.

Segundo a energia usada para seu acionamento, existem

bombas de calor movidas por eletricidade, gas ou energia térmica.

Para avaliar o desempenho das bombas de calor sera fei-
ta uma analise termodinamica do ciclo frigorifico, utilizando-se

0 conceito de exergia.

Sera feita (Capitulo 4) uma comparacgao entre o ciclo
ideal de Carnot, o ciclo basico e o ciclo real, com base na 12 e
2% leis da termodinamica, analisando-se a distribuigao das irre-
versibilidades do ciclo real.

O trabalho inicial constitui na utilizacgao, para fami-
liaridade, de trées equipamentos de bombas de calor ja existentes
no laboratorio. Esta atividade serviu de base para a montagem da

nova bancada de testes, conforme descrito no Capitulo 5.



Apds a montagem da bancada de testes, foram feitas expe
riencias com 5 bombas de calor tipo agua-dgua, protdtipos de dife
rentes firmas. Durante os testes foram recgistradas as variacoes
de temperaturas ¢ pressoes da agua ¢ do refrigerante, além das va

zoes da dgua.

As medigOes experimentais foram efetuadas com equipamen
to moderno e as condigoes operacionais foram controladas e regis
tradas automaticamente através de computador. O procedimento expe
rimental para obtengdo dos dados medidos descrito no Capitulo 6,
foi bastante rigoroso, conforme as cspecificagoes detalhadas de

uma norma alcma.

Os resultados experimentais sio apresentados no Capitu-
lo 7, analisando-sc¢ viarios proccssos dos ciclos frigorificos das
bombas de calor testadas, assim como as suas cficicncias cxcrgéti

cas.
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CAPITULO 2

HISTORICO E PRINCIPIOS BASICOS DAS BOMBAS DE CALOR

2.1. HISTORICO

A bomba de calor funciona em principio como um ciclo
frigorifico, mas trabalha sob condigoes completamente diferentes.
No ciclo de refrigeragdo, tem-se dois lugares para a troca de ca-
Tor. O refrigerante, que recaliza o ciclo no ecquipamento, retira o
calor a baixa temperatura e cede-o a alta temperatura. Se o obje-
tivo do ciclo € retirar calor de um ambicnte fechado, falamos so-

bre um equipamento frigorifico. Aproveitando o calor cedido a al-

ta temperatura, tratamos como uma bomba de calor. Assim, a bomba
de calor €& um equipamento de aquecimento nio convencional, que
pode ser utilizado para aquecimento de ambientes ou producao de

agua quente em qualquer escala.

A idéia da bomba de calor € velha, originando-se de uma
publicacao do Prof. W. Thomson (Lord Kelvin) de 1852 [1], [2].Com
base nesta idé€ia, a partir de 1870, foi iniciada (6] a elaboracio
e produgao dos equipamentos frigorificos. O desenvolvimento da
bomba de calor foi entretanto muito mais lento. Isto & compreensi
vel se considerarmos que para resfriamento nio hi outra alternati
va que o equipamento frigorifico. Para o aquecimento existiram
métodos convencionais, como a queima de diferentes combustiveis,
que foram muito mais simples, e os combustiveis sendo disponi-

veis em abundancia.

A primeira bomba de calor de grande porte foi realizada
para o prédio de escritdorios de Southern California Edison Company
(EUA) em 1930-31, usada para refrigeracgao e aquecimento.[ZJ

Na Europa, a primeira grande instalacido de bomba de ca-
lor foi construida para a Prefeitura de Zurique (Suica) em 1938 ,
usando como fonte de calor agua de rio. A razdo principal para a
construgao deste equipamento foi a incerteza do fornecimento de
carvao da Alemanha. [2]



Até o fim da guerra, varias grandes instalacdes foram
realizadas nos EUA e na Europa, para objetivos industriais e co-

merciais, com agua como fonte de calor.

O desenvolvimento de menores unidades comecou nos EUA
apos a segunda guerra mundial. A grande maioria servia para ar
condicionado durante o verao, e aquecimento durante o inverno pa-
ra residencias, sistemas ar-ar, através de uma inversao do ciclo.
E interessante notar que segundo o conceito norte americano, bom-
ba de calor significa, em primeiro lugar, um equipamento com du-
pla finalidade; entretanto, segundo o conceito Europeu, bomba de

calor ¢ um equipamento servindo somente para aquecimento.

Em 1950 comegaram a ser fabricadas bombas de calor usan
do o solo como fonte de calor nos LEUA e na Inglaterra, sendo rela
tados valores de cocficientes de descmpenho COP>3 durante o pe-

riodo de aquecimento.

Em 1951 foi construida uma bomba de calor para a Royal

Festival Hall de Londres, com uma capacidade de aquecimento de
2,3-2,6 MW, usando como fonte de calor a agua do rio Thames. Os
compressores centrifugos sdo acionados por turbinas de aviao. 0

sistema de dois estagios com o refrigerante R-12 assegura um COP
entre 2,5 e 3, a uma temperatura de evaporacdo de 0°C ¢ produzin-

do agua quente a 82°C.

Nos anos de 1960 ocorreu nos EUA uma grande queda na
produgao dos equipamentos domésticos de bomba de calor m nciona-
dos. No inicio eles foram considerados como um equipamento de ar
condicionado, acrescentado com mais uma valvula de inversdo. ApoOs
muitas reclamagoes, por causa da operagdo insegura, numa coopera-
¢ao entre o governo e as maiores indastrias, conseguiu-se elimi-
nar os problemas, e a partir dos primeiros anos de 1970, estes

equipamentos sao produzidos em grande quantidade.

Os paises industrializados seguem o exemplo dos EUA.Uni
dades de bomba de calor para objetivos domésticos, comerciais e
industriais tém sido desenvolvidos e produzidos, especialmente a
partir de 1973, €poca da chamada "crise do petroleo'". Os  paises
mais envolvidos sao: Japao, Suécia, Inglaterra, Franga, e espe-

cialmente nos ultimos anos, Alemanha Ocidental.



2.2. PRINCTPILOS BASICOS

O nome bomba de calor orvigina-sc da scmelhanca com a

bomba hidraulica. Calor transferc-sc de uma temperatura mais alta

4 uma temperatura mais balxa naturalmente, mas cm dircgao oposta
precisa-sc de uma bomba de calor com consumo de cnergia. O meio
de onde a bomba de calor retira o calor & chamado "fonte de ca-

lor". Na maioria dos casos este & dgua ou ar ambiente. O meio de
rejeigao, que recebe o calor bombcado. & também geralmente agun

ou ar.

As Figuras 2.1 e 2.2 mostram o esquema e o diagrama T-s

de uma bomba de calor de ciclo ideal de Carnot.

T
CON

e RAAVAVIV AV Vi

EX ¢

TA B I po

E

L A TN
” ~“VVV\W\A—— i

q b S
F16.( 2.1 ) ESQUEMA DO CICLO DE CARNOT F1G6.( 2.2 ) DIAGRAMA T-S§ DO CICLO DE CARNOT
onde E - evaporador
C - compressor
CON - condensador
EX - expansor
Os pontos 1, 2, 3 e 4 da Figura 2.2 correspondem aos
estados de refrigerante nas posicoes do equipamento marcadas na

Figura 2.1.
Os processos do cilo siao:

4-1 - evaporagao do refrigerante no evaporador a tempe-
ratura da fonte de calor (TF);

1-2 - compressao isentrdpica no compressor, da pressao
de evaporacao (po, pressao de saturacgio correspon
dente a TF) a pressao de condensag&)(pc, pressao

de = “uracd@o correspondente i temperatura de aque



cimento 1,):
A)

2-3 - condensacao no condensador:

-

3-4 - cxpansao isentropica no expansor, da pressao P. a
pressao P, -

O balango de energia do sistema, por unidade de massa
de refrigerante ¢

q. + w._ = (. + w
lo c e ¥

onde W ¢ o trabalho de compressiao k.J/kg

Wy ¢ o trabalho de cxpansiao kJ/kg

apdés o rearranjo:

d, * (wc - Wey) = Q. *t W =q

5 kJ/kg (2.1)

No diagrama T-s

area adlba representa q_
area a32ba representa q.
area 12341 representa w

-

A Eq. (2.1) indica que o calor de aquecimento (qc) e a

soma do calor retirado da fonte (qo) e do trabalho consumido (w).

Multiplicando os dois lados da Eq. (2.1) com o fluxo de
massa de refrigerante (ﬁR, kg/s), obtém-se

ou Qp + P = Q kW (2.2)

Do ponto de vista de economia energética da bomba de ca
lor, & muito importante que o seu coeficiente de desempenho



(COP) = € = Q./P = q_/w (2.3)

tenha o maior valor possivel.

Para o ciclo de Carnot, como segue das condigbes geomé

tricas da Figura 2.2, o coeficiente de desempenho sera

€. = ——— > 1 (2.4)

A Figura 2.3 mostra e€_ em fungdo das temperaturas limite U% e?A),
calcilado da Eq. (2.4).

e

Tp*303.13K

20+

Tqa 31318 K

Ta* 32315 K

Ta® 33315 K
S—/"' 343.18x
1 1 Fo-.
25%3.19% 273.15 29315 Te K

F1G6.( 2.3 ) COEFICIENTE DE OESEMPENHO
00 CiCLO DE CARNOT

Da Figura 2.3 pode-se ver que para asscgurar um coOnsumo
de energia relativamente baixo, a temperatura da fonte de calor
(TF) deve ser relativamente alta, e a temperatura de aquecimento

(TA) relativamente baixa.

Tem-se que salientar que € ndo € uma eficiencia. A po-
téncia consumida (P) pela bomba de calor scrve primordialmente pa
ra o bombeamento dec calor. A parte decisiva da capacidade de aque

cimento (QC) ¢ retirada da fonte de calor (Qo da Eq. 2.2).
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ciclo de Carnot & um ciclo ideal. Nos ciclos reais de

bomba de calor os coeficientes de dcscempenho sdo comparativamen-

te menores, porém, maiores que 1. Este fato ja demonstra a supe-

rioridade da bomba de calor sobre o aquecimento clétrico (por re-

sisténcia). Além disso, a bomba de calor pode ecconomizar combus-

tiveis, especialmente petroleo.

A

Figura 2.4 mostra o circuito frigorifico basico, onde

o ecxpansor do ciclo de Carnot ¢ substituido pela valvula de expan

sao (VI

) por razdes cconomicas ¢ técnicas.

CON

3

1

s

F16.( 2.4 ) ESQUEMA DO CICLO BI;SICO FIG.( 2.5 ) DIAGRAMA T-S DO CICLO BASICO

No diagrama T-s da Figura 2.5 & mostrado também o ciclo

basico, caracterizado pelo seguinte:

0

considera-se a diferenca de temperatura para a trans-
ferencia de calor no evaporador e no condensador

<T T >T
(TO F, C A) ’

contém o efeito da valvula de expansao (processo 3'-4'),

o vapor aspirado pelo compressor € vapor saturado se-
co (estado 1'),

O Processo no compressor € isentrdpico (reversivel).

ciclo bdsico € o ciclo cuja realizacado seria deseja-

vel. Uma analise termodinamica deste ciclo encontra-se no Capitg

lo 4.
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CAPITULO 3

APLICAQ@ES £ CLASSIFICAQAO DAS BOMBAS DE CALOR

3.1. APLICACOES

Neste capitulo serdo descritas inicialmente varias apli
cacoes das bombas de calor, com a intencao de ilustrar a grande
variedade de usos que tem sido feita com este equipamento. Em se-
guida, devido aos diversos tipos ja cxistentes de bombas de calor,
scra feita uma classificacdo delas quanto a lonte de calor e quan

to a fonte de energia utilizada no scu acionamento.

5.1.1. Bombas de calor movidas por cletricidade
3.1.1.1. Para objetivos domésticos

- producdo de agua quente doméstica,

- aquecimento de residcncias (apartamentos) durante o

inverno.

0s aquecedonres de agua quente sdo unidades completamen-
te acondicionados na fabrica. A montagem no local sc¢ limita a 1i-
gagao com a rede elétrica e conexdes da agua fria e &dgua quente.

A fonte de calor é o ar, sendo por isso montadas no porao das re-

sidencias. Um tipo Alemdao, por exemplo, tem uma capacidade de
aquecimento de 1400W, um tanque de agua de 225-300 litros, com
eventual aquecimento elétrico auxiliar. Scgundo o fabricante, a

sua recuperacao financeira do investimento inicial ocorre durante
3-5 anos, em comparagao a utilizacdo de G6leo para aquecimento na
Alemanha Ocidental em 1980 [8].

Para o aquecamento de nesdidencias existem também muitos
tipos de bomba de calor compactos. A fonte de calor é ar ou agua
e a rejeicao € para agua a 55-70°C, que circula entre os radiado-

res dos lugares aquecidos e o condensador da bomba de calor.



11

As bombas de calor reversivecis, quc aquecem durante o
tempo frio e resfriam durante o periodo quente, foram também de-
senvolvidas para diferentes aquecedorcs. As menorcs unidades sao
arcondicionadorcs tipo de janela, com uma valvula magnética de 4
vias, para inverter o escoamento do refrigerante e trocar o papel
do evaporador e condensador. Maiores unidades podem ser do tipo
ar-ar, ar-agua, dgua-ar ou agua-agua. Para os tipos ar-ar ou agua
-agua, a inversao pode também ocorrer no lado do ar e agua, res-
pectivamente. Segundo [5], a economia no custo de aquecimento por
estes cquipamentos, em comparacgdo com o aquecimento elétrico con-

vencional, pode ser 10-60%, dependendo do clima do local.

Estima-se que o numero destes equipamentos em operagao
nos EUA pode ser de alguns milhoes [6]. Dados sobre algumas bom-

bas de calor para o aqueccimento de residencias, com fontc de ca-

3

lor de solo, encontram-se na Ref. [2]|. Sobre combinac¢ées com ener
gia solar para o mesmo objetivo, ainda que algumas aplicacgoes ja

existam, nio se tem dados suficientes de pridtica [2].

3.1.1.2. Para objetivos comerciais

Sao equipamentos de maior capacidade, servindo para o
aquecimento de edificios de escritdrios, escolas, hospitais, pré-
dios de apartamentos e para produgao de agua quente. Existem ti-
pos compactos, acondicionados na fabrica. Sao geralmente sistemas
agua-agua, onde a temperatura da agua quente nao ultrapassa 70°C.
0 refrigerante € geralmente R-12 ¢ para as maiores unidades apli-

ca-se um compressor centrifugo.

Uma aplicagao especial, porém bastante estendida, é o}
aquecimento de piscinas. Uma lnica firma Alemd construiu, entre

1968 e 1976, 84 bombas de calor, para piscinas publicas.

Em grandes edificios, nas regiodes mais frias, ha a ne-
cessidade de resfriamento (ar condicionado) e aquecimento do ar
simultaneamente. Durante o inverno, aquecem-se os lugares perto
das areas de fronteira. Nos lugares internos, por causa do calor
produzido pelos ocupantes, equipamentos e iluminagao, O condicio-
namento de ar é necessario. E uma excelente utilizacao da  bomba

de calor, no lado frio e no lado quente, diminuindo altamente o0s



12

Custos de investimento e de energia. A capacidade de aquecimento

destas bombas de calor atinge alguns MW, (1], [2].

Uma aplicagao semelhante encontra-sc em centros de es-
porte, onde a pista de patinacao ex1ge resfriamento e a agua da
piscina precisa de aquecimento [1],

3.1.1.3. Para objetivos industriais

Bombas de calor elétricas até uma temperatura de aquec.
mento de 105°C estiao disponiveis no mercado, [9]. Para alta tempe
ratura de condensagao, elas geralmente trabalham com o refrigeran
te R-114, e usam como fonte de calor alguma rejeicdao industrial .
A aplicacdo industrial é muito diversa; mencionam-se a seguir so-
mente algumas tipicas.

0 s44tema MVR (mechanical vapor recompression) serve
para cvaporar um constituinte de uma solugdo, ou para producao do

mesmo, ou ainda para concentrar a solucio.

A Figura 3.1. mostra o esquema de um sistema aberto pa-

ra concentracao de uma solugio.

CON

PC

F16.( 3.1 ) ESQUEMA DE UM SISTEMA ABERTO
PARA CONCENTRAGAO OE uUMA SO-
Luclo

O compressor centrifugo (C) aspira o vapor d'agua do
evaporador (E) e, apd0s compressdo, descarrega-o ao condensador
(CON), que serve para o aquecimento da solugdo. O vapor d'agua con
densado sai para fora, através do purgador de condensado (PC). A
solugdo diluida entra em e e sai concentrada em s. Neste sistema,

o refrigerante € o proprio vapor d'agua. Entre a temperatura de
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condensacido e de evaporagdao ¢ suficiente manter uma diferenga deo
temperatura relativamente pcqucna (IO—ZOOC) ¢ por isso, o COP c
muito favoravel. O sistema MVR é altamente usado nas industrias

alimenticias e quimicas.

Para produtos sensiveis a temperatura, o sistema traba
lha com vacuo. Neste caso, o purgador (PC) deve ser substituido
por uma bomba de¢ agua.

Para produtos extrcmamente sensiveis a alta temperatura,

o esquema simplificado € mostrado na Figura 3.2.

AV4
CON'
\\éé c
E
e
—————— v
{ L

—

8
€ o VE

\ o

FiG.{ 3. 2 JESQUEMA DE UM SISTEMA FECHADO PARA
CONCENTRAGCAO DE UMA SOLUGAO

O circuito de refrigerante (por ex. NHS) € fechado e
consta do evaporador (E), compressor (C), condensador (CON) e val
vula de expansdo (VE). No evaporador da solugao (E') forma-se va-
por d'agua a 20°C, por causa do aquecimento recebido pela conden-
sagdo de aménia a 30°C, no (CON). O vapor d'dgua entra no conden-
sador (CON'), onde € resfriado e condensado a 20°C pelo evapora-
dor de amonia (E), no qual a evaporagao ocorre a 10°Cc. 0 condensa
do (agua), sai para fora através da bomba (B). A solugdo diluida

entra em ¢ e sai, concentrada, em s.

Para a secagem de produtos sensiveis ‘a alta temperatura,
por exempo madeira, para protegé-la contra deformagao, todo o equi
pamento da bomba de calor esta colocado na camara de secagem. (Fi
gura 3.3). O evaporador retira a umidade do ar circulado pelo ven
tilador (V) e resfria-o, embora o condensador reaqueca o ar. A po

téncia consumida € introduzida na camara de fora e, caso este aque
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cimento aumente a temperatura do ar acima do valor deseJado (30-
40° C), um condensador auxiliar externo (CON,,x) ecntra em func1ona

mento, em paralelo ao condensador interno (CON), diminuindo o
aquecimento do ar da camara.

CON oux

BOMBA DE
CALOR

F18.{ 3.3 ) ESQGUEMA DE UM SISTEMA PARA SECAGEM ODE PRODUTOS SENS(\IEIS A
ALTA TEMPERATURA

Segundo a Ref. [1], aproximadamente 1000 tais instala-
¢Oes estao em funcionamento na Franca. Com uma diferenca entre a
temperatura de evaporagao e condensagdo pequena, estes equipamen-
tos causam economia de pelo menos 45% em relagao ao sistema con-
vencional, trabalhando por aquecimento d'agua produzido em uma
caldeira.

Em lugares onde dgua doce ndo & disponivel, a produgio
da agua € um grande problema. Para este objetivo a Figura 3.4

apresenta um esquema.

A agua de mar entra na camara de congelamento (CC), on-
de esta colocado o evaporador da bomba de calor (E), com uma tem-
peratura de superficie abaixo de 0°C. Forma-se gelo que corre jun
to com a salmoura (dgua de mar concentrada) na camara de separacdo
(CS). O gelo separa-se e € conduzido a camara de descongelamento
(CD), onde o descongelamento ocorre pelo aquecimento do condensa-
dor da bomba de calor (CON), formando assim o produto final, a
dgua doce. O trocador de calor (TC) serve para economia: a agua
do mar € pré-resfriada aqui pela salmoura saindo do sistema e pe-
la agua doce.
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TC

AGUA OE MaR | * ‘

Fio. ( 3.4 ) ESQUEMA DE UM SISTEMA PARA PRODUC:EO OE A,GUA DOCE

Existem aplicac¢Ges industriais onde a tecnologia neces-
sita de resfriamento e aquecimento simultaneos. Neste caso, o mes
mo equipamento pode ser utilizado como equipamento frigorifico e
bomba de calor. Exemplos tipicos sdo a inddstria de leite (pasteu
rizagdo - resfriamento) e o processamento de frango (dgua quente
para a depenagem, e resfriamento), entre outros.

5.1.2. Bomba de calor movidas por motor a gas

Anteriormente produzia-se agua doce por destilagao da
agua de mar. Durante a segunda guerra mundial 10000 bombas de ca-
lor (sistema MVR) foram construidas para o exército Norte America
no. Nestas unidades o compressor mecanico foi acionado por um mo-
tor a gasolina [2], [13].

Na Alemanha Ocidental até meados do ano de 1979 foram
instalados mais de 50 unidades de bomba de calor - sistema ar-agua,
onde o compressor & acionado por um motor a gas. A capacidade : de
aquecimento delas variam até algumas centenas de kW. = Sao
planejados para o aquecimento de um grupo de 4 até 10 re-
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sidéncias durante o inverno ¢ para a producdo de dgua quente do-

méstica. [10]

O maior cquipamento deste tipo funciona a partir de 1977
em Paderborn (Alemanha Ocidental) para um centro de esporte, com
uma capacidade de aquecimento total de 4,8 MW em 3 unidades, usan
do gas natural como combustivel. O custo dec investimento foi  de
1.500.000 DM, enquanto que o sistema convencional de caldeira a
gas custaria 770.000 DM. A economia de consumo de combustivel
pela bomba de calor é 53,5% [12].

Estas bombas de calor podem ser utilizadas, naturalmen-
te, para qualquer objetivo de aquecimento também. As condicoes
locais e as consideracbes economicas determinam, finalmente, o ti

po de equipamento.

3.1.3. Bombas de calor por absorcao.

Estas bombas de calor estao ainda em estado de desenvol
vimento. Porém, uma grande instalagdo que estd em funcionamento
desde 1958 deve ser mencionada. Esta ¢ a bomba de calor para as
estufas para plantas do municipio de Viena, Austria. Ela tem uma
capacidade de aquecimento de 1,2 MW. Serve para o aquecimento de
dgua de 20 a 45°C. A fonte de calor & agua do solo que & resfria-

da de 10°C a 4°C. Trabalha com COP = 1,7 e o par de fluidos €

agua-amonia.
3.1.4. Bombas de calor com sistema de ejetor
Sao altamente usadas para destilacao e concentragao

nas indlstrias alimenticias e quimicas, como de MVR. Segundo a
Ref. [13] esta aplicagdo teve inicio em 1856.

3.2. CLASSIFICAGCAO DAS BOMBAS DE CALOR

As bombas de calor podem ser classificadas de diferen-

tes pontos de vista.
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3.2.1. Segundo a fonte de calor e¢ o meio de aquecimento.

Uma bomba de calor "agua-agua' tem como fonte de calor

¢ meio de aquecimento a agua. A bomba dc calor "dgua-ar' retira o

calor da dgua ¢ aquece o ar. Lxistem ainda bombas de calor "ar-
agua' e "ar-ar". O ar ambientc ¢ a fonte de calor mais geral, po-
rém tem duas desvantagens. A primeira ¢ quc a temperatura do ar
ambiente varia bastante ¢ cm baixas temperaturas a capacidade de

aquecimento ¢ o coeficiente de desempenho  da bomba de calor caem

consideravelmente.

Quando a temperatura de cvaporacgao diminui, o compressor
aspira menor vazdo (m’/s) porque a sua cficiéncia volumétrica di-
minui, por causa da maior relacdo de pressoes (pc/po). Alcm disso
sob baixa temperatura de cvaporagao, o volume especifico do vapor
aspirado aumenta. Por causa destes dois efeitos, o fluxo de massa

do refrigerante (ﬁR) diminui consideravelmentec.

A diminuigao do COP (e) a baixa temperatura de evapora-
gao ja foi mencionada em relagdao a Figura 2.3. Este comportamento
do sistema € especialmente desfavordavel para bombas de calor que
servem para o aquecimento de prédios ou residéncias em - regides
mais frias, porque com o abaixamento da temperatura ambiente ex-
terna, a capacidade de aquecimento necessitaria justamente aumen-

tar.

Por estes motivos, a bomba de calor nao € dimensionada
para a carga maxima. Geralmente para uma temperatura ambiente ex-
terna abaixo de +2°C, utiliza-se um aquecimento auxiliar (parains
talagoes pequenas, aquecimento el€trico por resisténcias), que
por causa do seu funcionamento relativamente curto, nao aumenta

consideravelmente o consumo de energia anual.

Outra desvantagem do ar como fonte de calor é a forma-
gao de gelo na superficie do evaporador, caso a sua temperatura se
ja inferior a 0°c. o gelo diminui o coeficiente global de trans
missao de calor do evaporador e em certos intervalos o aquecimen-

to tem que parar para o seu descongelamento.

Agua de pogo €& uma fonte de calor satisfatoria, se a
sua qualidade e o custo sao aceitaveis. A sua temperatura & prati

camente constante, e corresponde a temperatura média da regiio,
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Kgua de rio ou lago podem ser usadas também, sc¢ o seu
bombcamento ¢ cventual tratamento nio causam altos custos.

Existem bombas de calor cuja fonte de calor ¢ o solo.
Uma scrpentina de tubo estd colocada horizontalmente no solo, ecm
uma profundidade de 1 até 1,5m. Uma solugdo de baixa temperatura

de congclamento (salmoura) circula centre a scerpentina ¢ o cvapora
dor da bomba de calor. Durante a operagao, congela-se uma certa
cspessura do solo na proximidade dos tubos. Estas bombas de calor
servem para aquecer as residencias durante o inverno, em regioes
onde a temperatura ¢ muito baixa, e ar ou agua nao podem ser usa-
dos economicamente como fonte de calor. No verao, o solo se des-
congela, e o processo se repete no proximo inverno. Lsta fonte de
calor € raramente usada. O custo de instalagido ¢é alto e a composi
gao e conteudo de agua do solo € muito variada, provocando incer-

tezas na capacidade do equipamento.

O calor da radiacgao solar serve também como fonte de
calor para uma bomba de calor. Segundo um método, os tubos do eva
porador estao em contato térmico com a placa preta do co.etor so-
lar. Outro método € que o coletor solar aquece agua ou ar que ser
ve como fonte de calor para a bomba de calor. Como a radiagao so-
lar nao € continua, estes sistemas sempre devem ter algum armaze-
namento de calor [2]. Esta combinagdo encontra-se em estado de
pesquisa. Comparado com o ar ou agua, simplesmente como fonte de
calor, o coletor solar fornece o calor a uma temperatura mais ele
vada, assegurando maior coeficiente de descmpenho. Além disso, a
temperatura do coletor € mais baixa que no caso do aquecimento so
lar sem bomba de calor. Assim, a eficiencia e a capacidade do co-

letor serao maiores.

Rejeigoes industriais em forma de agua quente, servem
também como fonte de calor para a bomba de calor.
3.2.2., Segundo a energia usada para o seu acionamento.
3.2.2.1. Bomba de calor elétrico.

E a bomba de calor mais usada. Tem um sistema de com-

pressao movido por um motor elétrico.
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Para maiores rclagoes de pressiao (pc/po), isto ¢, quan-
do 4 diferenga entre a temperatura da fonte de calor e a tempera-
tura de aquecimento for muito grande, aplica-se o sistema de dois
estagios (Figura 3.5), para aumentar o coeficiente de descmpenho

[1].

S| B}
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F1e. ( 3.5 ) ESQUEMA DE B8OMBA DE CALOR DE DOIS ESTAIGIOS

Neste sistema, o compressor de baixa pressao (Cl) aspi-
ra o vapor de refrigerante a pressao P, do evaporador (E) e des-
carrega-o comprimido para o recipiente intermediario (RI), a pres
sao intcermediaria P; de onde o vapor €& aspirado pelo compressor
de alta pressao (CZ) que, apo6s compressao, descarrcga-o 4o conden
sador (CON), a pressao P.- O refrigerante liqucfeito no condensa-
dor, flui através da valvula de cxpansio (VEZJ a0 recipiente in-
termedidario (RI). O 1liquido refrigerante do recipiente intermedia
rio, estrangulado pela valvula de expansao (VE]), entra no evapo-

rador.

O ciclo basico do sistema, no diagrama T-s, € mostrado

na Figura 3.0.

Os pontos 1 ... 8 mostram os estados do refrigerante

nos lugares correspondentes da Figura 3.5.

A area (2(2)4 3 2) € proporcional a economia de traba-
lho de compressao do refrigerante. Esta economia € basicamente con
sequencia do resfriamento intermediario (2-3) no recipiente inter
mediario, e ocorre durante a passagem do vapor superaquecido atra
vés do liquido saturado.
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Fi1G6.( 3.6 ) DIAGRAMA T-S DA BOMBA DE
CALOR DE DOIS ESTAGIOS

Como no sistema de um s$6 estagio, o cvaporador (L) reti-
ra o calor da fonte de calor, e o condensador (CON) transferc-opa

ra o meio de aquecimento.

3.2.2.2. Bomba de calor movida por motor a gas.

O motor dec¢ acionamento podc ser motor a gasolina, motor
Diesel, motor a gas natural ou, para grandes unidades, turbina a
gas. Existem ainda, cm estado cxperimental, bombas dc calor opera
das por motor Stirling ¢ motor Wankecl. Nestes casos, usa-sc  tam-
bém uma recuperag¢do de calor da agua de resfriamento e¢ do gas de

exaustao do motor.

3.2.2.3. Bomba de calor acionada por energia térmica
3.2.2.3.1. Bomba dec calor de sistema por absorcgao

A Figura 3.7 mostra o esquema de um sistema por absor

¢ao, cujo funcionamento € como se seguc.

0 condensador (CON), valvula de expansao (VE) ¢ evapo-
rador (E) sao as mesmas partes, como no sistema de compressao.Além
do refrigerante, o sistema contém mais um fluido de trabalho, o}

absorvente, que tem a capacidade para absorver o refrigerante.

O vapor do refrigerante saindo do evaporador (E) € ab-
sorvido no absorvedor (Ab) pela solugao pobre intruduzida ao ab-
sorvedor pela valvula reguladora (VR). Esta solugdo pobre tem uma
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Fi6.( 3.7 ) ESQUEMA DA BOMBA DE CALOR POR ABSORCEO

concentracgao baixa em refrigerante. Apos a absorgao, a solugao
torna-se rica, sendo bombcada pela bomba de solugao (B) da sua
pressao baixa (po) a pressao alta ao gerador (G). No gerador, por
aquecimento, o refrigerante evapora da solucao refrigerante-absor
vente e vai ao condensador (CON), onde, por resfriamento, & lique
feito. 0 1liquido, atravessando a valvula de expansao (VE), entra
no evaporador (E). No fundo do gerador (G), fica a solugao pobre

que através da valvula reguladora (VR) entra no absorvedor (Ab).

O trocador de calor (TC) entre a solugao pobre quente
e a solugdo rica relativamente fria, serve para melhorar a econo-
mia. Assim, a solucgdo rica, aqui pré-aquecida, necessita de menor

aquecimento no gerador (G).

O sistema de absorcao, como bomba de calor, retira 0
calor a baixa temperatura da fonte de calor pelo evaporador (E) e
transfere-o para o aquecimento pelo condensador (CON) a uma tempe

ratura mais elevada.

A energia térmica para o funcionamento sera introduzida
no gerador (G).

Os pares de fluidos atualmente usados sao: amonia-agua
e brometo de 1litio-agua. Existem pesquisas em andamento, em busca

de novos pares.
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0 coeficiente de desempenho ¢

(Q. + Q)
e = o . Ab (3.1)
Qg

O valor maximo do cocficiente de descempenho para a bom-
ba de calor de absorcao ideal & [1]

e = —<  [1 - 222 (3.2)

A primeira parte desta equagao € nada mais que o coefi-
ciente de desempenho do ciclo de Carnot de um sistema de compres-
sao. A parte entre parénteses € um valor menor que 1. Isto € cla-
ro se considerarmos que aproximadamente TAb = Tc' Daqui segue que
o coeficiente de desempenho do sistema de absorc¢do € sempre me -
nor que o do sistema de compressao. Os coeficientes de desempe-
nho nao sdo entretanto, simplesmente comparavcis. Se a cnergia mc
canica ou elétrica para acionar o sistema de compressdao € produzi
da da energia térmica, a baixa eficiencia desta producgdo de cner-

gia mecanica ou elétrica deve scr considerada também.

Onde a energia térmica de acionamento, geralmente em
forma de vapor d'agua, € barata, o sistema de absorgao pode ser
bastante promissor [7].

3.2.2.3.2. Bomba de calor de sistema ejetor

A Figura 3.8 mostra o esquema do equipamento.

O condensador (CON), valvula de expansao (VE) e evapo-
rador (E) tém o mesmo papel que no sistema de compressao ou absor
¢do. Vapor produzido mna caldeira (CA) expande no bocal de
Laval do ejetor (EJ). Apds o orificio, a velocidade do vapor é
grande, e sua pressdo € baixa, adequada para aspirar o vapor do
evaporador. Os dois vapores, misturados serao comprimidos pela
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FiG.( 3.8 ) ESQUEMA DA BOMBA DE CALOR COM SISTEMA DE
EJETOR

parte de difusor do ejetor, ¢ ap0s a compressao entram no conden-
sador (CON). Daqui, apés a liquecfagao, uma partc corrce atravcs da
vialvula de expansao (VE) ao cvaporador (E), e a outra parte sera

descarregada pela bomba (B) para a caldeira.

O calor da fonte de calor (Qo) € retirado pelo evapora
dor (E), enquanto o calor de aquecimento (QC) € transferido pelo
condensador (CON) e a energia térmica para o acionamento do siste
ma é introduzida na caldeira (QCA).

0 coeficiente de desempenho e=QC/QCA ¢ bastante baixo,
especialmente por causa de altas perdas ocorridas no ejetor. Po-
rém, para casos onde a diferenga entre a temperatura de evapora-
cao e de condensagdo € pequena e vapor de baixo custo ¢ disponi-

vel, o sistema se aplica favoravelmente.

3.2.3. Bombas de calor especcials
3.2.3.1. Bomba de calor termoelétrica

A base do funcionamento desta bomba de calor € o fenome

no termoelétrico, descoberto por Peltier em 1834.

Formando um circuito elétrico por dois diferentes mate-
riais adequados e aplicando uma tensao de corrente continua, 0s

dois pontos de solda terao diferentes temperaturas: um de baixa
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temperatura e outro de alta temperatura, relativamente.
As exigencias para os dois materiais sao:

- grande "forga térmica" definida pela seguinte relacao

a = V/K (3.3)

onde ch ¢ o fluxo de calor No ponto de solda quente
1 ¢ a intensidade da corrente clétrica A
Tc% ¢ a temperatura do ponto de solda quente K
- pequena condutividade térmica (k)

- grande condutividade elétrica (o)

Estas exigéncias podem ser satisfeitas por alguns scmi-
condutores, que foram desenvolvidos nos Gltimos tempos. Ligando
estes semicondutores em série e em paralelo, formam-se blocos de

Peltier, com bastante superficie de troca de calor no lado frio
€ no lado quente.

A efetividade dos materiais termoelétricos foi determi-
nada pela seguinte relacgao:

Z = a’o/k (3.4)

onde 0 € a propriedade tabelada do material em conduzir a corren-

te elétrica, e sua dimensio &:

a do k € W/ (cmK)

A diferenga maxima de temperatura calcula-se da seguin-
te equagao:
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2

(Tcs - Ios)max = 0,5 2T ¢ K (3.5)

onde Tos ¢ a temperatura no ponto da solda fria ¢ para o cocfici-

ente de descmpenho:

i - w_jps 1 - 2 (Tes/Tos)max = 1
lCS - IOS Z lcS

(3.6)

O primeciro membro da Eq. (3.6) ¢ o coecficiente de de-

scmpenho do ciclo de Carnot.

Da Eq. (3.6) segue que, com o valor atualmente alcanca-
vel de Z=3,5x10_3, o coeficiente de desempenho fica ao redor de
20% do ciclo de Carnot [2].

O futuro do sistema depende do desenvolvimento dos semi

condutores, ainda que ja existam algumas aplicagdes cspeciais.

3.2.3.2. Bomba de calor quimica

Este tipo de bomba de calor, que esta em desenvolvimen-
to com a participagao do Departamento de Energia (DOE) do Governo
dos EUA, utiliza o fenomeno de adsorcido-dessorcao (adsorption -

desorption), do hidrogenio por certas ligas metalicas.

Aquecendo-se tal liga, ocorre dessorcao (semelhantemen-
te a evaporagao do refrigerante da solugdo no sistema de absorcdo)
e resfriando-a ocorre adsorgao do hidrogénio (semelhantemente a
absorgao no sistema de absorgdo). Dessorgao e adsorgdo ocorrem iso
termicamente, a pressdo e temperatura que dependem da liga utili-
zada.

A Ref. [4] relata sobre o estudo tedrico de um equipa-
mento que consta de tubos de diametro interno de 19mm e comprimen
to de 915mm. Cada tubo contém duas ligas. A liga A é CaNig e a 1i

ga B & LaNi separadas por um filtro no meio do tubo, que permi-

5 s
te a penetracdo do hidrogenio entre as ligas. Dez tubos sao colc-

cados em uma carcaga e o equipamento contém 24 tais unidades. 0
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meio de transferencia de calor ¢ ctilenoplicol-apnn.
O ciclo consta de 4 processos:
a) Aquccimento da liga A por cnergia térmica de alta

temperatura. Durantce ¢51ie processo ocorre dessorgao
da liga A a 96,1°C ¢ 5,75 bar. O hidrogenio corre pa
ra a liga B, onde ¢ adsorvido a 4(),00(2 ¢ 5,58 bar,
com liberagao de calor transferido para fora, como

capacidade de aquecimento.

b) Resfriamento de ambas ligas;

liga A ate 10,6°C o Tiga B atc 1,4

c) Aquecimento da liga B por cnergia térmica de baixa
temperatura, da fonte de calor. Durante este proces-
so ocorre dessorgao da liga B a 4,1°C ¢ 1,07 bar. O
hidrogenio corre para a ligpa A onde ¢ adsorvido a
40,6°C ¢ 0,92 bar.

d) Aquccimento de ambas ligas: liga A até 96,1°C ¢ liga
B até 40,6°C.

A operagao € ciclica mas, trabalhando com tubos em dife
rentes fases do ciclo, recebe-sc um fluxo de calor de aquecimento
continuo, no caso atual 20,8 kW.

0 cocficiente de descmpenho do sistema, entre estas con
dig6es de operagao € 1,25; 50% do ciclo de Carnot. Pelos traba-
lhos em andamento, espera-se aumentar o coeficiente de desemp~-
nho para 1,6.

Um equipamento comercial quc utiliza este conceito, ain
da nao existe.
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CAPITULO 4

ANALISE TERMODINAMICA DO CICLO FRIGORIFICO DA BOMBA DE CALOR

Numa analise elementar dos ciclos de bomba de calor uti
liza-se o ciclo de Carnot o ciclo idcal como ciclo de refercencia.
O ciclo basico de refrigeracgao ¢ aqucle que seria descjavel obter.
Nestce cliclo considera-se que o compressor succiona vapor satura-
do scco, em vez da mistura saturada no ciclo de Carnot. Lm lugar
da maquina de expansdo do ciclo de Carnot, utiliza-se aqui uma
valvula de¢ expansdo. Também considera-sc¢ troca de calor neste ca-
so com diferenga finita de temperatura. Construindo-se estc ciclo
basico, surgem outras perdas que serdo ilustradas aplicando-se¢ o0s

conceitos de exergia e anergia.

4,1. EXERGIA E ANERGIA

A analise de um ciclo de bomba de calor pela primeira

lei da termodinamica significa a aplicacdao da conservagdo de ener

gia, feita em conjunto com a conservacao de massa.

Se o fluxo de calor retirado da fonte de calor € QO
(kW) e o calor cedido ao meio de aquecimento € QC (kW), a poten-

cia consumida €

p = QC - QO kW (4.1)
e o coeficiente de desempenho da bomba de calor é

e = QC/P (4.2)

A analise do ciclo pela segunda lei € mais profunda;
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possibilita a separagao dos efeitos provocados pelas diversas
irreversibilidades do ciclo rcal ¢ assim, scrve melhor para o de-
senvolvimento do ciclo, chamando a atengao sobre as irreversibili
dades decisivas, cuja diminuig¢do deve ser objctivo principal de
atencao,

Nos Gltimos tempos, o novo conccito de cxerglia e aner-
gia foi introduzido na termodinamica.

Exergia ¢ a parte de uma dada quantidade de energia tér
mica, quec pode ser integralmente transformada cm outra forma de
cnergia [2, 147,

Ancrgia ¢ aquela parte da encrgia cuja transformaciao pa
ra outra forma de energia nio & possivel.

Energia mecanica e cnergia clétrica podem ser transfor-
madas complctamente para outra forma de cnergia, por exemplo em

calor; elas sdo totalmente exergias.

Ja o calor, com base na segunda lei, sO pode ser trans-
formado em parte para outra forma de energia, por exemplo para
energia mecanica. Portanto, o calor (Q) sempre consta de exergia
(E) e anergia (A), a saber

2
"
e9!

+ A kJ (4.3)

Para poder dividir o calor em exergia e anergia, consi-
dere-se o processo reversivel 1-2 no diagrama T-s (Fig. 4.1), du-
rante o qual o calor Q (kJ) é transferido ao refrigerante de mas-
sa de mp (kg). O calor transferido por unidade de massa de refri-
gerante

Q/mp kJ/kg (4.4)

esta apresentado pela irea lal2ba|

A parte deste calor (drea) acima da temperatura ambien-



te (T,) pode ser transformada, em principio, para energia me
ca, através de ciclos elementares de Carnot, que se realizam
tre as temperaturas T (variavel) e T,. Esta parte do calor €
sim exergia. A outra parte, abaixo da temperatura ambiente (
representada pela area |acdba|, € anergia.

T
2
7/
| /%
%
]
To c v/ a
]
Q b S

F18.( 4 .1 ) PROCESSO REVERS(\/EL NO
DIAGRAMA T -3

Para o processo elementar (dQ € a area hachureada)
fragcdo de exergia €

de onde

dQ kJ

lowt

1}
bt )
—

I

| 3
»—«lr_

e a anergia ¢€
2
T
A=Q-E = 2 ) 4dq kJ
1 I
Para um proccsso isotérmico (Ty = Tz = T), que ¢

importante na analise tcrmodinamica da bomba de calor, as

gb6es (4.6) e (4.7) se simplificam a

cani--
en-
as-
T,)) .

. a

(4.5)

(4.6)

(4.7)

muito

cqua-
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Q kJ (4.8)

Ta
<.~_ Q kJ (4.9)
T

Como sera visto, nestes calculos & suficiente conside-

-
]

rar a cxergia, ¢ assim, nao sc prcocupar mais com o calculo da

anergia.

O (luxo dec exergia devido ao fluxo de calor Q(kW) calcu

la-sc através de

E={1--2])0q KW (4.10)

Com o fluxo de massa do refrigerante, ﬁR (kg/s) pode-se

cscrever

'Rc kW (4.11)

onde e indica a exergia especifica do refrigerante (kJ/kg) no es-

tado considerado.

A exergia especifica (a palavra "especifica'" € geralmen
te abandonada, como no caso da entalpia e entropia), € uma nova
propriedade termodinamica do refrigerante, que se calcula da se-
guinte relagdo [14]:

e =(h=-h) -T.y(s-s,) kJ/kg) (4.12)

S
a

onde: h, s entalpia e entropia do refrigerante no estado em

questao

h_,s entalpia e entropia do liquido (ou do vapor) satura

do do refriger ..ite, a temperatura ambiente (T,).
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Com base na exergia-anergia as leis da termodinamica

podem ser reformuladas do scguinte modo: [14]

Primedina Led: em todos os processos a soma da exergia
¢ ancrgia fica constante.

Segunda Lei: Nos processos recversiveis a cxergia fica
constantc. Nos processos irreversiveis a exergia transforma-sc em
parte, ou totalmente, para anergia. A diminuicio de exergia, nos
processos irreversiveis, ¢ justamente igual a perda termodinamica

de trabalho dtil. E impossivel transformar ancrgia em exergia.

Daqui segue que, para determinar a perda termodinamica
de um processo irrecversivel, ¢ suficiente calcular a degradacgao

de exergia.

Tem-sc que salientar que o conceito exergia-ancrgia nio
0

a
¢ novo. Bosnjakovi& no scu livro [15] definiu exergia em 1935 co-
mo a "capacidade de exercer trabalho técnico', ¢ mencionou que, a
idéia originou-se no 19° século. O nome alemao final (Exergic) foi
sugerido em 1956 [16]. Apds este tempo, uma série de trabalhos fo
ram publicados, em primeiro lugar na Alemanha, onde o ensino da

termodinamica est3 usando cada vez mais a concepgao de exergia.

Na literatura Inglesa, a penetracao da idéia é lenta.

Exergia € chamada "available energy' e anergia "unavailable energy"
[17, 18].

Para o presente trabalho serio mantidos os termos exer-

gia e anergia.

4.2. AS TRREVERSIBILIDADES E SEUS EFEITOS NOS CICLOS DE REFRIGERA
CAO

No ciclo real da bomba de calor ocorrem virias irrever-
sibilidades, provocando perdas termodinamicas, causando um aumen-
to do trabalho consumido. As causas principais das irreversibili-
dades sao:

- transferencia de calor com diferenca finita de tempe-

raturas,
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- €Xpansao nao resistida

- atrito

4.2.1. 0 efeito da transferencia irreversivel de calor

Para calcular este efcito devido a difercnca de tempera

tura AT = T1 - T2 (K), o raciocinio & feito como se segue [14]

A temperatura '1, ao [luxo de calor O transferido esta
associado o fluxo de exergia (eq. 4.10).

=
i
b
}
|
Vo]

kW (4.13)

enquanto que a temperatura Tz, o fluxo de cxergia €

tm
1
-
|
e
)

kW (4.14)

—
N

A diferenga € a perda de exergia:

n

e,

~3
o

kW (4.15)

Se durante a transferéncia de calor I1 c T2 variam, cal
cula-se a perda de exergia com as temperaturas médias termodinami

ca como sera ilustrado posteriormente no Apéndice 5.

A equagao (4.15) indica que a perda termodinamica provo
cada pela transferéncia de calor irreversivel depende:

- da diferenga de temperatura (AT), sendo aproximadamen
te proporcional a ela;



- do nivel das temperaturas: baixos valores de T, ¢ T

provocam maiores perdas;
- da quantidade dec calor transfcrido (Q);

- da temperatura ambicnte 1';: as perdas sao proporcio-

nais a Ty.

4.2.2. 0 efeito da expansao nao resistida e do atrito

E possivel considerar o balango do fluxo de exergia [14]
semelhantemente ao balango de energia. Imagina-se um volume de
controlc ao redor de um equipamento no qual o processo em questao
se rcaliza em regime permanente (por simplicidade). As fronteiras

deste volume de controle podem scr atravessadas:

- pelo fluxo de exergia do refrigerante que entra e sai:

mp eq ¢ mp c, kW

- pelo fluxo de exergia provocado pela transferencia de
calor (caso o processo ndo scja adiabatico), segundo
a eq. (4.10):

E, = 1-—])Q KW (4.16)

- pela poténcia mecanica ou elétrica (exercida ou rece-

bida) P, que é completamente exergia.

A diferenga entre as exergias que entram e as exergias
que saem € a perda provocada pela irreversibilidade do processo em
questao. A equagao de balango neste caso € dada por

AE = mp (eg-e,) + Ey + P kW (4.17)

onde as exergias entrando recebem o sinal positivo e as exergias

saindo o sinal negativo.
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4.2.3%. Analisc do ciclo basico da bomba de calor

Na TFig. 4.2 esta aprescentado, no diagrama T-s, o ciclo
reversivel de Carnot (12341) ¢ o ciclo basico cuja realizagao se-
ria descjavel (1'2'3'4'1'").

2‘
. a
Te 3 - 2
Ta 2 |
TF 4\ 1
/ N = 1
Yo ~ ry

S

F16.( 4.2 ) CICLO DE CARNOT E 0 cicto
BASICO NO DIAGRAMA T-3

Para ambos, a temperatura da fonte de calor (TF) e a
temperatura de aquecimento (TA) sdo iguais. No ciclo de Carnot,co
mo a transferéncia de calor no evaporador e no condensador ocorre
reversivelmente, isto &, com diferenga de temperatura infinitesi-
mal, a temperatura de evaporagao € igual a temperatura da fonte
de calor (TO=TF), e a temperatura de condensacgdo ¢ igual a tempe-

ratura de aquecimento(TC=TA).

No ciclo basico, estas transfercncias de calor ocorrem
irreversivelmente, isto &, com diferenga finita de temperatura.
<T T >T,.
Portanto TO I e T.>T,

Outra irreversibilidade ocorre no ciclo basico pelo es-
trangulamento na valvula de expansdao (3'-4') em vez da expansao
isentropica do ciclo de Carnot (3-4).

A titulo de ilustracdao, no Apéndice 1 sao mostrados nu-
mericamente os efeitos das irreversibilidades. Os dois ciclos ope
ram com o mesmo refrigerante e sob condigles 1a especificadas. A

Tabela 1 Tresume os resultados da analise.

Esta tabela indica que para o caso considerado, no ci-
clo bdsico a maior perda ocorre na valvula de expansao. Com a mes
ma AT no evaporador e no condensador (na realidade, no condensa-

dor ATC ¢ um pouco maior, mas este efeito € muito pequeno), a per



35

da no evaporador ¢ maior, de acordo com a cq. (4.15), pois a tem-

peratura de evaporag¢ao ¢ mecnor quc a de condensagao.

Tabela 1 - Resultados da anidlisc do ciclo de Carnot e do

ciclo basico.

P APj | APy, . 0
kw kW APy & Nox ¢
Ciclo de Carnot 0,958 0 0 10,44 100
Ciclo basico | evaporador 0,153] 28,3
condensador 0,142 26,2
valvula de
CXPansao 0,246 45,5
Total 1,499 0,541{100,0 6,67 63,9
A eficiencia exergética de um ciclo & definida como a

relacao entre a exergia utilizada e a exergla consumida.

. T .

E <1 - T§>(Q €

T LY WA, (4.18)

ex p P €
C
Ta .
onde €_ = ——— para o ciclo de Carnot.
c T -Ta
n € um numero sempre menor que 1, e serve melhor para

ex
a avaliagao energética do ciclo que o coeficiente de desempenho

(e).

4.3. DIAGRAMA DE EXERGIA

Para apresentar os processos de ciclos, foram elabora-
dos varios diagramas; entre cles o mais pratico é o diagrama exer

gia-entalpia (e-h).

A Fig. 4.3 mostra tal diagrama, no qual o ciclo basico
esta apresentado (1'2'3'4'1').
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Fi. ( 4.3 ) DIAGRAMA DE EXERGIA ~ ENTALP!A

Como no ciclo basico a troca de calor no evaporador se
realiza entre TO e TF = T,, € no condensador entre Tc e TA’ as
perdas de exergia podem ser obtidas diretamente de um diagrama
e-h.

A perda especifica provocada no evaporador sera

1 (4.19)

A perda especifica provocada na valvula de expansao:

Aeve = €z, = €44 (4.20)

Multiplicando estas perdas especificas com o fluxo de

massa do refrigerante, (mR,) obtém-se as perdas APeV e Apve‘

No condensador hd uma variacgdo de exergia no lado do re
frigerante condensando:
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AL = (02, - 83') mp (4.21)

provocando uma variacao de exergia no lado da agua aquecida:

AE ., = (62” - e3”) m, (4.22)
A taxa da perda de exergia no condensador secra
ALp = ALC - Ahca

4.4. ANALISE DO ClCLO RELAIL

Na Fig. 4.2 foi aprescentado o ciclo basico. Na operacgido
real deste ciclo aparecem irreversibilidades adicionais. Agora
serao analisados os processos do ciclo real e indicadas as novas

irreversibilidades.
4.4.1. lrreversibilidades no tubo de succgao.
Na Fig. 4.4, no ciclo basico (1'2'3'4'1') supde-se que

o estado do refrigerante saindo do evaporador (1') fica invaria-

vel até o inicio de compressio.

F168.( 4. 4 )DIAGRAMA~T-S DOS PROCESSOS DE SUlCCEO'
COMPRESSAO E ODESCARGA DO CICLO BASICO REAL
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No ciclo real, no tubo de sucgao (entrc o evaporador ¢
o compressor) ocorre uma queda de pressao por atrito c transferen
cia de calor do ambiente, causando uma pressio de sucgao (na en-

trada do compressor) P <P, € uma temperatura de sucgado TS>TO.
Ambos cfcitos sao desfavoriveis pelos scguintes:

-~ o0 volumc especifico de refrigerante na entrada do com
pressor aumenta, diminuindo a descarga (mp) do com-

\
prcssor, ¢ com isto a capacidade de aquecimento da

bomba de calor também diminui;

- gumenta também a poténcia cspecifica consumida, pois

a razao da compressao aumcnta.

A queda dc pressao no tubo de sucgao, especialmente nos
cquipamentos compactos, 0S quals tratamos neste trabalho, € peque

na e geralmente desprezivel.

Na pratica mede-se¢ a pressao de sucgao (na entrada do

compressor) € a mesma sera considerada como precssao de evaporagao

(Py=Pg) -

O vapor saindo do evaporador € praticamente saturado se
co (estado 1') e o superaquecimento ocorrido no tubo de sucgao €
(TS—TO). Assim, o ponto s na Fig. 4.4 indica o estado do Trefrige

rante na entrada do compressor.

4.4.2. Irreversibilidades no compressor

No ciclo basico, o processo de compressdo ¢ isentropico
No ciclo real, porém, OS processos no compressor mostram uma sé-

rie de irreversibilidades.

Considerando um compressor alternativo, que € o caso

mais comum, a sequéncia das irreversibilidades ¢ como se segue:

- Durante o curso de succdo ocorre queda de pressao
(fricgdo e estrangulamento) quando o refrigerante a-
travessa os canais de succdo e especialmente a valvu-
1a de admissao. Além disso, ocorre também transferen-
cia de calor entre as paredes quentes do compressor €

o refrigerante. Na Fig. 4.4 o estado s indica o esta-
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do do refrigerantc cntrando no compressor, ¢ o estado
1* indica scu cstado no infcio da compressiao (pl*<p0;
Tl*>TS)'

Durantc a compressido, tambCém ocorre transferencia de
calor. No inicio da compressao as parcdes (do cilin-
dro, pistao e cabegotec) aquecem o refrigerante, cuja
temperatura aumenta ainda rapidamente com aumento da
sua pressao. A partir de uma certa pressao, a tempera
tura do refrigerante ja ultrapassa a das parcdes ¢ a
direc¢ao de transfercéncia de calor scra invertido ¢ o
refrigerante cede calor para as parcdes.

O processo de compressdo isentropica seria 1*-2"; 0

da compressao real poderia ser 1%-2%.

No fim do processo de compressao, durante a descarga
do refrigerante do cilindro, ocorre novamente queda
de pressdo (atrito, estrangulamento) quando o refri-
gerante atravessa os canais de descarga ¢ cspccialmen
te a valvula de descarga, de modo que p,.>p.. Além dis
so, ocorre também transferencia de calor. O refrigeran
te perde calor para as parcdes com as quais esta em
contato durante a descarga. A temperatura da descar-

ga sera Tq<Tou-

Para poder analisar todos estes processos scparadamente,

as propricdades termodinamicas do reflrigerante devem ser conheci-

das durantc todo o processo no Comprcssor.

E possivel analisar os efeitos do compressor, como uma

unidade, sobre as perdas termodinamicas do sistema, sendo necessé

rio conhecer

4.4.3.

- sua potencia consumida (P)

- o fluxo de massa de¢ refrigerante por ele descarregado

(mR) ’

- o estado do refrigerante na sua entrada e saida (esta

do s e d).

Irreversibilidades no tubo de descarga

No tubo de descarga (entre o compressor e o condensador)
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ocorre também queda de pressao ¢ trans {ercncia de calor ao am
bientc. Pelas mesmas razdcs mencionadas a respeito do tubo de
sucgdo, a queda de pressdo ¢ desprezivel. Na pratica, mede-sc  a

pressao (pd) na descarga, ¢ considera-se a pressao de condensagao

Y =P
PPy

A diminuigao de tcmperatura no tubo de dcscarga(ﬂrTi”)
ocorre por causa da transferéncia de calor para o ambiente, sen-
do normalmente desconsiderada para cfeitos de calculo, por ser

muito pecqucnd.

Na tubulacgdo entre o condensador ¢ a valvula de cxpan-
sdio, como a temperatura do fluido refrigerante € relativamente pro
xima @ temperatura ambiente, a troca de calor nesse tubo sera con
siderada insignificante. A literatura tambCém nao mcnciona as per-
das de carga nesta tubulagdo nem na tubulagdo cntre a valvula

de expansao e o evaporador.

Na anilise antcrior do ciclo basico ja foram considera-
das as causas principais das irrcversibilidades do ciclo frigori
fico. Aqui foram adicionados somentc os cfcitos devidos a compres
sio mecanica e & transferéncia de calor e atrito na tubulagao de

descarga do compressor.

A Tabela 2 mostra os resultados de uma analise feita no
Apéndice 2 para um ciclo real, com valores tipicos e refrigerante

132 especificados.

Tabela 2 - Resultados da analise dos ciclos de Carnot,

basico e real.

> ) AP 5 )

o v APi% e | Mex’

Ciclo de Carnot 0,958 - - {10,44 | 100
Ciclo basico | evaporador 0,153 12,9
condensador 0,142 12,0
valvula de expansao 0,246 | 20,8

total 1,499 | 0,541 - 6,67 63,9
Ciclo real tubo de sucgao 0,023 2,0
tubo de descarga 0,123] 10,4
compressor 0,496 | 41,9

tatal 2.141 1 1.183 100 | 4,67 | 44,7
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Observa-se que a maior perda ocorre no compressor. A po
téncia consumida (Pr = 2,141 kW) corrcsponde a4 um compressor de

mcdio porte.
A cficiencia exergCtica calcula-se com a eq. (4.18).

Para bombas de calor ¢ mais pratico referir-se a potén-
cia consumida da rede elétrica
l)
r/nM

)
[rede

onde nM eficiencia do motor eclétrico. Pode-sc¢ sclecionar um mo-

tor dc potencia de 3 kW cuja eficiencia ¢ estimada em
Ny = 0,85.
A potencia total consumida por uma bomba de calor in-

clui ainda o consumo dos motorcs auxiliares (bombas, ventiladores

e o consumo devido ao controle automatico do equipamento).
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CAPITULO 5

MONTAGEM EXPERIMENTAL E MEDIDAS EFETUADAS

5.1. EXPERIENCIAS COM VARIOS TIPOS DE BOMBA DE CALOR

No inicio deste trabalho no Institut fiur Angewandte
Thermodynamik und Klimatechnik na Universidade de Essen, havia

tres cquipamentos distintos para estudos de bomba de calor. Para

poder participar eficientemente no desenvolvimento de um novo e-

quipamento destinado para o presente trabalho, foi necessario ini

cialmente cstudar os equipamentos cxistentes: {amiliarizar-se com

os métodos de medicio,
sultados das pesquisas

blemas de operacio das

instrumentacio ¢ controle, conhecer os re-
ja feitas a respeito de descmpenho ¢ pro-

bombas de calor.

Os tres equipamentos existentes eram constituidos por:

1) bomba de calor com aquecimento elétrico do evapora-

dor, e agua como meio de aquecimento;

2) bomba de calor ar-agua;

3) uma bancada para testar compressores herméticos (elé

tricos) para bombas de calor.

O primeiro equipamento esta apresentado esquematicamen-

te na Fig. 5.1.
Seu circuito

- compressor

consta das seguintes partes:

aberto (C);

- separador de G6leo (SO);

- condensador de tubo e carcaca (CON)
- filtro e secador (FS);

- visor (V)
- medidor da

-~ valvula de

vazao do refrigerante liquido (VL);
expansao (VE);

- evaporador auxiliar (EA);
~ evaporador (E) e
- separador de liquido (SL). UNIC & naypo

Rlspyry o . - -



43

FIG.( 5.1 ) ESQUEMA DA MONTAGEM PARA TESTE DA BOMBA DE CALOR COM AQUECIMENTO
!
ELETRICO DO EVAPORADOR

O acionamento do compressor (C) ocorre pelo motor eletrl
co (MO), através de um redutor continuo (R). No eixo do compressor

sao montados um medidor de torque (MT) e um medidor de rotacao (MR).

O evaporador (L) € um calorimetro. A serpentina do evapo
rador esta colocada em um recipiente no qual se encontra um refri-
gerante secundario. O aquecedor elétrico do evaporador (AE) esta
mergulhado no liquido refrigerante secundirio. O vapor formado des
te 1iquido pelo aquecimento condensa-sc sobre a superficie exteria
da serpentina e o condensado depois cai por efecito da gravidade.Co
mo o evaporador € muito bem isolado termicamente, o fluxo de calor

mede-se pelo aquecimento elétrico, em regime permanente.

O evaporador auxiliar serve para um eventual aumento da
capacidade frigorifica. Seu aquecimento ocorre por agua quente e o
fluxo de calor aqui introduzido é avaliado pelas medidas de vazao

(VA1) e das temperaturas da agua quente na entrada e saida.

A capacidade de aquecimento da bomba de calor é medida
no lado da agua quente, pela sua vazio (VAZ), e as temperaturas na
entrada e saida do condensador (CON).
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A maioria dos valores medidos (temperaturas, prcssoes,
vazoes, torque, rotagao) tem saldas elétricas ligadas com um cqui
pamento de processamento e impressao de dados. SO a poténcia elé-

trica de aquecimento do evaporador deve ser medida scparadamente.

A Fig. 5.2 mostra o esquema do scgundo cquipamento. Em
opecragao normal, o compressor aberto (C) aspira o vapor de refri-
gerante do evaporador (E) através da vialvula de 4 vias (V4) e des
carrega-o ao condensador dec tubo e carcaga (CON). O refrigerante
condensado flui através da valvula de rctencao (VR1) a garrafa de
liquido (GL) e depois, passando no rotamectro (VL) a valvula de

expansao (VL1) ¢ ao evaporador (L).

Para o descongelamento do evaporador (L), no ciclo 1in-
vertido pela valvula de 4 vias (V4), evaporador e condensador tro
cam o papel, a valvula de retencao (VR2) € aberta, a outra (VR1)
fechada, e a valvula de expansao (VE2) alimenta o condensador

(CON), de onde o vapor formado € aspirado pelo compressor (C).

N .
)

VR

~vnz ﬁJ::: l_ E !
AT

lcip;ﬁ?l
Do

U
FIG.( 8.2 ) ESQUEMA DA MONTAGEM PARA TESTE DA BOMBA DE CALOR TIPO AR-AGUA

|
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O cvaporador (L) & um trocador de calor de tubos ualeta-
dos, colocado em um duto benm isolado e fechado. O ventilador (VT)
recircula o ar neste duto. Un aqueccdor elétrico aquece o ar an-
tes que ele volte para o evaporador. Em regime permanente, o flu-
Xo de calor do evaporador & medido no lado eletrico, assim como
no equipamento anterior.

O sistema de medicdo é semelhante ao do primeiro equipa

mento, porém completamente independente dele.

No terceiro equipamento (Fig. 5.3), o «circuito consta
das seguintes partes: compressor a testar (C), condensador de tu-
bo e carcaga (CON), filtro ¢ sccador (I'S), medidor de f{luxo de re
frigerante liquido (VL), vdlvulas de expansao (VL) , evaporador
(L), visor (V).

CON

p

E@jv

|

@.__

VE

[;3_] £ E

o

F16.{ 5.3 ) ESQUEMA DA BANCADA PARA TESTAR COMPRESSORES
HERME‘TICOS PARA 80MBA DE CALOR
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Para determinar as curvas caracteristicas do compres-
sor, as condigoces de operagdo siao determinadas  pelas scguintes

temperaturas:

- a temperatura (pressao) dc cvaporag¢do ajustada pe-

la(s) valvula(s) de expansao (VE);

- a temperatura (pressao) de condensagao, ajustada pela
vazdo da agua de resfriamento do condensador (CON);

- a temperatura de superaqucecimento do refrigerante na

entrada do compressor, ajustada pelo aquecimento clé-

trico do evaporador (Ii).

Com estes tres equipamentos, uma grande série de experi
mentos foi feita, cujos resultados, ecm formato de um relatdrio fo
ram centregues ao Ministério Federal de Pesquisa e Tecnologia [11]

da Alemanha Ocidental.
Os principais temas do relatorio sao:

- Experimentos com o novo refrigerante RC 318 (C4F8) pa

~ o}
ra altas temperaturas de condensacgao, como 60°C e
90°C;

- Comparacao entre os desempenhos com resfriamento e

sem resfriamento do motor pelo vapor aspirado de um

compressor semi-hermético;

- Comparagao entre um compressor semi-hermético lubrifi

cado com 0leo ¢ um outro, dec tipo scco;

- O efeito da velocidade de rotagao sobre as caracteris

ticas do compressor;
- Comparagao de diferentes refrigerantes;
- Problemas de lubrificacgao dos compressores;
- Comportamento das bombas de calor em carga parcial;
- Problemas de descongelamento do evaporador;

- Os efeitos do superaquecimento do vapor na entrada do
compressor e do subresfriamento do liquido apGs o con
densador sobre as caracteristicas da bomba de calor.
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5.2. DESCRTGAO DA BANCADA UTILIZADA PARA TESTAR BOMBAS DL CALOR

Sera feita a seguir uma descricdo da bancada de testes
de bomba de calor quec foi utilizada para obter os resultados apre
sentados neste trabalho. liste cquipamento scrviu para os testes
de unidades de bomba de calor descnvolvidas como prototipos pelas

indastrias.
As exigencias feitas no projeto da bancada foram as se-
guintes:

- O equipamento deve scr adequado para os testes de bom

bas de calor elétricas de tipo dgua-agua,

- A faixa de capacidade de aquecimento das bombas de ca

lor a testar pode variar entre 5 e 25 kW;
- Os testes deverao ser feitos segundo a norma DIN 8900

- No planejamento do equipamento devem-se considerar as
possibilidades da economia de energia, de agua e de

custos de investimento.

Levando-se em conta estas exigéncias, foi desenvolvida

a bancada de testes mostrada na Fig. 5.4.

Fig. 5.4 - Bancada de testes para varias bombas de calor tipo agua-agua.

Typ: FAS - TFL 6
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3.
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Krupp
Capacidade calorifica: 11-16 kW
Refrigerante: R-22
Compressor: Bitzer
Typ: BHS 802
Valvula de expansdo: ALCO
Typ: TCLE 300
Schiafer UWV 20

Capacidade calorifica 13-17 kW

Refrigerante: R-22

Compressor: DWM Copeland
Typ YHE6-0500 TFEFD

Valvula de expansao: Fabrik Automatischer Schaltapparate
Typ: FAS - TFK 5§

Happel

Capacidade calorifica: 7-11 kW
Refrigerante: R-22
Compressor: DWM Copeland
Typ: YHB2 - 0300 TFM
Valvula de expansao: Egelhof
Typ: TFL-2

Bosch

Capacidade calorifica: 10-17 kW
Refrigerante: R-12
Compressor: Goldner

Typ: III HS3/7
Valvula de expansao: Flica

Typ: TMXC 35
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5.4. 0 SISTEMA HIDRAULICO

O banco de testes consiste de dois circuitos de agua com
pletamente separados e fechados. Para a troca recuperativa de ca-
lor entre os circuitos do evaporador e do condensador, foram insta
lados dois trocadores de calor (tipo tubo duplo) paralelos.

A Fig. 5.5 mostra o esquema hidraulico do banco de tes-
tes com a bomba de calor.

CON

: 3 - VVVVERCUITO DO

CONDENSADOR

CIRCUITO DO T2 VVVVTl ..
N A A EVAPORADOR .
|
TO T ' ;
- v Ef"}
. VR
QbVEZ] \ _‘—6Er“’——1 TCc -
| %rj Te . |
4
- BQ
— VO L‘—@_‘
——=|TA

BF {

Fie. ( 5 .5 ) ESQUEMA HIDRA'ULlCO DO BANCO OE TESTES COM A B8OMBA DOE CALOR

0 circuito da dgua fria (fonte de calor) € descrito a
seguir. A agua entra no evaporador a temperatura TO e sai dele a
temperatura menor¥ Tl. Apos a valvula reguladora de trées vias V1,

uma parte desta agua atravessa os dois trocadores recuperativos de
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calor TC e aquecida, escoa ao tanque TA. Outra parte da agua
fria escoa diretamente ao tanque TA. A bomba BF aspira a agua do
tanque TA e descarrega através do medidor do vazao de agua fria
VEF.

A valvula VO controla a vazio de agua no circuito do

evaporador, através do retorno de uma parte da dgua diretamente

para o tanque TA, scm atravessar o cvaporador.

No circuito da dgua quente do condensador CON, a agua
sera aquecida da temperatura 12 4 temperatura 13. Lla atravessa
em scguida o recipiente R, a valvula magnética de trés vias V3 e
a bomba BQ, sendo descarregada nos dois trocadores recuperativos
de calor TC. Depois do medidor de vazio VQ a agua volta para rece

ber culor no condensador.

Como o calor transferido no condensador & maior do que
o calor retirado no evaporador, para mantcr operagao estavel uma
certa quantidade de calor (o equivalente do trabalho do compres-
sor) deve sair do sistema. Isto ocorre através da valvula regula-
dora V2, que langa fora do circuito uma certa quantidade de agua
quente. Igual quantidade de agua fria serd introduzida da rede de
agua através da vialvula reguladora VR.

A valvula reguladora de trés vias V3 serve para contro

lar a vazao da agua quente para o condensador.

5.5. MEDIDAS EFETUADAS

A seguir serao descritas as medidas efetuadas duran-
te os testes. Maiores detalhes sobre os procedimentos experimen-

tais estao no Capitulo 6.
5.5.1. Temperaturas
Para medir as temperaturas, foram utilizados termopa-

res de Cobre-Constantan. A transformacdo da tensio de leitura em

temperatura foi feita no computador através de um polinomio resul
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tante dc calibragao dos termopares no laboratdrio. A juncdo fria

foi mantida a temperatura do gelo fundente 4 pressido ambiente.

Foram utilizados vinte termopares para medir as tempera
turas. Dez foram fixados no circuito hidraulico do banco de tes-
tes. Os outros foram colocados em difcrentes posicoes nas diver-

sas bombas de calor testadas.

Na rede hidraulica foram medidas as seguintes temperat -

ras:
- na entrada e saida do cvaporador e do condensador (4)
- na entrada e saida dos trocadores recuperativos de ca
lor (4)
- da agua fria da rede, que alimenta o circuito do con-

densador (1)

- do ambiente (1)

Para obter as temperaturas meédias da mistura da agua,fo
ram instalados no interior dos dutos nos locais de medicao tubos
fechados e aletados radialmente, num comprimento de meio metro |,
na diregao do fluxo. Os termopares foram colocados a jusante es-

tes tubos alctados.

O sinal da forga eletromotriz dos termopares era indica
do num voltimetro digital, e transmitido através da interface até

o computador.

5.5.2. Vazao e energia elétrica

Foram utilizados medidores de vazao do tipo turbina,que
permitem maiores precisoes. Uma saida digital indicava a vazio da

agua.

Neste sistema, um contato do tipo abre e fecha a cada
0,14 de vazao de agua fornecia um impulso elétrico, detectado pe-
lo contador analdgico de impulsos. Este equipamento sera descri-

to posteriormente.

O medidor de poténcia elétrica era lido de maneira seme
lhante. Cada Wh ele gerava um impulso, também detectado pelo con-
tador.



5.5.3. Pressoes

Para as medidas de pressdo foram utilizados transduto-
res piezo-elétricos, cujos sinais depois da amplificacdo eram 1li-
dos por voltimetro digital e também alimentados ao computador pa-

ra processamento.
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CAPITULO 6

PROCEDIMENTO EXPERIMENTAL E REDUGAO DE DADOS

0.1. NORMAS SOBRE TESTES DE BOMBAS DE CALOR

Todos os testes foram realizados de uma maneira bem ri-
gorosa, seguindo as instrucbes da norma Alemd DIN 8900, referen-
te a bombas de calor com compressores elétricos, que sera suma-
riada a seguir.

Sao tratadas todas as maquinas, que operam através de
ciclo frigorifico, com compressores clctricos, e fornecem calor
para um ambiente, nao havendo diferenga entre os casos quando 0

lado de resfriamento é utilizado ou nao.

As medigoes sao bem especificados para se obter as capa

cidades e o coeficiente de desempenho do ciclo.

Para a fonte de calor, podem ser utilizados o ar am-

biente, agua ou o solo.

6.1.1. Especificacdes dos testes

Considerando sistemas agua-agua, as exigencias da norma

em relacdo as temperaturas sdo as seguintes:
No lado frio:

a) a temperatura recomendada da agua entrando no evapo -
rador & de 10°C;

b) a temperatura minima da agua saindo do evaporador &
40C;

c) durante toda a operacao incluindo o regime transien-

te a temperatura minima da dgua entrando no evapora-
dor & de 7°C, max 24°cC.

No lado quente:
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a) a temperatura recomendada da agua deixando o conden-

sador deve estar entre 35°C e SSOC;

b) a diferenca das temperaturas na entrada ¢ saida da

agua do condensador nio pode ultrapassar 10°C;

c) no inicio da operacido, a temperatura minima da 4dgua

entrando no condensador deve ser IOOC;

d) durante toda a operacdo, a temperatura mixima da

agua deixando o condensador deve ser 58°9C.

Os dados fornecidos pelos fabricantes de bombas de ca-

lor devem ser corretos, dentro das seguintes tolerancias:

A capacidade calorifica medida:

0,92QC, 0 que significa que a tolerancia maxi-
ma €& de 8%.

A quantidade de energia elétrica deve satisfazer a se-

guinte relacao:

Q
P g <P ( —cmed 4 g
Qe

As capacidades calorifica c frigorifica devem ser obti
das medindo-se a quantidade de agua em circulacgio e a diferencga

das temperaturas entre a entrada e a saida da bomba de calor.

A quantidade de energia elétrica necessaria deve in-
cluir a energia utilizada para acionar o COMpPressor, as bombas
que mantém o fluido de trabalho em circulacao e a energia de auto

matizagao da bomba de calor.

A bomba utilizada e a bomba de calor testada devem atig

gir um regime permanente de operacgao.

A instrumentagdo utilizada deve satisfazer as seguintes

tolerancias:

a) temperatura de + 0,1K,;

b) umidade relativa do ar de + 3%,
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¢) diferenga de pressdes de + 100 Pg

d) vazoes de + 1% do valor maximo da escala do medidor

Todas as medi¢oes devem ser feitas apos 30 minutos de
opcragao cstavel ¢ os valores registrados pelo menos a cada dois

minutos.

Durante os testes, os seguintes dados devem ser anota-
dos e mantidos constantes:

a) tensao e frequéncia da rede

b) potencia elétrica efetiva consumida

c) temperatura, umidade relativa e pressao atmosférica

do ar ambiente
f) vazao da agua fria
g) vazao da agua quente

h) temperatura na entrada e saida da dgua no lado quen-
te

1) temperatura na entrada ¢ saida da dgua no lado frio.

j) diferenca das pressoes da entrada e saida da agua
quente.

1) diferengas das pressoes da entrada ¢ saida da agua
fria.

6.1.2. Calculos a serem feitos

6.1.2.1. Capacidade calorifica

onde: QC capacidade calorifica da bomba de calor kW

ﬁa vazao da agua quente kg/s

c, calor especifico da dgua quente kJ /kgK
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ATa diferenga das temperaturas da agua entrando c sain

do do condensador K

60.1.2.2. Capacidade frigorifica

QO = maf‘caf'AIaf kW
onde: QO capacidade frigorifica W
m, e vazao da agua fria kg/s

Cqr calor especifico da dgua fria kJ/kgK

AT, ¢ diferenga das temperaturas da dgua na entrada e saida
do evaporador K

6.1.2.3. Potcncia clétrica nccessaria para acionar a bomba de¢ ca-

lor.

Devem-se considerar todos os equipamentos e instrumenta

Gao que necessitam poténcia elétrica durante a operacgao da bomba
de calor.

P =P + + P+ P kW
T Pe a f
onde: P potencia elétrica necessiria para acionar a bomba de
calor
P. potencia elétrica real consumida pelo compressor
P, poténcia elétrica real dos equipamentos elétricos que

trabalham durante a operacao da bomba de calor

p potencia elétrica equivalente da perda de carga no la-
do quente

Pf poténcia elétrica equivalente da perda de carga no la-
do frio.

a ¢ devem ser calculados como segue:



m, Apg v

pe = — L 1 kW

onde: ma(f) vazgo da agua no lado quente (frio)
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kg/s

Apa(f) perda de carga entre a saida e entrada da agua no la

do quente (frio)

Pa

Va(n) volume especifico da agua no lado quente (frio) m3/kg

y: eficiencia global da alimentagao, incluindo o motor

dec acionamento. Lsta eficiéncia global deve ser con-

siderada como um valor médio que pode ser alcancado.

F necessario usar sempre o mesmo valor para poder

comparar os resultados.

6.1.2.4. Coeficiente de desempenho (cop)

A

E:»ﬁ
p

O COP da bomba de calor € a relacdo entre a

capacidade

calorifica e da poténcia elétrica efetiva da bomba de calor.

6.1.2.5. Desvios admissiveis dos valores medidos

Temperatura do ar: + 0,5 K
Umidade relativa: + 5%
Temperatura da agua: + 0,3 K
Forga elétrica: + 1%

6.1.3. Teste de operagao

0 equipamento, quando a sua capacidade & variivel, deve

operar com capacidade maxima. Quando o regime de operacdo estdvel



59

Ch

atingido, cle deve ser mantido por duas horas. Desligando-o por
53 minutos, ¢ ligando de novo, cle deverd funclonar por mais uma

hora, satisfazendo as sceuintes condicoes.

De acordo com dados do fabricante, a dagua no lado frio
¢ quente pode circular ou nio durante os 3 minutos quando o equi-
pamento esta desligado.

As temperaturas da dgua na entrada da bomba de calor de
vem permanecer constantes durante estes 3 minutos de intervalo

k]

mantendo os volumes anteriores ao desligamento.

Os motores da bomba de calor e as bombas de agua no la-
do frio e quente durante as primeiras horas de operaciao ndo devem

ser desligados por protetores de sobrecarga nem por qualquer pro-
tetor de scguranga.

Depois dos 3 minutos de parada, os protetores podem
acionar somente nos primeciros 5 minutos de funcionamento restabe-

lecido do compressor.

A norma fornece instrucdes também para testes de bomba
de calor tipo ar-dgua. Como neste trabalho nio estio incluidos e-
quipamentos deste tipo, ndo serio descritos os detalhes desta par

te da norma.

6.2. A UTILIZACAO DO COMPUTADOR

O controle automatico dos testes foi realizado usando
um computador (Hewlett Packard, Typ 3032, serie: 3001), que atra
vés de uma interface fez a ligacao com varios cquipamentos para

a coleta dos valores medidos.
Foi elaborado um programa para:
- manter as quatro temperaturas (TO0, Tl, T2, T3) cons-

tantes durante uma hora de operagdo estavel;

- registrar os valores de temperaturas em cada minuto,

comprovando a operagao estavel :

- calcular e registrar os valores médios das seguintes

medidas no intervalo de uma hora:
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- temperaturas medidas;

- pressoces de cvaporagio ¢ condensacio:

- vazoes de agua fria ¢ quente:

- capacidades do cvaporador ¢ condensador:

- potcncia elcCtrica nccessaria para acionar a bomba
de calor;

- cocficiente de desempenho;

- posigocs das valvulas magnéticas.

Para verificar a confiabilidade das medigoes, 0s testes

foram sempre repetidos.

6.3. LIGAGAO ENTRE O COMPUTADOR E A BANCADA DE TESTES.

A Fig. 6.1 mostra o esquema da conexdo entre os apare-

lhos eletronicos.

gacao com

O computador possui uma interface, para fazer a interli

0s segulintes aparelhos:

disco (Hewlett Packard, Typ 3032) para armazenar 0
programa ¢ os dados mecdidos;
impressora (Hewlett Packard, Typ 7245A), para impri

mir os resultados;

scanner (Hewlett Packard, Typ 3495A), para selecionar

0 equlpamento a ser lido;

voltimetro digital (Hewlett Packard, Typ 3455A) npara

indicar a leitura dos equipamentos;

conversor analogico digital (Optoelektronik) para con

trole das valvulas magnéticas.
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COMPUTADOR

INTERFACE IMPRESSORA IDISCOI

y

!

LVOLTIMETRO DisITAL SCANNER [fONVERSOR ANALO’GICO DIGITAIT]

!
l _ ]

CONTADOR ANALO’GICO DE IMPULSOS AMPLIFICADOR ANALdGICO PID CONTROLE
-~ , -~ -~
ITERMOPAREq [VAZAO E ENERGIA ELETRICAl PRESSOES—’ RESlSTENCIA POSICAO DAS
VALVULAS
FIG.( 6.1 ) ESQUEMA DA CONEXAO ENTRE O0S APARELHOS ELETRONICOS UTILIZADOS NOS TESTES

6.4. ARMAZENAMENTO DOS DADOS MEDIDOS

Cada instrumento de medicao tem um par de contatos nume
rado no scanner. Quando uma determinada medicao deve ser feita, o
computador através da interface seleciona o nimero do par de con-
tatos correspondente no scanner. Lste transmite a tensao  daquela
determinada medicao ao voltimetro digital, ligado a saida do scan
ner. Assim, o computador pode receber a tensao da medicgao ¢ utili

za-la para calculos e armazenamento.

6.5. A UTILIZAGAO DOS IMPULSOS

Para a contagem dos impulsos dos trés medidores (dois
para fluxo da agua e um para energia elétrica), foi utilizado um
contador analdgico de impulsos, que foi desenvolvido recentemente
[3]. Este equipamento possui varios canais independentes, e cada

um funciona como descrito a seguir.

Os impulsos de cada medidor passam no contador, que tem
capacidade de contar até 28=256 impulsos. Depois, ele comeca con-
tar de novo até 256 impulsos, adicionando sempre estes 256 impul-

S0S NoOvos com oS anteriores.

Para evitar erros na contagem dos impulsos, foram utili

zadas certas instrugdes no programa principal de operacido e con-
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trole do computador. Antes de comegar o teste da bomba de calor,
0 computador verifica a posigao dos trés contadores. O opcrador,
que faz os testes, tem que ler os valores no contador, e manual-

nente cscrevé-1los no programa. Somcntc depois disto o equipamento

sctgue os comandos do programa.

Na tela do computador serid mostrada a cada minuto a po-
sigao dos trés contadores. Lste nimero & a soma dos impulsos an-
tes da experiéncia com o ndmero de impulsos adicionados desde o
inicio dos testes. Lstes valores devewm coincidir com aqueles indi
cados no contador dos medidores. O opcrador pode verificar com f.

cilidade se a contagem dos impulsos foi correta ou nao. Durante

as experiencias realizadas, foi notada uma absoluta precisao.

6.6. A OPERACAO DAS VALVULAS MAGNETICAS

Para manter o controle das 4 vitlvulas magnéticas em ope
ragao na parte hidraulica da bancada de testes foi necessario o
conversor analogico digital. Este equipamento consiste de dois
canais. Cada um deles tem um contato direto com a interface do
computador, e saida com + 10V tensdo. Foi utilizada somente a fai

xa de valores positivos de cada canal.

O computador calculava os valores desejados das posi-
goes das valvulas magnéticas, elaborando um sinal equivalentec pa-
ra cada um dos canais do conversor analogico digital. Por cxemplo
atribuindo valores 215 e 618 respectivamente ao primeiro e segun-
do canais do conversor analdgico, este gerava tensoes de 2,15V e
6,18V para as valvulas magnéticas. Com estes valores elas opera-
vam com abertura de 21,5% e 61,8% respectivamente, através do con
trolador analégico PID.

6.7. O PROGRAMA DE CONTROLE

O programa foi escrito em BASIC.

Para contornar todos os problemas das medigoes, do con-

trole, da apresentagao e do armazenamento dos dados, foi necessi-
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rio claborar um programa bastantc extenso ¢ bem cstruturado. Isto
significa que para cada opcragao (oi feito um subprograma ¢ o pro
grama principal scempre chama o subprograma necessirio.

ATrg. 6.2 mostra a cstrutura do programa.,

PROGRAMA PRINCIPAL

l TgmpERATURA;I PR538655| lVALORES MEDIOS

[

LVAon € POTENCI' ﬂ IMPRESSORA’
CONTADOR
——d

TENSAOD |

m I VOLTIMETRO DIGITATI

FIG.( 6.2 ) ESTRUTURA DO PROGRAMA DE CONTROLE E REDUCKO 00S DpAaDOS

6.8. CONTROLE DAS TEMPERATURAS DO CIRCUITO HTTDHRAULICO

As quatro temperaturas da agua entrando e saindo do cir
cuito do evaporador e condensador devem ser controladas. Isso foi
feito com o controle das quatro valvulas magnéticas. Cada mudancga
na abertura delas tem influéncia nas quatro temperaturas menc1ona

das. A descricido do controle & feita a seguir, com base na Fig.
5.5.

A temperatura TO € regulada pela vdlvula V1 através da
quantidade de agua enviada para os trocadores de calor (TC).

A temperatura Tl & controlada pela valvula V0. Se T1 es
ta acima do valor desejado, a quantidade de agua para a bomba de
calor deve ser reduzida, a vialvula VO abre mais para o duto de re
torno da agua ao tanque TA, realizando a redugao necessaria da va

zao através do circuito do evaporador.

Quanto a agua quente, T2 é controlada pela valvula V2 ;
por exemplo: se T2 € maior que o valor desejado, V2 abre mais »lan
¢ando fora do circuito maior quantidade de agua quente, e.aumen-

tando a entrada da dgua fria, para reduzir T2.
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A temperatura T3 é controlada pela valvula V3, que afe-
ta o "by-pass" da bomba BQ, num controle semeclhante ao mencionado
no circuito da agua fria. Desta mancira, todas as quatro tempera-

turas TO, T1, T2, T3 foram mantidas constantes.

Para cvitar que a dgua no circuito do evaporador conge-
le, foram utilizados no programa do computador os valores minimos

e maximos das aberturas das vialvulas.
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CAPITULO 7

RESULTADOS EXPERIMENTAIS

Neste capitulo serdo apresentados os resultados das me-
didas experimentais com 5 bombas de calor. A apresentacao sera
feita em dois grupos distintos de resultados, ressaltando os as-
pectos do ciclo frigorifico ¢ uma andlise através da segunda lei

da termodinamica para os equipamentos testados.

7.1. 0S CICLOS FRIGORIFICOS OBSERVADOS

Nos testes experimentais, o controle de temperaturas foi

feito nos dois circuitos da dgua, mantendo-se constantes:

I - a temperatura da agua fria (t0, como fonte de ca-
lor) entrando no evaporador, igual a 10°C durante to
da a operacgdo, com um decréscimo At0=5°C de resfria
mento através do evaporador;

IT- a temperatura da agua quente (t2) entrando no con-
densador, igual a 30, 35, 40, 45, 50 ou 55°C sem-
pre durante uma hora de operacdo estavel. Na primei
ra série de testes houve um acréscimo At2=50C, e
numa segunda série de testes, At2=10°C de aquecimen

to através do condensador.

Todos os valores registrados foram resultados das mé -
dias dos valores medidos a cada minuto durante uma hora de opera-
¢do estavel, como foi definido no Capitulo 6. Quase todos os tes-
tes foram repetidos varias vezes. Na elaboragdo dos diagramas,con
sidera-se os valores médios de varios testes, para cada temperatu
ra constante da agua (t2) na entrada do condensador, mantendo-se
o valor de At2 constante.

Os resultados das medi¢oes das bombas de calor Schifer
FC 20 e Krupp estan apresentados nas Figs. 7.1, 7.6, 7.11, 7.16,
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7.21, 7.26, 7.31 e 7.2, 7.7, 7.12, 7.17, 7.22, 7.27, 7.32, respec
tivamente.

Com estas duas miquinas, os testes foram feitos manten-
do-se At2 sempre 5°C, exceto uma medigao, com a bomba de calor
Krupp, na qual At2=10°C o resultado desta medicgdao é mostrado em
alguns diagramas desta bomba de calor. Nota-se que para At2 cons-
tante, aumentando-se a temperatura t2 da agua aquecida, os seguin
tes efeitos ocorrem nas bombas de calor:

a. diminuem as capacidades calorifica e frigorifica;

b. diminui o fluxo da igua nos circuitos do evaporador
e do condensddor;

C. aumenta a temperatura de condensacao;
d. aumenta o consumo de poténcia mecanica:
e. diminui o COP da bomba de calor e

f. a temperatura de evVaporagao pecrmanece quase constan-

te, dentro de uma faixa bem estreita.

Lstes comportamentos sdo tipicos na operagao dos ciclos

frigorificos por compressio de vapor.

Os desempenhos das bombas de calor Schifer UWV 20 e
Happel serao agora considerados também em conjunto, devido a ana-

logia indicada pelos resultados.

Os resultados medidos estido indicados nas Figs. 7.3,
7.8, 7.13, 7.18, 7.23, 7.28, 7.33 ¢ 7.4, 7.9, 7.14, 7.19, 7,24
7.29, 7.34. Os testes foram feitos com At2 igual a 5°C ¢ também
com At2=10°C.

?

De uma mancira geral, o comportamento & analogo aos
dois casos anteriores, tipico nos ciclos frigorificos por compres
sao de vapor. [ld entretanto, duas caracteristicas quc mereccem  a-

tengao cspecial e que serfio comentadas a seguir.

Da mesma forma que nos dols casos anteriores, conside-
rando todos os testes a temperatura de evaporacao do fluido refri
gerante variou muito pouco, como as Figs. 7.33 ¢ 7.34 mostram, as
sim como a temperatura da agua operando como fonte fria no evapo-

rador, permaneceu quase unifornme.
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Assim, quando ocorre qualquer variacdo durante sua o -
peragdo, o sistema procura equilibrio através das demais varij-
veis, ou seja, fluxo da dgua quente (DC), fluxo da dgua fria (DO)
temperatura da agua quente t2 e temperatura da condensacio t..

Durante os testes, uma das variaveis de controle do sis
tema foi a temperatura da agua operando como fonte quente. Valo-
res crescentes dessa variavel produziram sempre, como era de se
ésperar, uma diminuigao do COP (&), como mostram as Figs. 7.28 e
7.29 e uma diminuicio da capacidade calorifica (Q ) da bomba de
calor, apresentada nas Figs. 7.3 e 7.4.

Nos casos em que At2 foi de lOOC, a capacidade calorifi
ca sempre foi ligeiramente maior, como se esperava, e naturalmen-
te, diminuiram os fluxos de agua, como esti indicado nas Figs.
7.13, 7.18 e 7.14, 7.19.

A primeira caracteristica cspecial mencionada anterior-
mente refere-sec a variagdo da capacidade calorifica (Q ) com a
temperatura de condensacao (t ) do fluido refrigerante indicada
nas Figs. 7.23 e 7.24. Nota—se que para valores relativamente me-
nores de temperatura da fonte quente (t2), ha uma queda quase 1i-
near de QC com tC. Este comportamento parece ser independente da
temperatura da fonte quente (t2). Valores crescentes desta tempe-
ratura passam entretanto a influir decisivamente no comportamento
da capacidade calorifica. Numa situacao extrema, o comportamento
inicial de queda da capacidade calorifica & invertido, verifican-
do-se o seu aumento com a temperatura de condensagao para os valo
res superiores de t2.

As justificativas para esse comportamento destas bombas
de calor podem ser encontradas nos processos que ocorrem no con-
densador e no compressor. O condensador & um trocador de calor
que efetua nao somente a condensacio do fluido refrigerante mas
também o seu desuperaquecimento. A medida em que a temperatura
da fonte quente aumenta, o condensador passa a operar cada vez
mais como desuperaquecedor. Nesta fungao, o calor & cedido pelo
fluido refrigerante superaquecido, com uma condutincia térmica mui
to menor que a de um fluido condensando. Dessa forma, o processo
de desuperaquecimento deve ocupar um espaco crescente no condensa
dor, implicando numa queda sensivel da capacidade calorifica dn

sistema. O compressor, considerando valores crescentes de t2 que
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operem o condensador essencialmente como desuperaquecedor, deve
fornccer valores crescentes da temperatura de descarga do  fluido
refrigerante. Considerando um estado quase uniforme de sucgao d~»
fluido refrigerante, o processo de compressao torna-se entdo cada
vez mais irreversivel. Para processos csscencialmente isobaricos
no condensador, a temperatura de condensacao do fluido refrigeran
te tende entao a diminuir, como indicado na figura 7.36 para dois
valores medidos. Este comportamento esta de acordo com a inversao
mencionada anteriormente de variacdo de QC com t .

t (° ) 480098

45:0.005

107.9

/ \ /
94 /
/
\ '/
/ | /
/
Pe =17 bar / /

44.3 f / Y,
p 1y
42.7 c316.3€ bar !/
1/
Po

verA )

S{(KJ/ng K)

FIG. { 7.36 ) PROCESSOS OE COMPRESSAO IRREVERSI'VEIS NO
DIAGRAMA T-8

Dessa maneira, as curvas de operacdo do condensador ob-
tidas com estas duas maquinas sdo tipicas daquelas indicadas na
literatura [22], para uma dada temperatura de evaporacao, até um
valor limite da temperatura da fonte quente, em torno de 40°C. Va
lores maiores desta temperatura ainda podem ser obtidos numa ope-
racao em regime permanente destas bombas de calor. Isto entretan-
to € conseguido através de uma utilizacao crescente do condensa-
dor com a fungao de desuperaqueccedor. Neste modo de operacdo ele
causa, como foi explicado, uma qucda sensivel da capacidade calo-
rifica da bomba de calor, implicando num COP muito baixo e nio re

comendavel para operacao normal.

Com os comentarios anteriores e também com os que se-
rao feitos a seguir, pretende-se ressaltar a importancia de um

projeto adequado do conjunto dos trocadores de calor e do dimen-
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sionamento do compressor acoplado a eles numa bomba de calor. 0
conjunto dos componentes, projetado para uma determinada poten-
cia, opera de forma satisfatoria numa faixa limitada das tempera-
turas disponiveis da fonte fria e desejadas da fonte quente. Fora
dessas faixas, o equipamento ou fornece resultados de qualidade
indesejavel ou, numa faixa mais ampla de temperaturas, nao conse-
gue operar.

A segunda caracteristica especial mencionada refere-se
aos testes em que a temperatura da dgua da fonte quente sofreu uma
elevagdo de 10°C no condensador. Nos testes mencionados até agora
a elevacao da temperatura da agua aquecida foi de 5°C, com a mes-
ma temperatura de entrada da agua no evaporador. Nota-se que essa
variagao altera essencialmente o processo de troca de calor no
condensador, sem alterar praticamente a capacidade calorifica da
bomba de calor como as Figs. 7.3 e 7.4 indicam. Mantendo-se este
valor quase inalterado, a duplicagao da elevacio da - temperatura
da agua no condensador causa naturalmente uma diminuicao sensivel
do fluxo de massa de agua da fonte quente no condensador como mos
trado nas Figs. 7.13 e 7.14. Essa diminuicdo do fluxo acarreta uma
condutancia menor para a transferéncia de calor entre os dois
fluidos no condensador. Esse fato, aliado a uma temperatura média
mais elevada da agua no condensador, solicita uma temperatura do
fluido refrigerante mais elevada para um mesmo valor de t2. Dessa
forma, a poténcia mecanica do compressor e a capacidade calorifi-
ca tendem a ser ligeiramente superiores aos testes anteriores, co
mo indicado nas Figs. 7.8, 7.3 e 7.9, 7.4, e o valor do COP (e)
da bomba de calor permanece quase inalterado, como as Figs. 7.28
e 7.29 mostram.

Agora sera analisado o comportamento de QC em funcao de
t.. Quando a elevacgdo de t2 é de IOOC, a curva obtida neste gréfi
co apresenta uma forma semelhante aquela descrita para a elevacao
de 5°C. A posigao relativa das duas curvas pode ser justificada
com base na operacdo do condensador. Para temperaturas da fonte
quente, relativamente menores, o fluido refrigerante fornece ca-
lor a agua da fonte quente essencialmente através de condensacao.
Dessa forma, sao necessarias diferencas de temperatura (entre o
refrigerante e a agua da fonte quente) maiores para compensar um
fluxo menor de agua no concensador devido a menor condutancia tér

mica mencionada. As curvas nessa regifio deslocam-se assim, a di-
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rcita das anteriores. J3i para as temperaturas da fonte quente maio
res, o condensador opcrou quase exclusivamente como desuperaquece
dor, ou seja, o fluido refrigerante cedeu calor i dgua como gas
superaquecido, de modo que as diferencas de temperatura no proces
so de troca de calor devem ser ainda maiores. As curvas nessa re-
gido encontram-se, entretanto, a esquerda das curvas obtidas para
a elevacgio de 5°C da agua no condensador. Lssa posicao reclativa

nao indica todavia que as diferencas de temperatura foram menores
no processo de troca de calor. As temperaturas t. correspondem as
temperaturas de condensacao do fluido refrigerante no condensador
€ neste caso ndo sdo representativas da temperatura efetiva de

troca de calor com a agua. Como foi mencionado anteriormente, quan

do a temperatura do fluido refrigerante na descarga do COMPRES—
Sor torna-se muito elevada, as irreversibilidades que ocorrem no
processo de compressio acabam por determinar uma temperatura de

condensag¢ao menor. O processo de troca de calor entretanto, ocor-
re com valores bem maiores da temperatura do refrigerante no pro-
cesso de desuperaquecimento.

Os resultados dos testes com a bomba de calor Bosch in-
dicaram algumas caracteristicas espcciais motivando a sua apre-
sentacao de forma separada nas Figs. 7.5, 7.10, 7.15, 7.20, 7.25,
7.30 e 7.35,

Ha dois grupos de dados — um deles inclui temperaturas
de evaporagdo baixas, entre -7 e -9°C ¢ o outro consta de tempera
turas de evaporagao mais clevadas, entre -2 e —IOC, como indicado
na Fig. 7.35.

A operacgao das bombas de calor foi regulada pelo siste-
ma de controle automatico, que permitiu a variacdo do fluxo de
agua das fontes fria o quente, cnquanto manteve as suas temperatu

ras constantes, em valores ecspecificados.

Na Fig. 5.5 cstd indicada a vdlvula magnética Vo, que
fecha o retorno da dgua na posicio de abertura maxima, forgando
assim um maior fluxo de Agua no cvaporador. Considerem-se, por

exemplo, as medigoes indicadas pelos pontos 5, 6 e 7 na Fig. 7.20

As posigOes da va.vula VO relativas a abertura maxima
foram respectivamente 98,0%, 96,5% ¢ 79,0%. O fluxo de agua da

fonte fria no evaporador nestes trés casos foi de 0,517 ¢/s,
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0,493 /s e 0,32 £/s, respectivamente.

Durante os testes desta bomba de calor, alguns pontos
de operacao estavel (durante uma hora) foram obtidos com posigoes
relativamente fechadas da valvula VO. Nestes casos, o fluxo de
agua da fonte fria foi reduzido. Devido a mesma variagao da tempe
ratura dessa fonte em todos os testes, a carga térmica no evapora
dor nestes testes foi relativamente reduzida, implicando num flu-
xo pequeno de refrigerante através da bomba de calor. Nesta condi
cao, o coeficiente global de transferéncia de calor no evaporador
diminui, causando uma diminuigao da temperatura e pressio de eva-
poragao, assim como uma menor capacidade de refrigeracao. Este
comportamento € conhecido na literatura [22] como "starved
evaporator", cujo efeito no evaporador esta indicado na Fig. 7.53.
A medida em que o fluxo de igua no evaporador aumenta, cresce a
carga frigorifica e a temperatura de evaporacio também, até que a

condigdo normal de operacio do evaporador seja atingida.

"STARVED EVAPORATOR"

EVAPORADOR
NORMAL

UNIDADE _ DE
CONDENSACAO

-

to

FIG.( 7.53 ) cOMDICAO DE OPERACAO DO "STARVED EVAPORATOR'

Em todos os testes, o aumento da temperatura da agua
no condensador, era selecionado como sendo de 5°C ou de lOOC,com
uma tolerancia de + 1°C. 0s valores medidos desse aumento apresen
taram, nesta bomba de calor, menor uniformidade do que nas demais.
Por esta razao, a variacgao (DC x t2) neste caso, mostrada na Fig.
7.15, apresenta um comportamento nao tdo definido como aquele das

outras bombas de calor.

As demais figuras indicam um comportamento bastante ana

logo aquele observado nas figuras correspondentes das outras bom-
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bas de calor. Cabe apenas ressaltar ncstas figuras os pontos 1-2,
4 e 7 correspondentes as baixas temperaturas de evaporacio, em
comparagao com os demais pontos. Observa-sc que as capacidades fri
gorifica e de aquecimento, assim como a poténcia mecanica de com-
pressao sao menorcs. De acordo com o que fol mencionado anterior-
mente, estes pontos foram obtidos através da atuacdo no sistema
de controle do fluxo de agua no cvaporador, indicado no gridfico de
(DO x t2) na Fig. 7.20. O cocficicnte de desempenho (e) também &
menor neste caso, como era de se esperar, indicando desta maneira
que a diminuicao da poteéncia de compressao da bomba de calor €
proporcionalmente menor que a queda da capacidade de aquecimento.
Estes resultados confirmam novamente a importancia do projeto ade
quado do conjunto dos componentes de uma bomba de calor. Neste ca
so, a variagdo da temperatura do refrigerante no evaporador ultra
passou os limites adequados para este componente, afetando o de-
sempenho de todo o equipamento. Assim, ressalta-se novamente que
uma determinada bomba de calor opera de modo eficaz numa faixa

limitada dos estados tanto do fluido refrigerante do ciclo frigo-
rifico de compressdo de vapor, quanto dos fluidos que constituem
as fontes fria e quente.

7.2. EFICIENCIA EXERGETICA DAS BOMBAS DE CALOR E DE ALGUNS PROCES
SOS

Sera feita agora uma apresentacdao dos resultados obti-
dos com base na analise da segunda lei da termodinamica. Neste
sentido, as maquinas podem ser classificadas com base na eficién-

cia definida a seguir.

7.2.1. Eficiencia exergética das bombas de calor

A eficiéncia exergética das bombas de calor é definida

por:

exergia obtida exergia obtida pela fonte quente no cond.
Nex . ) - . T :
exergia aplicada potencia elétrica consumida
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A exergia obtida pela fonte quente no condensador po-
de ser expressa por:

S
L =<‘£_T‘*3)Qc (7.1)

onde TC ¢ a temperatura da fonte quente no condensador, e Ta € a
temparatura ambiente.

Assim,

Qc Te - Ty Ta
B A -2

C C

onde QC ¢ P indicam respectivamente a taxa de ganho dc calor da

fonte quente ¢ a poténcia clétrica consumida.

Como a temperatura da igua aquecida no circuito do con-
densador nao é constante, variando entre T2 e T3, considera-se co
mo TC a temperatura média termodinamica das temperaturas T2 e T3
(Apéendice 5):

T3 - T2

Tc - t3 + KX (7.3
In —
t2 + KK

onde KK = 273,15K

Os valores medidos da eficiéncia exergética das bombas
de calor foram obtidos utilizando-se a temperatura média termodi-
namica da agua fria como temperatura ambiente:

TO - T1

Ta © —¥0+ XK (7.4)
In —
t1 + KK

Para verificar a influéncia da temperatura ambiente na eficiéncia
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exergctica, foi assumida a rclacgao

Iy = (t, + KK) K
onde foram adotados os seguintes valores para t,: +20; +10; 0;
-10; -12; -15 ¢ -20%

Os resultados demonstram claramente a influéncia da tem
peratura ambiente na eficiéncia exergética da bomba de calor. Con
siderando-se uma temperatura fixa (t2) da dgua na entrada do con-
densador, nas Figs. 7,37 a 7.44, nota-se que quanto menor a tempe
ratura ambicente, tanto maior seri o valor da eficiencia exergéti-
ca, devido a maior parccla da cxergia obtida pela fonte quente
no calor total trocado no condensador. Nestas figuras a linha tra

cejada indica os valorecs cxperimentais obtidos.

A cficicencia exergltica depende do produto de dois ter—

mos (Eq. 7.2): o coeficiente de desempenho (¢) e o termo (1 -

T_) :
Ja foil mencionado (Figs. 7.26 a 7. 30) que o cocficiente de desem-
penho (e) das bombas de calor diminui com o aumento da temperatu-
ra da agua (t2). Este termo & preponderante na variacao da efi
ciencia exergeética para os valores relativamente menores da tempe
ratura ambiente, como as Figs. 7.38 a 7.44 mostram. Para valores
da temperatura ambiente (ta) maiores, a influéncia do termo
(l—Ta/TC) passa a ser decisiva, aumentando a eficiéncia exergéti-
ca com a temperatura da agua aquecida (t2).

A temperatura ambiente na qual comega aumentar a efi-
ciencia exergética pode ser determinada diretamente das Figs.
7.46 a 7.50 e 7.52. Ela corresponde a temperatura em que as 1li-
nhas representando a eficiéncia exergética em funcio da temperatu
ra ambiente para cada temperatura constante da agua (t2) se cru-

Zam,

A bomba de calor Schifer FC 20 apresenta um comportamen
to diferente. A eficiéncia exergética dela (Fig. 7. 37) aumenta pa
ra toda a faixa considerada da temperatura ambiente e da dgua a-
quecida. A Fig. 7.45 justifica este comportamento: a temmweratura

. . e~ . - . . (@]
ambiente onde comega aumentar a eficiéncia exergetica seria -25°C.

O comportamento da bomba de calor Bosch seri descrito

b
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aqui também, considerando dois grupos de dados apresentados nas
Figs. 7.43 e 7.51.

Na Fig. 7.51 as linhas pontilhadas sao representativas
das baixas temperaturas de evaporagao, indicadas pelos pontos
1-2, 4, 7 na Fig. 7.43. No primeiro grupo estdo os resultados das
medigoes 1 -2, 4 e 7, com temperaturas de evaporacao mais baixas,
¢ 0s recsultados das demais medi¢des formam o outro grupo. A ecfi-
ciencia exergética do primeiro grupo apresenta um comportamento
analogo aquele indicado nas Figs. 7.37 e 7.45 para a bomba de ca-
lor Schdfer FC 20. O segundo grupo de dados, tanto para At2=5°C
quanto para At2=10°C indica resultados analogos aos das demais

bombas de calor.

Nota-se ainda que para um valor fixo da temperatura am-
biente, a variagdo da temperatura da dgua no circuito do condensa
dor, sendo de At2=5°C ou de¢ AtzzlooC, influcnciou muito pouco a
eficicncia exergCtica do processo de aquecimento, como as Figs. 7.46

a 7.52 mostram,
7.2.2. Analise exergética de alguns processos

Durante os testes experimentais apenas duas bombas de
calor foram suficientemente instrumentadas de forma a tornar pos-

sivel a analise exergética do processo de troca de calor no con-
densador ¢ de¢ compressao do fluido refrigerante.

No condensador a taxa de perda de exergia devida a trans
ferencia de calor do fluido refrigerante para agua aquecida pode

ser expressa por:

. . 1 1

AE_ = Q.T <-—-— —~—> (7.5)

P C a
Tma TmR

Essa taxa pode ser adimensionada através da poténcia elétrica con
sumida pelo compressor. O resultado obtido para as bombas de ca-
lor Schdfer UWV 20 e FC 20 estdo indicados nas Figs. 7.54 e 7.55.No
ta-se que as perdas sao relativamente menores para os valores mais
elevadas da temperatura da adgua pelas seguintes razdes: a perda de
exergia devida ao calor trocado em niveis mais altos de temperatu
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ra ¢ menor ¢ 4o mesmo tempo a potencia consumida pelo compressor

¢ malor. Notua-sc além disso, na Fig. 7.54, que a variacao

medida

do aumento da temperatura da agua no condensador praticamente nao

influenciou estes resultados.

AEp o
P SCHAFER Uwv 20
0.3
At2=10°C
0.2 |-~ at2=5°C
0.1}
o 1 I 1

30 40 50 t2 °c

F16.( 7.54 ) PERDA ADIMENSIONAL DE EXERGIA NO
CONDENSADOR

LEp SCHAFER FC 20
P
0.2}
at2:8°c¢
018k
1 i
30 40 tz °c

FIG.( 7.55 ) PERDA ADIMENSIONAL DE
EXERGIA NO CONDENSADOR

Foi tentado também uma analise semelhante para
so de compressao destas duas bombas de calor. Neste caso
especifica de exergia do fluido refrigerante no processo
pressao pode ser expressa por: Aep=ToAs. Essa perda pode
mensionada pela diferenga de entalpia do refrigerante no

o proces
a perda
de com-
ser adi-

mesmo

processo. As propriedades do fluido refrigerante na succao e na

descarga do processo de compressao foram aproximadas através das
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temperaturas de sucgao e descarga e das pressdes de evaporagio e
condensagao. Estes valores foram obtidos apenas para as mesmas
duas bombas de calor. Os resultados obtidos neste caso indicam
¢ntretanto que, uma variagao de apenas 1% no cdlculo da diferenca
mencionada de entalpias do fluido refrigerante causa uma variacao
7 vezes maior no coeficiente adimensional de perdas exergéticas .
Devido a aproximagio utilizada na avaliagao das propriedades con-

siderou-se que os resultados obtidos ndo permitem interpretacao.
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CAPITULO 8

CONCLUSOES

Os testes concluidos com as 5 bombas de calor demonstra
ram em varios aspectos uma concordincia significante, com resulta
dos csperados na maioria dos casos. Os paramctros medidos ¢ aque-
les calculados sao apresentados cm fungio da temperatura da agua
aquecida (t2), das temperaturas de condensacao (tc) € evaporacgao

(to) do fluido refrigerante, e da temperatura ambiente (ta).

Todas as bombas de calor mostraram uma queda de capaci-
dade calorifica com o aumento da temperatura da dgua aquecida (t2)
e da temperatura de condensacao (tc). Duas bombas de calor de-
monstraram um comportamento nao esperado. Com o aumento da tempe-
ratura da dgua aquecida (t2) até =40°C, diminuiu a capacidade ca
lorifica (QC), € aumentou a temperatura de condensacao (tc). Au-
mentando ainda mais a temperatura da dgua aquecida, a temperatu-
ra de condensagao diminuiu e a capacidade calorifica também. Es-
te fato pode ser explicado pela ineficiente utilizacgido do conden
sador como desuperaquecedor e pelo aumento da entropia no proces
so de compressao.

Como ja foi mencionado, este resultado chama atengao es
pecial para o projeto adequado da unidade condensadora, conside-
rando as faixas de temperatura da fonte quente e da fonte fria.
As duas bombas de calor conseguiram trabalhar até temperaturas da

agua aquecida mais elevadas, mas com um COP muito baixo.

O coeficiente medido de desempenho das bombas de calor
diminuiu rapidamente com a temperatura da agua aquecida, mas nio
variou muito em fungdo de At2, embora tenha sempre apresentado um
valor menor para At2 = 10°c.

Utilizando o conceito de exergia foi definida a eficien
cia exergética das bombas de calor, considerando a temperatura mé
dia termodinamica da agua fria, medida, como a temperatura ambien
te. Para verificar a influéencia da temperatura ambiente na efici-

encia exergética, foram tomados arbitrariamente varios valores co



91

mo tempcratura ambiente. Nos casos medidos, a eficidéncia cxergeti
ca n,, sempre aumentou com a temperatura da agua aquecida, consi-
derando a temperatura média termodinamica da agua resfriada, como
a temperatura ambicente. Em todos os casos calculados Nax diminuiu
cm fungao de t2 somente para valores da temperatura ambiente meno
res que OOC, exceto para uma bomba de calor, que demonstra este

0
comportamento apenas quando t, <=257C.

Na faixa de valores medidos, verificou-se uma influen-
cia pequena tanto da temperatura da agua aquecida, t2, quanto da
sua variagao no condensador, At2, nos valores medidos da eficieén-

cia exergética.
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APENDICE 1

IRREVERSIBILIDADES NO CICLO BASICO

Cidlculo para determinar os cfeitos das irreversibilida-
des no ciclo basico e comparacao dos rcsultados com os dados do

ciclo dc¢ Carnot.

Foram fixados os seguintes valores tipicos de operacgao:

temperatura da fonte de calor TF = 10°C = 283,15 K

temperatura do meio de aquecimento T, = 40°C = 313,15 K

10 kW

capacidade de aquecimento Q

@]

|
"

temperatura de evaporagao TO 59C = 278,15 K.

Considera-se que a temperatura da fonte de calor ¢ igual
a temperatura ambiente, T = Te = 10°C = 283,15 K.

Considera-se como fluido de trabalho o refrigerante R-12
e suas propriedades termodinamicas foram tomadas das tabelas da

ref. [19], indicadas no Apéndice 3.

Companacao entrne o ciclo de Carnnot e o cdclo basico pe-
ta 1% Led.

Para o ciclo de Carnot (Fig. 4.2) fluxo de massa de re-

frigerante:

2

mR=QC/(h2-h3)=10/(367,146-238,539)=7,776.10‘ kg/s

0 fluxo de calor retirado da fonte de calor:

s . _ _2 _
QO—mR(hl—h4)—7,776.10 (352,97-236,683)=9,042 kW
A potencia consumida:

PC=QC-QO=10-9,O42=O,958 kW

O coeficiente de desempenho

€C=QC/PC = 10/0,958 = 10,44
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Para ¢ ciclo basico
ﬁR,=QC/(h2,—hS,)=10/(373,000-243,659)=7,731.10'2 kg/s
QO,=ﬁR,(hl,—h4.)=7,731.1o‘2(353,600-243,659)=8,501 KW
Ph=QC—QO,=10-8,501=1,499 kW
£=Q./P,=10/1,499=06,67

0 aumento da poténcia consumida no ciclo basico em rela

¢do ao ciclo de Carnot:

AP, =P

N b—PC = 1,499-0,958=0,541 kW

A seguir determina-se pela 2% lei, e com base na exer-
gia, como esta perda total (APt) se distribuli entre as diversas

irreversibilidades, no cdclo basdico.

Trans fernéncia de calon Lrnevensivel no evaporadorn

Considera-se uma diferenca de temperatura de AT=5K no

evaporador, com a qual a temperatura de evaporacgao €:

TO=T =AT=283,15-5=278,15 K

F

A perda termodinamica, isto &€, o aumento da poténcia con
sumida provocada pela transferéncia de calor irreversivel no eva-

porador &, segundo a eq. (4.15),
AP_ =AE_ = (TRAT/ (TRl ))Qy = (AT/T)Qq. =
=(5/278,15).8,501=0,153 kW

Trnans fenéncia de calon innevernsivel no condensadon

Considerando-se a mesma diferenga de temperatura no con

densador, AT=T_-T,=5K, a temperatura de condensagao sera

A

T =TA+AT=313,15+5=318,15K
C
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o) -~ .
Durantc o processo, (2'-27), a transferencia de calor

ocorrc com uma diferenga de temperatura maior ¢ variavel.

A temperatura média efetiva do refrigerante no condensa

dor (TC) calcula-se da seguintc equagdo:

QC = TC(SZ'—SB')mR'

de onde:
W N ° - -2.
IC=QC/(52,—53,)mR.=1O/(l,5522—1,14575)(7,731.10 )=
=318,236 K
Dessc modo, a diferenga media cfetiva de temperatura se
ra

AFC=FC—FA=318,236—313,15=5,080 K

Aplicando-se agora a €q. (4.15) ,0 aumento de potencia ,

por causa da irreversibilidade no condensador scra

AP =(TFATC/TC.TA)QC=10.278,15.5,086/318,236.313,15=

cond

=0,142 KW

Innevensibitidade na valvula de expansac

Para o processo de estrangulamento na valvula de expan
sio (3'-4' na Fig 4.2), aplica-se o balanco de fluxo de exergia,
eq. (4.17):

AEve=mR‘(eS‘_e4')+Eh+P kW

Substituindo-se as exergias especificas segundo a eq.
(4.12)

Aevezesv‘e4v=(h3'7ha'Ta (53'"Sa))—(h4'-ha—Ta(s4'-Sa))
kJ/kg

0 processo de estrangulamento é isentalpico,
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h3,=h4, e assim:
ACVC:T”(S4,-83,) kJ/kg

Para o fluxo da massa Mp+, 0 aumento da potencia consu-

_ -_a _ __2
Apve—AE—mR,Tu(s4,—53,)—7,731.10 .283,15(1,15697-1,14575)

= 0,246 kw
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APENDICE 2

CALCULO PARA DETERMINAR 0S EFEITOS DAS IRREVERSIBILIDADES
DO CICLO REAL

Para determinar as diversas perdas tcermodinamicas sepa-
radamente, fixamos os seguintes dados de partida, rclacionados a
Fig. 4.4.

T,=5°C=278,13K T_=45°C=318,15K T_=10°C=283,15K

-

O refrigerante € R-12, como no ciclo basico (Apendice 1)
Temperatura na entrada do compressor TS=200C=293,15K
Temperatura na saida do compressor Td=6OOC=333,15K

Temperatura na entrada do condensador T2”,=500C=323,15K

A queda de pressao no tubo de sucgao e no tubo de des-
carga ¢ desprezivel (Pg=P,. Pg=P.) -

A capacidade de aquecimento €: Q.=10 kW.

A poténcia consumida (medida no eixo) pelo compressor é
P.=2,141 kW

0 coeficiente de desempcnho €

= gg = 10/2,141=4,67

Er .
r

As propriedades termodinamicas encontram-se nos Apendi-
ces 3 e 4.

O balanco de energia da bomba de calor €
Q0+Qs+Pr=Qcompr+Qd+Qc (A.1)

No lado esquerdo desta equacgao encontram-se os fluxos
de energia entrando no sistema, e no lado direito os que saem.
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Entre estas encrgias somente QC e P. sao conhecidas; as

demals calculam-se da seguinte maneira:

- 0 fluxo de calor retirado da fonte de calor pelo eva-

porador:

Qozm]{”(hl'_hzl') kw (A.Z)
- O fluxo de massa do refrigerantec:

ﬁR”=QC/(h2”,-h3,)=10/(372,839-243,659)=0,07741 kg/s
(A.3)

Q,=0,07741(353,600-243,659)=8,511 kW

0 fluxo de calor recebido do ambiente através do tubo

de sucgao:
QS=mR”(hS—hr)=0,07741(363,020—353,600)=0,729 kW (A.4)

0 fluxo de calor transferido ao ambiente através do tu-

bo de descarga:
Qd=mR”(hd—h2”.)=O,O7741(380,684—372,839)=0,607 kW (A.5)

O calor transferido pelo compressor ao meio ambiente de

resfriamento (agua ou ar), da eq. (A.1l):
Qcompr=Qo+Qs+Pr"Qd—Qc=
=8,511+0,729+2,141-0607-10=0,774 kW (A.6)

A perda total adicional ocorrida no ciclo real, em com-

paragdo ao ciclo basico:
APr=Pr—Pb=2,l4l—l,499=0,642 kw (A7)

A seguir determina-se como esta perda se distribui en-
tre o tubo de sucgao, o compressor e o tubo de descarga.
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0 ¢hedlto do tubo de sucgao

Aplicando-sc o balango de¢ fluxo de exergia, cq. (4.17),
e considerando que aqui P=0, a perda tcrmodinamica provocada pelo

tubo de sucgio (transfercncia de calor irrcversivel) scra

APS=AE=mR”(el,—es)+(1—Ta/TS)QS kW (A.8)
onde Ts ¢ a temperatura média efetiva do refrigerante no tubo
de succgao, calculada da seguinte mancira:
F=(T =Ty)/In(T /T )=
=(293,15-278,15)/1n(293,15/278,15)=285,584 K (A.9)
Substituindo-se os valores numéricos na eq. (A.8), ob-
tém-se
APS=O,O7741(—2,67219~(—2,89344))+
+(1-283,15/285,584)0,729=0,023 kW
0 efedito do tubo de descanga
Com o estado de descarga (d) fixado, a poténcia consumi
da pelo compressor nao esta afetada pelos processos apos o com-
pressor.

Porém, a transferencia de calor do tubo de descarga ao
ambiente em nosso caso, tem efeito sobre a potencia consumida,por

que afeta o fluxo de massa de refrigerante.

Pode-se escrever (eq.(A.3))
QC=I;1R” (hzn [ —hs ' ) =I;1Rd(hd—h3 [ )

onde ﬁRd seria o fluxo de massa de refrigerante caso a transfe-
réncia de calor do tubo de descarga nao ocorresse, isto
€, o refrigerante entraria no condensador no estado d.

Considerando, com uma boa aproximagao, que a poténcia €

proporcional ao fluxo de massa de refrigerante, a poténcia sem
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transferencia de calor no tubo de succio seria

Pr= (I;IR"/rﬁRd)PIZ ( (hzn ' _}13‘)/(}](1—}]3' ))PI‘:

=((372,839-243,659)/(380,684-243,659))2,141=2,018

kW
(A.10)
O aumcnto da potcéncia consumida provocado pelo tubo de
descarga sera, assim,
APd=Pr—P‘=2,141-2,018=0,123 kW (A1)

0 epeito do compresson

A perda termodinamica que ocorre devido a irreversibili
dades no compressor, pode ser calculada do seguinte modo:

Apcompr=APr—(APS+APd)=O,642—(0,023+0,123)=O,496 kW
(A.12)
O balango de fluxo de exergia neste caso também nao €
viavel, porque a determinagdo da exergia do calor transferido do
compressor (Qcompr) € incerta, por causa de desconhecimento da

sua temperatura média.

Sua eficiencia isentropica € (Fig. 4.2)

s = : = = 0,702
W (Pp/mp.) 2,141/0,07741

W - h,,-h,, 373,006-353,600
n - is _ 2 1 _

um valor pratico razoavel.
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PROPRIEDADES TERMODINAMICAS DO REFRIGERANTE R-12 PARA A ANALISE

Estado

Estado

Estado

Estado

Estado

1:

1':

0

vapor saturado Umido a T=107C = 283,15K
s, = 1,55010 kJ/kgK

s; = 1,03322 kJ/kgK

hv = 355,686 kJ/kg

h, = 209,323 kJ/kg

como sz=sl=XlsV+(1—Xl)s1

assim o titulo do vapor €

So=Sq 1,54051-1,03322

= = = (
X 575, _ T,55010-1,03322 0,981

DO CICLO DE CARNOT E DO CICLO BASICO (FIG. 4.2)

h1=X1hV+(1—X1)h1=O,981.355,686+(1—0,981)209,323=

= 352,970 kJ/kg

: vapor saturado seco a TA=4OOC = 313,15K

h, = 367,146 kJ/kg

s, = 1,54051 kJ/kgK

1iquido saturado & TA=4OOC = 313,15K
hy = 238,539 kJ/kg

s = 1,12984 kJ/kgK

vapor saturado Umido a TF=1OOC = 283,15K

« - o37°1 _ 1,12984-1,03322
4 %5 757 ~ T,55010-1,03522

= 0,187

h,=0,187.355,686+(1-0,187)209,323=236,683

vapor saturado seco a T0=50C = 278,15K
hy, = 353,600 kJ/kg
sy, = 1,55220 kJ/kgK

ey, =-2,67219 kJ/kg

kJ/kg



Estado 2':

Estado 3':

Estado 4':
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temperatura de saturagao da condensacgao TC=450C=318,1SK

vapor superaquecido a T

2
hZ' = 373,006 kI/ke
Sor = 1,55220 kg /kgK

liquido saturado a T_ = 45°C = 318,15
hy, = 243,659 kJ/kg
S5, = 1,14575 kJ/kgK

vapor saturado umido a TO=50C = 278,15K

hS‘ = h4, = 243 659 kd/kg
h, = 353,600 kJ/kg
hy = 204,642 kJ/kg
s, = 1,55220 kJ/kgK
s, = 1,01670 kJ/kgK
K = hgo-hy 243,659-204,642 _ 5,
4" llv “h] 353,600-204,642 ’
S, = 0,262.1,55220+(1-0,262)1,01670=1,15697

=50,21°C = 323,36K

kJ /kgK
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APENDICE 4

PROPRIEDADES TERMODINAMICAS DO REFRIGERANTE R-12 PARA A
ANALISE DO CICLO REAL (FIG. 4.4)

0s estados 1', 2', 3' ¢ 4' sio identicos aos estados
1', 2', 3' e 4' no Apendice 3, onde sc encontram suas proprieda-
des.

estado em equilibrio com o ambiente:

T =T.=10°C=283,15K
a F

1iquido saturado

h,=209,323 kJ/kg
Sa=1,03322 kJ/kgK
ey=0

estado s: vapor superaquccido

T¢=20°C=293,15K

temperatura de saturagao da evaporagao To=5%C=278,15K

hg=363,020 kJ/kg

sg=1,58625 kJ/kgK

es calcula-se da eq. (4.12)

es=h5—ha—Ta(sS—Sa)=363,020—209,323—283,150”58625—1I5322)
=-2,89344 kJ/kg

estado d: vapor superaquecido da descarga

T4=60°C=333,15K

temperatura de saturagao T.=45°C=318,15K
hd=380,684 kJ/kg

sd=1,5756 kJ/kgK

eq=17,786 kJ/kg
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estado 2'"': vapor supcraquccido

o - (0] A I nK - == finet
121!1 50 (, 323 ,l.)l\, 1)2"' Pd PC
temperatura de saturagao da condensagao T2§”=4§%ﬁ318J5K

hpni=372,839 kJ/kg
5pm1=1,5517 KJ/kgk
szv|=16,708 k‘J/kg

Os valores da exergia (e) foram calculados da eq. (4.12).

Os dados foram tomados da Ref. [20], com excecao do esta-
do s, para qual o diagrama lg p-h da Ref. [19] foi usado, porque
os dados do vapor superaquecido de baixas temperaturas nao se en-

contram na Ref. [20].
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APENDICE 5

A TEMPERATURA MEDIA TERMODINAMICA PARA O CALCULO
DA PERDA DE EXERGIA

Considerando-sc¢ uma troca inf{initesimal dQ de calor en-
tre dois corpos com temperaturas respectivamente iguais a T
T

cede exergila

e
1
7 < Tl’ acima da temperatura ambiente (Ta), o corpo mals quente

T
dE; = dQ (1 - i) (A.13)
T

enquanto o corpo mais frio recebe

T

dE, = dQ <1 -—El> (A.14)
T
2

Como essa troca de calor € um processo irreversivel, a

exergia recebida pelo corpo frio € menor que aquela cedida pelo

corpo quente. A diferenca entre as duas € a perda de exergia:

(T,-T.)
dE_ = T. —1 27 aq (A.15)

b a
Tl T2

Nos condensadores e evaporadores ha mudanca de fase do
fluido refrigerante e assim, a sua temperatura deveria ser CONs-
tante, mas na pratica isso nao ocorre. O refrigerante chega ao
condensador em estado superaquecido, trocando calor inicialmente
num processo de desuperaquecimento e somente depois, atraves da

condensacao.

Para o cdlculo da perda de exergia deve-se introduzir a

temperatura média termodinamica (T,) . que sera difinida a seguir

[23].



107

Resfriando-sc ou aquccendo-sc um fluido isobaricamente,
entre os cstados [ de entrada ¢ B de saida, a4 exergia cedida ou
recebida seria exatamente igual 2 cexergia do calor trocado, sc¢
cle fosse disponivel a uma temperatura constantc definida como

a temperatura média termodinamica, T .

T T
= S = - -2
. ey = q_(l . > “H: lna) < 1 " > (A.16)

) (A.17)
e para processos isobaricos sao validas as relagoes

hE - hB = Cp (TE— TB) (A.18)

Ui
!
wn

il

C T I A
b In (Tp/ ) (A.19)

onde o indice E significa entrada.

Comparando-se as duas expressoes para a variagao da
exergia e introduzindo-se as relacdes para Processos isobaricos

nesta comparagao, obtém-se

TE-TB

1n(TE/TB)

m (A.20)

Desta forma, na troca de calor com diferenca finita de
temperatura entre dois corpos ou fluidos cujas temperaturas va-
riam durante o processo de troca, a perda de exergia no processo

irreversivel pode ser calculada utilizando-se a temperatura média
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termodinamica dos dois corpos durante o processo:

Tt
BE, = T ml m2 (A.21)

a .\
1ml ' Tm2




APENDICE 6

DADOS EXPERIMENTAIS OBTIDOS COM A BOMBA DE CALOR SCHAFER UWV 20

t0 tl t2 t3 D0 | DC P Q0 Qe t,

' 0 0 ' o)
oc °¢c C ¢ |1/sec|l/sec| kW kW kW C
10,1 | 5,04 {30,03 |34,69]0,626 0.844| 4 |13,004(16,367}7,513
9.98| 5 29.91 |34,66(0,5720,776}3,989 11,907{15,325]7,485
[10,02| 5,14 |30,06 |34,8 (0,667 0.8684,019]13,624{17,153}7,572
9,93 | 4,85 |30 35.05(0,6 |0,778{4,01 12,737 16,4 |7,382
10 4,96 |35 39,99(0,569 (0,754 (4,254 111,985 15,729|7,47
10,01 | 5,05 |40,06 |45,0410,58 0,76 |4,499(12,023(15,821 7,521
10 5 07 |40,09 |44,89]0,541)0,751 4,508|11,142|14,993|7,528
10 5.09 |[45,01 {50,01}0,5 0.679|4,743|10,249(14,191 7,538
9,99 | 4,99 |45,03 50,77 0,519(0,624 4.752(10,864(14,991|7,482
- 9,98 5,06 (50,09 |55,11 0.453|0,635|4,969)| 9,309 13,323]7,514
10,02 | 5,02 |50 55.16(0,482|0,657|4,945)10,074 14,159(7,513
10 4,99 |29,96 |39,97|0,603}0,398 4,24 |12,642(16,638]7,488
9,99| 5 35,06 [44,81}0,579]0,399 4.467|12,049]16,263{7,487
10,01} 5,13 |39,91 49,83 0.553|0,376|4,699{11,283 15,584 (7,56
10 5,1 |45 54,96|0,508{0,354{4,9 10,393114,747|7,543




