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RESUMO

A temperatura media da Terra vem aumentando ao longo dos anos, gerando, por
consequéncia, mudancas climaticas extremas, como por exemplo, o registro, nos ultimos
anos, das temperaturas mais alta da historia de diversas cidades e paises. Atrelado a estes
registros e a busca por uma sensacao de conforto térmico, a quantidade de aparelhos de
condicionamento de ar, ndo somente no Brasil, mas também no mundo, acompanha este
crescimento. Para a geracdo deste conforto térmico, o ciclo de refrigeracdo por compressdo
é um dos sistemas mais utilizados para a refrigeracdo, sendo normalmente encontrado nos
aparelhos de ar-condicionado convencionais e nos refrigeradores, possuindo o resfriamento
do fluido refrigerante no condensador, comumente, através da agua. Devido a crise de
recursos hidricos que o Brasil vem passando, uma empresa editorial foi instruida por seu
corpo técnico a investir na substituicdo do condensador resfriado a &gua por um condensador
resfriado a ar, além da substituicdo do fluido refrigerante R-22 neste novo sistema. Este
retrofit visava contornar a crise hidrica vivenciada no pais, trazer maior economia para a
empresa, visto que o sistema antigo operava desde 1996 e sofria com manutencdes corretivas
constantes, além de atender um dos objetivos do protocolo de Montreal, que é a reducdo do
uso de Hidroclorofluorcarbono (HCFCs), e consequentemente, ndo prejudicar a camada de
0zonio. Neste contexto, o presente trabalho apresenta uma analise técnica e econdmica deste
retrofit, verificando se houve vantagens para a aplicacdo deste novo sistema. A analise
técnica foi realizada através do balanco energético em cada um dos componentes do ciclo,
sendo o equacionamento realizado no software Engineering Equation Solver (EES),
enguanto a analise econémica abordou a reducao do consumo de agua da empresa em relacéo
ao sistema anterior. A analise realizada demonstrou que o sistema novo apresentou vantagens
em relacdo ao antigo, proporcionando um Coeficiente de Performance (COP) maior, um

menor consumo de poténcia no compressor e uma economia de agua.

PALAVRAS-CHAVE: Chiller por compressao. Eficiéncia. Analise técnico-econémica.



ABSTRACT

The average temperature of the Earth has been increasing over the years, consequently
generating extreme climate changes, such as the record, in recent years, of the highest
temperatures in the history of several cities and countries. Linked to these records and the
search for a sensation of thermal comfort, the amount of air conditioning devices, not only
in Brazil, but also in the world, follows this growth. For the generation of this thermal comfort,
the refrigeration cycle by compression is one of the most used systems for refrigeration, being
normally found in conventional air conditioners and in refrigerators, having the cooling of
the refrigerant fluid in the condenser, commonly, through the Water. Due to the water
resources crisis that Brazil has been going through, a publishing company was instructed by
its technical staff to invest in replacing the water-cooled condenser with an air-cooled
condenser, in addition to replacing the R-22 refrigerant fluid in this new system. This retrofit
aimed to circumvent the water crisis experienced in the country, bring greater savings to the
company, since the old system had been operating since 1996 and suffered from constant
corrective maintenance, in addition to meeting one of the objectives of the Montreal protocol,
which is to reduce the use of Hydrochlorofluorocarbons (HCFCs), and consequently not harm
the ozone layer. In this context, the present work presents a technical and economic analysis
of this retrofit, verifying if there were advantages for the application of this new system. The
technical analysis was carried out through the energy balance in each of the components of
the cycle, and the equation was carried out in the Engineering Equation Solver (EES)
software, while the economic analysis addressed the reduction of the company's water
consumption in relation to the previous system. The analysis carried out showed that the new
system presented advantages over the old one, providing a higher Coefficient of Performance

(COP), lower power consumption in the compressor and water savings.

KEYWORDS: Compression chiller. Efficiency. technical-economic analysis
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1 INTRODUCAO

Com o aumento da temperatura média da Terra, diversos paises e cidades vém sofrendo
com as mudancas climaticas extremas, sejam elas devido a elevadas ou baixas temperaturas.
O Canada, por exemplo, registrou em 2021 a maior temperatura de sua histéria (DOUTY,
2021), assim como a Australia, em janeiro de 2022 (BRITISH BROADCASTING
CORPORATION, 2022).

Essas mudancas climaticas, juntamente com a busca pela sensacdo de conforto térmico,
fazem com que o numero de aparelhos de condicionamento produzidos tenha crescido nos
altimos os anos. Segundo os dados do International Energy Agency, a previsao é que, em
2050, o Brasil atinja a marca de 165 milhdes de unidades. A Figura 1 ilustra a previsdo de

condicionadores de ar até 2050.

Figura 1 — Quantidade de aparelhos de ar-condicionado de 2019 até 2050

Fonte: Adaptado de IEA (2019).

Este aumento no numero de aparelhos produzidos esta fazendo com que cada vez mais,
pesquisadores busquem proporcionar aos projetos de sistemas de refrigeracdo melhor
eficiéncia possivel e menor degradacéo ambiental, respeitando os protocolos assinados, como
por exemplo, o de Montreal, o qual foi assinado por 24 nagdes e a Comunidade Econémica
Europeia, e ttm como objetivo o controle ou eliminagéo de substancias com potencial de
destruicdo da camada de ozénio (PARK, 2021).



1.1 OBJETIVOS

Este trabalho tem como objetivo geral analisar se o retrofit realizado no sistema de ar-
condicionado de uma empresa editorial apresentou vantagens técnicas e econémicas, sendo
a avaliacdo técnica realizada em relagdo a eficiéncia do sistema e a econdmica realizada em

relacdo a reducao do consumo de agua.

1.2 SINOPSE DO TRABALHO

No capitulo 2 apresenta-se uma revisdo sobre os sistemas de refrigeracdo por
compressdo mecanica e por absorcdo, 0s componentes que compdem cada ciclo, suas
vantagens e aplicacoes.

No capitulo 3 apresenta-se uma introducdo sobre os fluidos refrigerantes, quais as
caracteristicas desejadas e os protocolos que buscam controlam a emissdo de substancias com
potenciais de destruicdo da camada de 0z6nio e aquecimento global.

No capitulo 4 é apresentado o estudo de caso, a diferenca entre o sistema antigo e novo,
as andlises técnica e econdmica e os dados utilizados, sendo os resultados apresentados na
sequéncia, no capitulo 5.

Por fim, no capitulo 6, conclui-se o projeto, apresentando sugestdes para futuros

trabalhos.
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2 SISTEMAS DE REFRIGERACAO
2.1 CICLO DE REFRIGERACAO POR COMPRESSAO MECANICA

O ciclo de refrigeracdo por compressdo mecanica é a mais utilizada, estando presente
nos aparelhos de ar-condicionado convencionais e em refrigeradores (DINCER; KANOGLU,
2010). A refrigeracdo por compresséo ideal ocorre por meio do ciclo de Carnot, expresso na

Figura 2.

Figura 2 — Ciclo de Carnot

/?qr

/
Trocador de
| calor a alta
tfemperatura

Trabalho

Trabalho

Motor compressor

4 Trocador de '
calor a baixa |
temperatura |

da
Fonte: Stoecker; Jabardo; (2002)

Os componentes que formam o ciclo sdo: o compressor, o trocador de calor a alta
temperatura, um motor térmico e um trocador de calor a baixa temperatura. Inicialmente, o
fluido refrigerante sofre compressdo adiabatica e reversivel através do compressor, sendo,
portanto, um processo isentropico, o calor é entdo rejeitado no condensador, enquanto o
fluido refrigerante permanece a temperatura constante, sendo direcionado para a expansdo
no motor térmico, a qual ocorre sem atrito e transferéncia de calor. Por fim, o fluido
refrigerante passa pelo evaporador, o qual absorve o calor mantendo o fluido a temperatura
constante, e assim, retornando para 0 processo no compressor, e reiniciando o ciclo.

O ciclo de Carnot consiste em dois processos isentropicos e dois processos a
temperatura constante, entretanto na pratica ndo pode ser executado, j& que ocorre perdas no
ciclo real. Assim, este ciclo é considerado apenas como modelo comparativo, ja que possui

o maior coeficiente de performance (COP) possivel para temperaturas iguais de analises.
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O COP pode ser definido como a razéo entre a energia que se deseja obter, no caso da
refrigeracdo, a retirada de calor do ambiente, e a energia que deve ser inserida para conseguir

0 que se deseja. A equacdo (1) ilustra como é obtido 0 COPcarnoT:

_ QL _ _Q _ _T (1)
COPcarnor = Wep B Qu—0L B Ty-Tg

Outro motivo pelo qual o Ciclo de Carnot ndo pode ser utilizado é a dificuldade de
projeto de um motor térmico que opere com mistura de fases, a qual ocorre no processo de
expansdo 3-4, assim o0 motor térmico é substituido, no ciclo convencional de compresséo, por

uma valvula de expansao isentalpica, como mostrado na Figura 3.

Figura 3 — Ciclo real de refrigeracdo por compressao.

condensador

valvula de
expansao

compressor

S evaporador
SN gy :

Fonte: Stoeker; Jabardo (2002)

Segundo Stoecker e Jabardo (2002), no ciclo padrdo de refrigeragcdo por compressao
mecanica, ocorre a transformacao do estado, liquido/vapor do fluido refrigerante a partir da
introducdo do trabalho mecénico atraves do compressor, sendo que o fluido passa pelos
seguintes processos no ciclo:

1-2: Compressdo isentropica até a pressdo de condensacao;

2-3: Redugdo de temperatura a Pressdo constante (processo isobarico);

3-4: Expansdo isentélpica através do dispositivo de expansdo até a pressdo de
evaporagao

4-1: Aquecimento isobarico até o estado de vapor-saturado.

A eficiéncia do ciclo de refrigeracdo, COP, é maior do que a unidade, e assim, segundo
a definicdo, a energia térmica retirada do ambiente é superior a necessidade de poténcia do
eixo do compressor. Por maior que seja 0 COP, ou seja, mais eficiente o ciclo, para as mesmas

temperaturas de camara fria e quente, ndo existira sistema que apresente COP maior que 0
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do ciclo de Carnot, ja que conforme mencionado anteriormente, o ciclo de Carnot é o
idealizado.

A equacdo (2) apresenta o calculo para obtencdo do COP do sistema real:

cop = 9 (2)
Wcep

Na Figura 4 é ilustrado o diagrama Pressdo (P) — entalpia (h) do ciclo de refrigeracéo
ideal (Carnot) e real, no qual pode-se notar as principais diferencas, sendo estas diferencas
decorrentes principalmente das perdas de carga no escoamento do fluido refrigerante e das
trocas térmicas com o meio (WAN VYLEN, 2003).

Figura 4 — Diferencas entre o ciclo ideal e real no diagrama P-h.

4 L Gt

~N
-

Fonte: Silva (2005)

E possivel notar do diagrama P-h a presenca do superaquecimento no ciclo real de
refrigeracdo por compressdo. O superaquecimento é considerado na suc¢do do compressor,
e possui como finalidade, evitar que ocorra a entrada de liquido no compressor, e
consequentemente uma quebra prematura deste (STOECKER; JABARDO, 2002).

2.1.1 Componentes do ciclo de refrigeracdo por compressao
Como ilustrado na Figura 3, o ciclo de refrigeracdo por compressdao mecanica é

composto por 4 componentes principais, sendo: 0 compressor, o condensador, a valvula de

expansdo isentalpica e o evaporador.
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2.1.1.1 Compressor

O compressor é considerado o elemento principal do ciclo de refrigeracdo por
compressdo (DINCER; KANOGLU, 2010), sendo responsavel pela elevacdo da pressao e da
temperatura do vapor refrigerante que é conduzido da saida do evaporador até a suc¢do do
condensador.

Existem duas principais categorias nas quais 0s compressores podem ser divididos: de
deslocamento positivo e dindmicos.

Os compressores de deslocamento positivo séo utilizados quando se deseja vencer uma
grande diferenca de pressdo para uma moderada vazdo de refrigerante (DINCER;
KANOGLU, 2010), sendo a compressao é realizada pela reducdo do volume da camara de
compressao.

Os tipos mais conhecidos de compressor de deslocamento positivo séo:

e compressor de palhetas;

e compressor de lobulos;

e compressor de parafusos;

e compressor de diafragma;

e compressor alternativo de pistéo;

A Figura 5 ilustra alguns compressores de deslocamento positivo citados.

Figura 5 — (a) Compressor alternativo de pistdo, (b) Compressor de palhetas e (c)

Compressor de parafuso.

Fonte: Adaptado de Dinger; Kanoglu (2010)

Os compressores dinamicos, por sua vez, realizam a compressao através da conversado
da energia cinética, obtida devido a aceleracdo ocasionada no fluido pelas pas do rotor, em
energia de pressdo (BOYCE, 2012).

O processo de compressao realizado pelo compressor pode ser modelado em regime
permanente, assim, a equacdo (3) descreve o balanco de energético, considerando um

compressor adiabatico, sendo o esquema deste apresentado na figura 6.
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WCP = mx (hz - hl) (3)

Figura 6 — Esquema da analise energética no compressor.

Wes

T

Fonte: Autoria prépria (2021).
2.1.1.2 Condensador

Condensadores sdo dispositivos do ciclo de refrigeracdo responsaveis pela
condensacao do fluido refrigerante, ou seja, a transformacéo do estado gasoso para o estado
liquido. Assim, para que ocorra este processo, a temperatura do condensador deve ser
superior a temperatura ambiente, o que fard com que calor, absorvido no evaporador, seja
rejeitado para o ambiente (DINCER; KANOGLU, 2010).

A Figura 7 apresenta os trés principais tipos de condensadores usados em sistemas de

refrigeracdo: resfriado por agua, resfriado por ar e evaporativo.

Figura 7 — Tipos de condensador: a) resfriado a ar; b) resfriado a agua tipo casca-tubo;

c) resfriado a &gua tipo placas; d) evaporativo.

Fonte: Stoecker; Jabardo (2002)
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No condensador resfriado a ar, o0 ar € o meio de resfriamento utilizado para a remogéo
de calor do fluido refrigerante, podendo a circulacdo do ar nas serpentinas do condensador
ser por conveccdo natural ou forcada, ou seja, ocasionada por um meio externo, como um
ventilador.

Uma das principais vantagens da utilizacdo do condensador a ar é a ndo necessidade
de 4gua, e consequentemente, a ndo necessidade de bombas de circulacdo e tratamento da
agua (DINCER; KANOGLU, 2010). Comparativamente com outros tipos, possui um custo
relativamente baixo de instalagdo e manutencdo, apresentando como desvantagem uma
menor capacidade de resfriamento do refrigerante, ja que o coeficiente de transferéncia de
calor por conveccdo € inferior para gases quando comparado com o de liquidos
(INCROPERA, 2014).

No condensador resfriado a agua, o meio de resfriamento é a agua, sendo ela a
responsavel pela retirada de calor do fluido refrigerante. O tipo mais conhecido de
condensador resfriado a dgua € o casca-tubo, no qual, o fluido refrigerante escoa pela casca,
enguanto a agua escoa através dos tubos (DINCER; KANOGLU, 2010), podendo ser de
correntes paralelas, onde o fluido refrigerante circula no mesmo sentido que a agua, ou
contracorrente.

Para o resfriamento por agua, o custo ja se torna mais elevado em relacdo ao resfriado
por ar, ja que é necessario a instalacdo de uma torre de resfriamento da dgua, um tratamento
da agua que sera recirculada, bombas e tubulactes auxiliares para fazer a recirculacao.

O balanco energético em regime permanente no condensador, ilustrado na Figura 8,
desconsiderando energia potencial e cinética, é dado pela equacdo (4), sendo 0, ataxa de

calor retirado do fluido refrigerante.

Qn = m = (hy — h3) (4)

Figura 8 — Esquema de andlise energética do condensador.

[QH
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Fonte: Autoria prépria (2021)
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Outra forma de se obter a taxa de transferéncia de calor rejeitado ao ambiente, é através
da equacao (5), utilizando o coeficiente global de transferéncia de calor do condensador.

Assim:

Qu = Ucp * Acp * ATy, ®)

Sendo, a diferenca de temperatura média logaritmica obtida com a equacdo (6), para
trocadores de calor do tipo corrente paralelas.

—_ (qu_Tfe)_(qu_Tfs) (6)

1n(§—q—L2T eTrely

(qu—Tfs)

A taxa de calor rejeitado ao ambiente pelo condensador, também pode ser obtida
analisando o lado da agua. A equacdo (7) permite a obtencdo da vazao massica de &gua
necessaria para que ocorra o processo de condensacdo no condensador resfriado por agua,
sendo esta obtida através da razdo entre a taxa de transferéncia de calor, obtida analisando o

lado do refrigerante, e o produto do calor especifico pela diferenca de temperatura da agua.

o (7)
Cp*(Tfs_ Tfe)

2.1.1.3 Dispositivo de expansao

Os dispositivos de expansao, também conhecidos como valvula de expansao ou de
estrangulamento, possuem como finalidade a reducéo da alta presséo de condensacéo para a
baixa pressao de evaporacdo, reduzindo também a temperatura do fluido.

Os principais dispositivos de expansao sdo:
e Vaélvula de expansao termostatica;
e Valvula de expansdo a pressdo constante;
e Tubos capilares
A Figura 9 ilustra uma valvula de expansdo termostatica da Danfoss. A temperatura

de entrada do fluido na valvula de expanséao termostatica, quando operando normalmente, é
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muito maior do que a temperatura de saida, ja que a valvula possui como funcao a reducéo

da presséo, e consequentemente, da temperatura do fluido.

Figura 9 — Valvula de expansdo termostatica

===
[ By
Y iTe

Fonte: Danfoss (2021)

As valvulas de expansao sdo dispositivos isentalpicos, isto €, a entalpia de entrada é
igual a entalpia de saida, além de serem adiabaticos e ndo consumirem nem produzirem
trabalho (DINCER; KANOGLU, 2010).

A Figura 10 ilustra o esquema do balangco energético deste dispositivo, sendo esta

analise apresentada pela equacéo (8).

Figura 10 — Esquema de analise energética da valvula de expansao.

<

Fonte: Autoria propria (2021)
h3 = h4 (8)
2.1.1.4 Evaporador

Os evaporadores sdao dispositivos responsaveis pelo efeito do resfriamento nos
processos de refrigeracdo, assim, esses trocadores de calor permitem a retirada de calor do
ambiente, transferindo-o para o fluido refrigerante, o qual passa do estado liquido-vapor para
vapor superaquecido (STOECKER; JABARDO, 2002).

Os evaporadores sdo divididos em duas classes principais: evaporadores resfriadores
diretos e evaporadores resfriadores indiretos. Na primeira classe, o evaporador resfria o ar, o

qual é responsavel pelo resfriamento do produto, ja na segunda classe, o evaporador resfria
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um liquido, como &gua ou solucdo de salmoura, sendo este o agente responsavel pelo
resfriamento do fluido refrigerante.

Os evaporadores resfriadores de ar podem ser inundados, no qual o refrigerante
evapora na superficie externa dos tubos, ou secos, ocorrendo a evaporacao dentro dos tubos.
Estes trocadores de calor consistem em uma série de tubos, 0s quais podem ser aletados a
fim de aumentar a taxa de transferéncia de calor entre 0 meio a ser resfriado e o refrigerante
(DINCER; KANOGLU, 2010).

Os trocadores de calor resfriadores de liquido, assim como o de ar, podem ser do tipo
inundados ou secos. O tipo mais comum é o casca-tubo, ilustrado na Figura 11, podendo o
refrigerante evaporar tanto na casca, quanto no tubo, dependendo das caracteristicas

construtivas.

Figura 11 — Resfriadores de liquido do tipo casca e tubo com o refrigerante mudando

de fase na a) carcaca, b) nos tubos.
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Fonte: Stoecker, Jabardo (2002)

Os evaporadores do tipo placas estdo aparecendo atualmente como alternativa para a
substituicdo dos evaporadores casca-tubo, isto porque estes fornecem melhor desempenho
térmico e sdo mais compactos comparativamente.

A equacdo (9) apresenta o balan¢o energético dos evaporadores, o qual € analisado

em regime permanente, e ilustrado na Figura 12.
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Figura 12 — Esquema de anélise energética do evaporador.

Q.

Fonte: Autoria propria (2021).

Q= 1 * (hy — hy) ©)
2.1.1.5 Torre de resfriamento

Para o ciclo de refrigeracdo no qual o resfriamento do fluido refrigerante no
condensador é realizado por agua, é necessario a presenca da torre de resfriamento. A torre
de resfriamento é um trocador de calor responsavel por resfriar a agua, aguecida no
condensador, através da evaporacdo de uma pequena quantidade na presenca de ar em
movimento (HILL et al., 1990).

A 4gua aquecida entra na parte superior da torre de resfriamento e transfere calor para
0 ar que entra na parte inferior atraves das venezianas, fazendo com que este tenha a sua
temperatura e a umidade elevada.

A 4gua resfriada é depositada na parte inferior da torre, e reenviada de volta ao
condensador. A Figura 13 ilustra o sistema de refrigeracdo por compressdo contendo a torre
de resfriamento, enquanto a figura 14 apresenta a ilustragdo contendo o detalhe da entrada

do ar pelas venezianas inferiores.

Figura 13 — Torre de resfriamento presente no sistema de refrigeracéo.

[ g —————

Fonte: Adaptado de Silva (2011)
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Figura 14 — Torre de resfriamento com escoamento cruzado
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Fonte: Mello (2008)

A torre de resfriamento, de tiragem natural ou mecanica, é comumente utilizada nas
industrias devido ao circuito fechado que possui, fazendo com que seja necessario apenas a
reposicdo da agua perdida por evaporacdo, purga (blowdown) e arraste (drift) (HILL et al.,
1990).

O processo de purga de desconcentracdo é realizado com a finalidade de evitar o
aumento da concentracdo de soOlidos e impurezas, para isso, retira-se continua ou
intermitentemente, uma quantidade de agua que circula na torre de resfriamento.

A equacdo (10) permite obter a vazao da purga de desconcentracao, a qual é dependente
da vazdo de evaporacdo, ja que o processo tende a concentrar impurezas, da vazao de arraste
e do ciclo de concentracéo.

A relacdo entre a concentracdo de sélidos na agua que circula na torre de arrefecimento
e a concentracdo de s6lidos na agua de reposicdo (make up) € o que define o ciclo de
concentracéo, variando comumente entre 2 e 4.

(10)

- Vep—(C—1)*V,
— Vep=(C=D*Vygry
Vour = c-1

A vazdo de evaporagdo, por sua vez, é obtida através da equacdo (11), estimada

empiricamente por Perry (1997).
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Ve = Vyy,0 * AT % 0,00153 (11)

J& a perda por arraste ocorre devido a pequenas gotas de 4gua que sdo arrastadas para
fora da torre devido a corrente de ar, sendo, segundo Perry (2008), aproximadamente 1% da

vazdo de agua que circula na torre, como apresentado na equacéo (12).
Varr = Vi, * 0,001 (12)
2.2 CICLO DE REFRIGERACAO POR ABSORCAO

O ciclo de refrigeracdo por absorcao, patenteado em 1860 nos Estados Unidos por
Ferdinand E. Carré, produz frio a partir de uma fonte quente (STOECKER, JONES, 1985),
sendo uma alternativa tecnoldgica para os sistemas de refrigeracdo por compressdo e
ganhando destaque principalmente na cogeracdo, ja que os rejeitos térmicos originados de
processos podem ser utilizados como elemento energético.

Assim como o ciclo de refrigeracdo por compressdo, o ciclo de refrigeracdo por
absorcdo utiliza o principio da transferéncia de calor e mudanca de fase do refrigerante para
gerar o efeito desejado da refrigeracdo. No entanto, no ciclo de refrigeracéo por absorcao, héa
a existéncia do chamado “par de trabalho”, o qual é composto por um fluido refrigerante
(absorvido), responsavel pela remocéo de calor do meio pela evaporacdo, e um absorvente,
sendo este menos volatil que o fluido refrigerante. Os tipos de misturas mais comuns do
sistema de refrigeracdo por absorcdo sdo: brometo de litio — dgua e agua-aménia (CORREIA,
2015).

A utilizacdo da solucdo de brometo de litio como absorvente e da agua como fluido
refrigerante € bastante utilizada na climatizacdo de ar, para situa¢cdes em que a temperatura
da agua refrigerada é superior a 0°C. Ja para situacdes em que esta temperatura € inferior a
0°C, utiliza-se comumente uma solucdo de dgua como absorvente e aménia como fluido
refrigerante (CARNEIRO, 2020).

A Figura 15 apresenta os principais componentes do ciclo de refrigeracao por absorcao
(SRA), na qual pode-se notar que o compressor do ciclo por compresséo é substituido por

um absorvedor, uma bomba para recirculacao da solugdo e um gerador.
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Figura 15 — Ciclo de refrigeracdo por absorcéo.
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Fonte: Autoria propria (2022)

O refrigerante, a baixa pressdo entra no evaporador como uma mistura liquido-vapor,
e apos receber calor da &gua quente, evapora, sendo direcionado ao absorvedor, local no qual
se mistura com o absorvente.

A mistura é entdo bombeada para o gerador, no qual ocorre a dessor¢do da mistura,
sendo o refrigerante, na forma de vapor, enviado ao condensador, e assim, devido a
transferéncia de calor, condensado a liquido. Este liquido atravessa o dispositivo de expanséo,
o qual é responsavel por uma queda de pressdo e temperatura, chegando ao evaporador como
mistura liquido-vapor e reiniciando o ciclo.

As maquinas de refrigeracdo por absorcdo (SRA) sdo utilizadas preferencialmente em
relacdo as por compressao, quando:

o Deseja-se um menor consumo de energia elétrica;

e Ha a possibilidade de cogeragdo, ja que o calor recuperado por ser utilizado
como insumo energético;

e Deseja-se causar menos impacto ambiental, pois ndo agridem a camada de
0zOnio e podem possuir um impacto menor no aquecimento global quando
comparada a outras opgoes;

e O custo dos combustiveis for mais vantajoso do que o custo da energia elétrica.

O acionamento dos sistemas de refrigeracdo por absorcao pode ser de forma direta, na
qual o calor € obtido a partir da queima de um combustivel, ou indireta, na qual o calor é

proveniente do vapor de baixa pressdo, da &gua quente ou de um processo de purga quente.



3 FLUIDO REFRIGERANTE

Fluidos refrigerantes séo substancias que absorvem calor a uma temperatura inferior e
rejeitam quando se encontram a uma temperatura superior em relacdo ao outro meio. Os
fluidos refrigerantes mudam de estado liquido/gasoso conforme a intera¢cdo com o0 meio no
sistema de refrigeracao por compressdo (DINCER; KANOGLU, 2010).

A historia de fluidos refrigerantes para a refrigeracdo por compressao mecanica iniciou
em 1834, quando Jacob Perkins utilizou o éter etilico (R-610) como o primeiro refrigerante
industrial (DINCER; KANOGLU, 2010).

Pouco tempo depois, outros fluidos ganharam destaque e comecaram a ser utilizados
para a refrigeracéo, dentre esses se destacam a aménia (R-717), o dioxido de carbono (R-744)
e o dioxido de enxofre (R-764).

No inicio da década de 1930, ocorreu o surgimento dos clorofluorcarbonos (CFCs)
na refrigeracdo, sendo o R-12, R-11, R-114 e R-113 destaques. Inicialmente, acreditava-se
que os CFCs eram seguros e ndo prejudicavam o meio ambiente, mas com o passar do tempo,
e com o avanco dos estudos, notou-se que além de contribuirem para 0 aumento do
aquecimento global, eles contribuem para a destruicdo da camada de 0z6nio, assim como 0s
hidroclorofluorcarbonos (HCFCs), devido a presenca do cloro (DINCER; KANOGLU,
2010). O hidroclorofluorcarbono mais conhecido é o clorodifluorometano (R-22).

Devido a este impacto ambiental, ocorreu uma crescente nos estudos a fim de
substituir esses fluidos refrigerantes (DINCER; KANOGLU, 2010). Em 1987, visando
controlar a produgdo de substancias que destroem a camada de ozonio, foi assinado o
protocolo de Montreal por 24 nacdes e a Comunidade Econdmica Europeia, o qual estabelece
um cronograma para a eliminacao do uso de CFCs e HCFCs (PARK et al., 2021).

O Protocolo de Montreal € um acordo consequente da Convencédo de Viena e tem por
objetivo a protecdo da Camada de Ozonio através da eliminacdo do consumo e producéo de
substancias que podem acarretar sua destrui¢do. Esse protocolo adotou diversas medidas de
protecdo como politicas publicas, como a reducdo de hidroclorofluorcarbonos (HCFCs),
Clorofluorcarbonos (CFCs), Halons, Brometo de metila, Tetracloreto de carbono (CTC),
Metilcloroférmio e Hidrobromofluorcarbonos (HBFCs) (INSTITUTO BRASILEIRO DO
MEIO AMBIENTE E DOS RECURSOS NATURAIS RENOVAVEIS, 2021).

Com o protocolo de Montreal, os refrigerantes livres de cloro, Hidrofluorcarbonos
(HFCs) ganharam destaques, ja que possuem zero potencial de destruicdo da camada de

0z0Onio, apesar de ainda possuirem potencial de contribuicéo para o aquecimento global
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Em 1997, foi assinado o protocolo de Kyoto, com o objetivo de reduzir a emissédo dos

gases do efeito estufa, e por conseguinte, reduzir os efeitos destes gases. No inicio do século

21, refrigerantes sintéticos com boas propriedades termodinamicas e beneficios ambientais,

HFOs, surgiram como possiveis alternativas para substituir os HFCs, indo de encontro com
0S objetivos propostos pelo protocolo de Kyoto (HEREDIA-ARICAPA, 2020).

Segundo Dincer e Kanoglu (2010), as caracteristicas que sdo desejaveis de um bom

fluido sdo:

Baixo ponto de congelamento: o fluido refrigerante ndo pode congelar durante
a aplicacdo, assim € necessario que a temperatura de congelamento destes sejam
inferiores as temperaturas de condi¢Ges normais de operacdo. Caso o fluido
congele, ocorrera obstrucao do sistema, podendo levar a falha os componentes
do ciclo;

Baixa presséo de condensacdo: quanto maior a pressdo de condensagao, maior
sera a poténcia necessaria para a compressdo, O Que ocasionara, por
consequéncia, uma elevacdo no custo. Além disso, uma alta pressdo de
condensacéo ira reduzir o COP do sistema, ja que como visto na equacao (2), o
COP varia com o inverso da poténcia consumida pelo compressor, assim,
quanto maior a poténcia, menor o COP do sistema;

Alta pressdo do evaporador: assim como a alta pressdo de condensacdo, uma
baixa pressdo do evaporador ira resultar em um maior consumo de energia,
devido a necessidade da injecdo de maior poténcia no compressor. Além disso,
uma baixa pressdo do evaporador ird resultar ou na entrada de ar atmosférico
ou na entrada de umidade para o sistema.

Alto calor latente de vaporizacéo: o calor latente de vaporizagéo é a quantidade
de calor necessaria para que ocorra a mudanca de fase de uma substancia. Um
alto calor latente de vaporizagdo resultara em um maior valor da taxa de
transferéncia de calor retirada do ambiente, e assim, consequentemente, em um
maior COP.

Baixo volume especifico: este volume € o que determina o tamanho necessario
ou deslocamento do compressor, assim é desejavel que seja um volume
especifico baixo, e, portanto, que haja uma grande quantidade de massa de
fluido em um espaco pequeno, caso contrdrio, sera necessario grandes
equipamentos (WAN WY LEN, 2003).
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N&o devem ser toxicos, e devem possuir um odor forte, de maneira que quando
ocorra algum vazamento, seja possivel notar.

N&o devem ser explosivos nem inflamaveis;

Quimicamente estaveis;

Reatividade: os refrigerantes ndo devem reagir com os materiais que compdem
o ciclo de refrigeracéo;

Misciveis com o oleo lubrificante, ndo dificultando a lubrificacéo;

Baixa solubilidade em agua: refrigerantes ndo devem absorver agua, ja que esta
ocasionard a deterioracdo das pecas do ciclo, além de que, na forma pura, ela
ndo possui um baixo ponto de congelamento, congelando a 0°C, o que causaria
a obstrucdo do orificio da valvula de expanséo.

Baixo custo

A escolha do fluido refrigerante dependera da aplicacdo, buscando um que relina a

maior quantidade possivel das caracteristicas citadas acima para atender a aplicacdo, ja que

ndo existe fluido que relna todas essas caracteristicas.
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4 METODOLOGIA

4.1 DESCRICAO DO CENARIO

O estudo de caso foi realizado em uma empresa editorial localizada na zona Lesta de
Séo Paulo, a qual, desde 1996 possuia o sistema de refrigeracdo por compressdo baseado em
um chiller SABROE, ilustrado na Figura 16. O chiller tinha como componentes principais
um compressor alternativo a pistdo, um condensador casca-tubo, cujo fluido refrigerante era
resfriado por agua, uma valvula de expansdo isentalpica, um evaporador, também do tipo

casca-tubo, e uma torre de resfriamento.

Figura 16 — Chiller SABROE.

Fonte: Autoria Prépria (2021)

Em 2021, buscando reduzir o consumo de agua, substituir o fluido refrigerante, devido
ao Protocolo de Montreal, trabalhos de manutencéo corretiva e melhorar a eficiéncia do ciclo,
realizou-se a implementacéo de um novo sistema, composto basicamente por 4 compressores

alternativos de pistdo em paralelo, um condensador, sendo o fluido refrigerante resfriado por
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ar, uma valvula de expansdo isentalpica e um evaporador casca-tubo. O novo sistema é

ilustrado na Figura 17.

Figura 17 — Sistema de refrigeragéo novo.

Fonte: Autoria Propria (2021)

4.2 COMPARACAO DOS SISTEMAS

A Tabela 1 apresenta as principais caracteristicas do sistema antigo e do sistema novo,
onde podemos verificar as principais diferencas, assim como as proximidades nas
temperaturas de evaporacao e condensacdo, mesmo com a substituicdo do fluido refrigerante.

A Tabela 2 apresenta a comparacdo entre os fluidos, sendo ilustrado na Figura 18, a
analise Pressdo — Temperatura destes, onde pode-se perceber a proximidade das
caracteristicas dos fluidos.

Apesar do R-407C ndo ter potencial de destruicdo da camada de ozénio (ODP), ele
ainda apresenta potencial de aquecimento global (GWP) (TECHINAL DATA SHEET R-
407C, 2007)
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Tabela 1 — Comparacdo entre os sistemas.

Sistema Antigo | Sistema Novo

Fluido Refrigerante R-22 R-407C
Condensador Agua Ar
Temperatura de evaporagdo (°C) 1 2
Temperatura de condensacéo (°C) 40 42
Sub-resfriamento (°C) 2 8
Superaquecimento (°C) 9 8

Fonte: Autoria Propria (2022)

Tabela 2 — Comparacao entre os fluidos refrigerantes.

) Peso molecular TCR PCR GWP
Refrigerante ODP
(kg/kmol) (°C) (Mpa) (100 anos)
R22 86,47 96,20 4,99 0,055 1700
R407C 86,2 86,1 4,62 0,000 1530

Fonte: Adaptado de Kasera (2017)

Figura 18 — Comparacdo Pressdo — Temperatura
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Fonte: Adaptado de Technical Data Sheet R-407C (2007)



4.3 ANALISE TECNICA

Os sistemas foram caracterizados no software Engineering Equation Solver (EES), para
a realizacdo da analise termodindmica, a qual foi realizada utilizando as equacdes de [1] &
[9]. Os codigos realizados no EES estdo disponiveis na se¢do “Apéndice”, sendo o Apéndice
A 0 codigo que caracteriza o sistema antigo, enquanto o Apéndice B caracteriza o sistema
novo.

A Tabela 3, resume as consideraces utilizadas para a anélise:

Tabela 3 — Consideracdes para analise termodinamica.

34

Temperatura da fonte fria, TL (°C) 5
Temperatura da fonte quente, TH (°C) 38
Poténcia Frigorifica, 91 (kW) 645
Temperatura de entrada da dgua no condensador, Tfe (°C) 29,5
Temperatura de saida da 4gua no condensador, Tfs (°C) 35
Coeficiente global de transferéncia de calor do condensador, Ucd (kW/(m?*K)) 1,119
Calor especifico da &gua, cp,a (kJ/(kg*K)) 4,18

Fonte: Autoria Propria (2022)

4.4 ANALISE ECONOMICA

Para a analise econdmica, utilizou-se as equagdes [10] & [12], sendo a quantidade
necessaria de dgua de reposicdo igual ao somatdrio dessas perdas (purga, evaporacao, arraste),

como indicado pela equacéo (13).

Arep = Vi}ur + I./ev + I}'arr (13)

Para a obtencéo dessas perdas, considerou-se:
o Massa especifica da agua, p, = 1000 kg/m?>;
o Ciclos de concentragdo, C = 4;
E para a obtencdo da economia de 4gua em um ano de operacdo, considerou-se:
e Funcionamento:
- 8 horas por dia;
- 20 dias por més;

- 12 meses por ano;



 Custo medio, ¢,,: R$ 3,60/ m?

A equacéo (14) permite a obtenc¢do do valor economizado pela empresa.

E;.q = Cp * Ayep * horas/dia * dias/més * més/ano
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5 RESULTADOS E DISCUSSAO

A tabela 4 apresenta os resultados obtidos, comparando o sistema antigo com o sistema
novo, na qual podemos notar algumas vantagens apresentadas por este novo sistema, como
por exemplo, a reducdo na poténcia consumida pelo compressor e o maior Coeficiente de
Desempenho apresentado.

Tabela 4 — Resultados comparativos.

Sistema Antigcr| Sistema Novo

hy (kf/kg) 4120 415.0
hy (k] /kg) 4405 4417
ha (k] /kg)  247.1 2506
hy (k] /kg) 2471 250.6
Wep (KW) 1115 104.8
Qy (kW) 756.6 7498
COP 5.79 6.15
ef (%) 68.65 73

m (kg/'s) 3.91 3.92

Fonte: Autoria Propria (2022)

A poténcia consumida pelo sistema antigo € 6% maior comparativamente com o valor
obtido para o sistema novo, ou seja, 0 consumo de energia foi reduzido com a instalacéo
deste novo sistema, o que pode ser explicado devido a instalacdo do rack de compressores
em paralelo.

O calor rejeitado ao ambiente pelo condensador também foi reduzido com a instalacéo
do sistema novo, passando de 756,6 kW para 749,8 kW, o que pode ser explicado com a
substituicdo do fluido refrigerante. Apesar da diferenca, analisando os valores da vazéo
maéssica e das entalpias relacionadas a entrada e saida do condensador, o resultado encontrado
pode ser considerado praticamente igual, apresentando uma reducdo de apenas 1%.

O sistema novo apresentou um Coeficiente de Desempenho superior ao sistema antigo,
0 que significa que é necessario menor injecdo de energia para a producdo da energia Util, no
caso, a taxa de calor retirada do ambiente. O sistema novo apresenta aproximadamente 6,22%
a mais de eficiéncia em relacdo ao sistema antigo. O Coeficiente de Desempenho analisando
o ciclo ideal possui um valor de 8,43, estando de acordo com a teoria, ou seja, apresentando

um valor superior quando comparado ao sistema real.
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As Figuras 19 e 20 apresentam os diagramas Pressdo-entalpia para os sistemas antigo

e novo, respectivamente, onde:
e Processo 1-> 2: onde ocorre a compressdo do fluido refrigerante, o qual na
sucgdo do compressor é considerado a temperatura de superagquecimento.
e Processo 2 > 3: resfriamento isobarico do fluido refrigerante, sendo calor
rejeitado ao ambiente;
e Processo 3 - 4: expansao isentalpica na valvula de expanséo;

e Processo 4->1: aquecimento isobarico do fluido refrigerante com calor sendo

retirado do ambiente.

Figura 19 — Diagrama P-h — sistema antigo
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Figura 20 — Diagrama P-h — sistema novo
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Analisando do ponto de vista da economia de agua, os seguintes resultados foram
obtidos:

_ Mo _ 32913600 _ 11g 44 3 /p
00

* 1, =09967 m3/h;

* Vyur =0,2138m3/h;

e ,,= 01184 m¥h

o Ay =13289m3/h

A vazdo de agua que precisa ser reposta na torre de resfriamento, representa

aproximadamente 1,12% da vazdo de &gua que circula no condensador. Assim, essa
quantidade representa 0 quanto a empresa ird economizar com 0 novo sistema, pois como o
condensador ndo é resfriado por agua, ndo sera necessaria essa reposicao.

O valor economizado pela empresa por ano serd de R$ 9.185,36
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6 CONCLUSAO

A partir dos resultados obtidos neste estudo de caso, percebe-se que o retrofit
apresentou vantagens técnicas e econdmicas. A instalacdo do sistema novo permitiu a
obtencdo de um sistema mais eficiente, o qual necessita de uma menor poténcia no
compressor para a mesma carga térmica avaliada.

Analisando a questdo do ponto de vista da crise hidrica, percebe-se que apesar da
empresa ter economizado com a implementacgdo deste retrofit, o valor ndo é tao significativo
levando em conta o tamanho da empresa e 0 quanto é gasto por més. Isso ocorre porque
apenas uma pequena parcela da dgua que circula no condensador precisa ser reposta.

A substituicdo do fluido refrigerante R-22 para o R-407C so6 foi possivel devido as
caracteristicas similares entre os fluidos. Devido a assinatura do protocolo de Montreal,
visando a reducdo da utilizagcdo de substancias com potenciais de destruicdo da camada
0zonio, o fluido R-407C € uma boa alternativa, entretanto, pensando na questdo do potencial
de aguecimento global, pode-se em futuros trabalhos avaliar a implementacdo de fluidos
sintéticos (HFQO), de modo a obter os resultados técnicos e também ambientais.

Outra sugestao para futuros trabalho seria o estudo da instalagdo de um sistema de
refrigeracéo por absorcdo, o qual permitiria a cogeragao, e assim, consequentemente, realizar
uma analise econémica do consumo de energia elétrica, ja que o compressor seria substituido

pelo absorvedor, bomba de circulagéo e gerador.
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APENDICE A - Cddigo do sistema antigo

"Sistema Antigo"

"Temperatura de evaporacao"
Tev=1[C]
"Temperatura de condensacao"
Tcd =40 [C]
"Temperatura do ponto 1, considerando superaquecimento de 9°C"
T[1] = Tev + 9 [C]
"Temperatura do ponto 3, considerando sub-resfriamento de 2°C"
T[3]=Tcd - 2 [C]

"Presséo de saturacdo a Temperatura de evaporagéo"
P_sat 7=p_sat(R22;T=Tev)
"Presséo de saturacdo a Temperatura de condensacao"
P_sat 8=p_sat(R22;T=Tcd)

"Informacdes do Ponto 1 - Saida do evaporador/ Entrada do compressor"
Pl1=P_sat 7
hl=enthalpy(R22;T=T[1];P=P1)
sl=entropy(R22;T=T[1];P=P1)

"Informagdes do Ponto 2 - Saida do compressor/ Entrada do condensador”
P2 =P _sat 8
s2=sl
h2=enthalpy(R22;P=P_sat_8;s=s2)
T[2]=temperature(R22;P=P_sat_8;5=s2)

"Informacdes do Ponto 3 - Saida do condensador/ Entrada da véalvula termostatica"
P3=P2
h3=enthalpy(R22;T=T[3];P=P3)
Qh = mref*(h2-h3)

"Informacdes do ponto 4 - Saida da valvula termostéatica / Entrada do evaporador"
h4 = h3
P4=P1
T[4]=temperature(R22;P=P4;h=h4)

"Determinacéo da eficiéncia do ciclo”
COP = (h1-h3)/(h2-h1)

"Determinacgédo da vaz&o massica de refrigerante do ciclo"
m = 645/(h1-h4)

"Determinacédo da poténcia do ciclo"
Wcp = m * (h2-h1)

"COP de CARNOT"
TL=5[°C]
TH =38 [°C]
COPc = (TL+273,15)/(TH-TL)

"Eficiéncia do Ciclo"
ef = (COP/COPCc)*100

"Determinacao area de troca do condensador"
Te =29,5[°C]
Ts =35[°C]
Ucd = 1,1194 [KW/mz2°C]
cpag = 4,180 [kJ/kg]
DeltaTml = ((T[2]-Te)-(T[3]-Ts))/In((T[2]-Te)/(T[3]-Ts))
Acd = (mref*(h2-h3))/(Ucd*DeltaTml)

"Determinacao da vazdo massica de agua no condensador"
ma = mref*(h2-h3)/(cpag*(Ts-Te))



APENDICE B - Cdédigo do sistema novo

"Sistema Novo"
"Temperatura de evaporagéo"
Tev=2][C]
"Temperatura de condensacao"
Tcd =42 [C]
"Temperatura do ponto 1, considerando superaquecimento de 8°C"
T[1] = Tev + 8 [C]
"Temperatura do ponto 3, considerando sub-resfriamento de 8°C"
T[3] =Tcd - 8[C]
"Pressédo de saturacdo a Temperatura de evaporagéo"
P_sat 7=607,8 [kPa]
"Presséo de saturacdo a Temperatura de condensacao”
P_sat 8=1821,2 [kPa]
"Informacgdes do Ponto 1 - Saida do evaporador/ Entrada do compressor"
Pl1=P_sat 7
hl=enthalpy(R407C;T=T[1];P=P1)
sl=entropy(R407C;T=T[1];P=P1)
"Informagdes do Ponto 2 - Saida do compressor/ Entrada do condensador"
P2 =P sat 8
s2=sl
h2=enthalpy(R407C;P=P_sat_8;s=s2)
T[2]=temperature(R407C;P=P_sat_8;s=52)
"Informacdes do Ponto 3 - Saida do condensador/ Entrada da valvula termostatica"
P3=P2
Qh = mref*(h2-h3)
h3=enthalpy(R407C;T=T[3];P=P3)
"Informacdes do ponto 4 - Saida da valvula termostéatica / Entrada do evaporador"
h4 = h3
P4 =P1
T[4]=temperature(R407C;P=P4;h=h4)
"Determinacgéo da eficiéncia do ciclo"
COP = (h1-h3)/(h2-h1)
"Relacéo de pressao”
rp = P2/P1
"Determinacgédo da vazdo massica de refrigerante do ciclo"
m = 645/(h1-h3)
"Determinacao da poténcia do ciclo"
Wcp = m * (h2-hl)
"COP de CARNOT"
TL=5[°C]
TH =38 [°C]
COPc = (TL+273,15)/(TH-TL)
"Eficiencia do ciclo"
ef = (COP/COPCc)*100



