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RESUMO

Neste trabaiho sdo desenvolvidas a modelagem, a simulagdo € a otimizacdo
de um sistema de refrigeragdo aplicado para o congelamento de produtos
alimenticios. O estudo é dividido em duas etapas: a primeira parte procura
:dentificar os fendmenos termodindmicos tipicos de uma planta de
refrigeragio, juntamente com O desenvolvimento de uma metodologia de
simulagio e de otimiza¢do termoecondmica da planta. A segunda parte
identifica o comportamento termodinimico da carga térmica de um
equipamento de congelamento, juntamente com o desenvolvimento de uma
metodologia de otimizagio do perfil de temperatura do produto.

Inicialmente ¢ feita a modelagem das propriedades termodindmicas do fluido
refrigerante, compreendendo as regides de liquido subresfriado até a regido de
vapor superaquecido, possibilitando um estudo mais criterioso do perfil de
temperatura do fluido no interior do circuito de refrigeracdio. O algoritmo
basico de simulacio destas transformagdes termodindmicas apresenta
caracteristicas de versatilidade que favorecem o desenvolvimento de novas
configuragdes da planta de refrigerac@o.

O modelo de simulagio do circuito de refrigeragdo ¢ posteriormente
desenvolvido com o objetivo de identificar o comportamento termodindmico
do sistema de refrigeracdo operando com fluidos refrigerantes puros © também
com misturas ndo-azeotropicas que apresentam um alto desempenho
termodinadmico e sdo consideradas como fluidos nfo agressivos ao meio
ambiente. Esta metodologia de simulagéo possibilita a andlise do
comportamento termodindmico do sistema, mantido sob diferentes condigdes

de operagdo de regime de estado estacionario.
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A simulag¢do do circuito termodindmico possibilita a modelagem das unidades
basicas da planta de refrigeracdo através da mnser¢do de modelos fisicos
tipicos que representam os trocadores de calor, o compressor e a valvula de
expansdo. Este modelo da planta de refrigeracio foi denominado INCICLO,
sendo caracterizado pela sensivel capacidade de identificacdo do desempenho
termodindmico do fluido refrigerante que opera no sistema, possibilitando,
ainda, o dimensionamento das unidades do sistema, bem como a anilise do
consumo de energia da planta.

Além disso, desenvolve-se um estudo de otimiza¢3o do consumo de energia
da planta de refrigeracfio, levando em consideragdo os fatores de custo das
unidades da planta e o consumo de energia do sistema, procurando minimizar
as irreversibilidades inerentes da operagao do sistema de refrigeracio.
Finalmente, apresenta-se um estudo de otimizagdo do perfil de carga térmica
de um sistema de congelamento de alimentos procurando identificar as
condi¢bes de operacdo do equipamento que favorecem a manuten¢do dos
atributos de qualidade do produto congelado. Este procedimento ¢ considerado
de importancia fundamental para a identificagfo das varigveis operacionais

otimas da planta de refrigeracio.
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ABSTRACT

In this work the modelling, the simulation and the optimisation of a
refrigeration system applied to food freezing processes are developed. The
study is divided in two stages: the first part tries to identify the typical
thermodynamic behaviour of a refrigeration plant, together with the
development of a methodology for simulation and for a thermoeconomic
optimisation procedure applied to this plant. The second part identifies the
thermodynamic behaviour of the thermal load of a freezing equipment,
together with an optimisation methodology of the product temperature profile.
Initially, the modelling of the thermodynamic properties of the refrigerant
fluid is carried out, considering the regions of the subcooling liquid up to the
superheating vapour regions, providing a more detailed study of the
temperature profile of the fluid inside the refrigeration cycle. The basic
simulation algorithm of these thermodynamic transformations presents
versatility characteristics that facilitate the development of new design
configurations of the refrigeration plant.

The model of simulation of the refrigeration cycle is developed later on with
the aim of identifying the thermodynamic behaviour of the refrigeration
system operating with pure refrigerant fluid and also with nonazeotropic
mixtures, which present a high thermodynamic performance and are
considered as non aggressive fluids for the environment. This simulation
methodology facilitates the thermodynamic analysis of the system, maintained
under different operating conditions at steady state.

The simulation of the thermodynamic cycle enables the modelling of the basic
units of the refrigeration plant through the use of typical physical models

which represent the heat exchangers, the compressor and the expansion valve.
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This model of the refrigeration plant was named INCICLO, being
characterised by its sensible capacity to identify the thermodynamic
performance of the refrigerant fluid that operates in the system, and still
facilitating the sizing of the system units, as well as the analysis of the plant
energy consumption.
Besides, an optimisation study of the plant fnergy consumption was
developed, taking into consideration the factors of unit costs and the energy
consumption of the system, trying to minimise the irreversibilities inherent of
the refrigeration process.
Finally, in this work is presented an optimisation study of the heat load profile
applied to food freezing process, trying to identify the operating conditions of
the equipment that maintain the quaiify attributes of the frozen product. This
procedure is considered of great importance to identify the optimal operational

conditions of the refrigeration plant.
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CAPITULO1I

INTRODUCAO E OBJETIVOS DO TRABALHO

A maioria dos projetos de sistemas de refrigeracio sdo desenvolvidos
sob uma condic3o de operagio em regime de estado estacionario. Contudo, €
rato se obter uma condiciio de operagdo do sistema neste regime € mesmo 0s

sistemas mais simples requerem algum tipo de controle de sua capacidade.

Desta forma, introduz-se o conceito caracteristico basico para a
definicio do comportamento dindmico de um sistema de refrigeracio que deve
compreender tanto as condi¢des de operagdo do estado estacionario quanto
aquelas do regime dinimico, onde ocorrem variagdes substanciais de carga

térmica ao longo do tempo.

Esta condicio de carga térmica flutuante é claramente descrita por
Cleland (1990), referindo-se a um sistema de refrigeracéo de uma grande
industria de processamento de camne, em operagdo na Nova Zelandia. A planta
de refrigeragdo da suporte para trés condigbes de operagao do evaporador,
proporcionando, entdo, diferentes condigGes de operagio para as camaras frias
integradas ao sistema. A demanda diaria de carga térmica associada a cada
condi¢do de trabalho pode variar entre 50% e 90% da capacidade total do
sisterna 2o longo do dia. Ela é maior durante os picos maximos de temperatura
de refrigeragio ocorridos durante o dia (tipicamente -10°C) e reduz
sensivelmente durante os picos minimos de temperatura de refrigeracio

(-35°C) que sdo observados durante a noite.
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O conhecimento do regime dindmico da planta de refrigeragfio permite
que o projetista visualize o comportamento dinimico do sistema, sob uma
condi¢do de carga térmica varidvel ao longo do tempo. Isto possibilitara a
utiliza¢8o de uma acdo de controle da capacidade do sistema para se ajustar s

flutuacdes da carga térmica.

A simulacdo do sistema de refrigeragio neste regime permite também
que o projetista identifique o comportamento especifico de cada unidade do
sistema, sob diferentes regimes de operacdo. Desta forma, é possivel que se
encontre uma configuragio de operacio Gtima que mais se aproxime daquela
que € estabelecida para um sistema real. Este procedimento ¢é importante
porque ele pode ser facilmente conduzido com seguranga € com baixo custo,
contrapondo-se aquele outro que € restrito 3 tentativa de modificagio

estrutural de uma planta de refrigeracdo real.

Neste contexto, Lovatt et al. (1998) observam que durante o estagio
inicial de projeto da planta de refrigeracio € dificil realizar os ensaios praticos.
Desta forma, a simulagio é considerada a tinica ferramenta que possibilita a
investigagdo dos possiveis regimes de operacdo do sistema, antes de se

investir qualquer capital relevante na montagem do projeto.

Mas, os estudos direcionados para o desenvolvimento de modelos
dindmicos da planta e o aperfeicoamento de ambientes de programacio
(simuladores) adequados para este segmento da industria de alimentos, ainda
sdo considerados incipientes. Isto pode ser atribuido 3 grande complexidade
dos modelos estruturais e a diversidade de configuragdes da planta, que
tornam o procedimento de calculo restritc a uma aplicagdo especifica.

Ressalta-se, entretanto, que o desenvolvimento tecnologico e a popularizagio
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dos computadores digitais, observados a partir de 1970, possibilitaram a
resolucdo numérica de modelos matematicos complexos que aparecem durante

a simulacdo dindmica de sistemas de refrigeragao industrial.

L1- Estrutura basica dos modelos representativos de um sistema de

refrigeracio industrial

A Figura L1 ilustra a estrutura fisica basica do sistema de refrigeragdo
de uma grande industria de processamento de carne, em operagdo na Nova
Zelandia, que é utilizada para abastecimento de mercado interno e também
para exportagdo. O sistema é composto de uma linha de abate de bovinos,
duas linhas de abate de ovelhas/carneiros e de zonas de preparo dos produtos,
onde eles sio normalmente resfriados antes das operagdes de corte ou desossa.
Além disso, algumas pecas de came sdo congeladas ainda na forma de
carcaca, utilizando para isto os congeladores de carcaga continuos. Mas a
maioria dos produtos é embalada em caixas de papeldo de aproximadamente
27 kg de capacidade e entdo, sdo processados em congeladores de caixa
continuos. Uma pequena quantidade do produto € mantida resfriada e entdo, €

vendida para o mercado local.

A carga térmica da planta de refrigeragio € suportada por um sistema
de refrigerago com amonia, operando em 3 estdgios de compressdo. Neste
sistema, um total de 14 compressores foram utilizados para aplicacdo em
diferentes processos, sendo interligados com 10 condensadores de Vvarios
tipos, mantidos numa temperatura de condensac¢do de aproximadamente 30°C.
O circuito termodindmico basico da planta de refrigeragdo pode ser
acompanhado na Figura L1, que caracteriza os principais componentes do

sistema.
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Figura L1- Diagrama esquematico de uma planta de refrigeracio industrial

com multiplos estagios de compressdo (Cleland, 1983)
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O vaso de recepgio/separacdo do estagio de compressao superior (alta
pressdo de egvaporagio) opera com uma temperatura nominal de -8°C para
servir as camaras de refrigeracdo de came, as salas de operagdes de corte € a0s
refrigeradores. O vaso de recepgao/separagdo do estagio intermedidrio opera
com uma temperatura nominal de -28°C, que € utilizada nas camaras frias, nos
congeladores continuos de carcagas € nos congeladores em batelada.
Finalmente, o vaso receptor/separador do estigio de compressdo inferior opera
com uma temperatura nominal de -40°C, que ¢ utilizada nos congeladores

continuos de produtos encaixotados.

L1.1- Modelos dos componentes da planta de refrigeracio industrial

Os componentes do sistema de refrigeragdo s@o modelados
essencialmente da mesma forma, para os diferentes ambientes de simulagio
apresentados na literatura. Os compressores ¢ as tubulagbes sdo representados
de forma algébrica, assumindo que ndo existem atrasos de tempo dentro deles.
A capacidade térmica da tubulagdo de sucg@o ¢ agrupada com aquela do vaso
separador/recebedor que serve O COmpressor. A queda de pressdo nas
tubulagbes ¢ assumida constante. Os condensadores ¢ os vasos de
recepcio/separacio sido modelados como uma zona simples na qual a
capacidade térmica da fase vapor foi considerada desprezivel quando

comparada com aquela da fase liquida.

A simulagio de uma planta de refrigeragio industrial de grande porte
requer uma significativa quantidade de dados iniciais (aproximadamente 200
kb), conforme relatado por Lovatt et al. (1998). Geralmente, os dados de
cilculo do rendimento termodinimico de compressores, condensadores,

evaporadores e tubulagdes sdo obtidos a partir de contato com empresas
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fabricantes destas unidades, ou através de modelos empiricos especificos. As
medidas fisicas da camara, o conhecimento do material de construgdo e de
fatores de deterioragdo permitem estimar a perda de calor pelas paredes. Além
disso, as informagdes sobre a freqii€ncia e a duragio de abertura das cAmaras
frias sGo obtidas através de pesquisa com operadores do local, bem como as
mmformagdes sobre o fluxo de produto e as condigées iniciais de temperatura.
O sistema dmamico, que foi implementado por Lovatt et al. (1998),
compreende 702 tipos de modelos de estruturas e requer a solugdo de 354

equagdes diferenciais ordindrias e muitas equacdes algébricas.

Contudo, as incertezas dos dados iniciais e os desvios atribuidos aos
modelos da troca de ar da cAmara foram considerados os fatores restritivos da
precisdo de célculo do sistema. A metodologia de programacdo orientada a
objeto, no entanto, foi considerada importante para a insercdo de novos

modelos dentro do ambiente de simulacio.

L.1.2- Modelos de simulacio das aplicagdes da planta de refrigeracio

Os modelos de simulacio das aplicagbes especificas da indistria de
alimentos t€m sido menos estudados do que os modelos dos componentes da
maquina de refrigeracio, ainda que estas aplicagbes sejam consideradas uma
fonte primaria para a caracterizagdo do regime transiente de plantas de

refrigeracdo e de congelamento de produtos alimenticios.

Os simuladores comerciais de plantas de refrigeracsio industrial
descritos na literatura utilizam basicamente os mesmos modelos para a
simulagdo do sistema de refrigeracio, diferenciando-se, principalmente,

através dos modelos de célculo da carga térmica do produto.
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Neste contexto, Lovatt et al. (1992a,b) propuseram um modelo de
calculo da carga térmica do objeto (produto), no qual as diferentes aplicagdes
sio definidas através da selegfio de médulos de dados caracteristicos para cada
condi¢Zo de operagdo. Isto possibilita uma maior flexibilidade do algoritmo

para as diferentes aplicagBes do sistema.

Desta forma, se o produto estiver exposto a uma condi¢do de operagdo
superior a sua temperatura de congelamento, entdo o modelo automaticamente
aciona 0 modulo correto de resfriamento. Se as condigbes ambientes da
cAmara indicam uma situagio de transigfio de fase dentro do produto, entdo
ocorre umna alteracdo para outro médulo de operagio que foi definido para esta
condigiio de operagdo. Entretanto, se o produto ja esta congelado entdo o
modelo ativa o modulo de produto solidificado. Além disso, as estruturas
internas da cAmara (pilares de concreto e metal) sdo modeladas com dados
especificos, no entanto, sio igualmente tratadas como se fossem objetos
congelados dentro da camara. O modelo ¢, desta forma, implementado para
caracterizar a 1uaneira como um material sélido poderia reagir quando exposto
3s variacdes das condi¢des ambiente da camara, levando em consideracio
também as resisténcias interna e externa & transferéncia de calor das estruturas

fisicas da camara.

O fluxo de calor entre o produto e o sistema de refrigeraco € muitas
vezes realizado através de um fluido mediador, usualmente o ar. O modelo de
calculo das condigdes do ar na cAmara considera que a massa de ar ambiente €
caracterizada pela temperatura e o conteido de umidade. Para isto, duas
equacdes diferenciais ordinarias séo definidas: uma para determinar o balango
de umidade do ar e a outra para determinar a sua temperatura, através do

balanco de energia. O modelo utilizado por Lovatt et al. (1998) inclui também
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algumas consideragdes sobre a massa de agua condensada na cimara durante a
saturagdo do ar, sendo avaliada como perfeitamente distribuida ao longo de

todo o espaco interno.

Ressalta-se, contudo, que o modelo de umidade do ar da cimara
refrigerada pode se tornar muito complexo quando todas as interagdes
possiveis entre as variaveis do sistema sdo consideradas, até mesmo para
aquelas representa¢cdes de modelos de zona simples. Assim, por exemplo,
quando ocorre uma mudanca de temperatura do ar na cimara, observa-se uma
mudanca na sua densidade, induzindo a troca de ar com o ambiente para
manter a pressao constante. Isto provoca a variagio dos valores originais de
umidade relativa e de massa de ar -seco, aumentando 2 complexidade de
calculo do balango de energia do sistema. Entretanto, no ambiente de
simulag@o da planta industrial descrito por Cleland (1985a), assume-se que a
mudanc¢a da massa de ar pode ser ignorada e apenas o efeito do calor latente
(desprezando o calor sensivel) associado com o vapor de 4gua que entra na
camara foi incorporado ao balanco de energia. Ja, no ambiente de simulagio
descrito por Lovatt et al. (1998), utiliza-se uma aproximagcdo simples para

incluir o efeito de variagio da massa de ar seco do sistema.

O modelo de troca da massa de ar da camara & baseado na equacdo de
Tamm (1965), que estabelece a igualdade para a taxa de fluxo volumétrico de
ar, em ambas as dire¢des, através da porta. Um fator de protegio foi utilizado
nos diferentes simuladores para quantificar os efeitos de alta fregiiéncia de
abertura de portas e do uso de técnicas de protecdo (fitas plasticas, cortinas de
ar). Entretanto, para evitar o aumento de complexidade do sistema, assume-se

que existe igualdade na taxa de fluxo de massa.
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O modelo implementado no ambiente RADS, descrito por Cleland
(1985a), opera de uma forma continua, de modo que o usuério define o
intervalo de tempo em que a porta da cdmara sera considerada na condi¢do
ativa e também a fragiio de tempo de abertura durante o atual periodo de
atividade. Desta forma, em cada passo de integragdo numerica do sistema, ¢é
gerado um NUINETo aleatério entre 0 e 1 para cada porta que esta na condi¢do
ativa, sendo que cada porta & considerada na posigdo aberta, durante o
proximo intervalo de tempo, se 0 numero aleatdrio gerado for menor que
aquela fragdo de tempo estabelecida inicialmente. Isto indica que o passo de
tempo de integragio fica amarrado com o tempo de abertura da porta
(tipicamente 30 segundos). A condigdo intermitente da carga térmica, atraves
da porta, € amortecida pelo uso de um filtro de caixa com cinco elementos,
onde a carga térmica transferida para a cimara, em qualquer espaco de tempo,
representa a média das cargas térmicas calculadas nos 1ultimos quatro espagos
de tempo anteriores. No entanto, o simulador RefSim descrito por Lovatt et al.
(1998) utiliza um modelo em que a abertura de portas ocorre em intervalos de
tempo irregulares, definidos pela distribuigdo de Poisson. O espago de tempo
entre cada abertura segue uma distribuigio exponencial e a extenséo do tempo
de abertura de porta acompanha uma distribuicdo normal. O método de
amortecimento do pico de carga térmica, contudo, ndo foi utilizado no modelo
de abertura de portas implementado no RefSim, ja que este procedimento foi
considerado de responsabilidade do modelo de calculo de energia do ar da

camara.

Finalmente, o modelo de transferéncia de calor através das paredes, do
piso e do teto da camara pode ser representado como um conjunto de
propriedades intrinsecas do sistema, caracterizadas pelo coeficiente de

transferéncia de calor em ambos os lados da parede e também pela
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condutividade térmica do material (Lovatt et al., 1998). A implementacio
deste modelo na verso anterior do simulador RADS considerou somente a
resisténcia externa de transferéncia de calor para o meio ambiente, com uma
temperatura constante. O modelo nfio pode ser aplicado para paredes que
separam dois ambientes refrigerados, nem permite quantificar o efeito de

varia¢io diurna da temperatura do meio externo.

Uma versdo modificada do RADS considera também a condicdo de
variagdo da temperatura externa com o tempo, mas ndo permite a condicio de
interface entre duas camaras refrigeradas. No ambiente RefSim, entretanto,
este problema foi resolvido pela possibilidade de identificagdo de cada lado da
parede com um determinado modelo, que pode ser um modelo de ambiente
simples para representar uma condi¢do de temperatura externa constante, ou
um sofisticado modelo de ambiente para representar o perfil de temperatura
variavel durante o dia, ou ainda, uma outra cimara refrigerada disposta lado a
lado.

L1.2- Motivacdo para o desenvolvimento deste trabaiho

A indistria de alimentos é altamente dependente dos processos de
conservacado que sdo baseados no abaixamento de temperatura. Esta tecnologia
de conservagdo ¢ considerada de grande interesse para a inddstria moderna,
pois permite a estocagem dos alimentos pereciveis por um longo periodo de

tempo, mantendo as caracteristicas originais do produto.

A conservacdo de alimentos pelo processo de  abaixamento de
temperatura tem recebido um expressivo interesse dos setores produtivos de

grande escala, principalmente devido 3 crescente demanda da sociedade atual
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por produtos de preparo rapido e que sdo conservados em refrigeradores
domésticos. Além disso, esta tecnologia propicia uma condi¢do de
conservacgio que ndo necessita da utilizagio de compostos quimicos
conservantes, favorecendo, desta forma, a obtengdo de produtos de alta

qualidade e sem aditivos quimicos.

No entanto, a preservagiio das caracteristicas de qualidade dos
alimentos congelados depende do controle das condigdes de operagao dos
equipamentos industriais. Os produtos processados sob uma condi¢iio de
operagdo irregular podem apresentar sensiveis modificagdes fisico-quimicas e
bioquimicas que reduzem drasticamente as caracteristicas de qualidade

desejaveis no alimento.

Contudo, a tecnologia de refrigeragio e de congelamento de alimentos
& onerosa, devido ao alto consumo de energia durante a operagdo do
equipamento, além do alto investimento inicial de projeto e de implantagdo do

sistema.

Este efeito de consumo de energia é ainda mais realgado em paises de
clima tropical (como, por exemplo, o Brasil) onde, normalmente, ocorrem
condicdes de alta temperatura ambiente, as quais dificultam os processos de
conservacio e de distribui¢do dos produtos, aumentando significativamente 0s

custos globais do processo.

Portanto, pode-se constatar que existe uma necessidade fundamental de
conhecer as condi¢des de operaciio de plantas de refrigeragdo em regime
dinamico. Isto possibilita a identificagio de fatores que regulam o consumo de

energia e o custo de projeto do equipamento industrial, facilitando também a
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identificag@o de condigdes de operacio que favorecem a manutencio de

qualidade dos produtos industrializados.

Ressalta-se que os simuladores comerciais que foram desenvolvidos
recentemente para o estudo do comportamento dindmico de plantas de
refrigeracdo industrial mostram uma série de restricbes que dificultam a

interface com 0 usuario.

Inicialmente, constatou-se que mesmo aqueles sistemas mais simples
podem apresentar uma grande complexidade de modelos que dificultam o
entendimento € a manipulagdo do programa de simulacdo. Isto é
particularmente importante devido ao fato de que os modelos representativos
dos elementos componentes da planta de refrigeragdo apresentam idealizages
que necessitam ser corrigidas, em fungfo do fluido refrigerante que opera no
sistema. Ressalta-se que a utilizacio de novos fluidos refrigerantes possibilita
a adaptagdo do sistema aqueles fluidos alternativos que tém sido propostos
para amenizar os distirbios ambientais causados pelos fluidos halogenados,

possibilitando, desta forma, um maior potencial de aplicaciio do simulador.

A grande complexidade dos modelos numéricos que representam o
sistema mecénico da planta de refrigeragio ¢ a diversidade de modelos
representativos da carga térmica deste sistema dificultam a interface com o
usudrio. Aqui, observa-se que a facilidade de manipulagdo dos modelos do
sistema de refrigeracdo é uma caracteristica muito importante para a
simulagdo, principalmente para a utilizagio de técnicas de otimizagio
numerica que visam identificar as varidveis de projeto que minimizam o0s
custos totais das diversas unidades da planta ¢ o consumo de energia do

sistema.
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Observa-se ainda, que a metodologia de simulagdo da planta de
refrigeracdo descrita por Lovatt et al. (1998) apresenta caracteristicas de
flexibilidade que favorecem a interagdo do usuario com o simulador e, desta
forma, sera adotada neste trabalho. O modelo de programagdo do sisterna de
refrigeragdo orientado a objeto proporciona uma maior versatilidade para o
ambiente de simulago, tendo em vista que os modelos de cada componente
do sistema podem ser manipulados independentemente uns dos outros. Além
disso, ele permite a inser¢éo de novos modelos que procuram aumentar a

capacidade preditiva do comportamento dindmico da planta.

Entretanto, o modelo de simulagio da planta de refrigeragdo que foi
desenvolvido para o RefSim é muito complexo. Observa-se também que ele
apresenta algumas simplificagdes relativas aos modelos especificos dos
componentes da planta mecénica de refrigera¢do, como por exemplo, aquele
modelo de zona simples que é usado para representar o comportamento
termodinamico do sistema de condensagdo. Estas simplificagdes de modelo
podem causar alteracdes significativas durante a avaliagio do desempenho
termodindmico da unidade, dificultando a identificagio das variaveis

operacionais Otimas do projeto.

Isto ¢ particularmente importante durante a avaliagio do
comportamento termodindmico do sistema, quando este estd sujeito a
condicdes de operagdo especificas e com diferentes fluidos refrigerantes. Esta
caracteristica de flexibilidade do algoritmo de programacfo € muito desejada
durante o estudo de sistemnas de refrigeragdo industrial que trabalham com
mais de um estagio de compressio, utilizando especificamente a aménia como
fluido refrigerante. Além disso, ela favorece também o estudo de sistemas de

refrigeracdo aplicados a congeladores comerciais de pequena escala de
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producdo, além dos refrigeradores domeésticos, que estio sendo projetados

para trabalhar com fluidos refrigerantes alternativos.

Ressalta-se que a utilizagio de modelos com diferentes estagios de
compressdo do fluido refrigerante possibilita uma condico favoravel para o
desenvolvimento de projetos de sistemas de refrigeragfio com varios ciclos de
compressao em cascata, que operam com diferentes fluidos refrigerantes. Esta
condigdo de operagdo com estagios de compressdo em cascata permite um
alivio das condigdes de pressdo de cada subsistema e favorece a utilizacdo de
outros fluidos refrigerantes, que geralmente provocam a modificaciio do

dimensionamento fisico das diferentes unidades da planta de refrigeracio.

Desta forma, a grande complexidade e a diversidade de estruturas dos
modelos de simulagio de sistemas de refrigeracio industrial, bem como as
restrices dos submodelos especificos que representam a estrutura da planta,
impdem alguns limites para a utilizacdo dos atuais simuladores e o
desenvolvimento de técnicas de otimizagdo numérica aplicadas na

determinacéo das condi¢bes otimas de operagdo e de projeto do sistema.

Neste trabalho, decidiu-se desenvolver um novo procedimento de
modelagem e simulacio de um sistema de refrigeragdo bésico, visando obter
uma maior flexibilidade durante a simulagdo do comportamento
termodindmico da planta de refrigeracio e identificar um procedimento
numerico de otimizagdo das condicBes de operacdo da planta. Além disso, o
sistema de refrigeracio basico é modelado criteriosamente com o objetivo de
se identificar as principais transformag&es termodinamicas que ocorrem com o

fluido refrigerante dentro do circuito de refrigerag3o.
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A modelagem das transformagdes termodindmicas que ocorrem no
interior do circuito de refrigeracdo ¢ um procedimento elaborado e longo. Ela
depende de uma série de ajustes das condigdes de equilibrio termodinimico do
sistema de refrigeragdo, que é conseguido por meio de um complexo
procedimento  numérico, sendo oportunamente discutido durante o
desenvolvimento deste estudo. Contudo, a topologia bésica do algoritmo de
simulacdo destas transformagdes termodindmicas do sistema de refrigeragdo
representa uma condigdo elementar de operagdo que permite O

desenvolvimento de novas configuragdes da planta de refrigerago.

Portanto, neste trabalho, é proposto um procedimento inovador para o
estudo das condigdes otimas de operagio da planta de refrigerac@o, aplicada
para sisternas de congelamento de alimentos. Para isto, divide-se o estudo em
duas etapas: a primeira procura estudar as condigSes de operagdo de um
congelador de alimentos que permite o controle das caracteristicas de
qualidade desejaveis no produto congelado. Na segunda etapa procura-se
identificar um procedimento basico de otimizagio de um circuito de
refrigeragdo simples, mas que possibilita a identificagdo de um modelo
numérico de otimizagio das variveis de projeto do sistema, operando com

diferentes fluidos refrigerantes.

Além disso, procura-se desenvolver a modelagem termodinimica do
circuito de refrigeraciio utilizando a metodologia sugerida por Lovatt et al.
(1998), que permite uma grande flexibilidade para o sistema e favorece a
inserc3o de modelos mais elaborados dentro do circuito. Esta metodologia de
simulagdo do sistema orientado a objeto possibilita uma condigdo favoravel
para a aplicac@o de técnicas numéricas de otimizagdo, tendo em vista que o

sistema fica representado por uma associag@o de subsistemas interligados.
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1.3- Objetivos

Os principais objetivos deste trabalho de tese sdo, portanto, assim

resumidos:

1.

Modelar as transformacdes termodindmicas que ocorrem dentro de um
ciclo de compressdo de vapor basico que utiliza fluidos refrigerantes puros

e também misturas nfo-azeotrépicas de alto desempenho termodinamico.

Qimular o comportamento termodindmico do circuito de refrigeracio
utilizando modelos para representar 0s processos de compressdo,

condensacdo, expans3o e evaporacio do fluido refrigerante.

Estudar o desempenho termodinimico do circuito de refrigeragdo operando
com fluidos refrigerantes puros e também com misturas de refrigerantes,
procurando identificar um procedimento de seleciio do fluido refrigerante

do sistema.

Aplicar uma técnica de otimizagio termoecondmica para identificar as
condi¢des de operago do sistema que minimizam o custo de projeto € 0

consumo de energia da planta de refrigeragio.

Estudar o comportamento transiente da carga térmica de uma planta de
congelamento de alimentos, utilizando para isto um modelo de
transferéncia de calor do produto dentro de um congelador de placas de

contato.
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6.

Identificar as condicdes de operagdo do congelador de placas que

favorecem a manutengio das caracteristicas de qualidade do produto

congelado.

Propor um procedimento de otimizagio do perfil de carga térmica do
equipamento de congelamento com objetivo de reduzir os custos

operacionais do sistema e preservar as caracteristicas de ‘qualidade do

produto.
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REVISAO BIBLIOGRAFICA

I1.1- Identificacio dos modelos de simula¢io da planta de refrigeracio

industrial aplicada para o congelamento de alimentos

O desenvolvimento de modelos para a simulagio de sistermnas de
refrigeragiio industrial de alimentos foi extensivamente revisado por Cleland
(1990). Observou-se que o primeiro relato de simulagdo de uma planta de
refrigeragio complexa foi apresentado por Marshall & James (1975). O
sistema foi composto de 46 equacbes diferenciais ordinarias ¢
aproximadamente 100 equagbes algebricas utilizadas para representar uma
planta de congelamento de vegetais e seu sistema mecanico de refrigeragao.
Este modelo, no entanto, foi implementado como um programa de simulagao
especifico para uma determinada condicdo de operagio da planta. Além disso,
eles utilizam modelos simplificados para representar o estado dindmico do

sistema.

Cleland (1983,1985a,b) também apresentou estudos de simulagdo de um
sistema de refrigeraciio de uma grande industria de processamento de carne,
com uma capacidade térmica total de 2.3 MW. A estrutura fisica da planta de
refrigeragio foi composta por 18 aplicagdes significativas (congeladores,
camaras de estocagem, etc.) controladas de uma forma independente, além de
uma planta central suportada por 8 compressores. Este simulador denominado
RADS, representado esquematicamente na Figura I1.1, permite que a planta de
refrigeragiio seja especificada pela selegdo de alguns modelos classicos ja

incorporadas no simulador. Além disso, as diferentes aplica¢Bes suportadas
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pela planta de refrigeracdo podem ser simuladas através da especificagcdo de

diferentes arquivos de dados para cada modelo selecionado.

O RADS V3.1, mostrado esquematicamente na Figura IL.1, é uma
versdo modificada do RADS V2.2 que foi desenvolvido em linguagem de
programacdo FORTRAN 77. Ele permite o estudo do comportamento
dindmico de uma grande indistria de refrigeragéio que pode ser representada
por um modelo fixo da planta (sistema mecanico de refrigeracio) associado
com os diferentes modelos de aplicacdo de carga térmica. Além disso, o
modelo de calculo da carga térmica do produto, definido para as diferentes
aplicagdes (congeladores com circulagio forgada de ar, congeladores de placa,
camaras de estocagem, etc.), foi implementado com diferentes arquivos de
dados. Contudo, as subrotinas de cilculo das condigSes de troca da massa de
ar na camara, transferéncia de calor pelas paredes, sistemas de evaporacio e
de valvulas de controle, foram comuns para cada tipo de aplicagdo. J4, o
modelo fisico da planta de refrigeracio foi representado pelo compressor e seu
mecanismo de controle, pelo condensador e seu mecanismo de controle, além

de tanques (vasos) de equilibrio e tubulacdes correlatas.

Neste aspecto, James & James (1986) observaram que existem algumas
restri¢bes para a utilizag8o dos simuladores comerciais aplicados a grandes
plantas de refrigeraciio industrial. Eles apresentam uma alta especificidade
para um dado estudo de caso, além de uma dificil interface com o usudrio. Isto
dificulta as operagdes de correcio dos modelos representativos do sistema e a
inser¢do de novos modelos. Além disso, o usuario necessita de um extenso
conhecimento dos modelos matematicos aplicados na resolugio do sistema

integrado, tendo em vista uma eventual ocorréncia de problemas de
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convergéncia numérica e a adaptagéo dos modelos que representam a estrutura

da planta.
Aplicagio...
- | Vaso separador... Aplicagio
Vaso separador Aplicagio
- Aplicagao
Sisterma
Controle | Obieto
(até !8 tipos) portas termico
‘ Camara -
- | Paredes "] ar frio
Estnuturas
E mternas
circulacdio
forcada

. Submodelos implementados como subrotinas

Figura II.1- Representacao estrutural do ambiente de simulagio RADS V3.1,
itustrando um modelo fixo da planta de refrigeracdo interligada

com diferentes modelos de aplicagdo (Cleland, 1985a)

Estas restricdes tipicas da modelagem e da simulagfo de sistemas de
refrigeragio foram observadas por James (1988), durante o estudo de
simulagdo dinidmica de uma bomba de calor. Ele observa que a modelagem do
sistema no regime dinimico deve compreender uma clara defini¢do dos

modelos de contorno, da padronizacio e da compatibilidade destes modelos.
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Portanto, os fatores que restringem o desenvolvimento de simuladores
para sisternas de refrigeracfio industrial podem ser considerados sob dois
aspectos: a limitagdo da precisdo de calculo do comportamento dindmico do
sistema, devido as imperfeicdes do modelo representativo da planta e também

0 pequeno avango tecnologico da estrutura de interface com o usuirio.

Controlador Meio
\ Commpressor - fCondensador arbierte
\ ot
Controlador I~ -~ pressor / Distribuidor Yy Co0dsder | —
Vi refrigerante \ refiigerante
aso
‘ - Yondensador
Tubulagio \ \
Vaso
Evaporadores Valwila
e vertiladores . \ expanso

o]
CO

Meio
arbierte

Figura 11.2- Representagdo esquemdtica do ambiente de simulacio RefSim,
ilustrando a flexibilidade dos modelos orientados a objeto,

discriminados dentro de um complexo sistema de refrigeracio
(Lovatt, et al., 1998)
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Recentemente, Lovatt et al. (1998) aplicaram uma metodologia de
programagdo do ambiente orientado a objeto para a simulagdo de um sistema
de refrigeragdo industrial. O simulador denominado RefSim, levou em
consideracdo as limitagGes estabelecidas no trabalho de James (1988),
incluindo ainda uma maior definicio para os modelos de interface, a
incorporagdo de um evento discreto manipulavel e um adequado integrador de
equagdes diferenciais que descrevem o comportamento transiente do sistema
de refrigeragio. Além disso, ele apresenta uma clara definicdo das estruturas
da planta e da implementagdo do ambiente de simulacio. Este ambiente de
simulacéio orientado a objeto, representado esquematicamente na Figura IL2, e
a estrutura de modelos independentes dentro da planta de refrigeragdo
permitem uma grande flexibilidade durante a utilizagdo do simulador. No
entanto, a grande complexidade dos modelos representativos do sistema ¢

considerada um fator restritivo para o uso deste simulador.

IL.2- Anilise da estrutura fisica de sistemas de refrigeracio industrial

O projeto basico de plantas de refrigeragdo industrial tem sido
caracterizado por apenas dois tipos de ciclos de refrigeragdio: o ciclo de
absorcdo e o ciclo de compressdo de vapor (Stamm, 1984). Os dois ciclos de
refrigeragiio trabalham com o mesmo principio, ou seja, 0 calor é absorvido no
evaporador que provoca a vaporizagio do fluido. No entanto, uma energia
externa deve ser adicionada ao sistema para proporcionar esta condigdo de
operagdo. A carga de energia do sistema ¢ posteriormente rejeitada para o
ambiente ou pode ser usada para fazer algum trabalho util, conforme
demonstrado por Rossi (1993), através de uma analise experimental de uma

bomba de calor aplicada para a secagem de produtos alimenticios.
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Os sistemas que trabalham com o ciclo de compressdo de vapor
obtiveram uma grande aceitacio da inddstria de refrigeracdo atual e, desta
forma, sdo amplamente aplicados nos projetos de plantas de refrigeracdo
industrial.

De forma geral, a maioria dos equipamentos de refrigeracfio industrial
utiliza o ciclo de compressio de vapor em funcfo da sua simplicidade, o
menor custo ¢ a maior eficiéncia energética. Dificilmente, uma outra
tecnologia deverd apresentar caracteristicas competitivas para este setor e,
assim, o ciclo de compressio de vapor deve continuar sendo a tecnologia

dominante na mdustria de refrigeracsio (Peixoto et al., 1993).

Stoecker & Jabardo (1994) citam que o ciclo de compressdo de vapor
possui basicamente os seguintes componentes: o evaporador, 0 compressor, o
condensador, os aparelhos de expansio, as tubulagdes de interconexio e uma
variedade de componentes auxiliares. A operagao deste sistema frigorifico
basico € caracterizada pela retirada de calor da carga de refrigeragio agregada
ao evaporador, onde o refrigerante troca calor e se vaporiza. O vapor
resultante é succionado pelo compressor. Entdo, uma quantidade de energia
mecénica € adicionada ao compressor, elevando a presséo e a temperatura do
gas de descarga. Este gas flui para o condensador, trocando calor com o fluido
de mterface do trocador de calor e sai na condigdo de lquido saturado ou
subresfriado, ainda sob alta pressfio. Este liquido passa posteriormente por um
aparelho de expansdo onde uma parte do liquido evapora instantaneamente,
promovendo o resfriamento da fase liquida remanescente, além da reducio de
pressio do fluido que é utilizado novamente no evaporador, fechando, desta

forma, o circuito termodiniamico.
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Uma descricdo detalhada das estruturas fisicas que representam as
unidades da planta de refrigeragfo industrial esta mostrada no Apéndice A,
juntamente com a descri¢io dos modelos numéricos que procuram representar

o processo de transferéncia de energia no sistema.

Observa-se no Apéndice A, que a modelagem numérica do sistema de
refrigeragdo industrial é baseada normalmente em modelos simplificados que
procuram representar o comportamento termodindmico do sistema. No
entanto, estes modelos de zona simples podem apresentar algumas restri¢des
para a analise do processo de transferéncia de calor. Especificamente, pode-se
realcar a necessidade de utilizar um modelo de transferéncia de calor com
vérias zonas de equilibrio, que permite desenvolver uma analise precisa do
comportamento termodindmico do sisterna. Isto € particularmente importante
durante o projeto de sistemas de refrigeragdo que operam com fluidos

refrigerantes alternativos.

Este aumento do niimero de zonas de equilibrio termodindmico permite
uma avaliacdo critica do comportamento termodindmico do sistema, operando
com misturas refrigerantes que mostram um perfil ndo-linear de transi¢&o de
fase. Desta forma, o modelo com vérias zonas de equilibrio possibilita uma
maior versatilidade de projeto da planta de refrigeragio ¢ permite tambem a

otimizac#o rigorosa das condigdes operacionais do equipamento.

Neste ponto, ressalta-se que o compressor ndo pode operar com o fluido
refrigerante na fase liquida (Stamm, 1984). Esta restricio possibilitou o
desenvolvimento de trés tipos de sistemas de compressdo de vapor: o sistema
de expansio direta, o sistema de tanque inundado ¢ o sistema com circulacio

forcada de liquido, que serdo analisados ainda neste capitulo.
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I1.2.1- Estrutura dos modelos tipicos de sistemas de refrigeracio

industrial

O primeiro sistema de compressao de vapor projetado foi o de expansio
direta (Apéndice A.4.3), apresentando uma condi¢do de operagdo simples e
um baixo custo inicial. Neste sistema, o aparetho de expansfio tipico é
representado por uma vélvula de expansio térmica que controla a pressdo de
liquido saturado dentro do evaporador. Isto é feito em funcdo da temperatura
do gas que deixa o evaporador, controlando a vazio de liquido que entra neste

sistema e procurando manter o superaquecimento desejado para o fluido.

A maioria destes evaporadores trabalham com aproximadamente 13°C
de superaquecimento, sendo que para cada grau de superaquecimento ocorre
3% de redugfo da capacidade do evaporador (Stamm, 1984). Nesta condicio,
apenas 76% da superficie de transferéncia de calor do evaporador € usada para
refrigeracdo util, a0 passo que 24% da superficie restante ¢ usada para o
superaquecimento do gas de succdio, evitando a entrada de liquido no

COMPresSor.

No entanto, esta vélvula trabalha eficientemente somente quando ela
nao apresenta desgastes mecénicos, ou quando ela opera sob uma condi¢io de
queda de pressdo constante e, ainda, quando o fluxo de refrigerante é

relativamente constante através dela.

De outro modo, uma operago irregular, com uma carga diferente
daquela especificada, provoca um abaixamento da pressio de condensacio e

uma elevagio da pressio de succio, desencadeando uma operacio ineficiente
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nos diversos componentes do sistema, além de uma possivel quebra do

COmpressor.

O segundo tipo de sistema de refrigeragdo € aquele com evaporador de
tanque inundado (Apéndice A.4.2), onde um reservatério de refrigerante
liquido, que fica conectado ao evaporador e & valvula de expansdo, ¢ utilizado
como um controlador de nivel de liquido. Desta forma, a valvula permite uma
operagdo estavel dentro de uma larga faixa de condigdes de operagao.
Entretanto, como fatores negativos, observa-se que o evaporador pode
concentrar o 6leo que estd presente na mistura refrigerante, sendo necessaria
uma purga freqiiente do sistema. Alem disso, a enorme massa de liquido no
evaporador dificulta o procedimento de degelo temporario do sistema,
aumentando o gradiente de pressdo no evaporador, ocupando muito espaco
fisico e aumentando o custo inicial do sistema. Contudo, toda a superficie de
transferéncia de calor ¢ usada para o resfriamento e as condigGes de sucgao do
gas do compressor ficam proximas aquela de saturag@o. Todavia, a pressao do

sisterna pode ser alterada com facilidade.

O terceiro tipo de sistema de refrigeraglo ¢é representado pelo
evaporador com bomba de circulagao de liquido (Apéndice A.4.1), que tem
sido muito utilizado para projetos de plantas de refrigeracéo industrial. Neste
caso, 0 gas proveniente do evaporador € recebido em um tanque de baixa
pressio, contendo uma mistura de refrigerante liquido e eventualmente oleo,
onde ocorre a separagio do vapor. O liquido ¢ bombeado de volta para o
evaporador a uma taxa maior do que aquela de evaporagio € o vapor €
bombeado pelo compressor. Assim, ap0s O Processo de compressdo e de
condensagcio, o liquido condensado sob alta pressdo passa por um aparelho de

expansdo e retorna para o tanque de baixa pressao.
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Este sistema ¢ caracterizado por uma grande eficiéncia de utilizagfio da
superficie de troca de calor. Além disso, o processo de sucgfio € feito nas
condi¢des de saturagio do vapor, permitindo um alivio das condi¢les de
operagdo do compressor. O fluxo de massa de liquido no evaporador também
pode ser controlado para proporcionar um rapido degelo do sistema,
possibilitando um controle adequado da pressdo de operagdo. Além disso, o
compressor pode ser desligado no inverno, possibilitando que o sistema de

refrigeracdo funcione como um sifiio térmico.

Ressalta-se, ainda, que estes trés tipos de sistemas de refrigeracio
podem estar associados dentro de um modelo geral que compreende o projeto
de uma planta industrial mantida por um sistema de refrigeracio com
muiltiplos estagios de pressdo (Figura L.1). A grande vantagem da utilizac3o
desta configuracdio ¢ que ela permite o alivio das condi¢des de operagdo do
compressor, aumentando também a eficiéncia energética do sistema de

refrigeracio.

O custo energético de operacio do sistema é reduzido quando se utiliza
diferentes compressores para servir determinadas aplicagdes da planta de
refrigeragdo. O exemplo tipico é caracterizado por uma unidade de estocagem
de produtos alimenticios. Inicialmente, observa-se que existe, normalmente,
uma alta demanda de carga térmica para estocagem de produtos congelados
(como por exemplo, a conservacio de pescados e de sorvetes a -30°C), ou,
ainda, para conservagio de pecas de came congeladas a -18°C, conservagio de
frutas, verduras e produtos lacteos a 2°C, além da refrigeracido de areas de

embalagens e de processamento de produtos (10°C).
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Um alto rendimento energético deste sistema pode ser conseguido
quando opera-se O cCOmpressor a uma temperatura de suc¢io proxima aquela
especificada para cada aplicagiio. Tipicamente, pode-se observar até 40% de
reducio de consumo de energia em uma planta de refrigeracio mantida sob

condicdes de operagio adequadas ao sistema (Stamm, 1984).

IL.3- Projeto da planta bésica do sistema de refrigeracao

O comportamento termodindmico de sistemas de refrigeracdo € uma
srea de estudo que tem sido amplamente discutida na literatura cientifica,
principalmente para aqueles sistemas basicos de refrigeragiio comercial. Esta
diversidade de estudos tem revelado um significativo avango tecnologico para
o setor de conservacio de alimentos, proporcionando, desta maneira, um
ponto de referéncia para os estudos de simulaciio e de otimizacio da planta de

refrigeracio que serdo considerados neste trabalho de tese.

Além disso, enfatiza-se que os congeladores domésticos s&o
equipamentos muito importantes para manutengio da rede de conservagdo dos
alimentos e, desta forma, eles representam um segmento importante para o
projetista de sistemas de refrigeragdo e de congelamento de produtos

pereciveis.

Os aparelhos refrigeradores/congeladores domésticos tém passado por
um consistente e rapido desenvolvimento tecnolégico. Contudo, esta evolugdo
tecnologica € particularmente influenciada pelas caracteristicas intrinsecas das
diferentes regides em que se opera com o sistema, propiciando uma
diversificaciio dos projetos. Mas a tecnologia de refrigeragdo basica € sempre

a mesma para todos os sistemas (Radermacher & Kim, 1996).
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Basicamente, o fluido refrigerante R-12 foi extensivamente utilizado em
todos os sistemas de compressio de vapor de equipamentos comerciais de
pequena capacidade de refrigeragio. No entanto, as atuais restricdes de uso
deste fluido, que € considerado muito agressivo ao meio ambiente, levaram a
um considerdvel aumento de esforgos para o estudo de novos fluidos
alternativos. Além disso, destaca-se também a necessidade de obtencdo de

sistemas de refrigeracdo que consumam uma menor quantidade de energia.

Atualmente, verifica-se que o desenvolvimento de projetos de
refrigeradores domésticos tem sido voltado para a utilizacdo de dois ciclos de
refrigeracdo acoplados. O primeiro ¢ utilizado no compartimento de
resfriamento dos alimentos, onde opera com um nivel de pressdo
significativamente maior do que o segundo evaporador, que serve o
congelador de alimentos, utilizando como fluido de trabalho as misturas
refrigerantes alternativas. Estas transformages estruturais tém sido propostas

com o objetivo de otimizar o consumo de energia do equipamento.

Neste aspecto, verifica-se que a minimiza¢8o da carga térmica é um
fator importante no projeto de sistemas de refrigeragdo. Ela permite a reducio
de custo total do equipamento, o alivio das condi¢des de ignicdo, além de
aumentar a eficiéncia de carga parcial do equipamento devido & menor carga
de refrigerante em circulagdo. Desta forma, numerosas investigacdes foram
desenvolvidas para identificar a carga minima do sistema, sendo baseadas
principalmente na condig3o ideal de ndo arraste do fluido (Daniels & Davies,
1975), ou utilizam modelos que consideram uma frac3o de vazios conhecida
na regido de duas fases que ¢ formada dentro do trocador de calor (Rice,
1987).
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Além disso, existem correlacdes simples que descrevem a dependéncia
da carga de refrigerante 6tima em fungdo da capacidade do evaporador ¢ do
condensador de refrigeradores domésticos, que foram sugeridas por
Dimitriyev & Pisarenko (1984). Destaca-se, também, a influéncia da
temperatura ambiente sobre a carga de refrigerante necessaria no refrigerador,
que foi investigada por Kuijpers et al. (1988), levando em consideragio a

condicio de desligamento intermitente do sistema.

Consideraveis progressos técnicos tém sido obtidos no estudo da
eficiéncia de refrigeradores, especialmente no estudo de desempenho do ciclo
e no desenvolvimento de material de isolamento da cabina do refrigerador.
Aliado a isto, significativos ganhos de eficiéncia podem ser conseguidos nos
componentes do sistema de refrigera¢o, como por exemplo nos ventiladores
que circulam o ar através do evaporador e do condensador, que sao
responsaveis por um consumo significativo da poténcia global (Radermacher
& Kim, 1996). O ventilador do evaporador é especialmente importante porque
o seu consumo de poténcia provoca dupla penalidade no sistema, uma vez que
o calor liberado pelo motor do ventilador tera que ser eventualmente removido
pelo compressor, junto com a carga de refrigeracdo. Os fabricantes destes
equipamentos estdo atualmente introduzindo motores de ventiladores com alta
eficiéncia, possibilitando uma redugfo no consumo de poténcia a partir dos

valores padroes de 10-15 W para valores negligenciaveis de até 2-5 W,

Aliado a estes aspectos, verifica-se que o desenvolvimento de novos
compressores tem proporcionado um consideravel ganho de eficiéncia aos
refrigeradores, sendo que o desenvolvimento dos motores elétricos e das
valvulas de controle s3o também fatores adicionais que favorecem este ganho

de eficiéncia. O melhoramento dos motores elétricos contribui, desta forma,
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com a redu¢do da demanda de poténcia, além de possibilitar um baixo
superaquecimento do refrigerante no compressor. Estes fatores aumentam
tanto a capacidade quanto a eficiéncia do sistema (Riffe, 1994, van der Walt &
Unger, 1994 ).

Constata-se, além disso, que existe uma diversidade de sistemas de
refrigeragdo que foram desenvolvidos com o objetivo de identificar alguns
mecanismos alternativos de recuperacdo de energia. Estes mecanismos
alternativos devem ser examinados dentro do contexto de projeto do sistema

de refrigeracio.

IL.3.1- Tipos alternativos de sistemas de refrigeracio

Apresenta-se aqui uma répida descricio dos sistemas de refrigeraciio
alternativos que foram desenvolvidos paralelamente com o ciclo de

compressido de vapor.

Primeiramente, introduziu-se o ciclo de difusdo/absor¢io que foi
patenteado por Platen & Munters, em 1928. O sistema ¢ operado com energia
térmica (calor), combinando a circulagio de um gas inerte (hidrogénio) entre o
evaporador e o absorvedor com o uso de uma “bomba de bolha” que permite a
circulagdo da mistura de 4gua/aménia. Entdo, a aménia €vapora e proporciona
o efeito de refrigeracio desejado, sendo que posteriormente 0 vapor é
absorvido pela mistura de Aagua/aménia. Isto ocorre em baixas pressdes
parciais de vapor de amdnia. A aménia pura ¢ gerada, entdo, pela adi¢iio de
calor para a mistura amdnia/agua sob alta temperatura, sendo que a pressio
total ¢ mantida constante pelo uso de um gés inerte (hidrogénio). As principais

vantagens deste sistema s3o a auséncia de partes méveis e de ruido associado
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com as vibracOes, além da versatilidade para operar sem qualquer consumo de
poténcia elétrica. Esta condigdo do sistema favorece a operagdo em
localidades remotas, além das aplicagdes para ambientes de hotéis e areas de

recreacao.

O sistema de absor¢do com aménia sé foi abandonado em projetos de
refrigeradores domésticos apos o apogeu do sistema de compressdo de vapor
para a indastria de refrigeradores (Radermacher & Kim, 1996). Atualmente, a
utilizacdo deste sistema de refrigeracio tem sido reconsiderada porque ele
possibilita uma operagdo segura, sem O uso de CFCs (Narayankhedkar &
Maiya, 1985; Kouremenos et al., 1994).

O segundo sistema descrito na literatura € o sistema de refrigeragdo por
adsorcdo que utiliza fontes de energia de diferentes origens, tais como a
energia solar ou a energia térmica proveniente da combustfio de combustiveis
fosseis, de biomassa ou residuos térmicos. Para utilizar estas energias, um
fluido térmico troca calor com a fonte energética e o transfere para um reator,
contendo carvdo ativado e amdnia, durante a etapa de aquecimento
(dessorggo). O mesmo fluido térmico, em temperaturas mais baixas, € usado
na etapa de resfriamento do reator, durante a etapa de adsorgdo (Oliveira,

1999).

Ao contrario do sistema de absorgdo, o sistema de ador¢3o ndo precisa
de temperaturas muito altas para funcionar, sendo adequado para operar com
energia solar. Além disso, ele nfo utiliza refrigerantes poluentes como 0s
CFCs que prejudicam a camada de ozbnio e por ndo apresentar partes movelis,
facilita o procedimento de manutencio do sistema de refrigeracao. Contudo,

este sistema nio é competitivo com o sistema de compressao convencional.
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Um outro sistema de refrigeragdo alternativo é o refrigerador
termoelétrico que foi desenvolvido entre 1909 e 1911 por Altenkirch (Angrist,
1982). Esta aplicagio necessita de materiais com alta condutividade elétrica
para minimizar o aquecimento devido ao efeito Joule, além de uma baixa
condutividade térmica para reduzir a transferéncia de calor através do
equipamento. Esses requerimentos, entretanto, sdo contraditérios, ja que uma
alta condutividade elétrica é acompanhada por uma alta condutividade
térmica. Ressalvas devem ser feitas com respeito ao potencial de utilizagdo de
novos materiais, como os semicondutores, que proporcionam melhores

perspectivas para este segmento.

As caracteristicas interessantes dos refrigeradores termoelétricos s3o
atribuidas 4 ndo existéncia de partes moveis, auséncia de desgaste fisico e um
infinito tempo de vida til. Entretanto, devido ao baixo rendimento, estes
sistemas sdo adequados somente para aplicagdes militares, cientificas e
instrumentos médicos, além de outras aplicacbes nas quais a carga de

refrigeragdo ou o abaixamento de temperatura sejam pequenos.

Um dos desenvolvimentos mais notaveis que ocorreram nos ultimos
anos foi o ressurgimento do interesse pelo ciclo Stirling, que recebe este nome
devido aos seus inventores Robert ¢ James Stirling (Walker, 1965). O
equipamento que utiliza este ciclo opera em um circuito termodinamico
regenerativo fechado, com uma compressdo ciclica e uma expansdo do fluido
de trabalho em diferentes niveis de temperatura. O fluxo & controlado pela
mudanga de volume, que promove uma conversio liquida de calor em trabalho
e vice versa. Atualmente, este ciclo tem recebido um renovado interesse de
estudo, com énfase ao advento do controle ambiental dos fluidos refrigerantes
(Lundquist, 1993; Manor et al., 1992).
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O desenvolvimento tecnoldgico de sistemas de refrigerag@o tem sido
baseado também na proposicdo de ciclos de refrigeracdo alternativos que
procuram aumentar a eficiéncia termodindmica do fluido refrigerante que

opera no circuito de refrigeragdo.

11.3.2- Ciclos de refrigeracio alternativos

As maiores transformagdes tecnoldgicas que foram propostas nos
projetos de sistemas acoplados de refrigeradores/congeladores estéo
concentradas na redugio de irreversibilidades termodindmicas resultantes de
uma operagio ineficiente do ciclo de refrigerago ¢ também na introdugdo de

fluidos refrigerantes no agressivos ao meio ambiente.

Neste contexto, em 1975, Lorenz & Meutzner propuseram um ciclo
alternativo com o objetivo de considerar as vantagens termodindmicas
inerentes do perfil de transi¢do de temperatura de misturas refrigerantes ndo-
azeotropicas. O ciclo de Lorenz-Meutzner trabalha com dois evaporadores
associados a dois subresfriadores, apresentando uma economia de energia

superior a 20%, utilizando para isto a mistura refrigerante R-22/R-11.

Liu et al. (1995) observaram que a conversio de um refrigerador
vertical convencional para utilizar um ciclo de Lorenz-Meutzner possibilita
uma reducdo de 9% nas medidas de consumo de energia, utilizando a mistura
ndo-azeotropica R-22/R-123. A simulagdo deste circuito, contudo, mostrou
um aumento de 16-20% no coeficiente de desempenho (COP) do sistema de

refrigeragéo.
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Uma versdo modificada do ciclo de Lorenz-Meutzner foi patenteada por
Radermacher & Jung (1993), onde os evaporadores do congelador e do
compartimento de conservagdo de alimentos servem como trés formas de
trocadores de calor. Elas sfo essencialmente unidades convencionais com um
tubo menor conectado a linha de liquido, que é inserido dentro de um tubo
grande conectado 2 linha de succfio. A massa de ar que circula em torno dos
tubos (grande e pequeno) rejeita calor para uma massa bifasica de refrigerante,
fluindo em contracorrente através do anel de tubos concéntricos. Os resultados
experimentais deste sistemna, obtidos por Zhou et al. (1994), identificaram uma
economia de 16,5% de energia em um refrigerador operando com uma mistura
refrigerante alternativa. Um expressivo ganho de energia de 17,3% foi
reportado por Liu et al. ( 1995), utilizando uma mistura terniria de

hidrocarbonetos propano/n-butano/pentano.

Contudo, a melhor forma de reduzir as irreversibilidades
termodindmicas resultantes da operacdo com um evaporador simples, que
serve a um refrigerador/congelador domeéstico, ¢ através da utilizagfo dos dois
ciclos de refrigeracio separadamente. Este sistema de ciclo duplo possui 2
circuitos independentes que proporcionam o efeito de refrigeragio desejado
para os compartimentos de refrigeracio e de congelamento de alimentos. A
eficiéncia termodindmica deste sistema, contudo, pode ser menor do que
aquela obtida a partir de calculos tedricos, sendo que a degradagdo da
eficiéncia é atribuida ao uso de dois compressores, que s3o, geralmente,
menos eficientes do que o modelo tnico original. A maior desvantagem deste
sistema € o custo, ja que o aumento de volume provocado pelo uso de dois
circuitos pode aumentar a superficie externa do equipamento ou reduzir o
volume util do refrigerador. Isto é verificado a partir dos resultados tedricos

obtidos por Bare et al. (1991) que indicaram uma economia de energia de
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20%, enquanto que os resultados experimentais obtidos por Pedersen et al.
q P p

(1987) identificaram uma economia de energia de 16%.

Existem também outras configuragbes de dois estigios que podem ser
investigadas. Geralmente, estes sistemas apresentam um condensador, dois
evaporadores, dois compressores € pelo menos um trocador de calor na linha
de succdo. Nestes termos, duas versdes para um sistema de duplo estigio para
refrigeradores/congeladores domésticos foram patenteadas (Jaster, 1990a,b). A
grande vantagem do sistema de estagio duplo é a pequena demanda de
trabalho resultante da baixa razfo de pressdo para cada um dos compressores.
Desta forma, um ganho tedrico de energia de 48,6% pode ser obtido quando

comparado com um sistema de estagio simples.

Um outro tipo possivel de circuito de refrigeragdo € aquele com valvula
de controle, possuindo dois evaporadores mas somente um COmMpressor ¢ um
condensador. Este sistema utiliza dois tubos capilares de comprimentos
diferenciados € uma valvula de controle instalados entre a entrada de cada
evaporador que serve o congelador e o refrigerador, e a saida do condensador.
O fluxo de refrigerante é direcionado para cada evaporador, conforme a
temperatura de cada compartimento, enquanto que 0 COmpressor ¢ mantido em
operagdio constante. Os dados experimentais de Onishi (1980) identificaram
um aumento de desempenho deste sistema com relagdo aquele de estagio

simples.

Uma das perdas intrinsecas do ciclo de refrigeragdo por compresséo de
vapor é devido ao estreitamento do fluxo de refrigerante em um tubo capilar.
No sistema de refrigeracio com ejetor, a energia perdida no tubo capilar ¢

utilizada, pelo menos uma parte, para aumentar a pressdo de sucgio do
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compressor. Desta forma, um ciclo de refrigeragio por expansdo com ejetor ¢
dois evaporadores foi estudado por Tomasek & Radermacher (1994) que
observaram um aumento de 12,4% no coeficiente de desempenho (COP) do

ciclo em relagé@o a um refrigerador com estagio simples.

Um aparelho refrigerador/condensador convencional com um controle
de temperatura feito em cada compartimento, através de um amortecedor
térmico, foi proposto por Lee et al. (1994). Este sistema trabalha sem
vantagem termodindmica durante a operaciio normal do circuito. Ele apresenta
um efeito de economia de energia apenas durante os periodos de desativagio
do ciclo para as operagdes de degelo, nas quais se utiliza o ar do
compartimento de refrigeracdo de alimentos. Desta maneira, um eficiente
refrigerador/congelador com degelo automatico pode ser obtido (Bohman &
Harrison, 1982; Topping & Vineyard, 1982). Ele consiste de um evaporador
de convexfo forgada, que serve ao congelador, associado em série com um
evaporador de convexdo natural, que por sua vez serve ao compartimento de
refrigeragdo. Os testes de laboratério com este sistema mostraram um ganho
de energia de 58%, quando comparado com uma unidade de refrigeracio
avancada contendo um étimo isolamento de paredes e também dois

evaporadores associados.

Recentemente, a utilizacio de um sistema em série de dois evaporadores
com dois ventiladores foi proposta por (Kim et al., 1995). Este sistema
permite o controle dos ventiladores do evaporador de modo que cada um entra
em operagdo conforme as condigdes de operagdo do compressor. Os dois
evaporadores sdo conectados em série sendo que logo no inicio da operaggo
do compressor, ocorre a ligacdo do ventilador que serve o compartimento de

refrigeracdo. Desta forma, o compartimento de alimentos fica adeguadamente
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refrigerado antes do sistema alcangar o estado estacionario. Entdo, finaimente
ocorre o desligamento do atual ventilador ¢ a entrada em operagdo do
ventilador que serve o compartimento de congelamento. Este procedimento
permite que se utilize o periodo de parada de cada ciclo, que nfo ¢ adequado
para refrigerac@o, para resfriar o compartimento de alimentos. Este sistema
possibilita uma substancial economia de energia de 18% quando comparado

com uma unidade bésica convencional.

Observa-se finalmente que esta grande diversidade de estruturas e de
detalhes de projeto do sistema de refrigeragio proporciona algumas formas
alternativas para a otimizacdo do consumo de energia da planta de
refrigeragio. A utilizagdo de modelos em ciclo de estagio duplo acoplados,
aplicado para os equipamentos comerciais de conservagio de alimentos, tem
sido considerada uma boa alternativa para a operagdo do sistema com 0s
fluidos refrigerantes alternativos. Além disso, pode-se conseguir um ganho
extra de energia através da utilizacdo do ciclo de Lorenz & Meutzner, que
possibilita a recuperagdo de energia proveniente da mudanga de fase de
misturas nio-azeotrépicas, além do alivio das condigbes de operacdo do

Compressor.

Neste trabalho, é proposta uma andlise termodinamica criteriosa do
ciclo de compressdo de vapor basico que opera com misturas refrigerantes
nio-azeotropicas. Este procedimento permite uma boa avaliacdo do
comportamento termodindmico do sistema de refrigeraco, tendo em vista que
ele contempla todas as operagBes elementares de simulagdo do sistema de
refrigeragio. Além disso, o procedimento serve como um ponto de referéncia
para o projeto detalhado da planta de refrigeragdo ¢ favorece o estudo de

otimizacio do consumo de energia do equipamento.
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IL.4- Analise do fluido refrigerante do sistema

Os fluidos refrigerantes que tém sido utilizados freqiientemente na
industria de refrigeragdo podem ser classificados em quatro grupos principais
(Stoecker & Jabardo, 1994): hidrocarbonetos halogenados (como por
exemplo, R-12, R-13, R-22), misturas azeotrépicas (como por exemplo, R-
22/R-115, R-23/R-13), compostos organicos (como por exemplo ,R-170, R-
290, R-600) e os compostos inorganicos (como por exemplo, R-717, R-744).

A escolha do fluido refrigerante adequado para a planta de refrigeraciio
deve ser baseada, inicialmente, na definicio das condi¢des de operagdo do
sistema. Desta forma, pode-se identificar aqueles fluidos que apresentam as

condi¢des termodindmicas adequadas para operar neste sistema.

Isto pode ser bem definido pela analise da operagdo do sistema sob
condi¢Ges de pressdo superiores aquela maxima permitida para o fluido,
exigindo, desta maneira, a utilizacio de tubulacdes e de reservatérios com
paredes de espessura superior aos padrdes normais. De outro modo, a
utilizagdo de condigbes de pressdo inferiores aquela atmosférica deve ser
evitada para impedir que o ar externo penetre no sistema, através de eventuais

aberturas, prejudicando o seu desempenho termodinimico.

As propriedades fisicas dos refrigerantes também sio importantes
durante a avaliagdo do comportamento do fluido no sistema. Aqueles
refrigerantes que apresentam um baixo ponto de ebuli¢io sfo caracterizados
pela manutengfo de wvalores de pressio superiores a pressdo atmosférica,

mesmo quando operado na condicfo de baixa temperatura de evaporaco. Por
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outro modo, o ponto de congelamento do refrigerante restringe o limite

inferior para as condigbes de operago do sisterna.

Além disso, um ciclo que rejeita calor em condi¢des de operagfo acima
da temperatura critica, ndo permitira a condensagio do refrigerante e, portanto,
as vantagens térmicas da sua mudanca de fase ndo serdo aproveitadas. Desta
forma, um fluido refrigerante que apresenta uma temperatura critica
relativamente baixa é considerado adequado para as aplicagdes de refrigeracdo

e de congelamento de alimentos.

Verifica-se, ainda, que o desempenho termodindmico de um ciclo real
depende de diversas propriedades caracteristicas do fluido refrigerante. Um
dos parimetros mais importantes é o calor latente de vaporizagdo. Ele afeta
significativamente a vazdo de refrigerante no circuito, onde um valor elevado
do mesmo implica numa vazdo reduzida do refrigerante. Um outro parametro
importante € a vazdo volumétrica de vapor na saida do evaporador que €
calculada em funciio do volume especifico do refrigerante. Ela esta
relacionada com o dimensionamento de tubulagdes e¢ do aparelho de

compressdo.

Portanto, uma das caracteristicas importantes durante a sele¢do do
fluido refrigerante adequado ao sistema estd relacionada com a pressdo de
saturacio do fluido que opera dentro do trocador de calor, sob uma
temperatura definida. Especificamente, quando se quiser operar com
temperaturas de congelamento inferiores a —40°C, pode-se escolher o didxido
de carbono, o etano, o R-503 ou o R-13. Entretanto, para operar este sistema
com a temperatura de condensagio caracteristica do clima tropical, a pressdo

de saturaciio correspondente destes fluidos seria excessivamente elevada.
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Desta forma, estes refrigerantes seriam adequados apenas para utilizacéio nos
sistemas de refrigeracio em cascata, onde a temperatura de condensacio varia

entre —40°C e 0°C, para o circuito de baixa pressdo.

A segunda categoria de refrigerantes é a dos hidrocarbonetos: etano,
propano e butano, caracterizados por sua elevada flamabilidade. A sua
aplicacdio fica restrita as instalagdes frigorificas que sdo preparadas para
operar com estes fluidos, sendo dotadas de programas de seguranca que

envolvem o manuseio de materiais combustiveis e 0 controle de faiscas.

Um terceiro grupo de fluidos refrigerantes compete nas aplicagdes
envolvendo temperaturas de evaporagio que variam entre —40°C e 0°C: o R-
12, o R-22, o R-502 € a aménia (R-707). O R-12 apresenta caracteristicas
intrinsecas que o distinguem dos demais, tais como moderadas pressdes de
condensa¢do, mesmo a temperaturas elevadas, e solubilidade em 6leo para
temperaturas tipicas inferiores aquelas do R-22 e do R-502, o que facilita o
seu arraste nos evaporadores e nos reservatorios. Por outro lado, as instalacdes
com R-12 exigem uma vazio volumétrica de refrigerante superior as dos
outros fluidos, o que implica no uso de um compressor de maior capacidade e

de maior custo.

No caso dos refrigerantes R-22 e R-502, a sua diferenciagio é dificil
porque o R-22 apresenta um coeficiente de desempenho (COP) da ordem de
7% superior ao do R-502 (Stoecker & Jabardo, 1994). Este uitimo, entretanto,
apresenta algumas vantagens como por exemplo, uma maior solubilidade em
Oleo para as baixas temperaturas de operacdo do sistema de refrigeracdo e,
ainda, uma menor temperatura de descarga do compressor, tanto em relacio ao

R-22 quanto a aménia. Esta vantagem o faz muito popular entre as aplicagdes
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comerciais, como em equipamentos de supermercados, onde um estagio de
compressio simples serve aos evaporadores de baixa temperatura. Entretanto,
para aqueles sistemas industriais de miltiplos estagios de compressio, o R-22

tem sido o fluido preferido.

Observa-se, contudo, que a indistria de equipamentos de refrigeragdo
esta passando por uma condigdo de transigdo motivada por restri¢bes
ambientais relativas 4 emissdo de gases indesejaveis para a atmosfera.
Particularmente, os compostos quimicos contendo cloro ¢ bromo estdo sendo
substituidos gradualmente e a produggo de clorofluorcarbonos (CFCs) ja esta
paralisada desde 1995. Estas normas foram impostas 20s paises membros das
Nagdes Unidas, no Encontro de Copenhagen, que regulamentou a utilizagdo

de fluidos refrigerantes agressivos ao meio ambiente (UNEP, 1996).

Os gases CFCs tém recebido um grande enfoque de estudo devido ao
seu efeito danoso para o meio ambiente. As primeiras suspeitas sobre o efeito
dos CFCs na atmosfera apareceram em 1974 (Molina & Rowland), quando foi
verificado que o radical de cloro livre, proveniente de compostos do tipo R-12,
poderia efetivamente destruir a camada de ozbnio da estratosfera. Estes
compostos afetam a distribuicsio global de ozdnio e também absorvem a

radiacdo infravermelha.

Atualmente, atencio estd sendo dada tambem para o estudo dos
problemas de aquecimento global da atmosfera (efeito estufa). Neste caso, 0s
compostos quimicos que apresentam um longo tempo de vida na atmosfera e
um alto contetido de flior sdo classificados como gases de aito potencial de
aquecimento global. Ressalta-se, neste ponto, que 0s compostos tradicionais

que contém apenas carbono e flior sdo considerados banidos pela comunidade



Pagina 43
cientifica internacional. Além disso, uma grande parte dos fluidos

hidroclorofluorcarbonos que sdo atualmente empregados nos equipamentos
industriais de refrigeracio (como por exemplo o R-22) estio com disposigdes

restritivas ainda em curso, mas deverdo ser substituidos a longo prazo.

Desta forma, as misturas refrigerantes apresentam-se como uma boa
solucdo para o limitado niimero de gases alternativos que podem ser
utilizados. A combinacgio de refrigerantes permite o ajuste de propriedades
desejaveis para a mistura, variando a combinagio dos componentes. Neste
contexto, existem trés categorias de misturas que podem ser usadas como
fluido de trabalho: as misturas azeotropicas, as misturas quase-azeotropicas e

as misturas nio-azeotrépicas.

As misturas azeotropicas s3o usualmente constituidas de binarios e tém
sido muito usadas na inddstria de refrigeracdo. As misturas quase-azeotropicas
tém um grande potencial de desenvolvimento e de aplicagiio mas apresentam
algumas modificagdes de composi¢do e de propriedades sobre certas
condi¢bes de operagdo do equipamento. J4, as misturas néo-azeotropicas tém
um grande potencial para aumentar a eficiéncia energética e a capacidade de
modulac¢do do sistema, mas elas requerem o redimensionamento das estruturas
do circuito. Didion & Bivens (1990) ressaltam, contudo, que as misturas nio-
azeotropicas terdo uma grande influéncia sobre a industria de refrigeracio,

principalmente devido s atuais restricdes para os gases CFCs.

IL.4.1- Escolha do fluido refrigerante do sistema

Os fluidos refrigerantes foram introduzidos em 1834, por Jacob Perkins,

com a inven¢do da maquina de compressdo de vapor de éter (Calm et al.,
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1998). No entanto, todos os fluidos refrigerantes utilizados naquela época
apresentavam problemas de flamabilidade, toxidez e alta reatividade. Neste
aspecto, as primeiras publicagdes cientificas sobre compostos quimicos, & base
de cloro e de fltior, procuraram elucidar a maneira pela qual o processo de
cloragio e de fluoragdio dos hidrocarbonetos poderia ser manipulado para
permitir as condicdes desejaveis do ponto de bolha, além de influenciar a
flamabilidade e a toxidez do fluido. Estas pesquisas facilitaram a produg&o
comercial do refrigerante R-12, em 1931, seguida pelo R-11, em 1932. A
partir desta data, estes compostos quimicos (CFCs) se tornaram oS
refrigerantes dorninantes, até finalmente serem associados com distirbios para
o meio ambiente. Uma notavel excecdo, entretanto, ¢ a amoénia (R-717), que
continua sendo o refrigerante preferido em aplicagdes industriais de alta

capacidade de refrigeragdo.

O primeiro problema ambiental identificado com os fluidos CFCs foi
relacionado com a diminui¢io da camada de ozonio da estratosfera (Molina &
Rowland, 1974). Eles verificaram que os radicais de cloro e de bromo reagem
cataliticamente com as moléculas de ozénio, reduzindo a protegdo natural

contra os raios ultra-violeta que penetram na atmosfera.

O indicador desta capacidade reativa do fluido refrigerante ¢ dado pelo
nivel de ODP (Potencial redutor de Oz6nio) e os fluidos com altos valores de
ODP estiio sendo banidos das aplicagdes de refrigeragio (UNEP, 1987). Além
disso, eles estdo sendo relacionados com a absorgdo de energia das emissoes
de infra-vermelho que provoca o aumento global de temperatura (efeito
estufa). Os refrigerantes que apresentam um longo tempo de vida na atmosfera
e com um grande niumero de ligagdes carbono-fluor sdo identificados com um

alto nivel de potencial de aquecimento global (GWP).
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O aumento do conteddo de hidrogénio de um composto geralmente
reduz ¢ seu tempo de vida na atmosfera, mas, no entanto, isto aumenta o seu
potencial de flamabilidade. Desta forma, os CFCs que ndo contém hidrogénio,
apresentam um longo tempo de permanéncia na atmosfera mas nio sdo
inflamaveis. Em contraste, os hidrocarbonetos apresentam um tempo de vida
mais curto, mas s3o inflamaveis. Os fluidos refrigerantes HCFCs e HFCs
estdo entre estes dois grupos. Eles podem ser identificados na Tabela II.1,
onde mostra-se também o seu potencial de toxicidade e de flamabilidade.
Observa-se, nesta tabela, que os fluidos com um alto conteudo de hidrogénio
(como por exemplo o R-152a) tende a ser mais inflamavel. E aqueles que
apresentam um conteido médio de hidrogénio (como por exemplo o R-141b,
R-142b e R-143a) mostram um nivel de flamabilidade inferior. J4, aqueles
com baixo contetido de hidrogénio (como por exemplo o R-22, R-23, R-123,
R-124, R-125 e R-134a) nfo apresentam riscos de flamabilidade sob

condi¢des normais de operacio do sistema.

Richard and Shankland (1992) observaram que o fluido refrigerante é
geralmente mflamével quando o nimero de atomos de hidrogénio constitui a
metade do nimero de atomos ligados aos 4tomos de carbono da molécula. De
outro modo, o aumento do contetdo de cloro provoca um aumento na
temperatura do ponto de bolha (McLinden & Didion, 1987). Contudo, o
aumento do conteido de cloro, em substituicio ao hidrogénio, reduz a sua
flamabilidade (Smith & Tufts, 1994), enquanto que a substituicdo do atomo de
cloro da molécula aumenta o seu tempo de vida na atmosfera. Observa-se,
ainda, que o aumento do contetido de cloro da molécula do refrigerante
geralmente provoca o aumento do indice de ODP. Ja, o aumento do contetido

de fluor provoca o aumento do seu GWP.
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Tabela I1.1- Identificagio da composigio dos principais fluidos refrigerantes e
o seu indice relativo de polui¢do ambiental

Substancia Férmula quimica ODP GWP
R-11 CCI:F 1,00 3800
R-12 CCLF; 1,00 8100
R-22 CHF,Cl1 0,05 1500
R-23 CHF; 0,00 -
R-32 CH;F» 0,00 650
R-113 CCLFCCIF, 0,80 -
R-114 CCIF,CCIF; 1,00 -
R-115 CCIF,CF; 0,60 -
R-123 CHCLCF5 0,02 1300
R-124 CF;CHCIF - -
R-125 CHF,CF; 0,00 2500
R-13B1 CFsBr 10,00 -
R-133a CH,CICF; - -
R-134 CHF,CHF; 0,00 1300
R-134a CH,FCF3 0,00 1300
R-C318 CiFs 0,00 -
R-141b CCLFCH; 0,10 630
R-142b CH;CF,(l1 0,06 2000
R-143 CHF,CH,F 0,00 -
R-143a CH;CF3 0,00 -
R-152a CHi;CHF, 0,00 1300
R-404A R-125/R-143a/R-134a - -
R-407C R-32/R-125/R-134a 0,00 1520
R-410A R-32/R-125 0,00 1725
R-500 R-12/R-152a - -
R-502 R-22/R-115 - -
R-507 R-125/R-143a - -
R-707 NH; 0,00 0,00

R-744 CO, 0,00 1,00
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Neste aspecto, os CFCs apresentam valores altos de ODPs e de GWPs,
No entanto, a maioria dos HCFCs apresentam valores baixos de ODP e de
GWP. Contudo, os HFCs tém valores de ODPs de aproximadamente zero, mas

os valores de GWPs variam entre intervalos extremos.

Desta forma, o desenvolvimento de novas musturas refrigerantes foi
direcionado para atender a trés objetivos bésicos: a obten¢do de uma baixa
temperatura no evaporador, utilizando uma moderada razio de compressdo do
sistema € a conservacio de energia dentro do ciclo de refrigeracio,
trabalhando com uma larga faixa de temperatura de operagfo, além do baixo
indice de poluigfio ambiental. Assim, o refrigerante R-134a foi considerado o
substituto ideal para o R-12 em equipamentos domésticos, apesar de
apresentar um desempenho termodinimico de 4-10% menor do que o R-12
(Wilson & Basu, 1988; Vineyard et al., 1989).

No entanto, as alternativas propostas para suprir as deficiéncias de
desempenho termodindmico de fluidos refrigerantes que operam nos
equipamentos atuais tém apontado para o uso de misturas binérias e ternarias
(McLinden & Radermacher, 1985; Jung & Radermacher, 1991; Won &
Radermacher, 1993; He et al.,1992). Entre os fluidos alternativos propostos
esta a mistura do fluido R-22 com o fluido R-142b, sendo que este tltimo &
prejudicado pela relativa flamabilidade dentro do sistema. Mas o R-22
apresenta uma boa compatibilidade com os lubrificantes comuns e quando
utilizado na composicio desta mistura, reduz as condi¢des de flamabilidade do
sistema (Chen, 1992).
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IL4.2— Analise do impacto de utilizacio de fluidos refrigerantes

alternativos

Os equipamentos de refrigeracio e de congelamento de alimentos
consomem uma grande quantidade de energia durante a sua operagdo. Isto
representa uma contribuigdo extra para o agravamento do efeito estufa da
atmosfera, tendo em vista que a energia consumida pelo sistema pode estar
relacionada com a emissdo de diéxido de carbono e de outros gases gerados

durante o processo de obten¢do desta energia.

Uma expressio que combina este efeito indireto com aquele atribuido
a0s fluidos refrigerantes halogenados € caracterizada, entdo, pelo Impacto de
Aquecimento Equivalente Total (TEWI). Desta forma, considerando que 0s
valores de ODP ¢ de GWP podem ser determinados a partir das medidas de
concentragio dos compostos envolvidos ¢ de outros dados atmosféricos
(efeitos diretos), as determinagSes de TEWI também requerem a avaliacdo de
dados de consumo de poténcia do sistema, eficiéncia de conversao, eficiéncia
dos equipamentos, cargas, perdas, usos de energia para rejeigdo de calor, €
outros (Calm et al, 1998). Estes efeitos indiretos representam uma
contribuiciio sensivelmente maior do que aquela atribuida aos efeitos danosos

causados pela emissdo do fluido refrigerante.

Desta forma, existem poucas possibilidades efetivas para a redugdo de
TEWI, controlando somente o efeito direto, particularmente para aqueles
fluidos refrigerantes com baixos valores de GWP. Portanto, uma maneira
alternativa de reduzir as condicbes de impacto ambiental deve vir das
contencdes de vazamentos da planta de refrigeragio, das redugdes de carga

térmica e do aumento de desempenho do sistema de refrigerag@o.
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Atwood and Hughes (1990) salientam que a eficiéncia do sistema ndo é

uma propriedade inerente do fluido, mas a anilise do ciclo & util para
estabelecer Os potenciais candidatos que proporcionam um aumento de

desempenho do sistema.

Neste contexto, o refrigerante R-11 foi o mais largamente utilizado em
refrigeradores industriais de compressores centrifugos porque ele apresenta
um alto desempenho termodindmico. O seu substituto (R-123) também
oferece um alto desempenho termodindmico, apresentando ainda uma baixa
pressdo de operagdo e uma boa miscibilidade com 0s Oleos lubrificantes.
Entretanto, ele ¢ classificado como um refrigerante que provoca uma
toxicidade crOnica as pessoas que ficam sob sua exposi¢do, por um longo
periodo de tempo. Desta forma, alguns outros refrigerantes alternativos tém
sido desenvolvidos. O R-134a tem substituido o R-12 em aplicagbes de
refrigeragdo industrial e de transporte, além dos circuitos de refrigeragdo de

automoveis, geladeiras e de outros congeladores,

Os hidrocarbonetos e suas misturas também tém sido utilizados em
algumas aplicagdes. O R-410A, ¢ R-407C e o R-407E, sdo bons candidatos
para substituir 0 R-22 em projetos de bombas de calor e de ar condicionado. Ja
0 R-404A e o R-507A sdo os possiveis substitutos para o R-502, em
aplicag@es de baixas temperaturas. O R-407A ¢ vérias outras misturas também
tém sido propostos em certas aplicacdes. Desta forma, estes substitutos para o
R-12, R-22 e R-502, junto com o R-717 tém sido de amplo uso na industria de
refrigeragio atual (Calm et al., 1998).

Os principais fluidos refrigerantes utilizados nos equipamentos atuais,

para as diferentes aplicagdes térmicas, podem ser identificadas na Figura I1.3,
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onde observa-se também uma escala de utilizagdo dos fluidos refrigerantes
tradicionais (CFCs, HCFCs e HFC;) para uma larga faixa de temperatura de
operagdo do sistema. Nesta figura, encontra-se, ainda, uma indicagdo provavel
para aqueles fluidos refrigerantes alternativos que tém sido propostos para
substituir os fluidos tradicionais, dentro de um longo prazo (Gopalnarayanan,
1998).

Verifica-se, finalmente, que a escolha definitiva do fluido refrigerante
adequado para um sistema de refrigeracio envolve uma andlise de
incompatibilidade com o meio ambiente. Além disso, o refrigerante ideal
devera possuir as desejaveis propriedades termodindmicas, ser ndo-téxico,
nio-inflamavel, totalmente estavel dentro do sistema, compativel com o meio
ambiente, abundante e de baixo custo. Ele devera também ser compativel com
os lubrificantes comuns, compativel com outros materiais usados na
fabricacdo dos equipamentos de refrigeracéo e, ainda, ndo devera apresentar

exiremos de pressdo de operagio.

Neste trabalho, propde-se a analise das condi¢des termodindmicas do
fluido refrigerante que opera no sistema, através da modelagem das
propriedades termodinimicas de fluidos refrigerantes puros e de musturas
refrigerantes alternativas que podem ser utilizadas nos atuais projetos de
sistemas de refrigeracio. Escolhe-se para isto, o fluido R-22 que ainda é muito
utilizado nos equipamentos industriais de refrigeragio ¢ também uma mistura
refrigerante nio-azeotropica composta pelos fluidos R-22 e R-142b, que ¢
considerada um fluido alternativo para os atuais sistemas de refrigeragdo
(Chen, 1992).
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Potencialmente aplicaveis
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Figura II.3- Escalonamento das diversas aplicages térmicas da planta de
refrigeragio, identificando os fluidos refrigerantes (CFCs,
HCFCs e HFCs) tradicionais e aqueles propostos como fluidos
alternativos de uso a longo prazo (Gopalnarayanan, 1998)

Além disso, os conceitos basicos que identificam o estado da arte para a
modelagem do equilibrio de fases do fluido refrigerante serfio descritos
(Capitulo V). Isto possibilita um maior entendimento das transformacdes
termodindmicas que ocorrem no sistema, servindo também como um ponto de
partida para o projeto da planta de refrigeragdo. Este tépico sera abordado em
detalhes no Capitulo VI, onde desenvolve-se a analise termodinimica do
sistema de refrigeracdo. Entretanto, a anélise termodindmica da planta de
refrigeragfo prescinde de um estudo da carga térmica do sistema, que sera

abordado em detalhes nos Capitulos ITl e V.




CAPITULO 11

ANALISE DAS VARIAVEIS DE CALCULO DA CARGA TERMICA
DE CONGELADORES INDUSTRIAIS DE ALIMENTOS

O projeto de equipamentos de congelamento compreende duas partes. A
primeira parte relaciona-se com o projeto da transferéncia de calor entre o
produto ¢ o meio de congelamento, que sera mostrado em detathes no
Capitulo IV. A segunda parte inclui o projeto mecanico e termodindmico da
remogio de calor do equipamento, dos sistemas de degelo e de carga do
produto durante a operagio da planta de refrigeracdo. Aliado a isto, inclui-se,
ainda, a minimizagio da demanda de energia, a selecdo de sistemas de
controle do processo, além da seguranga e da qualidade do produto, que s&o 0s
outros fatores levados em consideragfio nas especificagdes de projeto, sendo
apreciados com mais detalhes nos Capitulos VI e VIL Ambas as partes sdo

vitais para o sucesso do projeto do equipamento.

Neste Capitulo se enfatiza a primeira parte, ressaltando que existem trés
metodologias basicas para o projeto da carga térmica de sistemas de
congelamento. Um procedimento muito utilizado € aquele baseado na
construcio de um equipamento similar a um oufro que trabalha com um
produto conhecido e de caracteristicas semelhantes. Uma segunda pratica
comum ¢ baseada no projeto de um congelador industrial usando as medidas
de tempo de congelamento de uma planta piloto, obtidas em fun¢do dos

parametros de projeto do equipamento.

O grande volume de dados obtidos por esses dois procedimentos

anteriores tem proporcionado o desenvolvimento de projetos especificos de



.

praseas s Pagina 53
calculo do tempo de congelamento em fungdo da velocidade e da temperatura

do ar, para diferentes grupos de produtos. Estas informagdes, entretanto, estio
restritas aos fabricantes de equipamentos industriais que asseguram o controle

dos detalhes técnicos de desenvolvimento destes projetos.

Uma terceira metodologia, entretanto, procura desenvolver as predi¢des
de tempo de congelamento através de modelos tedricos e empiricos que foram
obtidos atraves de medidas tipicas de uma planta modelo (Cleland & Ozilgen,
1998). Contudo, apesar do substancial suporte de pesquisas para o
desenvolvimento de métodos de predi¢do de tempo de congelamento, este

terceiro procedimento ainda € pouco utilizado nas aplicagGes industriais.

Neste trabalho, propbe-se uma analise deste procedimento basico que é
caracterizado pela resolugdo numérica do modelo representativo do processo
de transferéncia de calor do produto para o sistema de congelamento. Ele
possibilita uma maior flexibilidade para o projeto do sistema porque permite a

identificagdo imediata das condiges de operagio do congelador.

IIL.1- Fatores restritivos do projeto da carga térmica de congeladores

A qualidade dos produtos congelados é significativamente sensivel ao
tamanho e a localizagdo dos cristais de gelo formados dentro do produto
durante o processo de congelamento. Desta forma, o projeto do equipamento
necessita levar em consideragio o alto grau de especificidade de determinadas
operagOes de congelamento, visando preservar as caracteristicas de qualidade

desejadas no alimento.
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Uma grande diversidade de produtos alimenticios € caracterizada
fisicamente por uma solugdo aquosa envolvida em uma matriz sélida. Nestes
produtos, a imobilizagdo efetiva da fragéo de agua ndo congelada confere uma
maior resisténcia aos danos provocados pelo processo de congelamento.
Destaca-se aqui aqueles danos causados pelos cristais de gelo sobre a
membrana celular € o conseqliente rompimento de estruturas fisicas, que
promovem uma acentuada exsudac@o de substancias solveis e a alterag@o de
textura do produto processado. Cleland & Ozilgen (1998) observam que €
surpreendentemente dificil controlar esses efeitos nos alimentos slidos que
sio submetidos a diferentes taxas de congelamento. Além disso, um processo
de recristalizacdo pode ocorrer durante as etapas de estocagem e distribuigdo
no varejo, particularmente quando o controle de temperatura ¢ precario,

contribuindo ainda mais para o agravamento destes danos.

Aliado a isto também, uma inaceitavel ou muito elevada temperatura de
descarga do produto de congeladores industriais sdo dificuldades comuns
observadas na pratica. No entanto, em algumas circunstancias (como por
exemplo o congelamento de pequenos pedagos de vegetal em leito fluidizado)
existe uma grande variagio de tamanho das unidades processadas. Nestas
condicdes, a variagio de temperatura de descarga do produto congelado pode
ser compensada por um subsequente equilibrie térmico. Contudo, para aqueles
produtos de grande dimenséo (como por exemplo as pegas de came de 27 kg),
o congelamento das unidades individuais ¢ um fator muito importante (Pham,
1988). O problema ¢ mais acentuado quando os produtos sdo diferenciados, ou
seja, quando apresentam uma composicio nfo homogénea, uma forma

irregular e diferentes espagos vazios internos.
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A maior conseqiiéncia destes problemas ¢ relacionada com um projeto
inadequado do congelador, j& que ele opera sob condigdes irregulares de
transferéncia de calor em todas as partes do ambiente de congelamento. Isto
pode ser bem identificado através da analise dos parametros basicos que

influenciam o mecanismo de transferéncia de calor do sistema.

Neste contexto, as incertezas sobre 0 coeficiente de transferéncia de
calor na superficie do produto ¢ a sua correlagdo com as condigdes
operacionais do meio de congelamento, bem como as incertezas das medidas
de propriedades termofisicas do produto também contribuem para dificultar o
projeto da carga térmica do sistema. Uma andlise tedrica do efeito das
variagdes ou incertezas dos dados de projeto, tais como o tamanho do produto,
as propriedades termofisicas, a temperatura e o coeficiente de transferéncia de

calor na superficie podem indicar algumas caracteristicas basicas.

O efeito do tamanho do produto pode ser facilmente analisado (Cleland,
1996). Ele mostra que se o niimero de Biot é pequeno (Bi—»0), o tempo de
congelamento se torna uma funcfo linear da dimensdo do produto. Mas,
quando o numero de Biot aumenta (Bi—), esta relacio assume uma forma
quadratica. E ainda, quando o Bi—0, o tempo de congelamento se torna
inversamente proporcional ao coeficiente de transferéncia de calor na
superficie ¢ quando o Bi—»w, o tempo de congelamento se torna praticamente
independente deste coeficiente. Desta forma, é mais importante conhecer
precisamente o coeficiente de transferéncia de calor quando o seu valor é
baixo. Esta condi¢io, normalmente, ocorre quando a velocidade de fluxo do
fluido de congelamento € baixa ou quando existe um pronunciado isolamento

do produto dentro da embalagem.



Capitulo TIL FAFLd JU

A presenga de uma camada de ar entre a embalagem e o produto pode
contribuir com uma significativa parte da resisténcia total a transferéncia de
calor. Isto dificulta a estimativa exata do coeficiente de transferéncia de calor,
aliado ao fato de que as suas medidas sdo mais complicadas em baixas taxas

de fluxo do que em regimes turbulentos bem desenvolvidos.

Cleland et al. (1994) mostraram que os métodos comuns de medidas do
coeficiente de transferéncia de calor na superficie do produto devem ser
cuidadosamente avaliados para evitar significativos erros de medida.
Incertezas de + 10-20% sdo normalmente encontradas em valores tipicos deste
coeficiente, sendo que na condigdo de Bi—0, o tempo de congelamento €

afetado nesta mesma proporgio (Cleland, 1990).

A diferenciaciio do coeficiente de transferéncia de calor da superficie
com relagio 2 posigdo dentro do congelador pode ocorrer em fungdo de
variagdes na taxa de fluxo do fluido de resfriamento. As diferentes orientagdes
espaciais com as quais o produto e 0 meio de resfriamento estdio contatados

também devem ser consideradas nesta analise.

Constata-se, desta forma, que o comportamento instivel da carga
térmica de congeladores industriais provoca variagbes significativas nas
medidas de tempo de congelamento, dificultando o desenvolvimento do
projeto do sistema. Ressalta-se, ainda, que as medidas de tempo de
congelamento dos produtos alimenticios podem apresentar erros significativos
que sio atribuidos as falhas de adaptagdo das condi¢bes de operagdo do
congelador industrial (p.e. durante adaptagdo de uma planta piloto), ou a
imprecisio dos dados experimentais ¢ de ajuste dos métodos de predigdo das

propriedades termofisicas do produto.
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IIL.2- Influéncia das propriedades termofisicas sobre o projeto da carga

térmica do congelador

A medida das propriedades termofisicas dos alimentos é um
procedimento dificil e dispendioso. Desta forma, uma grande énfase tem sido
dada ao desenvolvimento de modelos para predicdo dessas propriedades
como uma funcgio da composicgio, especialmente o conteido de dgua. Os
dados experimentais publicados até entdo tém sido usados para o ajuste de
modelos tedricos, conforme mostrado nas diversas revisdes encontradas na
literatura (Miles et al., 1983; Succar, 1986; Lind, 1991).

Atualmente, um grande enfoque tem sido dado para a elaboracio de
projetos que se baseiam no desenvolvimento de programas de simulagio do
modelo de calculo das propriedades termofisicas de alimentos, abrangendo
uma larga variedade de produtos. Cleland & Ozilgen ( 1998) salientam que os
resultados destes estudos serfo significativos para o avango da metodologia de
predi¢do das propriedades termofisicas e o aperfeigoamento do projeto de

carga térmica do equipamento de congelamento.

A influéncia das incertezas das propriedades termofisicas sobre a
determinacdo do tempo de congelamento de alimentos foi experimentalmente
demonstrada por Tocci & Mascheroni (1994). Eles estudaram trés grupos de
alimentos, apresentando diferentes propriedades termofisicas, utilizando para
isto os diversos métodos de predigio de tempo de congelamento disponiveis
na literatura. Um desvio médio de 10% com relagdo aos dados experimentais
de tempo de congelamento foi identificado para os diferentes métodos de
predicdo. Isto foi atribuido exclusivamente ao efeito da variacdo das

propriedades termofisicas especificas de cada grupo de alimento.
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Um resultado semelhante foi identificado por Wang & Kolbe (1994)

durante os estudos de simulagio do perfil de temperatura do produto mantido
sob condi¢des basicas de congelamento. Eles utilizaram um método numeérico
de elementos finitos para o calculo do tempo de congelamento, que
possibilitou a identificagdo da influéncia das incertezas das propriedades
termofisicas sobre o perfil de temperatura. O mesmo comportamento foi
verificado por Resende et al. (1996a) que aplicaram um método de colocagéo
ortogonal em elementos finitos para identificar o efeito das propriedades
termofisicas sobre o histérico de temperatura do produto congelado. Estes

resultados serdo descritos ao longo deste trabalho.

II1.3- Influéncia do coeficiente de transferéncia de calor na superficie do

produto sobre o projeto da carga térmica do equipamento

Uma ampla revisfo sobre os modelos de calculo do coeficiente de
transferéncia de calor na superficie do produto ¢ apresentada no ASHRAE
Fundamentals Handbook (1993). Esta referéncia contém correlagdes de ajuste
de dados experimentais de alguns produtos alimenticios que foram obtidas em

fungdo das condigdes especificas de fluxo do fluido de congelamento.

Particularmente, restricdes especificas sdo observadas sobre algumas
condi¢des de operagio e também sobre o mecanismo de transferéncia de calor
(como por exemplo: radiag8o, evaporagio) utilizado na obtengdo do
coeficiente de transferéncia de calor efetivo na superficie, que geralmente ¢
associado com um processo convectivo. Os modelos, entretanto, podem
apresentar uma grande complexidade em fungdo das condigdes de

transferéncia de calor que ocorre nos congeladores industriais.



R Pagina 59

Cleland (1996) verificou que o ar retido na embalagem exerce uma
grande influéncia sobre as medidas de transferéncia de calor. Além disso,
Mannapperuma et al. (1994a,b) identificaram que o pléstico da embalagem
que reveste as pecas individuais de um produto (p.e. cortes de carne bovina)
retem inevitavelmente o ar sob a embalagem e, além disto, a embalagem de
algumas unidades (p.e. pegas de frango) do produto em caixas proporcionam
uma geometria complicada. Eles investigaram a potencialidade de utilizagdo
de uma correlagdo de ajuste da curva do coeficiente de transferéncia de calor
para predi¢do do tempo de congelamento do produto, mas ndo caracterizaram
as medidas de dispersdo do modelo com relagio ao perfil de entalpia do

produto.

Tocci & Mascheroni (1995) estudaram as diferentes correlacdes
apresentadas na literatura para predicio de coeficientes de transferéncia de
calor e de massa dos produtos cameos, sem a embalagem. Eles conduziram as
medidas utilizando trés configuracses de orientagdo de fluxo de ar sobre o
produto, considerando ainda uma faixa de operagdo do fluxo do ar para o
sistema. Entretanto, nio foram mostradas informagdes quantitativas sobre a
precisdo da estimativa do coeficiente de transferéncia de calor ou do
coeficiente de transferéncia de massa utilizados. Uma correlagdo basica foi
proposta no trabalho anterior de Tocci & Mascheroni (1994). No entanto, eles
néo avaliaram o efeito das incertezas do coeficiente de transferéncia de calor
sobre a precisdo de predicio do tempo de congelamento, realizando apenas
uma avalia¢&o qualitativa do problema. A influéneia da orientagcdo do produto
e as falhas de alguns sistemas de medida do mecanismo de transferéncia de

energia s&o discutidos criteriosamente por Cleland et al. (1994).
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II1.4- Modelos de predicio da carga térmica do produto congelado

O célculo do perfil de entalpia em fungfo da temperatura do produto
tem sido exaustivamente estudado com o objetivo de proporcionar uma
condicio de trabalho proxima aquela da carga térmica real do congelador.
Observa-se que existem basicamente dois procedimentos de calculo do perfil
de entalpia do produto congelado: os modelos empiricos ¢ modelos baseados

nas leis de conservagdo ou até mesmo 0s semi-empiricos (Cleland, 1990).

I11.4.1- Modelos empiricos

A predigdo de tempo de congelamento de alimentos pode ser baseada
no mecanismo de condugio de calor dentro do produto, sendo uma area de
estudo vastamente desenvolvida. Ainda em 1913, Plank (citado por Cleland &
Ozilgen, 1998) propds uma equagao para predi¢do do tempo de congelamento
que mostrou uma precisio de calculo de 20-40% para uma larga variedade de
formas geométricas do produto. A grande contribuicio deste modelo foi
atribuida 2 inclusfio da forma do produto na formula de predi¢do do tempo de
congelamento. Este fator de forma ¢ caracterizado por dois parametros que sao
correlacionados por uma fungio peso, onde o primeiro fator ¢ aplicado guando
o transferéncia de calor for totalmente controlada pelo meio de congelamento
(Bi — 0) e o segundo ¢ utilizado quando a transferéncia de calor for
controlada internamente (Bi — o). Os valores destes pardmetros foram
descritos para uma grande variedade de formas: placa plana infinita, cilindro

infinito, esfera infinita, haste retangular, cilindro finito, bloco retangular.

Entretanto, Cleland & Earle (1979) mostraram que esses fatores de

forma niio apresentavam uma boa corre¢fio para problemas praticos porque
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foram obtidos sob consideracdes nio realisticas, sugerindo entio uma nova
avaliagdo do conceito de fator de forma universal que utiliza distintos valores
de fator de forma para Bi — 0 e Bi — @, com uma fungdo peso definida para
valores finitos de Bi. A maior importancia atribuida a este procedimento € que
ele separa a forma do produto de outros efeitos que interferem na predigio do
tempo de congelamento. Na realidade, a separagdo deste fator de forma com
relagdo aqueles outros fatores que afetam a determinacio do tempo de

congelamento € um procedimento ainda pouco estudado.

Contudo, Cleland (1985) mostrou que os erros envolvidos no desvio do
valor de tempo de congelamento sio pequenos, porém ele sugere um maior
esclarecimento dos efeitos de outros fatores tais como: o superaquecimento
inicial do produto, as propriedades termofisicas variaveis com a temperatura e
a transferéncia de calor por radiacfio na superficie do produto, sobre o calculo

do tempo de congelamento.

Uma grande diversidade de métodos de predicdo de tempo de
congelamento foi identificada por Cleland & Earle (1984) que propuseram trés
critérios de rigorosidade para a selecdo destes métodos: a) diferenca de
percentagem média das predigdes de tempo de congelamento experimental,
utilizando dados da Iiteratura que apresentam condi¢Ses experimentais
detalhadas; b) desvio padrio dessas diferengas de percentagem; ¢) coeficiente
de correlacfo das diferencas de percentagem com relagdo aquelas que ocorrem
quando ¢ aplicado um método numérico preciso para a resolucdo de modelos
baseados nas leis de conservacfo. Neste contexto, os autores observam que o
critério {(c) € relevante sobre o ponto de vista de que qualquer método analitico
ou empirico de boa preciso deve prever valores de tempo de congelamento,

que diferem dos valores experimentais, de maneira similar aqueles valores
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obtidos pela resolucdo numérica das equagdes da lei de conservagdo. A
garantia de utilizacdo de dados termofisicos consistentes, nas duas formas de
cilculo do tempo de congelamento, permite que o Critério (c) seja
caracterizado como uma forma de separagdo das incertezas dos dados, durante
a avaliagio dos métodos de predigio de tempo de congelamento, além de
possibilitar também uma avaliacdio do erro de aproximagio de célculo da carga

térmica.

Neste contexto, Cleland & Ozilgen (1998) avaliaram os diferentes
métodos de predigdo apresentados na literatura e observaram que existe uma
grande semelhanca na capacidade de predig@io de tempo de congelamento de
produtos com: formas geométricas simples, comparando-os através de um
método numérico de diferencas finitas. O método de Pham (1986a) foi
ressaltado por sua sensivel capacidade de predigdo, dentro das diversas
condicbes de ensaio estudadas. Contudo, os autores observam que estes
modelos empiricos foram obtidos sob consideragdes de homogeneidade do

alimento, alto contetdo de umidade e pouco ou nenhum espago vazio.

A irregularidade da forma geométrica de alguns produtos pode ser
contemplada com um fator de forma generalizado, conforme aqueles obtidos
por Hossain et al. (1992a,b,c), que aproxima esta forma irregular por uma
forma conhecida (eliptica, cilindrica/eliptica, cilindrica/esférica). Cleland
(1991) utilizou esta metodologia de calculo do fator de forma em associagdo
com o método de Pham (1986a) e observou que a diferenga de percentagem
média do tempo de congelamento de uma larga variedade de formas
geométricas foi de 1%, obtendo também uma diferenca de calculo de -0,8%
pelos métodos numéricos de diferencas finitas ou de elementos finitos. O

desvio padrio foi de 7,4% (7.9% pelos métodos numeéricos), as diferengas
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minimas e rnaximas dos valores calculados foram de -23,7% e 28,8%
respectivamente, obtendo ainda a diferenca minima de -20,7% e a maxima de
30,6% pelos métodos numéricos. O coeficiente de correlagdo com o método

numérico foi de 0,83.

Aliado também com os fatores que influenciam a determinacio do
tempo de congelamento, deve-se considerar que muitos produtos perdem uma
quantidade significativa de calor por evaporacdo durante o congelamento,
provocando uma substancial perda de peso (Pham, 1987). O efeito das
condi¢des operacionais variaveis com o tempo de congelamento, que nio é
contemplado pelos métodos empiricos tradicionais, pois trabalham com uma
carga térmica meédia, também deve ser levado em consideracdo (Pham,
1986b). Esta estimativa da taxa de liberacdo de calor em fungdo do tempo de
congelamento de produtos com formas geométricas complexas ¢ apresentada
nos trabalhos de Lovatt et al. (1 993a,b).

Recentemente, Miki & Hayakawa (1996) encontraram uma boa
correlagio para o ajuste de um modelo empirico de calculo da curva de
entalpia, utilizando para isto um grupo de dados experimentais obtidos para
uma larga variedade de alimentos. J4, Pham (1996) utilizou o conhecido
modelo de Schwartzberg para determinar o perfil de entalpia a partir do ajuste
de dados experimentais obtidos por Fleming (1969), Pham et al. (1994) e
Lindsay & Lovatt (1994), que sio representativos de 43 tipos de produtos
alimenticios mantidos dentro de uma larga faixa de temperatura de operagio,
variando de -40°C até +40°C. O ajuste deste modelo através dos dados
experimentais permitiu a determinacfio do desvio padrdo representativo de
cada grupo. Isto foi posteriormente transformado em uma diferenga de

percentagem de tempo de congelamento que poderia ocorrer se 0 material
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fosse congelado sob condigdes de operagdo industrial. Uma diferenca de

+10% foi encontrada nesta avaliag@o.

I11.4.2- Predicdo da carga térmica do produto

O calculo do tempo de congelamento pode ser obtido com o auxilio de
métodos numéricos de diferencas finitas ou de elementos finitos, resguardando
a utilizacgdo de dados precisos para as propriedades termofisicas

(Mannapperuma & Singh, 1989).

Uma revisdo extensa e¢ detalhada sobre os métodos numéricos e suas
aplicagdes para predigdo de tempo de congelamento é apresentada por Cleland
(1990). Neste trabalho, ele observa que a precisdo de calculo depende da
escolha adequada do esquema de discretizagdo, particularmente devido 2
necessidade de estimativas das propriedades termofisicas localizadas no centro
do produto. Além disso, necessita-se também da selegdo correta dos passos de
tempo e de espago para o esquemna de diferengas finitas, ou da discretizacdo de
espago usada nos elementos finitos. O trabatho desenvolvido por Saad & Scott
(1997) ressalta a importancia desta estimativa de propriedades termofisicas
localizadas no centro do produto, durante a simula¢iio numérica do processo

de congelamento de alimentos.

Califano & Zaritzky (1997) utilizaram um método de grade, ajustado na
superficie de contorno, para predicio de tempo de congelamento ¢
descongelamento de alimentos que apresentam forma bidimensional irregular.
O estudo comparativo com um método de elementos finitos mostrou uma
grande similaridade nos resultados obtidos pelos dois procedimentos de

calculo.
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Em geral, a aplicagio de métodos numéricos para predigdo de tempo de
congelamento, em projetos praticos da inddstria de refrigeracio, € limitada
pelos seguintes fatores: alto custo de aquisi¢do do simulador, dificil
implementac&o pratica devido as dificuldades encontradas no calculo das
propriedades termofisicas dependentes da temperatura € na gera¢fio da malha
(grade), além da necesséria familiaridade com a metodologia utilizada no
procedimento numerico e uma boa interpretagio dos resultados. Cleland &
Ozilgen (1998) enfatizam que o desenvolvimento de simuladores com boa
interface de aplicac8o pratica podera aumentar a utilizagdo destes métodos nos
procedimentos industriais. Contudo, a maior barreira para este
desenvolvimento tem sido relacionada com o custo de aperfeicoamento da
interface do simulador (custo de programagdo) € o baixo volume de vendas
dos simuladores existentes no mercado, que provocam um aumento do custo

unitario do servigo.

Neste trabalho, estd sendo proposto o desenvolvimento de uma nova
metodologia de célculo da carga térmica do produto congelado que ¢ baseada
na discretizagdo do modelo de transferéncia de calor do produto, utilizando o
metodo de Colocago Ortogonal em Elementos Finitos. Este método &
caracterizado pela grande capacidade de identificacio do perfil de temperatura
nos pontos internos do produto, favorecendo a avaliacdo das propriedades
termofisicas nestes pontos e permitindo uma resolucdo precisa do modelo de

transferéncia de calor.
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MODELAGEM E SIMULACAO DO PERFIL DE CARGA TERMICA DE
SISTEMAS DE CONGELAMENTO DE ALIMENTOS

O processo de congelamento de alimentos pode ser feito de uma forma
continua ou em batelada (por cargas), utilizando alguns equipamentos que
sio classificados em trés categorias de processos: congeladores de ar por
conveccdo natural ou forcada, congeladores de placas de contato e
congeladores de imersio em fluido criogénico. Cada um destes processos tem
caracteristicas proprias que determinam o coeficiente de transferéncia de
calor na superficie do produto, influenciando diretamente a taxa de

transferéncia de calor e o tempo de congelamento .

Os congeladores de placas de contato funcionam, normalmente, por
meio de operagbes de batelada ao passo que os tineis de congelamento podem
ser operados de forma continua, semi-continua e também em batelada, sendo
que cada uma destas formas de operagdo apresentam caracteristicas proprias

de comportamento da carga térmica, conforme mostrado por Cleland (1990).

Propde-se, neste trabalho, o estudo do comportamento termodindmico
do perfil de carga térmica de um congelador de placas. A operacdo deste
congelador caracteriza-se por uma condi¢io de transigdo que favorece o
estudo do comportamento transiente do sistema frigorifico. Além disso, ele €
considerado um equipamento importante para o processamento de produtos
alimenticios de alta qualidade, tendo em vista as altas taxas de congelamento

proporcionadas por este sistema de placas contatadas.
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O equipamento pode ser representado fisicamente por uma série de
pratos metalicos em cujo interior circula o fluido refrigerante. Estes pratos
estdo montados paralelamente uns aos outros, na posi¢do vertical ou na
horizontal € com uma distdncia varidvel entre eles. No micio da operacio do
equipamento, 0s pratos s3o abertos para inserir o produto a ser congelado e
posteriormente sdo fechados para for¢ar um maior contato entre o produto
alimenticio e a superficie do prato, possibilitando, desta forma, uma condicdo
favordvel para a transferéncia de calor em ambas as partes do produto. A
pressdo exercida pelos pratos sobre o produto € da ordem de 0,1 2 0,3 kg/em?®.
No entanto, para facilitar as operagdes de carga e descarga, utiliza-se bandejas
de aluminio que sdo protegidas da compressao atraves de espacadores s6lidos.
Este conjunto de pratos estd contido em um gabinete largo que constitui a

parte externa do equipamento (Méndez et al., 1981).

Verifica-se que, apos a realizacio da operagdo de carga de produto, o
sistema entra em funcionamento e, desta forma, uma grande quantidade de
calor ¢ transferido para o fluido refrigerante do congelador. Este calor ¢
proveniente da massa total do produto. Contudo, uma pequena parte é
absorvida do meio ambiente devido as deficiéncias de isolamento do sistema.
Portanto, se a temperatura da placa for mantida constante, a taxa de fluxo de
calor do produto para o sistema de refrigeracio apresenta um pico de carga no
inicio da sua operagio, reduzindo progressivamente ao longo do tempo de

congelamento.

Entretanto, a operagdo do sistema de refrigeragdo pode ser manipulada
através do controle do pico de carga, onde a temperatura da placa é reduzida
continuamente em funcfio do estado dindmice do congelador. Desta forma, os

congeladores de placa raramente operam sob condicdes de estado
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estacionario. Esta condi¢do dificulta o dimensionamento do sistema devido
aos desvios sensiveis que ocorrem durante a andlise do estado dindmico do

congelador.

Além disso, se o sistema de refrigeracdo estiver projetado para um
requerimento de carga de resfriamento constante ¢ com uma temperatura
constante da placa do congelador, poderd ainda assim, ocorrer um
comportamento variavel que ¢ devido a fatores externos (como por exemplo
as perturbacdes das condi¢des ambientais) que afetam as condi¢bes de

operagio da unidade de condensagZo.

O fator de projeto mais importante, contudo, ¢ o equilibrio entre as
condigdes de operagdo do equipamento de congelamento € a sua carga
térmica. A poténcia instalada do equipamento nem sempre esta em equilibrio
termodindmico com a sua carga térmica. Desta forma, se existir um €xcesso
de capacidade instalada mo sistema mecénico, ocorrera fatalmente uma
reducdo da temperatura do evaporador ao passo que, se existir uma
capacidade insuficiente no sistema mecénico, a temperatura do evaporador
aumentara. Em conseqiiéncia disso, a poténcia do compressor, a eficiéncia
térmica do condensador, o coeficiente de rendimento ¢ a temperatura de

operagdo do compressor apresentarao mudangas sensiveis (Fleming, 1976).

Verifica-se, finalmente, que os pardmetros que influenciam o projeto da
carga térmica do congelador de placas podem ser classificados em trés tipos
(Méndez et al., 1981):
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1) Varidveis de processamento, que sdo caracterizadas pela dimensdo do
produto, quantidade de produto processado, tempo de congelamento,
temperatura de inicio e de fim de congelamento;

2) Caracteristicas fisicas do equipamento, que sdo identificadas pela
capacidade instalada de ntimero de pratos, area ocupada pelo produto,
temperatura do meio refrigerante, limitacdes fisicas do equipamento,
coeficiente de transferéncia de calor na superficie do produto e a eficiéncia
mecénica do aparelho;

3) Propriedades fisicas e térmicas do produto, que s3o caracterizadas pela
densidade, o calor especifico, a condutividade térmica, a temperatura de
inicio de congelamento, o calor latente de congelamento, a composicio e a

dimensio do produto.

Neste trabalho, desenvolve-se uma anslise criteriosa do mecanismo de
transferéncia de calor que ocorre durante o processo de congelamento de
alimentos, desenvolvido em um congelador de placas de contato. Esta analise
serve de base para o estudo de otimizagio das condi¢Ges de operagio do
equipamento e também permite uma avaliagio consistente para as variaveis

de projeto do sistema.

IV.1- Modelagem do perfil de carga térmica caracteristica de um

congelador de placas

O congelamento de alimentos provoca a liberagdo de uma grande
quantidade de calor latente e isto pode ser caracterizado graficamente através
de um pico de capacidade calorifica especifica aparente em funcio da
temperatura do produto, C(T). Similarmente, existe uma varia¢io continua da

condutividade térmica, K(T), aumentando proporcionalmente com a fracio de
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gelo formado durante o processo. Desta forma, a mudanga de temperatura do
produto com o tempo pode ser calculada através da resolugdo da equagio

geral de condugdo de calor unidimensional (Cleland, 1990 ):

oanZ = %{K(T){g) v.1)

A resoluciio numérica da equagdio (IV.1) por diferengas finitas ou por
elementos finitos estd sujeita a erros de aproximagio de célculo (como por
exemplo, os erros de arredondamento e erros de truncamento) e erros de
aproximagdo fisica atribuidos & forma imprecisa do modelo numérico que

representa a curva de C(T) e de K(T).

Particularmente, a forma de pico do calor especifico é acentuada e
estreita, evidenciando os erros de aproximagio numeérica que aparecem
durante a determinacdo do tamanho do passo de integragdo escolhido para o
método. Entretanto, o uso de métodos numéricos eficientes tornaram €sses

erros de aproximagio negligenciaveis.

A modelagem da curva de K(T) é muito complexa. Ela depende da
densidade, da porosidade e da homogeneidade do produto, além da
temperatura, da composi¢do ¢ de outros fatores (Sweat, 1985). No entanto, a
maioria dos dados experimentais de condutividade térmica citados na
literatura ndo apresentam correlagSes diretas com a composi¢do e nem mesmo
com o contetido de umidade do produto. Isto, contudo, representa um fator
importante 1o processo de congelamento de carne e de produtos de laticinios.
Nestes produtos, o conteido de gordura pode variar significativamente ainda

que o conteido de umidade permaneca constarte, sendo que aqueles produtos
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ricos em gordura mostram efetivamente um menor valor de condutividade

térmica.

Os dados compilados por Sweat (1985) permitem verificar que existe
uma correlag&o linear entre o conteido de agua € a condutividade térmica.
Observa-se, ainda, que ela é menor em alimentos porosos. Nos produtos
carneos, particularmente, observa-se um suave aumento da condutividade
térmica com Trespeito & temperatura. Entretanto, durante o congelamento
observa-se uma descontinuidade desta curva na regidio de mudanca de fase e
um gradual aumento de seus valores com o abaixamento da temperatura.
Nota-se tambe€m que a densidade tem pouco efeito sobre a condutividade
térmica dos alimentos nfio porosos e que o efeito de aumento da densidade

esta interrelacionado com o contetido de umidade.

Os modelos de propriedades termofisicas dos alimentos submetidos ao
processo de congelamento foram revistos por Succar (1985). Verifica-se que
as equagdes tedricas sdo usualmente desenvolvidas sob as bases de defini¢do
das propriedades termofisicas dos componentes do alimento e/ou assumindo
que o produto comporta-se como um sistema ideal de solugdo binéria.
Contudo, Heldman (1974) observa que é necessério predizer a relagdo entre a
fragdo de agua congelada e a fragio descongelada, como uma funcdo da
temperatura. Para isto, ele propde a utilizagio de uma equacio de depressio
do ponto de inicio de congelamento que ¢ baseada no potencial quimico do
soluto puro e do liquido puro. No entanto, este modelo s6 é valido para
solugBes diluidas. Entretanto, durante o congelamento de carnes, a fracdo de
substéncias soliveis em dgua se torna mais concentrada e, desta forma, se

afasta das condigbes de idealidade, provocando desvios no modelo de
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predi¢do da frag&o de agua congelada. Isto pode ser atribuido principalmente

3 forte interacdo entre a gua e os componentes soliiveis do produto.

Desta forma, Schwartzberg (1977) cita que em baixas concentragdes de
soluto, os alimentos podem ser tratados como solugdes ideais e a variacdo da
fracdo aquosa durante o congelamento pode ser calculada através de uma
funcdo termodinf@mica definida pela atividade de agua. Este modelo permite o
cileulo do calor especifico efetivo de alimentos compostos por diferentes
teores de gordura, de umidade € de conteudo de agua ligada (frac@o de agua
nio congelada). Neste contexto, Succar & Hayakawa (1983) adaptaram o
modelo de Schwartzberg para os dados calorimétricos de vérios grupos de
alimentos, determinando, entdio, as constantes empiricas especificas para cada

grupo, a partir de uma técnica de ajuste de pardmetros nao lineares.

A maioria dos modelos teéricos para predigio de propriedades
termofisicas do produto, no intervalo de temperatura de congelamento, sdo
baseados no estado transiente dos componentes do alimento (fracdo de agua
congelada, fragdo de dgua ndo congelada, solidos soliveis) e nas respectivas
propriedades termofisicas de densidade e de condutividade térmica destes

constituintes (Succar, 1985).

Contudo, para aqueles produtos de carne bovina, a condutividade
térmica ¢ relatada também com respeito a diregfio das fibras, conforme
previsto pelos modelos de Heldman & Gorby (1975) e Heldman (1982).
Neste modelo, a fracdo de 4gua nfo congelada € calculada admitindo que o
alimento é constituido por uma solugo binéria ideal. No entanto, Succar &

Hayakawa (1983) observaram que este procedimento pode provocar desvios
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significativos com relagdo aos valores experimentais, principalmente para

operagdes corm baixas temperaturas de congelamento.

Desta maneira, Schwartzberg (1977) desenvolveu uma expressio
alternativa que foi baseada na condutividade térmica do produto totalmente
congelado ¢ também no seu contetido de agua congelada. Este modelo

mostrou um pequeno desvio de calculo com relacdo aos dados experimentais.

No entanto, Levy (1982) obteve 6timos resultados de simulagio da
condutividade térmica, utilizando um modelo que € baseado nas propriedades
termofisicas de salmouras comerciais. Ele utiliza para isto uma equacio
modificada de Maxwell-Eucken (Levy, 1981), que ¢ aplicada para um sistema
composto por fibras secas e salmoura. Neste modelo, as propriedades

termofisicas das fibras sdo obtidas a partir de dados experimentais publicados.

Finalmente, um modelo mais preciso foi obtido por Succar &
Hayakawa (1983) que utilizaram uma técnica de otimizac3io de pardmetros

ndo lineares aplicada ao modelo de Schwartzberg (1977).

Além disso, verifica-se que existem dados limitados sobre a densidade
dos alimentos e, portanto, existem poucos métodos de predicio desta
propriedade termofisica, principalmente para aquelas condi¢des de mudanca
de fase do produto. Desta forma, Heldman (1982) e Hsieh et al. (1977)
adimitem que a densidade do produto congelado & proporcional 3 densidade
das fragbes dos componentes do produto: dgua nfo congelada, sélidos
soltiveis e gelo. No entanto, Succar & Hayakawa (1983) utilizaram uma
equagdo empirica para representar a densidade que € baseada na técnica de

ajuste de parametros nio lineares.
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Neste trabalho, contudo, utiliza-se o modelo termofisico descrito por
Mascheroni & Calvelo (1980) que quantifica a dependéncia das propriedades
termofisicas do produto com relagdo ao conteudo de gelo formado durante o
congelamento da carne bovina. Ele ¢ caracterizado por um niimero minimo de
constantes tipicas do produto e possibilita uma grande flexibilidade de estudo
das condi¢des operacionais do equipamento, apresentando também um boa

capacidade de predigo das propriedades termofisicas do produto congelado.

IV.1.1- Modelo de cilculo das propriedades termofisicas do produto

Os produtos camneos parcialmente congelados sdo constituidos
basicamente de gelo, 4gua e tecido seco. Desta forma, as propriedades
termofisicas do produto podem ser calculadas em fungfo da fragfio de agua
congelada (w) ao longo do processo, conforme um modelo de decaimento

crioscopico obtido por Mascheroni & Calvelo (1978):

W:E“F( T ) (Iv.2)
o T
onde:
Fo_ b
X
_ DRT,
T 10003, X
Densidade
P,
p(w) = (IV.3)
1+w YoPs Bﬁ, -1

pa ph
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Calor Especifico Aparente

Co(W) =Cpo— W, Acp—yo[xomcp(T-—To)]%‘—;‘i Iv.4)

Condutividade Térmica

O modelo de condutividade térmica foi proposto por Mascheroni et al.
(1977), sendo dado em funcfio da temperatura € considerando também a
diregdo das fibras do tecido da carne. Desta forma, durante o congelamento na

diregdo radial e paralela as fibras, a condutividade térmica é dada por:

K(w) = KA +(1-D[Ku A%+ K(1-A)" + ML) 1 (av.s)

/K +1/ Ky
onde:
x:lm\/l—wYop/ph Iv.6)
- 1-(-aK, /KB
Ke=Ke— o av.7)
a=3K./ QK. +K,) (1v.8)

(1-wXY,p,/p,)
= IV.S
1 - W(YO po / pa) ( )

IV.1.2- Resolu¢iio do modelo de transferéncia de calor do produto

A resolugdo do modelo de transferéncia de calor é baseada inicialmente
na determina¢do das propriedades termofisicas como uma funcgio da
temperatura interna do produto. Isto é particularmente importante durante a

resoluc@o numérica do fendmeno de mudanca de fase da fragio de agua do
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alimento, sendo caracterizada por uma expressiva variagio da condutividade
térmica e da capacidade calorifica especifica, conforme mostrado na Figura

V.1
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a) Calor especifico aparente em fungdo b) Condutividade térmica em fung¢éo
da temperatura do produto carneo da temperatura do produto carneo

Figura IV.1- Efeito da condi¢do de mudanga de fase sobre as propriedades
termofisicas tipicas de um modelo de congelamento de alimentos

O modelo de transferéncia de calor do produto € resolvido através do
método numérico de Colocagio Ortogonal em Elementos Finitos (Finlayson,
1980). Desta forma, as propriedades termofisicas sao reavaliadas em cada
passo de integragdo, através da utilizagdo dos valores de temperatura interna
do produto, obtidas nas raizes dos pontos de colocacdo ortogonal fixados
previamente. Além disso, entre cada elemento finito foi admitida uma
condicdo de igualdade de fluxo de calor, onde a condutividade térmica foi

calculada na temperatura do respectivo elemento.

Contudo, a aplicagio deste método deve ser baseada na forma
adimensionalizada do modelo de transferéncia de calor, obtida conforme

Mascheroni & Calvelo (1980):
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“om _ _?a_( * )
f ot o K & (1v.10)
com a seguinte condi¢io inicial:
=0 n=0 <1 (Iv.11)
¢ a condi¢do de contorno convectiva na superficie do produto:
_ on _
E=1 K'ég“Bi("ﬂ—i) >0 (IV.12)
- om_
E=0 ~é-§——~0 >0 (IvV.13)
Neste modelo, as varidveis adimensionais s3o definidas por:
K'=— q=-L = K v
Ko Ti - Tf L pOCpoLz ( )
o arb/n(ng)-nf
d—g/In(n; +ng) - | (V-1
sendo que:
a= l——ACpYO(E+F)/Cp0 (Iv.16)
b= Yo F/CpoTo av.17)
Y
d=1+2PePe_pp, (IV.18)

a h
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ngY°p°(Ei~1) (IV.19)
P, Py

n,=(Ti—To)/ To (Iv.20)

N = (To— Te)/ To (Iv.21)

Bi=hL/K, (IV.22)

A variavel espacial do modelo de transferéncia de calor foi discretizada
em 12 elementos finitos, com um ponto de colocagfio interno em cada
elemento. Esta configuragio do método permite uma boa convergéncia de
cilculo do modelo, facilitando também uma boa aproximacao do perfil de

temperatura.

O sistema fica caracterizado, desta forma, por treze equagdes
diferenciais que descrevem o fluxo de calor em cada elemento finito € na
interface com a placa de congelamento ¢ também pelas 12 equagdes
algébricas que descrevem as condi¢des de fluxo de calor na interface dos
elementos finitos. Este sistema ¢ integrado no tempo, utilizando um
integrador numérico (LSODAR) que permite uma integragdo de passo variado
e aplica-se bem a este processo, onde existe uma acentuada varia¢do das
propriedades termofisicas durante a mudanga de fase da 4gua de composigio

do produto.
IV.2- Simulaciio do perfil de carga térmica de um congelador de placas
A resolugdo numérica do modelo de transferéncia de calor de um

produto alimenticio utilizando o Meétodo de Colocagdo Ortogonal em

Elementos Finitos foi proposta neste trabalho (Resende et al., 1996b). Os
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resultados das simulagdes do modelo numérico de congelamento de camne
estdo apresentados na Tabela IV.1. Neste trabalho, o equipamento ¢ avaliado
sob diferentes condi¢ées de operagdo da placa de congelamento e de
temperatura inicial do produto, além de um distanciamento definido entre

estas placas.

Na Tabela IV.1, o tempo caracteristico representa o tempo (minutos)
necessario para uma determinada posigio radial da peca do produto sofrer um
abaixamento de temperatura de —1,1°C para —8°C, quando, entfio, considera-se
que 80% da fragfio de 4gua do produto estd efetivamente congelada ¢ a

cristalizag@o do gelo ja estd plenamente desenvolvida.

O programa de simulacio foi testado, entdio, com os resultados
experimentais obtidos por Mascheroni e Calvelo (1980), que avaliaram o
perfil de temperatura de congelamento de pegas de carne em um congelador
de placas de contato, onde o coeficiente de transferéncia de calor por

convecgdo (h) foi mantido constante em 187,0 W/m?K.

Verifica-se, inicialmente, na Tabela [V -1, que o Método de Colocacdo
Ortogonal em Elementos Finitos permite a simulagio do modelo de
transferéncia de calor com uma maior aproximacdo do que o Método de
Diferen¢as Finitas. Isto é atribuido a sua capacidade de avaliar com precisdo
as propriedades termofisicas do produto nos pontos internos de colocacio,
possibilitando, desta forma, uma maior defini¢do do perfil de temperatura do

produto ao longo do processo de congelamento.
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Tabela IV.1- Comparagio entre o tempo caracteristico calculado e aquele
obtido pelas medidas experimentais das condi¢Bes de operagao
de um congelador de placas (Mascheroni & Calvelo, 1980)

condigbes/ | Posi¢io radial Tempo caracteristico (min) i Desvio (%)
operacio/ &) : :
congelador ;
; experimental caleutado
L-45cm | i pFr  coLs! ®E*  E*
T,=11,8°C | 0,1 : 10,7 10,7 11,8 | -0.50  +1030
T,=-23,5°C 0,2 24,0 19,4 19,08 1920 -20,50
L 03 42,0 | 300 303 | 2850 2790
0,4 ; 58,0 S X 485 | 2670 -16,40
05 76,0 L s70 o7 | 2500 -1130
0,6 ‘ 91,5 725 934  -20,80  +2,10
TTULE50em | 02 T 83 TTTS4 U8 U 3490 43,60
T,=8,6°C 0,4 15,0 11,7 143 | 22,00 4,70
T, = 44,3°C 0,6 22,5 20,6 220 -840  -2,20
0,7 27,0 25,5 280 | -560  +3,70
0,8 334 31,5 373 570 +11,70
TUL=58m 04 [ T 245 1511 ¥485 840
T, = 6,0°C 0,5 ; 21,5 275 191 | +279 11,20
Ty=-43°C 0,65 30,5 31,0 322 | 41,60 456
0,75 32,0 38,0 398 4188  +24,4
TTLE47em ¢ o1 1T 7% R A X AR ) K IS W
T,=8,0°C ! 0.2 10,1 X 00 | -2280 -10,9
Ty=-37,0°C 0,4 20,4 16,5 16,4 1910 -19,6
BN TR 315 | 288 | 306 | 860 290
desvio Tedio .- ‘ Ti88% 11,0%

desvio meédio = (2JEi|)/n
* Método de Diferencas Finitas (calculado por Mascheroni & Calvelo,1980)

** Método de Colocagio Ortogonal em Elementos Finitos

Os desvios apresentados pelos dois métodos de simulagio numerica,
com relacdo aos resultados experimentais de tempo de congelamento, podem

ser atribuidos as limitagdes do modelo das propriedades termofisicas. Assim,
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o modelo de predicdo da quantidade de agua congelada de solugdes ideais,
calculada conforme a equacio de Clapeyron-Clausius (Mascheroni &
Calvelo, 197 8), pode apresentar grandes desvios durante 0 congelamento
devido ao aumento da concentracio da solugdo intercelular (Cleland et al.,
1982). Além disto, o ajuste de constantes empiricas do modelo foi feito
através de dados calorimétricos obtidos em condi¢des de estado estacionario
(Riedel, 1957). Ressalta-se, portanto, que estes desvios do modelo podem ser

aumentados sob altas taxas de congelamento,

Paralelamente, algum desvio do cilculo do perfil de temperatura pode
ser atribuido @o modelo de condutividade térmica, no qual admite-se que a
agua esta distribuida como esferas em uma matriz continua, segundo um
modelo ideal de Maxwell-Eucken (Mascheroni & Calvelo, 1977). Deve-se
observar que este modelo assume resisténcia de contato desprezivel entre as
duas fases e que as particulas da fase dispersa estdo suficientemente
separadas, tanto que, o fluxo de calor através de uma particula ndo afeta o
fluxo através daquela outra. Além disso, o ajuste de constantes do modelo &
feito utilizando os dados experimentais de Lentz (1961). No entanto, Lentz &
Van den Berg (1977) citam que a ripida mudanca da condutividade térmica
durante o congelamento dificulta a obtencio de resultados experimentais

confiaveis.

Pode-se verificar, ainda, na Tabela IV.1, que as condigdes de operacio
do congelador de placas t8m wuma grande influéncia sobre o perfil de
temperatura do produto. Assim, a temperatura da placa de congelamento, a
temperatura inicial do produto e a sua dimensdo caracteristica constituem
algumas condiges de projeto que necessitam ser bem definidas pelo

projetista do sistema.
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Estas variaveis de projeto sd3o particularmente importantes para a
identificacio da quantidade de produto que pode ser congelado no
equipamento ¢ da taxa de transferéncia de calor do sistema, caracterizando,
desta maneira, a carga térmica elementar do congelador. Neste contexto,
Méndez et al. (1981) ressaltam que a producdio didria de um congelador de
placas depende do nimero de operagdes de carga do equipamento e da massa
de produto processado em cada carga, além do tempo gasto nas operacdes de
carga e de descarga, bem como nas operagdes de limpeza e de sanitizagdo das

placas.

Basicamente, a quantidade de produto congelado em cada operagdo de
carga pode ser calculada diretamente pela multiplicaggo do namero de placas
do equipamento pela massa de produto contida entre cada placa de
transferéncia de calor. Para isto, deve-se conhecer a densidade do produto e
admitir também a existéncia de espagos vazios intemnos, além da defini¢3o da
srea de cada placa e o distanciamento entre elas, caracterizando, entio, a

massa de produto contida entre as placas de transferéncia de calor.

De outro modo, o calculo do ntimero de operagdes de carga do
equipamento, que sdo realizadas durante o periodo total de funcionamento do
sistema, pode ser obtido pela correlagio entre o tempo de operagdo diaria do
equipamento e aquele tempo gasto nas operagdes de congelamento do produto
e nas opera¢des de limpeza e de sanitizagdo. Ressalta-se que estas operagdes
de limpeza ¢ de sanitiza¢io sdo definidas exclusivamente pela eficiéncia dos

operadores do sistema.

Desta forma, a defini¢io da produgdo diaria do equipamento depende

intrinsecamente da determinaciio do tempo de congelamento do produto. Este
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tempo de congelamento, contudo, é restrito pela taxa de transferéncia de calor
do sistemna. Pode-se observar, entretanto, que ele depende essencialmente das
caracteristicas termofisicas especificas de cada produto alimenticio € também

da taxa de transferéncia de calor do sistema.

Particularmente, esta taxa de transferéncia de calor pode ser controlada
para evitar a formac¢io de grandes cristais de gelo dentro do produto, durante
0 processo de congelamento, facilitando a definicdo das condigdes de
operagdo do equipamento que sdo adequadas para o processo de
congelamento do produto. Este procedimento sera descrito com detalhes no
Capitulo VII, onde estard sendo proposta uma metodologia basica de
otimiza¢do das condi¢des de operagio da planta mecanica de refrigerago que
favorecem a manutengfio das caracteristicas de qualidade desejaveis no
produto congelado, além da identificacio do consumo de energia do

equipamento.

O mecanismo de transferéncia de calor do sistema & influenciado
diretamente pela eficiéncia termodindmica da planta mecinica de
refrigeracdo. A sua analise depende de uma avaliacdo criteriosa das
transformagdes termodindmicas do fluido de transferéncia de calor do sistema
e também da eficiéncia mecanica das unidades fisicas que o constitui. Este
procedimento € muito complexo e serd abordado com detalhes no Capitulo
VL

Avaliou-se, entdo, que o tempo de congelamento depende da posigdo
radial intema do produto, conforme pode-se observar na Tabela iv.1,

evidenciando o efeito das propriedades termofisicas do produto. Além disso, o
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perfil pode ser fortemente influenciado pelas condigbes de operagdo do

equipamento.

Desta forma, a influéncia das propriedades termofisicas do produto
sobre a determinagio do perfil de carga térmica foi prontamente identificada,
utilizando para isto uma condi¢8o de operagdo especifica do equipamento de
congelamento, que estd caracterizada na curva padrio da Figura IV.2,

conforme descrito por Resende et al (1996a).

As diversas curvas que estdo indicadas na Figura IV.2 representam uma
alteracio de 10% nos valores das constantes termofisicas do modelo de
transferéncia de calor. Ressalta-se, no entanto, que as constantes de
condutividade térmica das fibras, o conteudo de d4gua ndo congelada e o calor
latente de fusdo da 4dgua nio estio representados aqui porque nao
apresentaram desvios significativos com relacdo a curva padrio de dados

experimentais.

Observou-se, contudo, que o conteddo de umidade, a densidade, o calor
especifico e a condutividade térmica do produto descongelado mostraram
pouca influéncia sobre o perfil de congelamento guando comparados com
aquele efeito da alteragdo da temperatura de congelamento e da temperatura

inicial do produto.

Os resultados deste estudo de sensibilidade dos pardmetros termofisicos
do modelo de transferéncia de calor do produto concordam com aqueles
obtidos por Hsieh et al, (1977).



Capitulo IV Pagina 85

200 — —-#— Contedido de umidade (+10 %)
b ~—a— Densidade (+10 %)
180 — —A— Condutividade térmica (+10 %)
160 - /"-*-x--'\ —v— Calor especifico (+10 %}
- T sy —%—Temperatura da placa de contato (<10 %)
140 —f— -+ Gurva Padrio

> Temperatura inicial do produto {+10 %o}

TEMPO CARACTERISTICO (min)

CENTRO SUPERFICIE

T T ' T LA SR A ML R A S |
0.0 8.1 0.2 0,3 0.4 0,5 0,6 0,7 0,8 0.9 1,0

POSICAO RADIAL

Figura IV.2- Efeito da perturbagio de 10% nas constantes termofisicas do
modelo de congelamento sobre o perfil de tempo caracteristico
obtido em um congelador de placas mantido & 245,15K, com
uma espessura de produto de 9,0cm e com uma temperatura
inicial de 276,15K

Constata-se, ainda, na Figura IV.2, que a temperatura de operagio da
placa de congelamento ¢ a temperatura inicial do produto sdo os principais
fatores que sensibilizam o perfil de tempo caracteristico do produto
processado. Isto evidencia a necessidade de controle das condicbes de
operagdo do congelador para manter um histérico de temperatura desejado no

produto congelado.

Além disso, observa-se também a necessidade de controle da
temperatura inicial do produto, que influencia significativamente o perfil de
tempo caracteristico do sistema. Ressalta-se, contudo, que os alimentos

submetidos ao processo de congelamento sio, normalmente, resfriados
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anteriormente, durante as etapas de manipulagiio e de preparo do produto,

proporcionando uma condi¢io de baixa temperatura inicial.

Finalmente, pode-se constatar também a importéncia da utilizagdo de
uma matéria prima homogénea, com uma composi¢io fisico-quimica bem
definida, que possibilita a caracterizagio exata do perfil de tempo
caracteristico do produto, facilitando a defini¢io das condi¢des de operagdo
do equipamento, que mantém as caracteristicas de qualidade desejaveis no

produto congelado.

A obtencdo do perfil de tempo caracteristico possibilita a determinacdo
da carga térmica do sistema, que pode ser obtida através da integracdo
numérica do perfil de entalpia do produto ao longo do tempo de operacdo do
equipamento de congelamento. Este procedimento sera descrito no Capitulo
VI, onde identifica-se o perfil de carga térmica 6timo de um congelador de

placas.

O perfil de carga térmica flutuante provoca a alteragao da capacidade
térmica do sistema, modificando, desta maneira, as condigdes termodinamicas
do fluido refrigerante que circula na planta mecdnica de refrigeragio. Desta
forma, introduz-se o Capitulo V que apresenta uma andlise criteriosa do
equilibrio termodinamico do fluido refrigerante, sujeito aquelas condi¢des de
operagdo tipicas dos equipamentos de congelamento de alimentos,
proporcionando, assim, uma ferramenta Util para o posterior estudo do

comportamento termodinimico da planta de refrigeracgao.



CAPITULOV

MODELAGEM E SIMULACAO DAS PROPRIEDADES
TERMODINAMICAS DE FLUIDOS REFRIGERANTES

A modelagem do equilibrio de fases do fluido refrigerante € importante
para a anélise do projeto de sistemas de refrigeragio. Desta forma, as equagGes
de estado ctibicas, como por exemplo, a de Soave-Redlich-Kwong ¢ a de
Peng-Robinson, com regras de mistura polinomiais convencionais € um
simples parametro de interagdo binario, tém sido eficientes para correlacionar
e extrapolar as condigbes de equilibrio de fases de misturas refrigerantes
compostas de componentes nio-polares e também daqueles componentes
ligeiramente polares. Entretanto, elas mostram uma baixa capacidade para
representar © comportamento termodindmico de misturas que contém

componentes altamente polares.

As novas abordagens utilizadas para suprir esta deficiéncia da regra de
mistura tém enfocado sobre a dependéncia dos pardmetros da equag@o de
estado com respeito 2 composicio do fluido refrigerante. A abordagem mais
notavel propde o desenvolvimento de regras de mistura que combinam a
equagio de estado com um modelo de excesso de energia livre de Gibbs
proposto inicialmente por Huron & Vidal (1979) e posteriormente refinado
por outros pesquisadores, conforme o estudo apresentado na revis@o de Peng
et al. (1995).

Estes modelos referenciados pelas equagdes de estado cubicas sio
muitas vezes usados iterativamente dentro de subrotinas de calculo das
condi¢des de equilibrio termodindmico do sistema. Desta forma, os diversos

algoritmos de solugdo do sistema de equagBes t€m sido apresentados na
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literatura  cientifica, sendo que os procedimentos mais recentes tém
concentrado esforgos no sentido de aliviar os problemas de convergéncia
numérica do sistema de equacdes (Michelsen, 1982a,b; Trangenstein, 1987;
Whitson & Michelsen,1989; Eubank et al., 1992; Sun & Seider, 1992;
Schnepper et al.,, 1994; Heidemann & Abdel-Ghanni, 1994; McDonald and
Floudas, 1995).

Uma abordagem alternativa para a solugdo do problema de equilibrio de
fases utiliza os métodos numéricos que operam no dominio dos niimeros
complexos, conforme foi sugerido inicialmente por Lucia et al. (1990) e
desenvolvido posteriormente por Lucia & Xu (1992) e Lucia et al. (1993). Ela
foi aplicada no estudo do modelo de cilculo do equilibrio de fases, descrito
por Lucia e seus colaboradores (Lucia & Taylor, 1992; Lucia & Wang, 1995;
Taylor et al., 1996). Eles mostraram que 2 modelagem feita no dominio dos
nimeros complexos proporciona uma boa aproximacio para a regido de
contorno das fases, sob diferentes condicdes de operacdo do sistema. Além
disso, as solugBes de valor real podem ser calculadas a partir de pontos de
valores complexos e, ainda, a convergéncia para solugdes de valores
complexos proporciona informacdes fisicas tteis com respeito & existéncia das
fases. Os resultados numéricos mostram que o método das regides confidveis
no dominio dos complexos é muito preciso, muitas vezes proporcionando uma
forma de resolver problemas numéricos que sdo dificeis de calcular por

algoritmos confinados no dominio dos reais.

Estas abordagens numéricas de calculo das condigdes de equilibrio
termodinimico do fluido refrigerante sio importantes durante o procedimento
de selecdo dos diferentes fluidos refrigerantes alternativos e as possiveis

misturas factiveis entre eles, proporcionando, entiio, o conhecimento de suas
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propriedades termodindmicas. Ressalta-se, no entanto, que as medidas
experimentais destas propriedades apresentam um alto custo de obtengdo,
dificultando, assim, a sua aplicac@io pratica. Desta forma, € muito importante a
definicio de um procedimento de pré-selegio destes fluidos através de
ferramentas numeéricas que possibilitam a predicio do comportamento
termodinamico do fluido refrigerante, com uma boa precisdo de calculo. Para
isto, os modelos classicos de contribuigdo de grupo ndo séio adequados porque
eles podem ser aplicados apenas para aquelas condigdes de operagdo de baixa
pressio, enquanto que as pressdes usuais de circuitos de refrigeraciio podem

atingir valores superiores a 40 atmosferas (Elvassore et al., 1998).

De outra forma, as equa¢des de estado cubicas que utilizam as classicas
regras de mistura mostram um limitado poder de predigdo, requerendo, ainda,
a utilizacsio de dados experimentais para ajuste de pardmetros empiricos. Mas,
elas nio sio suficientemente flexiveis para representar o comportamento
termodinamico de misturas de componentes polares. Neste contexto, Morrison
& McLinden (1993) sugerem que os pardmetros de interagdo binéria sejam
dependentes da composigio da mistura, possibilitando, desta maneira, uma

representagdo precisa do equilibrio de fases do sistema.

O primeiro método preditivo de célculo do equilibrio de fases de fluidos
refrigerantes halogenados, baseado no modelo numérico de contribuicio de
grupos, foi proposto por Fransson et al. (1993). Eles utilizaram uma
abordagem numérica de contribuigdo de grupos que foi desenvolvida
previamente por Abdoul et al. (1991). De forma semelhante, Kleiber (1995),
sob as bases de uma abordagem de equilibrio y-¢ € seguindo a sugestdo de Wu
& Sandler (1991), apresentou algumas regras simples que podem ser usadas

para construir o procedimento de otimizag¢3o de grupos UNIFAC. Mas ele ndo
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esclarece como estas regras podem ser estendidas para os novos fluidos

refrigerantes.

Entdo, uma abordagem numeérica que utiliza a equaggo de estado cubica,
em associagdo com o modelo de excesso de energia de Gibbs, foi avaliada por
Barolo et al. (1995). Eles utilizaram a ¢quacdo de estado cubica de Soave-
Redlich-Kwong com a regra de mistura de Huron-Vidal, derivando, assim, os
pardmetros de mistura, a partir dos dados do coeficiente de atividade 3
diluigdo infinita. Uma extensdo deste procedimento pode ser acompanhada no
trabalho de Elvassore et al.(1998).

No presente trabalho, contudo, desenvolve-se 3 modelagem do
equilibrio de fases do fluido refrigerante através de uma abordagem
termodindmica classica que utiliza a equacdo de estado cibica de Soave-
Redlich-Kwong com dois parimetros de ajuste, obtidos através da
minimiza¢do do erro de cilculo das condigdes de saturacio do fluido
refrigerante (Soave, 1980). Este procedimento € baseado na determinagfo das
raizes da equacdo cibica de estado que indicam as condicdes de saturacio das
duas fases do fluido. Além disso, utilizou-se também uma regra de mistura
quadratica, em funcio da composi¢io dos componentes da mistura, que
permite uma boa capacidade de calculo do comportamento termodinimico de

musturas refrigerantes alternativas (Chen, 1992).

V.1- Descricdo e anilise do modelo de cilculo do equilibrio de fases do

fluido refrigerante

O céleulo do equilibrio de fases do fluido refrigerante € feito a partir da

resolugdo da equagdio de estado ctibica modificada de Soave-Redlich-Kwong
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que é adequada para determinar as condi¢des de equilibrio termodinédmico,
em diferentes condi¢des de operagio do sistema (Soave, 1980; Camporese et

al., 1985):

po RT a(T)

“V-b v(v+b) V1)

onde:
a(T) = ao(T)

R*T:

¢

a(T):1+[1—%)(m+n%j

b =0,08664 8L

<

a=0,4275

Particularmente, referindo-se ao coeficiente dependente de temperatura
a(T), os valores de m e de n s3o usados para ajustar a curva de pressao de
vapor do fluido refrigerante. Eles podem ser determinados pela minimiza¢io
do somatério do quadrado do erro entre a pressio calculada e aquela obtida de

k pontos experimentais:
¢ (Plp~Plac )
£= 2 exp-i calc. | (V 2)

A obtencdio dos pardmetros m e n deve ser feita minimizando-se a
expressdo (V.2) sujeita a restricbes dos modelos de calculo da pressdo de

saturacdo e restri¢des fisicas. Isto corresponde a um problema de programagao
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ndo linear. Aqui, para obtermos os parimetros m ¢ n utilizamos o algoritmo
de Schittowski (1985). Contudo, devido a forte ndo linearidade e nio
convexidade do problema de otimizacio e também devido possivelmente a
existéncia de descontinuidades ou gradientes de restrigdes com curvaturas
acentuadas, o algoritmo usado apresentou problemas de convergéncia e
diversas estimativas iniciais tiveram de ser feitas até que se obtivesse a
convergéneia desejada. Resultados similares foram obtidos com o pacote de
Schmid & Biegler (1994), o que era esperado ja que ambos os algoritmos
trabalham com aproximagdes convexas dos problemas da Programacgio Nao-
linear (PNL). Cabe ressaltar que os algoritmos empregados ndo tem a garantia
de convergéncia para a solugfio global da PNL e assim as solugdes obtidas

podem corresponder a minimos locais.

Os valores 6timos das constantes m e n da equacdo de estado cubica
foram obtidos com base nos dados experimentais de Chen (1992). Eles foram
calculados para o fluido R-22, utilizando os algoritmos de Biegler e de
Schittkowski, que possibilitaram o calculo dos valores Otimos de m = 0,6448 e
n = 0,2148. Contudo, estas constantes foram ligeiramente diferenciadas para o
fluido refrigerante R-142b, que apresentou valores 6timos de m = 0,7564en=
0,1532.

Estes valores de m e de n permitem um ajuste mais preciso para a
equagdo de estado de Soave-Redlich-Kwong do que aqueles valores 6timos
descritos por Camporese et al., (1985). Isto pode ser acompanhado nas curvas
especificas da Figura V.1, que mostra um estudo do erro relativo de cilculo da
pressdo de vapor do fluido refrigerante, utilizando os respectivos valores das
constantes empiricas da equagdo de pressio de vapor. Constata-se através

desta figura, que o erro relativo pode ser significativo quando se utiliza os
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valores de parametros ligeiramente diferentes daqueles valores 6timos, sendo
que este erro ¢ aumentado expressivamente quando se opera com baixos

valores de temperatura.

Assim, os valores de m e de n podem ser otimizados para reproduzir a
pressdo de vapor, na regido compreendida entre o ponto triplo € o ponto critico
do fluido, mantendo uma precisdo de célculo adequada. O ajuste pode ainda
ser concentrado em uma regifio particular, onde um par local de valores de m e
de n podem dar uma maior precisdo. Isto pode ser visualizado na Figura V.1,
que mostra o erro relativo de calculo da pressdo do ponto de saturacdo do
refrigerante R-22, utilizando os dados criticos ¢ as condi¢des de saturagdo do
fluido, publicadas por Stewart et al. (1986).

20 - CONSTANTES DA EQUAGAD DE ESTADO (S-RK)
REFRIGERANTE R-22
—l = 0,65 ; 0= 0.2
15 —lp—m =0.64; 0 =019
_ - = 0,645 n = 0.21
- \ —W-m = 0.647 3 n = 0.212
£ 4p- - —@—m = 0.6488 ; 0 = 0.2131
o . S~ ey = 0,7489 ; 1 = D.4431
> - *_ ;\ — e = 0.65; 8 = 0.22
= 5 - ~, el = 0.5439 ; 0 = 0.3131
< - haden S
T TR g "_‘“.:!“—‘o !
X - oAb SN
o] gmi=tmtsisislsislngsis
x e X K J—
] 5 - */*
=
*
-0 - anz/
45 T — . S S B g
220 240 260 280 300 320 240
TEMPERATURA (K)

Figura V.1- Efeito da alteragdio das constantes da equagdo de estado cubica
(SRK) sobre o erro de célculo da pressdo de saturagdo do R-22

O calculo do ponto de saturagdo de um fluido refrigerante puro requer a

solugiio do sistema de equagdes que descreve a fugacidade do fluido nas

fases liquida e vapor (Prausnitz, 1969, Smith & Van Ness, 1987):
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f'(T,P)=£¥(T,P) (V.3)

Através da definigdo do coeficiente de fugacidade:

0= (V.4)

pode-se obter a seguinte equacio geral:

no =§%§(v—m§-—-)dp (V.5)

Este modelo pode ser integrado, prontamente, utilizando a equacgfio de

estado cubica de Soave-Redlich-Kwong:

Ing'=7'-In(7' - B)mé]n(l + -31_) (V.6)
B Z
Ing’ zZ"—-i—In(Z"—-B)méin(l-f—P—) V.7
B A
onde:
a(T)P bP
A= [ B=—
R’T RT

A resoluclo deste sistema é baseada em um procedimento numérico
iterativo que determina as condigdes do ponto de bolha e do ponto de orvalho

do fluido refrigerante, apresentado em detalhes no Apéndice B.

Assim, foram definidas as condigdes do equilibrio de fases do fluido
refrigerante: a temperatura de saturacdo, a pressio de saturacio e a
composi¢ao do fluido, durante o processo de transi¢do de fases. Isto permite a

identificagdo do estado termodinamico do fluido e também possibilita a
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analise das transformagdes de energia que ocorrem com o fluido, operando

dentro de um circuito de refrigeracio.

V.2- Simulacdo das condices termodinimicas do equilibrio de fases do

fluido refrigerante puro

A Figura V.2 mostra o célculo da temperatura de saturagio do
refrigerante R-22, para uma larga faixa de pressao de operagdo do fluido.
Nesta figura, pode-se constatar a capacidade de predigdo do equilibrio de
fases, através do ajuste de pardmetros empiricos da equagio de estado cubica
de Soave-Redlich-Kwong. Ela possibilita um ajuste preciso das condi¢des de
satura¢io do fluido refrigerante, ao longo de uma larga faixa de temperatura

de operagdo usual do circuito de refrigeragdo.

360 -

340 -~ /.
320 - /

300 ~
280 -

260 -
—m— PONTGS EXPERIMENTAILS

TEMPERATURA DE SATURACAQ (K)

240 -

226

Ll i ¥ ¥ I v I M 1
] 3 16 15 26 25 30

PRESSAO DE SATURACAO (x 10°Pa)

Figura V.2— Condigdes de equilibrio de fases do refrigerante R-22, obtidas
através do ajuste da equagfo de estado de Soave-Redlich-
Kwong, utilizando os pontos experimentais de Chen (1992)

Este procedimento é muito importante para a andlise do estado de

energia do sistema, possibilitando, ainda, a identificagdo das condi¢cdes



Pagina 96

termodinamicas do fluido durante o processo de transigdo de fases. Entdo, o
calculo da quantidade de energia do fluido refrigerante na fase vapor pode ser
obtido prontamente, conforme Wallas (1985) e Reid et al, (1987).
Genericamente, o comportamento termodinimico de um fluido refrigerante
puro ou de uma mistura refrigerante de composi¢do conhecida, pode ser
identificado pela sua variacio de entalpia e de entropia. Elas podem ser

expressas, respectivamente, pelas seguintes equacoes:

op oP
h=c,dT+ T(m) (w—) )d .
dh =C, ( 6’TV+V o). v (V.8)
Cp (av) C (ap)
=2dT~| 2] gp=Sogr-[R) 4 V.
ST G BT Y v:9)

Nas expressdes V.8 ¢ V.9 estio representadas também as funcdes
residuais que permitem quantificar o desvio do comportamento de gis ideal
em fungdo de valores elevados de pressio de operagdo do fluido. A funcdo

residual da entalpia é definida explicitamente pela seguinte expressio:
Ab' =h"~h(T,P) (V.10)
sendo que Ah’ ¢ definida por:

ae=-1(1(Z) (Z) Ja (v.11)

v

Similarmente, a funco residual da entropia € definida por:

As=§°-8(T,P) = }(5._ (Q?_) )dv -RInT (V.12)
=\V \JT/,

Assim, através da integracdo da €quacdo de estado cibica de Soave-
Redlich-Kwong, pode-se obter as respectivas equacdes de fungio residual do

fluido refrigerante:
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Al = RT(I Z+~————(a(T)— H) (1+~§-D (V.13)

B a da B
~r(n(Z1-B)) s & L1+ 2)] -
As ( 7)) TR ar ity (V-14)
onde:
da_m__T.
diT T. T

As expressoes termodindmicas que definem o comportamento de gas
ideal do fluido refrigerante, durante o célculo da entalpia e da entropia, podem

ser identificadas, respectivamente, por:

h¢=hs+ I CydT (V.15)

id ____d P

s "‘Sv+ 5 T-Rin p (V16)
To o

Aqui, os pardmetros hy © sy definem as condi¢Ges do estado
termodinamico de referéncia do fluido, & pressdo atmosférica. C; representa o

calor especifico da fase gasosa, sob condi¢do de pressdo atmosférica. Ele pode
ser calculado através da diferenciagio da curva caracteristica dos pontos
experimentais de calor especifico na condicdo de pressio atmosférica, que esta
indicada na Figura V.3. Esta curva é defimida por um polinémio de terceiro
grau que representa a curva de calor especifico em funcdo da temperatura do
fluido (Reid et al., 1987):

d

(D= (Cpo +Cp1 T+ Cpa T+ CpaTY) (V.17)

Cp=
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Desta forma, pode-se obter as expresses que definem as condigBes

termodindmicas de gis ideal, em relagdo a um estado termodinamico de

referéncia;
. 2_ 2 3_ 3
hld:h2+Cpo(T"To)+Cp1T TO"{‘"CpZT 3TO+
(V.18)
c T - Ta
p3 4
id o T T2 - Tg
§'9= 59+ Cpoln| — +Cp1(T-——TO)+Cp2 +
To 2
o P (V.19)
o5 2)
3 P,

Entdo, combinando-se as expressdes que descrevem o comportamento
de gas ideal com aquelas que definem o desvio de idealidade do gas, obtém-se

os valores de entalpia e de entropia da fase vapor do fluido refrigerante:

W(T,P)=h" - Ak’ (V.20)
S(T,P) =g~ Ag (V.21)

O procedimento de ajuste polinomial da curva de calor especifico de
vapor saturado do refrigerante R-22, em fungdo da temperatura, esti
representado na Figura V.3. Aqui, observa-se que a curva de gas ideal é obtida
pela reta tangente a curva de calor especifico, em um ponto de referéncia
equivalente ao ponto de saturacio do fluido (T=23233K) e 2 pressdo de 1
atm. Nesta condi¢do de baixa pressdo, considera-se que o fluido refrigerante
tem comportamento ideal e o calor especifico é diretamente proporcional 3
temperatura do fluido refrigerante. A reta tangente, no ponto de inflexio da
curva de ajuste de calor especifico, pode ser manipulada para aumentar a
precisdo de calculo das condigSes termodinimicas do fluido, ao longo de uma

larga faixa de pressdo de operacio.
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Cp VAPOR SATURADO - R-22 (J/KgK)

AJUSTE POLINOMIO 3° GRAU

—r————

—M— VALORES EXPERIMENTAIS (P = 1 atm)
—8— COMPORTAMENTO GAS IDEAL (Tref = 232.33 K)
—A— CORREGCAO CURVA GAS IDEAL (Cpid * 0.93)

v T T T ¥ T Y T ¥ T ¥ 1 T T
150 180 210 240 270 300 330 360

TEMPERATURA (K)

Figura V.3- Curva de calor especifico de vapor saturado do fluido refrigerante
R-22, obtida através de dados experimentais (Stewart et al. 1986)

ENTALPIA VAPOR SATURADO R-22

{kJKg)

—B— COMPORTAMENTO GAS IDEAL
-—8— VALORES CALCULADOS
—aA— VALORES EXPERIMENTAIS

’ T ¥ T v t T T ¥ T ¥ T
225 240 255 270 285 300 315

] ¥ ¥
330 345
TEMPERATURA (K)

Figura V.4- Curva de entalpia do vapor saturado do fluido refrigerante R-22,

cm

funcio da temperatura, comparada com os dados

experimentais descritos por Chen (1992)
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Esta metodologia numérica de anilise do comportamento
termodinimmico € importante para os calculos da entalpia e da entropia de
vapor saturado do fluido refrigerante, conforme se pode observar nas Figuras
V.4 e V.5, respectivamente. Aqui identifica-se, também, o efeito da funcio
residual sobre a corre¢do da n3o idealidade do fluido, permitindo, assim, um
otimo ajuste do cdlculo da energia de saturacdo, em comparacio com os

valores experimentais.

1.86 -

o 4 —®— VALORES EXPERIMENTAIS
> 1.83 - —8— COMPORTAMENTO GAS IDEAL
o 1 —4A— VALORES CALCULADOS
5 1.80 -
P 1.77 -
5% .
X

5 74 -
g2
> -
S 1.71
3 ]
Q 1.68 -
= .
=
i 1.65 -

* EH v 1 * [} ¥ F ¥ ¥ T 1 ¥ ¥ ’ ¥
240 255 270 285 300 315 330 345
TEMPERATURA (K)

Figura V.5- Curva de entropia do vapor saturado do refrigerante R-22 em
fungdo da temperatura, comparada com os dados experimentais
descritos por Chen (1992)

De uma forma semelhante, o célculo de entalpia e de entropia do fluido
refrigerante na fase liquida pode ser feito como uma fun¢do da temperatura
(Chen, 1992):

dh=C,dT (V.22)
1
ds = %—’-dT (V.23)
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Nestas expressoes, C, ¢ calculado como uma funggo da temperatura do

fluido, sendo, entdo, ajustado por um polindmio de terceiro grau. Assim, as
formas integrais das expressdes de entalpia e de entropia da fase liquida

podem ser calculadas da seguinte maneira:

T
h=h+ JCAT (V.24)
TO
T c})
s=st+ | —,lz—dT (V.25)
TO
2000 -

AJUSTE POLINOMIO DE 3° GRAU ——————"
1800 -

1600 - —m— VALORES EXPERIMENTAIS ( P = 1atm )
—e— AJUSTE DE GAS IDEAL

1400 ~

1200

1000 -

_._.m._Hn-o—O—o—O-*

Cp DE LIQUIDO SATURADO R-22
(kJIKgK)

Y1 1 —————— ey
150 180 210 240 270 300 330 360

TEMPERATURA (K)

Figura V.6- Curva de calor especifico de liquido saturado do fluido
refrigerante R-22, em fungdo da temperatura, obtida através de
dados experimentais (Stewart et al. 1986)

Os valores de referéncia, he e s, sdo especificados para uma condi¢do
de pressdo atmosférica onde, normalmente, observa-se o ponto de inflexdo do
polindmio que representa a curva de calor especifico. Isto ¢ identificado na
Figura V.6, que mostra o procedimento de ajuste polinomial da curva de calor

especifico da fase liquida em fungfo da temperatura do fluido. O estado de
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referéncia, portanto, é identificado pelo ponto de inflexdo da curva de calor
especifico na condi¢io de pressdo atmosférica e na temperatura de 232,33K.
Neste ponto, construi-se a reta tangente que define o comportamento ideal do
fluido refrigerante em funcio da temperatura, possibilitando, desta maneira, o

calculo da integral da curva de calor especifico.

320 DESVIO MAXIMO = 0.85 %
300 ‘
280 18— VALORES CALCULADOS - LIQUIDO IDEAL

| ~-®— VALORES EXPERIMENTAIS
260 -
240 -]
220
200

180 ~

ENTALPIA LIQUIDO SATURADO - R-22
(kJ/Kg)

160 -

w—_——r———————
240 260 280 300 320 340
TEMPERATURA (K)

Figura V.7- Curva de entalpia de liquido saturado do fluido refrigerante R-22,
em funcfio da temperatura, comparada com os dados
experimentais (Chen, 1992)

O célculo da entalpia e da entropia de liquido saturado do refrigerante

R-22 pode ser acompanhado nas Figuras V.7 e V.8, respectivamente. Elas

permitem verificar que este modelo numérico de calculo de energia possibilita

uma boa representagio do comportamento termodindmico da fase liquida.

Além disso, observa-se que os desvios deste modelo, com relagdo aos valores

de dados experimentais, podem ser considerados despreziveis, mesmo para

aqueles valores extremos de temperatura do fluido.
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ENTROPIA LIQUIDO SATURADO R-22
(kJ/KgK)

Figura V.8- Curva de entropia de liquido saturado do fluido refrigerante R-22,
emn funcio da temperatura, comparada com dados experimentais

ENTALPIA SATURAGAO - R22 (kJ/Kg)

Figura V.9- Perfil de entalpia de saturacio do fluido refrigerante R-22, em
funcdio da pressdo, comparado com dados experimentais (Chen,
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O efeito da pressio de operacdo do sistema sobre o calculo das
propriedades termodinimicas de saturacdo do fluido refrigerante R-22 esta
mostrado nas Figuras V.9 e V.10, respectivamente, para as fungdes de entalpia
e de entropia do fluido refrigerante. Estes resultados foram publicados
recentemente por Resende & Maciel (1 998), identificando desta maneira que o
aumento de pressdo de operaciio do sistema nao provoca desvios sensiveis no

calculo das propriedades termodinamicas do fluido refrigerante R-22.
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Figura V.10- Perfil de entropia de saturagdo do fluido refrigerante R-22, em

fun¢do da pressio, comparada com dados experimentais (Chen,
1992)

V.3- Simula¢io do equilibrio de fases de misturas refrigerantes com
diferentes tipos de componentes
O mesmo procedimento de calculo das propriedades termodinamicas de
fluidos refrigerantes puros pode ser utilizado para as misturas de refrigerantes,
de composi¢do conhecida, x;. No entanto, a equacio de estado cubica de
Soave-Redlich-Kwong deve ser empregada com a seguinte regra de mistura
(Schultz, 1986; Wright, 1985 e Nakaiwa, 1987):
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2 2

ammZEZ;szjag (V.26)
i=l =
z 2
bm = lelxi ijij (V.27)
1=l =
onde:
i+ Di
a5 = /2 Qi g Otj(l—kij) ; by = E__z_.l.?.,,
sendo que:
22
2 =042758 10
Pai
b, = 0,0866451¢

Ci
T Tai
gﬂ1+(1““_](ml+nl Ci);
¢ Tei T

Inicialmente, a constante de interagio dos componentes, ki, pode ser

determinada pela minimiza¢do do quadrado da soma dos desvios de calculo da
pressio do ponto de orvalho da mistura refrigerante, para um grupo de
medidas independentes (Kruse et al., 1989). Este procedimento de otimizacgdo
¢ semelhante aquele descrito para a determinac8o das constantes da equacdo

de estado cubica.

A constante de interacdo binaria, Ky, foi ajustada através das medidas
experimentais das condi¢des termodnamicas do ponto de orvalho da mistura
R-22/R-142b, mantida sob uma composigdo global em massa de R-22 igual a
0,55. O valor 6timo de Kj; = 0,0036 foi obtido prontamente, em conformidade
com aquele valor de ajuste obtido por Chen (1992), assegurando, desta
maneira, uma boa sensibilidade para este algoritmo de célculo das
propriedades termodinimicas de misturas refrigerantes. Isto pode ser

verificado na Figura V.11, que mostra as condigdes de equilibrio
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termodindmico do ponto de orvalho da atual mistura refrigerante, sob uma

larga faixa de condigdes de operaciio do fluido de refrigeracio.

DESVIO = 3.5%
20 &
18

- ~-#—VALOR EXPERIMENTAL
16 - —®&— VALOR CALCULADO I
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250 260 270 280 280 300 3‘;0 320 330 340 350
TEMPERATURA (K)

Figura V.11- Presso do ponto de orvalho da mistura R-22/R-142b em funcdo
da temperatura, utilizando uma fragdo em massa de R-22 igual a

0,55, comparada com dados experimentais (Chen, 1992)
Entdo, o calculo do equilibrio de fases da mistura refrigerante pode ser

conduzido através da resolucdio simultanea do seguinte sistema de equagdes
(Herres & Gorenflo, 1990; Connon & Drew, 1981):

T=T (V.28)
pl = p* (V.29)
fi=f} 1=1,2 (V.30)

Aqui € conveniente utilizar o coeficiente de fugacidade dado por (Chen,
1992):

RTIneg, = [—WJ e (V.31
T.p
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Assim, substituindo a equacio de estado de Soave-Redlich-Kwong na
expressdo (V.31) e integrando, obtém-se a seguinte equagio do coeficiente de

fugacidade dos componentes:

o, =228 1) —ln(z( M%E)] _

1 bm Z
. . (V.32)
dm (am(l) _ bm(l)J 11‘1(1 + ,5...!}1)
RTbn\ an ™ Z
onde:
2
bm(1)= kZ;le(bi +bi) = bm (V.33)
am(l) = 212)& ik (V.34)

Combinando-se as equa¢des acima, obtém-se a equagio do equilibrio de

fases liquido-vapor dos componentes do fluido refrigerante:

— (V:39)

Nesta equagio, o coeficiente de fugacidade da fase liquida, qzoli , pode ser
obtido tomando-se a menor raiz para o volume, na equaco de estado cubica,
além da respectiva temperatura e pressdo. O coeficiente de fugacidade da fase
vapor, ¢, , pode ser obtido similarmente, através da utiliza¢fo da maior raiz da

equagio de estado cubica.

O fluxograma de célculo das condigdes de equilibrio termodindmico da
mistura refrigerante estd mostrado no Apéndice B. Neste trabalho, enfoca-se o
estudo do equilibrio de fases da mistura ndo-azeotropica R-22/R-142b,
mantida sob diferentes condicBes de operagdo do sistema. O algoritmo de

calculo do equilibrio de fases foi testado com outras misturas de fluidos
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refrigerantes utilizando, para isto, os pardmetros de interacfio bindria e as
constantes empiricas da equacgio de estado, descritas por Camporese et
al.(1985).

Estas  simulagdes, portanto, visam ilustrar as caracteristicas
termodindmicas especificas de algumas misturas refrigerantes que apresentam
um comportamento termodindmico diferenciado em funcdo das condicdes de
operagdo do sistema, proporcionando uma anilise elementar para a
identificacdo da mistura refrigerante. Ressalta-se, contudo, que uma analise
precisa do desempenho termodinidmico da mistura refrigerante no sisterna de
refrigeracio depende de um procedimento mais elaborado, levando em
consideracfio as suas variaveis de projeto. Isto serd estudado com mais
detalhes no Capitulo VI, onde se avalia o desempenho termodindmico do

fluido, dentro de um circuito basico de refrigeracio.

Inicialmente, serd analisada a Figura V.12, que mostra a curva de
equilibrio de fases para a mistura refrigerante R-22/R-C318. Observa-se que o
aumento da fra¢do molar do fluido refrigerante R-22 na composicio global da
mistura provoca uma sensivel reducdo nas condicbes de saturacgdo,
identificada pela curva de temperatura do ponto de bolha e de ponto de

orvalho, mantendo-se uma condigdo fixa de pressdo de operagio do sistema.

A influéncia das condigdes de opera¢do do sistema pode ser identificada
na Figura V.13, onde se observa que a temperatura altera sensivelmente o
perfil de equilibrio de fases da mistura refrigerante R-14/R-23. Isto provoca
uma diferenciacdo da carga de energia total da mistura, tendo em vista que a
fragdo de liquido e de vapor do fluido é alterada pela temperatura de operagio

do sistema. Além disso, 0 aumento da temperatura provoca a elevagio da
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pressio de evaporagdo, sendo que este efeito ¢ acentuado na faixa de
composi¢do que compreende uma maior concentragdo do componente R-14.
Este comportamento, entretanto, néo ¢ observado para aquele valor mais baixo

de temperatura.

300 —

- CURVA DE PONTO DE ORVALHO

FTEMPERATURA (K}
L

360 -  CURVADE PONTO DE BOLHA —-»

L A S s m s S L B S S ey ety ey |
0.0 0,1 02 03 04 05 0.6 07 08 0.9 1.0

FRACAO MOLAR (R-22)

Figura V.12- Curva de equilibrio de fases da mistura refrigerante R-22/R-
C318, mantida sob uma condi¢do de pressio de 2,75 x 10° Pa

Um comportamento semelhante ao anterior pode ser observado para a
mistura refrigerante R-13/R-11, conforme pode-se verificar na Figura V.14. A
pressio do ponto de orvatho da mistura ¢ muito sensivel a mudanca de
temperatura do sistema, a0 passo que a pressao do ponto de bolha apresenta
uma baixa sensibilidade com a variagio de temperatura, ao longo de uma larga
faixa de composicdo da mistura. Contudo, esta sensibilidade aumenta quando

se utiliza uma mistura de maior concentragdo do componente R-13.

Observa-se, desta forma, que a identificagdo do perfil de equilibrio
termodindmico da mistura refrigerante proporciona uma maneira simples de

avaliar as condicdes de operagio do fluido, que favorecem o aumento do
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desempenho termodindmico do sistema de refrigeragfio. A estratificacio do
perfil de equilibrio termodinamico do fluido refrigerante, em func3o das
condi¢des de operagdo do sistema, é um bom indicativo do comportamento

termodinamica do fluido.

PRESSAO SATURAGCAO (x 10 °Pa)

L ¥ L] ¥ ' L ' ¥ ' ¥ 3 L ' ¥ l L) '
0,0 0,1 0.2 03 04 05 0.6 9,7 0.8 0.9 10

FRAGAO MOLAR (R-14)

Figura V.13- Curva de equilibrio de fases da mistura refrigerante R-14/R-23
em diferentes condicbes de temperatura

O perfil de equilibrio termodindmico da mistura R-22/R-142b esta

indicado na Figura V.15, para algumas condi¢des de temperatura tipicas dos

equipamentos de refrigeragio. Observa-se que o perfil termodindmico do

fluido ndo se altera sensivelmente pelo efeito de temperatura de operacio do

sistema.




Capitulo V

ragiiid 1) £

PRESSAO DE SATURAGAO (x 10Pa)
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FRACAQ MOLAR (R-13)

Figura V.14- Curva de equilibrio de fases da mistura refrigerante R-13/R-11,

PRESSAO (MPa)

em diferentes condigdes de temperatura

DIAGRAMA DE EQUILIBRIO DE FASES R-22/R-142b

T=333.15K

T=303.15K
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- T+=263.15K
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FRACAO MOLAR (R-22)

Figura V.15- Curva de equilibrio de fases da mistura refrigerante R-22/R-

142b, em diferentes condi¢des de temperatura
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E finalmente, pode-se conhecer o estado termodindmico de entalpia e
de entropia da mistura refrigerante a partir do célculo da fracio de vapor
presente na corrente de fluxo do fluido refrigerante. Esta fracdo de vapor, B,
pode ser obtida por meio de uma subrotina especifica de célculo da
composi¢do de equilibrio de fases da mistura, FLASH, descrita no Apéndice
B. Este calculo é importante para o projetista de sistemas de refrigeracdo pois
permite a avaliagdo exata da distribuigio de fases do fluido, facilitando o
procedimento de simulagio do circuito de refrigeracdo integrado e
possibilitando a identificagdo precisa das condi¢des ideais dos pardmetros de
projeto dos trocadores de calor. Este estudo é abordado com mais detalhes no
Capitulo V1.

A composicdo da mistura é definida para aquelas condi¢des fixas de
temperatura ¢ de pressdo do fluido refrigerante, possibilitando o calculo da

entalpia e da entropia do fluido pelas expressdes que se seguem:

hm=hn+{- Ak (V.36)
sm=sm+ (1= sk (V.37)

O calculo da propriedade de mistura na fase vapor, hy,' e s, deve
considerar uma fungdo residual que quantifica o efeito da n#o-idealidade

desta fase, conforme definido nas expressdes abaixo:

2 .
hm=2¥h' Al (V.38)

i=]

2 .
Sm= 2 Vst — As (V.39)

i=1
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onde, as funcBes residuais de entalpia ¢ de entropia, Alr € As, podem ser

obtidas pela forma integrada da equacdo de estado cubica de Soave-Redlich-

Kwong:
Ay =RT —Pv— :{[P - T(%):Idv (V.40)
As,z:{[% m[%)\}ivaan (V.41)

Desta maneira, introduzindo a equagio de estado cibica, pode-se obter:

- dam
=RT|1- 7"+ ——— AT jyf 14 Bm V.42
Ab g mRT n( VA (V.42
Bm dan 1 Bn
NN EATS IFREIVOES
> { 7' )| dT Rba 7' V43
onde:
33
dam _ iz=jij'"—~1 Yi¥;ay (,}_ dot; + _Ld(li) (V.44)
dT 2 \g;dT o dT '
doi 1 ( 1)
—— TS V.45
dT T Tx ( )

De outro modo, os calculos de entalpia e entropia da mistura na fase
liquida podem ser obtidos pela contribuigdo parcial de cada componente da

mistura, conforme o modelo ideal descrito a seguir:

2
hh = 2 xihi (V.46)

i=1

2
S = 21 Xi§i (V.47)
i=
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Ressalta-se, no entanto, que este procedimento de calculo de entalpia e
de entropia da fase liquida nio pode ser aplicado para misturas refrigerantes
nio-ideais. Neste caso, deve-se considerar os efeitos de tamanho e interagio
molecular que influenciam as condiges de equilibrio de fases da mistura
refrigerante. Contudo, neste trabalho utiliza-se o modelo ideal descrito pelas
expressoes V.46 e V.47, que apresenta uma boa capacidade de predicdo do

perfil termodinamico da fase liquida da mistura R-22/R-142b (Chen, 1992).

A analise dos perfis de entalpia e entropia de saturacio da mistura
refrigerante R-22/R-142b foi conduzida com base nos dados experimentais de
equilibrio de fases da mistura com uma fracsio em massa de R-22 igual a 0,55.
Esta analise estd mostrada na Figura V.16, identificando a grande
sensibilidade do modelo de célculo de entalpia de vapor saturado ao longo de

uma larga faixa de temperatura.

440 - 1

- /./—’.
430 -: ./:M' =
o///l/
420 -y =§.
410 = /l/ = DESVIO = 1,57%
400 « ./.

390 - —B-VALGR CALCULADOQ
b ~8—VALOR EXPERIMENTAL
380 —

370 =

ENTALPIA DE VAPOR SATURADO (kJ/kg)

360 —

350 H R I e e e e e e
280 260 270 280 290 300 310 320 330 340 350
TEMPERATURA (K)

Figura V.16- Perfil de entalpia de vapor saturado da mistura refrigerante R-
22/R-142b, calculado em funcio da temperatura, comparado
com dados experimentais (Chen, 1992)
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Desta forma, foi elaborado um procedimento basico de calculo das
condicdes termodinimicas do fluido refrigerante que permitem ©
desenvolvimento de um modelo integrado de célculo das condicBes de
operagiio do circuito de refrigeragdo. Esta metodologia serve de base para o
estudo de novas configuracdes de projeto da planta de refrigeracdo, tendo em
vista que ela garante os subsidios basicos para a determinagdo das

transformacdes termodinamicas do fluido refrigerante no circuito.



CAPITULO VI

MODELAGEM E SIMULACAO DO CIRCUITO
TERMODINAMICO DE REFRIGERACAO

Neste trabalho ¢ desenvolvida a modelagem de um circuito de
refrigeragdo basico que permite o estudo das principais transformagdes
termodinidmicas observadas durante a operagfo do sistema com um fluido
refrigerante puro ou com uma mistura refrigerante alternativa, possibilitando
uma maior flexibilidade de utilizagdio do modelo do circuito com diferentes
fluidos de refrigeragdo que sdo potencialmente utiliziveis nos equipamentos

atuais.

O modelo de simulagdio do circuito é considerado flexivel porque ele
permite a utilizag@o de diferentes fluidos refrigerantes, através do auxilio de
subrotinas especificas de calculo das condig¢des de equilibrio termodindmico
do fluido ao longo do circuito de refrigeragfio. Estas subrotinas basicas
também foram desenvolvidas neste trabalho e permitem a determinagio das
condi¢tes de equilibrio termodinamico do fluido nas diferentes etapas do
processo (Resende & Maciel, 1998). Especificamente, pode-se ressaltar as
seguintes condi¢des de operagdo do fluido: a regido de liquido subresfriado
que pode aparecer antes do processo de expansio, a regido de fluxo de duas
fases que se observa dentro dos trocadores de calor, além da regido de vapor

superaquecido onde ocorre o processo de compressao.

Este modelo de simulac8o do sistema de refrigeragdio foi desenvolvido

com base no trabalho experimental descrito por Chen (1992), onde a planta de
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refrigeragdo ¢ caracterizada por uma unidade basica de evaporacdo e de

condensag@o com circulagio forgada de ar, que estd representada na Figura
VI.1.

P

Fluxo de fluide
refrigerante para
o condensador,
preveniente do

| . compressor
r e
Filuxe de a%
condensacio
I
Fluxo de fluide & Fluxo de fluido @
refrigerante Condensador refrigerante para
para a valvala o compressor,
de expansdo provegiente do
P evaporador

Fluxo de ar de
refrigeraciio

—

Fluxo de fluidg o Evapgrador
Valvula de refrigerante  para o '
- evaporader, proveniente
expansao da vilvula de expansio

Figura VL.I- Representagio esquematica dos componentes da planta de
refrigeragdo com circulacio forcada de ar (Stoecker & Jabardo,

1994; Costa & Parise, 1993, Chege et al., 1979)

O circuito bésico é caracterizado pelo compressor hermético, o
condensador, a valvula de expansfo termostatica e o evaporador, sendo que as

condi¢bes de operago deste circuito sio controladas pela especificagiio das
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condi¢des termodinamicas do ar no evaporador € no condensador, sujeitas,
ainda, a um possivel superaquecimento ¢ também um subresfriamento do
fluido refrigerante nos respectivos trocadores de calor. Além disso, a
expansio é considerada como um processo isoentalpico ¢ 2 compressdo €
inicialmente considerada como um processo isoentropico, corrigido por um

fator de eficiéncia mecénica do compressor.

O algoritmo de simulagio deste sistema de refrigeragdo estd descrito
em detalhes no Apéndice C. Ele é construido de uma forma integrada,
permitindo uma andlise termodindmica criteriosa dos diversos elementos
componentes do circuito, que estdo sujeitos dquelas condi¢des operacionais
do fluido de interface do sistema de refrigeragio. A modelagem do circuito
pode ser aperfei¢oada posteriormente pela inser¢do de novos modelos
especificos dos elementos constituintes do sisterna. Além disso, esta forma
integrada de programagdo do circuito serve como um ponto de partida para o
estudo de novas configuracdes da planta de refrigeragdo, principalmente
aquelas configuragdes de plantas industriais com varios estigios de

compressio do fluido refrigerante.

A simulacgio do circuito é conduzida inicialmente através da fixagdo
das condi¢des operacionais do ar de refrigeragdo ¢ do fluido refrigerante na
entrada do evaporador ¢ ainda avaliando as condigdes termodinamicas do ar
de condensac@io. Assim, pode-se obter uma condigdo de convergéncia para a
operacdo do sistema no estado estacionario, definindo, portanto, uma carga
térmica especifica do sistema. Esta condi¢do de convergéncia ¢ controlada
pela quantidade de energia do fluido refrigerante que esta em equilibrio

termodinamico com o ar de condensago. Para isto, especificou-se um ponto
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de equilibrio termodindmico conhecido dentro do condensador (ponto de
orvalho do fluido refrigerante) no inicio da simulagfo. Desta forma, o estado
estacionario do sistema € obtido quando a carga térmica do fluido refrigerante

no condensador se iguala dquela do ar de condensacio.

Contudo, o procedimento de simulagdo do circuito nfio ¢ trivial,
principalmente para as misturas refrigerantes. Neste caso, necessita-se da
determinag@o das condi¢des de equilibrio termodinimico (“flash condition™)
do fluido na entrada do evaporador., Isto pode ser conseguido através de uma
subrotina especifica (FLASH) que foi desenvolvida neste trabalho e esti
mostrada esquematicamente no Apéndice B.6. Ela permite o calculo de
composi¢do da mistura a partir das condi¢des de pressdo e de temperatura do

fluido neste ponto.

Além disso, utilizou-se também uma temperatura de equilibrio no
ponto de entrada do evaporador para identificar uma condi¢io termodindmica
de referéncia para o célculo da expansdo isoentélpica. Este procedimento é
simples quando aplicado para um fluido refrigerante puro, mas torna-se
complexo para o frato com misturas refrigerantes. Neste caso, deve-se
determinar, ainda, as condi¢des de pressio e de composi¢do do fluido. Isto é
conseguido através da utiliza¢dio de um método iterativo de ajuste das
condi¢bes de equilibrio da mistura, mantida sob aquelas condigdes de
expansdo isoentalpica. Este clculo é, no entanto, muito instavel em funcdo da
ndo-linearidade do perfil de entalpia neste ponto e, por isto, deve-se utilizar
um procedimento auxiliar (método da bisseccio) para facilitar a convergéncia

de calculo das raizes do sistema,
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As condicdes termodindmicas do ar nos trocadores de calor sdo
obtidas através de um modelo classico aplicado para o ar timido (ASHRAE,

1985), em que a entalpia € dada pela seguinte expressao:
he = ta + W(2501+1,805¢,,) (VL1)

Nesta equag¢do, a variavel w representa a umidade absoluta do ar,

sendo calculada por:

PP,
=0,62198 ———— ]
v 0, (Par"~ ¢Pw) (VI 2)

onde P, € g representam a pressdo de vapor d’agua a temperatura do ar e a sua

umidade relativa, respectivamente.

O volume especifico do ar tmido pode ser obtido pela seguinte

eXpressao:

Rt

P ar

Vo = (1,0 +1,6078w) (VL3)

Desta forma, obtém-se a vazio volumétrica de ar no trocador de calor,

que pode ser determinado pela seguinte correlagdo:

Q

Fam——"— 1.4
Ahar/ Var (V )
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onde a mudanga de entalpia do ar imido, Ah,,, € dada por:

Ahe=hg'~hi —h, AW (VL5)

Neste trabalho, utilizou-se uma vazio volumétrica de ar no evaporador
de 0,944 m>/s e uma taxa de transferéncia de calor de 18,79 kl/s, descritos por
Chen (1992). As condigdes de operacdo do ar no condensador s3o obtidas
pela simula¢do do circuito termodinimico (Apéndice C), que satisfazem as
condigdes de equilibrio termodinémico do sistema. Neste caso foram fixadas
apenas a temperatura € a umidade relativa do ar de condensagio, mantendo as

mesmas condi¢des de taxa de transferéncia de calor dos trocadores de calor.

As condigbes operacionais da planta no estado estacionario estio
indicadas na Tabela V1.1, sendo calculadas para o fluido refrigerante puro R-
22 e para uma mistura ndo-azeotropica R-22/R-142b de composi¢io definida
(50/50 %peso). Ressalta-se, entretanto, que estes resultados sdo obtidos para
uma condi¢@0 de operacdo ideal que desconsidera as perdas de carga do
fluido no sistema, além de assumir aquela condigdo de transformacdo
termodinamica ideal aplicada para os processos de compressdo e de expansio.
Esta condi¢do de operagdio, contudo, serviu de base para o ajuste do
procedimento de simulagio do circuito termodinimico de refrigeragio,
seguindo a mesma metodologia descrita por Chen (1992), que obteve um
valor de COP de 3,1 para o fluido R-22. Uma analise semelhante foi descrita
para a mistura R-22/R-142b, que apresentou um valor de COP de 4,22, para

as mesmas condi¢des de operac¢io do ar indicadas na Tabela V1.1.
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Tabela VI.1- Condicdes operacionais da planta de refrigeragio obtidas atraves
da simulaciio de um modelo tedrico do circuito, operando com o
flui do refrigerante puro R-22 e com a mistura ndo-azeotropica
R-22/R-142b (50/50 %peso)

Condicbes de opex-acio do circuito termodinimico R-22 R-22/R-142b
Temperatura do ar D= saida do coendensador (°C) 52,75 5255
Umidade relativa do mar na entrada do condensador (%) 50 50
Vazio de ar no condensador (m’/s) 1,196 1,189
Queda de pressio do ar no condensador (P a) nula nula
Queda de pressio do ar no evaporador (Pa) nula nula
Temperatura do ar na entrada do evaporador {°C) 26,7 26,7
Umidade relativa do zar na entrada do evaporador (%) 50 50
Temperatura do ar na saida do evaporador °C) 13,9 13,9
Umidade relativa do ar na saida do evaporador (%) 94 94
Eficiéncia de compressio isoentrépica do fluido (Nisen) 0,661 0,661
Volume especifico do fluido na entrada do compressor (m*/kg) 3,73E-2 6,06E-2
Pressio de succio do fluido refrigerante no compressor (bar) 6,6009 3,9973
Temperatura do fiuiclo no ponto de sucgio (°C) 13,97 21,59
Pressio de descarga «lo compressor (bar) 21.73 11,54
Temperatura de descarga do compressor (°C) 101,93 86,53
Diferenca de temperatura no ponto “pinch™ do condensador (°C) 5,65 5,65
Temperatura do fluidio no ponto “pinch” do condensador (°C) 54,97 55,24
Queda de pressio do fluido refrigerante no condensador (bar) nula nuia
Grau de subresfriamento de fluido no condensador (°C) 2,0 2,0
Temperatura do fluido na saida do condensador (°C) 52,75 42,60
Calor total trocado mo condensador (kW) 24,96 23,10
Temperatura do fluido na entrada do evaporader ("C) 8,97 9,02
Diferenca de temp. das correntes na entrada evaporador (°C) 4,93 4,93
Queda de pressiio do fluido refrigerante no evaporador (bar) nula nula
Grau de superaquecimento do fluide no evaporador o) 5,0 5.0
Carga térmica do fluido refrigerante no evaporador (kJ/kg) 18,75 18,75
Massa de fleido refrigerante circulada no evaporador (kg/s) 1,315 1,101
COP 3,02 4,24

A eficiéncia termodindmica do fluido refrigerante que opera no
sistema de refrigeragiio pode ser obtida com base em diversos parametros de
operacdo tais como: a pressdo de condensagdo, a razdo de compressdo, a
temperatura de descarga do compressor, o perfil de temperatura no trocador
de calor, o coeficiente de desempenho (COP) operacional do circuito e
finalmente a sua eficiéncia exergética, que carateriza o consumo de energia do

compressor € da bomba de circulaggo de ar no sistema (Aprea et al, 1996).
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Estas propriedades, no entanto, sio efetivamente avaliadas quando se
utiliza um modelo mais realistico para os diversos componentes que

constituem a planta de refrigeracio.

VL.1- Analise termodindmica do circuito de refrigeracio

As implicagdes dos refrigerantes CFCs na destrui¢do da camada de
0zOnio e também as restricdes de uso dos HCFCs, impostas por acordos
internacionais que restringem a producio e a utilizacio destes fluidos
refrigerantes (UNEP, 1996), tém motivado a elaboragio de extensivos estudos
para identificar os fluidos adequados para uma aplicacdo especifica (Mongey
et al.,1996; Miyara, et. al., 1992; Dorantés & Lallemand, 1995; Jung &
Radermacher, 1991; Domanski & Didion, 1994; Itard, 1995; Venkatarathnam
& Murthy, 1998; Trepp et. al., 1992; Gabrielii & Vamling, 1998; Sami
Schnotale, 1993). Além disso, pode-se ressaltar a necessidade imediata de
identificar os fluidos adequados para a substitui¢do daqueles que estio em
operagdo nos atuais equipamentos de refrigeragdo, mas que devem ser
legalmente substituidos por outros fluidos de menor risco de impacto

ambiental.

A selecdo de um fluido refrigerante adequado para uma maquina de
compressdo de vapor é um procedimento elaborado e longo. O substituto em
potencial deve satisfazer certas propriedades de qualificacdo, além de possuir
propriedades termodinimicas e de transporte favordveis ao processo. Em
particular, as propriedades termodinimicas sdo as mais importantes na
determinag@o da eficiéncia global do circuito, recebendo desta maneira uma

aten¢do preliminar durante o procedimento de selecdo.
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Neste comtexto, Domanski & McLinden (1992) relatam que existe
basicamente cinco categorias de métodos de predigdo do desempenho da

méquina de compressao:

1. analise do circuito de Carnot;

5 métodos simples baseados em observagdes de principios termodindmicos
fundamentais;

3. analise do circuito com modelos tedricos e semi-tedricos;

4. programa de simulagdo detalhada do equipamento;

5. testes de laboratorio.

A categoria 1, o circuito de Carnot, representa o limite maximo para o
coeficiente de desempenho (COP) do circuito de refrigeracio operando entre
duas temperaturas diferentes e fixas. Este circuito assume que 0s processos de
compressio e de expansdo sdo reversiveis, além de absorcdo e de rejeigio de
calor em processo isotérmico. Isto requer trocadores de calor de area infinita
bem como uma fonte térmica (“heat source”) ¢ um sorvedouro de calor (“heat
sink”) infinitos. Desta forma, o COP do circuito de Carnot apresenta-se
independente das propriedades do fluido e, assim, ndo € adequado para os
estudos de comparacdo dos refrigerantes aplicados ao sistema. Contudo, ele
serve como uma condi¢do de referéncia para o limite maximo de desempenho

operacional.

A categoria 2 consiste de métodos genéricos que poderiam ser usados
para uma selegdo limitada dos fluidos refrigerantes. Eles requerem somente a
obtenciio de dados restritos para as propriedades térmicas, tipicamente

aqueles valores de propriedades chave para uma determinada temperatura de
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referéncia. Observa-se, ainda, que mesmo sendo eXpressos em termos de
regras simples ou equacdes, estes modelos podem ser baseados em
significativas aproximacdes tedricas, conforme pode-se verificar nos diversos
trabalhos publicados recentemente (Chen & Wu, 1996; Gordon et. al., 1997;
Chen et. al., 1995; Chen et. al., 1997).

Inicialmente, eles fazem um estudo da Primeira e Segunda Leis da
Termodinamica para derivar uma equacfo simples para o COP. A seguir, a
eficiéncia de Camot do circuito é modificada por termos que envolvem a
eficiéncia isoentropica do Compressor, as propriedades do fluido e a
temperatura do evaporador. Entretanto, a determina¢dio das propriedades
termodindmicas do fluido se baseia somente na relagdo entre a capacidade

calorifica do liquido € o calor latente de vaporizag3o.

Estas implicagSes foram apreciadas por Angelino & Invernizzi (1988),
que avaliaram o0s méritos termodindmicos dos refrigerantes em termos da
qualidade do circuito. A qualidade foi definida como a relacdo entre o COP
atual e aquele do circuito de Carnot. O estudo mostrou que os principais
parametros que afetam a qualidade do circuito sio a complexidade da
estrutura molecular do fluido, a temperatura reduzida na qual a evaporaciio é

promovida e o levantamento de temperatura fraciondrio do sistema, AT/T qp.

McLinden (1988) obteve um resultado semelhante aquele citado
anteriormente, durante o estudo de avaliagdo de fluidos refrigerantes
adequados para um circuito de compressio de vapor. Utilizando as
propriedades reduzidas, ele mostrou que o COP do circuito é uma funcdo da

temperatura reduzida do condensador, do levantamento de temperatura e da
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capacidade calorifica do gés ideal (C; no limite de presséo zero). Ressalta-se,
contudo, que a estrutura molecular, enfatizada no estudo de Angelino &
Invernizzi, esta relacionada com a capacidade calorifica de gas ideal. Isto ¢
devido ao fato de que cada ligagdo quimica da molécula de refrigerante

proporciona uma certa contribuig&o para o calor especifico da molécula.

Mas, diferentemente dos métodos descritos anteriormente, aqueles
métodos de avaliaciio do desempenho do circuito representados pela categoria
3 requerem um completo conjunto de propriedades termodindmicas do fluido
refrigerante. Este nivel de avaliag@o compreende desde aquele circuito tedrico
composto de transformagdes termodinamicas ideais até um circuito pratico
que pode incluir os efeitos de subresfriamento da fase liquida no condensador,
superaquecimento do refrigerante na saida do evaporador, queda de pressao
nos trocadores de calor e, ainda, uma representagio da diferenca de
temperatura entre os dois fluidos que operam nos trocadores de calor. A
aplicagiio desta metodologia de avaliacio do sistema serd desenvolvida

posteriormente, para uma planta de refrigeragdo bésica.

Pode-se, ainda, especificar com rigor o sistema de refrigeragao,
introduzindo desta forma a pentiltima categoria de métodos de avaliagdo do
circuito. Esta categoria 4 consiste no desenvolvimento de modelos detalhados
para o calculo do perfil termodinamico das diferentes unidades que compdem
o sistema. Nesta area de estudo especifica, pode-se constatar que existe uma
grande variedade de modelos numéricos que estdo sendo propostos para a
predi¢do do comportamento termodin&mico do fluido refrigerante nas
diferentes unidades do sistema. Mas o desenvolvimento destes modelos

numéricos estdo restritos aquelas condi¢des experimentais especificas em que
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foram realizados os ensaios praticos de operagdo do sistema, onde se obtém
uma condi¢c&o de referéncia para o ajuste de constantes empiricas de cada

modelo.

No entanto, as restri¢es de uso de fluidos refrigerantes agressivos ao
meio ambiente t€ém motivado a elaboracio de novos estudos para identificar o
comportamento termodindmico e as condigdes de fluxo de misturas

refrigerantes alternativas, operando na planta de refrigeracio.

Assim, pode-se constatar a existéncia de uma diversidade de modelos
numericos que foram propostos para identificar o mecanismo de transferéncia
de calor, de massa e de quantidade de movimento que ocorre no equipamento
de evaporagdo e de condensagfo. Especificamente, o modelo de calculo do
perfil de temperatura do sistema de evaporagdo tem sido objeto de estudo de
varias pesquisas desenvolvidas recentemente (Pate et. al., 1991; Kedzierski,
1997; Dutra & Brum, 1998; Machado et. al., 1998, Wang & Touber, 1991;
Willatzen et. al., 1998; Pettit et. al., 1998; Ghaleb, 1998; Jia et. al., 1995;
Corberan & Meldén, 1998; Bensafi et. al., 1997), sendo evidenciadas pelas
atuais perspectivas de modificacfio dos sistemas de refrigeragio comerciais e
industriais. E, da mesma forma, pode-se constatar também uma grande
variedade de estudos do aparelho de condensagio (Sami & LeBlanc, 1991;
Shao & Granryd, 1995; Farzad & O’Neal, 1994; Kim & O’Neal, 1994; Sami
& Schnotale, 1992; Sami & Song, 1997; Sami et. al., 1994; Costa & Parise,
1993) que propdem a identificagio precisa do mecanismo de transporte do
fluido refrigerante no sis:tema, bem como do processo de transferéncia de

energia.
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Além disso, constata-se, ainda, um extensivo interesse no
desenvolvimento de modelos numéricos para representa¢do do processo de
compressdo (Catto & Prata, 1998; Heinzelmann & Ussyk, 1991; Sartre et. al.,
1994), além do processo de expansio (Fiorelli et. al., 1998; Peixoto et. al.,
1998; Seixlack et. al., 1998; Tassou & Al-Nizari, 1993; Escanes et. al., 1995;
Wang & Wu, 1990; Tamainot-Telto et. al., 1996; Sami & Tribes, 1998), que

complementam todo o esquema bésico de uma planta de refrigeracdo.

Na categoria 4, portanto, s3o necessarios os dados completos sobre as
propriedades termodinimicas e de transporte do fluido refrigerante, que
podem ser obtidas a partir de uma base de dados conhecida, para uma grande
variedade de fluidos (Klomfar et. al., 1993; Krauss & Stephan, 1998; Friend
& Huber, 1994; Watanabe, 1990; Tsvetkov et. al., 1996). Além disso,
necessita-se de uma descricio minuciosa dos modelos numéricos de
simulacdo dos elementos constitutivos do sistema. Estes modelos podem
proporcionar informagdes realistas sobre o desempenho do equipamento,
permitindo também avaliar corretamente a eficiéncia térmica de diferentes
fluidos refrigerantes em operagdo, além de identificar o impacto de
modificacbes dos elementos constitutivos da maquina sobre o seu

desempenho.

Neste ponto, uma anilise concisa do comportamento termodinimico
do fluido no sistema de refrigeracio deve considerar também o efeito de
miscibilidade do 6leo lubrificante do compressor com a massa de fluido
refrigerante. Este efeito é particularmente importante durante a andlise do
processo de transferéncia de calor e de massa que ocorre nos trocadores de

calor, onde a concentragio de 6leo lubrificante na fase liquida pode provocar
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uma significativa alteracdo das propriedades de conducio de calor e de
transporte de fluidos refrigerantes alternativos (Chang & Nagashima, 1993;
Shao & Granryd, 1995).

Finalmente, a verificagdo efetiva do desempenho do fluido
refrigerante pode ser realizada durante o teste experimental da planta de
refrigeragio (categoria 5). Este procedimento de avaliagio é o mais
dispendioso e, desta forma, é feito em estagios avangados do processo de
selegdo. No entanto, estes testes podem ser feitos também nos estagios iniciais
do procedimento de avaliacdo do fluido porque eles ndo necessitam de dados

detalhados sobre as propriedades termodindmicas e de transporte.

Os meéritos relativos destas cinco categorias de métodos de avaliacdo
citadas anteriormente dependem do objetivo da analise. Assim, se 0 propésito
de estudo for comparar o comportamento termodinimico de um grupo de
fluidos refrigerantes compativeis com um sistermna de refrigeracdo, os modelos
de circuito tedrico e semi-tedrico sio os mais apropriados (Domanski &
McLinden,1992). A analise simples do circuito de Carnot ndo pode ser
utilizada em tal estudo comparativo. E, no entanto, aqueles métodos
representados pela categoria 2 poderiam ser dteis apenas no julgamento
inicial dos fluidos de trabalho mais apropriados para o sistema. Ressalta-se,
contudo, que estes métodos genéricos ndo podem discernir pequenas

diferencas entre aqueles fluidos refrigerantes similares.

E de outro modo, os modelos da categoria 3, bem como aqueles
modelos detalhados do equipaménto (categoria 4) e ainda os testes especificos

da maquina (categoria 3), sdo progressivamente influenciados pelos detalhes




Capiiulo VI Pagina (3

de especificacdes do projeto, particularmente nas condicbes em que O

equipamento ¢ projetado para trabalhar com um fluido refrigerante especifico.

Observa-se que as propriedades de transporte do fluido refrigerante
njo estdo envolvidas no modelo de simulagdo do circuito utilizado neste
trabalho (categoria 3). No entanto, estas incertezas do modelo influem
minimamente na capacidade de predicio de desempenho do sistema,
conforme foi verificado por Domanski & Didion, (1986). Em uma anjlise de
sensibilidade de um modelo detalhado para uma bomba de calor, eles
observaram que uma variagdo de 50% do valor de condutividade térmica do
liquido provoca uma alteragao minima de 5% no COP do sistema. A mesma
magnitude de variagdo da viscosidade de liquido alterou o COP em apenas
4%. Particularmente, estes rtesultados sdo relatados pelo estudo do
desempenho global do sistema. As propriedades de transporte do fluido séo
sabidamente mais importantes para o projeto do equipamento, especialmente

aquele dos trocadores de calor.

A viscosidade e a condutividade térmica do liquido, que sdo as
propriedades de transporte de maior influéncia no processo de transferéncia
de calor, exercem pouca influéncia sobre a analise do desempenho
termodindmico de misturas refrigerantes 2 base de R-22 e R-142b (Domanski
et al,1994). Ressalta-se, no entanto, que estes fluidos refrigerantes
apresentam uma diferenca significativa entre os valores das propriedades de
condutividade térmica e de viscosidade do liquido, mas a andlise de
sensibilidade destas propriedades de transporte indicam que elas

proporcionam um baixo efeito sobre a eficiéncia do circuito, principalmente
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quando se utiliza um pequeno fluxo de calor e de massa de fluido refrigerante

no sistema.

VL.2- Descricio e analise do modelo de simulacio da planta de

refrigeracio

. (a) - Entropia
1.2 Compressor

4 2-5 Condensador

5-6  Vilvula de expansdo

6-1  Evaporador

- (k) - Entropia

Figura VI.2- Representa¢fio esquematica do INCICLO no diagrama T-S,
caracterizando as opgdes do modelo de simulagdo do circuito:
(a) modelo do circuito tedrico ideal (b) modelo adaptado para

um sistema de refrigeracéio
O modelo do circuito termodinamico de refrigeracdo descrito neste
trabalho foi denominado INCICLO. Ele permite a identificagio do
comportamento termodindmico de fluidos puros e de misturas refrigerantes

que operam no circuito, utilizando para isto os modelos tedricos e semi-

tedricos que descrevem as transformagdes termodinimicas do sistema. As
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opg¢des de simulagio disponiveis no INCICLO estéo representadas na Figura
V1.2 na forma de um circuito termodinidmico caracteristico de uma mistura

ndo-azeotropica.

O circuito tedrico (Figura VI12a) consiste de uma compressdao
isoentrépica, uma transferéncia de calor isobarica nos dois trocadores de calor
¢ uma expansdo adiabitica e irreversivel. O modelo de circuito mais
elaborado (Figura VI.2b) inclui a condi¢do de superaquecimento do fluido na
saida do evaporador e o subresfriamento da fase liquida na saida do
condensador, além de um modelo rudimentar para um compressor hermetico e
uma queda de pressdo homogé€nea nos trocadores de calor. Este circuito
aproxima-se daquele realizado por um sistema de ar condicionado ou uma
bomba de calor, onde pode-se especificar um apropriado superaquecimento
do fluido refrigerante na entrada do compressor ¢ um adequado
subresfriamento da fase liquida na saida do condensador. Estes estados
termodinamicos do circuito estio mostrados na Figura VI.2b e correspondem

a0s seguintes pontos:

1. condic¢do de vapor superaquecido do fluido refrigerante no ponto de succdo
do compressor;

2. condicdo de vapor superaquecido do fluido refrigerante no ponto de
descarga do compressor;

3. condigiio de saturagio da fase vapor do refrigerante no condensador;

4. condigio de saturagfo da fase liquida do refrigerante no condensador;

5. condi¢do de liquido subresfriado na saida do condensador e na entrada da

valvula de expansio,
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6. condi¢do de equilibrio de fases (“flash™) do fluido refrigerante na saida da
valvula de expansio e na entrada do evaporador;
7. condi¢@o de estado de vapor saturado do fluido refrigerante na saida do

evaporador.

V1.2.1- Modelo termodinimico do compressor

O modelo do INCICLO tem 2 Opgdes para a simulagdo do processo de
compressdo: O processo isoentropico e o processo politrépico que sera
descrito posteriormente. Estes dois procedimentos foram aperfeicoados pela
inclusdo de um modelo rudimentar para estudo de eficiéncia volumétrica
aplicada a um compressor hermético, conforme foi descrito por Domanski &
McLinden (1992).

Neste trabalho, considera-se simplesmente que o processo de
compressdo ¢ adiabatico, mas um procedimento de célculo de transferéncia de
calor pode ser facilmente introduzido na subrotina de calculo do compressor
para caracterizar as trocas térmicas observadas entre a valvula de sucgio e
aquela de descarga do gés, bem como a absor¢do de calor do motor elétrico.
Isto pode ser obtido a partir da avaliagdo dos dados operacionais do
equipamento com um fluido de referéncia que permite a determinacio de
fatores de condutincia empiricos, utilizados no ajuste do modelo do

COMPIESSOr.

A analise da compressio politrépica, mais do que aquela anlise da
compressdo isoentrdpica, ¢ usada na simulagdo do compressor. A eficiéncia
isoentrépica varia com a razdo de compressdo do sistema enquanto que a

eficiéncia politrdpica descreve com mais fidelidade o desempenho do
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compressor em Vérias condigdes de operagdo (Schultz, 1962). Desta forma,
obtém-se uma maior precisio para uma avaliagio comparativa dos fluidos

refrigerantes que operam no circuito, sob diferentes razdes de compressdo.

O estado termodindmico do fluido refrigerante apds o processo de
compressdo € calculado com o auxilio de um fator de eficiéncia politropica
(7pol)s fornecido como um dado de entrada do programa. Além disso,
utilizando a pressio de descarga do compressor ¢ as condigdes

termodinamicas do ponto de sucgo, pode-se calcular a entalpia do gas apés a

compressio, ha, conforme o seguinte modelo:

b, = by + et (VL6)
npol
. o
_ P L
PR (V) L o

onde o indice politrépico, n, € definido por:

n—im(?’“l)/ﬂpoz (VIS)
n y '

Pode-se observar que se o indice isoentropico, v, for avaliado para um
g4s real pela relagdo entre as capacidades calorificas a press3o constante € a

volume constante, v = Cy/C,, ele nio satisfaz a equagdo do trabalho

isoentropico derivada do modelo termodindmico de um gas ideal:

(o), == (P2 VP11 (VL9)
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onde o subscrito “s” indica que a transformago termodinimica &
isoentrépica. Portanto, uma representacdo consistente do processo de
compressdo deve compreender aquele indice isoentrépico, v, definido pela
expressdo VI.9. Domanski & McLinden (1992) citam que o refrigerante R-12
pode apresentar uma redugfio de até 14% no valor de y calculado por esta
expressdo, quando comparado com aquele valor obtido da expressdo de gés
ideal (y = C/C,), nas condi¢des de pressio de operagdo de um refrigerador

doméstico.

Finalmente, a capacidade volumétrica do compressor pode ser obtida
pelo quociente da capacidade de refrigeracdio por unidade de massa de
refrigerante que circula no sistema dividido pelo volume especifico do fluido
no cilindro, antes do processo de compressdo. Assim, por exemplo, durante a
analise comparativa dos diferentes fluidos refrigerantes, o parimetro de
capacidade volumétrica é um indicativo das capacidades relativas de cada
refrigerante que opera no sistema. O INCICLO utiliza a capacidade
volumétrica de um compressor ideal que apresenta um espago vazio nulo,
auséncia de perda de carga nas vélvulas e nenhum vazamento de gas nas
partes inferior e superior do cilindro, caracterizando uma eficiéncia
volumétrica igual a um (7., = 1.). Todavia, o modelo permite também o
calculo do valor da eficiéncia volumétrica e do respectivo valor da capacidade
volumétrica, através do uso de um volume de espago vazio tipico de um
sistema de compressfio de vapor ¢ de uma taxa de vazamento tipica de
compressores alternativos (Hirsch, 1973). A eficiéncia volumétrica ¢ dada

pela seguinte expressio:

M= 0964~ 0,04|(p,/p,)" -1 i (VL10)
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onde a constante 0,96 é um fator empirico que quantifica os vazamentos €

0,04 é aquele fator que quantifica o volume de espago nocivo do compressor.
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Figura VI.3- Vazio de fluido refrigerante e eficiéncia volumétrica de um
compressor hermético operando com o fluido refrigerante R-22
e com a mistura nio-azeotropica R-22/R-142b, dentro de uma
larga faixa de temperatura de evaporacdo

A eficiéncia volumétrica e o fluxo de massa de fluido refrigerante
bombeada pelo compressor hermético, operando com o fluido refrigerante R-
72 e com a mistura ndo-azeotrdpica (R-22/R-142b), estd representada na
Figura VL3. O estudo é desenvolvido com base nos dados operacionais da
planta de refrigeragdio descritos na Tabela VI.1, mantendo, no entanto, a
temperatura do ar no ponto “pinch” do condensador igual a 45°C e uma taxa
de deslocamento do émbolo do compressor de 0,146 m’/s, que define o fluxo

de massa de refrigerante no circuito. Além disso, admite-se também que o
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processo de compressio € feito com uma eficiéncia de compressdo politropica
de 0,85, conforme descrito por Domanski et al. (1994) para a atual mistura

refrigerante.

O fluxo de massa de fluido refrigerante ¢ dado pela seguinte expressio
(Stoecker & Jabardo, 1994):

WCP T’vol
= VIL11

onde ycp € a taxa de deslocamento do COIMpressor.

Observa-se na Figura V1.3 que, sob as mesmas condigdes de operagdo
do evaporador, a mistura ndo-azeotropica apresenta uma menor vazio de
fluido bombeado pelo compressor, sendo que esta vazio aumenta
exponencialmente com a temperatura de evaporacdo do fluido refrigerante.
Isto ¢ devido a redugfio do gradiente de pressdo do sistema e & reducgdo do
volume especifico do fluido refrigerante na entrada do compressor. Observa-
se, ainda, que a eficiéncia volumétrica do compressor € superior quando se
opera com o fluido refrigerante R-22, dentro de uma faixa de temperatura de
evaporagdo menor que 250K. Entretanto, a mistura R-22/R142b apresenta
uma eficiéncia volumétrica superior a do fluido R-22, quando se opera com
uma temperatura de evaporagdo superior a 250K, favorecendo aqueles
processos de condicionamento de ar onde se trabalha Com maiores

temperaturas de evaporacio.
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VI1.2.2- Modelo termodinimico dos trocadores de calor

O sistema de intercambio de calor em contra-corrente foi assumido em
ambos os trocadores: evaporador e condensador. O modelo utilizado no
INCICLO foi especificado em termos de uma diferenga de temperatura efetiva
média e de uma queda de pressdo conhecida do fluido refrigerante ao longo
do trocador de calor, conforme foi sugerido por Domanski & McLinden
(1992). Além disso, foram também especificados os dados de temperatura de
entrada ¢ de saida do fluido que troca calor com o refrigerante, bem como
aquelas condi¢Ges de subresfriamento e de superaquecimento do fluido

refrigerante no condensador e no evaporador, respectivamente.

A diferenca de temperatura efetiva média do trocador de calor, AT, é

definida pela seguinte equagao:

(VL12)

Esta expressdo deve considerar as possiveis se¢Oes de area do trocador
de calor que apresentam diferentes regimes de fluxo. Especificamente, trés
tipos de comportamento termodinamico podem existir no condensador: vapor
superaquecido, fluido de duas fases e liquido subresfriado. O modelo
utilizado no INCICLO assume o mesmo coeficiente de transferéncia de calor
global igual a 62 W/m’K, conforme descrito por Chen (1992), para cada uma
das trés secdes basicas do trocador de calor e considera ainda que Qut= 2.Q;,

sendo que Q; = UAAT; para a qual A; e AT; representam a darea de
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transferéncia de calor ¢ a diferenca de temperatura efetiva média de cada

subse¢do, respectivamente.

Desta forma, uma equagio algébrica é obtida na qual a diferenca de
temperatura efetiva média total é representada pela média aritmética daquelas
diferencas de temperatura calculadas para as se¢Oes individuais, balanceadas
pelas respectivas fragdes de area de transferéncia de calor de cada se¢do do

trocador de calor;

AT =21y + A2 g7, 1 A 32%4;13 (VL13)
tot tot tot tot

Entretanto, A; = Qy/AT; e, assim, pode-se obter uma expressdo
alternativa, onde a diferenca de temperatura efetiva média do trocador de
calor seja expressa por uma média harménica balanceada pelas fracdes de

calor transferido das diversas se¢des do trocador de calor:

1 e QI + Qz + QS — 1 Z Qi (VI14)
AT 1o ontATi Qtot AT, Qtor.AT3 Qtot AT,

A expressdo anterior pode ser aplicada especificamente para os
refrigerantes puros. Aqui, observa-se que a diferenca de temperatura média
efetiva de cada secdo ¢ calculada através de uma média logaritmica de
diferenca de temperatura (LMTD) entre as duas correntes de fluxo de calor.
Contudo, esta metodologia de avaliacdo, que se baseia somente nos valores de
temperatura dos pontos de extremidade das se¢des principais, pode apresentar

significativas limitagdes durante a analise de desempenho termodindmico da
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mistura no trocador de calor. Isto pode ser evidenciado durante a mudanga de
fase de misturas ndo-azeotropicas, onde observa-se o aparecimento de um

perfil ndo-linear de temperatura.

Desta forma, o modelo do trocador de calor usado no INCICLO
permite a divis3o da se¢do de fluxo bifdsico em um determinado nimero de
subsecbes, conforme a sensibilidade desejada durante a avaliacdo do
desempenho do fluido refrigerante no sistema. Este procedimento permite,
entdo, a determinagdo dos valores de temperatura nas extremidades de cada
subse¢do e, por conseguinte, o calculo da diferenga de temperatura média
logaritmica. Assim, pode-se avaliar a diferenca de temperatura efetiva média
do trocador de calor, utilizando para isto a expressdo VI.14 estendida para n

secdes de drea do trocador de calor.

Ressalta-se, contudo, que o procedimento de céalculo do perfil de
temperatura do fluido refrigerante no trocador de calor ndo ¢ trivial pois ele
depende da determinagdo das condi¢es de equilibrio termodinimico entre as
correntes de fluxo do sistema. O procedimento ¢ semelhante aquele descrito
para o célculo da expansdo isoentalpica, onde foi utilizada uma subrotina
especifica (“FLASH”) para determinar as condi¢cles de equilibrio
termodindmico da mistura refrigerante. Utilizou-se, além disso, um valor de
carga térmica especifica de cada subsegdo para obter uma condi¢io de ajuste
da temperatura de equilibrio do subsistema. Isto ¢ conseguido através de um
procedimento iterativo de célculo da temperatura e da composic@o da mistura,
fixando a pressdo ¢ a carga térmica especifica. A estabilidade do modelo de

calculo é obtida através da aplicac@io do método da Bissecgdo para o intervalo
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de temperatura que contém a raiz do sistema, sendo que o ajuste de

temperatura € obtido pelo método de Newton-Raphson.

A carga térmica especifica de cada subsecdo ¢ calculada pela
distribui¢do homogénea do calor total de mudanca de fase da mistura, entre as
diversas subseg¢des do fluxo de duas fases. Esta carga térmica total do fluxo
de duas fases € influenciada pelas condigBes operacionais do fluido em
contracorrente no trocador de calor, sendo obtidas a partir das condigdes de

equilibrio do estado estacionario do sistema,

A queda de pressdo do refrigerante pode ser especificada como um
dado de entrada do programa de simulagdo do trocador de calor. Neste
trabalho, foi especificada uma queda de pressdo do fluido refrigerante no
condensador € no evaporador de 20,7 kPa e 6,9 kPa, respectivamente,
conforme sugerido por Domanski et al. (1994). Ela é distribuida de forma

proporcional ao fluxo de calor de cada subsecio do equipamento.

Nota-se, aqui, que foram utilizadas duas aproximacées ideais na
claboracdo deste modelo: um coeficiente global de transferéncia de calor
constante ¢ uma queda de pressdo independente do regime de fluxo do fluido
refrigerante. Domanski & McLinden (1992) observam, entretanto, que este
procedimento € conciso quando utilizado na avaliagdo das condicBes
operacionais do sistema de condensagio de refrigeradores domésticos, onde a
maior resisténcia a transferéncia de calor ocorre no lado do ar e a queda de
pressdo do fluido refrigerante é desprezivel. Contudo, o procedimento atual

pode apresentar desvios sensiveis durante a avaliagdo das condicdes
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termodinamicas do fluido refrigerante nos evaporadores de convecgao

forcada, aplicados em sistemas de grande capacidade de refrigerago.

Finalmente, utilizou-se um modelo de expansfo adiabatica e
irreversivel para completar a modelagem numérica do circuito termodindmico
de refrigeragdo. Esta modelagem do circuito permite uma analise satisfatoria
do comportamento termodindmico do fluido refrigerante que opera no sistema

(Domanski, 1994).

VL.3- Analise do comportamento termodindmico do fluido refrigerante

nos trocadores de calor

A eliminacio dos compostos de clorofluorcarbono totalmente
alogenados (CFCs) € um procedimento irreversivel dentro da industria de
refrigeragio, mas a sua substituicio nfo estd ainda bem estabelecida,
principalmente com relagdo a escolha do fluido de refrigeragdo adequado para
uma aplicagdo especifica. Particularmente, o fluido refrigerante R-134a pode
ser considerado como um substituto adequado para o R-12 nas aplicagdes de
pequena capacidade de refrigeragdio, mas nfo existe uma solucio unénime
com relagdo ao substituto do R-502 que é muito utilizado nas plantas de maior
capacidade de refrigeracdo, operando com uma temperatura de condensacdo
de 35°C e uma temperatura de evaporagio na faixa de -40°C até 0°C (Aprea et
al., 1996).

A possibilidade de utilizagdo de novos fluidos refrigerantes puros
como uma solugio alternativa para reduzir os problemas de impacto

ambiental do fluido refrigerante R-22 e da mistura azeotrépica R-502, ambos
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largamente wutilizados nos atuais equipamentos de refrigeracio e de
congelamento, tem sido desconsiderada diante da potencialidade de aplicacdo
de diferentes misturas refrigerantes nado-azeotropicas (ou zeotrépicas)

disponiveis no mercado.

Ressalta-se, contudo, que o atraso na utilizacdo comercial destas
misturas refrigerantes pode ser atribuido as restricdes tecnologicas e de
projeto do equipamento, principalmente a tecnologia de vedagdo do sistema
que permitiu o controle da instabilidade operacional provocada pelo
vazamento preferencial do componente mais volatil da mistura
(Venkatarathnam & Murthy, 1998). Desta forma, o desenvolvimento
tecnoldgico de sistemas de refrigeracio e as restrigdes ambientais impostas
para os fluidos refrigerantes agressivos ao meio ambiente evidenciaram o

potencial de utilizacdo das misturas refrigerantes nao-azeotropicas.

As misturas refrigerantes, de uma forma geral, podem ser
caracterizadas por trés tipos de comportamento: azeotropico, quase-
azeotrépico € ndo-azeotrOpico. A misturas azeotropicas apresentam uma
condi¢do do ponto de bolha e de orvalho coincidente. J4 as misturas quase-
azeotrdpicas sdo caracterizadas pela ocorréncia de uma pequena diferenca (até
3K) entre a temperatura de condensagio (ponto de orvalho) e aquela de
evaporagdo (ponto de bolha), para uma condicio de pressdo e de composicio
conhecida (Venkatarathnam et al., 1996). De outro modo, as misturas nio-
azeotropicas podem apresentar uma significativa diferenca de até 20K entre a
temperatura do ponto de bolha e aquela do ponto de orvalho. Esta diferenca

entre o ponto de bolha e o ponto de orvalho é conhecida como uma transicao
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de temperatura. Ela estd indicada na Figura V1.4, que mostra uma curva de

equilibrio de fases de uma mistura néo-azeotropica tipica.
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Figura VI4- Gradiente de temperatura de transicdo de fase em fungdo da

composigio da mistura ndo-azeotropica R-22/R-142b (P= 2atm)

Esta condicdo de transicfio de temperatura da mistura refrigerante

pode ser usada beneficamente para a redugdo da geracio de entropia dos

frocadores de calor, através da aproximacdo dos perfis de transi¢do de

temperatura da mistura refrigerante e do fluido de transferéncia de calor.

Venkatarathnam et al. (1996) citam que o rendimento dos trocadores de calor

que operam com misturas ndo-azeotropicas € afetado por dois fatores: as

condicbes de transi¢do de temperatura do fluido refrigerante durante o

processo de mudanca de fase e a expressiva ndo-linearidade do perfil de

entalpia de mudanga de fase.
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Além disso, 0 uso de misturas nao-azeotropicas pode resultar na
melhoria do coeficiente de desempenho do ciclo, quando o perfil de
temperatura do fluido refrigerante aproxima-se daquele do fluido de
transferéncia de calor, em contracorrente, promovendo uma reducdo da

irreversibilidade dos trocadores de calor (Mulroy et al. (1994 ).

Esta aproximacio dos perfis de transi¢do de temperatura est4 ilustrada
na Figura VI.5, onde observam-se os diagramas tipicos do ciclo de Carnot que
opera com um fluido refrigerante puro e do ciclo de Lorenz que opera com
uma mistura ndo-azeotrépica, utilizando o mesmo perfil de temperatura do
fluido de transferéncia de calor (HTF) do equipamento. As dreas sombreadas
indicam as irreversibilidades inerentes a cada trocador de calor, mostrando
que o ciclo de Camnot apresenta as maiores irreversibilidades, mesmo nesta
condi¢do ideal de 4rea infinita de troca de calor. Contudo, no ciclo de Lorenz,
o aumento da area de transferéncia de calor provoca uma reducfo das
irreversibilidades do processo, conforme indicado pela menor Area
sombreada. Mulroy et al. (1994 ) ressaltam, entretanto, que o perfil de
temperatura do fluido de transferéncia de calor mostrado na Figura VL5
proporciona apenas uma condigfio de referéncia para comparar os dois ciclos
termodindmicos ideais, j4 que a variacdo de entropia do fluido de
transferéncia de calor ndo esta sendo considerada. Além disso, a transferéncia
de calor sob uma diferenga finita de temperatura provoca uma mudanca

desigual de entropia do HTF.
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Figura VL5- Representagdo esquematica da eficiéncia termodindmica
méaxima dos fluidos refrigerantes puros (ciclo de Carnot) ¢ de
misturas refrigerantes nio-azeotropicas (ciclo de Lorenz),
operando sob as mesmas condigdes externas do fluido HTF
(Mulroy et al., 1994)

Os fluidos sensiveis (HTF) tais como a dgua, as solugdes criogénicas e
o ar (sem condensagdo) exibem um comportamento aproximadamente
constante para o calor especifico em fungio da temperatura de operacdo do
irocador de calor, resultando num perfil de temperatura quase linear durante o
processo de troca de calor. Ao contrario, as misturas ndo-azeotropicas com
grande transicdo de temperatura apresentam, geralmente, uma acentuada
variacio de calor especifico em fungéo da temperatura. Isto resulta num perfil
ndo-linear de temperatura do fluido refrigerante, com possibilidade de
estreitamento (“pinching”) dos perfis de temperatura ao longo do trocador de
calor, conforme ilustrado na Figura VL6. O estreitamento dos perfis de
temperatura provoca dois tipos de concavidade para a curva de temperatura
do fluido refrigerante, sendo que este comportamento € dependente do tipo de

mistura refrigerante que opera no circuito de refrigeragéo.

A néio-—linearidade do perfil de temperatura da mistura refrigerante

pode ser caracterizada atraves de um grafico de areas, conforme ilustrado na
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Figura V1.7, onde a altura representa a temperatura de ponto de bolha e a
largura indica a contribuicio de entalpia de cada componente da mistura,
sendo dada pelo produto da composi¢io da mistura pela entalpia especifica. A
ilustragdo a esquerda representa uma mistura bindria (R-22/R-142b) onde o
componente térmico predominante é aquele mais volatil (menor ponto de
bolha), resultando, desta forma, num perfil concavo. Isto indica que uma
grande parte do efeito de evaporacio deve ocorrer antes que o efeito do

componente menos volatil seja pronunciado.

A
. refiigerante
/ - HTF
. T - T
. HTF
. refrigerante - refrigerante
>
Entropia - Entropia

Figura VL6- Ineficiéncia resultante da ndo-linearidade do perfil de
temperatura do fluido refrigerante operando no ciclo de
Lorenz (Mulroy et al., 1994)

Ao contrario, a ilustrag8o a direita, indicada na Figura V1.7, representa
um caso oposto onde o efeito do componente menos volatil é pronunciado
logo no micio do processo, provocando uma variacdo acentuada do perfil de
temperatura de saturacio da mistura ainda no inicio do processo de

evaporacao.
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Figura VL7- Interpretagio conceptual da n@o-linearidade do perfil de
temperatura do fluido refrigerante no trocador de calor
(Mulroy et al., 1994)

Desta forma, Mulroy et al. (1994) verificaram que a adi¢io de um
terceiro componente a mistura, com valores intermedidrios de ponto de bolha
e de entalpia especifica, promove uma linearizagdo do perfil de temperatura.
A magnitude e a ndo-linearidade do perfil de transi¢do de temperatura é
acentuada quando os componentes da mistura refrigerante sdo selecionados
com uma larga diferenca de ponto de bolha. A introduc3o de um terceiro
fluido, com uma temperatura de evaporagdo intermedidria, permite a
suavizacdo da taxa de variagdo do perfil de temperatura do refrigerante ao

longo do trocador de calor.

Neste trabalho, avaliou-se o comportamento termodindmico da
mistura refrigerante R-22/R-142b no atual sistema de refrigeracéo, utilizando
uma composicdo de mistura (50% em massa) que minimiza a geragio de
entropia do sistema (Chen, 1992). Os trocadores de calor sdo representados

por uma diferenca de temperatura efetiva média entre o fluido refrigerante € o
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ar. Assim, especificando valores iguais para esta diferenca de temperatura,
assegurou-s€ © mesmo fluxo de calor para cada condi¢do de simulacdo do
circuito, ja que o coeficiente de transferéncia de calor ¢ assumido constante
no modelo e AT, = Q/(UA). Este critério de igualdade de fluxo de calor foi
postulado poxr McLinden & Radermacher (1985) como uma condicio
necessaria para uma avaliagdo satisfatéria do comportamento termodindmico
dos fluidos refrigerante puros e das misturas refrigerantes que operam no

circuito.

As simulagGes do sistema de refrigeracdo padrdo foram baseadas nas

seguintes condig¢bes de operacio:

(a) Temperatura do HTF na entrada/saida do evaporador, 26,7°C/13,9°C;
(b) Temperatura do HTF na entrada/saida do condensador, 30,0°C/47,0°C;
(c) Diferenca de temperatura efetiva média para o evaporador, 2,8°C;

(d) Diferenca de temperatura efetiva média para o condensador, 2,8°C;

(e) O fluido refrigerante sai do evaporador na condi¢do de vapor saturado;

(f) Eficiéncia de compressio politrépica, 0,85;

(g) Diferenga de temperatura entre o fluido refrigerante que sai e o HTF que
entra no condensador, 0,6°C. Esta condi¢gio foi controlada pela
especificacdo de um sub-resfriamento adequado para o fluido refrigerante.
A condi¢do limite foi obtida quando os perfis de temperatura se
aproximam no ponto de saida do refrigerante, com um sub-resfriamento
1gual a zero;

(h) Queda de pressdo no evaporador, 6,9kPa;

(1) Queda de pressdo no condensador, 20,7kPa.
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Figura VI.8- Perfil de temperatura da mistura refrigerante R-22/R-142b
(50/50 %peso) e do fluido puro R-22 em fungdo da fragdo de
calor transferido nos trocadores de calor do sistema de
refrigeracdo

As condicdes de estado estaciondrio do circuito de refrigeracdo
padrdo, operando com a mistura R-22/R-142b, estio representadas na Figura
VLS. Observa-se que ocorre um estreitamento dos perfis de temperatura no
ponto de saida do ar de refrigeragio, que opera em contracorrente com O
fluido refrigerante no evaporador. E, de outro modo, pode-se observar
também um estreitamento dos perfis de temperatura em um ponto interno do
condensador, que caracteriza aquela condi¢do de inicio de condensacio do
fluido refrigerante, operando em contracorrente com o ar de condensagio.
Estes resultados concordam com aqueles obtidos por Domanski et al. (1994)
para as mesmas condicdes de operagio do sistema com a atual mistura

refrigerante.
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Os perfis de temperatura da mistura refrigerante R-22/R-142b e do

fluido de transferéncia de calor (ar atmosférico) foram obtidos em fungio da
fragdio de calor transferido no evaporador e no condensador, que é dada pelo
quociente do calor total dividido pelo nimero de subsec¢des do trocador de
calor. O perfil quase-linear de temperatura do fluido refrigerante ao longo do
trocador de calor foi determinado conforme o procedimento descrito por
Domanski et al. (1994), utilizando uma quantidade méxima de 128 subsecdes
iguais de entalpia das correntes de fluido no equipamento. As condicdes de
operagdo do circuito foram mantidas naquele ponto de irreversibilidade
minima do circuito de refrigeragiio, onde a transi¢do de temperatura da

mistura refrigerante no evaporador ¢ de 8,3°C.

Finalmente, observa-se que o perfil de temperatura da mistura
refrigerante mostrado na Figura V1.8 representa o ponto 6timo de operagio do
circuito de refrigeragio padrio que minimiza as irreversibilidades combinadas
do evaporador e do condensador. Isto ¢ identificado pela menor diferenca
entre os perfis de temperatura dos trocadores de calor, quando comparado
com o fluido refrigerante R-22. Esta andlise, entretanto, ¢ contemplada com
maior énfase no estudo de redugdo da exergia do sistema que sera apresentado

em detalhes no Capitulo VII.



CAPITULO VII
OTIMIZACAO DO SISTEMA DE REFRIGERACAO

A analise de exergia do sistema de refrigeracdo e o conceito de
eficiéncia da Segunda Lei da termodindmica tém recebido um consideravel
interesse nos ultimos anos devido ao fato de que as suas aplicagOes levam a
um maior entendimento dos processos de transferéncia de energia, ajudando a
identificar as perdas termodinAmicas claramente. Contudo, estas andlises
podem somente complementar a analise convencional de energia do sistema e

ndo podem ser utilizadas em sua substituigdo (Kumar et al, 1989).

A importéncia da andlise da Segunda Lei, quando comparada com uma
analise de conservacdo de energia convencional é, principalmente, devido ao
fato de que esta tltima nfio distingue a qualidade da energia e, assim, atribui
formas de energia de alta qualidade para propdsitos de baixa qualidade. Desta
forma, como ocorre nos processos de refrigeragdo e de bomba de calor, isto
resulta numa atribuicdo de valores de eficiéncia maior que a unidade,
distanciando do conceito de eficiéncia convencional. Ao contrario, a andlise
da Segunda Lei leva em consideragio a quantidade de energia consumida e
também a qualidade da conversdo de energia, permitindo a identificagdo das
perdas que ocorrem nos diferentes componentes do sistema, possibilitando

uma avaliagdo eficaz da sua efici€ncia termodinimica.

Os estudos que aplicam a anélise da Segunda Lei para os processos de
refrigeragio sdo limitados para fluidos refrigerantes especificos e também s3o
direcionados para condi¢Bes de operagdo restritas, conforme pode ser

verificado em diversos trabalhos publicados recentemente (Yaqub et al., 1995;
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Zubair, 1994; Nikolaidis, 1992; Nikolaidis & Probert, 1998; Zubair et al.,
1996; Chen et al,, 1997; Khan & Zubair, 1993). Esta andlise, entretanto, pode

ser utilizada como uma ferramenta adicional para elaboragio de

procedimentos de otimizagdio da planta de refrigeracéo.

VIL1- Analise exergética do sistema de refrigeracio

A analise exergética tem a fung3o primordial de descobrir as causas de
imperfeigbes dos processos térmicos e estimar, quantitativamente, a sua
magnitude. Ela leva a um melhor entendimento da influéncia do fendmeno
termodindmico com respeito 3 eficiéncia do processo, permitindo também
uma comparagdo dos diferentes fatores termodinamicos e a determinagio da

forma efetiva de otimizar o processo em consideragdo (Szargut et al., 1988).

Aqui deve-se considerar que a exergia do sistema em estudo,
representa o trabalho maximo que pode ser obtido quando é permitido que o
mesmo entre em equilibrio termodinimico com a sua vizinhanca, sendo que 0
estado termodindmico da vizinhanca é descrito como um estado morto (“dead

state™).

Neste contexto, existem dois tipos de estado morto: o primeiro € o tipo
restrito que ocorre quando o sistema estd em equilibrio térmico e mecanico
com a vizinhanga. Neste caso, nfio ocorre mistura ou reagdo quimica do fluido
do sistema com a sua vizinhanga e a quantidade méaxima de trabalho
conseguida € denominada disponibilidade termo-mecanica. O segundo tipo €
denominado estado morto absoluto que ocorre quando o sistema estd em
equilibrio térmico, mecénico e quimico com a vizinhanga. Aqui, a diferenca

de concentragdo entre o sistema ¢ a vizinhang¢a, no estado morto absoluto,
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poderia ser usada para produzir uma certa quantidade de trabalho que é
denominado  disponibilidade quimica. Esta disponibilidade quimica,
entretanto, ndo ¢ considerada na analise dos processos de compressdo de
vapor, que desta forma utiliza um estado de referéncia mantido em equilibrio

termomecanico com a vizinhanga (Kotas, 1985).

E, ainda, considerando a operagiio de um sistema genérico, pode-se
verificar que o fluxo de exergia de uma corrente de matéria pode ser
considerado em funcfio dos componentes de exergia cinética, exergia
potencial, exergia fisica e exergia quimica (Szargut et al., 1988). Neste
trabalho, contudo, considera-se apenas o componente de exergia fisica dos
subsistemas ja que nfo ocorre interagdo quimica deste sistema com sua
vizinhanga e, além disso, os demais componentes do balango exergético sdo

considerados negligenciaveis.
VIL.1.1- Analise exergética dos componentes do circuito de refrigeragio

A exergia fisica do sistema esta relacionada com a méxima quantidade
de trabalho obtida quando o mesmo é conduzido para um estado de equilibrio
restrito com a sua vizinhanga, por meio de processos que envolvem somente
interagdes térmicas com o meio ambiente. Ela pode ser calculada pela seguinte

gxpressio:
Bue = H-Ho~To(S—So)=4H-T, S (VILL.1)

onde o subscrito “0” indica a condiciio de equilibrio termodindmico do

sistema com a vizinhanga.
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O estado de referéncia do sistema pode ser escolhido arbitrariamente
no ponto de entalpia especifica (hy), entropia especifica (so) € condigBes fixas
de temperatura e de pressio ambiente. Especificamente, escolhe-se a menor
pressdo de ponto de bolha do fluido refrigerante como Py, onde hy € s.r s80
considerados nulos (condi¢io de referéncia padrio definida pela ASHRAE) e
posteriormente a T, € obtida na condicdo de temperatura ambiente, para a
atual pressdo do fluido refrigerante. A exergia especifica deste ponto é
utilizada como estado de referéncia para a andlise de fluxo de exergia do
sistema. Este procedimento evita o aparecimento de valores negativos de
exergia durante a andlise do sistema de refrigeragio (Nikolaidis & Probert,
1992). As variagdes de exergia do circuito podem ser obtidas com respeito a

este estado de referéncia, conforme a seguinte expressdo:

Bexer = (H - Ho) = To (S~ S¢) = (H = T9S) - C.. (VIL.1.2)
onde:
Cexer = HG - TO SQ

A variagdo da exergia fisica especifica de um fluxo de fluido pode ser,
ainda, dividida em dois componentes: componente térmico e componente de
pressdo. O componente térmico é resultante da diferenga de temperatura entre
um ponto do processo analisado e a sua vizinhanga. Ele pode ser calculado a
partir da expressdo V.15 e V.16, diferenciando o efeito de pressdo que
proporciona um fator de corre¢do da curva de entropia de gas ideal. O efeito

térmico pode ser representado pela seguinte expressio:

BTexer = L&TO (T-10)/ T)c,(T)dT L (VIL1.3)
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De forma alternativa, o componente de pressdo representa o
complemento da exergia especifica do sistema, podendo ser calculado a partir
das funcbes residuais descritas pelas expressdes V.13 e V.14, Elas
caracterizam o efeito termodinidmico da diferenca de pressao entre um
determinado ponto do processo e a sua vizinhanga. Este efeito de pressdo
sobre a exergia especifica do sistema pode ser determinado pela seguinte

expressao:
BPoer = L%, (h—ho)~To(s—s0))}dP}; (VIL1.4)
A exergia especifica ¢ dada pela combinag¢io destes dois componentes:
Bexer = BTexer + BPexer (VIL.1.5)

As perdas de exergia sio calculadas através de um balango de exergia
para cada componente do sistema de refrigeraciio. Ao contrario do balango de
energia ideal, onde a taxa que entra € igual a taxa que sai e também ndo ocorre
geracio ou consumo de energia, no balango de exergia sempre 0CoITe uma
taxa de entrada maior do que aquele de saida, sendo que esta diferenga ¢
definida como uma perda de exergia do subsistema analisado. Estas perdas
devem ser reduzidas para aumentar a eficiéncia termodinimica do sistema
(Kumar et al, 1989).

No presente trabalho, realiza-se uma anélise exergética da corrente de
fluxo de fluido refrigerante nos diversos subsistemas que estdo suportados no
circuito de refrigeracdo, procurando identificar as perdas termodinamicas
inerentes de cada componente do processo e estudar o procedimento de

reduciio das perdas de exergia intrinsecas das transformagoes de energia do
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sistema. As condi¢Ses termodindmicas do circuito de refrigeracdo padrio
identificado na Figura VII.1 foram adotadas como o estado de referéncia da
planta de refrigeracfo, tendo em vista que elas caracterizam uma boa condigio
de compara¢io do comportamento termodinimico dos fluidos refrigerantes no

atual sistema de refrigeracio.
VIL.1.2- Analise exergética do ar de refrigeracio

Quando o contetido de umidade do ar muda durante o processo, como
ocorre no sistema de resfriamento de ar, a influéncia da umidade sobre a

exergia nfo pode ser negligenciada (Szargut et al., 1988).

A exergia térmica do ar umido pode entfio ser descrita em fungio da

sua fracdo de umidade e de ar seco:

T P—¢PS(T)
= Cp, (T —To)-To| Cp. In— —R_.1
o = Cpu{T = T TG[ Pettp, Rl } (VIL1.6)

TO PG - ¢9P3(T0)
+X[hw “hw{) - TO(SW = Swo ]

As condigdes de equilibrio termodinamico da vizinhanga (ar
atmosférico) sdo definidas no seguinte estado de referéncia: Ty = 298,15K, P,

= 101,325kPa e ¢ = 50%. A equagfo VIL1.5 pode ser aplicada também para

as condi¢des de ar saturado (“fog conditions”).

Mas, no sistema de refrigeragfio, a pressio dentro da instalagdo é
relativamente proxima a pressio do meio ambiente. Assim, o componente de
exergia dependente da temperatura pode ser caracterizado, sob uma condicdo

de operagdo com ar ndo saturado, através da seguinte expressio:
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B(T) grer = (Cpo + XCpW)[T ~To— Toln%—] (VIL.1.7)

0

O componente de exergia dependente do contelido de umidade pode

ser dado pela seguinte expressao:

b(X). e = To [Rm. ln-gﬁ + XRyIn —Ei)

ar0 Pwo

(VILL.8)

062198+ Xs , 1 6078XIn=-
0,62198+ X Yo

=Ra To {(1 +1,6078X)In
Finalmente, utiliza-se um balanco de fluxo de exergia total do sistema

para identificar um procedimento de otimiza¢o simplificado que procura
minimizar as perdas de exergia provenientes da operagdo da planta em estado
estacionario, sujeito as restricdes de custo e de eficiéncia operacional dos

diversos componentes do sistema.
VIL.2- Otimizacdo termoecondmica da planta de refrigeracio

A otimizagio de sistemas de refrigeracio nfio pode ser sempre
conduzida através de técnicas numéricas convencionais. Isto € ressaltado,
inicialmente, devido a simplicidade do modelo matematico representativo do
sistema. Aliado a isto, pode-se observar que as plantas de refrigerag@o
apresentam normalmente uma grande complexidade, aumentando as
dificuldades genéricas pertinentes ao tratamento matematico de otimizagdo. A
otimiza¢fo numeérica ou mateméticawpode ser simplesmente aplicada para uma
estrutura especifica do sistema, limitando, desta forma, a possibilidade de

modificacbes estruturais que favorecem a avaliagio da eficiéncia
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termoecondmica da planta (Tsatsaronis & Moran, 1996). Sendo assim, o
desenvolvimento de modelos numéricos para as provaveis configura¢des de
projeto do sistema torna-se impraticével, notavelmente para aquelas plantas de

maior complexidade fisica.

Neste aspecto, mesmo para aqueles sistemas que ndo apresentam uma
complexidade fisica pronunciada, as técnicas de otimiza¢3o termoecondmica
baseadas na conhecida Teoria de Custo Exergético (Valero et al., 1986) sdo
validas e mostram algumas vantagens. A principal delas est relacionada com
a sua capacidade de resolver muitos problemas préticos, nio importando o
quio complexo eles sejam, pois ndo necessita de sofisticados programas de
simulacdo e analise numérica. O método se baseia na avaliac@o econdmica dos
fluxos de exergia interna e dos respectivos produtos que aparecem na
representac@o termoecondmica da instalacio indicada na Figura VII.2,
somente requerendo algum tratamento matricial trivial. O processo global
pode ser aproximadamente otimizado, sob certas condigdes, por meio de uma
metodologia de otimizagdo local seqiiencial das unidades que constituem a
planta. Em outros termos, cada unidade € considerada como se ela fosse
isolada daquelas outras e o problema global ¢ quebrado em uma seqiiéncia de
pequenos problemas. Este procedimento no envolve uma significativa perda
de precisdo, principalmente para aqueles sistemas de refrigeracdo em que a
influéneia reciproca dos diferentes componentes nio é particularmente forte
(d’Accadia & de Rossi, 1998).

Além disso, diferentemente das técnicas de otimizacio baseadas em
modelos matematicos sofisticados, a anilise termoecondmica pode
eventualmente dar indicagdes e sugestdes sobre mudangas estruturais

potencialmente uteis para aumentar a eficiéncia econdmica e termodinimica
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da planta, possibilitando um maior entendimento do processo de formacdo de

custo e do fluxo de custo do sistema (Tsatsaronis & Moran, 1996).

Neste trabalho, utiliza-se a metodologia de otimizagdo descrita por
d’ Accadia & de Rossi (1998). Fla ¢ aplicada aqui, para o caso de uma simples
planta de refrigeracio de compresséo de vapor, com 0 objetivo de minimizar o
custo global do produto (carga de refrigeracéo), com respeito a um conjunto
de varidveis de projeto do sistema. O efeito da troca do fluido refrigerante da
planta sobre o desempenho termoeconbmico do sistema também €

investigado.

VIL.3- Analise termoecondmica da planta de refrigeracio

A representagio esquematica da planta de refrigeragfo estudada neste
trabalho est4 indicada na Figura VIL1, caracterizando as unidades basicas de
um sistema de ar condicionado. As condig¢des operacionais da planta foram
obtidas a partir da simulagio do circuito de refrigeragdo padrdo que foi
mantido sob uma condicdo de carga térmica constante no evaporador e no
condensador, conforme indicado na Figura VL.8. Este estado estacionario da
planta de refrigeracio foi definido como uma condigdo de referéncia para o

exemplo numérico que serd desenvolvido posteriormente.

A anslise da planta de refrigeragdo sob um ponto de vista
termoecondmico deve considerar a sua estrutura produtiva de forma integrada,
identificando o propésito real de produgdo de cada um dos subsistemas,
atribuindo, entdio, uma regra bem definida para o combustivel (“fuel”) e 0
produto (ou residuo) de cada fluxo fisico que entra e que sai das unidades do

sistema, conforme o sentido de fluxo mostrado na Figura VIL.2. Este
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procedimento ¢ relativamente simples para o compressor que € responsavel
pelo aumento de exergia do refrigerante e também para o evaporador que é
responsavel pela redugio da temperatura do ar de refrigeracio, aumentando,
desta forma, a sua exergia. Entretanto, este procedimento ndo ¢ trivial para a
unidades de dissipacdo de exergia, tais como o condensador e a valvula de

expansio.

Fhixo de ar de
condensagio

Condensador

" Fluxo de fluido
refrigerante w2 ' W1

Compressor

Fluxo de ar de
refrigeraciio

Figura VIL1- Representaciio esquematica da planta de refrigeracfio
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BPa BP2
$5 BP5 BTS
h 4 h 4
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(b)
Aparelho } Combustivel =~~~ Produto
|__Fluxo Exergia | Fluxo Negentropia |
1 (Motoreléricoy  {BW1=WI1 e W2
2 (Compressor) ‘BW2=W2 1S2 =mTo(s2-s1) i BP2=m(bpa-bp1)
B S e {BT2 =m(bg-bu)
3 (Condensador € Motor: BP3 =m(by-by3) 'S = mTo(so-53)
elétﬂCO) % BT3 = m(ba«bﬁ) ; '

' BW3 = W3

______________________________________________________________________________________________________

5 (Evaporador) i BP5 = m(bps-bp1) iS5 = mTo(si-ss) BB= Mey(bs-bs)
.................... BTS =m(bu-bu) e
6 (Ponto de ramificagdo) iBP2 e {BP3 + BP4 + BPS _
"7 (Ponto de ramificagdo) (BT2+BT4 e BT3+BTS
_é-(f’aﬁtl; ‘de ramificacio) S = mTo(s-s3) 1S2 + S4 + S5
9 (Planta de refrigeragio) |BW1+BW3 | |BB

Figura VIL2- (a) Representagéio esquematica da estrutura produtiva da planta
de refrigeracio; (b) Defini¢do do fluxo de combustivel e de
produto nos diversos elementos do circuito

Neste ponto, durante a avaliagio do sistema de rejei¢io de calor para o

ambiente através do condensador, utiliza-se o conceito de negentropia



Capitulo VII Paginala3

(“negentropy”), isto é, considera-se aquela reduciio de entropia induzida pelo
refrigerante como um produto deste subsistema, conforme sera discutido
posteriormente. No entanto, para a valvula de €xpanséo, pode-se admitir que o
processo de expansio tem o objetivo de aumentar o componente térmico da
exergia do fluido refrigerante, por meio de uma queda de pressdo que

possibilita a obten¢do de um efeito de refrigeracio adequado no evaporador.

Aqui ¢ importante ressaltar que a exergia fisica de um fluxo de
matéria, em uma condi¢io de temperatura T e de pressdo P, é naturalmente
dividido em dois componentes (Kotas, 1985): o primeiro corresponde ao
trabalho do processo isobarico reversivel realizado a partir de um estado
inicial do fluxo até aquele definido pela temperatura ambiente, T,;, sendo
denominado componente térmico, o qual é sempre maior que zero. Ao passo
que o segundo componente, correspondente ao frabalho do processo
isotérmico reversivel, € obtido a partir de um estado inicial (P, T¢) até o estado
de equilibrio com o ambiente (Py,T,), sendo denominado componente de
pressdo. Este componente de exergia pode ser positivo, negativo ou nulo,
dependendo do sinal da diferenca entre P ¢ Py. Desta forma, quando T, < T,

entdo BTexer € positivo mas quando P < P, entiio BP.,: € negativo.

A analise do mecanismo de formacéo de custo através dos diferentes
componentes da planta pode ser caracterizada por meio de uma avahacdo de
todas as taxas de fluxo de exergia que estao sustentadas na corrente de fluxo
de refrigerante, onde os componentes de pressio e de temperatura sdo
desagregados e, assim, denominados de fluxos BP e BT, respectivamente.
Essas consideracdes levam a uma defini¢io da relagdo entre o combustivel e o
produto de cada subsistema. A representa¢do desta estrutura produtiva estd

mostrada na Figura VIL.2,
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A estrutura fisica da planta de refrigeracio ¢ composta de cinco
unidades produtivas e trés aparelhos ficticios, dos quais os produtos
homogéneos sdo distribuidos com mais de uma unidade. O circuito de
refrigeraciio €, desta forma, caracterizado por varios subsistemas, a saber:
subsistema 3, #3, que é responsavel pela rejeicio de calor do sistema e
compreende o condensador, 0 seu sistema de circulagdo de ar, além do motor
de propulsio elétrico. Este subsistema promove a rejei¢do de entropia do
refrigerante para o meio ambiente, aliviando o aumento de entropia causado
pelo compressor, #2, a valvula de expansdo, #4 e o evaporador, #5, que
propicia aquela negentropia (S2) necessaria para a operagao ciclica do sistema
(S2 + S4 + S5). Numericamente, cada fluxo de negentropia ¢ obtido pelo
produto da sua variagdo de entropia pela temperatura ambiente, To,. Isto
possibilita a homogeneidade dimensional de todos os fluxos fisicos

considerados neste estudo (d’Accadia & de Rossi, 1998).

Os fluxos que correlacionam as diversas estruturas da planta sio
definidos na Figura VIL.2 como fluxos de exergia (denotado pela letra inicial
B) ¢ fluxos de negentropia que s&io denotados pela letra inicial S. Observa-se
que, no ponto de ramificagdo ficticia #6, o aumento do componente de pressdo
da exergia do refrigerante, BP2, ¢ distribuido em trés fluxos: BP3, BP4 e BPS,
sendo que estes fluxos sdo correspondentes ao decréscimo do componente de
pressdo da exergia do refrigerante. Isto € causado pela queda de pressao nos
trocadores de calor e na valvula de expansdo. Estes fluxos sfo utilizados como
combustivel para os sistema de condensagdo, expansdo ¢ evaporagdo,

respectivamente.

O aumento do componente térmico da exergia do refrigerante, BT2, ¢

considerado como um segundo produto do compressor. Este fluxo, juntamente
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com aquele que € o produto da vialvula de expansdo, BT4, representam o
combustivel para o aparelho ficticio #7, que por sua vez fornece os fluxos BT3
e BT5, representando o combustivel para o condensador e o evaporador,

respectivamente.

Além disso, observa-se, ainda, que o combustivel requerido pelo
subsistema #3 para produzir aquela negentropia S € dado pela soma dos fluxos
BP3 ¢ BT3, além de BW3 ¢ B,, que representam o efeito de exergia relativo
aquele consumo de energia de circulagdo do ar de condensacdo e A variacdo de
exergia do ar, respectivamente. J4 a valvula de expansio usa os fluxos BP4 e
S4 para proporcionar um aumento do componente térmico da exergia do
refrigerante (BT4).

Finalmente, os fluxos BP5, BT5 e S5 sdo considerados os
combustiveis requeridos pelo evaporador para realizar o aumento de exergia
do ar de refrigeragfo, BB, o qual representa o proposito produtivo da planta de

refrigeracio.

A mtrodug8o do conceito de exergia é 1til na formulag@o do balanco
de custo, que sempre requer a definiciio de um produto do subsistema. Isto
pode ser bem entendido para o subsistema de condensacdo, onde o decréscimo
da exergia do refrigerante ¢ o seu \nico produto. Esta definigdo de fluxo de
negentropia ndo tem qualquer significado fisico para uma operagio real da
planta, nem aparece nos balancos de energia ¢ de exergia, mas representa um
expediente para introduzir o fluxo fisico S com relagio aqueles atributos de
custo do combustivel que entram no subsistema de condensaco. Estes custos
sdo, portanto, distribuidos com o0s componentes remanescentes da planta,

sendo representados na Figura VIL2 pelos fluxos 82, S4 e S5. Assim, por
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exemplo, observa-se que o Unico combustivel requisitado pelo compressor €
aquele relativo ao trabalho mecénico BW2. Mas, a analise do custo econdmico
e exergético de seu produto (BP2 e BT2) serd influenciada também pelo

condensador por meio de um fluxo de negentropia S2.

A Teoria do Custo Exergético possibilita a determinacéo dos custos
termoecondmico e exergético de todos os fluxos que aparecem interligados na
estrutura produtiva da planta de refrigeracio, assumindo-se que o estado de
equilibrio termodinamico do sistema seja conhecido. F importante notar aqui
que o custo exergetico, B*, e o custo termoecondmico, I, relativo a um fluxo
de exergia B, sfo respectivamente definidos como a quantidade de recurso
exergético ¢ econdmico requerida para obter aquele fluxo. O critério para
formular a equagdo de balango requerida no célculo do custo exergetico €
termoecondmico foi proposto por Valero et al. (1986) e pode ser sumariada
pela conhecida proposi¢do de correlaciio entre o combustivel e o produto ou

residuo de fluxo, que esta apresentada no Apéndice D.

Em particular, o balango de custo exergético para o compressor ¢ dado
por:

BP2 +BT2 =BW2 +S82° (VIL3.1)

Entretanto, de acordo com aquela proposi¢io D3 apresentada no

Apéndice D, pode-se escrever:

* *
BP2 _BT2

* *
ok =k (VIL.3.2
BP2 BT?2 BP2 BT2 )

O balanco do custo termoecondmico para o compressor sera dado por:
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Iepxt [pn=Haw:+ ITx + 7, (VIL3.3)

Aqui, uma condigdo é imposta para que os custos exergoecondmicos

unitdrios dos produtos do compressor, BP2 e BT2, sejam iguais:

Ilsp2 _ Iem
BP2 BT2

< Cep2 = CaT2 (VIL3.4)
Assim, aplicando as proposi¢des de fluxo do sistema listadas no

Apéndice D para todos os fluxos fisicos descritos na Figura VIL2, pode-se

construir um sistema esparso de equacdes lineares obtido a partir do modelo

de célculo dos custos termoecondmico e exergético. Ele é representado por:

Y=A'xE (VIL3.5)
onde A € a matriz caracteristica dos fluxos do sistema, E ¢ o vetor de custo
dos fluxos externos do sistema e Y é o vetor de quantidades a serem
calculadas, isto €, o vetor de custo exergético ou termoecondmico, que no

entanto depende da escolha do vetor E.

A Figura VIL3 mostra a matriz caracteristica A correspondente 2
estrutura produtiva considerada neste trabalho. Nesta figura, cada coluna da
matriz A tem o nome do fluxo de custo que sera calculado pela resolugio do
sistema de equacdes lineares representado pela expressio VIL3.5. Além disso,
podem ser consideradas duas possibﬂidades de utiliza¢do do vetor de custo
dos fluxos externos, E. Primeiramente, quando E = E’ obtém-se o recurso de
energia consumida pelo sistema em unidades de exergia. Desta forma, a

resolugio do sistema de equagdes proporciona a determinagdo do custo
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exergético do fluxo (Y_= B¥, vetor de custo exergético) e também o seu valor

unitario, k* = B*/B.

Matriz de Fluxo de Exergia: A

w1 w2 BP2 BP3 BP4 BPS W3 B, ETZ BT3 BT4 BTS s 82 54 55 BB
1 1 1
2 i -1 1 1
e 1 1 1 1 1
4 i «1 1
5 1 1 1 «1
3 1 -1 1 1
7 ¥ 1 1 1
8 i 1 -1 -1
9 BP2 -1/BT2
16 1/BP3 -1/BPS
i1 1/BP3  -1/BP4
12 1BT3 -1/BT5
i3 182 -1/84
14 1/52 -1/85
5] 1
16 1
17 1
E* ) ) 0 0 g ] 0i0i0ic [} 0 0 [ BW1 BW3 By
EY | B L2 EZs -EZ, ETs ] sigieico o 0 ¢ ] cBW1 cBW2Z e

[ YT |W1' l wz‘l BPZ ] BEY ] BPA i BPS st‘ ! Ba 1 BT2 | BT3 ‘ B4 1 BT5 | s | sz | 84 ‘ 85" I BB J
E’' = (Vetor transposto de custo exergético) E” = (Vetor transposto de custo termoecondmico)

Figura VII.3— Representagdo do sistema de equagdes para o calculo dos custos
exergético e termoecondmico da planta de refrigeracdo

De outra forma, o recurso consumido pode ser avaliado em unidades
monetarias conforme representado na Figura VIL.3, fazendo E = E”, onde ¢ €
o custo unitario da energia elétrica e £Z; identifica o custo de amortizagdo das
diferentes unidades de producdo, sendo que Z; representa o custo de cada
unidade “i”, em unidades monetéﬁés,' e £ é o fator de amortiza¢do por unidade
de tempo. Assim, através da resolucdo do sistema de equagdes, pode-se

determinar o custo termoeconémico dos diversos fluxos (Y = IL vetor de
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custos termoecondmico) e também o seu valor unitario, ¢ = II/B, que

representa O custo exergoecondmico do sistema.

Analisando a matriz A da Figura VIL3, verifica-se que as linhas 1 até 8
representam 0s balangos de custo exergético dos diversos subsistemas que
compdem a estrutura da planta de refrigeracio. A nona linha impde a condicio
de que os produtos do compressor, BP2 e BT2, tenham a mesma unidade de
custo exergético (proposicio D3). As proximas duas linhas impdem a
condigdo de que os fluxos BP3, BP4 e BP5, originados a partir do fluxo BP2
no ponto ficticio #6, tenham a mesma unidade de custo exergético e
exergoecondmico. Similarmente, a linha 12 impde a condicdo de que os
produtos BT3 € BT5 tenham a mesma unidade de custo, ¢ as linhas 13 ¢ 14
impdem a condi¢fo de que as unidades de custo dos produtos do ponto ficticio
#8 sejam 1guais. As tltimas trés linhas permitem a identificagio dos recursos
externos consumidos pela planta para obtencio do efeito de refrigeracdo
desejado, ou seja, o trabalho do motor elétrico que define os fluxos BWI,
BW3 e 2 mudanga de exergia do ar no condensador, para os quais as unidades

de custo exergético foram assumidas iguais a unidade, ou seja, k* = 1.

VIL.4- Metodologia de otimizacdo do sistema de refrigeraciio

O custo exergoecondmico global da estrutura produtiva com
recirculacdo de produto, que aparece durante a andlise do sistema de
refrigeracdo, pode ser formulado sob a hipétese de que todos os pardmetros de
projeto das unidades sdo varidveis de decisio local, i.e. elas afetam somente 2
unidade para a qual estd sendo referida. Assim, o custo exergoecondmico do
produto final da planta de refrigeragiio pode ser minimizado por meio de uma

otimizagdo local e seqiiencial das unidades individuais que a constituem, cada
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qual sendo considerada como se fossem independentes umas das outras
(d’Accadia & de Rossi, 1998). Em particular, a otimizagdo pode ser realizada
pela determinagdo do custo exergoecondmico minimo de cada subsistema,
com respeito a cada variavel de decisdo local, x;, ou seja, para cada unidade

“i” resolve-se O seguinte problema:
N&I}] Ceni = I\(EPZ criki t Kz (VIL4.1)

onde cg; € 0 custo exergoecondmico unitario dos combustiveis, F;, que entram
na unidade e PD; é o produto desta unidade. Assim se obtém k;, o consumo
unitirio de exergia necessario para produzir PD;, ou seja, k; = Fi/PD; = f (x)) e
kz = EZi/PDy, com Z; = f (x;,PD;) representando aqui o custo global da unidade

“i” ¢ £ € o fator de amortizagdo de capital.

Em geral, quando se altera a varidvel de decisdo x; ocorre uma
mudanca no custo exergoecondrmico unitdrio cp € também no produto PDj,
mas esse efeito pode ser negligenciado se a velocidade de convergéncia para o
ponto 6timo do sistema for considerada alta. Nesta condi¢cdo, ambos cg; € PDj
podem ser aproximadamente considerados constantes e, assim, O custo Cg;
transforma-se numa funcdo de uma variével x;, que ¢ facilmente minimizada.
Contudo, uma boa estimativa inicial para os valores das varidveis de decisdo €

importante neste procedimento de otimizag&o.

Apresenta-se, a seguir, um exemplo numérico deste procedimento de
otimizacdio que ¢ aplicado para a planta de refrigeragio descrita neste trabalho.
O estudo procura identificar também o efeito da mudanca do fluido de

refrigeraciio sobre o ponto 6timo de custo exergoecondmico do sistema,
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possibilitando a avaliagdo das condigbes operacionais mais adequadas para o

sistema.
VIL5- Estudo de caso de otimizacio

A estrutura fisica da planta de refrigeraco que ¢ analisada neste
trabalho esta mostrada na Figura VIL.1, onde ressalvam-se as seguintes

hipéteses:

* Condi¢des de operagdo em estado estacionario;
* Perdas de pressdo estdo concentradas no evaporador e no condensador;

* Inexisténcia de trocas de calor com o ambiente, exceto aquela rejeicdo de

calor dos motores elétricos.

As equacgdes utilizadas para definir o custo dos aparelhos, Z;, e sua
dependéncia com respeito a eficiéncia especifica da unidade e & quantidade de

produto associada, estdo descritas no Apéndice D.

O custo dos recursos consumidos pela planta sio obtidos conforme
d’Accadia & de Rossi (1998), que assumiram um valor de custo unitario da
energia elétrica, ¢, = $ 10 GI'', e um fator de amortizagdo &= 554 x 1077,
correspondendo a uma taxa de desconto de 0,15, além de um tempo de vida do

sistema de 10 anos e um tempo operacional de 1000 h/ano.

Uma vez que o estado termodinimico do sistema foi determinado
antecipadamente, a Teoria do Custo Exergético permite uma avaliacdo de
custo exergetico unitdrio e o custo especifico do fluxo de exergia relacionado

com cada estrutura. A Tabela VII.1 resume estes resultados obtidos através da
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resolucio do sistema de equagBes representado pela expressdo VIL3.5. Estes
valores de custo exergético dos componentes do sistema sdo assumidos como

um estado de referéncia para o problema de otimizagio.

Tabela VIL1- Custo exergético e termoecondmico das unidades da planta de
refrigeracio, mantida sob a condiggo de operagdo padrio com o
fluido R-22 e com a mistura nfo-azeotrépica R-22/R-142b

Fiuxe Exergia Custo Exergético B” | Custo Exergétice Custo Termo- Custo Exergo-
B (kW) (kW) Unitario, K’ = B'/B econdmice ($10°s%) | econdmice, ¢ (3 GI7)
R22  R2IVR- R22 | R22R- R22 | R22UR- R22 | R22R- rR22 | R22R-
142b 142b 142b 142b {14

W1 3519 1 3,385 GRS Te06 1 1,000 B35 ¢ a8 10,060 10,000
w2 4067 3,047 4,519 3,385 1111 1,511 48,609 36,514 11,952 11,984
BP2 1,246 1,116 LM ' 1,657 1582 | 1485 25381 1 21278 20266 19,066
BP3 %00 1 =00 =00 | =00 = 0,0 = 0,0 20,0 = 0,0 = 0,0 = 0,0
BP4 1,216 1,075 1,923 1,595 1,581 1,483 640 | 20478 20,263 19,049
BPs | 3mE2 | 4192 | 4TIE2Z | 613E2 1,580 ¢ 1,486 0,611 ! 0,799 20232 ¢ 19,069
w3 0,557 0,557 0,557 . 0,557 1,800 1,000 40,672 30,469 73,819 54,702
B 0750 0,750 1,183 1,169 1LSTT ¢ 1559 5568 5569 20262 | 7425
RI2 1,748 1,247 2764 ¢ 1,851 1,581 1,484 35,418 23,768 20,262 19,060
BT3 1,635 1,238 3,150 1,973 1,926 1,593 0946 | 25442 25,043 20,551
BT4 0761 | 0915 2,068 | 1,595 2717 1,743 21379 1 20,676 35974 22,59
BTS 0,873 0,925 1,681 1,474 1,926 1,593 21,852 19,003 5,031 20,544
S 15388 | 16,033 4,890 3,699 9318 | 023 87362 | 61,663 5677 1 3846
s2 0,679 0,534 0216 1 0123 0318 | 0230 3,854 2,053 5,676 3,845
54 0,455 0,286-2 0,145 0,65E-3 0318 0,232 1584 | 108E2 5,679 3,857
S5 14254 1 15,502 4530 3575 0318 1 0231 80925 | 59,599 5677 1 3843
BB 1,183 1,169 6,259 5,111 5191 4372 103,399 79,414 87,404 67,933

Observa-se na Tabela VIL1 que ocorre um aumento dos custos
exergoecondmico € exergético unitarios, desde o motor elétrico até atingir o
evaporador, tanto para o fluido refrigerante R-22 quanto para a mistura ndo-
azeotropica R-22/R-142b. Os maiores valores sdo obtidos pelos fluxos BT3 e
BT35, com valores aproximados de k = 1,93 e 1,59, respectivamente e ¢ = $
20,55 GI"' e $ 20,59 GJ''. O valor méximo ¢ atribuido ao fluxo BT4, com k*
=272e 1,74, e c =% 3597 GI'e$ 22,60 GJ", respectivamente. Estes

resultados concordam com aqueles obtidos por d’Accadia & de Rossi (1998).
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Ressalta-se também que o custo exergético unitirio do ar atinge valores
clevados, com k* = 1,58 ¢ 1,56, diferenciando-se do custo exergoecondmico
unitario do motor do condensador, que atinge os valores méximos de ¢ = $
73,02 GI' e $ 54,70 GJ'. Ao contrério, os fluxos BP2, BP23, BP4 o BPS,
relacionados com o componente de pressdo do fluxo de exergia, apresentam os
menores valores de custo unitario (k*= 1,58 ¢ 1,48 e ¢ = $ 20,26 GI"' e $ 19,05
GI, respectivamente aos fluidos refrigerantes R-22 e R-22/R-142b. Estes
resultados indicam que o desempenho do sistema ¢ mais sensivel a efetividade
térmica dos trocadores de calor, dependendo mais das quantidades dos fluxos
BT3 ¢ BT5 e indiretamente de BT4, do que da queda de pressdo que esta
representada pelas quantidades de fluxo BP3 e BPS,

Além disso, observa-se também na Tabela VILI que o custo
exergético unitario do produto da planta de refrigerac3o (BB) é 17,37 % maior
quando se opera com o fluido refrigerante R-22. E o custo exergoecondmico
unitario ¢ 22,27 % maior para o produto da planta de refrigeragdo, operando
com o fluido refrigerante R-22, quando comparado com a mistura refrigerante

ndo-azeotropica.

Valero et al. (1986) enfatizam que, para um determinado subsistema
“1”, 0 custo exergético unitario do seu combustivel coincide aproximadamente
com a variagio do consumo marginal de recursos de exergia externa da planta
total, em relagdo ao consumo de exergia unitario de um dado subsistema,

mantendo as demais unidade constantes, conforme a seguinte expressio:

a B(ﬁs,i k =const,, j=i
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onde Fr é o combustivel total requerido pela planta, Bais; € a taxa de destrui¢do
de exergia na unidade “i” e k; € o consumo de exergia unitario da unidade 7,
ou seja k; = Fy/PD;. Além disso, todos os fluxos internos apresentam custos
exergoecondmico € exergético unitarios que sdo homogéneos ao longo da
planta, isto e, em qualquer dos aparelhos que a constituem nao existem

conflitos com o mecanismo de geragdo de custo.

Desta forma, desenvolve-se um procedimento de otimizagdo que
procura minimizar o custo termoecondmico total do produto BB com respeito
aos parimetros de projeto, que sao considerados como variaveis de decisdo do
problema de minimizagdo do custo. Essas varidveis de decisfo sdo definidos

COmMo:

* eficiéncia eletromecanica do motor elétrico do compressor, Xi = 77 motorl;
* eficiéncia isoentropica do compressor, Xa = 77 cp;
* afetividade térmica do condensador, X3 = £ co;

* efetividade térmica do evaporador, Xs = €y

Em outras palavras, o objetivo deste procedimento ¢ minimizar a

seguinte fungao:

es = £ Mergs Nep-Ecos EEv) (VIL5.2)

onde os valores iniciais foram definidos como:

7 motor1 = 0,900 5 77¢cp = 0,800 ; £c0=0,700; ey = 0,600
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Particularmente, como foi observado por Wall (1991), ndo existe um
método especifico para encontrar o minimo global do sistema devido 3 forte
ndo-linearidade do problema matematico. Desta forma, as técnicas
convencionais de cdlculo computacional do ponto Otimo do sistema s3o

consideradas como ferramentas importantes para esta avaliagdo.

Entretanto, utiliza-se aqui um procedimento alternativo que adota uma
metodologia de otimizagdo local e segiiencial. Neste procedimento, opera-se
de unidade em unidade, obtendo individualmente para cada aparelho, “i”, o
valor da variavel de decisio x; que minimiza o custo exergoecondmico
unitirio do produto PD;, assumindo para isto os valores constantes destes
mesmos produtos e também os valores dos respectivos  custos
exergoecondmicos dos combustiveis F;. Estes valores foram calculados
anteriormente € representam as condigdes operacionais de referéncia da planta
de refrigerac8o, conforme indicado na Tabela VIL.1. O estudo de otimizagdo é
baseado na analise da mistura nfo-azeotrépica R-22/R-142b que apresentou o

maior desempenho termodindmico e o menor custo exergoecondmico.

Entdo, para o motor elétrico (motorl), o valor de 77 motor] qUE Minimiza
0 custo Cpwz, mantendo constante cpy; € BW2, é assumido como um valor
otimo. Este procedimento € igualmente feito para o compressor (variavel de
deciséo 7jcp), condensador e evaporador (varidveis de decisdo: & € EEV,

respectivamente).

Aqui ¢ importante notar que; com excegdo da eficiéncia do motor
elétrico 77moror1, @ varidveis de decisdo escolhidas neste exemplo nio podem
ser consideradas rigorosamente como variaveis locais, Ja que existe uma certa

influéneia de cada unidade sobre as condigdes de operacdo ¢ de composicio
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de custo das outras unidades. No entanto, considera-se neste estudo que tal
influéncia pode ser negligenciada com o objetivo de evitar complicagdes
atribuidas & presenga de varidveis de decis@o globais. D’Accadia & de Rossi
(1998) notaram que este procedimento de otimizacdo é aceitavel para os
sistemas de refrigeracdo, levando 3 obtengGo de valores 6timos da fung@o
objetivo que sdo proximos do valor minimo obtido pela técnica numérica

convencional.
VIL.5.1- Motor elétrico (subsistema 1)
Para este equipamento o balango de custo € representado por:

caw2 BW2=cpy; BWI+Z 7, (VIL5.3)

onde o valor do ponto 6timo local é obtido pela minimizagfo da fungdo

VIL.5.4, com respeito a variavel de decisd0 Mmotort

cewz = Caw1 Kewi T kg = EBEL 4 k2 (VIL5.4)

motori

Assim, assumindo valores constantes para caw; = o= $ 10 GI”' ¢ BW2

= 3,05 kW (obtido da Tabela VIL1), o custo unitario cgw torna-se uma funcdo
tnica de 7mewor1. Entdo, pela simples diferenciagdo da equagdo VIL5.4
(8 coms/ B Mo = 0) € possivel determinar a seguinte condi¢do do ponto 6timo

local:

Nmotorl,opt — 0,908
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VILS5.2- Compressor (subsistema 2)

O balango de custo do compressor é dado por:
carz BP2+ cpp, BT2 = ¢y, BW2+¢, S2+¢ 7, (VILS.5)
entfo, fazendo cppy = cg, Obtém-se a fun¢do de custo a ser minimizada:
Cop2 = CBT2 = Cowz Kewz T Cs2 ks2 + ky, (VIL5.6)

onde kgy, = BW2/ (BP2+BT2) e kg = kgwo - 1, 0u seja:

S2 _ BW2-(BP2+BT2)

T (BP2+BT2)  @P2+BIy  kewl (VIL5.7)

ksz

E, ainda, aproximando-se a eficiéncia exergética (BP2 + BT2) / BW2
com aquela eficiéncia isoentroépica do compressor, pode-se obter um fator de
corregdo de 1,006 que representa a relagfio entre a eficiéncia exergética e a
eficiéncia isoentrépica obtida no estado de referéncia do sistema. O custo é

calculado, entdo, pela seguinte expressio:

Cpw2 1
= —— =] [+ I1.5.8
Crp2 1,00677@ Cs2 [1,00677@, J kzz v )

na qual cewz = $ 11,98 GI', cs» = $ 3,85 GI'' e (BP2 + BT2) = 2,36 kW, onde
obtém-se, através da diferencial da fungdo de custo (g cBp2/ONcp=0), a
seguinte condicdo de 6timo local:

ﬂCP,opt = 03834
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VI11.5.3- Condemnsador e acessOrios (subsistema 3)

O balango de custo pode ser escrito da seguinte forma:

Cs S — Cpw2a BW3 + Cre3 BP3 -+ Har+CBT3 BT3 + 5 Z3 (VII.S.g)
e, portanto,
e
cs = caws Kews T caes kaes + S +cpmkenst$ Z% (VIL5.10)

Nesta expressdo, observa-se que os trés primeiros termos do lado direito
apresentam valores relativamente pequenos e, além disso, eles podem ser
aproximadamente considerados sem qualquer dependéncia da variavel de
decisio £co. Entdo, eles serdo admitidos como constantes e de valor igual
aquele das condigdes iniciais do sistema de referéncia. J4, a dependéncia de

kgrs com relaglo a & pode ser aproximada pela expressdo BT3 + BP3/S =

Ty / To -1, com T,s representando a temperatura termodinédmica media do
refrigerante no processo 2-3, ou seja, Tyz = (hy - ha)/(s: - s3) e, ainda,

considerando que BP3/S = 0, obtém-se:

kprs =21 (VIL5.11)

Assim, aproximando T»3 com aquela temperatura na qual o processo

de condensacdo inicia, T», e considerando, ainda, o conceito de eficiéncia do

condensador {&co), pode-se escrever:
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. (Ts~ T7)
Ty = T7 +w~;—(—:—g-— (VIL5.12)

onde T, ¢ Ts sd0 valores fixos de temperatura do fluido de condensacio,

Entdo, assumindo valores constantes para cpws = ¢, = $ 10 GJ 1 BW3
= 0,557 kW, cpp3 = $ 54,70 GJ', BP3 » 0,00kW, S = 16,03 kW ¢ cyry = $
20,55 GI'', cs torna-se uma funciio tinica de &o. A condicio 6tima deste
subsistema ¢ dada por:

& CO,opt = 0:78
VIL5.4- Evaporader (subsistema 5)

A partir do seguinte balango de custo:

cee BB = (55 Ss + cgps BPS + cers BTS +& 7, (VIL5.13)
pode-se escrever:

CeB = Csskss ¥ Caps Kaps T Cays kprs & Zs (VIL5.14)

O consumo unitario kgps é assumido com valor constante. Além disso,
pode-se obter da equaciio do balango de exergia na unidade, a seguinte

expressio:

BT5 =BB + Byysy — BPS (VIL5.15)
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onde Bgspv € a taxa de destrui¢@io de exergia no evaporador, que pode ser

expressa por (Kotas, 1985):

1 1
Baisev = Q TC{-_‘” - "_‘“‘) (VIL5.16)
Tar Tss

onde Q ¢é a taxa de fluxo de calor trocado (fixado em 15,647 kW para a

condiciio de referéncia), Tq € a temperatura ambiente, Tai€ Tse TEpresentam a

temperatura termodindmica média do refrigerante ¢ do ar, respectivamente. E,

assumindo, ainda, T4 como sendo aproximadamente igual a temperatura

inicial do processo de evaporag&o, pode-se obter a partir da defini¢do de &gy a

seguinte expressao:

(VIL5.17)

onde Ts e T sdo valores fixos de temperatura que podem ser considerados

como sendo iguais a Tsg.

Além disso,
S5=Q+BP5+BTS (VIL5.18)

Desta forma, assumindo valores constantes para cgs = $ 3,85 GJ, caps

= $19,07 GJ', BP5 = 4,19E-2 kW ¢ BB = 1,169 kW, cgp pode ser descrito,
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aproximadamente, como uma fungfo tmica da eficiéncia térmica do

evaporador. O ponto 6timo do subsistema &, entdo, dado por:

gEV,opt = 0367

VIL.6- Otimizacio da carga térmica de equipamentos de congelamento de

alimentos

As condi¢des de operagdio do equipamento frigorifico devem ser
definidas levando em consideracio as restriges de taxa de congelamento que
garantam os atributos de qualidade do produto. Neste trabalho, escolhe-se um
valor limite de tempo caracteristico minimo de 90 minutos que permite o
controle do escurecimento da superficie do produto, conforme descrito por
Zaritzky et al. (1982). Além disto, deve-se utilizar também a maior taxa de
congelamento possivel, evitando, desta forma, o aparecimento de grandes

cristais de gelo dentro do produto (Afién & Calvelo, 1980).

A Figura VIL4 mostra o comportamento do perfil de tempo
caracteristico para diferentes condicbes de operacdo do equipamento,
utilizando uma temperatura final da placa de congelamento de 250,15 K, que
caracteriza uma condi¢do de congelamento rapido. Observa-se que o perfil de
tempo caracteristico alcanca valores muito baixos, principalmente na
superficie da came, onde ocorre uma alta taxa de transferéncia de calor. A
manipulacdo da temperatura da placa de congelamento no inicio do processo
permite uma reducio dos valores de tempo caracteristico nos pontos internos
do produto, conforme indicado pelas curvas (2) ¢ (3). A Figura VIL5 mostra
as respectivas perturbagdes de temperaturas do congelador utilizadas na F igura
VILA4.
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Figura VIL4- Perfil de tempo caracteristico do produto obtido sob uma
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Figura VIL5- Perfil de temperatura da placa do congelador
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A redugdo da taxa de congelamento induz um aumento do tempo
caracteristico na superficie da carne, conforme se pode observar na Figura
VIL6. A condigdo de operacdo do equipamento foi padronizada utilizando
uma temperatura da carne de 275,15 K que é a temperatura de armazenamento
inicial do produto. A temperatura inicial da placa de congelamento foi mantida
em 266,15 K e foi progressivamente abaixada até uma condicdo final de
250,15 K.

TEMPERATURA INICIAL CARNE = 275.15 K
TEMPERATURA INICIAL PLACA CONGELAMENTO = 266.15 - degrau
TEMPERTAURA FINAL PLACA CONGELAMENTO = 25015 K
210~ {1} degrau=16/5
1 (2) degrau=16/8
1959 3} degrau= 1611
1804 @ degrau=16114
4 (5) degrau=16/20

TEMPO CARACTERISTICO (min)
N
(=]
}

L S R e e e e e .
60 01 02 03 04 05 06 07 o08 09 1.0 1.1
POSICAOQ RADIAL

Figura VIL6- Perfil de tempo caracteristico para diferentes taxas de
congelamento do produto no congelador de placas

A Figura VIL7 mostra o perfil dos degraus de temperatura de
congelamento utilizados nas simulagdes apresentadas na Figura VIL6.
Verifica-se que uma mudanca de temperatura da placa logo no inicio da
operagio do congelador, representada pela curva com inclinac3o constante,
provoca uma redugdo do tempo caracteristico na superficie do produto. A

reduc@io do numero de degraus permite um aumento do tempo caracteristico na




Capitulo Vil raginalod

superficie, porém, provoca um aumento da taxa de congelamento para pontos
internos da carne. Pode-se, desta forma, verificar que a condigio desejada de
operagio do sistema pode ser obtida pela manipulagio da temperatura da
placa, utilizando perturbagdes de temperatura diferenciadas ao longo do tempo

de operaggo do equipamento.

270 =

TEMPERATURA DA PLACA DO CONGELADOR (K)

(5) degrau=-16/20
255  (4) degrau=-16/14 .

{3} degrau=-i6/11

4 {2) degrau=-16/8

{1) degrau=-16/5

250 —
T t t i T T ¥ T ¥ T T 1
0,0 02 0.4 0,6 0,8 1.0 1,2

TEMPO RELATIVO

Figura VIL7- Perfil de temperatura na placa do congelador, relativo as

condi¢des de operacdo indicadas na Figura VIL6

O efeito da manipula¢do das condi¢Bes de operagdo do congelador pode
ser visualizado na Figura VILS8, onde observa-se uma resposta rapida do
tempo caracteristico em fun¢éo de diferentes perturbagdes na temperatura de
operacdo do sistema. Utiliza-se uma conéli(;ﬁo inicial de temperatura da placa
de 266,15 K, sujeita a diferentes perturbagdes degrau na temperatura de
congelamento ao longo do tempo. Verifica-se que uma maior perturbacdo de
temperatura da placa, no inicio da condigdo de congelamento, provoca um

abaixamento do tempo caracteristico nos pontos proximos da superficie do
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produto, conforme indicado pelas curvas (2), (3) ¢ (4). Entretanto, um

posterior degrau positivo da temperatura da placa provoca uma sensivel
reducdo da taxa de congelamento nos pontos mais internos do produto,
conforme indicado pelo pico de tempo caracteristico mostrado nas curvas 3)e

4.

TEMPERATURA INICIAL DO PRODUTO = 27515K

TEMPERATURA DA PLACA DE CONGELAMENTOC = 266,15 K

“ (1) degrau=.16/12

180 — {2} degrau=-3

(3) degraus=-3,4+2 perturbagio inicial no

. . (4) degrau=-3,+1 tempo adimensional = 0,15
- {5) degrau=-2

TEMPO CARACTERISTICO (MIN)
s
o
]

80 V4 perturbagio inicial no T
2 tempo adimensional = 0,1
T T I Y T t T T 1 T |
0,0 0,2 0.4 0,6 0.8 1,0
POSICAQ RADIAL

Figura VIL.8- Perfil de tempo caracteristico de congelamento do produto para
diferentes degraus de temperatura do congelador de placas

A curva (5), indicada na Figura VILS, representa uma condi¢io de
Operagdo que preserva as caracteristicas de qualidades do produto. Ressalta-se,
aqui, a necessidade de aplicar uma otimizacdo rigorosa porque existem muitos
graus de liberdade no sistema. Os parimetros de otimizagHo seriam: o nimero
de degraus ¢ o valor da temperatura em cada degrau, além de uma restrigdo de
tempo maximo de congelamento que assegura um controle da deterioracsio
microbiolégica do produto e evita grandes flutuagdes de temperatura no

Processo.
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A variacfo da carga térmica do sistema ao longo do tempo de
congelamento apresenta um comportamento diferenciado em funcdo das
condi¢des de operagio do congelador. Pode-se observar na Figura VI1.9 que a
utilizagdo de maiores gradientes de temperatura de congelamento provoca um
sumento da inclinacio da curva de carga térmica do produto ao longo do
tempo. Este aumento de variagio da carga térmica indica um aumenio da
carga térmica total do sistema. Para medir este aumento de carga térmica
atiliza-se um estado de referéncia definido numa temperatura abaixo daquela
de congelamento do produto. O desvio absoluto entre a carga térmica de
referéncia e a carga térmica instantanea foi definido como gradiente de carga
térmica. Desta forma, o aumento do gradiente de carga térmica estd
relacionado com uma maior variagdo total da carga térmica do sistema que

pode ser indicada pela drea sob cada curva mostrada na Figura VIL9.
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Figura VIL9- Gradiente de carga térmica do congelador de placas mantido sob
as condicOes de operagdo indicadas na Figura VIL3



CAPITULO VIII

CONCLUSOES E SUGESTOES PARA TRABALHOS FUTUROS

Os objetivos propostos neste trabalho de tese foram atingidos, uma vez
que a modelagern, a simulaciio e a otimizagfo de sistemas de refrigeragéo € de

congelamento foram contempladas satisfatoriamente.

Inicialmente, desenvolveu-se a modelagem do equilibrio de fases de
fluidos refrigerantes puros e de misturas n#o-azeotropicas que sdo
correntemente aplicadas para sistemas de refrigeragio. O modelo apresentou
uma boa capacidade de predigdo do perfil termodindmico do fluido
refrigerante ao longo de uma larga faixa de condigbes de operagdo do sistema,
sendo considerado como uma ferramenta importante para o estudo de
simulagio da planta de refrigeragfio. Ressalta-se, contudo, que o modelo pode
ser aperfeicoado com o objetivo de contemplar a alta nfo-idealidade de
misturas refrigerantes com varios componentes, possibilitando uma maior
flexibilidade de aplicagdo do sistema de refrigeragdo com fluidos refrigerantes

ndo-agressivos ao meio ambiente.

A determinagio do perfil termodindmico do fluido refrigerante
possibilitou o desenvolvimento do modelo de simulago do circuito de
refrigeragio operando com fluidos refrigerantes puros ¢ com misturas nio-
azeotropicas. Este modelo foi aperfeicoado pela inclusdo de modelos
especificos das unidade basicas da planta de refrigerag@o, utilizando um
modelo de compressio politropica que define com fidelidade o
comportamento do fluido no compressor. Os trocadores de calor foram

representados por uma diferenga de temperatura média efetiva que mostrou
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uma alta capacidade de identificacio do perfil termodindmico do fluido

refrigerante, durante os processos de €vaporagido e de condensacio.

A planta de refrigeracio foi estudada sob uma condigdo de operagiio em
estado estaciondrio, utilizando um modelo termodindmico para o fluido de
transferéncia de calor na interface dos trocadores de calor. Este modelo de
interface serviu de base para a simulacdo da planta de refrigeracio e
possibilitou também a anilise do consumo de energia do sistema de

refrigeracdo.

A simula¢io da planta de refrigeracdo utilizando a condi¢io de interface
representa uma ferramenta importante para o projetista porque possibilita o
desenvolvimento de novas configurages da planta de refrigeragfo, utilizando
circuitos termodindmicos acoplados e com aplicagcdo de diferentes fluidos

refrigerantes.

A teoria do custo exergético foi aplicada para a analise do sistema de
refrigeragdo com o objetivo de encontrar uma condi¢do otima de projeto. A

metodologia foi baseada em trés passos principais:

* Definicdo da representagio do fluxo de combustivel-produto-residuo da
planta de refrigeracio;

* Utilizagdo de uma condi¢iio bisica do projeto para calcular os custos
exergoecondmicos de todos os fluxos fixos que aparecem na estrutura da
planta;

* Otimizagdo local e sequencial dos subsistemas que constituem a planta,

utilizando para isto os custos exergoecondmicos previamente calculados.
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A analise de custo exergético possibilitou a elaboragdo de um
procedimento de otimizaggo do sistema de refrigeragio, proporcionando
também indicacdes da potencialidade de aumento da eficiéncia ¢ do custo
efetivo dos componentes da planta, obtido por meio de mudangas na sua
estrutura. Este procedimento permite ao projetista identificar o processo de
formacio de custo das diversas unidades que constituem a planta de

refrigerac&o.

Este trabalho apresentou também um estudo de modelagem e simulag@o
do perfil de carga térmica de sistemas de congelamento de alimentos. 0
estudo foi baseado na resolucdo do modelo de transferéncia de calor em estado
transiente, aplicado para um congelador de placas de contato, utilizando o
método da Colocagiio Ortogonal em Elementos Finitos. Este método
caracterizou com boa precisdio o perfil de temperatura do produto, permitindo

a identificagfio da taxa de congelamento ao longo de toda a sua espessura.

As condicdes de operagdo do equipamento influenciaram drasticamente
a taxa de congelamento do produto. O controle destas condigdes possibilitou a
identificacdo de um perfil de velocidade de congelamento que favorece a

manutencio de quesitos de qualidade do produto congelado.

Finalmente, verificou-se que a utiliza¢do de uma taxa de congelamento
6tima possibilita a redugio da carga térmica total do sistema, permitindo a

reducio no consumo de energia de operagdo do equipamento.

Assim, este trabalho de tese enfocou todos os aspectos mais importantes
para o desenvolvimento de projetos de sistemas de refrigeragio e de

congelamento de produtos alimenticios.
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Como sugestdes para continuidade deste trabalho propde-se:

* Aperfeigoar o procedimento de calculo do perfil termodinimico do fluido
refrigerante que opera no sistema de refrigeragio, procurando desenvolver
um procedimento de calculo que contemple os desvios de idealidade de
uma larga variedade de misturas de fluidos refrigerantes disponiveis no
mercado. Isto possibilita a analise do desempenho termodinimico destas
misturas operando na planta de refrigera¢io e finalmente a escolha do
fluido refrigerante adequado ao sistema.

e Desenvolver a modelagem termodindmica de novas configuractes de
estrutura de plantas de refrigeracfio utilizadas em diferentes aplicagdes,
como por exemplo, os sistemas de ar condicionado central de grandes
edificios, as diferentes aplicagdes industriais da indtistria de alimentos e da
industria quimica, além dos projetos especificos de refrigeradores e de
congeladores comerciais.

e Desenvolver e aperfeicoar os modelos de calculo do perfil de carga térmica
do fluido refrigerante nas diversas unidades que compdem a planta
mecanica de refrigeragfo, proporcionando, assim, uma defini¢do precisa
das variaveis de projeto destas unidades e o desenvolvimento de técnicas
de controle da operagdo da planta de refrigeracio.

e Desenvolver os modelos especificos de cilculo da carga térmica de
processos tipicos da indistria de alimentos, como por exemplo as cAdmaras
e tineis de congelamento, proporcionando as condi¢des de andlise das
aplicagdes de mterface com a planta mecanica de refrigeragio.

¢ Desenvolver o procedimento de otimizacio das condi¢bes de operacio da
planta de refrigeragio visando identificar as variaveis 6timas de projeto de
cada unidade do sistema e avaliar o consumo de energia € o custo de

implantago do projeto.
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Apéndice A- Estruturas de modelos tipicos dos sistemas de refrigeracio
industrial

A modelagem termodindmica dos componentes basicos do circuito de
refrigeragdo representa uma ferramenta ttil para a integracio dos diferentes
elementos componentes do sistema de refrigeracdo que estd mostrado na
Figura 1.3 (Cap. )

Apéndice A.1- Compressores

O modelo numérico para os compressores pode ser obtido conforme
Marshall & James (1975), Cleland et al. (1982) e Cleland (1983, 1985), sendo
dado por:

my = anv/ v
onde m, € a taxa de fluxo de massa de refrigerante (kg/s), n, ¢ a eficiéncia
volumétrica do compressor, Q, & a variacdo de volume do compressor (m’/s),
e v é 0 volume especifico do vapor (m’/kg).
A poténcia ( §comp) usada pelo compressor é dada por:

¢comp = mTAhCGmP/ nis

onde Ahcomp, € a mudang¢a de entalpia do refrigerante na compressdo
isoentropica (J/kg), nis € a eficiéncia isoentropica do compressor.

Apéndice A.2- Condensadores

Os modelos para condensadores sdo baseados no balango de massa e de
energia em torno de uma zona de tanque perfeitamente agitado. O modelo
mais simples consiste de wuma zona simples representando todo o
condensador. O aumento do numero de zonas aumenta a precisdo € a
complexidade do modelo (Cleland, 1990).

No modelo mais simples, todos os trés processos que ocorrem no
condensador (superaquecimento, condensa¢do e subresfriamento de liquido)
sdo tratados por um somatorio das respectivas variagOes de entalpia, na
temperatura de condensag@o (T4). Esta simplicidade pode ser justificada,
admitindo que toda a perda de calor do refrigerante ocorre no estagio de
condensacdo. Admitindo-se também que ndo existe queda de pressdo no
condensador, 0 processo pode ser considerado isotérmico. Considerando-se o



Apéndice Péagina217

lado do refrigerante no condensador como uma zona simples, apresentando
niveis constantes de liquido e vapor e um subresfriamento, pode-se obter um
modelo representado na Figura A.1.A. Negligenciando a mudanga na
densidade do vapor com a temperatura de condensag#io, o balango de massa
torna-se desnecessario. O balango de energia para o trocador de calor é dado
entdo por:

(Mc)c QETEQ = mr Ahcond — (UA)C ATm

onde (Mc), € a capacidade térmica do condensador (J/K), Aheong € a mudanca
de entalpia do refrigerante no condensador (J/kg), (UA). é o produto do
coeficiente global de transferéncia de calor pela drea de troca de calor no
condensador (W/K), e AT, ¢ a diferenca de temperatura média (°C).

O gradiente de temperatura média depende da representacdo usada no
lado do liquido de resfriamento do condensador. Se o tempo de retencdo desse
liquido € assumido negligenciavel, nio ha necessidade de admitir uma zona
de tanque perfeitamente agitado e desta formas:

ATy = [(Td —Tgin) ~ (Ta - 'fdout)]/ lﬂ[(Td ~ Tdin)/(Ta - Tdout)]

onde Tap, € a temperatura (°C) de entrada e Ty, é 2 temperatura de saida do
liquido de resfriamento do trocador de calor.
O valor de Taou € encontrado pelo balango de energia

(UA) ATm= mcCc(Tdout - rTdin)

onde m, € a taxa de fluxo de massa de liquido de resfriamento (kg/s)ec. éseu
calor especifico (J/kgK).

Este modelo simples foi adotado por Cleland et al. (1982) e Cleland
(1983, 1985). Ele pode representar satisfatoriamente uma lenta mudanga da
temperatura de condensagdo que ocorre devido & variacio da carga térmica,
em condigdes de estado estaciondrio, onde a dinimica interna do condensador
ndo ¢ importante. Mas se torna pouco preciso na modelagem de rapidos
regimes transientes no condensador. Neste caso, uma grande precisio pode
ser alcangada quando se usa um modelo com maior nimero de zonas de
tanque perfeitamente agitado. O modelo de Marshall & James (1975) incluiu
um modelo de um condensador evaporativo no qual uma zona foi introduzida
para o metal da superficie do trocador de calor; utiliza ainda uma camada de
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contorno para representar a interface liquido-vapor ¢ uma zona para o liquido
refrigerante, corforme representado na Figura A.1.B.

Segundo Cleland (1990), a exata natureza do modelo depende do tipo
de trocador de calor que estd sendo usado e da geometria do fluxo refrigerante
dentro do condensador. Todos os modelos usam o principio do balango de
massa € energia em estado transiente para uma regido de zonas perfeitamente
agitadas, sendo comum considerar zonas no lado de resfriamento, na parede
do metal e no refrigerante, repetidas ao longo do condensador.

A)

liguido <+ e ADOT

\ \ \ \ \ \ \ parede metal

r

¢'C = (E—}A)C ATm

(B)
1 2 N-1 N
s YABOT
interface lig/vap
liquido e : :
\ \ \ \ \ \ parede metal
resfriamento —————"% ey Tesfriamento

Figura A.1- Modelo de condensadores: (A) modelo de zona simples; (B)
modelo com N zonas ao longo do condensador, constituidas por
zonas de interface para fases liquida e vapor do refrigerante,
parede metal e fluido de resfriamento.

Apéndice A.3- Separadores de liquido

O separador de liquido € um vaso de estocagem que tem uma funcdo
amortecedora no sistema. Nos modelos de Cleland et al. (1982) e Cleland
(1983, 1985), a mudan¢a de massa de refrigerante foi ignorada € a sua
temperatura acompanha a temperatura de condensacdo. No entanto, Marshall
& James (1975) adotaram uma equac¢@o diferencial para balango de massa e
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de energia do Liquido refrigerante, considerando o recuperador de liquido € o
condensador em um tUnico sistema, onde um modelo simples de zona
perfeitamente agitada foi adotado.

Existe usma grande variedade de vasos separadores de liquido e vapor
para sistemas de refrigeracio mecéinicos, e em cada caso podem-se adotar
modelos de complexidade variada. O mais simples trata o liquido no vaso
como uma simples zona perfeitamente agitada. Cleland (1983, 1985) assumiu
que os niveis de liquido e vapor superaquecido existentes no vazo
permanecem constantes. A situacdo fisica é mostrada na Figura D.2.A, ¢ o
conceito do mo-delo na Figura A.2.B. O balanco de energia € dado por:

(Mc),, d;" =X (input energia)- Y. (output energia)

onde (Mc), € a capacidade térmica do vaso (J/K)e T, é a sua temperatura (°C)
Marshall & James (1975) usaram zonas separadas para o liquido e o
vapor do separador, conforme representado na Figura D.2.C. Eles obtiveram
equacbes diferenciais para a massa de refrigerante e a entalpia de cada fase.
O balanco de energia e de massa na fase vapor é dado, respectivamente, por:

d(Vypy hy)
dt
d(VV f)v)
dt

= X(input energia)- 3 (output energia)

= ¥ (input massa) - ¥ (output massa)

Obalango de energia e de massa na fase liquida ¢, respectivamente:

d(vipyh1)
dt
d(vipy)
dt

= X (input energia) - ¥ (output energia)

= 3 (input massa) - Y. (output massa)

onde:
V, + V; € constante,
V, é o volume de vapor presente (m®),
Vi € o volume de liquido (m?),
Py € p1 s@o a densidade do vapor e do liquido (kg/m”),
h, e h; s8o a entalpia do vapor e liquido respectivamente.
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(A) % Vapor
«+—— Liquide + vapor
liguido — e e
o
o .
T, Pl < Vapor superaquecido
___e—* liquido
LN
(B) vapor
liguido + vapor
liguido ] T,
+—— vyapor superaquecido
bt liquido
) , vapor
vapor vapor
/. e et
liguido liguido

» liguido

Figura A.2- Modelos de saparador liquido-vapor. (A) modelo fisico de um
vazo separador simples. (B) modelo de zona simples baseado no
liquido. (C) modelo de duas zonas- vapor ¢ liquido, balango de
massa € energia em ambas as zonas.

As temperaturas do vapor e do liquido podem ser calculadas a partir de
dados de entalpia/temperatura. Deve-se conhecer ainda as caracteristicas do
fluxo de refrigerante em todas as linhas de tubulacio que entram e saem do
vaso. Desta forma, Marshall & James (1975) obtiveram um modelo para um
sistema combinado (subresfriador de liquido/inter-resfriador de wvapor)
mostrado na Figura A.2.D, que foi baseado em quatro zonas conforme
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mostrado na Figura A.2.E. Balancos de massa e energia sdo requeridos em
cada zona, representadas por liquido na serpentina de subresfriamento,
liqguido e wvapor no vaso, e vapor sofrendo inter-resfriamento pelo
borbulhamento através do liquido.

(D)
vapor superaqucido l , vapor
liquido
—— o1 liquido
0 ;
© ! Liquido subresfriado
(E) > vapor
. ——————
vapor superaquecido I vapor v

H
v vapor

G N Q— ] N\ liquido
? liquido

[ .
I liquido

lh—’ liquido subresfriado

Figura A.2- Continuacdo: (D) modelo fisico de um combinado inter-resfriador
e subresfriador de liquido (E) modelo de quatro zonas do
combinado inter-resfriador e subresfriador de liquido, balango de
massa € energia em cada zona; Zona (I) vapor superaquecido,
Zona (1) liquido no vazo, Zona (III) liquido na serpentina, Zona
(IV) vapor no espago superior.

A linha de sucg¢do do trocador de calor pode ser tratada algebricamente,
assumindo que existe um desprezivel tempo de residéncia do fluido (liquido ¢
vapor) dentro dela, ou usar duas zonas para representar as fases liquida e
vapor.
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Apéndice A.4- Evaporadores € valvulas de controle

Existem trés tipos de combinagbes de evaporadores ¢ de valvulas de
controle:

1) evaporador com bomba de circulagdo de liquido, onde o liquido
refrigerante € forcosamente alimentado no evaporador, a partir do vazo
separador de liquido-vapor. Pode existir também uma valvula injetora para o
evaporador com o objetivo de permitir uma boa distribuicdo de refrigerante. A
queda de pressdo criada por esta valvula é compensada pela bomba. Uma
véalvula controladora de nivel ajusta a entrada de refrigerante liquido 2 alta
pressdo para O vazo separador.

2) evaporador de tanque inundado onde o aparelho que controla a entrada de
refrigerante € um controlador de nivel, que mantém um nivel constante de
liquido no associado tambor de refluxo.

3) evaporador de expansdo direta onde o aparelho que controla a entrada de
refrigerante € normalmente uma valvula de expansio termostatica;

Dentro de cada um destes 3 grupos, os modelos do evaporador e da
valvula de controle variam em grau de complexidade. Os modelos sfo todos
baseados no balango de massa e de energia em torno de uma zona de tanque
perfeitamente agitado do trocador de calor (Cleland, 1990).

Apéndice A.4.1- Evaporador com bomba de circulagio de liquido

Os evaporadores com bomba circuladora, separadores e valvulas de
controle estdo representados na Figura A.3. Aqui, a Figura A.3.A mostra um
sistema tipico para um modelo simples que esta ilustrado na Figura A.3.B.
Neste caso, ndo € necessario um modelo para valvula de controle. Este
modelo consiste basicamente de uma zona simples representando o
refrigerante no evaporador, a tubulagfo de entrada e de saida do separador ¢ o
liquido no separarador. Este modelo assume que o tempo gasto para o
refrigerante se mover até o evaporador e a partir dele, € desprezivel.

E, admitindo que nfo existe queda de pressdo dentro do evaporador, o
processo de vaporizagdo pode ser considerado isotérmico. No entanto, a
temperatura no evaporador pode ser maior que a temperatura no vaso devido a
queda de pressdo na linha de tubos, conforme indicado na Figura A.3.B. O
contetdo de liquido no evaporador mudara em fungio da taxa de transferéncia
de calor ( reduzindo quando a taxa de transferéncia de calor aumenta ), mas a
taxa tipica de suprimento de liquido € quatro vezes a taxa de evaporacio.
Desta forma, 25% de aumento da taxa de vaporiza¢io muda a fragio de




g ez raginasis

liquido, na corrente de retorno para o vazo separador, de 75% para
aproximadamemnte 69%.

Cleland (1990) observa que este modelo, com propor¢des constantes de
liquido e de vapor, pode ser realistico. O balanco de massa nfo & necessario.
E, admitindo-se que as perdas e ganhos de calor para o sistema sdo
despreziveis, o balango de energia pode ser dado por:

(Me), L2 = 5 (m.hu) ~ X (mho) + (UA), AT, T
onde:
(Mc), = capacidade térmica do vazo, linha de tubos e evaporador (J/K)
m; = taxa de suprimento de refrigerante para a zona (kg/s)
my, = taxa na qual o refrigerante deixa a zona (kg/s)
h;;= entalpia de entrada do refrigerante (J/kg)
hy, = entalpia do refrigerante na saida da zona J’kg)
(UA). = coeficiente de transferéncia de calor global do produto pela
area de troca de calor no evaporador (W/K)
AT, = diferenga de temperatura média no evaporador (°C)
TS =relagfo entre calor sensivel e calor total.

Nota-se que o modelo assumi que Ym; = Ym,. A relagdo entre calor
sensivel e calor total (TS) ¢ introduzida porque, no caso de sistemas com
processo de congelamento a ar, algum calor é transferido pelo efeito da
condensa¢do ou do congelamento do vapor d’agua, quando ocorre a liberacio
de calor latente e o valor de TS ¢ maior que 1. Nas condi¢bes em que ndo
existe transferéncia de calor latente (p.e., resfriamento de liquido e
resiriamento por ar seco), TS = 1. O calor transferido por conveccdo é o
componente de calor sensivel.

A capacidade térmica do sistema é definida como a quantidade de calor
requerida para resfriar todo o material nesta zona, de apenas 1°C.

O gradiente de temperatura média depende da representacdo usada para
o fluido que esta sendo refrigerado. Se o tempo de retengdo € assumido como
desprezivel, considera-se uma zona de tanque perfeitamente agitado na regido
do fluxo de fluido e entdo:

ATm= [(Tem - Te) - (Teout - Te)] / hl[(Tein - Te) / (Teouz - Te)]
onde:
T, = temperatura de evaporacdo no evaporador (°C)
Tein = temperatura de entrada de fluido de processo (°C)
Teou = temperatura de saida do fluido de processo (°C)
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{A) l——-> vapor

liquido e vapor

liguido ____~ | .._.._.. |
T,
l—W 2
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¢
(B)
r*—--——* vapor
T,
liquido s b
Te
]
o
© [~ vapor
vapor
'\vapor
- I

liguido

. Hguido
liquido T, / 1

T. 4 ¢
‘*g' Lol ko] Parede metal
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Figura A.3- Modelos para evaporadores circulados por bomba e vazo
separador. (A) modelo fisico (B) modelo de zona simples (C)
modelo de quatro zonas: metal do evaporador, refrigerante no
evaporador, liquido no separador, vapor no separador. Balanco
de massa e energia s30 Necessarios.

O valor de T, ¢ maior que T, por uma quantidade que depende da queda
de pressdo na linha de retorno entre o evaporador € o vazo de separacdo. Esse
modelo simples foi usado por Cleland (1983), com TS = 1. Mas, Cleland
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(1985) obteve uima estimativa realistica para TS. No entanto, Cleland (1990)
observa que este modelo apresenta boa precisio para mudancas lentas de
temperatura de evaporagfo, em resposta a mudancas de estado estacionario da
carga de calor. Nestas condigdes, a dindmica interna do evaporador tem pouca
importéncia. A.o contrario, 0 modelamento de regimes transientes rapidos
dentro do evaporador ¢ do separador pode apresentar desvios.

Marshall & James (1975) utilizaram diferentes zonas em seu modelo
para um sistema de evapora¢io, similar ac da Figura A.3.C. Cada zona foi
representada por um balango de massa e de energia. O evaporador foi
representado por duas zonas (liquido, vapor), existindo também trés
evaporadores com duas zonas em cada regifio: metal e refrigerante. As 13
equagdes diferenciais sdo obtidas conforme anteriormente. A taxa de fluxo de
refrigerante através da tubulagdo foi representada por equagdes algébricas e
TS =1 foi assurmido.

Apéndice A.4.2- Evaporador de tanque inundado

Temos ainda uma outra categoria de sistemas de refrigeracdo que é
representada pelo evaporador inundado, com tambor de refluxo e uma valvula
de controle associada. Nos evaporadores inundados, a valvula que regula o
fluxo de refrigerante liquido € usualmente projetada para manter constante o
nivel de refrigerante no tambor de reciclo, localizado acima do vaso
evaporador. O processo fisico, representado na Figura A.4.A, ¢ similar ao
sistema com bomba de circulagio, mas nfio provoca um excesso de
alimentagdio de refrigerante. A tubulagdo entre o evaporador e o separador
(tambor de refluxo) ¢ sempre curta e desta forma a queda de pressio entre eles
também ¢€ pequena.

O modelo mais simples foi usado por Cleland (1983, 1985) para
sisternas de refrigera¢do mantidos por bomba de circulagio de liquido. Neste
modelo ¢ admitido que a valvula de controle sempre mantém o nivel de
liquido constante. E o fluxo de liquido através da vélvula ¢ igual 4 taxa na
qual o vapor € gerado no evaporador. Uma zona simples é usada para
representar o tambor de refluxo e o evaporador, conforme esquematizado na
Figura A.4.B. No entanto, o modelo de Marshall e James (1975) pode ser
aplicado quando se conhece em detalhes a relacio entre a taxa de fluxo
refrigerante € a posi¢do da valvula de controle.
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Figura A.4- Modelo para evaporador inundado e tambor de refluxo. (A)
modelo fisico (B) modelo de zona simples onde somente um
balanco de energia € necessario.

Apéndice A.4.3- Evaporador de expansio direta

Finalmente, o evaporador de expansfo direta e valvula de expansdo
termostatica que € avaliado como o mais comum em refrigeragido. Ele utiliza
uma véalvula de expansdio termostatica para suprir refrigerante liquido para o
evaporador, em uma taxa proporcional ao vapor superaquecido do sistema. Se
este valor € baixo a operacdo ndo sera estavel, mas sob condi¢gdes controladas
a operacdo da valvula fica estavel, exceto para algumas oscilagdes no inicio
da operagdo ou durante a mudancas de condi¢des de operagdo. Desta forma,
quando a tubulagfo de liguido do tanque receptor de liquido da valvula, a
propria valvula, ¢ a tubulag¢@o da valvula para a linha de tubos do evaporador
sdo corretamente desenhados, a valvula nfo abrird totalmente sob condi¢des
normais de operagdo (Cleland, 1990).
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O modelo mais simples para a vélvula de expansdo termostatica e para
o0 evaporador usa uma zona simples no evaporador e uma equacao algébrica
para representar a valvula de expansdo, conforme mostrado na Figura A.5.A.
Neste modelo assume-se que a valvula estd sob controle (menos que
totalmente aberta) e que a valvula alimenta o evaporador na taxa exata para
manter um supe€raquecimento constante. A dindmica da valvula, para o inicio
da operagdo ou em resposta a mudangas de carga ou queda de pressdo no
evaporador, ndo ¢ modelada. E no entanto, esse tipo de modelo foi usado por
Cleland (1982):

(Mc)

cqp = M Ahwe +(UA) AT, TS

onde:
(Mc). = capacidade térmica da linha de tubos e evaporador (J/K)
m, = taxa de refrigerante para o evaporador (kg/s)
Aheyap = mudanga de entalpia de refrigerante no evaporador (J’kg)

Se o superaquecimento é assumido constante, Ahg,, pode ser determinado
algebricamente.

Os modelos detalhados que representam o rapido e limitado regime
transiente requerem consideracdes da dindmica da posi¢do da agulha da
valvula de expansdo, o efeito de qualquer sensor de atraso (lag), e a posicdo
da agulha em relagdo ao fluxo refrigerante caracteristico, além de um aumento
do numero de zonas no evaporador. No entanto, os modelos para sistemas de
refrigeragio de alimentos ndo consideram estas condigdes (Cleland, 1990).

E desta forma, para um precisc modelamento do evaporador €
necessario considerar uma secfio de superaquecimento a seco, separado
daquelas partes onde refrigerante liquido esta presente. Pode-se usar um certo
numero de zonas para a seciio Umida do evaporador, conforme as Figuras
A.3.B e A3.C, com a regido de liquido, de vapor e a parede de metal sendo
tratadas como zonas separadas.

Finalmente, observa-se que a linha de succfio do compressor contém
uma massa de refrigerante que varia com qualquer mudan¢a de press3o.
Cleland et al. (1982) e Cleland (1983, 1985) assumiram que a variacio de
massa ¢ pequena e pode ser ignorada. A queda de presdo na hinha de tubos
pode ser ignorada, ou tratada com uma taxa de fluxo de massa constante, ou
ainda modelada em fungdo da taxa de fluxo de massa. Marshall e James
(1975) usaram uma equagio diferencial para representar esta estocagem de
massa nos tubos.
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Figura A.5- Modelo para a valvula de expansio termostatica e o evaporador
de expansdo direta. (A) modelo fisico (B) modelo de zona
simples para o qual somente um balango de energia é necessario.

Apéndice B- Fluxogramas de calculo das condicdes de equilibrio de fase
do fluido refrigerante (Chen, 1992)

Apéndice B.1- Calculo da condi¢bes de saturagdo de um fluido refrigerante
puro utilizando a equacio de estado de Soave-Redlich-Kwong

O fluxograma da Figura B.1 mostra o algoritimo de calculo da
temperatura de saturag¢io do fluido para uma pressfo conhecida. Um valor
inicial de T é assumido e entdo a equagdo cubica de estado (SRK) ¢ resolvida
para obter a raiz de compressibilidade do liquido (ZY) e a raiz de
compressibilidade do vapor (Z"). Desta forma, o coeficiente de fugacidade do
liquido (In(pi) e o coeficiente de fugacidade do vapor (Inp") podem ser
avaliados. Portanto, se ln(p1 # lne’, entdo uma iteragdo posterior sera feita
utilizando o Método da Secante para modificar a temperatura. Se Ing' = Ing",
dentro de um desvio absoluto de 0,00001, a temperatura T sera aceita como a
temperatura de saturagdo.
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Uma ver—sdo alternativa para o fluxograma da Figura B.1 pode ser
usada, se a pre=ssdo de saturagio & desejada em uma determinada temperatura
ou ainda, se 0 v=olume de saturac3o é requerido.

- dados entrada: P,
P, T, m, n
I
- inicializando: T = T,

I
- caleula SRK (T,P,P., T,,m,n,Z",Z')
o' =fTP,Z')
¢ =fT,P.Z"

NovaT | . NAO
Método

1 v
Secsante - ln¢'- n ¢"] < 0.00001

. SIM

- dado de
saida: T

Figura B.1- Fluxograma de célculo da temperatura de saturacio de um fluido
refrigerante puro

Apéndice B.2- Calculo da temperatura do ponto de bolha de misturas
refrigerantes alternativas

Esta subrotina de calculo das condicdes do ponto de bolha (BUBT)
permite obter a temperatura e a composicio do vapor, que esta em equilibrio
com a pressdo € a composi¢io da fase liquida, conforme mostrado na Figura
B.2. O fluxograma ¢ constituido de dois ciclos de iteragio numérica. O
primeiro ciclo € usado para estimar um valor aproximado de T,
proporcionando entdo um valor inicial mais aproximado para o segundo ciclo,
que utiliza uma itera¢do definida pelo Método da Secante para encontrar a
solugfo das condig¢des do ponto de equilibrio do sistema.

Inicialmente, no primeiro ciclo, utiliza-se um valor de T = 280 K e
também a lei de Raoult para definir a presso total do sistema a partir da
composicdo de liquido (x;) ¢ da pressdio de vapor P, dos componentes do
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fluido. A iterag o ¢ controlada pelo desvio entre a pressio total calculada P e
aquela pressdo do sistema. Se o desvio absoluto € maior que 2%, a iteracdo
prossegue e € baseada no incremento de temperatura pelo método da Secante.
Ao contrario, se€ o desvio for menor que 2% o primeiro ciclo € completado.

- dados entrada:
P, X3
il

valor inicial; T = 280K
calcular: P.(i) = £ (T,T.(1),P.(i)
Ps=x(1)P.(1) + x(2)P(2)

NAO
nova T
Método . ]ps-Pl<0.02*P
Secante
]
| -sIM
&
y(i) = x(1)*P(i) / P
calcula: FUGAL(T,P.x(i),0{)
FUGAL(T,P,)’(I),@;V)
y() = x()* ¢/ / 9
nova T . NAO
Método
Secante -~ y(D+y(2)-1] 2 0.00001

| - SIM

-
. dados saida:
T, y(»

Figura B.2- Fluxograma de calculo da temperatura do ponto de bolha - BUBT

Assim, o valor inicial da composi¢io do vapor € estimado pela le1 de
Raoult. Contudo, no segundo ciclo, a composi¢io do vapor € calculada por
um balango de fugacidade entre as duas fases fluidas. A iteragdo € controlada
pela soma das fragdes de composicio do vapor, até que se obtenha uma fragdo
total unitaria, com uma precis@o de célculo desejada.
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Apéndice B.3— Calculo da temperatura do ponto de orvalho do fluido

refrigerante
- dados entrada:
P, y(i)

valor inicial: T = 280K

" caleular: Py(i) = £(T,T.(i),Pc(i))

X(2) = PY(1)*9(2) / PA1)*y(2) + Py(2)*y(1))
x(1) = 1.-x(2)

Ps = x(1)*P(1) + x(2)*P.(2)

novaT -
Método - NAO
Secante | Ps-P| <0.02%P
Jl, . SIM
calcular: FUGAL(T,P,x(1),p:)
FUGAV(T,P,y(i),0:")
x(D) = y(iy*o:"/o;
|
nova b x
Método '+ NAQ
N-R ’ - Ix(+x2)-1] <0.0001

- SIM

|
i‘
i
>

- dados saida:
T, x(i)

Figura B.3- Fluxograma de célculo da terﬁperatura do ponto de orvalho -
DEWT
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O calculo da temperatura do ponto de orvalho e da composicio da fase
liquida pode ser obtido a partir da pressdo e da composi¢do da fase vapor,
conforme mostxado na Figura B.3.

Este fluxxograma de cilculo da temperatura de condensacdo (DEWT)
utiliza dois ciclos de iteragdo numérica. Inicialmente, utilizando os dados de
pressdo e de composicdo do vapor, o programa estima um valor aproximado
de T, a partir de T=280K. Entdo, a pressdo de vapor de cada componente
(P,(i)) é calcualada apos o ajuste de temperatura. A lei de Raoult €
posteriormente  aplicada para estimar a composicio do liquido e a
correspondente pressdo total de saturacgdo (Ps). O procedimento de iteragdo €
semelhante a0 da subrotina BUBT, entretanto, ele utiliza uma iteragdo
Newton-Raphson que ¢ aplicada com uma diferencial analitica.

Observa-se na Figura B.3 que a temperatura na qual a fase vapor inicia
o processo de condensagdo € limitada pela restrigdo de composi¢do da fase
liquida, conforrme a seguinte expressio:

SUM(T) =3 x(1)=1=0

i=1
Apéndice B.4- Calculo da pressdo do ponto de bolha do fluido refrigerante

O fluxograma de calculo da pressdo do ponto de bolha (BUBP) esta
representado na Figura B.4. Ele possibilita o célculo da pressdo do ponto de
bolha e da composi¢do da fase vapor, a partir da temperatura ¢ da composi¢io
da fase liguida. O algoritimo emprega a lei de Raoult para obter uma
estimativa inicial da composicdo das fases. Entfo, posteriormente, através do
calculo de fugacidade das fases, obtemos a composi¢cdo da fase vapor. O
ajuste de pressdo do sistema ¢ feito por um procedimento de iteragdio de
Newton-Raphson, até que a pressdo do sistema possibilite a convergéncia do
calculo, conformme a seguinte expressio:

SUMY1(P)= _ley(i)—i =0

O procedimento de ajuste da pressdo pela iteracdo de Newton-Raphson
é obtido pela seguinte expressio:

SUMY]1

( dSUMYiJ
dp

P=P—

onde:
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dSUMY'1 _ 2 dy(i)
- dados entrada;
T, x(i)

estinativa inicial: P, y(i)
Py(3) = £ (T, T(3),Pe())
P =x(1)*P«(1) + x(2)*P«(2)
y(i) = x()*P(i)/P

calcular: FUGAL(T,P,x(i),:)
FUGAV(T,P,¥(i), ¢.")
y(@) = x()* i /o

- NAO
nova P
Metodo

N-R

1 y()+v(2)-1] < 0.0001

| SIM

i
{
i

dados saida;
P, y(i)

Figura B.4 - Fluxograma de calculo da press3o do ponto de bolha - BUBP
Apéndice B.5- Calculo da pressio do ponto de orvalho do fluido refrigerante

O fluxograma de calculo da pressio do ponto de orvalho estd
representado na Figura B.5. Assim, a subrotina DEWP ¢ usada para calcular a
pressdo do ponto de orvatho e a composicdo da fase liquida, a partir da
temperatura ¢ da composicdo da fase vapor. O procedimento é semelhante
aquele utilizado na subrotina de célculo da presséio do ponto de bolha.

A pressdo que promove a condensagiio da fase vapor pode ser
identificada quando o somatorio das fragdes de componentes da fase liquida,
calculada a partir da equacdo de fugacidade das duas fases, apresentar um
valor unitario. Isto € definido pela seguinte expressio:
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SUMX1(P) = $'x(i) = 1=0

i=1

E o ajuste de pressdo ¢ dado pela iteragdo de Newton-Raphson, definida pela
seguinte expressao:

SUMXI1
ax(D dx(Z))
P dp

P=P—

- dados entrada:
T, y(i)

estimativa micial: P, x(i)
Pui) = £(T,T(1),P.(1)
x(2) = P(1)*y(2)APA1)*y(2)+P(2)*y(1))
x(1y=1-x(2)
P =x(1)*P,(1) + x(2)*P,(2)

I
calcular: FUGAL(T,P,x(i),9:)
FUGAV(T,P.y(i),0")
x(i) = y(i)*¢; /o

nova P . NAO
Método
N-R

| x(1)+x(2)-1] < 0.0001

- dados saida:
P, x(i)

Figura B.5 - Fluxograma de calculo da pressio do ponto de orvalho - DEWP

Apéndice B.6- Cilculo da composicio de equilibrio de fases de misturas
refrigerantes

O calculo da composicdo de equilibrio de fases de misturas
refrigerantes ndo-azeotropicas apresenta uma grande complexidade, tendo em



vista que ela mudard a composig¢@o em ambas as fases, durante a condensacio
e a evaporagdo, em fun¢do da mudanca da fragio de vapor global.

Isto requer a utilizagdo de uma subrotina especifica (FLASH) que esti
representada es quematicamente na Figura B.6. Ela possibilita a determinagio
da composi¢@o do fase vapor e da fase liquida e ainda a fracfo total de vapor
(B), que € obtida a partir da composi¢o global z(i) do fluido, da pressio e da
temperatura do sistema.

Neste fluxograma, calcula-se inicialmente a composi¢io da mistura a
partir da temperatura, da pressdo e da composi¢o global z(i). Entlio, a partir
do fluxo de duas fases estima-se a fragio de vapor inicial (B,), a composigio
do vapor (yf(1)) e a composi¢do do liquido (xf{(i)), antes de iniciar os dois
ciclos de iteracZio numérica em cascata.

Esta subrotina de calculo (FLASH) é baseada em dois ciclos de iteragdo
numérica que permitem o calculo da composi¢do da mistura. O ciclo interno
calcula a nova fragdo de vapor, 3, conforme a expressao dada por (Wallas,
1985):

P =P 2 K-: N N
i)
onde:

E o ciclo externo avalia a composi¢io da fase vapor ¢ a composicio da
fase liquida a partir da fra¢do de vapor calculada:

o z(1)
0= -
V(i) = Ks %)

Desta forma, o ciclo externo ¢ controlado pelo balango da composigio
do vapor da mistura refrigerante:

SUMY = 3 yf(i)=1

i}
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ADENAICE

. dados entrada:
z(i), T, P

estimativa inicial: yf{(i) e xf{i)
P.(1) = £ (T,T(1),P1))
yi(D) = z(D)*Py(1)/P
xf(i) = z(1)

calcular: FUGAL(T,P,x(0),9:)
FUGAV(T,P,y(i),¢:")
K@) = @i/o;

¥

B = (k(1),2(1),0)

. NAO
nova
iteracdo

Bomﬁm

| Bu-Bo | <0.00001

| sM

calcular:
xK(i) = £ (2(1),k(1), Bm)
yi{(i) = k(D*xf{i)

l

1 NAO

calcular os
novos valores

xf(i) e yi(i)

L yR1)HyR2)-1] £0.0001

é - SIM

!

/ B = £ (B X0, y£(1),K(3) /

dados saida: B, yi{1), xf{i)

Figura B.6- Fluxograma de calculo da composicio de equilibrio de fases de
uma mistura refrigerante - FLASH
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Apéndice C- Fluxograma de calculo do circuito de refrigeraco

G200 —

ponto "pinch” do condensador
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Figura C.1- Diagrama esquemadtico de um circuito de refrigeracio basico
operando com o fluido refrigerante R-22

Um circuito de refrigeracdo basico que apresenta todas as
transformacoes termodinimicas que ocorrem no fluido refrigerante R-22
pode ser visualizado na Figura C.1. Observa-se inicialmente que o fluido
sofre uma compressao isoentropica entre os pontos (1) e (3) atingindo uma
regido de vapor superaquecido. Além disso, pode-se eventualmente obter
uma condicdo de vapor superaquecido corrigida por uma eficiéncia de
compressdo, que € representada pelo ponto (2). Posteriormente ocorre um
resfriamento do fluido superaquecido entre os pontos (2) e (4) e uma
progressiva condensagiio entre os pontos (4) e (5), podendo atingir uma
condi¢do de liquido subresfriado no ponto (6). Apés este ponto, observa-se
uma expansao isoentdlpica até aquela condicio de baixa pressio no ponto
(7), quando o sistema inicia o processo de evaporagdo. E finalmente, um
superaquecimento do fluido antes do compressor pode ser observado entre 0s
pontos (8) e (1).

O fluxograma de célculo do circuito de refrigeracio bésico esta
mostrado na Figura C.2, sendo obtido conforme Chen (1992). Inicialmente,
usando uma composicdo especifica do fluido refrigerante e assumindo a
correspondente temperatura do ponto “pinch” do ar, tad, em um especificado
ponto “pinch” do condensador, dt(dp), ¢ com um determinado
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subresfriamex® to di(sbc), pode-se calcular a pressio de condensagiic do
refrigerante, 12, a temperatura de saida do refrigerante liquido (T6) e a sua
entalpia (h6). conforme esta representado no fluxograma da Figura V.1.
Similarmente, através de um especificado ponto “pinch” no evaporador,
dt(ep), pode-s € calcular a temperatura de entrada do refrigerante no ponto (7),
T7. Assumirrdo entio uma expansdo isoentdlpica entre os pontos de
equilibrio: (F*2,T6,h6) e (T7,h7), pode-se calcular a pressio do fluido
refrigerante N« evaporador, P1. E finalmente a partir do calculo do ponto de
orvalho e de um determinado superaquecimento do fluido na saida do
evaporador, dt(sph), a temperatura do refrigerante T8 e T1 podem ser obtidas
respectivamerate.

Desta forma, utilizando os valores de P1, T1 e P2, pode-se calcular o
trabalho de compressdo, W, e as condigbes de descarga do compressor, T2 e
h2. Isto é obti«o a partir de um modelo ideal de expansdo isoentrdpica do gas,
que ¢é posteriormente corrigido por um fator de eficiéncia do sistema de
compressdo. AAssim, apos a obtengfo do perfil inicial de entalpia-temperatura
do fluido refri gerante no condensador, calcula-se o perfil de temperatura do ar
no trocador dle calor e também a nova temperatura de iteracdo (tap) neste
ponto pinch <o condensador. Este sistema entra em um ciclo de iteragdes
numéricas que € controlado pela diferenca entre a temperatura atual do ponto
“pinch” do ar de condensacdo e aquela obtida na iterago anterior.

Finalmnente, através da simula¢io das condigdes de operagido do
sistema no estado estaciondrio, determinadas anteriormente, pode-se calcular
prontamente © coeficiente de desempenho (COP) operacional do fluido no
circuito, o wolume deslocado pelo compressor (SW), o trabalho do
compressor (W), a taxa de fluxo de fluido refrigerante (m), a area de
transferéncia  de calor do condensador (DFA) e a area de transferéncia de
calor do evaporador (EFA).

A efici€ncia energética do sistema de refrigeragdo é definida pelo
coeficiente de desempenho do circuito:

Qe

COP = W

onde W representa o trabalho do compressio:

h3-hl
nisen

W=m
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Pagnalio

- Dadosde entrada:

tai,p1,1a7, ¢7,EAV ta6, $6,U,Q ¢, isen,
Cpa.dt(sbe),dt(sph),dt(ep),dt{dp),tad,
m istura: P.(i),T.(i),C ,(i,i),m (i),n(i).k(i,j).z (i)

*

Avaliar a temperatura do ponto de orvalho do fluido
no condensador: T4 = tad + dt{dp)

calcular DEWP(z(i),T4,P2)

caleular BUBT (z(i),P2,T5)

T =7T5 - dt(she)

caleular HSL(2(i),T6,h6)

|

Avaliar a temperatura do refrigerante na entrada
do evaporador: T7 = 37 - dt(ep)
estimar P1

calcular BXPA(z(i),P1,T6,h6,TE,h7,ﬁ7)

Nova P1
M étodo N-R

-1 T7 - TE | < 0.05K

- 8IM

e
—

E vaporador:
calcular DEW T(z(D),P1,T8)
T1 = T8 + dt(sph)
caleular HSV (z(i},T1,P1,h1,s1)
m=9Qe/(hl - h7)
i

b

ompressor:

calcular COMP (z(1),T1,P1,ht,s1)
|

i
s

Condensador: Qd = m*(h2 - hé)

DAV = f(Qd,ta6,ta4,Cp,)
calcular a tap do ponta “pinch”

i B
- NAO

Iteragdes
sucessivas: tad4 = tap

- ftap - tad | 5 0.035K

!« SIM
&
Calcular: W ,SW ,P2/P1,COP,DAV
EFA = A18 + A17
DFA = A24 + A45 + A 56

i
X

- Dados de saida:
W,SW,COP,EFA,DFA,DAV

Figura C.2- Fluxograma de célculo do circuito de refrigeracio que esta
representado esquematicamente na Figura C.1
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Chen (1992) utilizou um valor de eficiéncia isoentrépica de compressdo
(Nisen) de 65.2%6 aplicada para um circuito de refrigeracio de ar.

O fluxo de massa de refrigerante no circuito de refrigeraco € calculado
a partir da mudanga de entalpia do fluido refrigerante no evaporador:

m=—2°

hl—h7

Ja para os sistemas de condensagdo e de evaporagio observa-se uma
condi¢io de operagio com transferéncia de calor em duas fases. Desta forma,
Chen(1992) utilizou um coeficiente de transferéncia de calor (hy,) uniforme no
filme refrigerante para estes dois sistemas. Assim, negligenciando qualquer
efeito de conduténcia no metal, o coeficiente global de transferéncia de calor
(U) da serpentina de um sistema de ar condicionado ¢ descrito pela seguinte

expressio:
11 .1
U hw/T h

onde r representa uma propor¢do de drea entre a aleta e o tubo da serpentina e
h, € o coeficiente de transferéncia de calor no ar.

Finalmente, a area de transferéncia de calor dos trocadores de calor
(condensador e evaporador) pode ser calculada pela seguinte expresséo:

Especificamente, se ocorrer um  subresfriamento e um
superaquecimento do fluido refrigerante, além de transferéncia de calor em
duas fases nos trocadores de calor, um valor médio de gradiente de
temperatura (LMTD) pode ser definido para cada regifio do condensador,
tomando como referéncia a Figura C.1:

1 _ Ahsg 1 + Ahys 1 N Ahoy 1
IMTD  Ahgs LMTDss  Ahz LMTDass  Ahas LMTD24

e de forma semelhante para o evaporador:

1 _ Ahs7 1 + Ahis 1
LMTD  Ah;; IMTDs;  Ahiy LMTDyg
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Apéndice D- Proposicées de fluxo de combustivel-produto-residuo
* Apéndice D.1- Balango de custo exergético (Valero et al., 1986)

Dado um subsistema qualquer, a soma dos custos exergéticos de todos
os fluxos que entram € igual & soma dos custos exergéticos de todos os fluxos
que saem.

Proposicdo D1: o fluxo negativo (“nonflow”) de exergia de qualquer
combustivel ou produto é considerado de valor positivo;

Proposi¢do D2: em condigbes normais de operagio da unidade, cada
combustivel tem um custo exergético unitrio maior que ou
igual a2 um, sendo igual ao custo exergético unitario das
correntes que o sustentam;

Proposi¢iio D3: na auséncia de uma avaliago externa, todos os produtos dos
equipamentos genéricos tem a mesma unidade de custo
exergético;

Proposigéo D4: todos os residuos ¢ subprodutos que podem ser objeto de uma
avaliagdo externa deve aparecer explicitamente como
produtos do subsistema genérico.

Apéndice D.2- Equacdes para célculo de custo (Z)) dos equipamentos da
planta

Apéndice D.2.1- Motor elétrico (Boehm, 1987)

Zi=Zoji

»

I
P; i (i=Motor1, Motor 2)
Poi) E-m;

onde P; ¢ a taxa de fluxo de trabalho mecanico proporcionado pelo motor e )
¢ a eficiéncia eletromecénica global. Em particular, sio assumidos os
seguintes valores:

* Motor 1 da Flgllra VIL.1: Z(},motori = $ 150: PO,motarl =10 kW, Mmotort = 0987
* Motor 2 da Figura VILI: ZO,motcrz =$ 150; Pe,motorz =10 kW; Mpmotor2 = 0,67
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Apéndice D.2.2- Compressor (Boehm, 1987 ¢ Wall, 1991)

Pep mCp ( Tep J ncp
cp 0.CP P(},CP 09— UCP

onde Pcp representa o produto do compressor (BP2 + BT2); ne € a sua
eficiéncia isoentropica; Zocp = $ 12000; Pycp = 100 kW; mep = 1.0; nep =
0,50.

Apéndice D.2.3- Condensador (Kays & London, 1964 ¢ Boehm, 1987)

Car,cO P
Zco= Z0,C0 {m * [“ In(1- ¢ co)}}“,}%o“

onde Pco € igual ao produto (S) do subsistema #3; Carco é 2 capacidade
térmica do ar por unidade de tempo ( taxa de fluxo de trabalho x calor
especifico & pressdo constante), Agco € uma area de referéncia, Uqo € a
condutincia térmica unitiria baseada na area de troca de calor, £ ¢ € a
efetividade térmica baseada na se¢do em que ocorre o processo de
condensagdo (& co = (Ts - T7)/(Tco - Ty), onde Teo € a temperatura de
condensagio inicial, T;) ¢ To € a temperatura ambiente. Em particular
utilizamos os seguintes valores constantes: Ucp = 32 WmK, Agco = 100 m’
< Zg}co =$ 450 kW}

Apéndice D.2.4- Valvula de expansio (Boehm, 1987)
Zya=Zova Pva

onde Py, é o produto (BT4) da valvula de expansido definido na Figura VII.2
c Z(),VA = $ 37 kWi.

Apéndice D.2.5- Evaporador (Kays & London, 1964 ¢ Boehm, 1987)

C
Zev = ZoEv {____A_fl‘ﬁ'ﬁ__ * [— ln(l —g EV)]} %EE

*
UEV AD, EV O

onde Py é o produto (BB) do evaporador, Carpv € a capacidade térmica do ar
por unidade de tempo, Agpv € a area de referéncia, Ugy € a condutincia
térmica unitéria, € gv ¢ a efetividade térmica da se¢do de evaporagio (& gy =
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(Ts - Tg) / (Ts = Ta), Ty € a temperatura ambiente e Pxy € o produto definido na
Figura VIL2, isto ¢, o aumento de exergia do ar. Em particular utilizamos os
seguintes valores: Usy =32 Wm™K, Agpy = 100 m* e Zo ey = $ 1140 KW

Finalmente, referindo a4 estrutura mostrada na Figura VIL.2, obtém-se o
custo das diversas unidades que compdem a planta de refrigeraco:

Zv=Zemy;, ZLo=Zcps Za=Zcot+Zpvy Zs=Zya; Zs=Zgy




