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RESUMO

Com o mundo cada vez mais se voltando para a sustentabilidade e a busca por novas formas
de reduzir o consumo de energia, a refrigeracdo vem aumentando seu leque de opcdes para tornar
essa reducdo mais otimizada. Devido a isso, esse trabalho propde uma analise da eficiéncia
energética aplicada a um sistema frigorifico visando obter oportunidades de reducdo do consumo
de energia dentro dos parametros de operacdo. A busca por parametros influenciadores foi realizada
baseada na estratificacdo das cargas térmicas provenientes do sistema, a fim de detalhar os
processos e assim encontrar meios que, dentro da estrutura proposta, possam ser alterados buscando
essa reducdo. Entre as cargas térmicas avaliadas, foram feitas redugdes no tempo de permanéncia
de pessoas dentro da cdmara, tempo em que a porta permanece aberta, periodo de funcionamento
do sistema, variacOes de temperatura e pressoes e analisados quais impactos resultariam em termos
quantitativos de kWh. Em busca de mais oportunidades, foi projetado dois sistemas variando o
fluido refrigerante, no caso, os fluidos avaliados sdo 0 R-717 que € o utilizado no local e 0 R-134a,
que por sua vez foi utilizado para fins de analises e comparagdes. Cada analise realizada esta
devidamente estratificada e explicada ao longo do trabalho, e mostra em valores sua influécia na
busca por uma melhor eficiéncia energética do sistema. Um ponto a se destacar é o fato de que o
dimensionamento utilizando R-717 foram necessarios 3 evaporadores EVI 1184 e para 0 R-134a
foram utilizados 6 evaporadores EVI 114. Em termos quantitativos, atraves das analises e sugestdes
propostas, encontrou-se parametros que acarretaria em uma reducdo de R$ 3.102,00 para uma
reducdo de 5 minutos no tempo em que a porta fica aberta e R$ 4.109,00 ao variar o cop do sistema
em 0,231 para o R-134a.

Palavras-chave: Eficiéncia Energética. Refrigeracdo. Carga térmica.



ABSTRACT

With the world increasingly turning to sustainability and the search for new ways to reduce energy
consumption, refrigeration has been increasing its range of options to make this reduction more
optimized. Due to this, this work proposes an analysis of the energy efficiency applied to a
refrigeration system to obtain opportunities to reduce energy consumption within the operating
parameters. The search for influencing parameters was carried out based on the stratification of the
thermal loads coming from the system, in order to detail the processes and thus find ways that,
within the proposed structure, can be changed seeking this reduction. Among the thermal loads
evaluated, reductions were made in the length of stay of people inside the chamber, time in which
the door remains open, period of operation of the system, variations in temperature and pressures
and analyzed which impacts would result in quantitative terms of kWh. In search of more
opportunities, two systems were designed, varying the refrigerant, in this case, the evaluated fluids
are R-717, which is used on site, and R-134a, which in turn was used for analysis and comparison
purposes.Each analysis performed is duly stratified and explained throughout the work and shows
in values its influence in the search for a better energy efficiency of the system. A point to highlight
is the fact that the dimensioning using R-717 required 3 EVI 1184 evaporators and for R-134a 6
EVI 114 evaporators were used. In quantitative terms, through the analysis and suggestions
proposed, parameters were found that would result in a reduction of R$ 3,102.00 for a reduction of
5 minutes in the time the door is open and R$ 4,109.00 when varying the coping rate. of the system
by 0.231 for R-134a.

Keywords: Energy Efficiency. Refrigeration. Thermal load.
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1. INTRODUCAO

Garantir a seguranca alimentar e a seguranca energeética, assim como também, mitigar as
mudancas climaticas, sdo os trés desafios ao que se enfrenta hoje a humanidade (ESCOBAR et al.,
2009). E assim que, com base nessas premissas, governos e instituicdes nio governamentais vém
trabalhando para atingir esses objetivos. Assim, por exemplo, na Agenda 2030 para o
desenvolvimento Sustentavel das Nac¢Bes Unidas, é citado o objetivo de acabar com a fome e
alcancar a seguranca alimentar (ONU, 2015), sendo um dos problemas a ser resolvido para lograr
esse objetivo, diminuir o desperdicio de alimentos, ja que de acordo com a EMBRAPA
(EMBRAPA, 2020), um ter¢o do alimento produzido globalmente é descartado (equivalente a 1,3
bilnGes de toneladas anuais) sendo a grande maioria por falta de sistemas adequados de
conservacao e armazenamento. Assim os sistemas de refrigeracdo aparecem como uma solucéo ao
problema do desperdicio de alimentos, principalmente em comunidades agrarias e pecuarias
isoladas ou com dificil acesso para a comercializacdo dos seus produtos.

Por sua vez, a seguranca energética e mudancas climaticas tém uma relagdo direta, ja que a
atual matriz energética mundial esta representada em mais de 84% por fontes de energia de origem
fosseis as quais sdo as maiores responsaveis pela producdo de poluentes causantes que estdo
incrementando o efeito estufa e a qualidade do ar. De acordo com (BP, 2020), os requerimentos de
energia primaria no mundo se incrementaram em 17% entre 2009 e 2019, em tanto que a producao
de energia elétrica teve 25% de crescimento, no mesmo periodo, sendo 63% produzida a partir de
combustiveis fosseis.

Sistemas de refrigeracdo sdo grandes consumidores de eletricidade, principalmente no setor
terciario. De acordo com Tassou et al. (2011), aproximadamente 15% da energia elétrica mundial
é consumida por sistemas de refrigeracao, cifra que pode ser ainda maior tendo em conta a crescente
utilizacdo de sistemas de refrigeracdo para conservacdo e producao de alimentos. De acordo com
isto, 0 aumento da eficiéncia desses sistemas acarretaria uma reducdo significativa no consumo
energético (KHARSEH; ALTORKMANY; NORDELL, 2011). A eficiéncia no uso da energia e a
reducdo ao minimo do impacto ambiental que produz a utilizacdo de energeéticos € na atualidade
uma necessidade do desenvolvimento sustentdvel da humanidade. Neste sentido, o consumo de
energia elétrica de forma eficiente em sistemas de refrigeracdo tem um interesse cada vez maior,
visando a reducdo de consumo de recursos e a diminuic¢do do custo de producao. De acordo com

Oh et al. (2016), embora o projeto e a operacdo de ciclos de refrigeracdo em escala industrial
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estejam bem estabelecidos, em alguns setores produtivos ainda € importante buscar melhorias de
eficiéncia que possam reduzir o consumo de energia elétrica principalmente, modificando a
estrutura do sistema de refrigeracdo, ajustando as condi¢Ges de operacdo e trocando o tipo de
refrigerante utilizado, além das boas praticas operacionais. Um desses setores produtivos é o
segmento de acougues e frigorificos, sendo FRIGOMINAS uma das empresas do setor onde grande
parte do consumo energético esta representado pelas camaras frigorificas para o armazenamento e
conservacao de produtos carnicos.

Assim, neste trabalho de conclusdo de curso serda desenvolvido um modelo de gestdo
energética para diminuir o consumo de energia, e consequentemente reduzir os custos de operacao
e impactos ambientais para sistemas de refrigeracdo por compressao de vapor tendo como estudo

de caso a empresa FRIGOMINAS e que possa ser implementado em qualquer sistema similar.

2. OBJETIVO

2.1. Geral
Avaliar parametros e estratégias de operacdo para reduzir o consumo de energia em

sistemas frigorificos.

2.2. Especificos

» Desenvolver um modelo matematico para o sistema de refrigeracdo e a camara frigorifica

em estudo, que permita estabelecer a carga térmica e 0 consumo de energia de acordo as

condicdes ambientais, tipo e quantidade de produto e variacao de parametros

operacionais;

Validar o modelo matemaético usando dados do sistema real;

Identificar as cargas térmicas controlaveis nao associadas com o produto;

Fazer uma analise de sensibilidade do sistema usando 0 modelo matematico para

identificar os pardmetros de operacao e controle que impactam no consumo energeético;

» ldentificar melhorias tecnologicas e operacionais de nula ou baixo investimento, assim
como reducdo ou eliminacéo de cargas térmicas ndo associadas com o produto e boas
praticas para o uso eficiente de energia no sistema.

YV V V
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3. REFERENCIAL TEORICO
3.1. Refrigeracao

3.1.1. Fundamentos da refrigeracao

A refrigeracdo se identifica basicamente como um sistema térmico, onde é realizada a
transferéncia de energia térmica de um ponto com menor potencial energético para outro ponto
com maior potencial energético, ambos dentro de um volume de controle. Energia entra no sistema,
ou seja, a variacdo de energia no sistema apresenta um coeficiente positivo, justificando a
necessidade de uma fonte externa (FERZOLA, 2010).

Conceitos importantes relacionados a refrigeracdo sdo citados por “Enio cruz da costa”,
onde relata que o arrefecimento consiste na diminuicdo da temperatura de um corpo até a
temperatura ambiente; o resfriamento consiste na reducdo de temperatura do corpo da temperatura
ambiente até o seu congelamento; e o congelamento na reducdo da temperatura de um corpo até
uma temperatura abaixo da sua temperatura de congelamento (COSTA, 1982).

Para Salvador (1999) é de suma importancia apresentar dominio em relacdo ao
dimensionamento e comportamento de sistemas frigorificos, visto que através do dominio é
possivel compreender as alternativas para melhorias no sistema, sendo elas de projeto, otimizacdo
ou de adaptacdo de instalacBes ja existentes. Complementando a importancia de realizar o
dimensionamento das instala¢fes industriais se baseando nas condi¢Ges de operacdo em regime e
condig¢des de operacdo nominais. Dessa forma, a simulagdo do sistema é importante para que sejam
analisadas diferentes condi¢cOes de operacéo, sendo elas de carga parcial ou sobrecarga e resolucgdes
de problemas operacionais, visando buscar saidas para possiveis melhorias.

De acordo com Salvador (1999), Pedersen (1994) relata que ha varias alternativas ao se
desenvolver equacGes com intuito de representar os sistemas frigorificos e o desempenho dos
equipamentos através da modelagem, se baseando nas propriedades fisicas dos equipamentos e de
aproximagdes de funcdes para os dados de operagéo.

A primeira lei da termodinamica, principio de conservacdo de energia, define que a energia
ndo pode ser criada ou destruida, e sim transformada em outras formas variadas de energia
existentes. Proveniente desta lei, é necessario estabelecer o conceito termodinamico para realizar

0s balangos termodindmicos. Um sistema termodinamico pode ser classificado como fechado
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(Figura 3.1), onde ndo ha fluxo de massa nas limitaces de suas fronteiras, e aberto, onde este
apresenta fluxo de massa entre as fronteiras (VENTURINI, 2005).

Figura 3.1 — Sistema fechado (a); sistema aberto (b) em um volume de controle.

Peso Pistao

/ entrada

cilindro T
I
/ m |I volume de controle
|
I
|
~

m=constante

sistema

fronteira

| . % |

superficie de controle limite real

(a) (b)

Fonte: (VENTURINI, 2005)

O balango de energia conclui que em um determinado intervalo de tempo, a soma dos fluxos
energéticos que saem do volume de controle somados a variacdo da quantidade de energia
armazenada durante o mesmo intervalo de tempo, devem ser iguais a soma dos fluxos energéticos

que entram no volume de controle. Equacionando a afirmacao como visto na Equacéo 3.1.

SEentra = Esai * (20%) (3.1)

Onde ) Eentra ¢ a energia que entra no volume de controle, Y. Esai é a energia que sai do

volume de controle e ). EVC ¢ a energia armazenada durante o intervalo de tempo avaliado, e At ¢
o intervalo de tempo.

Entre os tipos de energia que podem atravessar a fronteira do volume de controle, estdo

inclusos os fluxos de calor, fluxos de trabalho e fluxos de energia referentes a massa. E através de

simplificacBes, é possivel reescrever a equacdo da primeira lei da termodindmica conforme a

Equacéo 3.2.

YQ+ Yentra *m (hz + V?Z + gZ) = YQ+ Ysai * m(h2 + V; + gz)
(3.2)



16

Onde:

. Q representa o fluxo de calor;

. m representa o fluxo massico;

. h representa a entalpia;

. v representa a velocidade;

. g representa a aceleracdo da gravidade;
. z representa a diferenca de altura;

. W o fluxo de trabalho.

Estabelecendo uma convencao de sinais, admitindo o trabalho realizado pelo sistema e calor
transferido ao sistema com sinal positivo e para trabalho realizado sobre o sistema e calor
transferido pelo sistema com sinal negativo (Figura 3.2). Do sistema internacional temos que o
fluxo de trabalho e calor ttm como unidade o Watt (W), a vazdo massica é dada em quilograma
por segundo (Kg/s), a entalpia por joule por quilograma (J/Kg), velocidade em metros por segundo
(m/s), variacdo de altura em metros (m), e aceleracdo da gravidade considerando 9,81 m/s2
(VENTURINI, 2005).

Figura 3.2 — Convencéo de sinais para trabalho e calor.

W(+)

Q(+)

W(-)

Fonte: (VENTURINI, 2005)
O diagrama de Mollier apresenta as propriedades termodinamicas de uma substancia, onde
0 eixo das ordenadas mostra a pressao absoluta e no eixo das abscissas apresenta a entalpia
especifica. Na Figura 3.3 mostra elementos essenciais do diagrama pressdo-entalpia para uma

substancia pura. Destacam-se trés regides importantes no diagrama, a primeira sobre a regido a
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esquerda da linha de liquido saturado, regido de liquido sub resfriado (titulo igual a 0). A segunda
é compreendida entre as linhas de liquido saturado e vapor saturado, onde hé a presenca de liquido
e vapor. Por fim, a regido a direita da linha de vapor saturado, onde essa se remete a vapor
superaquecido (titulo igual a 1) (VENTURINI, 2005).

Figura 3.3 — Esquema de um diagrama de 1Pxh (mollier) para um refrigerante.
1\

Ponto critico

Pressao

regiao de T = const. 1
liquido 1 _—" v=const
regiao de L

lig. + vapor

regiao de vapor
superaquecido

T = const.

Entalpia

Fonte: (VENTURINI, 2005)

3.2. Ciclos de refrigeracao

O ciclo de refrigeracéo ¢é definido como um ciclo fechado, onde ha a movimentacao de um
fluido refrigerante. Este por sua vez se modifica a cada processo em diferentes estados, sejam eles
liquido ou vapor, possibilitando a absor¢do de calor a baixa temperatura e pressao por evaporagdo

e rejeitando calor a alta temperatura e presséo por condensacao (SILVEIRA, 2009).
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3.2.1. Ciclo de refrigeracéo de Carnot

O ciclo de Carnot se faz importante por ser considerado um ciclo ideal, reversivel, operando
entre dois niveis de temperatura. E representado por quatro processos reversiveis, compressao
adiabética, rejeicao isotérmica de calor, expansdo adiabatica e recebimento isotérmico de calor
(STOECKER; JONES, 1985). A justificativa de sua importancia é a representacdo de um meio
relativamente simples de avaliar a influéncia das temperaturas de operagéo e a representacdo do
limite maximo de eficiéncia de operacdo de um ciclo entre dois niveis de temperatura. No balanco
de energia fornecido pelo ciclo de Carnot, implica que a energia cedida ao sistema deve ser igual a
energia fornecida (JABARDO; STOECKER, 2018).

O ciclo de Carnot operando de modo reversivel, é conhecido como o ciclo de Carnot de
refrigeracdo, e é ilustrado pela Figura 3.4 (CENGEL YUNUS A.; BOLES, 2006). Cengel & Boles
(2013) apresentam uma ilustracdo dos quatro processos do ciclo de Carnot, em um diagrama de
temperatura — entropia (Figura 3.5).

Figura 3.4 — Ciclo frigorifico de Carnot.

‘ ik
| 3 </

1 Trocador de
{ calor a alta
j temperatura 2

< Cl: Trabalho
Motor i compressor
4 Trocador de .
calor a baixa

temperatura T

Trabalho

Q,

Fonte: JABARDO; STOECKER, 2018, Adaptado)
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Figura 3.5 — Diagrama T-s do ciclo de refrigeracdo de Carnot.
T

Fonte: (CENGEL YUNUS A.; BOLES, 2013, Adaptado)

3.2.2. Ciclo de refrigeracdo por compressao de vapor

O ciclo de refrigeracdo por compressao de vapor € um dos mais utilizados para refrigerar
um ambiente. Baseado na capacidade de certos fluidos transferir grandes quantidades de energia
guando mudam de fase (GOSNEY, 1982). Toda substancia necessita absorver calor para evaporar,
visto que o calor sempre provém de um meio quente para 0 meio mais frio, obedecendo a segunda
lei da termodinamica (PANESI, 2003). Baseando no ciclo Rankine reverso e com a substitui¢io da
bomba pela vélvula de expansdo obtém-se o ciclo de refrigeracdo por compressdo de vapor
(BORGNAKKE; SONNTAG, 2010).

Assumpcao (2004) definiu que o ciclo de refrigeragdo por compressdo de vapor trabalha a
partir do funcionamento do compressor, onde este consome energia, elevando a pressdo do fluido
refrigerante, processo no qual é considerado isentropico no ciclo ideal. Uma vez comprimido e em

alta temperatura, o fluido passa pelo condensador e realiza a troca de calor com o meio externo a
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pressédo constante, ocorrendo em duas regifes, uma de diminuicdo de temperatura e outra de
temperatura constante com mudanca de estado termodindmico. O fluido expande através de um
processo isoentalpico, retornando a pressdo do evaporador, onde o calor é absorvido pelo fluido a
pressdo constante e resultando na refrigeracdo. Uma ilustracdo do processo mencionado pode ser
observada pela Figura 3.6.

Figura 3.6 — Diagrama T-s do ciclo ideal de refrigeracdo por compresséo de vapor.
TA

Liquido
saturado

AE————==

1

Fonte: (CENGEL YUNUS A.; BOLES, 2013, Adaptado)

Vapor saturado

o J

Ao comparar o ciclo real com o ciclo ideal é possivel observar as diferencas entre eles,
como mostrado na Figura 3.7. Entre elas esta a queda de pressao nas linhas de descarga (liquido e
de suc¢do) e também no condensador e no evaporador. Durante a compressao, no ciclo real o
processo é politropico, enquanto o ideal € considerado isentropico (sem variacdo de entropia)
(VENTURINI, 2005).
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Figura 3.7 — Diferenca entre o ciclo ideal e real de refrigeracdo
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Fonte: (VENTURINI, 2005)
Stoecker & Jones (1985) afirmam que para o ciclo padrdo ndo ha representacdes
quantitativas sobre as perdas de cargas, o que no ciclo real elas ndo sdo despreziveis devido ao

atrito, necessitando que o compressor realize um trabalho maior.

3.2.3. Balanco de energia no ciclo de refrigeracdo por compressao de vapor

A capacidade frigorifica, representada por Qo, se define como a quantidade de calor que é
retirada do meio por unidade de tempo. Essa retirada de calor é feita através do evaporador. Uma
ilustracdo é mostrada na Figura 3.8, desprezando as energias cinética e potencial e considerando
regime permanente (CASTRO, 2006). Equacionando o balango feito no evaporador temos a
Equacdo 3.3.

Qo = my * (h1l —h4) (3.3)

onde mf é o fluxo massico do fluido refrigerante.
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Figura 3.8 — Representacdo do sistema de evaporagéo e do diagrama P-h.

P
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Fonte: (CASTRO, 2006)

A poténcia de compressao, representada por W, é a energia fornecida ao refrigerante por
unidade de tempo, transmitida pelo compressor ao fluido, com finalidade de aumentar a pressao do
mesmo (Figura 3.9). Assim, ao utilizar da primeira lei de termodinamica, e desprezando as
variacdes de energia cinética e potencial, podemos escrever matematicamente conforme a Equacéo

3.4 (CASTRO, 2006).
W = m;* (h2 —h1) (3.4)
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Figura 3.9 — Representacdo do sistema de compresséo e do diagrama P-h

P
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. // \\
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Fonte: (CASTRO, 2006)

Em respeito ao condensador, esquematizado pela Figura 3.10, define como sua funcéo a
transferéncia de calor do fluido para o meio de resfriamento do condensador, casualmente agua ou
ar. Partindo do principio de regime permanente, a Equacdo 3.5 demonstra o balanco no
condensador (CASTRO, 2006).

Qcond = mg* (h2 —h3) (3.5)



=
Meio Externo
\ ‘r
3/ — N2
Condensador -
My y ;™
e ——— - -
Volume de
Controle

Para o dispositivo de expanséo, no ciclo tedrico, o processo € adiabatico. Existem varias

alternativas ao se escolher o dispositivo de expansdo. Demonstrado pela Figura 3.11 o processo de

Figura 3.10 — Representacgdo do condensador e do diagrama P-h.

Fonte: (CASTRO, 2006)

expansdo (CASTRO, 2006).

p
Dispositivo R
de Expansdo
% =
Volume de
Controle 4
|

Figura 3.11 — Representacgdo da valvula de expanséo e do diagrama P-h.

Fonte: (CASTRO, 2006)
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3.3. Parametros infuenciadores

Stoecker (1989) apresenta a reducdo de custos de operacdo e implementagdo através de
técnicas de controle e otimizacdo, modelos matematicos desenvolvidos através das propriedades
fisicas e aproximac@es de dados de operagdo, modelagem de propriedades termodindmicas como
itens importantes para a otimizacdo de sistemas térmicos. Ressaltando que por meio da criacdo de
uma simulacdo, é possivel encontrar melhorias interessantes através da alteracdo de um parametro.

O coeficiente de performance ou coeficiente de eficacia é definido como a relacdo da
energia Util e a energia gasta, para produzir o efeito desejado (JABARDO; STOECKER, 2018). A
energia Util por sua vez representa o calor que é retirado do evaporador, enquanto a energia gasta
se remete a energia fornecida ao compressor (TOIGO, 2013). O COP é um parametro importante
para analises de sistemas frigorificos (VENTURINI, 2005). Matematicamente, COP é definido
pela Equacdo 3.6:

cop = Jevar (36)
W

onde Qev representa o calor do evaporador e W o trabalho liquido do ciclo.

O aumento do COP pode se relacionar com a reducao do trabalho liquido necessario para
certo ciclo de refrigeracdo, onde é possivel reduzir a temperatura de condensacdo ou elevar a
temperatura de evaporacdo, ambos refletem em um aumento do COP (SALVADOR, 1999).

Dentre os parametros que influenciam no COP esta a temperatura de evaporacdo. A Figura
3.12 traz as variagdes no sistema através da alteracdo da temperatura de evaporacéo.

Possibilitando observar que quando a temperatura de evaporagdo € menor, a energia gasta
para refrigerar o sistema é maior. A temperatura de condensacdo também apresenta influéncia,
Figura 3.13. O COP do ciclo tem seu valor reduzido com o aumento do valor da temperatura de
condensacéo, pelo fato que esse aumento de temperatura acarretara em um aumento de pressao do
fluido, exigindo maior trabalho de compresséo (TODESCHINI, 2011).



26

Figura 3.12 — Influéncia da temperatura de evaporacéo (ciclo teorico).
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Fonte: (CASTRO, 2006)
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Figura 3.13 — Influéncia da temperatura de condensacao (ciclo teorico).
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Fonte: (CASTRO, 2006)

O sub-resfriamento e o superaquecimento também sdo fatores que influenciam no COP. Na
Figura 3.14 podemos notar as variacbes do COP de acordo com a influéncia do sub resfriamento,
deixando evidente que uma temperatura menor do refrigerante ao sair do condensador, menor sera
0 gasto de energia. O sub resfriamento também é de suma importancia ao garantir que ndo haja
fluido refrigerante em forma de gas ao passar pela valvula de expansdo. Segundo Castro (2006) a
variacdo do superaquecimento, representado na Figura 3.15, € importante ao evitar que seja

succionado fluido saturado umido, o que é prejudicial para o0 compressor.



Figura 3.14 — Influéncia do sub resfriamento no COP.
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Figura 3.15 — Influéncia do superaquecimento no COP.
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Todeschini (2011) fez uma anélise em cima de um ciclo de refrigeracdo de cervejas,
obtendo a carga térmica total e as temperaturas de condensacéo e evaporacgdo. Inicialmente propds
uma economia atraves da divisdo de regimes de operacdo oferecendo uma reducdo de 3% na
poténcia do compressor, e sequencialmente sugeriu adequar as temperaturas de condensacao
conforme o ambiente externo, resultando em uma reducdo de 8% na poténcia do compressor
(CABRAL, 2015).

3.4. Refrigeracdo em camaras frigorificas

Segundo CHAGAS (2012) a definicdo de camara frigorifica se baseia em um espaco de
armazenamento, onde o0s parametros no seu interior sao controlados por um sistema de refrigeracédo
(OLIVEIRA MARCIO DE; PAIVA, 2016).

3.4.1. Carga térmica

Venturini (2005) considera que para o calculo da carga térmica, seja ele para resfriamento,
congelamento ou armazenamento é necessario estabelecer corretamente as condi¢des climaticas do

local e condicdes internas da camara, onde lista algumas cargas térmicas:

. carga térmica proveniente da transferéncia de calor de paredes, teto e piso;
. carga térmica do produto armazenado;

. carga térmica de infiltracéo;

. carga térmica de iluminacdo, pessoas e possiveis fontes de calor.

Venturini (2005) apresenta as condicdes externas de projeto referentes as condicbes
climaticas do local de instalacdo. Para as condigdes internas € necessario o estudo do produto para
melhor armazenamento e caracterizacdo do interior da camara.

A transmissdo de calor vem da diferenca de temperatura entre o exterior da camara e o
interior, condutividade térmica dos produtos usados para revestir as paredes e pela area da
superficie exposta. Venturini (2005) mensura a qualidade do equipamento em excelente (
9,3W/m?), bom (11,63 W/m?) e aceitavel (13,96 W/m2),
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Em termos de estoque, o produto a ser armazenado tem grande influéncia na carga térmica.
E para defini-lo é necessario entender os conceitos de calor latente e sensivel. O calor sensivel
antes do congelamento remete ao calor extraido do produto para reduzir sua temperatura até a
temperatura final de armazenamento. O calor latente de congelamento é o calor retirado para que
haja a mudanca de fase (VENTURINI, 2005).

Para a carga térmica de infiltracdo é importante observar a entrada de ar externo no interior
da camara frigorifica, sendo essa entrada de ar, por exemplo, a abertura de portas. Existindo uma
estimativa para essa troca de calor, o fator de troca de ar (FTA), onde é dependente do volume e
tipo da camara, conforme a Figura 3.16. Na Figura 3.17 é observada a relacdo do calor perdido

devido a entrada de ar externo.

Figura 3.16 — Fator de troca de ar em camaras frigorificas.

Camaras para produtos resfriados

Volume [m®]| FTA [Trocas/dia] |Volume [m®]| FTA [Trocas/dia]
40 15 500 3,6

50 13 700 3

60 12 1000 2,5

a0 10 1200 2,2
100 9 1500 2
125 a8 2000 1,7
150 7 3000 14
200 B 5000 11
300 5 10000 0,95
400 41 15000 0,9

Cimaras para produtos congelados

M FTA [Trocas/dia] |Volume [m?*]| FTA [Trocas/dia]
a0 11 00 2,8

50 10 700 2,3

60 9 1000 1,9

80 8 1200 1,7
100 7 1500 1,5
125 B 2000 1,3
150 5.5 3000 1,1
200 4.5 5000 1
300 3,7 10000 0,8
400 3,2 15000 0,8

Fonte: (VENTURINI, 2005)
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Figura 3.17 — Calor perdido para a entrada de ar na camara (kcal/m3).
EDN[} EXTERNAS TEMPERATURA NA CAMARA [*c]

23,2 21,3 194 134 11,1 8,3
20 26,0 24,6 22,1 ZD,E IE,E 16,7 144 11,8 E,E
23 30,3 28,6 20,7 24,7 22,1 20,6 13,3 15,7 12,7

“ 30 351 33,2 313 29,3 213 25,1 22,3 20,2 17,2
33 40,6 38,7 33,7 4,7 32,7 30,3 28,2 25,0 22,6
40 47,2 452 42 412 35,1 37 34,6 32 23,9
15 45 22,6 20,7 133 16,3 147 124 9.8 6,8
20 284 26,5 4,5 22,3 20,6 18,3 16,2 13,8 10,6
50 23 33 31 25 271 2,1 23 20,6 18 15
30 384 38,3 34,0 32,3 30,3 28,3 28 234 20,3
33 45 43 41 39 33,9 M7 234 29,7 20,/
40 32,8 08 488 457 Me 424 40 374 34,3
15 23,9 23,9 22 20,1 131 15 13,7 111 8,1
20 30,2 28,3 20,4 A4 24 20,2 179 15,3 12,3
0 23 354 33,5 313 25,6 216 204 23 204 174
30 417 39,7 318 33,1 33,7 31,3 29,1 26,3 23,3
33 49,3 47,3 45,3 42 4l 38,9 30,3 33,9 30,8
40 38,3 64 M4 523 01 478 45,5 42,8 39,7
15 21,2 25,3 234 214 154 173 14,5 12,3 9,3
20 321 30,1 28,2 26,2 24,2 2 29,7 171 141
7 23 379 35,3 3 32 28,9 211 254 22,8 19,7

30 45 43 41 39 36,9 4,7 32,3 29,6 20,6
33 36 oL 495 47,5 54 &1 M7 38 34,9
40 04,1 62 60 g BT B4 N8 452 452

Fonte: (VENTURINI, 2005)
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Conforme Venturini (2005) existem outros tipos de cargas, como por exemplo, a carga
térmica dos equipamentos elétricos, iluminacdo. O calor dissipado por fontes de iluminagdo se
baseia na poténcia das lampadas utilizadas e do tempo em que estas permanecem ligadas.

A carga térmica proveniente da entrada de pessoas no interior da camara também é
relevante, sendo influenciada pelo trabalho no qual esta pessoa realiza no interior da cdmara, o tipo
de vestimenta, 0 nimero de pessoas, 0 tempo de permanéncia dentro da cdmara (VENTURINI,
2005).

Os motores dos ventiladores também apresentam um valor quantitativo de carga térmica
que deve ser considerado, sendo possivel quantificar esse valor apds a escolha dos equipamentos.
Como os equipamentos séo selecionados apos o calculo da carga térmica, é necessario a realizacéo
de um célculo iterativo, onde primeiramente é estimado um valor de carga térmica dos motores e
apos selecionados os equipamentos € realizada uma comparacao da poténcia dos ventiladores com
o valor de carga térmica estimada.

Para a capacidade frigorifica do compressor, apés o calculo total da carga térmica, faz-se a
realizacdo do tempo de funcionamento. Isso é necessario para que o compressor fique ligado por
um periodo de tempo entre 16h a 20h, mas que no momento em que esteja desligado, as condicgdes

se mantenham.

3.5. Componentes

3.5.1. Compressores

Figura 3.18 — Foto de um compressor com corte.

Fonte: FrigoCenter (2022)
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Costa (1982) sugere que “a escolha do tipo de compressor depende essencialmente da
capacidade da instalacdo e do fluido frigorigeno utilizado”. CLETO (2002) compara o sistema de
compressdo com o corpo humano, onde o compressor teria o papel do coracao, recebendo poténcia
de um motor de acionamento.

Venturini (2005) exemplifica os principais tipo de compressores como: alternativo,
centrifugo, parafuso, palheta e scroll. A escolha do tipo de compressor depende principalmente da
capacidade do equipamento, que pode ser dividida em pequena (<2,5TR), média (entre 2,5 e 75
TR) e grande (>75 TR), temperatura de evaporacao e refrigerante utilizado. TR é o simbolo que
representa toneladas de refrigeracdo, correspondendo a energia necessaria para liquefazer uma
tonelada de gelo em 24h (1 TR = 3,53kW = 3024 kcal/h).

Baseado nas caracteristicas de cada processo de compressdo, 0s compressores podem ser
classificados como maquinas de deslocamento positivo ou maquinas de fluxo. Para os
compressores de deslocamento positivo 0 aumento da pressao vem através da redu¢do do volume
interno de uma cadmara de compressdo forcada por uma forca aplicada, sendo representados pelos
compressores alternativos, de parafusos, de palhetas e scroll. O compressor centrifugo é
considerado uma maquina de fluxo, onde o aumento de pressdo vem da conversdo da pressdo
dindmica em estéatica (VENTURINI, 2005).

Venturini (2005) ainda classifica os compressores em herméticos, onde tanto o compressor
em si como o motor de acionamento ficam no interior da carcaga, operam exclusivamente com
refrigerantes halogenados e é resfriado pelo vapor de fluido refrigerante que entra em contato com
0 enrolamento do motor. Em segundo 0s compressores semi herméticos sdo parecidos com 0s
herméticos, diferenciando apenas pela permissdo da remocdo do cabecote, sendo possivel 0 acesso
as valvulas e aos pistdes. Por Gltimo, os do tipo abertos onde 0 eixo de acionamento atravessa a
carcaca, 0 que permite o acionamento através de um motor externo. Este ultimo é operado com

amonia e também refrigerantes halogenados.
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3.5.2. Evaporadores

Figura 3.19 — Foto de um evaporador.

Fonte: Cere (2022)

Martinelli (2005) menciona evaporadores como tubos constituidos de paredes finas,
absorvendo calor do meio. Assim, com o refrigerante entrando no evaporador, ele absorve calor e
fica superaquecido, sendo bombeado pelo compressor. Existem evaporadores que sdo de tubos de
paredes finas e lisas sem limitagdo de espaco, enquanto o outro tipo consiste em tubos de paredes
finas com aletas, permitindo maior area de transferéncia de calor.

Pirani (2007) menciona que para sistemas reais a area de troca de calor dimensionada é
maior, para evitar a entrada de vapor no compressor, evitando assim a diminuicdo da vida util do

equipamento.
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3.5.3. A vélvula de expansao

Figura 3.20 — Foto de uma valvula de expanséo.

Fonte: DANFOSS (2022)

Venturini (2005) “o dispositivo de expansdo tem a fun¢do de reduzir a pressdo do
refrigerante desde a presséo de condensacéo até a pressao de vaporizacao, além de regular a vazdo
de refrigerante que chega ao evaporador, satisfazendo a carga térmica aplicada a0 mesmo”.

Martinelli (2005) diz que para um sistema de refrigeracéo é utilizado dois tipos de valvulas,
uma é de expansao termostéatica e a outra de equalizacao externa. A primeira mencionada é utilizada
em sistemas onde hd um ou mais evaporadores e apresenta uma pequena perda de carga, ja a

segunda é usada para sistemas com grande perda de carga.

3.5.4. Fluido refrigerante

Martinelli (2005), a substancia quimica responsavel por transportar a energia térmica ao

longo do circuito € o fluido refrigerante. A escolha adequada de um fluido refrigerante vem das
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caracteristicas de aplicacdo e do tipo de produto a ser refrigerado. Em geral, ndo ha um fluido que
possui todas as propriedades ideais para cada aplicacao, por isso € utilizado o fluido que apresenta
0 maior nimero de propriedades desejadas.

Pirani (2007) apresenta como principais caracteristicas de um fluido refrigerante como: ser
volatil ou capaz de se evaporar, existir em abundancia para seu emprego comercial, ter um custo
razodvel, ter um odor que revele sua presenca, ser inofensivo as pessoas, possibilitar que
vazamentos sejam detectaveis por verificacdo simples, ndo ser combustivel ou explosivo nas
condic¢des normais de funcionamento, apresentar calor latente de vaporizacao elevado, apresentar
temperatura critica bem acima da temperatura de condensacdo, ser estavel, sem tendéncia a se
decompor nas condigdes de funcionamento, produzir o maximo possivel de refrigeracéo para um

dado volume de vapor.

3.5.5. Condensadores

Figura 3.21 — Foto de um condensador hermético.

A

Fonte: FRIGELAR (2022)

O condensador ¢é parte integrante do sistema de refrigeracdo e tem a funcéo de converter o
gas quente de alta pressdo do compressor em um liquido e descarregar o calor contido no fluido
refrigerante para o meio. Existem quatro tipos de condensadores. Eles podem ser resfriados a ar ou
a 4gua. Na refrigeracdo industrial, predominam os condensadores evaporativos e de placa plana

que usam torres de resfriamento (LIMA, 2016).
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As caracteristicas estruturais dos condensadores evaporativos sao semelhantes as torres de
resfriamento. O calor descarregado pelo refrigerante € transferido para a agua e o ar
sucessivamente. Em um condensador de placa, o refrigerante é condensado e flui para baixo,
enguanto agua circula para cima. A agua aquecida ela condensacéo do refrigerante € circulada pela

bomba, através da torre de resfriamento, e dai retorna para o condensador.

3.6. Eficiéncia Energética

Em artigo publicado por Geniér et al. (2013) € realizada uma revisao dos conceitos e estudos
da eficiéncia dos ciclos de refrigeracdo, onde é proposto uma avaliacdo sobre os melhores
refrigerantes e sistemas de refrigeracdo utilizados a fim de se obter a melhor eficiéncia energética.
Diante disso, constatou-se que existe uma necessidade em projetar o sistema de refrigeracdo de
acordo com o ambiente em que ele se encontra, e assim verificar qual fluido melhor se adequa.
Portanto para encontrar melhores eficiéncias o projeto deve analisar cada processo e assim
determinar as perdas de cargas e viabiliza-lo para que apresente uma reduc¢do nos gastos de energia
e consequentemente, melhor eficiéncia.

Segundo Venturini (2005), o tipo de isolamento térmico da cdmara e sua espessura,
dimens@es da camara, exposi¢do ou ndo da camara a incidéncia direta de raios solares e indicagédo
se a superficie dela € de cor clara, escura ou média sdo parametros influenciadores na eficiéncia do
sistema a ser refrigerado. Também lista alguns pontos referentes a utilizacdo de sistemas

frigorificos, operacdo, conservagdo e manutengdo, como:

. niveis de temperatura;

. tipo de iluminacéo;

. forma e condicGes de armazenamento;

. local de instalacéo;

. vedacOes de portas e cortinas;

. existéncia de termostato;

. posicao do condensador;

. presenca de impurezas nas aletas e tubo dos trocadores.

Em termos gerais Venturini (2005) trata o isolamento como o fator mais importante ao se

pensar em eficiéncia energética, ligado ndo somente a entrada de calor no interior do meio
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refrigerado, como também para posterior instalacdo. Portas automaticas reduzem a entrada em mais
de 70% e evitam assim 0 aumento da umidade, causando um aumento do consumo de energia pela
necessidade de degelo criado pela umidade. Outro ponto a se destacar € assegurar que a pressao de
condensacdo seja a menor possivel. Planos de manutencdo preventiva, calibragem dos
equipamentos de controle, automatizagéo de instalagdes manuais sdo parametros influenciadores
na eficiéncia energética.

Segundo Venturini (2005) o tipo de iluminacdo tem influéncia na economia, onde a
utilizacdo de lampadas fluorescentes € mais econémica que utilizar lampadas incandescentes, onde
as fluorescentes operam melhor a temperatura acima de 5°C. Para ambientes com temperatura
inferior a 5°C a utilizacdo de lampadas fluorescentes fica comprometida. Também ressalta que os
equipamentos de producdo de frio sdo projetados para trabalhar de 16 a 18h por dia, com isso a
falta de acessorios de controle, como o termostato e o pressostato, o funcionamento sera continuo,
gerando o desperdicio.

Outro ponto abordado é a perda devido ao isolamento, onde diz que essa perda pode ser
estimada em funcdo das dimensdes da cAmara, da diferenca de temperatura externa e interna, do
material e espessura do isolamento e do nimero de horas de funcionamento.

Em termos qualitativos, ha alguns fatores que impedem a melhor eficiéncia energética do
sistema, sendo eles:

Armazenamento: 0 armazenamento inadequado ocasiona ma circulacdo de ar frio no
ambiente, provocando em um aumento do uso de energia.

Instalacdo: instalacdo inadequada, proximas a fontes de calor que elevam a carga térmica e
0 consumo de energia.

Forcador de ar: Este é responsavel pela circulagdo do frio no meio refrigerado, e sem ele ha
geracdo de gelo no evaporador, diminuindo a eficiéncia das trocas térmicas e aumento do consumo
elétrico.

lluminacdo interna: A luz deve ser desligada sempre que as portas se fecham. Caso
contrario ha elevado custo de eletricidade, com a luz e aumento da carga térmica.

Ilhas e BalcGes: Aberturas de ilhas e balcdes devem ser fechadas no final da jornada de
trabalho, para que ndo haja perda de frio para o ambiente.

Gelo: A formacéo de gelo no evaporador e nas tubulacGes pode ser causada pela falta de

isolamento das tubulagdes, desregulagem da valvula termostatica ou auséncia de forcador de
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ar.

Condensador: Caso seja instalado proximo a fontes de calor gera um aumento da
temperatura de condensacéo, reduz a eficiéncia do sistema e aumento o consumo de energia.

Impurezas: A presenca de impurezas na area responsavel pela troca térmica reduz a
eficiéncia do condensador e eleva o consumo de energia elétrica.

Colarinho de protegdo: Ele é responsavl pelo correto direcionamento do ar atraves do
condensador elevando sua eficiéncia térmica, diminuindo o consumo de energia elétrica.

Condensador: A instalacdo inadequada do condensador pode gerar obstrugéo da circulacéo
de ar através da area responsavel pela troca térmica, fato que contribui para a elevacéo da energia
elétrica.

Motor/compressor: Quando mal alinhados a base pode provocar danos ao equipamento,
reduzindo a eficiéncia de transmissdo e assim consumindo mais.

Separador de 6leo: Sem o separador de dleo na saida do compressor permite a passagem do
6leo do cérter para a instalacdo, compromete a eficiéncia do sistema de refrigeracéo, devido ao
acumulo desse 6leo nas superficies dos trocadores de calor, além de danificar o compressor, devido
a falta de dleo.

Ele ainda traz algumas recomendacdes gerais:

1. O isolamento é o fator mais importante;

2. Quanto maior a camara, maior a relacdo entre o volume interno e a superficie
isolada;

Considerar 0 aumento da capacidade dos condensadores;
Permitir que a pressao de condensacdo seja tao baixa possivel;
Empregar motores elétricos com controle de velocidade;
Instalacdo de equipamentos centralizados;

Considerar a possibilidade de utilizar os horarios noturnos para a geracao do frio;

G N o g B~ W

Elevar a temperatura de evaporacdo a valores compativeis com a qualidade dos
produtos ou processos de refrigeracao;

9. Empregar um tratamento de &gua adequado para evitar incrustacdes e sujeira nos
condensadores;

10. Estabelecer um programa de manutencgéo preventiva.
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3.6.1. 1SO 50001 e o Sistema de Gestao de Energia

Publicada em 09 de junho de 2011, a ISO 50001 - Energy management Systems -
Requirements with guidance for use, visa a integracao da eficiéncia energética com o desempenho
econémico e produtivo dentro de planos de agdes e praticas, resultando em um sistema de gestdo
padronizados que atendem a um conjunto normativo (CANIZARES-PENTON et al., 2014).

Pifiero (2011) diz que a norma prové estratégias para aumentar a eficiéncia energética,
proporcionar uma reducdo de custos e melhorar o desempenho ambiental. Em termos nacionais, a
influéncia da norma pode chegar a cerca de 60% na demanda energética.

O sistema de gestdo de energia esclarece 0s requisitos necessarios para a organizagdo
formular politicas energéticas, estabelecer metas e planos de a¢des considerando o uso massivo de
energia. Deixando como responsabilidade da organizacdo o cumprimento proposto na norma
(PIRANI, 2007).

Pirani (2007) observa que no Brasil as normas sdo visualizadas de forma benéfica a
legislagdo, envolvendo setores privados e publicos. No entanto, sdo vinculadas a politicas
governamentais € normas regulamentadoras, ganhando uma atribui¢ao de “lei”, ao mesmo tempo
ndo recebe apoio de politicas publicas para se consolidar efetivamente.

De acordo ccom Frozza (2013) em estudo realizado pela PROCEL e através dos relatérios
disponibilizados é possivel identificar uma reducdo de 53,23 bilhdes de KWh entre 1986 e 2011.
Os resultados podem ser analisados através das Tabelas 3.1 e 3.2, onde na primeira sao
apresentados os resultados PROCEL entre 2007 e 2011 e na segunda os investimentos e custeios

do programa.

Tabela 3.1 — PROCEL entre os anos 2007 e 2011

2007 2008 | 2009 2010 | 2011

Energia economizada (milhdes de kWh) 3.930 | 4.374 | 5.473 | 6.164 | 6.696
Redugdo de Demanda na Ponta (MW) 1.357 | 1.569 | 2.098 | 2.425 | 2.619
Usina equivalente (MW) 942 1.049 799 1.478 | 1.606
Investimentos postergados (RS milhdes) 542 639 1.312 696 756

Fonte: (PROCEL, 2015)



Tabela 3.2 — Investimentos e custeio do programa Procel entre 2007 e 2011.

2007 2008 2009 2010 2011

‘ Envestimento Eletrobras (RS milhdes) 13,62 | 5,49 9,02 14 8,52

‘ Investimentos RGR (RS milhdes) 39,16 | 25,8 | 55,95 | 45,32 | 68,46
Custeio (Recursos Humanos e

Infraestrutura) (RS milhdes) ) 14,39 | 85,17 17 18,58

‘ Totais de recursos aplicados (RS milhdes) 52,78 | 46,28 | 20,2 | 76,32 | 95,56

Fonte: (PROCEL, 2015)
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Segundo Portela (2015) a CNI (confederacdo nacional da indudstria) publicou um estudo

sobre as técnicas de eficiéncia energética, onde conclui que 19% das ac¢des envolveram troca de

motores, 20% melhorias em sistemas de iluminacdo e 8%, melhorias em sistemas de ar

comprimido.

O modelo de gestao de energia segundo a ABNT ISSO 50001 é proposta em cima de uma

metodologia, conhecida como PDCA (Plan-Do-Check-Act). Representando quatro fases:

planejamento, execucdo do planejamento, verificacdo de desempenho e agdes de melhoria.

llustrado na Figura 3.18.

Figura 3.22 — llustracdo do PDCA.
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Implementagéo

Operagao

Verificagdo (Check)

Monitoramento,

Medigbes e Anélises

Nao Conformidades

Fonte: (PORTELA, 2015)
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Definindo as 4 etapas:
1. Planejar: determinar o desempenho energético da organizacao e estabelecer a linha

de base, indicadores de desempenho energético, objetivos, metas e planos de acéo;

2. Fazer: implementacdo dos planos de acéo;
3. Verificar: monitoramento e medi¢do dos processos e caracteristicas das operagoes;
4. Agir: Efetuar acdes para melhorar continuamente o desempenho energético e o

sistema de gerenciamento energeético.

4. METODOLOGIA

Neste capitulo séo apresentados os detalhes do desenvolvimento do sistema de refrigeracao
para a camara frigorifica que serd utilizada para armazenar produtos do tipo carneo na
FRIGOMINAS. Inicialmente sera apresentado as caracteristicas geograficas e climaticas do local
onde seré instalada e detalhes referentes ao Software utilizado. Sequencialmente é apresentado as
condicdes de contorno e modelagem matematica desenvolvida para a analise da eficiéncia

energética.

4.1. Coleta de informacéo

A coleta de informacdes € fundamental para que o projeto seja dimensionado baseando no
sistema real. Sendo assim, é definido as informacfes necessérias para que seja realizada uma

pesquisa a fim de se obter os dados.

4.1.1. Localizacédo

A empresa FRIGOMINAS esta localizada na Fazendo Corrego da Areia, na zona rural do
municipio de Campo Belo/MG. Apresenta como coordenadas geograficas a latitude de 20° 54” Sul
e a longitude de 45° 13’ 54” Oeste e 950m de altitude. Através da Figura 4.1, € possivel visualizar
o local exato de onde fica situada a empresa. O acesso ao local é realizado por meio

rodoviario.
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Figura 4.1 — Localizacdo geografica

empresa vista através do Google Earth.

- o e |

Fonte: (Google Earth, 2021, Adaptado)

4.1.2. Clima

O clima apresentado onde a camara frigorifica é instalada tem um papel fundamental para
o dimensionamento do sistema. Para isso, foi coletado o maior valor da temperatura maxima
apresentada e o menor valor para a temperatura minima para cada més do ano de 2020, e também

um valor médio entre eles. Podemos analisar os valores obtidos através da Tabela 4.1.

Tabela 4.1 — Temperaturas maximas e minimas para o ano de 2021.

‘ Estimativa das médias de Temperatura (2021)

| Més | Maxima(°C) | Minima (°C) | UR(%)
| Janeiro 28 18 84
‘ Fevereiro 27 18 88
| Margo 27 17 79
| Abri 26 15 81
. Maio 25 13 82
| Junho 24 12 85
. Julho 26 12 81
‘ Agosto 29 12 78
‘ Setembro 30 14 62
| Outubro 30 16 72

Fonte: (InMet, 2021)
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4.1.3. O ciclo e o software

Para a refrigeracdo do sistema frigorifico, foi escolhido o ciclo de refrigeracdo por
compressdo de vapor. Tal ciclo é constituido por elementos bésicos, sendo eles o compressor, 0
condensador, o evaporador e a valvula de expansao. Definindo-se o ciclo basicamente em uma
entrada de calor, uma saida de calor e uma adicédo de trabalho (BARALDI, 2015).

O modelamento do ciclo foi realizado através do EES (Engineering Equation Solver),
desenvolvido pela empresa F-Chart Software. E voltado para a parte térmica, e apresenta um vasto

banco de dados com propriedades termodinamicas para diversos fluidos.

4.1.4. Informagcdes técnicas

Para o desenvolvimento foi necessario coletar informacdes referentes as caracteristicas do
local. Inclui-se os dados de entrada, definidos como altitude, temperatura de bulbo seco e umidade
relativa. Retornando como saida os valores a carta psicrométrica representada na Figura 4.2 e
propriedades apresentados na Figura 4.3, sendo os dados de entrada representados com indicagéo
azul e os dados de saida com indicagdo em vermelho. A pressdo ambiente registrada no programa
é de 90,421kPa.



Figura 4.2 — Carta Psicrométrica da cidade de Campo Belo/MG

Psicrom 1.0 - Carta Psicrométrica para Ph: 90,421 kPa (Altit: 950 m)

AR
BRERELANIN

AN
SARERVASANY

10 /7"

AURANN

.

:18
“:14
:12
‘:10

02

Fonte: Autor

Figura 4.3 — Dados obtidos através do Psicrom 1.0.
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Com auxilio do EES e com as condigdes inicias mostradas anteriormente, é definido outras

propriedades importantes para projeto, sendo os dados de entrada definidos conforme mostra a

Tabela 4.2, e os dados de saida, representados no Sistema Internacional, pela Tabela 4.5. A
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temperatura de armazenamento foi definida de acordo com Ashrae (2014), e os dados estéo
representados na Figura 4.4. Considerado como produto de estoque a carne fresca com um teor de

gordura médio.

Figura 4.4 — Propriedades de armazenamento do produto.

Temperatura de Umidade Tempo de
PRODUTO N
Armazenamento [°C] [relativa [%] | Armazenamento
Carne Fresca -2al 88 a9 1 semana
Carcaca Dad 86 a 90 1a 3 semanas
Carne Congelada -23a-18 90 a9s 6 al2meses
Vitelo -2al 85a95 3 semanas

Fonte: (ASHRAE, 2014, adaptado)

Tabela 4.2 — Dados de Entrada no programa

Nome Entrada
Entalpia do ar Definida em funcdo da temperatura de bulbo seco externa,
externo taxa de umidade externa e pressdao ambiente.
Taxa de umidade Definida em funcdo da temperatura interna,
interna umidade relativa interna e pressao ambiente.

Definida em fungdo da temperatura interna, taxa

Entalpia do Ar umido
P de umidade interna e da pressdao ambiente.

Temperatura de bulbo Definida em fun¢do da temperatura interna, taxa de
umido do ar interno umidade relativa interna e pressdao ambiente.
Temperatura de Definida em fun¢do da temperatura interna, taxa
Orvalho interno de umidade interna e pressdo ambiente.
Densidade volumétrica Definida em fun¢do da temperatura interna,
interna umidade relativa interna e pressdao ambiente.

Densidade volumétrica Definida em fun¢do da temperatura de bulbo seco externa,
externa umidade relativa externa e pressdao ambiente.

Fonte: Do Autor (2021).

Com a introducdo dos dados referentes ao ambiente externo, sendo eles a temperatura de
bulbo seco, taxa de umidade e pressdo ambiente, determinou o valor da entalpia do ar externo

(hexterno). Inserindo os dados de projeto do ambiente interno, sendo eles a temperatura interna e
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a umidade relativa, determinou a taxa de umidade interna. Com esses valores foi encontrado
posteriormente a entalpia do ar interno da camara, a temperatura de bulbo imido e a temperatura
do ponto de orvalho. Ambos os procedimentos mencionados estdo representados detalhadamente
na Tabela 4.2, a fim de exemplificar as dependéncias de cada propriedade encontrada. O codigo
escrito estd apresentado no ANEXO A.

As propriedades para armazenamento do produto no interior da cAmara foram retiradas da
Tabela 4.3 e projetadas na Tabela 4.4, acrescentando os valores de temperatura de armazenamento,
umidade relativa e tempo de armazenamento. Sendo que esses agora mencionados foram baseados
em dados do Ashrae (2014).

De acordo com os dados referentes ao frigorifico foi registrado que a temperatura no interior
da camara é de 0°C e a umidade relativa no interior é de 80%, sendo entdo considerados esses
valores para os calculos necessarios.

Tabela 4.3 — Propriedades de armazenamento de produtos carneo.

Produto Temperatura no Agua Calor Especifico (kcal/kgeC) Calor
inicio do (%) Acima do Abaixo do latente
congelamento (2C) congelamento | congelamento (keal/ke)
Carne fresca -1,7 60-77 0,7-0,8 0,39-0,43 50-62
Carne gorda -1,7 49 0,61 0,35 39
Figado -1,7 70 0,77 0,41 56
Vitela -1,7 66 0,74 0,40 53

Fonte: Autor

Tabela 4.4 — Dados referentes ao armazenamento do produto.

Dados do Produto

Temperatura de armazenamento 0°C

Umidade Relativa 80%

% Agua em peso 68%
Temperatura de congelamento -1,7 °C

0,75 Kcal/Kg°C
0,41 Kcal/Kg°C
56 Kcal/Kg

12 horas

Calor Especifico Resfriado

Calor Especifico Congelado

Calor Latente

Tempo Armazenamento
Fonte: Autor
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Com os dados encontrados e coletados € possivel caracterizar o sistema com as
propriedades referentes aos ambientes interno e externo. A apresentacdo dos dados esta na 4.5.

Tabela 4.5 — Dados sobre as condi¢des primarias consideradas.

Condicgdes iniciais de operacao
Ambiente Interno Externo
Temperatura de Bulbo Seco 0 30 °C
Temperatura de Bulbo Umido -1,231 28 °C
Umidade relativa 80 88 %
Entalpia 8,457 99,26 Kj/Kg

Taxa de umidade 0,003222 | 0,02704 | gvapor/Kgarseco

Temperatura de orvalho -2,682 27,94 °C

Fonte: Autor
A quantidade de produto a ser estocada na camara frigorifica € de 60 toneladas e tendo um
fluxo diario de 60 toneladas, visto que o armazenamento é de 12 horas. O armazenamento utilizado
na empresa é de carne refrigerada pendurada (peca grande) através de trilhos. As caracteristicas
construtivas da camara estdo representadas na Tabela 4.6.

Tabela 4.6 — Especificacbes da camara frigorifica.

Dimens&es da Camara

Altura 5,2 metros
Largura 6,5 metros
Comprimento 14 metros
Area 91 m?
Volume 473,2 m3

Dados de estoque

Capacidade 60 toneladas

Fonte: Autor

4.1.5. Carga térmica
O valor da carga térmica serd o responsavel para mostrar a capacidade do sistema de
refrigeracéo, portanto é importante realizar o calculo definindo qual o valor da carga térmica do

sistema. O valor total dessa carga térmica é fragmentado em varios parametros, e neste trabalho as
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cargas térmicas consideradas foram: Transmissdo de calor, produto, infiltracdo, motores,
iluminacg&o, pessoas e ventilador (VENTURINI, 2005). O somatorio dessas cargas € representado

matematicamente pela Equacéo 4.1.

Qtotal = Qe +Qproduto + Qinfiltragao + Qiluminao +Qpessoa +Qequipamento + Qyentiladores
(4.2)

De acordo com a metodologia utilizada por Saito e Veloso (2014), faz-se necessario o
dimensionamento correto do isolamento da cdmara, sendo este um parametro indispensavel. Com
isso Venturini (2005) propde um modelo de dimensionamento do isolamento através da resisténcia
térmica dependente das propriedades dos materiais que sdo utilizados para o isolamento, onde a

parede ¢é feita de alvenaria. A resisténcia térmica é dada pela Equacéo 4.2.

Reststierm = (aexlt*A) + (K(L;:A) + (KfiA) + (aca;*A) (4.2)

Na equacéo 4.2, os nomes dados referem-se:

. aext: Coeficiente de conveccao externo;
. A: Area da superficie;

. Ka: Condutividade térmica da alvenaria;
. Ki: Condutividade térmica do isolante;

. acam: Coeficiente de convecc¢éo interno;
. La: Espessura da alvenaria;

. Li: Espessura do Isolante.

Para os valores do coeficiente de conveccdo externo o valor referente ao ar parado é de
7,0kcal/h.m2.°C e 35kcal/h.m2.°C para ar com velocidade de até 20km/h, para este projeto utilizara
o valor médio de 21kcal/h.m2.°C. O coeficiente de convecc¢ao interno varia de 7 a 12 kcal/h.m2C,
sendo considerado como 10kcal/h.m2.C°. O valor utilizado para a condutividade térmica da
alvenaria foi de 0,6 W/mK (PROLAB, s.d.).

O isolante utilizado é o Isopainel com 100mm de espessura. As informacdes técnicas

referentes ao isolamento encontram-se na Tabela 4.7.
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Tabela 4.7 — Dados técnicos do isolante utilizado.

Isolamento térmico (EN 14509)

Espessura do painel (mm) 50 | 40 50 60 80 100
w/m?2K 0,70 | 0,53 | 0,43 | 0,36 | 0,27 | 0,22
kcal/m?2K 0,60 | 0,45 | 0,37 | 0,32 | 0,23 | 0,19

Fonte: (ISO PAINEL, 2021)

A érea total da camara é definida pelo somatorio das areas laterais e teto, como mostrado
pela Equacéo 4.3.
A =2 x (Comprimento * Altura + Largura * Altura) + (Comprimento * Largura)
(4.3)
E o AT ¢ dado pela diferenca de temperatura entre 0 ambiente externo e interno, conforme

demonstrado pela Equacéo 4.4.

AT = Texterno — Tinterno (4.4)
Assim é possivel calcular a carga térmica de transmissao de calor, segundo a Equacao
4.5.
__ (AxAT)
Qe = Resistierm (4.5)

A carga de infiltracdo mostra a relacdo da entrada de ar quente (externo) e a saida de ar frio
de dentro da camara, proveniente de abertura de portas ou qualquer outro tipo de entrada de ar. De
acordo com a norma Ashrae(2014), o célculo da carga térmica de infiltracdo e abertura de portas é
dado pela Equagéo 4.6.

Qinfiltracéo = qareaporta * Dp x Df *(1— Sporta) (4.6)

porta
Onde o fator de fluxo Df pode ser considerado como 0,8 para variacdo de temperatura maior

que 11°C e sendo considerado um valor de 0,85 para a efetividade do sistema de protecao de portas
para casos criticos, conforme Ashrae (2014). O fator de fluxo Dt é definido pela Equagéo 4.7.

D, = (Naberturaportas * Tabrefecha + (60 * Ttomlaberta)
t 3600 * Periodogpertq

4.7)
Na camara em questdo € utilizada uma porta giratoria com dimensées de 1 x 2 x 0,15 metros.

A porta € aberta 4 vezes por dia para entrada e saida de produto, onde ha um tempo de abrir/fechar
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de 30 segundos e que permaneca aberta por um tempo total de 30 minutos, em um periodo de 24
horas. Também definindo o valor de gareaporta através da Equacéo 4.8.

Qareaporm = 0,221 * Ap * (hext- _hint) * Pint * (%)2 *g * h * Fm (4-8)

nt

Os valores da entalpia interna e externa ja foram definidos anteriormente. As densidades
do ar externo e interno foram obtidas através do EES, sendo 1,023 kg/m3 do ar externo e 1,151
kg/m? para o ar interno. A gravidade foi assumida como 9,78m/s2.

Em Gltimo, o fator de massa volumétrica é dado pela Equacédo 4.9.

Ul

2
FE,=——— (4.9)

el

A carga térmica referente ao produto apresenta a maior parcela da carga térmica do sistema.
Sera levado em questdo os fatores como a entrada de produtos na cadmara, calor especifico do
produto antes do congelamento, temperatura de entrada, temperatura de congelamento, calor
latente de congelamento, temperatura desejada, quantidade de produto na camara e o calor de
respiracdo. Os dados aqui utilizados estdo representados na Tabela 4.3, 4.4 e 4.5. O calor de
respiracdo da carne é considerado 0. A temperatura de entrada da carne é de 15°C. A carga térmica
referente ao produto é dada pela Equagdo 4.10.

Qproduto = Gm * (€p1 * (Tene —T1) + heg +cp2 * (Ty —T3)) + Gt * Qresp (4.10)
Onde temos:
. Gm é a movimentacdo diaria de um determinado produto na cdmara, em kg/dia;
. cpl ¢ o calor especifico do produto antes do congelamento, em kcal/kg. °C;
. Tent é a temperatura de entrada do produto na cdmara, em °C;
. T1 é a temperatura de congelamento do produto, em °C;
. hcg é o calor latente de congelamento do produto, em kcal/kg;

. cp2 ¢ o calor especifico do produto apos o congelamento, em kcal/kg. °C;
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. T2 é a temperatura final do produto congelado em °C;
. Gt é a quantidade total de produtos na cdmara, em Kg,
. Qresp ¢ a quantidade de calor liberado pela respiracao do produto, em kcal/kg.dia.

O calor especifico do produto antes e depois do congelamento foi considerado um valor
médio entre os valores mostrados na Tabela 4.2, sendo 0,75 e 0,41 kcal/kg respectivamente. O
calor latente também foi considerado um valor médio de 56 kcal/kg.

A iluminacdo também gera um percentual de carga térmica e segundo o responsavel pelo
frigorifico, as luzes ficam ligadas em média 3h por dia. As lampadas utilizadas no frigorifico séo
de LED, mas néo foi especificado qual. Foi considerado uma iluminagéo boa, onde

Venturini (2005) mensura como sendo 10W/m2 e que foi definida para um periodo de 10h
por dia (7).

Assim a carga térmica de iluminag&o € dada pela Equagdo 4.11.

ki
Qituminagio = 10+ AT [ﬁ] (4.11)

A relacdo de entradas de pessoas na camara e a carga térmica, serd encontrada através de
fatores como temperatura da camara, tempo de permanéncia no interior da camara e nimero de
pessoas dentro da cdmara. Ocorre a entrada de apenas 1 pessoa no interior da camara e o tempo
total de permanéncia no interior é de 3 horas. O valor da carga térmica relacionado a entrada de
pessoas sera expresso pela Equacéo 4.12.

Qpessoas = (272 — 6 % Tyqp) * T+ [kcal/dia] (4.12)

A carga térmica devido aos equipamentos sera considerada como 10% dos somatorios das
cargas térmicas até aqui apresentadas, dessa forma obtemos a Equacdo 4.13.
Qequipamento = (Qtc + Qinfiltragioporta + Qproduto + Qiluminagio + Qpessoa) * 0,1
(4.13)

Segundo Saito e Veloso (2014) a carga térmica devido aos evaporadores é estimada através
da Equacéo 4.14.
Quentil = (Qequipamento + Qtc + Qinfiltragioporta + Qproduto + Qiluminagio + Qpessoa) * 0,1
(4.14)
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Para o funcionamento da camara é utilizado alguns equipamentos essenciais. Com isso, é
necessario identificar os equipamentos para assim encontrar seus dados técnicos e parametros de
funcionamento, ampliando assim a busca pelo melhar eficiéncia do sistema baseado nas condicdes
ideais de trabalho de cada equipamento.

No local é utilizado o Compressor SABROE SMC 106 L e a Tabela 4.8 apresenta seus
dados técnicos de acordo com o fabricante. Como no Brasil a frequéncia é definida em 60 Hz, a
especificacdo do fabricante para essa frequéncia é de 1800 rpm. Além disso, é dado um valor de
sub resfriamento de 2 °C e um valor de superaquecimento de 0,5 °C, ambos considerados no
dimensionamento do sistema (SABROE, 2018).

Para os evaporadores, as informagOes fornecidas ndo foram suficientes para averiguar o
evaporador utilizado no sistema. Devido a isso sera estipulado o evaporador que melhor se adequa
ao sistema em questdo. Foi relatado que no local hd 3 evaporadores, sendo assim, utilizaremos
dessa informacéo para os célculos.

Tabela 4.8 — Dados técnicos Compressor SABROE SMC 106 L.

Model Number | Swept Swept R Unit dimensions in mm | Weight Sound Sound
of volume | volume | Nominal capacities in kW at 1500 rpm | Nominal capacities in kW at 1800 rpm excuding | pressure | pressure
cyfinders | at 1500 at 1800 Single/high-stage Booster Singlefhigh-stage Booster motor level at level at
pm pm 1500 rpm | 1800 rpm
mh mhh | -10/435°C | 0/+40°C | -40/-10°C | -10/+35°C | O/+40°C | -40/-10°C L w H kg dbla) db(A)
SMC 104 S 4 26 m 7] 195 3% 153 25 2 261-2865 | 1213 [ 1229 | 1195 7% &
SMC 104 L 4 pi:i] 33 165 50 4 198 300 57 2612865 | 1213 | 228 | 115 80 8
SMC 104 4 33 NA 203 306 58 NA NA NA 261-2865 | 1213 | 229 | 120 80 8
SMC 106 S 6 19 407 191 23 53 b7 3% 84 286-28% | 1267 | 247 | 1380 81 8
SMC 106 L B Q4 509 blY) s n po1] 450 85 286-2090 | 267 | 47 | 1400 ® 84

Fonte: (SABROE, 2018)

4.1.6 Modelamento matematico do sistema

O desenvolvimento do cédigo no software EES e através dos dados técnicos definidos a
projecdo do sistema e validacdo dos dados praticos pode ser encontrada. Com a incrementacdo dos
dados de entradas e utilizacdo de fungdes definidas pelo programa, obteve-se propriedades
termodindmicas desejadas. Possibilitando a realizacdo do balango de massa e energia do sistema,
além da anélise de parametros influenciadores.

O desenvolvimento do modelo matematica comega com os dados de entrada no programa,
como o valor da carga térmica do sistema, temperatura ambiente, temperatura no interior da camara

frigorifica, umidade relativa, definicdo da diferenga de temperatura entre o fluido e a cAmara, grau
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de superaquecimento e grau de sub resfriamento. Os valores de entalpia foram retornados como
saida do programa e assim foi feito o balango de massa e energia.
Através da carga térmica total encontrada, que é a quantidade de calor do evaporador, é
possivel encontrar a vazao massica do fluido refrigerante pela Equacéo 4.15.
Qevaporador = m * (h[1] —h[4]) (4.15)

Assim, dando continuidade € possivel obter o calor retirado pelo condensador pela Equacéo

4.16.
Qcondensador = m * (h[2] —h[3]) (4.16)
E encontrar o trabalho realizado pelo compressor, pela Equagéo 4.17.
Weompressor = M * (h[2] = h[1]) (4.17)
Em sequéncia foi encontrado o valor do coeficiente de performance do sistema através da
Equacéo 4.18.
COp = Jevaporador (4.18)
Wcompressor

A obtencdo dos dados acima serd importante para que se possa fazer a escolha dos

equipamentos que serdo utilizados para o projeto.

4.1.7 Anélise de dados

Apo6s a validacdo do modelo e com os dados obtidos, é possivel identificar as cargas
térmicas controlaveis ndao associadas com o produto. Possibilitando assim analisar quais sdo 0s
parametros influenciadores no consumo de energia, aléem de possibilitar o ajuste de parametros para
que impactam diretamente no consumo energético. Baseado nisso é possivel compreender o
funcionamento, distinguir parametros chaves e buscar por melhorias no sistema.

Um dos parametros analisados foi a influéncia da temperatura de evaporagéo e condensacgéo

do sistema, ilustrada na Figura 4.5 e 4.6.
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Figura 4.5 — Influéncia da temperatura de evaporacédo na eficiéncia energética.
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Fonte: (VENTURINI, 2005)

Ao analisar a Figura 4.5, podemos perceber que a diminuicéo da temperatura de evaporacao
acarreta uma diminuicdo do COP. Sabe-se que a &rea do gréfico corresponde ao trabalho fornecido,
ou seja, ao aumento do trabalho do compressor, que por sua vez gasta mais energia para satisfazer
o0 sistema. Essa afirmacdo € comprovada ao verificar que o COP € inversamente proporcional ao
trabalho realizado pelo compressor.

Outro ponto que reforca essa afirmativa € relacionado a pressdo e ao principio de
funcionamento do compressor, onde este tem como finalidade aumentar a pressdo do sistema.
Pode-se ver que com uma temperatura de evaporagdo maior, vamos ter uma pressao de evaporagdo
maior. Com isso, 0 aumento de pressdo necessario que sera fornecido pelo compressér é menor,
visto que a diferenca entre as pressdes sera menor, mais especificamente, mantendo a temperatura
de condensacdo constante e aumentando a temperatura de evaporacao temos uma diferenca cada
vez menor entre as temperaturas o que reflete na pressdo — que também €é cada vez menor-,
consenquetemente a diferenca de entalpia e o que afeta diretamente o trabalho do compressor, que

no caso sera cada vez menor.
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Figura 4.6 — Influéncia da temperatura de condensacéo.
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Fonte: (VENTURINI, 2005)

Em termos da temperatura de condensacao, é possivel perceber que a variacdo de pressao
do compressor esta interligada com o aumento do COP. Aqui vemos que com a reducdo da
temperatura de condensacao, a pressao de saida do compressor é reduzida e assim a variacéo de
pressao de entrada e saida do equipamento também se reduz, ou seja, menos trabalho realizado
pelo compressor.

Podemos também atribuir que a temperatura de condensacdo esta ligada ao ambiente
externo e em um ambiente mais quente, mantendo-se fixa a temperatura no interior da camara, o
trabalho exercido para resfriar € maior que para um ambiente externo mais ameno. Fato que serve
para a temperatura de evaporacao, caso o ambiente interno necessite de uma baixa temperatura, o
trabalho para atingi-la € maior. Em termos gerais, a otimizacdo de um sistema mais eficiente vem
do principio de se obter o menor valor possivel para a diferenca de temperatura de evaporacao e
condensacao.

Para a influéncia do sub resfriamento e do superaquecimento, podemos ver através das

Figuras 4.7 e 4.8.
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Figura 4.7 — Influéncia do sub resfriamento no COP.

ao

> Press

pa—
~3
(=)

36

hy=148,17  hp=157,99

Fonte: (VENTURINI, 2005)

A principal funcdo do sub resfriamento é ndo permitir a entrada de vapor na valvula de
expansao, porém ao atribuir variagdes maiores para esse sub resfriamento a capacidade de retirada
de calor através do evaporador é maior, visto que a diferenca de temperatura entre o fluido e o
ambiente sera maior.

Figura 4.8 — Influéncia do superaquecimento no COP
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Fonte: (VENTURINI, 2005)
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Para este caso, ha variagdes entre o aumento do COP e o fluido refrigerante utilizado. Mas
0 aumento do COP se deve pela capacidade do fluido refrigerante retirar uma maior quantidade de
calor do meio. Contudo, esses parametros ndo sdo gerais para todos os fluidos, onde ha fluidos que
aumentam o COP e outros diminuem. Devido a isso € necessario estabelecer o fluido utilizado e se

adequar para que se obtenha um melhor COP.

5. RESULTADOS

Primeiramente foi calculado a carga térmica de transmissdo de calor, sendo assim foi
calculado o valor da érea total de isolamento, resisténcia térmica, variacdo de temperatura e
finalmente o calculo da carga térmica de transmissdo. Segue o memorial de calculo.

Area das superficies dado pela Equacéo 4.3.

A =2%(30%75420%75)+ (30 *20) = 304,2 [m?] (4.3)

Resisténcia térmica calculado através da Equacao 4.2.

Resistierm = (32,:;71) + (%) + (0,3,2197) + (#) = 2339 [rlr(l_:/\lf] (4.2)

Obtém-se a variacdo de temperatura a partir da Equacéo 4.4.
AT = 30— (0) = 30[~ (] (4.4)

Carga térmica de transmissdo de calor € dada pela Equagdo 4.5.

_304,2%30
T 2339

Qee = 39,02 [kW ] (4.5)

Foi agora calculado a carga devido a infiltracdo, e para isso utilizou-se da Equagédo 4.7 para

calculo do fator Df .

[(4%30)+(60%30%60)]
3600%24

Utilizando da Equacdo 4.9 foi calculado o fator de massa volumétrico.

Df:

= 1,251 [kW] 4.7)

5
2

E, =|—2—| =1,092 (4.9)

T
1,151\13
[+l
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Foi calculado a carga referente a area da porta através da Equacéo 4.8.

2
Qarcaporea = 0,221 %2 % (99,26 — 8,457) * (1,151) » (&51) % (9,78 * 2) = 1,092 = 302,3

1,023
(4.8)

E assim calculado a carga térmica de infiltracdo pela Equacéo 4.6.

Cargatermicapmduto = (Gm * (Cpl * (Temperaturaentrada -

Temperaturacongelamento) + hcg + sz * (Temperaturacongelamento -

0,001163

Temperaturafinal)) + G * Qresp) * = 197,2 [kW] (4.6)

A carga térmica de iluminacdo foi calculada considerando que a poténcia dissipada pelo

sistema de iluminacdo € de 10W/m2e utilizando a Equacéao 4.11.

10
Qiluminagéo =10 %91 =91[kW] (4.11)

1000

A carga térmica referente a entrada de pessoas no interior na camara foi calculada pela

Equacéo 4.12.

0,001163

Qpessoas = (276 — (6% O)) *3*x1%0,86 * ( ”

)=0035 [ kW] (4.12)

Célculo da carga térmica devido aos equipamentos é dado pela equacao 4.13.

Qequipamento = 29,08 [ kW ] (4.13)
A carga térmica devido aos ventiladores foi estabelecida na Equagéo 4.14
Quent = 31,98 [kW ] (4.14)
Por fim, a carga térmica total do sistema € calcula pela Equacéo 4.1.
Qtotar = 3518 [kW ] 4.1)

O valor total da carga térmica que deve ser retirada no sistema de refrigeracdo é de 351,8
KW. Agora serd dimensionado o sistema baseando-se nos equipamentos presentes no local
trabalhando de forma ideal, ou seja, considerando que todos o0s equipamentos trabalhem de forma
ideal. Isso sera necessario para comparar o valor da carga térmica que o sistema pode abastecer
com o valor da carga térmica total encontrado (351,8 kW).

Para isso sera utilizado as informaces técnicas fornecidas pelos catalogos dos fabricantes
dos equipamentos, além das informacGes coletados no local. O sistema sera dimensionado com
dois fluidos refrigerantes, 0 R-717 e 0 R-1342, para fins comparativos.

Com isso foi utilizado os seguintes dados de entrada no software, conforme Figura 5.1, para

obtenc¢éo dos dados necessarios referentes ao R-717.
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Figura 5.1a — Dados de entrada no EES (R-717)

" Dimensionamento "

T_sat_succdo=T_sat(R717;P=Pressdo_succéo)

T_sat_descarga=T_sat(R717;P=Pressdo_descarga)

Variacdo_temperatura = T_sat_succéo - Temperatura_interna "°C" " diferenca de temperatura entre a camara e o fluido refrigerante” " temperatura de saturacdo da aménia para pressdo de sucgdo” "
temperatura de condensacdo através da pressdo de descarga”

“"evaporador inundado, ndo ha sup imento na saida do

q! P

T_evap = Temp _interna - variacdo_temp IR peratura da camara subtraido do Delta_t"
T_ec =T_sat_succdo + Grau_superaquecimento “temperatura de entrada no compressor”

“Encontrando o fluxo masico do sistema”
volume=Volume(R717:T=T_ec:P=Presséo_succéo

Vazdo_massica = (Fluxo_volumétrico/volume)/3600 “"convertido para Kg/s"

T_cond = Temperatura_bulbo_seco_externa + 10 “recomendado usar temp a ambi dicionado de 10"
P_sat_cond=P_sat(R717;T=T_cond)

Razéo =Pressdo_descarga/Pressdo_succdo “razdo de compressdo”
n_comp=0,8 "Considerag&o” |

Fonte: (O Autor)

O mesmo processo foi feito para 0 R134a, conforme segue na Figura 5.2.
Figura 5.1b — Dados de entrada no EES (R-134a).

" Dimensionamento "

Pressao_succao = 350 "kPa"

Pressao_descarga = 2550 "kPa"

T_sat_succao=T_sat(R134a;P=Pressao_succao)

T_sat_descarga=T_sat(R134a;:P=Pressao_descarga)

Variacao_temperatura = T_sat_succao - Temperatura_interna "C" " diferenca de temperatura entre a camara e o fluido refrigerante”
| " temperatura de saturacao da amonia para pressao de succao” " temperatura de condensacao atraves da pressao de descarga”
Grau_superaquecimento = 0,5 "C" "dados do fabricante”

Grau_subresfriamento = 2 "C" "dados do fabricante”

"evaporador inundado, nao ha superaquecimento na saida do evaporador”
T_evap = Temperatura_interna - variacao_temperatura "C" " temperatura da camara subtraido do Delta_t"
T_ec =T_sat_succao + Grau_superaquecimento "temperatura de entrada no compressor”

"Encontrando o fluxe masico do sistema”

volume=Volume(R134a;T=T_ec:P=Pressao_succao)

Fluxo_Volumetrico = 509 "m"2/h" "fornecido pelo catalogo do compressor”

Vazao_massica = (Fluxo_volumetrico/volume)/3600 "convertido para Kg/s "

T_cond = Temperatura_bulbo_seco_externa+10 "recomendado usar temperatura ambiente adicionado de 10"
P_sat_cond=P_sat(R134a;T=T_cond)

Razao = Pressao_descarga/Pressao_succao “razao de compressao”
n_comp =0,73

Fonte: (O Autor)
Ainda referentes as Figuras 5.1 e 5.2, destaca-se que a Pressdo succdo e a Pressdo descarga

que foram fornecidas pela empresa como parametros de operacgdo para o caso do R-717, enquanto

para 0 R-134a foi feita com base nas pressdes de operacéo do fluido, visto que a empresa néo teria
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esses valores. Com esses valores foi possivel obter a temperatura de saturacdo de succao e de
descarga. Através desses valores foi possivel calcular a variacdo de temperatura, que refere a
diferenca de temperatura entre a camara e o fluido refrigerante e esta representada pela Equacao
5.1 com seu valor em modulo. Essa variacdo de temperatura é importante para obter o valor da
temperatura de evaporacdo, mostrada na Equacao 5.2, e posteriormente para balancear o sistema
de acordo com a variacdo de temperatura fornecida pelo catalogo do evaporador. Inicialmente, para
a temperatura de condensacéo foi considerado como a temperatura ambiente adicionada de 10°C,
como é usualmente recomendado. No entanto sera feita uma analise para demonstrar a influéncia
da temperatura de condensagdo no COP do ciclo.
Para o sistema usando R-717 temos:

Variagaoremperatura = Tsatsucgao — T€mperaturaimeerna = —9,73 =0 = 9,713 [~ (]
(5.1)
Tevap = Temperaturaipterna — Varia¢aotemperatura = 0 — (—9,73) = 9,713[ ~ (]
(5.2)

Para o caso do sistema com R-134a:
Variagaotemperatura = Tsatsucgao — Temperaturaipierna = —9,65—-0 = 9,65[° (]
(5.1)
Tevap = Temperaturapterna — Varia¢aotemperatura = 0 — (—9,65) = 9,65[° (]
(5.2)

Também é necessario calcular a temperatura de entrada no compressor, Tec, para
determinar o fluxo massico do sistema e posteriormente definir os valores de entalpia, onde esses
serdo importantes par calcular o trabalho realizado pelo compressor. O célculo da Tec esta
representado pela Equacéo 5.3.

Para o sistema usando R-717 temos:

Tec = Tsatsucsio + GT@Usuperaguecimento = —9,73+0,5 = =9,23 [ (] (5.32)

Para 0 caso do sistema com R-134a:

Tec = Tsatsucsio + GT@Usuperaguecimento = —9,65+0,5 = =9,15 [+ (] (5.30)
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O grau de superaquecimento usado para os calculos foi retirado do catdlogo do compressor
SABROE 106L e estdo mostrados no Anexo B, onde também foi retirado o valor do grau de sub
resfriamento (2°C).

Com essas informacdes, foi utilizada uma funcdo para encontrar o volume especifico do
fluido na entrada do compressor, para que seja calculado o fluxo méssico. O volume especifico
calculado referente a pressao de succao e temperatura de succdo, e foi retornado como resposta o
valor de 0,4146 kg/m? para 0 R-717 e 0,05012 kg/m?3 para o0 R-134a. De acordo com o catalogo do
compressor foi retirado o valor referente a vazdo volumétrica com um valor de 509m3/h, como
mostra o Anexo B.

Com esses dados foi calculado o valor do fluxo méssico do sistema, sendo esse considerado
igual para todos os pontos de interesse. O valor do fluxo massico esta representado na Equacao 5.4,
onde o fator 3600 é necessario para converter de Kg/h para Kg/s.

Parao R-717:

509%0,4146

= 0,341 [-4]
3600 S

Fluxomsssico = Vazaoyeiumetrica *VOlumeespecifico =
(5.4a)

Para o R-134a:

_ ~ _509%0,05012 Kg
Fluxoméssico - Vazaovolumetrica *VOlumeespecifico - = 2,82 [T]

3600
(5.4b)
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Referéncia Parametros
T[1] : temperatura de entrada no compressor
P[1]: Pressdo de Succ¢do
PONTO 1 . ~
H[1]: entalpia do ponto 1, calculada em funcdo da T[1] e P[1].
S[1]: Entropia do ponto 1, calculada em fungdo da T[1] e P[1].
Ss[2]: Entropia do ponto 2 para um processo isentrépico P[2]:
Pressdo de descarga.
PONTO 2 Hs[2]: entalpia ideal do ponto 2, calculada em fungdo da P[2] e Ss[2].
H[2]: Entalpia real do ponto 2, calculada através da eficiencia do compressor.
S[2]: Entropia real do ponto 2, calculada em fungdo da P[2] e h[2].
P[3]: Pressdo de descarga, considerado que nao ha perdas
de pressdo no condensador.
PONTO 3 T[3]: Temperatura de condensagdo subtraida do grau de sub resfriamento.
S[3]: Entropia do ponto 3, calculada em fungao da P[3] e T[3]. H[3]:
entalpia do ponto 3, calculada em funcdo da T[3] e P[3].
T[4]: Temperatura de evaporacao.
PONTO 4 H[4]: Considerado processo isentdlpico.
P[4]: Pressdo do ponto 4, calculada através da T[4] e H[4].

Fonte: O Autor

Na Tabela 5.1 podemos descrever o dimensionamento do sistema dividindo-o em pontos

especificos. O ponto 1 mostrado se refere ao ponto anterior a entrada do fluido no compressor. As

funcBes T[1], P[1], h[1] e s[1] sdo referentes a temperatura, pressdo, entalpia e entropia do fluido

a0 entrarem no compressor.

Para o ponto 2, referente a saida do fluido do compressor, foi utilizada como referéncia a

literatura, onde STOECKER apresenta um grafico da eficiéncia em funcgéo da razéo de compresséo,

representado na Figura 5.2. Com isso, inicialmente faz-se o calculo da entalpia isentrdpica, ou seja,

a entalpia ideal (hs[2]). Essa entalpia ideal é necessaria para que através da Equacdo 5.5, seja

calculado o valor da entalpia real do sistema, baseando-se na eficiéncia do compressor.



64

Figura 5.2 — Grafico da eficiéncia isentropica do compressor em funcéo da razéo de pressao.

oo

Eficiéncia do Compressor

1 2 3 4 5 6 7 8 9

Razdo de Compresséo

Fonte: (STOECKER, 1989, Adptado)

__ hga—hy
Neomp = hy—hy

=0,73 (5.5)

Para o ponto 3 é importante destacar o grau de sub resfriamento, onde este é subtraido da
temperatura de condensacdo. Também é considerado que ndo ha perdas de pressdo no condensador,
assim a pressao de entrada e saida permanecem iguais, Pressdodescarga.

Ao analisar o ponto 4, ha um dispositivo de expansdo sendo relatado como uma véalvula
solendide e considerado um processo isentélpico, ou seja, sem variacdo de entalpia.

E foi realizado o balanco de energia do sistema e também o calculo do COP. O balanco esta

representado na Figura 5.3.



Atraveés da Figura 5.3 é possivel analisar como foi realizado os célculos para o trabalho do

compressor, calor do condensador, calor do evaporador e COP do sistema. Através do

Figura 5.3 — Balanco de massa e energia do sistema.
"BALANCO DE ENERGIA"I

{Q_evaporador = 355 "KW"}

Q_evaporador = Vazdo_massica®(h[1]-h[4])

Q_condensador = Vazdo_massica®(h[2]-h[3])

W _compressor = Vazdo_massica®(h[2]-h[1])

COP = Q_evaporador/\WW_compressor

Fonte: O Autor
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dimensionamento descrito na Tabela 5.1, foram retornados como resposta os valores apresentados

na Tabela 5.2, que serdo usados para os calculos mostrados na Figura 5.3. O calor do evaporador

foi calculado conforme a Equacéo 5.6, para o condensador conforme a Equacdo 5.7, para o

compressor conforme a Equacdo 5.8 e finalmente para o COP conforme a Equacéo 5.9. Para o R-

717 obtemos:

Tabela 5.2a — Dados encontrados no EES R-717

Pontos Entalpia Pressao | Entropia Temperatura Entalpia Entropia
(kJ/kg) (kPa) (kJ/kgK) (°C) (Ideal) (Ideal)
Ponto 1 1452 294,2 5,758 -9,213 - -
Ponto 2 1883 2256 6,022 - 1767 5,758
Ponto 3 381 2256 1,61 38 - -
Ponto 4 381 609,2 - 9,713 - -

Fonte: O Autor
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Para 0 R-134a temos:

Tabela 5.2b — Dados encontrados no EES R-134a

Pontos Entalpia Pressdao | Entropia Temperatura Entalpia Entropia
(kJ/kg) (kPa) (kJ/kgK) (°C) (Ideal) (Ideal)
Ponto 1 256,4 410 0,9282 -10,15 - -
Ponto 2 311,9 2985 0,9684 - 296,9 0,9282
Ponto 3 105,1 2985 0,3792 38 - -
Ponto 4 105,1 203,6 - 9,64 - -

Fonte: O Autor

Substituindo assim nas formulas apresentadas na Figura 5.3, para o0 R-717 temos:

Qevaporador = 0,341 % (1452 — 381) = 365,4[KW] (5.6a)
Qcondensador = 0,341 x (1883 — 381) = 512,3[KW] (5.7a)
Wcompressor = 0,341 * (1883 — 1452) = 147[KW] (5.8a)

coP =222 = 2,486 (5.92)

Substituindo assim nas formulas apresentadas na Figura 5.3, para 0 R-7134a temos:

Qevaporador = 2,418 % (253,8 — 105,1) = 427[KW] (5.6b)
Qcondensador = 2,418 * (309,8 — 105,1) = 583,5[KW] (5.7b)
Wcompressor = 2,418 x (309,8 — 253,8) = 156,4[KW] (5.8b)

COP = % = 2,73 (5.9b)

Através do dimensionamento do sistema foi possivel verificar a quantidade de carga térmica
que o sistema consegue retirar, sendo ele de 365,4 KW para 0 R-717 e 427 KW para 0 R-134a. Ao
comparar com a carga térmica requerida, que foi calculada através da soma das cargas térmicas
consideradas (Qtotal=351,8[KW]) é perceptivel que o sistema pode ser validado para ambos 0s
fluidos, visto que a carga térmica fornecida pelo sistema é 3,9% maior que a carga necessaria
utilizando o R-717 e 21,3% maior para o R-134a.

O valor encontrado para a carga térmica necessaria, representado por Qevaporador no
software, é referente ao funcionamento do sistema de forma intermitente, ou seja, trabalhando 24

horas por dia sem interrupcéo. Contudo, em um sistema real isso ndo acontece, por iSso € necessario
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reavaliar esse valor de acordo com o total de horas trabalhadas, que segundo o responsavel pelo
frigorifico é de 20 horas.

Com iss0, € necessario estabelecer uma nova relacdo em que trabalhando 20 horas por dia
consiga suprir 0 necessario para manter o ambiente nas condi¢des ideias durante as 24 horas do
dia. Para isso é realizado um calculo simples, estabelecendo definitivamente essa relagéo.

Apresentada na Equacdo 5.10, para o sistema real, e 5.11 para o sistema projetado “idealmente”.

351,8%24

QZOhreal = 20 = 422'16[KW] (510)
365,4%24

Q20nrearpry =g — = 438,48[KW] (5.11a)
427%24

QZOhTEal—R134a = 20 = 512’4[KW] (Sllb)

Ja com o valor da carga térmica necessaria trabalhando 20 horas por dia, é possivel fazer
uma analise referente aos evaporadores. Como ndo foi possivel obter informacdes detalhadas sobre
0s evaporadores utilizados no sistema real, foi determinado a utilizagdo de outro equipamento que
satisfaca de forma eficaz ao sistema. Para isso foi escolhido os evaporadores EVI 1184 de 8 polos,
conforme mostrado na Figura 5.4. No Anexo C se encontra os demais dados técnicos do evaporador
EVI 1184,

Figura 5.4 — Dados técnicos do evaporador EVI 1184.

EviA Temperatura de evaporacao
onswrlll % | 3 | % | 2 | % | & e 3%
DT1 = 6K
W
224 8024 9553 10384 11679 12833 13553 14419 15393 16221
296 12077 14378 15628 17519 19249 20330 21628 23090 24331
345 14234 16946 18418 20718 22767 24046 25581 27372 29014
448 16040 19095 20756 23358 25665 27107 28837 30786 32442
592 24155 28756 31256 35037 38498 40660 43256 46180 48663
691 32080 38191 41512 46716 51330 54214 57674 61573 64884
888 36142 43026 46767 52556 57747 60991 64884 69270 72994
1036 42703 50838 55255 62154 68300 72137 76744 82115 87042
1184 48219 57403 62395 70074 76995 81321 86512 92359 97326
1381 64269 76509 83163 93433 102660 108428 115349 123147 129767

Fonte: (FRIOPLUS, 2021, Adptado)

17000
25499
30465
33999
50999
67998
76498
91394
101998
135997



68

Contudo, o valor fornecido no catélogo € para uma varia¢do de temperatura de 6 °C, assim
é preciso adequar com a variacdo de temperatura do projeto que € de aproximadamet 9,7°C. Para
IS0, usou-se a Equacdo 5.12 para validar os dados. O valor 1000 apresentado é para a conversao

de W para KW. Para o sistema operando com R-717:

1016998)*9‘7
Cargaevi11184 = W == 165,41 [KW] (512&)
Para o sistema operando com R-134a.
1016998)*9,7
Cargaev”1184 :W = 165,41 [KW] (512b)

Como mencionado anteriormente, serdo utilizados 3 evaporadores no projeto. Como
encontrado acima, cada evaporador tem capacidade de 165,41KW, ent&o ao utilizar 3 evaporadores
encontraremos o valor total fornecido por eles através da Equacdo 5.13. Para o sistema operando
com R-717 temos:

Cargas,,,, =3+*16541 = 496,23 [KW] (5.13a)

Para o sistema operando com R-1342, utilizamos 3 evaporadores.
Cargas,,,, =6+16541= 496,23 [KW] (5.13b)

Com esse resultado, retornamos ao valor encontrado anteriormente que é necessario para o
sistema projetado ideal, 438,48 KW e 512,4 kW para 0 R-717 e R-134a, respectivamente, e para o
sistema real 422,16 KW. Assim, é verificado que ambos os sistemas sdo validos, visto que a o valor

fornecido pelos evaporadores suprem o valor necessario.

Seré levantado uma discussao sobre o valor da carga térmica total do sistema. Ao projetar
uma camara frigorifica, o principal fator a ser estabelecido é a carga térmica a qual esse sistema
sera capaz de suprir. Devido a isso, a carga térmica da camara frigorifica presente na empresa
FRIGOMINAS foi calculada e seus valores podem ser visualizados na figura 6.1. Como
mencionado, o valor da carga térmica é fundamental para que o dimensionamento do sistema seja
efetivo. Sabe-se que valores menores para carga térmica do sistema requerem menores gastos,
menores custos de implantacdo devido ao equipamento necessdrio ser de menor porte e

consequentemente gastar menos energia, e é por isso que excluir cargas térmicas desnecessarias €
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importante. Podendo assim otimizar o sistema, trabalhar de forma a melhorar a eficiéncia e
apresentar ao final custos menores.

Figura 5.5 — Grafico referente a cada parcela de carga térmica.

Fracdo da Carga Térmica Total

H Equipamento

= produto

® iluminacdo
pessoas

m ventiladores

197,2; 56%
m infiltracdo

W transmissdo

Fonte: O Autor (2022)

Ao analisar a Figura 6.1, que se apresenta um grafico em pizza, pode-se observar que a
maior parcela da carga térmica se remete ao produto, apresentando um valor de 56% da carga
térmica total. A carga térmica do produto é calculada referente a fatores que ndao podem ser
alterados, e por isso a diminui¢do do valor da carga térmica referente ao produto fica restrita. No
entanto, caso haja a possibilidade de alterar a forma de trabalho é possivel atingir uma reducgdo na
demanda.

Para a carga térmica de infiltracdo, que representa 13% da carga térmica total, existem
alguns pardmetros que podem ser analisados. Uma proposta estudada foi a otimizagdo do tempo
em que a porta permanece aberta. De acordo com os dados fornecidos pela empresa, a porta fica
aberta em média 30 minutos por dia. Através de uma tabela paramétrica realizada no EES e
apresentada na Figura 6.2, podemos ver a relacdo da carga térmica de infiltracdo com o tempo total
que a porta permanece aberta. Onde é possivel ver a existéncia de uma relacdo linear entre a carga

térmica de infiltracdo e o tempo em que a porta permanece aberta.
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Figura 5.6 — Carga Térmica em funcéo do tempo que a porta fica aberta.

< vl hd
: [>1 : Tempototal;ab\e;‘Cargatérmica;ir;‘ 55
[kW] W
Run 1 1200 3028 50f i ;
Run 2 1300 28 T v
Run3 | 1400 3632 =anl /// !
Run 4 1500 3784 S <
Run5 | 1600 4036 | Eanf /// 1
Run 6 1700 4288 | 8§ o
Run 7 1800 154 Esl /// ]
Rung | 1900 4792 § &
bl i e 3 310’)0;’ 1460 16(I]0 18(I)0 90(I)0 ’;/';00
Run 10 | 2100 52,96 & Temporoaraverta (3) e

Fonte: O Autor.

Uma diminuicdo de 5 minutos no tempo em que a porta permanece aberta pode acarretar
uma reducdo de 7,56 kW. Aparentemente, ao se relacionar com a carga térmica total, o valor da
reducdo é pequeno. Porém ao se analisar em um més, resultaria em uma reduco significativa. Pode
ser calculada pela Equacéo 6.1, onde 0,57 é o preco do kWh em Campo Belo.

Reduciosmimutos = 7,56[kW] * 24[h] * 30[dias] * 0,57 = R$ 3.102,62 (6.1)

Em relacdo as outras cargas presentes, ndo héa alteracdes efetivas que possam ser realizadas.
A carga de iluminacdo e a carga de pessoa contribuem pouco para a carga térmica total. A carga
de transmissao é referente a parte construtiva da camara, e uma reforma esta fora de questdo. As
cargas de ventiladores e equipamentos sdo referentes a uma porcentagem das outras cargas
apresentadas e ndo podem assim ser alteradas.

Partindo para a parte do dimensionamento, sera analisado a influéncia da temperatura de
condensacdo no projeto. Para isso foi realizada uma tabela paramétrica com finalidade de enxergar
as alteracdes em outros fatores causados pela variacdo da temperatura. A Tabela 6.1 apresenta 0s

valores encontrados.



Tabela 5.3a — Influéncia da Temperatura de Condensagédo R-717.

Temperatura Trabalho Calor do Calor do Coeficiente de
de Condensador Evaporador Performance
Condensacao Compressor
31 147 527,2 380,2 2,587
32 147 525,6 378,6 2,576
33 147 523,9 377 2,565
34 147 522,3 375,3 2,554
35 147 520,6 373,7 2,542
36 147 519 372 2,531
37 147 517,3 370,3 2,52
38 147 515,7 368,7 2,509
39 147 514 367 2,497
40 147 512,3 365,4 2,486

Fonte: O Autor

Tabela 5.3b — Influéncia da Temperatura de Condensacdo R-134a.

Temperatura Trabalho Calor do Calor do Coeficiente de
de Condensador Evaporador Performance
Condensagao Compressor

31 156,4 619,9 463,4 2,962
32 156,4 615,9 459,4 2,937
33 156,4 611,8 455,4 2,911
34 156,4 607,8 451,4 2,886
35 156,4 603,8 447,4 2,86

36 156,4 599,8 443,3 2,834
37 156,4 595,7 439,3 2,808
38 156,4 591,7 435,3 2,782
39 156,4 587,6 431,1 2,756
40 156,4 583,5 427 2,73

Fonte: O Autor
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Através dos dados apresentados na Tabela 6.1a e 6.1b podemos identificar a influéncia da

temperatura de condensacdo. Como visto na literatura, 0 aumento da temperatura de condensacéo
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causa uma diminuicdo no COP dos sistemas. Através da Figura 6.3, serd feita uma comparacao
entre a influéncia da temperatura de condensacdo encontrada na literatura com a obtida nesse

trabalho.
Figura 5.7 — Temperatura de condensacédo e o COP.
": ) | Fu | |
GO ‘ 4 4 I ' - :
LEGENOA 2% L J
* A To=. 10 '(: o R-717
50 » R 134a [
‘ [ R-22 2!6 - K
A
c 4 »
0 ° "R
P 40+ A ’ o-"'l‘ 5 7
| 0 :
| ol M| “2m2f :
30 ~ . -
‘ (N :
] N | 25¢ :
‘ .
‘OSJ y 40 50 1 288 L .‘4
~ ' v, 1 9 8
TEMPERATURA DE CONDENSAGAO [°C] N E “ T # % %
con

Fonte: (VENTURINI, adpatado, 2006)

Com a Figura 6.3 pode-se retirar que conforme encontrado na literatura, no projeto a relacéo
da influéncia da temperatura de condensagdo no COP se manteve. Com os dados detalhados na
Tabela 6.1a e 6.1b podemos fazer um céalculo simples para representar em termos praticos essa
influéncia. O COP apresentou uma variacédo de 0,101 entre as temperaturas de 31 e 40°C para o R-
717 e 0,231 para o R-134a.

A Equacdo 6.2 mostra essa variagdo do COP em termos de KWh por més, para representar
praticamente o quanto equivale em consumo elétrico.

R-717:

30
2,486

30
2,587

Variagiocop = [365,4 %20 *( )] - [365,4 %20 *( )] = 4.37514 [kWh] =

R$ 2.493,82 (6.2a)
R-134a:
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30
2,962

Variagiogep = [427 %20 * ( )] - [427 %20 * (%)] = 7.351,15 [kwh] =

R$ 4.190,07 (6.2b)

E possivel também, considerado um padréo linear, referenciar o COP do sistema em funcéo
da variacdo de 1°C na temperatura de condensacédo. Referentes aos dados analisados na Tabela 6.1,
definiu-se que para cada aumento de 1°C na temperatura de condensacdo, hd uma reducédo de 0,011
no COP do sistema para 0 R-717 e 0,025 para o R-134a.

Com isso vemos que trabalhando com valores menores para a temperatura de condensagéo
é possivel valores maiores para 0 COP, e consequentemente reduzir o consumo elétrico. Esse fato
pode ser explicado através da formulacdo do COP, utilizando das Equacdes 5.10 e 4.18 e dos dados

apresentados na Tabela 6.2a para o R-717.

Tabela 5.4a — Relagdo da temperatura de condensacdo e entalpias R-717.

Tempggatura Entalpia Entalpia Entalpia Entalpia

Condensacio Ponto 1 Ponto 2 Ponto 3 Ponto 4
31 1452 1883 337,3 337,3
32 1452 1883 342,1 342,1
33 1452 1883 347 347
34 1452 1883 351,8 351,8
35 1452 1883 356,6 356,6
36 1452 1883 361,5 361,5
37 1452 1883 366,3 366,3
38 1452 1883 371,2 371,2
39 1452 1883 376,1 376,1
40 1452 1883 381 381

Fonte: O Autor.
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Tabela 5.4b — Relacédo da temperatura de condensacéo e entalpias R-134a.

Temp;;atura Entalpia Entalpia Entalpia Entalpia

GondEneatas Ponto 1 Ponto 2 Ponto 3 Ponto 4
31 256,4 311,9 92,17 92,15
32 256,4 311,9 93,59 93,57
33 256,4 311,9 95 95
34 256,4 311,9 96,43 96,43
35 256,4 311,9 97,87 97,87
36 256,4 311,9 99,3 99,3
37 256,4 311,9 100,7 100,7
38 256,4 311,9 102,2 102,2
39 256,4 311,9 103,6 103,6
40 256,4 311,9 105,1 105,1

Fonte: O Autor.

Atraveés da Tabela 6.2 podemos ver que para a entalpia na entrada do compressor (h[1]) e
na saida do compressor (h[2]), ndo houve alteracdo com a variacdo da temperatura de condensacéo.
Porém para a entalpia de saida do condensador (h[3]) e consequentemente apds a véalvula
isentalpica (h[4]) houve um aumento do valor da entalpia. Com a Equacédo 4.15 podemos ver que
o calor do evaporador tem relagéo direta com o valor da entalpia nos pontos 1 e 4, ou seja, como a
entalpia do ponto 1 ndo varia e a entalpia do ponto 4 estd aumentando com o aumento da
temperatura de condensacédo, consequentemente o valor do Qevaporador serd menor para valores
maiores da temperatura de condensacdo, visto que a diferenca de entalpia entre h[1] e h[4] diminui
com o0 aumento da temperatura de condensacéo.

Sabe-se que o valor do Qevaporador diminui com o aumento da temperatura de
condensacdo, e pela Equacdo 4.18 percebe-se que o COP é diretamente proporcional ao
Qevaporador, assim é possivel explicar o aumento do COP proveniente da redugdo da temperatura
de condensacéo.

O grau de sub-resfriamento também tem interferéncia com o COP, no dimensionamento foi
utilizado o valor de 2°C (fornecido pelo fabricante) e a fim de mencionar essa influéncia, foi criada
uma tabela paramétrica para detalhar os valores encontrados, apresentados na Figura 6.4a para o
R-717 e 6.4b para o0 R-134a.
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Figura 5.8a — Relacgéo do grau de sub-resfriamento com o COP (R-717).

<H= 1 2 hdf 4 ¥ = 2,49 T
TD!C GI'ausubresfrialm CoP l—‘ chndensadu\r!‘ Qevapnradn:—‘ chmpresso\r!‘
2485 +
Run 1 0.2 2,465 509,3 3623 147
Run 2 04 2,468 509.6 362,7 147 2usf
Run 3 0.6 247 510 363 147
Run 4 0.8 2472 510.3 363.3 147 %
Run 5 1 2475 510,7 363,7 147 i
Run 6 1.2 2477 51 364 147 v
Run 7 14 2479 5113 364 4 147
Run 8 1.6 2481 5117 3647 147 o ) )
Run 9 1.8 2484 512 365 147 0 05 1 1,5 2
Run 10 2 2486 5123 365.4 147 Gralsubrestriamento

Fonte: O Autor

Figura 5.8b — Relacédo do grau de sub-resfriamento com 0 COP (R-134a).

2,73
b <3 2 bl 4 5 ¥
G : CoP Q Q w
s alsybresfriam D 272}
Run 1 0.2 2,682 576,1 4196 156.4
Run 2 04 2688 5769 420 4 1564
Run 3 0.6 2,693 577.7 4213 1564 2,71}
Run 4 08 2,698 5785 4221 1564
Run 5 1 2,703 579.3 4229 156.4 %
Run 6 12 2,709 580,2 4237 156.4 QO 27}
Run 7 14 2714 581 4246 1564
Run 8 16 2,719 5818 4254 156 4
Run 9 18 2724 5826 4262 156.4 2691
Run 10 2 273 5835 427 156 4
2,68 . . ;i 4
0 0.5 1 1.5 2

Grausubresfriamento

Fonte: O Autor

Podemos ver que com o aumento do grau de sub-resfriamento é possivel obter um maior
COP do sistema. Isso acontece pelo mesmo motivo da diminui¢do da temperatura de condensagéo,
pois esses valores estdo diretamentes conectados. A temperatura do ponto 3 (T[3]) é dependente
da temperatura de condensacdo e do grau de sub-resfriamento, como mostra a Equacéo 6.3.
T[3] = Teona — Grausubresfriamento (6.3)
Pode-se definir que quanto menor for a temperatura de saida do condensador (T[3]), maior
sera 0 COP do sistema. Onde essa temperatura pode ser reduzida através de dois fatores, o primeiro
seria com a reducdo da temperatura de condensagédo e o segundo com o aumento do grau de sub-
resfriamento do sistema.
O grau de superaquecimento € outro fator que influencia no COP. Atraveés da Figura 6.5
podemos ver como ele esta relacionado com o COP. O grau de superaquecimento é fornecido pelo



76

catalogo do fabricante, onde apresenta um valor de 0,5°C. Mesmo com um valor baixo, é possivel

observar uma pequena varia¢do do COP.

1..10

Figura 5.9 — Influéncia
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Fonte: O Autor.
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Como o grau de superaquecimento fornecido foi de 0,5°C os dados apresentados na figura

6.4 sdo referentes a variagdo do grau de superaquecimento de 0,1°C a 0,5°C, apresentado uma
variacdo de 2,486 a 2,488, ou seja, um aumento de 0,002 no COP para uma reducédo de 0,4°C na

temperatura do grau de superaguecimento.

Para o sistema operando com R-1342 ndo houve alteracdo considerando 3 casas decimais,

mantendo-se o valor para qualquer valor entre 0,1°C a 0,5°C.

A variacdo da pressdo de descarga e da pressdo de succdo apresentaram uma diferenca

maior em relacdo ao COP do sistema. Foi criada uma tabela paramétrica variando a pressao de

descarga de 2000 kPa até 2500 kPa para o sistema operando com R-717, conforme mostra a Tabela

6.3a. Foi necessario para cada valor da pressdo de descarga encontrar 0 novo valor da Razdo de

compressao e através deles inserir os valores da eficiéncia do compressor respectivo a cada valor

de pressao.



Tabela 5.5a — Variacgdo da presséo de descarga e sua influéncia no COP.

Pressdo Eficiencia do Razdo de
de Compressor Compressao CcoP
Descarga
2000 0,745 6,798 2,734
2056 0,74 6,987 2,669
2111 0,739 7,716 2,621
2167 0,735 7,365 2,565
2222 0,73 7,553 2,509
2278 0,725 7,742 2,454
2333 0,72 7,931 2,402
2389 0,7 8,12 2,303
2444 0,69 8,309 2,24
2500 0,68 8,498 2,178

Fonte: O Autor
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Para o sistema operando com R-134a, foi feita uma variacdo de 2585 kPa a 3385

kPa, conforme apresentado na Tabela 6.3b.

Tabela 5.5b — Variacdo da pressdo de descarga e sua influéncia no COP

Pressdo Eficiencia do Razdo de
de Compressor Compressao COP
Descarga

2585 0,750 6,305 3
2674 0,744 6,522 2,934
2763 0,738 6,738 2,866
2852 0,733 6,955 2,802
2941 0.727 7,172 2,74
3029 0,722 7,389 2,682
3118 0,716 7,606 2,627
3207 0,711 7,822 2,574
3296 0,706 8,039 2,524
3385 0,700 8,256 2,475

Fonte: O Autor
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Assim foi possivel verificar que com a diminuicdo da pressdo de descarga,
consequentemente ha uma redugdo na razdo de compressao. Esse aumento da eficiéncia do
compressor acarreta uma diminuicdo do trabalho realizado pelo equipamento. Sabe-se que o
trabalho realizado pelo compressor é inversamente proporcional ao COP do sistema, ou seja, uma
diminuicdo do trabalho realizado pelo compressor aumenta o valor do COP.

Essa analogia também pode ser feita através da pressdo de suc¢do. Porém acontece o0 oposto,
como ¢é representado na Tabela 6.4. Foi realizado o0 mesmo procedimento feito para a presséo de
descarga em termos da razdo e da eficiéncia do compressor, como mostra a tabela 6.4a para o

sistema com R-717.

Tabela 5.6a — Pressdo de sucgéo e a sua influéncia no COP

Pressdo Eficiencia do Razdo de
de Compressor Compressao COoP
Descarga

260 0,67 8,67 2,126
270 0,685 8,35 2,22
280 0,7 8,06 2,316
290 0,72 7,77 2,431
300 0,73 7,51 2,515
310 0,735 7,27 2,581
320 0,74 7,05 2,65
330 0,745 6,84 2,719
340 0,75 6,63 2,788
350 0,76 6,44 2,877

Fonte: O Autor

E para o R-1342 conforme esté apresentado na Tabela 6.4b, com uma variacdo de 370 kPa
a 460 kPa.
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Tabela 5.6b — Pressdo de succdo e a sua influéncia no COP (R-134a).

Pressdao | Eficiencia do Razdo de
de Compressor Compressao CcoP
Sucgao
370 0,695 8,068 2,435
380 0,702 7,855 2,502
390 0,709 7,654 2,569
400 0,716 7,463 2,638
410 0,723 7,28 2,707
420 0,731 7,107 2,777
430 0,738 6,942 2,848
440 0,745 6,784 2,92
450 0,752 6,633 2,993
460 0,76 6,489 3,067

Fonte: O Autor

O aumento da pressdo de succao ocasiona uma reducdo no valor da razdo da compressao e
implicando em um aumento da eficiéncia do compressor. A explicacdo para isso é semelhante a
resposta referente a pressdo de descarga, onde com o aumento da eficiéncia do compressor, o
trabalho realizado por esse € menor e isso resulta em um maior valor de COP.

Os valores do COP apresentados nas tabelas 6.3 e 6.4 mostram uma variacdo bastante
significativa para o aumento do COP, chegando a um resultado similar para ambos. A reducgéo da
pressdo de descarga e/ou 0 aumento da pressdo de succdo ocasionam uma menor razdo de
compressor, aumentando até certo ponto a eficiéncia do compressor e consequentemente o COP
dos sistemas.

Através de uma andlise mais detalhada, foi possivel encontrar uma variagdo do COP em
relacdo ao aumento de 1 kPa na pressdo de suc¢do. O padréo observado apresentava uma pequena
concavidade, onde através da Figura 6.6 pode ser vista pela sequéncia em azul. Para obter um valor
fixo, foi criada um erro padrdo e criado um padréo linear. Com isso também obtivemos a equacgao
linear da reta. Através desse procedimento foi encontrado que para cada aumento de 1 kPa na
pressdo de succ¢do, ha um aumento de 0,014 no COP para o sistema usando R-717, enquanto para
0 sistema com R-134a foi encontrado um valor de 0,075. Sendo importante destacar que esses

valores se limitam a esse projeto.
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Figura 6.6 — Gréfico da relagdo entre o aumento da Pressdo de Succdo e 0 COP (R-717).
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Fonte: O Autor.

Através do dimensionamento do sistema da camara fria utilizando o R-717 foi apresentado
um excedente de 74,07 KW, sendo esse excedente a diferenca entre a carga térmica necessaria e a
carga térmica que os evaporadores podem retirar. 1sso representa 17,55% a mais do que € solicitado
a camara e consequentemente um consumo considerado desnecessario. Se considerarmos um
excedente de 10% da carga térmica como fator de seguranca sobre o sistema, e trabalharmos com
a reducdo desses outros 7,55% & possivel obter uma reducdo consideravel no consumo,
representado um consumo de 19.123 KWh por més (R$ 10.900,11).

Através do dimensionamento do sistema da camara fria utilizando o R-134a foi apresentado
um excedente de 74,07 KW, sendo esse excedente a diferenca entre a carga térmica necessaria e a
carga térmica que os evaporadores podem retirar. 1sso representa 17,55% a mais do que é solicitado
a camara e consequentemente um consumo considerado desnecessario. Se considerarmos um
excedente de 10% da carga térmica como fator de seguranca sobre o sistema, e trabalharmos com
a reducdo desses outros 7,55% ¢é possivel obter uma reducdo consideravel no consumo,
representado um consumo de 19.123 KWh por més.

Também podemos relacionar a carga térmica necessaria com o valor que o sistema esta

realmente tirando do sistema, apresentando uma diferenca de 16,32KW para 0 R-717. Essa
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diferenca representa quase 4% a mais do que 0 necessario, onde esse consumo de apenas 4% a mais
representa um consumo de 9.792 KWh (R$ 5.581,00) no final do més. Para o caso do R-134 houve
uma diferenca de 75,2 kW, que significa 21% e resultando em 45.120 kWh no més (R$ 24.718,00).
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6. CONCLUSAO

Com o desenvolvimento do projeto, pode-se concluir que o dimensionamento foi realizado
de maneira coerente, atribuindo consideracGes de projeto plausiveis e que possibilitou a validagédo
dos dados encontrados. Obtendo valores proximos aos do ambiente real, possibilitando os estudos
dos dados e busca por melhorias.

Com o célculo da carga térmica explicito detalhadamente pode-se analisar fatores que séo
possiveis influenciadores e que acarretam um maior consumo de energia. Dentre esses fatores esta
0 tempo em que a porta da camara fica aberta, onde foi observado que para uma reducéo de 5
minutos diarios gera uma redugdo de R$ 3734,64 por més.

Relacionando o COP do sistema com a temperatura de condensacdo foi encontrado uma
relacdo linear, onde para cada aumento de 1°C na temperatura de condensacdo o COP do sistema
tem seu valor reduzido em 0,011 para o R-717 e 0,025 para 0 R-134a e vice-versa. Uma reducéo
de 0,101 no COP influenciada por reducdo da temperatura de condensacao acarretou 4.375 kWh
(R$ 2.493,75) & menos por més para 0 R-717, enquanto para o R-134a uma variagdo de 0,231
acarretou em 7.351,15 kWh (R$ 4190,07) a menos por més.

A influéncia do Grau de superaquecimento e sub resfriamento também pode ser aferida, e
representada com parametros influenciadores. Para esses valores foi feita uma variagdo em relagao
ao valor fornecido pelo fabricante, e mesmo com uma variagdo limitada pode-se perceber a
variacdo do COP em funcdo desses parametros, como visto na literatura.

Dentre os parametros avaliados, o que melhor apresentou resultados foi a relacdo da pressao
de succdo e pressdo de descarga. Ambas se relacionam com a razdo de compressdo, que por sua
vez influencia diretamente na eficiéncia do compressor e assim contribui diretamente para o
aumento do COP. Pode-se inferir que para cara 1 kPa de aumento na presséo de suc¢do houve um
aumento de 0,014 no COP, mantendo a pressao de descarga constante no sistema operando com
R-717 e 0,075 para o0 R-134a.

Concluindo que existe a possibilidade de melhorias, sendo elas em pardmetros de operacéo,
como alterar a pressao, ou em parametros de funcionamento do sistema, como reduzir o tempo que
a porta fica aberta. Ressaltando a importancia do Sistema de Gestdo de Energia, onde através desse
sera possivel alcancar novas melhorias e propiciar redu¢des no consumo, como também melhorar

a qualidade do armazenamento. No local ndo ha a presenca de um sistema de gestdo de energia, a
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implementacdo dele teria que ser discutida com o responsavel e em caso positivo, futuramente feita
uma andlise em relagdo as mudancas e melhorias. Como a visita ao lugar foi impossibilitada devido

aos efeitos da pandemia, alguns pardmetros praticos ndo entraram na discussao.
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APENDICE A - Programa desenvolvido no software EES

"PROJETO INTEGRADOR EM ENGENHARIA MECANICA"

"ORIENTADO POR DIMAS JOSE RUA OROZCO"

"DESENVOLVIDO POR KEVIN SANTOS TEIXEIRA CORREA - 201511090"
"DIMENSIONAMENTO E ANALISE PRATICA DE UM SISTEMA FRIGORIFICO"

"Calculo da entalpia do ar externo utilizando os parametros de
temperatura do

bulbo seco, taxa de umidade e pressao ambiente"

"Dados do Ambiente externo"
Temperatura_bulbo_seco_externa = 30 "maior valor registrado para

temperatura Inmet, 2020"

Taxa_umidade_externa = 27,04/1000 "Valor retirado do Psicrom"
Pressao_ambiente = 90,421 "Dados da pressao ambiente em
Campo Belo -

Minas Gerais"
Tempertura_bulbo_umido_externa=WetBulb (AirH20;T=
Temperatura_bulbo_seco_externa;

w=taxa_umidade_externa;P=Pressao_ambiente)

"Calculo da entalpia do ambiente externo"
h_externo=Enthalpy (RirH20; T=Temperatura_bulbo_seco_externa;w=
Taxa_umidade_externa;

P=Pressao_ambiente)

"Dados do ambiente interno"
Temperatura_interna = 0

Umidade_relativa_interna = 0,8

"Calculo da Taxa de umidade do ambiente interno"

Taxa_umidade_interna=HumRat (AirH20; T=Temperatura_interna;

89



r=umidade_relativa_interna;P=Pressao_ambiente)

"Calculo da entalpia do Ambiente Interno"
h_ar_umido=Enthalpy (AirH20; T=Temperatura_interna;w=
Taxa_umidade_interna;

P=Pressao_ambiente)

"Calculo da temperatura de bublo umido"
Tempertura_bulbo_umido_interno=WetBulb (AirH20; T=Temperatura_interna;w

=taxa_umidade_interna;P=Pressao_ambiente)

"Calculo da Temperatura do Ponto de Orvalho do ambiente interno"
Temperatura_Orvalho_interno=DewPoint (AirH20; T=Temperatura_interna;w=

taxa_umidade_interna;P=Pressao_ambiente)

rho_interna=Density (AirH20; T=Temperatura_interna;r=
umidade_relativa_interna;P=Pressao_ambiente)
rho_externa=Density (AirH20; T=Temperatura_bulbo_seco_externa;r=0,88;P=

Pressao_ambiente)

"Calculo da Carga Termica"

"Carga Termica de Transmissao de Calor"

Resistencia_Termica = (l1/a_ext*A_iso)+(L_a/K_a*A_iso)+(L_i/K_i*A_iso
+(1/a_cam*A_iso)

Largura = 6,5 "metros"

Altura= 5,2 "metros"

Comprimento= 14 "metros"

A_iso = 2*(Comprimento*Altura+Largura*Altura)+(Comprimento * Largura

"area total de isolamento”

a_ext 21 "kcal/hm*2 C" "coeficiente de conveccao externo"

a_cam 10 "kcal/hm*2 C" "coeficiente de conveccao interno"

90
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L_.a = 0,1 "metros" "espessura da alvenaria"
L_i= 0,1 "metros" "espessura do isolante"”
K_a= 0,6 "W/m*2K" "condutividade termica da alvenaria"

K_i= 0,22 "wW/m*2K" "condutividade termica do isolante"

delta_T = Temperatura_bulbo_seco_externa - Temperatura_interna "

variacao de temperatura externa e interna"

Carga_termica_Transmissao = A_iso*delta_T/Resistencia_Termica "Kw"

"Carga termica de infiltracao"

Carga_termica_infiltracao = Q_area_porta*D_t*D_f*(1-E_porta) "KW"

{EQUACRO 4.6}

D_f = (Numero_de_abertura_portas*Tempo_abrir_fechar | (60*
Tempo_total_aberta)) /(3600*Periodo_aberta) {EQUACAO 4.7}
Numero_de_abertura_portas = 4

Tempo_abrir_fechar= 30 "segundos"

Tempo_total_aberta= 30*60 "segundos"

Periodo_aberta= 24 "horas"

D_t = 0,8

E_porta = 0,85 "efetividade do sistema de protecao de porta — Casc
critico (retirado do manual da ASHRAE,2014)"

Q_area_porta = 0,221*A_porta*(h_externo-h_ar_umido) *rho_interna*((1-(
rho_interna/rho_externa)) *2) *(g*H)"(2)*F_m {EQUACAO 4.8}

g= 9,78 "m/s"2"

A_porta = 2 "m* 2"

H= 2 "altura da porta"

F_m = (2/(l+(rho_interna/rho_externa))*(1/3))*(1/5) {EQUACAO 4.9} n

fator de massa volumetrica"



Gm= 60000 "kg"

Temperatura_entrada = 15 "C"
Temperatura_congelamento= -1,7 "C"
Cpl = 0,75 "kcal/kg"

Cp2 = 0,41 "kcal/kg"

h_cg = 56 "kcal/kg"
Temperatura_final = 0 "C"

G_t = 60000 "kg"

Q_resp = 0

Carga_termica_produto= (Gm* (Cpl*(Temperatura_entrada-

Temperatura_congelamento)+h_cg+Cp2* (Temperatura_congelamento-

Temperatura_final))+G_t*Q_resp)*0,001163/24 "0,001163/24 e para

converter de Kcal/h para Kw" {EQUACAO 4.10}

"Carga Termica Iluminacao"

Area_teto = 91 "m"2"
Potencia = 10 "w/m*2"
Carga_termica_iluminacao = l0*Area_teto*Potencia/1000

por 1000 para transformar de W para KWwW"

"Carga termica devido a entrada de pessoas"

Tempo = 3 "horas"

Pessoas = 1

" dividido

Carga_termica_pessoas = ((272 -6*Temperatura_interna) *Tempo*Pessoas

*0,86/24)*0,001163 "KW"

"Carga Termica Equipamento"
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Carga_termica_equipamento=0,10*(Carga_termica_Transmissao+
Carga_termica_infiltracao+Carga_termica_produto+

Carga_termica_iluminacao+Carga_termica_pessoas) "KWw"

"Carga Termica Ventiladores"

Carga_termica_ventiladores=(Carga_termica_equipamento+
Carga_termica_Transmissao+Carga_termica_infiltracao+
Carga_termica_produto+Carga_termica_iluminacao+

Carga_termica_pessoas) *0,1 "Kw"

"Carga Termica Total"

Carga_total = Carga_termica_Transmissao+Carga_termica_infiltracao+
Carga_termica_produto+Carga_termica_iluminacao+
Carga_termica_pessoast+Carga_termica_equipamento+

Carga_termica_ventiladores

" Dimensionamento "

Pressao_succao = 294,2 "kPa"

Pressao_descarga = 2255,53 "kPa"

T_sal_succau=T_sal (R717;P=Pressao_succdo)
T_sat_descarga=T_sat (R717;P=Pressao_descarga)
Variacao_temperatura = T_sat_succao - Temperatura_interna "C" "
diferenca de temperatura entre a camara e o fluido refrigerante"
"

" temperatura de saturacao da amonia para pressao de succao"

temperatura de condensacao atraves da pressao de descarga”
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Grau_superaquecimento = 0,5 "C" "dados do fabricante"

Grau_subresfriamento = 2 "C" "dados do fabricante”

"evaporador inundado, nao ha superaquecimento na saida do evaporador"

T_evap = Temperatura_interna - variacao_temperatura "C" "
temperatura da camara subtraido do Delta_t"
T_ec = T_sat_succao + Grau_superaquecimento "temperatura de entrada

no compressor"

"Encontrando o fluxo masico do sistema"”

volume=Volume (R717;T=T_ec;P=Pressao_succao)

Fluxo_Volumetrico = 509 "m*2/h" "fornecido pelo catalogo do
compressor"

Vazao_massica = (Fluxo_volumetrico/volume) /3600 "convertido para Kg/s

T_cond = Temperatura_bulbo_seco_externat+ll "recomendado usar
temperatura ambiente adicionado de 10"

P_sat_cond=P_sat (R717;T=T_cond)

Razao = Pressao_descarga/Pressao_succao "razao de compressao"

n_comp = 0,73

"PONTQ 1- entrada compressor "

T[1]

T e¢
P[l] = Pressac_succao
h[l]=Enthalpy (RT17;T=T[1];P=P[1])

5[1]=Entropy (R717;T=T[1];P=P[1])

"PONTQ 2 = SAIDA DO COMPRESSOR"

5[1l]=s35[2]
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P[2] = Pressao_descarga

hs[2]=Enthalpy (R717;P=Pressao_descarga;s=ss[2])
n_comp = (hs([2] -h[1])/(h[2]-h[1])

s[2]=Entropy (R717;h=h[2];P=P[2])

"PONTO 3 - SAIDA DO CONDENSADOR"

P[3]

Pressao_descarga

g RO Y| T_cond - Grau_subresfriamento

s[3]=Entropy (R717;T=T[3];P=P[3])

h[3]=Enthalpy (R717;T=T[3];P=P[3])

"PONTO 4 "

"ha uma valvula solencide"”
T[4] = T_evap

h[3]=h[4]

P[4]=Pressure (R717;T=T[4];h=h[4])

"BALANcO DE ENERGIA"

{Q_evaporador = 355 "KW"}

Q_evaporador = Vazao_massica*(h[1]-h[4])

Q_condensador = Vazao_massica*(h[2]-h[3])

W_compressor = Vazao_massica*(h[2]-h[1])

COP = Q_evaporador/W_compressor
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APENDICE B - Dados do catdlogo do compressor SABROE 106L



APENDICE C - Dados do catalogo do fabricante EVI 1184

* Nominal capacities are based on:

1500 rpm at 50 Hz.
1800 rpm at 60 Hz or VSD.

Refrigerant: R717
Other refrigerants available on request.

For R717
2K liquid subcooling and 0.5K non-usable
suction superheat.

Design pressure, HP side: 28 bar
Design pressure, LP side: 18 bar
Differential pressure: 21 bar

Sound pressure levels measured in free field,
over reflecting plane and one metre distance
from the compressor block.
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