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RESUMO

O desenvolvimento de novas tecnologias e a melhora da eficiéncia dos sistemas de
refrigeragéo torna-se importante em um cenario em que as condic¢des climéticas do planeta
€ preocupante. O uso de CO, em ciclos de refrigeracdo transcriticos representa uma
alternativa para o problema do aquecimento global. Neste contexto, este trabalho realizou
uma analise termoecondmica de um ciclo subcritico e de um ciclo transcritico, ambos
contendo CO,. Os modelos matematicos para tal andlise de ambos os ciclos foi
desenvolvido no software EES (Engineering Equation Solver). Foi realizado um método de
otimizacdo multiobjetivo a fim de encontrar o ponto de melhor eficiéncia e custo de ambos
os ciclos. Analisando os pontos 6timos para algumas temperaturas ambientes, a eficiéncia
exergética e o custo do ciclo subcritico operando com R404A na regido de alta temperatura
sdo, em média, 15,2% e 17,9% maiores que do ciclo transcritico, ou seja, o ciclo transcritico
apresenta custo total menor. O ciclo subcritico operando com R1234yf na regido de alta
temperatura tém, em média, COP 6,23% maior e custo 3,1% menor que do ciclo subcritico
operando com R404A. Os resultados mostram que para decidir qual dos ciclos € melhor
para uma determinada faixa de temperatura ambiente deve-se sempre levar em
consideracdo a relacdo entre o custo e a eficiéncia. A substituicdo do R404A do ciclo
subcritico pelo R1234yf além de reduzir o GWP de 3800 para 6, aumenta o COP e diminui o
custo total do sistema.

Palavras chave: Sistema transcritico, sistema subcritico, analise termoecondmica, R744,

refrigeragéo.



ABSTRACT

The development of new technologies and the improvement of the efficiency of the
refrigeration systems becomes important in a scenario in which the climatic conditions of the
planet is worrisome. The use of CO, in transcritical refrigeration cycles represents an
alternative to the problem of global warming. In this context, this work carried out a
thermoeconomic analysis of a subcritical cycle and a transcritical cycle, both containing CO..
The mathematical models for such analysis of both cycles were developed in the EES
(Engineering Equation Solver) software. A multiobjective optimization method was used to
find the point of best efficiency and cost of both cycles. Analyzing the optimum points for
some ambient temperatures, the exergy efficiency and the cost of the subcritical cycle
operating with R404A in the high temperature region are on average 15.2% and 17.9%
higher than the transcritical cycle, that is, the transcritical cycle has lower total cost. The
subcritical cycle operating with R1234yf in the high temperature region has, on average,
COP 6.23% higher and cost 3.1% lower than the subcritical cycle operating with R404A. The
results show that in deciding which of the cycles is best for a given ambient temperature
range, one must always take into account the relationship between cost and efficiency.
Replacing the R404A subcritical cycle with the R1234yf in addition to reducing the GWP from
3800 to 6 increases the COP and decreases the total cost of the system.

Keywords: Transcritical system, subcritical system, thermoeconomic analysis, R744,

refrigeration.
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1. INTRODUCAO

Atualmente as condi¢des climéaticas do planeta se apresentam como um cenario
preocupante, pois o aquecimento global registrado nas Ultimas décadas devido aos agentes
que contribuem de alguma forma para a elevagdo da sua temperatura média, s&o
constantemente emitidos na atmosfera seja por processos industriais ou qualquer meio que
necessita de combustiveis fosseis para a geracdo de energia. Nesse sentido, o
desenvolvimento de novas tecnologias e a melhora da eficiéncia de sistemas ja existentes
se faz necessaria a fim de reduzir tais efeitos (Brasil, 2017).

Nesse cenario, os fluidos refrigerantes utilizados em sistemas de refrigeragéo e ar
condicionado séo essenciais para 0 nhosso bem estar e conforto, incluindo salude pessoal,
produtividade, prolongamento da vida de alimentos pereciveis, fabricagdo e manutengéo de
medicamentos, entre outros fatores. Assim, deve-se ressaltar que uma continua busca por
fluidos refrigerantes alternativos, ou até mesmo dizer, naturais, 0s quais ndo apresentem
interagBes quimicas com o0 0zdnio e possuam baixo, ou nenhum, potencial de agquecimento
global se faz necessario devido a gama de aplicagbes que estes possuem para o bem estar
e conforto da sociedade (CHEMOURS, 2017).

Segundo Souza e Bandarra Filho (2011) os acordos mundiais como Protocolo de
Montreal (1987) e Kyoto (1997), estabelecem condi¢Bes de utilizagéo e restricbes quanto ao
uso dos compostos quimicos CFCs, HCFCs e HFCs como fluidos refrigerantes, pois tais
substancias contribuem tanto para a destruicdo da camada de o0z0nio, quanto para o
agravamento do efeito estufa. No caso especifico do Brasil, além dos protocolos citados,
deve-se observar a resolucdo n° 342 de 25 de setembro de 2003 que estabelece novos
limites para emissdes de gases poluentes por ciclomotores, motociclos e veiculos similares
Novos.

Dessa forma, a partir da adocdo destes protocolos houve uma intensificacdo nas
pesquisas que envolvem os fluidos naturais, na busca de solugdes “verdes”, como é o0 caso
do CO,, uma vez que este possui baixo potencial de aquecimento global e ndo agride a
camada de ozonio, além de reduzir o consumo de energia elétrica das instalacdes
frigorificas. Essas exigéncias levou a extingdo dos CFCs (Clorofluorcarbonos) em 2010 —
producdo e consumo. Os paises desenvolvidos reduziram a produgdo dos HCFCs
(Hidroclorofluorcarbonos) em 75% até 2010 e em 99,5% até 2020. Contudo, a producdo
desses gases era crescente nos paises em desenvolvimento, o que levou membros
signatérios dos protocolos internacionais a estender o prazo para a extingdo dos HCFCs
para 2040 (SOUZA E BANDARRA FILHO, 2011).

A utilizagcdo de refrigerantes naturais como o CO,, hidrocarbonetos e amonia vem



31

ganhando importancia no mercado brasileiro, e equipamentos desenvolvidos para a
substituicdo dos CFCs, HFCs e HCFCs ja fazem parte da realidade de algumas instalactes
no Brasil, em especial, as voltadas a refrigeracdo comercial (UBUKATA, 2015).

Todos os fluidos refrigerantes possuem suas respectivas vantagens e desvantagens.
De acordo com Souza e Bandarra Filho (2011), o R717 (aménia) possui melhor efeito de
refrigeracéo, porém é toxico; os hidrocarbonetos séo inflamaveis, e a agua tem aplicacbes
limitadas. Em contrapartida, o CO, ndo é toxico e nem inflaméavel, entretanto € um gas do
efeito estufa, que causa aquecimento global, podendo provocar deterioracdes no meio
ambiente caso haja alteracdo significativa da sua concentragdo na atmosfera. Uma
desvantagem dos sistemas que operam com CO, é seu coeficiente de desempenho, COP,
ser baixo quando operado com altas temperaturas ambientes. Para sanar o problema do
COP o0 CO, é utilizado no ciclo subcritico em cascata. No ciclo subcritico em cascata, o CO,
€ utilizado no circuito de baixa temperatura e outro fluido refrigerante como o R134a, o
R404A, o R22, ou o0 R717, por exemplo, é usado no circuito de alta temperatura. Assim, a
condensacao do CO, se da com a evaporacao do outro fluido, elevando o COP do ciclo.

Porém, segundo Souza e Bandara Filho (2011), o diéxido de carbono ndo é um fluido
refrigerante novo. A primeira aparicdo do CO, é datada por volta de 1850, tendo seu pico de
utilizacdo nas décadas de 20 e 30. A partir da década de 30, o uso do CO, teve uma queda
acentuada, contudo em 1993, o professor Gustav Lorentzen prop6s a reinsergao do didxido
de carbono como fluido natural para aplicacdes de refrigeracdo nos ciclos subcriticos e
transcriticos.

Segundo Gupta e Dasgupta (2014), o desempenho do CO, operando em ciclo
transcritico € reduzido e muito sensivel as temperaturas e pressdes de operacgao,
especialmente em climas quentes. Entretanto, segundo Purohit et al. (2017) a utilizacdo de
“booster systems” em ciclos que operam com CO, transcritico pode melhorar seu
desempenho quando aplicados a sistemas de média e baixa temperatura as quais estao
associadas a aplicacdes do setor supermercadista, como relatado por Purohit et al. (2015),
que constatou um aumento de 25% no COP para um ciclo transcritico com “booster
systems” operando com CO, e compress&o paralela nas condigdes climéaticas da india.

Dessa forma, a utilizacdo de “booster systems” assim como outras modificagcbes tais
como compressao paralela, utilizacdo de evaporadores inundados, recuperacao de trabalho
pela utilizacdo de expansores tem se mostrado eficazes em melhorar o desempenho do

ciclo transcritico com CO, quando utilizados em climas quentes.
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1.1 Justificativa

A maioria dos trabalhos da literatura avalia o efeito da utilizacdo do “booster
systems” do ponto de vista energético, ndo avaliando a contrapartida econdmica de tais
modificagcbes. Dessa forma, a motivacdo desse trabalho é propor uma analise
termoeconbémica de um ciclo transcritico operando com CO, e de um ciclo subcritico em
cascata com CO,, ou seja, sera desenvolvido dois modelos matematicos um para o ciclo
transcritico e outro para o ciclo subcritico em cascata o quais serdo implementados no
software EES (Engineering Equation Solver).

Ressalta-se também a importancia de tal analise com fluidos refrigerantes naturais,
uma vez que a substituicdo dos fluidos sintéticos se faz necessaria devido ao alto poder de
degradacdo da camada de ozobnio e de intensificagdo do efeito estuda que tais substancias

possuem.

1.2 Objetivos

O presente trabalho tem como objetivo fazer uma andlise termoecondmica de dois
ciclos de refrigeragdo com CO,. O primeiro ciclo serd um ciclo transcritico e 0 segundo um
ciclo subcritico em cascata.

Os objetivos especificos séao:

1. Realizar uma otimizagdo multiobjetivo para os ciclos transcriticos e subcriticos
a fim de otimizar o custo e a irreversibilidade de ambos os ciclos, com o intuito

de encontrar um ponto étimo para cada ciclo;

2. Comparar exergéticamente o desempenho do ciclo transcritico com o do ciclo

subcritico;

3. Realizar uma comparacédo termoecdnomica do ciclo transcritico com o ciclo
subcritico em cascata, a fim de avaliar a relagdo custo beneficio de ambos os

ciclos;

4. Investigar a influéncia das condi¢cdes de operacéo sobre a irreversibilidade e o

custo dos ciclos subcritico e transcritico;
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2. FUNDAMENTAGCAO TEORICA

O objetivo deste capitulo é apresentar conceitos basicos relacionados ao processo
de refrigeracdo e fornecer aos leitores subsidios necessarios para compreensdo do
desenvolvimento do trabalho e suas devidas discussdes e conclusdes.

Neste capitulo também sera apresentado ao leitor a importancia da implementacéo
dos fluidos naturais frente aos sintéticos, fazendo uma breve explanac¢do de como os fluidos

sintéticos afetam a camada de 0zo6nio e contribuem para o agravamento do efeito estuda.
2.1 Camada de o0zonio e o efeito estufa

Em volta da terra ha uma fragil camada de um gas chamado de ozénio (Os), que
protege plantas, animais e seres humanos dos raios ultravioletas emitidos pelo sol. Existem
dois tipos de ozbnio: o 0zbénio “mau” é aquele formado na superficie terreste e contribui para
a formacdo da chuva acida e agrava a poluicdo das cidades, levando a problemas
respiratorios. Ja o ozbénio “bom”, formado nas alturas da estratosfera serve como um filtro
das radiac¢des ultravioletas (UNEP, 2017).

A acdo antropogénica, através da emissdo de gases contendo cloro, flior e bromo
vém proporcionando um processo de destruicdo em escala maior do que ocorria
naturalmente da camada de ozdnio. Por ndo serem reativos e por ndo serem rapidamente
removidos pela chuva, esses gases, em sua maioria ficam acumulados na estratosfera,
onde sofrem a acao ultravioleta, liberando radicais livres que destroem de forma catalitica as

moléculas de ozbnio, conforme descrito no processo da Figura 1.

Figura 1 - Mecanismo de destruicdo da camada de 0z6nio
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de cloro e oxigénio
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Fonte: Brasil, 2017
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Devido a essa funcdo benéfica essencial do ozénio, em 1985, na Austria, a
convencdo de Viena formalizou a protecdo da camada de ozbnio, uma vez que algumas
nacdes vinham manifestando preocupacdes técnicas e politicas quanto ao aumento do
buraco na camada de ozbnio. Essa convencdo foi a origem, para que em 1987, fosse
assinado o protocolo de Montreal, um tratado internacional que propds obrigacbes
especificas quanto a reducdo progressiva da produgédo e do consumo das substancias que
destroem a camada de ozénio, os famosos CFC’s (BRASIL, 2017).

A adocao do protocolo € universal, onde 197 paises assumiram o tratado. O sucesso
€ inegavel. O buraco da camada de 0z6nio esta diminuindo, o que aumenta a protecao do
planeta contra os raios ultravioletas. Nessa 6tica, o Brasil € 0 5° pais que mais contribui com
a redugao dos CFC’s na ultima década, ficando atras apenas de Russia, Japao, Estados
Unidos e China, conforme ranking divulgado pela divisdo de estatistica das Nag6es Unidas
(BRASIL, 2017).

Com a eliminacado gradativa dos CFC’s a industria viu necessidade de encontrar
substitutos, dando origem aos HFC’s, que s&o gases do efeito estufa, ou seja, contribuem
para o aguecimento global. Assim em 15 de Outubro de 2016 em Kigali, foi assinado por
quase 200 paises representantes do protocolo de Montreal um acordo para reduzir a
emissao dos HFC'’s.

O efeito estufa é um fendmeno natural, o qual sem ele, segundo Moraes (2017), a
temperatura média da terra seria 33°C mais baixa e a vida como se conhece hoje ndo seria
possivel. Porém as atividades antrépicas estdo contribuindo para o aumento da
concentracdo dos gases do efeito estufa na atmosfera, o que ocasiona o aumento da
absorcdo de energia na atmosfera, agravando o efeito estufa. Entre 0os gases responsaveis
pelo efeito estufa, pode-se destacar: o vapor d’agua, os clorofluorcarbonos (CFC), o metano
(CHy,), o 6xido nitroso (N,O) e o diéxido de carbono (CO,), (MORAES, 2017).

Segundo Moraes (2017), o volume de emissao do CO, para atmosfera representa
algo em torno de 55% do total das emissbes de gases do efeito estufa e 0 seu tempo de
permanéncia na atmosfera estende-se por pelo menos 10 anos, 0 que 0 torna o principal
gas do efeito estufa.

Como consequéncia das a¢cdes humanas sobre o aumento da concentracdo desses
gases, tem-se um inévitavel aumento da temperatura média global. Além do aquecimento
global, o aumento da concentracdo dos gases a curto, médio e longo prazo pode provocar
(MORGADO, 2009):

e Desequilibrio dos ecossistemas;

o Derretimento das placas de gelo;

e Inundacdes e tempestades;

e Surgimento de desertos;
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e Aumento das ondas de calor;
e Extincdo de espécies de animais e vegetais;

e Problemas na agricultura.

Segundo BRASIL (2017), o protocolo de Kyoto constitui um tratado complementar a
convencdo das nacfes unidas sobre a mudanca do clima, definindo metas de reducéo de
emissbes para 0s paises desenvolvidos e 0s gque, ha época, apresentavam economia em
transicdo para o capitalismo, considerados os responsaveis historicos pela mudanca no
clima.

No tratado, foi proposto, principalmente aos paises desenvolvidos, que reduzissem
em pelo menos 5,2% a emisséo dos gases do efeito estufa no periodo entre 2008-2012 aos
niveis de 1990. Para que isso acontecesse, algumas ac¢des deviriam ser tomadas por tais
paises para modificar varias atividades econémicas. Dentre as modificacbes destaca-se:

¢ Reformar os setores de energia e transportes;

e Promover o uso de fontes energéticas renovaveis;

e Limitar as emissGes de metano no gerenciamento de residuos e dos sistemas

energéticos;

o Proteger florestas e outros sumidouros de carbono.

Diante dessas modificagfes que deveriam ser tomadas para reduzir a emissdo dos
gases do efeito estuda, os EUA nao ratificaram o acordo em 2001, uma vez que tais
modificagBes iam contra o desenvolvimento do pais (MAY, 2003).

Como ajuda na reducgdo das emissbes dos gases do efeito estufa foi assinado em
Kigali — Ruanda, em 15 de outubro de 2016, um acordo entre 197 paises que concordaram
em reduzir 80% da emissao dos HFC’s, o que provocara uma reducao de 0,5°C até o final
deste seculo. Os Protocolos de Montreal (1987) e Kyoto (1997) estabeleceram condi¢cbes de
utilizacao e restricdes quanto ao uso dos compostos quimicos CFCs, HCFC's e HFCs como

fluidos refrigerantes.

2.2 Fluidos refrigerantes sintéticos e naturais e suas propriedades

Fluidos refrigerantes sédo substancias empregadas como veiculos térmicos na
realizacdo dos ciclos de refrigeracdo. Um fluido refigerante satisfatério deveria possuir
certas propriedades quimicas, fisicas e termodindmicas que faz seu uso seguro e

econdmico, no entanto, ndo existe um refrigerante ideal (SILVA, 2017).
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Segundo Ferraz (2008), as principais propriedades de um bom fluido refrigerante

Evaporar-se a pressoes acima da atmosfera;
Ter reduzido volume especifico (menor trabalho no compressor);

Ter elevado calor latente de vaporizacao;

YV V V VY

Ser quimicamente estavel, ou seja, ndo se alterar apesar das suas mudancas de
estado no ciclo de refrigeracéo;

Nao ser corrosivo;

Nao ser inflamavel;

Nao ser toxico;

Ser inodoro;

Deve permitir facil localizacdo de vazamentos;

V V.V V VYV V

Em caso de vazamentos, ndo deve atacar ou deteriorar os alimentos, ndo deve

contribuir para o aguecimento global e ndo deve atacar a camada de ozbnio.

Os refrigerantes mais utilizados na industria podem ser classificados nos seguintes
grupos:
Hidrocarboneto halogenado;
Hidrocarboneto puro;

>

>

» Compostos inorganicos;
» Misturas azeotropicas;
>

Misturas ndo azeotrépicas.

Silva (2017) relata que hidrocarbonetos halogenados s&o hidrocarbonetos que
contém, em sua composicdo, um ou mais dos seguintes halogénios: Cl, F e Br. Os
hidrocarbonetos puros s&do adequados, principalmente, para trabalhar em industrias
petroquimicas. As misturas azeotrépicas de duas substancias é aquela que ndo pode ser
separada em seus componentes por destilacdo. Misturas ndo azeotropicas sao misturas que
se comportam como uma mistura binaria. A concentracdo da fase vapor é distinta da fase
liguida, quando ambos ocorrem em equilibrio (SILVA, 2017).

O potencial de aquecimento global GWP é um indice que mostra quanto uma
determinada massa € capaz de reter calor na atmosfera, em comparagdo com a mesma
massa de CO, (GWP = 1) para um determinado perido de tempo. O potencial de destruicao
da camada de oz6nio, ODP, é um indice que indica a agressividade do fluido a camada de
ozobnio, o qual quanto mais proximo de 1 mais agressivo € o fluido. Para o calculo de ODP o
gas usado como referéncia € o CFC-11. A Tabela 1 mostra uma relacdo de GWP e ODP de

diversos fluidos refrigerantes.
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GWP
Férmula o O[_)P (Relativo ao
Classe Nome Quimico Nome (Relativo | co, em 100
Molecular 2
ao R11) anos)

CFC CCLsF trichloro-fluoromethane R11 1 4680

CFC CCL,F, dichloro-difluoromethane R12 0,82 10720
HCFC CHCLF, chlorodifluoro-methane R22 0,05 1780
HCFC | C,HCL,Fs z’tzr'iﬁfoﬁ'gé?ﬁ;hlél' R123 0,022 76
HCFC | C,HCLF, Zrehioro-d, 31,2 R124 0,022 599
HCFC | C,H3;CL,F 1,1-dichloro-1-fluoroethane R141b 0,12 713
HCFC | C,H;CLF, 1-chloro-1,1-difluoroethane R142b 0,065 2270

HFC CHF; trifluoromethane R23 0,0004 14310

HFC CH,F, difluoromethane R32 0 670

HFC C,HFg pentafluoroethane R125 0,00003 3450

HFC C,HF, 1,1,1,2-tetrafluoroethane R134a 0,000015 1410

HFC CoH3F3 1,1,1-trifluoroethane R245 0 4400

HFC C,H4F, 1,1-difluoroethane R152a 0 122

HFC CsH3Fs 1,1,1,3,3-pentafluoropropane R245fa 0 950

HFC C3H,Fg 1,1,1,3,3,3-hexafluoropropane R236fa 0 9400

HC CsHg n-propane R290 0 20
HC C4H10 n-butane R600a 0 20
HC C4H10 isobutane R600a 0 20
HC CsH12 n-pentane R601 0 0
HC CsHg propene R1270 0 3

CO, CO, dioxido de carbono R744 0 1

BCF CBrCLF, bromochloro-difluoromethane R12B1 51 1300

PFC C4Fs octafluorocyclobutane RC318 0 10000

1,1,1,2,3,3,3-

HFC CsHF heptafluoropropane R227 0 3500
AFAE C,4H3F,0 heptafluoropropyl methyl ether I;(I):(I)EO 0 450
AFAE CsHsFO methyl nonafluorobutyl ether ;”1:OEO 0 410

HFE-
AFAE CeHsFO ethyl nonafluorobutyl ether I7-|2FOIS/ 0 60
569mccc
AEAE CoHF1s0 ethyl penta(;(;:rc]:::luoroheptyl ;|5FOEO 0 100
DFAE C,HFsO pentafluorodimethyl ether HFE-125 0 14800

CM CH,CL, methylene chloride R30 0 10

CM CH,CL methyl chloride R40 0,02 16

CFC | C,CLsFs 1,1,2-trichloro-1,2,2- R113 0.9 6000

trifluoroethane
HCFC CHCL,F dichlorofluoromethane R21 0,01 210

CFC | C,CL.F, 1&?;38{88%235 R114 0,85 9800

FIM CFsL trifluoroiodomethane R1311 0 1

DME C,HsO dimethyl ether 0 1

NH3 NH; amonia R717 0 0

HFC - R143a/R134a/R125 R404A 0 3800

HFO - - R1234yf 0 6

Fonte: Adaptado Restrepo, 2008.
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A Tabela 2 mostra uma comparacgéo de algumas propriedades do R744 com outros

fluidos.
Tabela 2 - Comparacéo de algumas propriedades entre os fluidos refrigerantes
R12 [ R22 | R134a | R407C" | R410A? | R717 | R290 | R600a | R744
ODP 1 0,5 0 0 0 0 0 0 0
GWpP® 8500 | 1700 | 1300 1600 1900 0 3 3 1
Flamabilidade Nao Nao Nao Nao Nao Nao Sim Sim Nao
Toxicidade Nao Nao Nao Nao Nao Sim Nao Nao Nao
Massa
Molecular 120,9 | 86,5 | 102,0 86,2 72,6 17,0 | 441 54,1 44,0
(kg/kmol)
Ponto
Ebulicio’(°C) 29,6 | -40,8 | -26,1 -43,6 51,44 | -33,3 | -42,1 | -11,7 | -78,4
Pressao Critica | 1, | 497 | 407 4,64 479 | 11,42 | 425 | 364 | 7,38
(MPa)
Temperatura | 11,5 | 950 | 1011 86,1 70,2 | 133,0 | 96,7 | 1347 | 311
Critica (°C)
Pressdo 0,07 | 0,10 | 0,07 0,11 0,16 004 | 011 | 0,04 0,47
Reduzida
Temperaduia | 671 | 074 | 073 | 076 | 079 | 067 | 074 | 067 | 090
Reduzida
Massa
especifica do 18,0 21,2 14,4 19,7 30,6 3,5 10,4 4,2 97,6
vapor6 (kg/ms)
Razéo entra
massa
especifica do 77,4 60,3 89,7 62,8 38,3 184,7 | 51,0 136,6 9,5
liquido e
vapor®
Efeito
Refrigerante | o5, | 4356 | 2868 | 4029 6763 | 4382 | 3907 | 1509 | 22545
Volumeétrico
(kJ/m?)
Primeiro uso
Cogi:g'a' 1931 | 1936 | 1990 1998 1998 | 1859 2 1995 | 1869
refrigerante’

' Mistura ternaria de R32/R125/R134a (23/25/52%) :

(50/50%)

“ Mistura Binaria de R32/R125

Ponto de Ebulicio na pressdo atmosféria (101,325 kPa); * Razdo entre a pressdo de
saturacao a 0°C e a pressao critica;

® Razdo entre 273,15 K e a temperatura critica em Kelvin ; ° Propriedades Calculadas para a
temperatura de saturacdo de 0°C; ’ Dados obtidos de Rieberer R. (1998) apud Kim et,al.(2004).

Fonte: Carvalho, 2015.

Os fluidos refrigerantes naturais séo fluidos livres de cloro, que possuem potencial de

destruicdo da camada de ozébnio igual a zero e baixo ou nenhum potencial de efeito estufa.
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Como exemplos de fluidos naturais tem-se a amoénia, a agua, ar e o CO,. Com destaque,
para o diéxido de carbono, que serd assunto deste trabalho, uma vez que ndo agride a
camada de ozbnio e possuui baixo GWP. Segundo Bandarra Filho (2011), o diéxido de
carbono possui como caractéristicas positivas:

» Ser totalmente natural;

> Ter alta capacidade volumétrica (a 0°C é 22545 kJ/m®) quando comparada com 0s
refrigerantes sintéticos;

» Depedendo das condicBes de operacao, a capacidade de refrigeracdo chega a
ser de 5 a 8 vezes maior que a do R22, o que significa trabalhar com
compressores e componentes reduzidos;

» Possui excelentes caracteristicas para transferéncia de calor em sistemas
subcriticos;

» Ser estavel guimicamente e termodinamicamente;

» Devido a sua imiscibilidade com 0leos luibrificantes ser alta, facilita sua separagéo

e diminui o arraste para o sistema.

2.3 Ciclo de refrigeracéo subcritico em cascata

Nos sistemas em que o mesmo fluido refrigerante passa pelos estagios de alta e
baixa presséao, valores elevados de pressao e volume especifico podem causar problemas.
O volume especifico do vapor de refrigerante na aspiracdo do compressor depende da
temperatura de evaporacdo, que quando é muito baixa, eleva o volume especifico, o que
implica em um compressor de capacidade volumétrica elevada. Se um fluido refrigerante for
escolhido de tal modo que a presséo de evaporacdo seja superior a atmosférica, a pressao
de descarga pode assumir valores elevados a ponto de exigirem vasos e tubulagbes de
paredes reforgadas. Uma solugéo para este problema é mostrada na Figura 2, na qual dois
ciclos de refrigerag@o por compresséo de vapor estdo conectados por um trocador de calor,
assim como a sua representacdo no diagrama P-h, (STOECKER, 1985). Este sistema que
conecta dois ou mais ciclos iguais de compressdo de vapor, utilizando dois ou mais
compressores, € comumente chamado de Sistemas de Refrigeragdo em Cascata por
Compresséo de Vapor.

Segundo UNISINOS (2017), é possivel utilizar sistemas com mais que dois estagios
em cascata e também uma combinagdo de sistemas com multiplos estagios com sistemas
em cascata. As aplicacdes desses ciclos séo:

» Liquefacao de vapores de petréleo;
» Liquefagdo de gases industriais;

» Fabricacdo de gelo seco;
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» Congelamento a baixissimas temperaturas.

Figura 2 - Sistema de refrigeracdo em cascata e seu diagrama P-h

3' 2' A
CONDENSADOR P

CICLO DE ALTA TEMPERATURA

4'((EVAPORADOR Y 1

“—n—1<¢
3 \CONDENSADOR ) 2

CICLO DE BAIXA TEMPERATURA

EVAPORADOR
4 1

TANQUE DE

Fonte: Adaptado de STOECKER, 1985.

v

Como vantagens do uso destes sistemas pode-se citar:
» Como cada sistema utiliza um fluido refrigerante distinto, é possivel selecionar
refrigerantes adequados para cada faixa de variagdo de temperatura. Presstes
muito elevadas ou muito baixas podem ser evitadas;

» A migracao de 6leo lubrificante de um compressor para outro € evitada.

O ciclo de refrigeracdo subcritico, Figura 3, € operado abaixo do ponto critico do
fluido refrigerante. Para o ciclo subcritico de CO,, as pressdes de trabalho sdo maiores que
as pressOes dos refrigerantes convencionais utilizados em sistemas de refrigeracdo em
cascata. Para evitar as altas pressfes em todo o sistema, utiliza-se o sistema em cascata
com outro fluido. Dessa forma, cada fluido opera em uma determinada faixa de temperatura
e pressao, onde os sistemas sdo conectados através de um trocador de calor, chamado de
trocador de calor em cascata, o qual realiza a condensacéo do fluido do estagio de baixa
temperatura (CO,) e a evaporacao do fluido de alta temperatura (R134a, R717, R404A, etc),
ou seja, o evaporador do estagio de alta remove calor do condensador do estagio de baixa,
(BANDARRA FILHO, 2011).

Conforme UNISINOS (2017), o ajuste das cargas no condensador em cascata €
dificil, de tal forma que geralmente sdo superdimensionados. Nos sistemas reais, deve-se
prever uma diferenca de temperaturas entre os refrigerantes na condensacdo e evaporagao
(no condensador em cascata) o que conduz a uma perda de eficiéncia. Para uso a baixas

temperaturas, 0 superaquecimento € extremamente prejudicial, em funcdo do efeito
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volumétrico de refrigeracdo o que conduz a necessidade de ajustar esse valor a um minimo

necessario, para evitar a entrada de liquido no compressor.

Figura 3 - Ciclos subcritico e transcrmco em diagrama P-h
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Fonte: Adaptado de Bandarra Filho, 2011.

2.4 Ciclo de refrigeracao transcritico

O ciclo de refrigeragdo transcritico € um sistema em que o fluido refrigerante é
comprimido até uma pressao acima do ponto critico, ndo havendo a condensacéo do gas, e
assim, este s6 pode ser resfriado. Neste ciclo, o condensador é trocado por um trocador de
calor (gés cooler) cuja funcao é resfriar o gas, reduzindo sua temperatura durante a perda
de calor, fazendo com que as outras propriedades variem rapidamente préximas ao ponto
critico, quando em um processo isobarico. Esse sistema atinge altas pressdes tanto no lado
de alta como no lado de baixa pressdo, necessitando de equipamentos especiais para
suporta-las (BANDARRA FILHO, 2011).

O ciclo transcritico padrao € composto basicamente de quatro equipamentos:
dispositivo de expansdo, gas cooler, evaporador e compressor, como podem ser
observados na Figura 4. Nesse ciclo, o fluido é descarregado do compressor a alta
temperatura e pressao (condicao transcritica). No gas cooler, o fluido refrigerante rejeita
calor para o ambiente externo por meio de um processo isobarico, reduzindo a temperatura.
Na saida do gas cooler, ainda sobre a condicdo transcritica, o fluido passa por um

dispositivo de expansao, onde reduz sua temperatura e pressao ocorrendo a mudanca para
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uma condicdo bifasica. No evaporador o fluido absorve calor do ambiente refrigerado e volta

a ser comprimido no compressor, reiniciando o ciclo.

Figura 4 - Esquema padréao de um sistema de refrigeracéo transcritico

Ambiente Externo

GAS COOLER

Dispositivo
de Compressor
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EVAPORADOR

Ambiente Refrigerado

Fonte: Carvalho, 2015.

Uma desvantagem do ciclo transcritico é que para temperaturas do ambiente externo

elevadas o desempenho do sistema diminui, gerando a necessidade de realizar

modificagdes no ciclo para aumenta-lo. Tais modificagdes podem ser:

>

YV V VYV V

Uso de trocador de calor interno (SLHX);

Uso de um dispositivo de recuperacao de energia, por exemplo, uma turbina;
Compressdo em multiplo estagio, tanto em série quanto em paralelo;

Uso de resfriador intermediério, intercooler;

Uso de ejetor.

Algumas das modificacdes citadas acima para melhorar o desempenho do ciclo

transcritico sera objeto deste trabalho, como o uso de compressdo em multiplos estagios e o

uso do trocador de calor interno (SLHX), o qual melhora o desempenho do ciclo uma vez

que a capacidade de resfriamento do sistema aumenta. Porém, segundo Haruhisa (2004), o

ciclo com SLHX promove altas temperaturas de descarga por causa do gas de aspiragcédo

aquecido. Como a temperatura de descarga muito elevada ndo € recomendado por causa

da confiabilidade do ciclo de refrigeracdo, qualquer contramedida deve ser realizada, o que

justifica o uso do resfriador intermediario, o qual reduz a temperatura de descarga do SLHX.

A Figura 5 mostra um esquema de um ciclo de refrigeragdo transcritico com tais

equipamentos e a Figura 6 a representa¢éo do ciclo em um diagrama P x h.
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Figura 5 - Esquema de um sistema transcritico com SLHX e intercooler
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Fonte: HARUHISA, 2004.

Figura 6 - Diagrama P x h de um ciclo transcritico com SLHX e intercooler
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Fonte: HARUHISA, 2004.

Inokuty (1928) foi o primeiro a perceber que o aumento da pressdo de descarga do
compressor eleva tanto o efeito frigorifico como o trabalho de compresséo, existindo,
portanto, um valor 6timo que maximiza o COP. A Figura 7 mostra o efeito da presséo de
descarga sobre o COP de um sistema transcritico, onde a temperatura de evaporacao foi

mantida a -30°C e a de saida do gas cooler a 40°C.
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Figura 7 - Efeito da pressao de descarga sobre o COP de um sistema transcritico
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Fonte: Montagner, 2013.

Segundo Montagner (2013), a pressdao de descarga pode ser controlada mais
eficientemente através do controle de massa de refrigerante compreendido na regiédo de alta
pressdo. O ajuste da pressao Otima exige uma correlagdo matematica, que relaciona a
pressédo ideal com algumas condi¢cbes de operagédo do sistema. Sarkar (2008) propés uma
correlagdo que é capaz de obter a condicdo para a pressao ideal de descarga tedrica em
funcéo das derivadas das curvas isotérmicas e isentrOpicas para a entrada do dispositivo de

expansao e descarga do compressor.
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3. REVISAO BIBLIOGRAFICA

Neste item serd apresentado um levantamento bibliografico sobre alguns trabalhos
realizados a respeito dos ciclos analisados neste trabalho, bem como as conclusdes obtidas
por cada autor.

Yumrutas et al, (2002) apresentaram um modelo computacional baseado na analise
exergética para investigar os efeitos das temperaturas de evaporacdo e condensacdo nas
perdas de presséo, destruicdo de exergia, eficiéncia da 2° lei e o coeficiente de desempenho
de um ciclo de refrigeracdo por compressao de vapor de simples estagio usando aménia
como fluido refrigerante.

Para analise de resultados, Yumrutas et al, 2002, usaram trocadores de calor
compactos, compressor com eficiéncia isentropica de 85%, temperaturas da sala fria e do ar
ambiente iguais a 0°C e 20°C, respectivamente. A temperatura de saida do evaporador varia
entre -20°C e -4°C, enquanto a temperatura de condensacédo é mantida constante a 30°C.
Posteriormente, a temperatura de saida do condensador varia entre 24°C e 40°C, enquanto
a temperatura de evaporacdo é mantida constante a -4°C. A carga de resfriamento usada é
de 1 kWw.

Eles verificaram que as temperaturas de evaporacdo e condensacdo tém efeitos
significativos na destruicdo de exergia no evaporador, no condensador, na eficiéncia do ciclo
pela segunda lei e no COP, mas poucos efeitos nas perdas de exergia no compressor e na
valvula de expansao. A eficiéncia exergética e o COP aumentaram e a destruicdo de exergia
total diminuiu com a diferenca de temperatura decrescente entre o evaporador e 0 espago
refrigerado e entre o condensador e o ar externo.

Os autores obtiveram como resultados mais relevantes os listados abaixo:

o A perda de pressdo no evaporador diminui com o aumento da temperatura de
evaporacéo;

e A perda de pressao no evaporador aumenta e no condensador diminui com o
aumento da temperatura de condensacéo;

e As maiores porcentagens de destruicdo de exergia ocorrem no evaporador e
condensador, enquanto as perdas de exergia sdo cerca de 10% ou menos para
outros componentes.

e A destruicdo de exergia no condensador aumenta e no evaporador diminui com
0 aumento da temperatura de evaporacao;

e A destruicdo de exergia no condensador diminui e no evaporador aumenta com

0 aumento da temperatura de condensacéo;
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e A destruicdo de exergia no condensador € maior que no evaporador;

e A eficiéncia do ciclo pela segunda lei aumenta com o aumento da temperatura
de evaporacgéao e diminui com a diminuigdo da temperatura de condensacao;

e O COP do sistema aumenta com o0 aumento da temperatura de evaporacao e

diminuicdo da temperatura de condensacao;

Lee et al (2006) analisaram termodinamicamente um sistema de refrigeracdo em
cascata que utiliza CO, e NH; como fluidos refrigerantes juntamente com varios parametros
de projeto, para determinar a temperatura de condensacdo ideal no condensador em
cascata, para maximizar o COP e minimizar a destruicdo de exergia. Os parametros de
projeto incluem a temperatura de evaporacao, a temperatura de condensacéo e a diferenca
de temperatura no condensador em cascata.

No estudo do estado da arte, os autores evidenciaram que para aplicacfes de baixa
temperatura, como congelamento rapido e armazenamento de alimentos congelados, em
gue a temperatura de evaporacao fica entre -40°C e -55°C, o sistema de compressao a
vapor em um Unico estagio é inadequado. Esse fato justifica 0 uso de um sistema de
refrigeracdo em duas etapas, ou em cascata, para aplicacdes de baixa temperatura.

Em seu trabalho, os autores, ressaltaram que, no que diz respeito a protecdo
ambiental, o uso de fluidos refrigerantes naturais em sistemas de refrigeracdo, demonstrou
ser uma solucao para os fluidos refrigerantes fluorcarbonados. Ha também uma revisao das
propriedades e caracteristicas da aménia e do diéxido de carbono, o que justifica 0 uso da
NHs no circuito de alta temperatura e do CO, no circuito de baixa temperatura, como pode
ser visto na Figura 8.

No estudo, os autores além de realizar uma andlise energética, quantificam a
destruicdo de exergia em cada componente, para determinar a contribuicdo de cada um
sobre a eficiéncia global do sistema. Eles apresentam também a eficiéncia isentropica e
volumétrica dos compressores como uma funcao da razao de pressdo dos compressores.

No esquema da Figura 8, tanto a amdnia como o diéxido de carbono operam no
modo subcritico. Para a andlise dos resultados, a capacidade de refrigeracdo do sistema de
teste € de 175 kW, os compressores sdo do tipo parafuso com poténcia nominal igual a
90kW. As temperaturas de condensacao utilizadas no estudo paramétrico sao 35, 40 e
45°C, enquanto as temperaturas de evaporagcdo séo -45, -50 e -55°C e a diferenca de

temperatura no condensador em cascata sao consideradas como 3, 4 e 5°C.
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Figura 8 - Diagrama do sistema de refrigeracdo em cascata contendo NH3/CO,
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Fonte: Adaptado de Lee et al, 2006.

Como principais resultados, Lee et al, (2006) obtiveram:

A temperatura de condensacdo ideal de um condensador em cascata
aumenta com a temperatura de condensacao, temperatura de evaporacao e
diferenca de temperatura do condensador em cascata, enquanto o COP
aumenta apenas com a temperatura de evaporacdo, mas diminui & medida
gue a temperatura de condensacdo ou a diferenca de temperatura no
condensador em cascata aumentam;

Foram obtidas duas correlagbes para determinar a temperatura de
condensacdo ideal do condensador em cascata e o COP maximo
correspondente. Essa correlacdo depende da temperatura de condensacéo,
temperatura de evaporacéo e diferenca de temperatura do condensador em
cascata;

As taxas de destruicdo de exergia dos componentes no circuito de amonia,
exceto o0 condensador em cascata, cairam quando a temperatura de
condensacéo do condensador em cascata aumentou;

As taxas de destruicdo de exergia do compressor, valvula de expanséo e
evaporador no circuito de diéxido de carbono aumentaram com a temperatura

de condensacédo do condensador em cascata.
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Getu et al (2008) fizeram uma analise termodindmica do sistema de refrigeracdo em
cascata de R744/R717 para otimizar os parametros de projeto e operagédo do sistema. O
projeto e os parametros operacionais considerados incluem no circuito de alta temperatura
(NHgz): temperatura de condensacéo, grau de sub-resfriamento, temperatura de evaporagéo
e grau de superaquecimento. No circuito de baixa temperatura (CO,) os parametros sao:
temperatura de evaporacdo, grau de superaguecimento, temperatura de condensacéo e
grau de sub-resfriamento. Foi realizada também uma analise de regressdo linear para
desenvolver expressdes matematicas para COP maximo, temperatura de evaporacao ideal
para o0 R717 e uma relacéo de fluxo de massa ideal entre 0 R717 e 0 R744.

Os autores realizaram um estudo onde no circuito de alta temperatura da Figura 9,
poderiam ser utilizados como fluido refrigerante: amdnia (R717), propano (R290), propileno
(R1270), etanol ou R404A, enquanto que no circuito de baixa temperatura o didéxido de
carbono (R744) era utilizado.

Os autores evidenciaram uma preocupacdo com os sistemas de refrigeracdo em
cascata quanto ao custo inicial da instalagéo que chega a ser 10% maior que os tradicionais
sistemas de expansdo direta. Porém esse custo pode ser compensado pela reducdo da
carga de refrigerante, além da vantagem ambiental, uma vez que o sistema em cascata
possui menor nivel de emissdes diretas em comparagdo com 0 sistema de Unico estagio
com R404A.

Outra melhoria, relatada por Getu et al (2008), que também pode ser observada em
sistemas em cascata € a quantidade reduzida de superaquecimento na temperatura de
descarga do circuito de alta temperatura, que resulta em uma capacidade reduzida do
condensador de alta temperatura e um efeito de refrigeracdo mais elevado. O condensador
do circuito de alta temperatura, o condensador em cascata e as perdas do evaporador
também podem ser reduzidas se o tamanho dos trocadores de calor forem adequadamente
otimizados.

Os circuitos de alta e baixa temperatura foram observados separados para analisar o
efeito do grau do sub-resfriamento e superaguecimento, mantendo os demais parametros
operacionais constantes. Estes parametros sdo a temperatura de condensacdo do R717
(40°C), temperatura de evaporacdo do R744 (-50°C), diferenca de temperatura do
condensador em cascata (5K), temperatura de evaporagdo do R717 (-5°C) no condensador
em cascata. O grau de sub-resfriamento dos ciclos de baixa e alta temperatura foi variado
de 0 a 10K.

Os autores obtiveram uma correlagcdo matematica que permite calcular o COP
maximo do sistema, a temperatura de evaporacao ideal de R744 e a relacdo do fluxo de

massa ideal em funcdo do grau de sub-resfriamento, superaguecimento, temperatura de
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evaporacédo, temperatura de condensacao e diferenca de temperatura no condensador em
cascata.

Figura 9 - Esquema do sistema de refrigeracdo em cascata de dois estagios
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Fonte: Adaptado de Getu et al, 2008.

Como conclusdes relevantes, Getu et al, (2008), obtiveram:

e Aumento do superaquecimento proporciona um aumento da taxa do fluxo de
massa, mas reduz o COP do sistema;

e Aumento do sub-resfriamento proporciona um aumento tanto no fluxo de
massa, quanto no COP do sistema;

¢ Um aumento da temperatura de condensacao resultou em uma diminui¢do no
COP e em um aumento da razéo do fluxo de massa dos refrigerantes;

e Aumento da temperatura de evaporagédo proporciona um aumento do COP e
uma diminuicdo da taxa de fluxo de massa;

e Aumento da diferenca de temperatura no condensador em cascata reduziu
tanto as relacdes de fluxo de massa quanto a massa dos refrigerantes;

e Um aumento da eficiéncia isentropica dos compressores aumentou o COP

linearmente;

Razayan et al, (2011) propuseram uma otimizacdo termoecondmica e uma analise
exergética de um ciclo de refrigeracdo em cascata com CO,/NH;. A capacidade de
refrigeracdo, a temperatura ambiente e a temperatura do espaco refrigerado sao restricoes

do procedimento de otimizacdo. Sdo escolhidos como variaveis de decisdo quatro
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parametros, que sdo: temperatura de evaporacao e condensacao do dioxido de carbono,
temperatura de condensacdo da amoénia, diferenca de temperatura no condensador em
cascata. A funcdo objetivo é o custo anual total do sistema, que inclui os custos de exergia
de insumos para o sistema e o custo de capital anualizado do sistema. A exergia fornecida
para o sistema é o consumo de eletricidade de compressores e ventiladores, e o custo de
capital inclui custos de compra de componentes.

Os autores ressaltaram que em aplicagbes de baixa temperatura, onde as
temperaturas de evaporacdo podem atingir de -30 a -55°C o sistema de Unico estagio possui
pior desempenho que o sistema em cascata, uma vez que ha uma diferenca de temperatura
elevada entre a fonte de calor e o dissipador de calor, tornando o sistema de Unico estagio
menos econdmico. Outro fator destacado pelos autores para justificar que o sistema de
anico estagio é menos econdmico, € que existe uma relagéo de alta pressédo de saida e alta
temperatura do 6leo que resultara em baixa efici€éncia volumétrica e um baixo coeficiente de
desempenho do sistema.

No circuito de alta temperatura o fluido usado é aménia, enquanto que no lado de
baixa temperatura usou-se CO,. Baseado neste ciclo, Razayan et al (2011) fizeram uma
andlise energética, exergética e de custo para cada equipamento do ciclo. Na modelagem
dos compressores, 0s autores assumiram que a eficiéncia isentrépica é funcédo da relacdo
de presséo e a eficiéncia combinada do motor mecanico e do compressor € igual a 0,93.

Para justificar a analise termoecondmica, Razayan et al (2011) comentaram que 0s
métodos de otimizacdo baseado em apenas relacbes termodindmicas, como geracao de
entropia ou irreversibilidade, levam a otimizacdo do COP do sistema, mas isso pode
aumentar o custo anual do sistema. O objetivo da otimizacado termoecondmica é alcancar
uma relacdo (trade-off) entre os custos de capital e os custos da exergia de insumos do
sistema. Assim o objetivo geral do método € minimizar o custo unitério do produto do
sistema para um produto de saida fixo ou maximizar o produto de saida para um custo total
fixo do sistema. Desta maneira, 0s autores mostram relacdes para o custo de cada
equipamento e o custo total do sistema, considerando um fator de recuperacéo de capital.

Para comparagdo do método proposto, foi utilizado um caso base, porém com
variaveis fixas, conforme pode ser visto na Tabela 3.

Assim, os autores fizeram comparac¢des do caso base com o método de otimizagéo
proposto, obtendo as seguintes conclusdes:

e Com uma capacidade de resfriamento constante de 40kW, o custo anual do
sistema foi reduzido em 9,34% em comparacdo com o caso base;

e A analise exergética do sistema mostrou que a maior destruicdo de exergia esta
no condensador, avaliada em 33,49%, e a menor esta na valvula de expanséo

do circuito de di6xido de carbono, avaliada em 5,2%.
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Tabela 3 - Caracteristicas do caso base e otimizado

Parédmetros Caso base Caso otimizado
Capacidade de resfriamento 40kW -
Temperatura de condensacdo da aménia 45°C 56,27°C
Temperatura de evaporacédo CO, -55°C -56°C
Temperatura de condensacédo CO, 0°C -8,095°C
Diferenca de temperatura do condensador em e 3.446°C
cascata
Temperatura ambiente 25°C -
Temperatura do espaco refrigerado -45°C -
Periodo de operacao 15 anos -
Periodo de operagéo por ano 6570 h -
Taxa de juros anual 8% -
Custo eletricidade 0,07 $kw*h* -
Area condensador 687,7 m* 494,8 m*
Area evaporador 221,8 m* 218,2 m*
Area condensador cascata 107,2 m* 169,7 m*
Poténcia compressor alta temperatura 26,52 kW 35,35 kW
Poténcia compressor baixa temperatura 31,72 kW 24,11 kW
Poténcia ventilador condensador 2,233 kW 3,012 kW
Poténcia ventilador evaporador 0,5239 kW 0,5389 kW
Custo Total 12,0531 $ 10,9242 $

Fonte: Adaptado de Razayan et al, 2011.

Tassou et al (2011) citaram que o desempenho dos sistemas com CO, ainda requer
melhorias adicionais para economizar energia. Assim, uma das técnicas mais eficientes
seria investigar e empregar os controles ideais para as pressfées do lado de alta do fluido
refrigerante em varios estados operacionais. Os autores elaboraram um modelo
termodindmico para avaliar os efeitos de alguns parémetros operacionais, incluindo a
presséo do lado de alta, temperatura do ar ambiente, pressédo intermediaria do refrigerante,
temperatura de evaporacdo média e baixa, superaguecimento, efetividade do trocador de
calor da linha de succéo e eficiéncia do compressor, sobre o0 desempenho do sistema.

A pressdo do lado de alta ideal foi estabelecida em funcdo da temperatura do ar
ambiente, efetividade do trocador de calor da linha de sucgéo e da eficiéncia do compressor.
O ciclo analisado pelos autores esta representado na Figura 10. Este ciclo € um sistema de
CO, booster system aplicado em supermercados, onde é composto por quatro secdes de
pressao: alta, intermediaria, média e baixa. Isso favorece o uso em sistemas de refrigeracéo

de supermercados uma vez que possui dois circuitos de temperatura, uma de média e outro
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de baixa, 0 que pode servir para 0s gabinetes de refrigeracédo e salas frias e nas instalacoes
de alimentos congelados, respectivamente.

Tassou et al (2011) propuseram uma relagcdo matematica para encontrar a pressao
ideal do lado de alta pressao, através da solucdo de uma equacdo diferencial. Porém,
devido a alta ndo linearidade envolvida na solugéo, os autores deixaram claro que sera mais
facil obter a solucdo através de andlises sensiveis usando o modelo termodinamico.

Ao analisar a equacéo diferencial, os autores notaram que a pressao ideal do lado de
alta depende fortemente da pressao intermediaria, da pressdo do evaporador de média
temperatura, da pressao do evaporador de baixa temperatura, do grau de superaguecimento
dos evaporadores de média e baixa temperatura, eficiéncia do compressor de alta pressao,

efetividade do trocador de calor SHX e da temperatura do ar ambiente.

Figura 10 - Sistema de refrigeracdo de CO, booster system
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Fonte: Adaptado de Tassou et al, 2011.

Através de uma andlise dos parédmetros listados acima com relagédo a presséao ideal
do lado de alta pressao, os autores chegaram a uma relagdo matematica para o calculo da
presséo ideal do lado de alta presséo.

Como conclus@es principais, os autores destacam:

e Com a analise termodinamica e a simulacéo, verifica-se que a pressédo 6tima
do fluido refrigerante do lado de alta pressao varia apenas com a temperatura
do ar ambiente, a efetividade do trocador de calor da linha de succéo e a
eficiéncia isentropica do compressor de alta temperatura, mas € independente

das pressoes intermediarias, das pressfes dos evaporadores de média e baixa
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temperatura e do garu de superaguecimento dos evaporadores de média e
baixa temperatura;

e O COP do sistema, a presséo intermediaria e a eficiéncia do compressor de
alta temperatura sdo grandezas inversamente proporcionais, ou seja, para
aumentar o valor do COP do sistema € necessario diminuir as outras duas
variaveis o0 maximo possivel,

e Embora o grau de superaquecimento nos evaporadores de média e baixa
temperatura ndo influencie no COP, os valores minimos séo preferidos para

melhorar os desempenhos dos evaporadores e compressores.

Shin et al (2014) realizaram um estudo em um ciclo de CO, com compressao de dois
estagios e com duas temperaturas de evaporacgao diferentes (Figura 11) a fim de avaliar a
interferéncia da temperatura e da velocidade do ar externo e da abertura da valvula de

expansao eletrénica do 2° estagio (EEV) sobre o desempenho do sistema.

Figura 11 - Esquema de um ciclo de CO, de compressao em dois estagios
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Fonte: Adaptado de Shin et al, 2014.

O trabalho apresenta uma comparacdo do CO, com outros fluidos refrigerantes,
evidenciando o beneficio que se tem ao adotar o uso do di6xido de carbono devido ao
fortalecimento das regulamentacdes ambientais em todo 0 mundo.

O fluido refrigerante descarregado do compressor de segundo estagio é expandido
na EEV de 2° estagio e depois flui para o tanque flash. Parte do refrigerante liquido do

tanque flash passa pela EEV de 1° estagio onde é expandido e depois flui para o
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evaporador de baixa temperatura, enquanto a parte restante do refrigerante passa pelo
evaporador de alta temperatura e depois € misturado com o refrigerante descarregado do
compressor de 1° estagio.

Como o ciclo opera em condicbes de alta temperatura, foram utilizados
compressores fechados de dois estagios rotativos com alta eficiéncia e resisténcia. O
volume varrido pelos compressores de 1° e 2° estagio sdo 7,19 e 18,87 cm?®
respectivamente. Os autores apresentaram uma equacao que correlaciona as variaveis
relacionadas as mudancas na pressdo de descarga do compressor, como eficiéncia
volumétrica, eficiéncia isentrépica, fluxo de massa, poténcia requerida no compressor e
temperatura de descarga do compressor.

Os autores apresentaram as modelagens de cada equipamento que constitui o ciclo,
bem como as equacdes, as consideracdes e os detalhes construtivos. As condigdes béasicas
de simulacéo para levantamento dos resultados usada pelos autores sdo apresentadas na
Tabela 4.

Tabela 4 - Condicbes basicas para simulacéo

Elementos Parametros Condigbes
Temperatura ar entrada (°C) 30
Gas Cooler Velocidade do ar entrada (m/s) 2,5
Umidade relativa (%) 55
Temperatura ar entrada (°C) S)
Velocidade do ar entrada (m/s) 2
Evaporador de alta temperatura . .
Umidade relativa (%) 80
Grau Superaquecimento (°C) 8
Temperatura ar entrada (°C) -12
, Velocidade do ar entrada (m/s) 2
Evaporador de baixa temperatura . i
Umidade relativa (%) 80
Grau Superaquecimento (°C) 6
Abertura EEV 1° estagio (%) 21
Abertura EEV 2° estagio (%) 56

Fonte: Adaptado de Shin et al, 2014.

Shin et al (2014) analisaram a influéncia que a formacdo da camada de gelo com o
passar do tempo tinha sobre evaporador em condicbes de baixa temperatura, onde
observou-se que a capacidade de resfriamento foi reduzida com o crescimento da camada
de gelo.

Como conclusdes mais relevantes tém-se:

e Na condicdo de crescimento da camada de gelo estima-se que as capacidades

de resfriamento totais dos dois evaporadores diminuiram de 10, 20 e 30% em
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relagdo a condicdo sem formacéo de gelo, quando haviam passado 260, 320 e
440 segundos, respectivamente;

e Na condicdo de crescimento de gelo, o COP diminuiu rapidamente apds 250s;

e Quando a capacidade de resfriamento foi diminuida de 10, 20 e 30%, o COP foi
reduzido em 11,2, 21,8 e 31,2%, respectivamente;

e A medida que a temperatura externa aumentou, a capacidade de resfriamento
total foi reduzida em 10,7% na condicdo sem formacado de gelo e de 3,1, 6,3 e
6,9% quando a capacidade de resfriamento foi reduzida em 10, 20 e 30%,
respectivamente;

e Em todas as condicbes o consumo total de energia para 0s compressores
aumentou em 15,1 e 15,9%. Isso levou a uma reducdo no COP de 22,9% na
condicdo sem formacgéo de gelo e de 16,1, 18,9 e 19,4% quando a capacidade
de resfriamento foi reduzida em 10, 20 e 30%, respectivamente;

¢ A mudanca na abertura da EEV 2° estagio afetou significativamente a pressao
do refrigerador e o fluxo de massa e o estado do refrigerante que flui nos
compressores de 1° e 2° estagios, resultando em uma diminuicdo no

desempenho do sistema.

Sharma et al (2014) apresentaram uma andlise de oito sistemas de refrigeracédo
comuns em aplicagbes supermercadistas, contemplando desde o subcritico simples e em
cascata até o transcritico com CO,, com 0 objetivo de otimizar parametros operacionais
desses sistemas. Além disso, o desempenho dos sistemas de refrigeracdo selecionados
com diéxido de carbono é comparado ao sistema de expansao direta com R404A, em oitos
zonas climaticas dos Estados Unidos.

Os autores mostraram uma preocupagdo em atender as regulamentacdes
ambientais, cada vez mais rigorosas, o que justifica analisar o desempenho do CO,, que é
um fluido com baixo impacto, com o R404A que é um fluido sintético com impacto maior que
do diéxido de carbono. Um fator que contribui para agravar o impacto ambiental dos fluidos
refrigerantes é a taxa de vazamento dos sistemas de refrigeracdo. Anualmente, a taxa de
vazamento é estimada de 3% a 35% para equipamentos em uso, sendo as maiores perdas
(>25%) caracteristicas dos equipamentos mais velhos e as taxas mais baixas (<15%) tipicas
de equipamentos mais novos.

Outra abordagem realizada pelos autores é que o impacto ambiental indireto do
sistema de refrigeragdo pode ser reduzido aumentando a eficiéncia energética ou
diminuindo o consumo de energia do sistema, que pode ser diminuido através da reducédo
da carga no sistema de refrigeracdo. O uso de expositores fechados, em vez de expositores

abertos, reduz o consumo de energia dos sistemas, além de iluminag&o de LED, degelo de
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demanda, motores dos ventiladores e evaporadores operados eletronicamente e

aguecedores controlados pela umidade.

Sharma et al (2014) apresentaram, também, uma andlise energética dos sistemas

analisados com o objetivo de otimizar e analisar a influéncia que alguns parametros, como

efetividade do trocador de calor interno e grau de superaquecimento do evaporador tém

sobre o COP dos sistemas. Para elaboracdo do modelo energético de cada sistema, os

autores adotaram as seguintes consideragoes:

Queda de pressao e perda/ganho de calor despreziveis nas linhas de succao;
Somente liquido saturado e vapor saturado saem do tanque;

Eficiéncia isentrépica dos compressores de baixa pressao, alta presséo e by-
pass de 0,65;

Valvulas de expansao isoentalpicas;

O consumo de energia dos ventilados do resfriador de gas foi assumido como
sendo aproximadamente igual para todos os sistemas, de modo que a poténcia
do ventilador néo foi incluida nos céalculos do COP.

Na andlise dos resultados, Sharma et al (2014) adotaram os seguintes valores para

alguns parametros:

A temperatura ambiente variou entre 0°C e 40°C;

Os valores da efetividade dos trocadores de calor interno (SLHX) foi de 0, 0,4 e
0,7;

O grau de superaguecimento dos evaporadores foi de 10K ou 15K para cargas
de baixa e média temperatura;

A carga de resfriamento de média temperatura foi de aproximadamente duas
vezes o valor da carga de resfriamento de baixa temperatura;

N&o foi assumido grau de sub-resfriamento nos condensadores;

A pressdo intermediéria no tanque foi fixada em 3,5 MPa;

Apds a modelagem e andlise dos resultados, Sharma et al, (2014), concluiram que:

O superaquecimento do evaporador, geralmente, tem um impacto insignificante
sobre o COP dos sistemas de refrigeracdo baseados em CO,;

Um aumento da efetividade do SLHX tem um impacto insignificante no
desempenho dos sistemas de reforco transcritico. No entanto, um aumento na
efetividade do SLHX leva a um aumento no COP dos sistemas combinados 1 e
2 e uma diminui¢do no sistema 5. Além disso, um aumento da efetividade do

SLHX no sistema 4 leva a um aumento do COP para temperaturas ambientes
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menores que 15°C, mas uma diminuicdo para temperaturas ambientes maiores
que 15°C;
e O sistema 8 e o sistema 4 sdo os sistemas mais eficientes entre os sistemas de

reforgo transcritico e de cascata, respectivamente;

Sawalha et al (2015) investigaram o desempenho de trés sistemas de refrigeracéo
transcriticos com CO, (TR1, TR2 e TR3) com base em medi¢cdes de campo que foram
realizadas em cinco supermercados na Suécia. As capacidades de resfriamento, o nivel de
temperatura baixa e média e os COP’s sao medidos e/ou calculados para intervalos de 10
minutos e uma meédia mensal é obtida. Os resultados indicam que os sistemas que utilizam
remocao de gas do tanque intermediério tem relativamente o COP total mais elevado. O que
justifica tal fato s@o as maiores temperaturas de evaporagdo, superaguecimento interno e
externo e maior eficiéncia total dos compressores. As Figuras 12, 13 e 14 exemplificam os

trés ciclos transcriticos.

Figura 12 - Diagrama esquematico do ciclo TR1
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Fonte: Adaptado de Sawalha et al, 2015.

Figura 13 - Diagrama esquematico do ciclo TR2
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Figura 14 - Diagrama esquematico do ciclo TR3
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Fonte: Adaptado de Sawalha et al, 2015.

Ha também, no trabalho de Sawalha et al (2015), uma breve descri¢cdo dos trés tipos
de sistemas estudado por eles. O sistema TR1 é uma solucdo paralela que consiste em dois
circuitos separados, onde no circuito de baixa temperatura ocorre compressdao em dois
estagios, além do circuito de rejeicdo de calor ser acoplado a uma bomba de calor para
aquecimento do supermercado. No sistema TR2 h&a compressores de refor¢o, além de que o
calor é recuperado do sistema de refrigeragdo por meio dos superaquecedores para uso no
aquecimento do espaco. O sistema TR3 tem duas unidades de refor¢o distintas, ndo possui
sub-resfriamento e circuito de bomba de calor e, como no caso TR2, o calor também é
recuperado do sistema através de um superaquecedor.

Os autores citaram que no norte da Europa tem ocorrido um crescimento muito
grande do uso de sistemas transcriticos em supermercados. O motivo desse numero
elevado em comparacdo com os climas mais quentes é que 0s sistemas transcriticos
possuem COP semelhante ou superior ao sistema convencional com HFC’s a temperaturas
ambientes inferiores a cerca de 25°C.

Sawalha et at (2015) descrevem em seu trabalho que o0s principais parametros
geralmente utilizados para a avaliagdo dos sistemas de refrigeracdo sdo a capacidade de
resfriamento, que pode ser estimada determinando o fluxo de massa do refrigerante e as
entalpias nos pontos de entrada e saida dos evaporadores, e o COP do sistema. Para

tratamento dos resultados, os autores colheram, em campo, os valores da temperatura e
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pressdo em cada ponto, mediram o consumo de energia elétrica e estimaram a taxa de fluxo
de massa do refrigerante através da eficiéncia total dos compressores, que depende da
poténcia elétrica dos compressores e da entalpia de entrada e saida.

Com os dados colhidos das medi¢cdes em campo, 0s autores mostram as relacdes
termodindmicas que serdo usadas nas andlises dos resultados para calcular o COP e a
capacidade de resfriamento de cada um dos trés sistemas.

Os autores obtiveram como conclusdes:

e Os sistemas TR2 e TR3 tém COP comparativamente elevado a altas
temperaturas de condensacao, isto €, os sistemas ndo apresentam a mesma
queda do COP, como no caso do TR1, com o aumento da temperatura de
condensacéo;

e Os COP’s dos sistemas nem sempre diminuem com o aumento da pressao de
descarga e nao variam muito entre o inverno e os meses de verao;

e (Os COP’s dos niveis de baixa temperatura foram menos flutuantes do que dos
niveis de média temperatura, pois as tampas de vidro instaladas nos
congeladores proporcionam isolamento da umidade interior;

e Um sub-resfriamento mais elevado proporciona um COP de refrigeragdo mais
elevado;

e Os sistemas que utilizam o sistema de refor¢o transcritico com remocao de gas
do tanque intermediario possuem o COP total mais elevado. Essa melhoria
energética no COP total pode chegar até 40%;

e Aremocao do gés do tanque intermediario em 16%, o aumento da temperatura
de evaporacdo em até 14% e o aumento da eficiéncia total dos compressores
em até 14%, séo as principais causas da melhoria do COP total do sistema de

reforgo transcritico com remogé&o de gas do tanque intermediario.

Shing et al (2016) apresentaram um estudo comparativo do desempenho de seis
modificacbes importantes sobre um ciclo transcritico base, buscando investigar a
interferéncia que cada modificacdo possui para aplicagbes de alta temperatura (35 a 55°C).

Os autores ressaltaram que o COP do ciclo transcritico base é muito baixo para
aplicacbes em que as temperaturas do ambiente externo sdo elevadas, justificando as
andlises energéticas e exergéticas realizada em cada um dos seis ciclos, a fim de explorar
como cada modificacédo interfere no desempenho do ciclo transcritico.

No trabalho, eles compararam o efeito que a temperatura ambiente, a queda de
pressdo no gas cooler, eficiéncia do compressor, superaquecimento no evaporador,
eficiéncia da expansdo, variagdo da vazdo massica e efetividade do trocador de calor

interno (SLHX) tem sobre o COP do sistema. Para isso eles consideram que a perda de
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calor para o ambiente é desprezivel e 0s processos de evaporacdo, resfriamento do gas e

troca de calor no trocador intermediario sdo processos isobaricos.

Os principais resultados obtidos séo:

H& um decréscimo acentuado no COP do sistema com o aumento da
temperatura de saida do gas cooler;

O COP do sistema com recuperagdo de trabalho € comparativamente
elevado, devido a recuperacdo de trabalho no lugar das perdas no
estrangulamento;

Ha um aumento acentuado da pressdo de descarga do compressor com o
aumento da temperatura de saida do gas cooler acima da temperatura critica;
Para elevada temperatura do ambiente externo, a pressdo de descarga é
mais baixa para os sistemas que utilizam expansor com SLHX;

A temperatura de descarga do compressor encontra-se maior para 0S
sistemas com SLHX para as trés temperaturas de evaporacdo analisada
(10°C, 0°C e -10°C);

Para capacidades de resfriamento desejadas, a vazdo massica de CO, é
mais baixa para o sistema com SLHX;

Nos sistemas com IC (Inter-Cooler) e com expansor, a taxa de fluxo de massa
€ guase igual a do sistema base;

A destruicdo de exergia com expansor é comparativamente menor para todas
as temperaturas de evaporacgéo devido ao trabalho recuperado;

A eficiéncia do compressor e expansor influenciam no COP do sistema e com
0 seu aumento o desempenho dos ciclos melhoram;

Na temperatura ambiente mais elevada, o uso de SLHX no ciclo base
melhora 0 desempenho do sistema e o0 aumento da efetividade do SLHX
acarreta num aumento da eficiéncia do sistema;

O sistema com IC é o0 que possui a menor capacidade de arrefecimento do
gas;

O sistema com FGI é o que possui 0 melhor desempenho para temperaturas

de saida do gas cooler mais baixa.

Dai et al (2017) propuseram novas configura¢des do ciclo de refrigeracéo transcritico

combinadas com sub-resfriador termoelétrico (TES), expansor na regido de alta presséo

(EXPuwm), expansor na regido de baixa pressdo (EXPy) e uma combinagéo deles. Esses

ciclos propostos sdo comparados com um ciclo base. As Figuras 15 a 19 mostram o ciclo
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base e as modificacdes descritas. Para os ciclos, 0 COP maximo € obtido através de uma
otimizacdo simultanea da presséo de descarga e temperatura de sub-resfriamento.

Na revisdo da literatura, os autores evidenciaram que para atender as novas
regulamentagbes ambientais propostas, o dioxido de carbono vem tornando-se um fluido
refrigerante muito promissor. Como caracteristicas principais do CO, eles destacaram o fato
de ser ecologico, com zero ODP e GWP igual a 1, ndo ser inflamavel e nem toxico, possuir
excelentes propriedades termofisicas e de transporte.

Dai et al (2017) também ressaltaram que 0 processo de rejeicdo de calor quase
sempre estd acima do ponto critico, o que faz do sistema de refrigeracdo um ciclo
transcritico. Porém devido a alta pressao do lado de alta temperatura, h4 uma enorme perda
de carga e irreversibilidades, o que compromete o COP do ciclo, se comparado com 0s
fluidos refrigerantes tradicionais, fato esse que vem incentivando pesquisadores a propor

modificagbes para aumento o desempenho do ciclo transcritico com CO,.

Figura 15 - Ciclo de refrigeragao transcritico de CO, base

Gas cooler }; T T T T T

1k 4
10} E
9}

6

'wd
~

Contra
Presséo

Tanque de
liquido

(S Compressor

Y.
VAN

3 Il Il Il Il Il
@ 20 250 300 350 400 450 500

Evaporador | Entalpia (kJ/kg)

Pressfo (MPa)
wh

Valvula de
Expansfo

Fonte: Adaptado de Dai et al, 2017.

Figura 16 - Ciclo de refrigeracéo transcritico de CO, com expansor de alta presséo
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Figura 17 - Ciclo de refrigeracao transcritico de CO, com expansor de baixa pressao
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Figura 18 - Ciclo de refrigeracgédo transcritico de CO, com sub-resfriador termoelétrico
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Figura 19 - Ciclo de refrigeracéo transcritico de CO, com sub-resfriador termoelétrico e
expansor de baixa pressao

TE subcooler 13 ; T T T T
Gas cooler 12+ .
3 1 -
10} 4
3 2
9l 4 352

Pressio (MPa)

Entalpia (kJ/kg)
Fonte: Adaptado de Dai et al, 2017.



63

O uso de expansor no lugar de uma valvula de expansao tradicional pode reduzir a
entalpia do refrigerante que flui no evaporador para aumentar a capacidade de resfriamento.
Além disso, o trabalho de expanséo pode ser recuperado e convertido em eletricidade para
fornecer energia ao compressor, (DAl et al ,2017).

Através de uma revisao bibliografica feita pelos autores, eles concluem que o uso do
expansor para substituir a valvula de expansdo e a instalagdo de sub-resfriador
termoelétrico sdo métodos eficazes para aumentar o desempenho do ciclo, uma vez que o
expansor é um equipamento de recuperacdo de energia e o sub-resfriador termoelétrico é
um equipamento de utilizacao de energia.

Na modelagem do ciclo, Dai et al (2017) fizeram uma analise energética de cada
ciclo representado pelas Figuras de 15 a 19, onde consideraram a eficiéncia isentrépica do
compressor e expansor como uma funcdo da relagdo da pressdo de evaporagdo e da
pressédo de descarga.

Por meio da analise dos resultados, os autores chegaram as seguintes conclusées:

e O COP maximo é obtido para os ciclos TES, TES + EXPyy € TES + EXPy.
com uma otimizagcdo simultdnea da pressdo de descarga e temperatura de
sub-resfriamento. O COP méaximo diminui a medida que a temperatura de
saida do resfriador de gas aumenta e aumenta com a temperatura de
evaporacao;

e A posicao do expansor tem uma influéncia significativa no desempenho do
ciclo transcritico de expansao em duas fases. A melhoria do COP é mais
notavel quando o expansor opera entre as pressdes média e baixa;

e O novo ciclo TES + EXPy_ mostra um desempenho melhor em comparagéo
com os outros ciclos. O COP do ciclo TES + EXPy,. € o mais elevado entre os
seis ciclos, ou seja, 37,8% melhor em comparagdo com o ciclo base, sob
condi¢cBes nominais de trabalho. A pressdo 6tima do lado de alta presséo e a
temperatura de descarga também podem ser reduzidas;

e O ciclo TES + EXPy. é recomendado para ser aplicado as regides quentes
onde o CO, ndo pode ser suficientemente sub-resfriado ou o espaco

refrigerado se encontra a baixa temperatura de evaporagao.

Tsamos et al (2017) compararam quatro configuracdes diferentes de sistemas de
refrigeracdo com CO, em termos de desempenho de refrigeracdo, impacto ambiental,
consumo de energia e custos de operagdo anuais. Os sistemas estudados foram o sistema
de refrigeracdo convencional com by-pass de gas (sistema de referéncia — sistema 1),

sistema de cascata de CO, com by-pass de gas (sistema ), um sistema com compressor
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de derivacao de gés (sistema lll) e sistema de CO, totalmente integrado com compressor de

by-pass de gés (sistema V). Esses quatro sistemas podem ser vistos nas Figuras 20 a 23.
As condicdes climaticas de Londres e Atenas foram utilizadas para a modelagem do

consumo de energia e impactos ambientais para representar condi¢cdes climaticas

moderadas e quentes, respectivamente.

Figura 20 - Layout tipico de um sistema convencional de CO,
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Figura 21 - Sistema de cascata de CO, com by-pass de gas
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Figura 22 - Sistema com compressor de derivacdo de gas
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Figura 23 - Sistema de CO, totalmente integrado com compressor de by-pass de gas
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Os autores ressaltaram que as emissfes associadas ao fluido refrigerante podem ser
divididas em duas categorias, a “direta” e a “indireta”. As emissdes diretas s&o provenientes
de vazamentos de refrigerante que podem surgir do carregamento, operacdo normal e
reparo ou recuperacao de fluido refrigerante do sistema. A tubulagdo, o grande numero de
juntas e conexdes aliadas a falta de manutengdo aumentam as possibilidades de perda de
refrigerante. As emissdes indiretas resultam da geracdo de eletricidade usada para
acionamento do sistema de compresséo de vapor.

Para os sistemas apresentados nas Figuras 21 e 22 os autores relataram que a
medida que a temperatura ambiente aumenta, a pressao no resfriador de gas aumenta, o
que resultava em maiores quantidades de gas flash. O aumento da quantidade de gas flash
promoveu um maior consumo de energia pelo compressor de alta pressao, levando a uma
reducdo no COP do sistema.

Para simulacdo dos sistemas, Tsamos et al, (2017) fizeram as seguintes
consideragoes:

¢ Foi utilizado um supermercado com area total de 1400m?;

e Capacidade de refrigeracdo de 100kW para média temperatura e de 30kW para

baixa temperatura;

e Presséo intermediaria constante igual a 3,5 MPa;

e Tanque de géas flash foi usado como dispositivo de armazenamento de

refrigerante e separador de liquido;

e Valvulas de expansdo isoentalpicas;

e Eficiéncia isentropica do compressor como uma funcdo da relacdo entre a

pressdo de descarga e a pressao de succao.

A metodologia TEWI foi utilizada para avaliar o impacto ambiental dos diferentes
sistemas de refrigeracdo devido a emissdes diretas e indiretas de diéxido de carbono. O
sistema Il (Figura 22) foi o que apresentou o0 TEWI mais baixo, decorrente principalmente
do menor consumo de energia. As emissoes totais do ciclo de vida da operagédo no clima
guente de Atenas sdo muito maiores do que as de operacdo em Londres, devido a maior
temperatura ambiente e ao consumo de energia do compressor.

Como conclusdes dos resultados levantados, os autores citaram:

¢ O sistema com compressor de derivacdo de gas (compressao paralela) foi o
mais eficiente em termos de energia para os climas moderado e quente. A
melhoria da eficiéncia energética em relacdo ao sistema convencional foi

5,0% para clima quente e 3,6% para clima moderado;
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e A operacao do sistema de refrigeracdo com CO, em condi¢des climaticas
quentes resultard& em um consumo de energia de até 16% maior em
comparacdo com as condigdes climaticas moderadas;

o As emissdes de gases de efeito estufa decorrentes da operacdo dos sistemas
em Atenas serdo superiores em 50% as de Londres, devido ao maior
consumo de energia e ao maior fator de emissédo de geracdo de eletricidade
para Atenas;

e A compressao de by-pass em todos os sistemas com CO, é economicamente
mais eficaz em condicbes climéaticas quentes. O estudo mostrou que o
periodo de retorno de cerca de 2 anos podem ser alcancados em condicbes

climéticas quentes e 3 anos em condi¢fes climaticas moderadas.

Purohit et al (2017) analisaram o desempenho de cinco sistemas de refrigeracédo
transcriticos com CO,, conforme pode ser visto nas Figuras 24 a 28. Estes sistemas sdo: um
sistema padréo (BC1), um sistema de reforco com compressor em paralelo (BC2), um
sistema de reforgco com evaporador inundado de baixa temperatura (BC3), um sistema de
reforco com compressor paralelo juntamente com evaporador inundado de baixa
temperatura (BC4) e um expansor de recuperacdo de trabalho (BC5), respectivamente. As
variacbes de temperatura médias horarias anuais em quatro cidades de clima quente (Nova
Deli, Teerd, Phoenix e Sevilha) sdo tomadas como estudo de caso.

Figura 24 - Configuracéo do ciclo BC1

11111
e

Condensador / Compressor

9 Gas Cooler HP
mpe; &1‘
10 B 5
R1 L
4
"""""" I n
1] 3
3@1 > .
Myer E l- "
A -
Evaporador MT | ] Comer;ssor (CLS
AEEEE
O\ L
I |
L, z ]
iy E 13
Evaporador LT
"
[ |
| J
-/ =

Fonte: Adaptado de Purohit et al, 2017.



Figura 25 - Configuracéo do ciclo BC2
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Figura 26 - Configuracéo do ciclo BC3
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Figura 27 - Configuracéo do ciclo BC4
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Figura 28 - Configu

racéo do ciclo BC5
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O modelo termodindmico proposto pelos autores é baseado em um balango de
massa e de energia em cada componente dos cinco ciclos. No desenvolvimento do modelo,
€ assumido operacdo em regime permanente, sem transferéncia de calor ou perda de
pressdo nas tubulagdes e as valvulas de expansédo séo consideradas isoentalpicas.

O modelo é executado considerando uma variagcao de temperatura ambiente de -8°C
a 46°C, para cobrir a variacdo de temperatura durante todo o ano para as 4 cidades. As
eficiéncias isentrépicas dos compressores e dos expansores sdo funcbes da relagdo de
pressao.

Para a modelagem dos ciclos, Purohit et al (2017) adotaram estratégias de controle
que dependem da temperatura ambiente, para saber quando que cada um dos cinco ciclos
esta operando em modo subcritico ou transcritico. Eles também adotam que a carga de
resfriamento de média temperatura é duas vezes maior que a carga de resfriamento de
baixa temperatura.

Na analise energética, os parametros comparados para todos os ciclos sdo COP,
pressédo 6tima do resfriador de gas, pressao dos tanques intermediarios e o fluxo de massa.

Na andlise econdmica, os autores mostram relagdes de custo de cada equipamento
em fungdo da energia consumida, e para os trocadores de calor, a relacdo de custo é funcéo
da area de transferéncia de calor. Eles também apresentaram uma fungéo que faz a analise
do tempo de recuperacdo de investimento, porém a taxa de juros sobre o capital
emprestado é negligenciada.

Através da andlise energética e econdmica, Purohit et al (2017) concluiram:

e O sistema BC5 é a melhor solugcdo em comparacdo com o sistema padréo
(BC1). O expansor de recuperacdo de trabalho é o que possui maior
participacdo na melhoria do desempenho do sistema BC5, seguido pela
compressdo paralela. A diferenca no COP para o sistema com e sem
evaporador inundado eventualmente diminui com o aumento da temperatura
ambiente;

e As pressdes 6timas do resfriador de gas mostraram um aumento quase que
linear para todos os sistemas, onde a menor pressédo é observada no sistema
BCS5;

e A economia de energia anual para a configuracdo BC5 é a mais baixa. A
maxima economia para o sistema BC5 é de 22,16% quando operado em
Nova Deli e a minima é de 15,2% quando operado em Sevilha;

¢ O sistema BC3 apresenta um tempo de recuperacdo de investimento e uma
economia reduzidos, independentemente da localizagdo. Ja o custo total
economizado durante o periodo de vida de 15 anos é maior para os sistemas
BC4 e BC5;
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e O tempo de recuperacao de investimento adicional mostra uma tendéncia n&o

linear com relacéo a tarifa local de energia.

Através da revisdo bibliografica em ordem cronoldgica apresentada neste capitulo,
percebesse que inicialmente havia uma preocupacdo em fazer uma analise exergética do
ciclo de compressdo a vapor simples com o objetivo de analisar o efeito que alguns
parametros tinham sobre o ciclo. Posteriormente, nota-se uma preocupacdo com o uso de
fluidos naturais em ciclos de refrigeracdo em cascata, com o intuito de maximizar o COP do
sistema e minimizar as irreversibilidades.

Posteriormentetre, ha uma preocupacao dos pesquisadores em introduzir o CO, nos
ciclos de refrigeracdo em cascata devido ao fortalecimento das regulamenta¢des ambientais
e da necessidade de encontrar solugdes com fluidos refrigerantes que tenham baixo grau de
impacto ao meio ambiente. Assim varios pesquisadores comecaram a fazer uma
comparagédo termodin&mica entre o CO, e outros fluidos refrigerantes.

Por fim, nota-se uma atencdo maior aos ciclos transcriticos, 0s quais Ss&o
comparados termodinamicamente com ciclos subcriticos em aplicacdes comuns de
supermercados. Porém, em altas temperaturas, o ciclo transcritico possui baixa eficiéncia, o
que leva os ultimos trabalhos a estudar modificag6es nos ciclos transcriticos com o objetivo

de melhorar a eficiéncia em altas temperaturas.
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4. MODELO MATEMATICO

Este capitulo tem a finalidade de descrever o procedimento, as considera¢cfes e 0s
passos seguidos para a elaboracdo do modelo matematico dos sistemas subcritico e
transcritico em seus aspectos energético, exergético, econdbmico e ambiental usando o
software EES (Engineering Equation Solver).

Os calculos das areas dos trocadores de calor do ciclo subcritico e transcritico estdo

presentes nos Apéndices A e B deste trabalho, respectivamente.

4.1 Sistema Subcritico

Nos tépicos abaixo serdo detalhados o modelo energético, exergético, econdmico e
ambiental do ciclo subcritico com R404A no lado de alta temperatura e R744 no lado de

baixa temperatura.

4.1.1 Modelo energético do ciclo subcritico

O modelo tedrico do ciclo subcritico apresentado neste trabalho foi descrito por
Sharma et al (2014) e pode ser visto na Figura 29. O ciclo subcritico € composto: por uma
regido de alta temperatura que possui um compressor de alta temperatura, uma valvula de
expansao (VE 01), um condensador, um trocador de calor interno (SLHX1) e R404A como
fluido refrigerante; e por uma regido de baixa temperatura que possui um reservatorio, um
trocador de calor interno (SLHX2), uma vélvula de expansdo (VE 02), uma bomba, um
compressor de baixa temperatura, um evaporador de média temperatura (MT), um
evaporador de baixa temperatura (LT) e R744 como fluido refrigerante. As duas regibes
estdo conectadas por um trocador de calor em cascata.

Para confec¢cédo do modelo foram adotadas as seguintes premissas:

a) VariagOes de energia cinética e potencial desprezadas;

b) Regime permanente;

c) Perda de carga nas tubulagbes desprezadas;

d) Queda de pressao nos trocadores de calor desprezadas;

e) Eficiéncia isentrépica dos compressores igual a 0,65;

f) Efetividade dos trocadores de calor SLHX igual a 0,4;

g) Grau de superaquecimento de 10°C para os evaporadores de media e baixa
temperatura;

h) Liquido saturado na saida do condensador;
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Somente liquido saturado e vapor saturado saem do reservatorio;

Vapor saturado na saida do trocador de calor em cascata do lado do R404A;
Capacidade de refrigeracdo do evaporador de média e de baixa temperatura
igual a 120 kW e 65kW, respectivamente;

Temperatura de saturacdo do evaporador de média e de baixa temperatura
igual a -5°C e -30°C, respectivamente;

Dispositivos de expanséao (VE) isoentalpicos;

Perda de calor desprezivel nos compressores;

Poténcia dos ventiladores dos evaporadores e dos condensadores foram
desprezadas;

Poténcia da bomba igual a 1% da poténcia total de compressao;

Figura 29 - Esquema do ciclo subcritico
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BOMBA A 16
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SLHX 2

15 &

(_"F’ﬁ 1<2 14
L ) VE G2 )

_ EVAPORADOR EVAPORADOR
MEDIA TEMPERATURA (MT) BAIXA TEMPERATURA (LT)

\ 4

Fonte: Elaborado pelo autor, 2019.
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Segundo Sharma et al (2014), a temperatura de saida do condensador (estado 1) é
definida pelas Equacdes 1 e 2. Com a temperatura definida e sabendo que o fluido
refrigerante sai do condensador como liquido saturado, o estado 1 esta definido. Ressalta-se
que as Equacdes 1 e 2 para a temperatura de condensacdo foi usada somente para
validacdo do modelo, apresentada na sec¢éo 6.1 deste trabalho, uma vez que a temperatura
de condensacéo foi um dos parametros otimizados no presente trabalho.

Teong = 21°C para Ty, < 8° (1)

Teona = Tamp + 10°C para Ty = 8° )

Na Equacdo 2, os termos T.ona © Tump COrrespondem as temperaturas de
condensacao e ambiente, respectivamente. Para definicdo dos demais estados, além das
premissas descritas acima, foram aplicadas, em cada equipamento, as equacdes dos
balancos de massa e de energia, representadas respectivamente pelas Equacdes 3 e 4,
conforme Shapiro et.al. (2009).

Xme = Y m 3)
W_Q=Zme-he_zms-hs (4)

Na Equacdo 3, os termos Y mg e Y m, correspondem ao somatoério das vazbes

- . , . k p ~
massicas de saida e entrada, respectivamente, dadas em Tg. J& na Equacéo 4, os termos h,

kJ

e hg, dados em g’ séo as entalpias de entrada e saida, respectivamente, e W e Q

correspondem a poténcia e a taxa de transferéncia de calor, consecutivamente, dados em
kwW.

Simplificando a equacdo do balanco de massa (Equacdo 3) para todo o sistema
chega-se as EquacgbBes 5 a 18, onde os indices de 1 a 18 representam o0s estados

termodinamicos (Figura 29).

Ty = 1, (5)
M, = 1y (6)
s = 11, (7)
Ty = 1ig (8)

s = 1 9)
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m, + mqy3 = Mg + Mg (20)
My = Ty (11)
My, = My (12)
Mg = My + Myy (13)
Myz = My, (14)
Mys = My, (15)
Mg = Tys (16)
Myy = Myg (17)
Mg = 1My7 + Mg (18)

Simplificando a equacdo do balanco de energia (Equacdo 4) para todo o ciclo
subcritico, obtém-se as Equagfes 19 a 23, onde os indices de 1 a 18 séo referentes aos
estados termodindmicos. As Equacdes 19, 20, 21, 22, 23, representam os balangos de
energia para o trocador de calor interno SLHX1, trocador de calor em cascata, reservatorio,

trocador de calor interno SLHX2, né 8-18-17, respectivamente.

iy by + Ty hy = Ty by + Tis. h (19)
tha by + Thig hig = Ta. hy + ity by (20)
Ty by + Thys hys = Titg. ho + Th. g 21)
Myg. hyo + Mys. hys = Myq.hyq + M6 hes (22)
mg. hg + Mq5.hy; = Myg. hyg (23)

No trocador de calor em cascata, segundo Sharma et al (2014), define-se a
temperatura de aproximacao, que € a diferenga entre a temperatura na saida do circuito de
baixa temperatura e a entrada no circuito de alta temperatura, conforme pode ser visto pela

Equacao 24.

Taprox =T,—-T; (24)
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Para os trocadores de calor interno, SLHX1 e SLHX2, segundo Incropera et.al
(2008), a efetividade € a razdo da taxa de transferéncia de calor real pela taxa de
transferéncia de calor maxima, dadas em kW, conforme Equagédo 25. Aplicando a Equacao
25 para o trocador de calor SLHX1 e SLHX2, obtém-se as Equagbes 26 e 27,

respectivamente.
— MqCpq(Tge=Tys) _ Mpcpr(Trs=Tre) (25)
M.Cmin-(Tge— Tr.e) M.Crmin-(Tge— Tfe)
1iq.(hy—hy)
ESLHX1,5¢ = — (26)

M 4.CP4.(T1—Ty)

Mq0-(R10—h11)
& = 27
SLHX2,S¢ ™ 411 5.cp15.(T10—T1s) (27)

Nas Equagbes 25, 26 e 27, ni, e miy sdo as vazOes massicas, dadas em i—g, de

refrigerante do lado quente e frio respectivamente, enquanto que c, 4, € ¢, S80 0s calores
especificos a pressao constante do lado quente e do lado frio respectivamente, dados em

kJj .
gk’ JaTye,

Tys» Tre € Tfs, dado em °C, correspondem as temperaturas do lado quente de

entrada e saida e as temperaturas do lado frio de entrada e saida, respectivamente. Os

indices 1, 2, 4, 10, 11 e 15 sao referentes aos estados termodinamicos do ciclo subcritico.
Segundo Stoecker et.al (1994), a taxa de circulagdo da bomba, CR, Equacao 28, € o

quociente da vazao massica de refrigerante fornecida ao evaporador pela vazao massica de

. . k
refrigerante vaporizado, dados em Tg.

- M
CR= 2 (28)
O grau de superaquecimento no evaporador é definido como a diferenca entre a
temperatura na saida do evaporador e a temperatura de saturacdo, como pode ser visto em
Stoecker et.al (1994). No caso do ciclo subcritico, o grau de superaquecimento dos

evaporadores de média e baixa temperatura é representado pelas Equacbes 29 e 30

respectivamente.
ATsup,MT,sc =Ti3— Tsat,13 (29)
ATsup,LT,sc =Tis — Tsat,lS (30)

Considerando compressores adiabaticos, as Equacdes 31 e 32 representam a

poténcia dos compressores de média e de baixa temperatura, respectivamente, em kW. As
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entalpias do estado 6 (hg) e do estado 17 (hy;) sdo dadas pelas Equacdes 33 e 34,

conforme Shapiro et.al. (2009).

WHT = ths. (hs — he) (31)
WLT = Mye. (h16 — h17) (32)
M comp = P (33)
N comp = T (34)

]

Nas Equacdes 31, 32, 33 e 34, h; e hg, dados em kg, correspondem as entalpias de

kg
entrada e saida do compressor de alta temperatura e h;s € hy; as entalpias de entrada e
saida do compressor de baixa temperatura e 7nscomp O rendimento isentropico do

k .
compressor. O hy;5 € hgg, dados em é, representam as entalpias do estado 17 e 6

respectivamente, para um processo de compressao isentrépica.
Segundo Shapiro et.al. (2009), as capacidades de refrigeracdo, dadas em kW, de
baixa e média temperatura podem ser calculadas pelas Equacdes 35 e 36, onde hy, € h;s

representam as entalpias de entrada e saida do evaporador de baixa temperatura e h,, €

k]o

hi3 as entalpias de entrada e saida do evaporador de média temperatura, todas em o

calor rejeitado no condensador também pode ser calculado através da Equacao 37, onde h,

e hg representam, respectivamente, as entalpias de saida e de entrada, dadas em :—;.
Qevap,LT,sc = Myy. (g5 — hqg) (35)
Qevap,MT,sc = Myy. (hy3 — hy2) (36)
Qcond = my. (hy — he) (37)

De acordo com a premissa (p), a poténcia da bomba é calculada pela Equacao 38.

Wyompa = 0,01. (Wyr + W) (38)

O coeficiente de desempenho, COP, segundo Shapiro et.al. (2009), é definido como
a razdo entre o efeito de refrigeracdo e o trabalho liquido necessario para atingir tal efeito,

conforme a Equacao 39.
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COPSC — Q.e'vap,MT,sc"'Q.e'zvap,LT,sc (39)
(WLr+WhyT+Whombal

4.1.2 Modelo exergético do ciclo subcritico

Para a andlise exergética, € necessario definir o estado morto. A temperatura do
estado morto, T,, foi definida como a temperatura ambiente. A pressédo do estado morto foi
definida como a presséo atmosférica em Belo Horizonte. Para o calculo da pressao em Belo
Horizonte, foi levantado que a altura média de Belo Horizonte com relacéo ao nivel do mar é
de 852 metros, conforme Prefeitura de Belo Horizonte (2017). Adotando o modelo de gés

ideal para o ar, a pressdo de Belo horizonte foi calculada conforme a Equacéao 40.
Pgy = Patm — Par-9-H (40)

Na Equacéo 40, P,;,, corresponde a pressdo atmosférica, dada em Pa; p,,, dado em

kg . - . R ,
m—gg, € a massa especifica do ar em Belo horizonte; g corresponde a gravidade em sﬂz e H

corresponde a altura de Belo Horizonte em relagéo ao nivel do mar, dada em metros.

Para calculo da eficiéncia do ciclo através da segunda lei da Termodinamica, foi
realizada uma andlise exergética em cada equipamento que compde o ciclo subcritico. De
acordo com Cengel et.al. (2008), a taxa de variacdo da exergia dentro do volume de controle
durante um processo é igual a taxa liquida de transferéncia de exergia através das fronteiras
do volume de controle por calor, trabalho e fluxo de massa menos a taxa de destruicdo da
exergia dentro das fronteiras do volume de controle. Para regime permanente, a equacgao

pode ser descrita conforme a Equacgéo 41.

T, . o . . v
Z(l—T—Z).Qk—W+Zme.exe—2ms-€xs—ExD:0 (41)

Na Equac&o 41, Q, representa a taxa de transferéncia de calor em kW; W representa

a poténcia em kW; ex, e ex; representa o fluxo de exergia de entrada e saida,

respectivamente, dados em :—; e Exp representa a taxa de destruicdo de exergia em kW.

Uma vez que, no sistema estudado, sdo ausentes os efeitos quimicos,
eletromagnéticos, elétricos, nucleares e de tensdo superficial, considerando também
despreziveis as variacdes de energia cinética e potencial, o fluxo de exergia é definido pela
Equacéo 42, conforme Cengel et.al. (2008), ou seja, considera-se somente a exergia fisica
do fluido.
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ex=(h —hy)—Ty.(s —s,) (42)

Na Equacéo 42, h, e s, representam a entalpia e entropia do fluido no estado morto,

K k : : k
dadas em é e kg—iK, respectivamente h  representa a entalpia, dada em é e s representa,

a entropia de dada em k;‘—fK do fluido em um determinado estado.

Combinando as Equacbes 41 e 42, calcula-se a taxa de destruicdo de exergia para
cada equipamento do ciclo subcritico. As Equacdes 43 a 53 representam a taxa de
destruicdo de exergia para o compressor de baixa temperatura, compressor de alta
temperatura, evaporador de média temperatura, evaporador de baixa temperatura, trocador
de calor interno SLHX1, trocador de calor interno SLHX2, condensador, valvula de expanséo
do ciclo de alta temperatura (VE1), valvula de expansédo do ciclo de baixa temperatura
(VE2), reservatorio e trocador de calor em cascata, respectivamente.

ExD,Comp vr = —Wir + miye. (ex16 — €x47) (43)

ExD,Comp ur = —Wyr + 1s. (exs — exg) (44)
: T, . .

ExD,evap MT,sc = (1 - (i)) . Qevap,MT,sc + mqy. (exlz - €X13) (45)
; To A .

EXpevap LT sc = <1 - (E)> - Qevap,L1,sc T M1y (ex14 — €xy5) (46)

ExD,SLHXl,sc = my.(ex; — exy) + my. (exy — exs) (47)

ExD,SLHXZ,sc = 1. (ex19 — ex11) + Mys. (ex15 — exqq) (48)
g TO ' .

ExD,cond = <1 - (T_1)> . Qcond + my. (ex6 - exl) (49)

ExD,VEl,sc = m,. (ex; — ex3) (50)

ExD,VEZ,sc = 1hy. (ex11 — €X14) (51)

E;XD,reser_sc == Th7. e.X7 + mlg. ex13 - mg. exS - mg. exg (52)

ExD,casc = 3. (ex3 — exy) + myg. (ex1g — exy) (53)

Os indices de 1 a 18 representam os estados termodinamicos.
Segundo Cengel et.al. (2008), para o calculo do COP reversivel, Equacao 54, é

necessario calcular as poténcias reversiveis dos compressores de baixa e alta temperatura,
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gue é a poténcia quando a taxa de exergia destruida é igual a zero, conforme as Equacdes
55 e 56 respectivamente.

Qevap,MT"’Qevap,LT
COP.,, = — - 54
rev |WLT,rev+WHT,rev| ( )
WLT,rev = Mye. (ex16 - ex17)rev (55)
WMH,rev = Ms. (exs - ex6)rev (56)

A eficiéncia do ciclo subcritico pela segunda lei da termodindmica, segundo Cengel
et.al. (2008), pode ser definida conforme a Equacdo 57, onde a exergia destruida e a
exergia fornecida sédo dadas pelas Equacdes 58 e 59.

EXp,sc

Niisc = 1- (57)

Exergiagornecida,sc

ExD,sc = ExD,comp LT + ExD,comp MT + ExD,evap MT,sc + ExD,SLHXl,sc + ExD,SLHXZ,sc + ExD,cond +

ExD,VEl,sc + ExD,VEZ,sc + ExD,reser,sc + ExD,casc (58)

Exergiafornecida,sc = |WLT + WMT + Wbomba| (59)

4.1.3 Modelo econdémico e ambiental do ciclo subcritico

No modelo econbémico descrito neste trabalho, adotou-se as fungbes custos de
aquisicao dos equipamentos presentes em Mosaffa et.al (2016) e Jain et.al (2015), descritas
na Tabela 5. Com os valores do custo de aquisicao de cada equipamento do ciclo subcritico,
obteve-se de acordo com a Equacgdo 71, a funcdo custo de aquisicdo total do ciclo

subcritico.

Zaquis,sc = Zcomp,LT,sc + Zcomp,HT,sc + Zcond,sc + Zcond,casc,sc + Zevap,LT,sc + Zevap,MT,sc +

ZSLHXl,sc + ZSLHXZ,SC + Ztanque,sc + ZVEl,sc + ZVEZ,sc (71)

Na Equa(;éo 711 Zcomp,LT,sca Zcomp,HT,sa Zcond,sc: Zcond,cas,scm Zevap,LT,sw Zevap,MT,sca
Zsiuxi,ser ZsiHx2,scr ZLtanquescr Zvelse © Zyezsc correspondem, nesta ordem, ao custo de
aquisicdo do compressor de baixa temperatura, do compressor de alta temperatura, do
condensador, do trocador de calor em cascata, do evaporador de baixa temperatura, do

evaporador de média temperatura, do trocador de calor interno SLHX1, do trocador de calor
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interno SLHX2, do tanque, da valvula de expanséo do ciclo de alta temperatura e da valvula
de expansdao do ciclo de baixa temperatura.

Tabela 5 - Funcdes Custo de Aquisicao para os Equipamentos do Ciclo Subcritico

Componente do Sistema Funcao Custo de Capital
()  Compressor LT Zeompirse = 10167,5. Wy " (60)
(1) Compressor HT Zeompur,se = 9624,2. Wi (61)
() Condensador Zeond,sc = 1397 Avorarcona (62)
(IV)  Condensador em Cascata Zeondcasese = 383,5. Acona cas (63)
V) Evaporador LT Zevap LT,sc = 1397-Aevap,LT,sco'89 (64)
(Vi) Evaporador MT Z evap,MT,sc = 1397-Aevap,MT,sco'S9 (65)
(VII)  SLHX1 Zsinxise = 516,621 Ag pyx1 oc + 268,45 (66)
(VII)  SLHX2 Zsinxase = 516,621, Ag pxzsc + 268,45 (67)
(IX) Tanque Ztanquesc = 280,3. (15 + 1m,3)%%7 (68)
(X) Valvula de Expanséo 1 (VE1) Zyg1sc = 114,5.m, (69)
(X1) Vélvula de Expanséao 2 (VE2) Zygasc = 114,5.my, (70)

Fonte: Mosaffa et.al, 2016 e Jain et.al, 2015.

A taxa total do custo de aquisicdo mais o custo de manutencao € representado pela
Equacédo 72, conforme Aminyavari et.al (2014), onde Z,representa o custo de aquisicdo de
cada equipamento, FRC o fator de recuperacao de capital, FM o fator de manutencéo e N o

namero de horas operacionais do sistema.

. Zy.FRC.FM
Zaquis+man ~  3600.N (72)

Segundo Aminyavari et.al (2014), o fator de recuperacdo de capital pode ser
expresso pela Equacéo 73, onde i corresponde a taxa de juros e n ao periodo de vida util

estimado do equipamento.

_La+)®
FRC = o (73)
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Conforme Aminyavari et.al (2014), o custo de operacéo do sistema é devido ao custo
associado ao consumo de energia nos compressores e na bomba, expresso pela Equacdo
74, onde (., corresponde ao custo unitario da eletricidade durante o horario de

funcionamento do sistema em kW. h.

. . . . Cele
Zoper = Wyr + Wir + Whomba)- 3610(; (74)

Segundo Aminyavari et.al (2014), o custo ambiental correspondente a emissdo de
CO, do sistema pode ser calculado pela Equacdo 75, onde C.y, corresponde ao custo
unitario de penalidade devido a emissdo de CO, e m¢p, a quantidade de emissdo de CO,
representada pela Equacéo 76.

(mcoz)c
_ \T1000 ):C02

Zamb - 3600.N (75)

Mcoz = Pcoz- CAE (76)

Na Equacgdo 76, ¢;o, corresponde a um fator de conversdo de emissao de
eletricidade da rede e CAE significa o consumo anual de eletricidade, dado em kW. h.
Combinando as Equagbes 72, 74 e 75 obtém-se a taxa de custo total, conforme

Equacéo 77.

Ztotal,sc = Zaquis+man + Zoper + Zamb (77)
4.2 Sistema Transcritico

Nos topicos abaixo sera detalhado o modelo energético, exergético, econdmico e

ambiental do ciclo transcritico com R744.
4.2.1 Modelo energético do ciclo transcritico

O modelo tedrico do ciclo transcritico apresentado neste trabalho foi descrito por
Sharma et al (2014) e pode ser visto na Figura 30. O ciclo transcritico € composto por: um
resfriador de gas (gas cooler), quatro valvulas de expansédo (VE), um reservatério, dois
trocadores de calor interno SLHX1 e SLHX2, um evaporador de baixa temperatura, um
evaporador de média temperatura, um compressor de baixa temperatura e um compressor

de alta temperatura.
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Figura 30 - Esquema do ciclo transcritico
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Fonte: Elaborado pelo autor, 2019.

Para confeccéo do modelo foram adotadas as seguintes premissas:

a)
b)
c)
d)
e)
f)
9)

h)
1)

)

VariacOes de energia cinética e potencial desprezadas;

Regime permanente;

Perda de carga nas tubulacdes desprezadas;

Queda de pressao nos trocadores de calor desprezadas;

Eficiéncia isentrépica dos compressores igual a 0,65;

Efetividade dos trocadores de calor SLHX igual a 0,4;

Grau de superaguecimento de 10°C para os evaporadores de média e baixa
temperatura;

Somente liquido saturado e vapor saturado saem do reservatorio;

Capacidade de refrigeracdo do evaporador de média e de baixa temperatura
igual a 120 kW e 65kW, respectivamente;

Temperatura de saturacao do evaporador de média e de baixa temperatura

igual a -5°C e -30°C, respectivamente;
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k) Valvulas de expansdao isoentélpicas;

[) Perda de calor desprezivel nos compressores;

m) Poténcia dos ventiladores dos evaporadores e do resfriador de gés
desprezada;

n) Pressao do reservatorio igual a 3500 kPa.

Segundo Sharma et.al (2014), a temperatura e a pressdo na saida do resfriador de
gas obedece a relacdo descrita pela Equacdo 78, onde T,,,, representa a temperatura
ambiente em Celsius. Vale ressaltar que a pressédo do resfriador de gas descrita pela
Equacédo 78 foi usada somente para validacdo do modelo, apresentada na secdo 6.1 deste
trabalho, uma vez que a presséao do resfriador de gas foi um dos parametros otimizados no

presente trabalho.

P, = 0,0021. Tgmp? + 0,13516. Tgpp + 2,2487 (78)

A temperatura na saida do resfriador de gas € dada por (SHARMA et.al 2014):
T, = 10°C se Typmp < 0°C
Ty = Tamp + 10°C se 0°C < Typp < 18°C
T, = 28°Ce P; = 6900 kPa se 18°C < Ty < 22
T, = 28°Ce P, = 7500 kPa se 22°C < Tppmp < 25°C
Ty = Tymp + 3°C 5€ Tamp = 25°C

Para definicAo dos demais estados do ciclo transcritico, além das premissas
descritas acima, foram usadas as equacdes dos balancos de massa e de energia,
representadas respectivamente pelas Equacdes 3 e 4, conforme Shapiro et.al. (2009).
Simplificando a equacao do balanco de massa para todo ciclo transcritico, obtém-se as
Equacbes de 79 a 92, onde os indices de 1 a 17 correspondem aos estados termodindmicos
(Figura 30).

Thl = mz (79)
mz = Th3 (80)

Th3 = Th4 + me (81)
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My = 1is (82)
rig = 1y + 1 (83)
m, = mg (84)
g = My (85)
My = Mgq (86)
myy =My, (87)
My, = My3 (88)
Mmyy = Mg + My3 (89)
Mys = Myq + Mg (%0)
Mys = Mg (91)
My = Myy (92)

Simplificando a equacgdo do balango de energia para cada equipamento do ciclo
transcritico, obtém-se as Equacdes 93, 94, 95, 96 e 97. As Equacgbes 93, 94, 95, 96 e 97
representam, nesta ordem, o balanco de energia no trocador de calor interno SLHX1, no

trocador de calor interno SLHX2, no tanque, no né 8-13-14 e no n6 5-14-15.

tig. hy + titys. hys = 1. hs + 1it16. Ay (93)
Tho. he + 1i11. hyq = Titg. ho + Tit15. hys (94)
tig. hs = Titg. he + Titg. Ry (95)
Tiyg- hig = My3. hyz + Mg. g (96)
titys. hys = Tiyy. hig + Ms. s (97)

Conforme descrito anteriormente, segundo Incropera et.al (2008), a efetividade dos
trocadores de calor é a razdo da taxa de transferéncia de calor real pela taxa de
transferéncia de calor maxima, dadas em kW, conforme Equacdo 25. Simplificando a
Equacao 25 para os trocadores de calor SLHX1 e SLHX2 do ciclo transcritico, obtém-se as

Equacbes 98 e 99, consecutivamente.
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ha.(h3—hs)

My5.P15-(T15—T2)

ESLHX1,tc = (98)
Tig.(he—ho)

My1.6P11-(Te—T11)

(99)

ESLHX2,tc =

Nas Equacdes 98 e 99, m, e my, dados em kTg, representam a vazdo massica do
R744 do lado frio. h, e hg, dados em :—é, correspondem as entalpias do R744 do lado frio e
T, e T;;, dados em Celsius, representam a temperatura do R744 do lado frio. m,5 e m4,

cpis € cpyq, Tis € Ty representam a vazao massica, o calor especifico e a temperatura de

entrada do R744 do lado quente dados em ks—g, kg+l{ e °C respectivamente e h; corresponde a
entalpia de saida do R744 do lado frio em I’z—;.

Como visto em Stoecker et.al (1994), o grau de superaguecimento no evaporador é
definido como a diferenca entre a temperatura na saida do evaporador e a temperatura de
saturacdo. Para os evaporadores de baixa e média temperatura do ciclo transcritico, o grau
de superaquecimento é definido conforme as Equacgdes 100 e 101, respectivamente. Todas
as temperaturas nas Equacdes 100 e 101 sdo dadas em Celsius.

ATsup,LT,i:c =Ti1 — Tsat11 (100)

ATsup,MT,tc =Tg — Tsats (101)

Nas Equactes 100 e 101, T;; e Tg correspondem, respectivamente, as temperaturas
na saida do evaporador de baixa e de média temperatura. Tgse 11 € Tsqrg representam as
temperaturas de saturacdo do evaporador de baixa e de média temperatura,
consecutivamente.

Considerando compressores adiabaticos, as Equacdes 102 e 103 representam a
poténcia dos compressores de alta e de baixa temperatura, respectivamente, em kW. As
entalpias do estado 17 (h;,) e do estado 13 (h;3) s@o dadas pelas Equacgbes 104 e 105,
conforme Shapiro et.al. (2009).

WHT,tc = Mye. (N16 — h17) (102)
WLT,tC = Myy. (hyz — hy3) (103)
h17 — h16 _ (hlﬁ_h17,s) (104)

Ns,comp
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hiz—hizs
hiz = hyz — (P13 ~Piss) (105)

Ns,comp

Nas Equacdes 102, 103, 104 e 105, h, € h,,, dados em L‘—;, correspondem as

entalpias de entrada e saida do compressor de alta presséo, h,, € h;3 as entalpias de
entrada e saida do compressor de baixa pressdo e 7;.omp O rendimento isentropico do

compressor. O hy;¢ € hy3,, dados em ,f—;, representam as entalpias do estado 17 e 13

respectivamente, para um processo de compressao isoentrdpica.
Segundo Shapiro et.al. (2009), as capacidades de refrigeracdo, dadas em kW, de
baixa e média temperatura podem ser calculadas pelas Equacdes 106 e 107, onde h;( € hy4

representam as entalpias de entrada e saida do evaporador de baixa temperatura e h; e hg

. , T k
as entalpias de entrada e saida do evaporador de média temperatura, todas em é. O calor

rejeitado no gas cooler também pode ser calculado através da Equacdo 108, onde h; € hy

representam, respectivamente, as entalpias de saida e de entrada, dadas em :—;.

Qevap,LT,tC = 1My;. (h11 - h10) (106)
Qevap,MT,tc = Tmg. (h8 - h7) (107)
Qgc = my.(hy — hy7) (108)

O coeficiente de desempenho, COP, segundo Shapiro et.al. (2009), € definido como
a razdo entre o efeito de refrigeracéo e o trabalho liquido necessario para atingir tal efeito,
conforme a Equacgao 109.

Q LTtc+Q MTtC
COPtC — evap, L c .evap (109)
(Wir+Whyr|

4.2.2 Modelo exergético do ciclo transcritico

Primeiramente, para uma analise exergética do ciclo transcritico € necessario definir
as propriedades termodindmicas do estado morto. Para o ciclo transcritico, o estado morto é
o mesmo definido no estudo do ciclo subcritico, descrito anteriormente. A analise exergética
de cada equipamento do ciclo transcritico obedece as Equacdes 41 e 42 ja descritas neste
trabalho. Combinando as duas equacdes, obtém-se as Equacdes 110, 111, 112, 113, 114,

115, 116, 117, 118, 119, 120 e 121 que correspondem a analise exegética no compressor
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de baixa temperatura, compressor de alta temperatura, evaporador de média temperatura,
evaporador de baixa temperatura, trocador de calor interno SLHX1, trocador de calor interno
SLHX2, resfriador de gas (gas cooler), valvula de expanséo 1 (VE1), valvula de expansao 2
(VE2), valvula de expansdo 3 (VE3), valvula de expansdo 4 (VE4) e reservatorio,

respectivamente.

ExD,comp vr = —Wip 4+ 1my,. (exg; — exq3) (110)

ExD,Comp ur = —Wyr + mye. (ex16 — €X17) (111)
; To & .

ExD,evap MT,tc — <1 - (T_3)> . Qevap,MT,tc + mg. (ex7 - exs) (112)
. TO . .

ExD,evap LT tc — <1 - (a)) . Qevap,LT,tc + myo- (exlo - exll) (113)

ExD,SLHXl,tc = 1hy. (ex; — ex3) + Mys. (exy5 — exy6) (114)

ExD,SLHXZ,tc = Tho. (exg — exg) + 11q1. (ex11 — €X13) (115)
. TO . .

Expgc = <1 - (T—1)> Qgc +my. (ex17 — exq) (116)

ExD,VEl,tC =my. (ex; — exy) (117)

ExD,VEZ,tc = 1. (exg — ex1p) (118)

ExD,VE3,tC = 1. (exg — ex7) (119)

ExD,VE4,tC = my. (ex, — exs) (120)

E;XD,reser_tc - Th3. eX3 - Th4. e.X4_ - ﬁl6. ex6 (121)

Os indices de 1 a 17 representam os estados termodinamicos.

Segundo Cengel et.al. (2008), para o célculo do COP reversivel, Equacao 122, é
necessario calcular as poténcias reversiveis dos compressores de baixa e alta temperatura
gue é a poténcia quando a taxa de exergia destruida é igual a zero, conforme as Equacbes

123 e 124, respectivamente.

Qevap,MT.tc+Qevap,LT,tc
COPB,.., = : , 122
rev |WLT,rev+WHT,rev| ( )
WLT,rev = Myy. (€X12 — €X13)rer (123)
WHT,rev = My (€X16 — €X17)rev (124)

Conforme Cengel et.al. (2008), a eficiéncia do ciclo transcritico através da segunda
lei da termodinamica, pode ser definida pela Equacdo 125, onde a exergia destruida e a

exergia fornecida sdo dadas pelas Equacdes 126 e 127.
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Minee = 1 kDR (125)

Exergiafornecida,tc

Exptc = EXpcompir + EXp comp vt + EXD evap mT,tc T EXD evap 17,tc T+ EXD sLux1,tc T+

Exp siuxztc + Expge + EXpyeiec + EXpyezte ¥ EXpyEste + EXpyEatc +

ExD,tanque,tc (126)

Exergiafornecida,tc = WLT + WHT| (127)
4.2.3 Modelo econémico e ambiental do ciclo transcritico
No modelo econémico do ciclo transcritico, adotou-se as fungbes de custos de

aquisicao dos equipamentos presentes em Mosaffa et.al (2016) e Jain et.al (2015), descritas
na Tabela 6.

Tabela 6 - Fun¢des custo de aquisi¢do para os equipamentos do ciclo transcritico

Componente do Sistema Funcéo Custo de Capital
() Compressor LT Zeompiric = 10167,5. |WLT|°'46 (128)
D) Compressor HT Zeompuipec = 9624,2. |[Wir| ™" (129)
()  Gés Cooler Zyere = 1397.4,."% (130)
(IV)  Evaporador LT Z =1397. Appap it ec (131)
V) Evaporador MT Zevapmrec = 1397 Agpapurioc (131)
(VI)  SLHX1 Zsinxiee = 516,621, Agppxy ¢c + 268,45(133)
(VII)  SLHX2 Zsinxate = 516,621, Agy iy rc + 268,45(134)
(VII)  Tanque Zranquere = 280,3.1m3%7 (135)
(IX) Vélvula de Expansao 1 (VE1) Zyg1ec = 114,5.1114 (136)
xX) Valvula de Expanséo 2 (VE2) Zygatc = 114,5.m4 (137)
(X1 Vélvula de Expansao 3 (VE3) Zygzte = 114,5.m, (138)
(XII)  Valvula de Expansao 4 (VE4) Zyparc = 114,5.1m, (139)

Fonte: Mosaffa et.al, 2016 e Jain et.al, 2015.
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Com os valores do custo de aquisicdo de cada equipamento do ciclo transcritico,
obteve-se de acordo com a Equacdo 140 a funcdo custo de aquisicdo total do ciclo
transcritico.

Zaquisitc = Zeomp,iTtc T Zcomp,uttc ¥ Zgctc ¥ Zevapitic ¥ Zevapmr,te T Zsiuxite * Zsiuxzte T

Zianqueic t Zvettc t Zviztc t ZvEste t ZvEatce (140)

Na Equacdo 140, Z.ompiricr ZcompuT,tcr Zgcicr ZevapiTicr ZevapMT,tcr ZSLHX1,tcs
Zsiux2,ter Ztanqueter ZvEiter ZvEater ZvEstc © Zvparc COrrespondem, nesta ordem, ao custo de
aquisicao do compressor de baixa temperatura, do compressor de alta temperatura, do gas
cooler, do evaporador de baixa temperatura, do evaporador de média temperatura, do
trocador de calor interno SLHX1, do trocador de calor interno SLHX2, do tanque, da valvula
de expansédo da saida do géas cooler, da valvula de expansao na entrada do evaporador de
baixa temperatura, da valvula de expansao na entrada do evaporador de média temperatura
e da valvula de expanséo na saida do tanque.

A taxa total do custo de aquisi¢do mais o custo de manutencao € representado pela
Equacéo 141, conforme Aminyavari et.al (2014), onde Z,representa o custo de aquisicao de
cada equipamento, FRC o fator de recuperacdo de capital, FM o fator de manutencdo e N o

namero de horas operacionais do sistema.

. __ Zy.FRC.FM
Zaquis+man = 3600N (141)

Segundo Aminyavari et.al (2014), o fator de recuperacdo de capital pode ser
expresso pela Equacao 142, onde i corresponde a taxa de juros e n ao periodo de vida util

estimado do equipamento.

L@+t
FRC = 1+in-1

(142)

Conforme Aminyavari et.al (2014), o custo de operacdo do sistema é devido ao custo
associado ao consumo de energia nos compressores e na bomba, expresso pela Equacédo
143, onde C,,; corresponde ao custo unitario da eletricidade durante o horario de

funcionamento do sistema em kW. h.

. . . Cele
Zoper = (Whr + Wyr). 36l0(§ (143)
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Segundo Aminyavari et.al (2014), o custo ambiental correspondente a emissdo de
CO, do sistema pode ser calculado pela Equacéo 144, onde Cy, corresponde ao custo
unitario de penalidade devido a emissdo de CO, e my, a quantidade de emisséo de CO,

representada pela Equacéo 145.

> (n;goooz)'ccoz
Zamp = 3600.N (144)
Meoz = Peoz * CAE (145)

Na Equacdo 145, ¢.o, corresponde a um fator de conversdo de emissao de
eletricidade da rede e CAE significa o consumo anual de eletricidade, dado em kW. h.
Combinando as Equacgbes 141, 143 e 144 obtém-se a taxa de custo total, conforme

Equacéo 145.

Ztotal,tc = Zaquis+man + Zoper + Zamb (145)

Vale ressaltar que o ciclo subcritico e transcritico apresentado no capitulo 4 tém
como uma das aplicacbes o0 uso em sistemas de supermercados com o0 evaporador de
média temperatura sendo responsavel pelo resfriamento de alimentos e o evaporador de
baixa temperatura pelo congelamento dos mesmos.

Outro fator que merece ser destacado é que para o ciclo subcritico a temperatura de
condensacdo representada pelas Equacfes 1 e 2 foi usada apenas para validacdo do
modelo, uma vez que ela foi a varidvel otimizada no processo de otimizacao.

Destaca-se também que a efetividade igual a 0,4 foi adotada apenas para validagédo
do modelo com o proposto por Sharma et.al (2014), uma vez que a efetividade foi um
parametro adotado para analisar a influéncia que ela tem sobre o custo e a irreversibilidade
do ciclo subcritico.

A presséo do resfriador de gas do ciclo transcritico representada pela Equacgéo 78 foi
usada apenas para validacdo do modelo, uma vez que ela foi a variavel otimizada no

precisso de otimizag&o do ciclo transcritico.
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5. METODOLOGIA

Este capitulo tem a finalidade de descrever os procedimentos, parametros e
condicbes adotadas para a solu¢cdo dos modelos matematicos dos sistemas subcritico e

transcritico, assim como descrever o método de otimizacao.

5.1 Determinacgdo das propriedades termofisicas do ciclo subcritico

Inicialmente, foi definido que os parametros de entrada do ciclo subcritico eram os
mesmo apresentados em Sharma et.al (2014) e descritos nas alineas e, f, g, k, | e p da
secdo 4.1.1 deste trabalho. Além dos parametros apresentados, Sharma el. al (2014) definiu
gue a temperatura de aproximacgdo e a taxa de recirculagdo da bomba séo 3,3°C e 1,5,
respectivamente.

Com os parametros de entrada definidos, foram determinados os estados
termodinamicos presentes na Figura 29 da secdo 4.1.1 deste trabalho. Para determinacéo
de todos os estados, duas propriedades foram obtidas como mencionado nos paragrafos
abaixo e as demais propriedades foram extraidas das funcdes do EES.

Para o estado 1, que corresponde a saida do condensador e a entrada do trocador
de calor interno SLHX1, a temperatura de condensacao (T;) € descrita como uma funcéo da
temperatura ambiente, ja descrita na se¢éo 4.1.1 deste trabalho e o fluido refrigerante sai do
condensador como liquido saturado.

No gue se refere ao estado 2, que corresponde a saida do trocador de calor interno
SLHX1 e a entrada da valvula de expanséo 1, foi considerado que o processo de troca de
calor no SLHX1 é isobarico, logo P, = P,. Usando a relacdo da efetividade no SLHX1,
Equacéo 26 obtém-se o valor da entalpia h,.

Para o estado 3, que corresponde a saida da valvula de expansédo 1 e a entrada do
trocador de calor em cascata, assumiu-se que O processo na valvula de expansédo é
isoentalpico, portanto h; = h, € que 0 processo no trocador de calor em cascata € isobarico,
logo P; = P,..

No estado 4 que consiste na saida do trocador de calor em cascata e na entrada do
SLHX1, assumiu-se que T, =T;, uma vez que do estado 3 para o estado 4 o fluido
refrigerante esta na regido de saturacao e que ela sai do trocador de calor em cascata como
vapor saturado.

O estado 5 consiste na saida do SLHX1 e na entrada do compressor de alta

temperatura. Como o processo no trocador de calor interno 1 é isobérico temos que Ps = P,.
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Aplicando a equacgédo do balanco de energia no SLHX1 descrita pela Equacédo 19, obtém-se
a entalpia do estado 5.

Para o estado 6 que corresponde a saida do compressor de alta temperatura e a
entrada do condensador, foi adotado que a troca do calor no condensador é isobarico,
portanto P; = P;. Através da eficiéncia isoentrépica do compressor de alta temperatura,
Equacédo 34, obtém-se a entalpia hy.

Como o0 processo no reservatorio € isobéarico tem-se que P, = P;3. Aplicando a
equacdo do balanco de energia no reservatorio descrita pela Equacdo 21, calcula-se a
entalpia do estado 7.

Para o estado 8 tem-se que Pg = P;3 uma vez que O Processo no reservatorio €
isobarico. Através das premissas adotas na se¢éo 4.1.1, alinea i, tem-se que o0 R744 sai do
reservatdrio como vapor saturado, o que permite definir o estado 8.

A pressao do estado 9, que consiste na saida do tanque e na entrada da bomba, foi
considerada igual a pressao do estado 13, uma vez que o reservatorio € isobérico. Através
das premissas adotadas na sec¢do 4.1.1, alinea i, 0 R744 sai do reservatério como liquido
saturado.

O estado 10, que corresponde a saida da bomba e a entrada do SLHX2, foi
assumido que € igual ao estado 9. Para o estado 11 foi adotado que P;; = P;3, uma vez que
foi considerado que o trocador de calor interno 2 é isobarico. Para determinagéo da entalpia
hi1, usou-se a relacdo da efetividade, Equacéo 27.

Analisando a Figura 29, percebe-se que 0 estado 12 e o estado 11 sado idénticos,
diferenciando somente a vazdo massica de cada um deles, conforme Equagédo 13.

Para o estado 13 que corresponde a saida do evaporador de média temperatura e a
entrada do reservatorio, calculou-se a presséo P;; através da temperatura de saturacdo
descrita nas premissas da secao 4.1.1 alinea |. Ja a temperatura T;5 foi obtida através do
superaquecimento do evaporador de média temperatura, também descrito na sec¢éo 4.1.1
alinea g, conforme Equacéo 29.

A pressédo do estado 14, que consiste na saida da valvula de expansdo 2 e na
entrada do evaporador de baixa temperatura, foi assumida igual a pressdo do estado 15,
uma vez que o evaporador de baixa temperatura funciona como um equipamento isobarico.
Como a valvula de expanséo 2 é isoentélpica, tem-se que hy4 = hy;.

Para o estado 15, que corresponde a saida do evaporador de baixa temperatura e a
entrada do trocador de calor interno SLHX2, a pressdo P;s; foi obtida como funcdo da
temperatura de saturacao, descrita na secdo 4.1.1 alinea |. A temperatura T, foi encontrada

através da Equacéo 30, onde o superaquecimento foi definido na secdo 4.1.1 alinea g.
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O estado 16 consiste na saida do SLHX2 e na entrada do compressor de baixa
temperatura. Considerando que o SLHX2 é isobérico tem-se que P, = P;5. A entalpia hy foi
definida aplicando a equacéo do balanco de energia no SLHX2, conforme Equacao 22.

Para o estado 17, que corresponde a saida do compressor de baixa temperatura,
tem-se que P,;; = P;3 € que a entalpia h;; € obtida através da eficiéncia isentropica do
compressor de baixa temperatura, descrita pela Equacdo 33 e pela alinea e das premissas
da secdo 4.1.1.

Por fim, para o estado 18 aplicou-se a Equacao 23 para determinar h,g €, além disso,

assumiu-se que P;g = Py3.

5.2 Determinagdo dos parémetros e das dimensfes adotadas nos modelos dos
trocadores de calor do ciclo subcritico

O modelo do condensador apresentado no apéndice A, sec¢édo A.2, é tubo aletado a
ar. As dimensd@es do trocador de calor de tubo aletado apresentado no modelo matematico
estdo descritas na Tabela 7. Essas dimensdes foram retiradas de Rezayan et.al (2011).

Tabela 7 - Dimensdes do Condensador

Paréametro Valor

Diametro externo (D eyt cond,sc) 12,7 mm
Espessura do tubo (e;ypo cond sc) 0,889 mm
Espessura das aletas (egetas,cond,sc) 0,25 mm
Densidade de aletas (Ngietas cond,sc) 300 m*
Passo longitudinal dos tubos (SL;ppng sc) 0,049 mm
Passo transversal dos tubos (ST cona sc) 0,057 mm
Numero de fileiras de tubos (N cond,sc) 6

Fonte: Elaborado pelo Autor, 2019.
O modelo matematico apresentado na segcdo A.2 e as correlagcdes descritas nessa
secdo estdo presentes em Bejan et.al (2003).
Para o modelo do trocador de calor em cascata apresentado no apéndice A, secao
A.1 deste trabalho, foi adotado casco e tubo com R744 no lado do casco e R404A no lado
dos tubos, ou seja, condensacéo sobre o feixe de tubos e evaporacdo dentro dos tubos. As
dimensdes usadas para o trocador de calor em cascata estdo presentes na Tabela 8 e

foram descritas por Rezayan et.al (2011).
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Tabela 8 - Dimensdes do trocador de calor em cascata

Pardmetro Valor
Diametro externo dos tubos (D gyt rubo,cas) 25 mm
Espessura dos tubos (e;y,p0 cas) 1,65 mm
Passo no tubo (Py) 38,1 mm
Numero de passe no tubo (Np) 2
Diametro do casco (D qsco) 590 mm

Fonte: Elaborado pelo Autor, 2019.

O modelo matematico apresentado na seccdo A.1 e todas as correlacBes estdo
presentes em Coulson et.al (2002). As constantes k; e n;, também presentes em Coulson
et.al (2002), foram adotadas considerando passo quadrado com nimero de passe igual a 2
e valem 0,156 e 2,291, respectivamente. A correlagdo apresentada pela Equacdo A.9 esta
presente em Bandarra Filho (1997).

Para o modelo de evaporador de baixa temperatura e de média temperatura
apresentado no apéndice A, seccdo A.3, foi adotado tubo aletado a ar. As dimensdes estédo

presentes na Tabela 9 e foram apresentadas por Rezayan et.al (2011).

Tabela 9 - Dimensdes dos evaporadores de baixa e média temperatura

Pardmetro Valor

Diametro externo (D ey evap,sc) 15,9 mm
Espessura do tubo (eypo,evap,sc) 0,889 mm
Espessura das aletas (egetas evap,sc) 0,25 mm
Densidade de aletas (N gietasevap.sc) 200 m™
Passo longitudinal dos tubos (SLeyap,sc) 49,0 mm
Passo transversal dos tubos (ST ¢yqp,sc) 57,0 mm
Numero de fileiras de tubos (N eyap,sc) 6

Fonte: Elaborado pelo Autor, 2019.
O modelo matematico apresentado na sec¢do A.3 e todas as correlagfes estdo
presentes em Bejan et.al (2003).
Para o modelo dos trocadores de calor interno SLHX1 e SLHX2 apresentados no
apéndice A, seccdo A.4 foi adotado tubos concéntricos com as dimensfes descritas na

Tabela 10 e presente em Jain et.al (2015).
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Tabela 10 - Dimensdes dos trocadores de calor interno SLHX1 e SLHX2

Parédmetro Valor
Diametro interno do tubo interno  (Djne sLux sc) 9,5 mm
Diametro externo do tubo externo (DextsLaxsc) 15 mm
Espessura do tubo interno (ej,¢sLuxsc) 0,7 mm
Espessura do tubo externo (eey: sLux.sc) 1 mm

Fonte: Elaborado pelo Autor, 2019.

O modelo matematico apresentado na sec¢do A.4 e todas as correlagbes estdo

presentes em Incropera et.al (2008).
5.3 Parametros para a anélise econdmica e ambiental do ciclo subcritico e transcritico

Jé foi visto que a funcéo taxa de custo total (Equacbes 77 e 145) é composta por trés
parcelas, sendo elas: o custo de aquisicdo e manutencao (Z'aqumman), custo de operacédo
(Zoper) € O custo ambiental devido & emiss&o de CO; (Zgmp)-

A primeira parcela (Z'aqui5+man), gue é obtida pela soma dos precos de aquisicdo de
cada equipamento, séo depedentes de quatro parametros, sendo eles: O custo de aquisicédo
de cada equipamento (Z,), o fator de recuperacdo de capital (FRC), fator de manutengéo
(FM) e do numero de horas de trabalho dos equipamentos do sistema (N). O parametro Z,,
foi obtido utilizando as fun¢des custo de aquisicdo descrita has Tabelas 5 e 6 para o ciclo
subcritico e transcritico, respectivamente, das secfes 4.1.3 e 4.2.3. Os demais parametros
FRC, FM e N estao descritos na Tabela 11 e foram retirados de Aminyavari et.al (2014). A
taxa de juros utilizada para o calculo do fator de recuperagéo de capital também sera a
mesma adotado por Aminyavari et.al (2014).

A segunda parcela (Z'Oper), descrita pelas Equacbes 74 e 143 deste trabalho,
depende das poténcias dos compressores de alta e baixa temperatura, que podem ser
obtidas através das Equagbes 31, 32, 102 e 103 das seg¢fes 4.1.1 e 4.1.2 do presente
trabalho. O parametro C,;.; que representa o custo unitario da eletricidade durante o horario
de funcionamento do sistema, foi retirado de Aminyavari et.al (2014) e esta descrito na
Tabela 11.

Por fim, para obter a Ultima parcela da funcdo taxa de custo total (Z,,,), dois
parametros importantes foram obtidos, sendo eles: O custo unitario de penalidade devido a
emissdo de CO; (C-p2) © a quantidade de emissdao de CO, (mgq,). Para o calculo da
quantidade de emissao de CO,, é necessario o valor do fator de conversao de emissao de

eletricidade da rede (¢0,) € do consumo anual de eletricidade (CAE). O consumo anual de
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eletricidade para o ciclo subcritico e transcritico é dado pelas Equacfes 145 e 146
respectivamente. Todos os valores mencionados estdo presente na Tabela 11 e foram
retirados de Aminyavari et.al (2014).

CAE = Wyr + Wir + Wyompa)-N (145)

Tabela 11 - Parametros da analise de custo

Parametro Valor
Fator de manutencao (FM) 1,06
Ndmero de horas de operagédo do sistema (N) 7000
Taxa de Juros (i) 14% ao ano
Periodo de vida (til estimado do sistema (n) 15 anos
Custo unitario da eletricidade (C,et) 0,06 US$/(kW.h)
Custo unitario de devido & emisséo de CO, (Ccoz) 90 US$/tonco;
Fator de emisséo de CO, da fonte de energia (¢¢o2) 0,968 kg/(kW.h)

Fonte: Elaborado pelo Autor, 2019.

5.4 Determinacéo das propriedades termofisicas do ciclo transcritico

Inicialmente foi definido que os pardmetros de entrada do ciclo transcritico eram os
mesmos apresentados em Sharma et.al (2014) e descritos na sec¢ao 4.2.1 nas alineas e, f,
g, i, j e n deste trabalho.

Com os parametros de entrada definidos, foram determinados o0s estados
termodindmicos apresentados na Figura 30 da seccdo 4.2.1 deste trabalho. Para
determinacdo de todos os estados, duas propriedades foram obtidas como mencionado nos
paragrafos abaixo e as demais propriedades foram extraidas das fungfes do EES.

Para o estado 1, que corresponde a saida do resfriador de gas e entrada da valvula
de expansdo 1, a temperatura T; é obtida como funcdo da temperatura ambiente e tal
relagdo foi descrita na se¢éo 4.2.1 deste trabalho. A pressao P, também é obtida através de
uma relagdo com a temperatura ambiente e esta descrita pela Equacdo 136 na secc¢éo
4.2.1.
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A pressdo do estado 2, que consiste na saida da valvula de expansdo VE1 e na
entrada do SLHX1, é definida como a pressédo do reservatério. Adotando que o processo de
expansao é isoentalpico, tem-se que h, = h;.

Para o estado 3 que corresponde a saida do trocador de calor interno SLHX1 e a
entrada do reservatério, tem-se que a pressdo P; é igual a pressdo do reservatdrio.
Aplicando a definicdo da efetividade no SLHX1, conforme descrito pela Equacdo 156,
obtém-se h; o que define o estado.

No estado 4, a presséo é igual a pressdo do reservatorio e foi considerado que o
R744 sai do reservatorio como vapor saturado, como descrito nas premissas da sec¢éo 4.2.1
alinea h.

A pressédo do estado 5, Ps, € igual a pressdo do estado 8, ou seja P; = P3. Como 0
estado 5 é a saida da valvula de expanséo VE4 e o0 processo de expansao é isoentalpico,
tem-se que hg = hy.

Para o estado 6 tem-se que P, € igual a pressdo do reservatorio e que o R744 sai do
reservatorio como liquido saturado, como descrito nas premissas da secao 4.2.1 alinea h.

Considerando que o processo de troca de calor no evaporador de média temperatura
€ isobarico tem-se que P, = Pg. Como o estado 7 é a saida da valvula de expansao VE3 e o
processo de expanséo é isoentalpico, tem-se que h, = hg.

Para o estado 8, que consiste na saida do evaporador de média temperatura, a
temperatura Tg € obtida através do grau de superaquecimento, conforme descrito pela
Equacdo 159. A pressado Pg foi calculada através da pressdo de saturacdo, descrita nas
premissas da secc¢éo 4.2.1 alinea j.

No estado 9, que corresponde a saida do SLHX2 e a entrada da valvula de expanséo
VE2, a pressdo P, € igual a pressdo do reservatorio. Usando a Equacdo 157, que
corresponde a definicao da efetividade no SLHX2, obtém-se hy.

A entalpia do estado 10, que consiste na saida da véalvula de expansdo VE2 e na
entrada do evaporador de baixa temperatura, € igual a entalpia do estado 9, uma vez que o
processo de expansdo € isoentalpico. Considerando que o processo de troca de calor no
evaporador de baixa temperatura € isobarico tem-se que Py, = P;;.

Para o estado 11, que corresponde a saida do evaporador de baixa temperatura e a
entrada do SLHX2, a temperatura T;; é obtida através do grau de superaquecimento,
descrito pela Equacao 158. A pressdo P;; foi calculada através da pressao de saturacao,
descrita nas premissas da seccao 4.2.1 alinea j.

No estado 12, considerando que o processo de troca de calor no SLHX2 é isobarico
tem-se que P;, = P;;. Usando o balanco de energia no trocador de calor interno SLHX2,

Equacédo 152, obtemos h;,.
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Para o estado 13, que corresponde a saida do compressor de baixa temperatura,
tem-se que P;; = Pg. Usando a Equacdo 163, que corresponde a definicdo da eficiéncia
isoentrépica do compressor, obtém-se h,5.

No estado 14, aplicando o balanco de energia nos pontos 8-13-14 conforme Equacao
154 obtém-se o valor de h;,. A pressao do estado 14 é igual a presséo do estado 8, o que
define o estado.

Para o estado 15, a presséo P, € igual a presséo do estado 8. Aplicando o balanco
de energia nos pontos 5-14-15, descrito pela Equacao 155, obtém-se o valor de hys.

No estado 16, que consiste na saida do SLHX1 e na entrada do compressor de alta
temperatura, tem-se que P;4 = Pg. Aplicando a equacao do balango de energia no trocador
de calor interno SLHX1, conforme Equagéo 151, obtém-se hy.

Para o estado 17, que consiste na saida do compressor de alta temperatura e na
entrada do resfriador de gas, P;; = P;, uma vez que o processo de resfriamento é isobarico.
Usando a Equacao 162, que corresponde a definicdo da eficiéncia isoentrépica no

compressor, obtemos hy.

5.5 Determinacdo dos parémetros e das dimensfes adotadas nos modelos dos
trocadores de calor do ciclo transcritico

O modelo do evaporador de baixa e média temperatura do ciclo transcritico é tubo
aletado resfriado a ar. As dimensdes dos evaporadores sdo as mesmas dos evaporadores
do ciclo subcritico, descrita na Tabela 9 da secéo 5.2.

O modelo dos trocadores de calor interno SLHX1 e SLHX2 s&o tubos concéntricos e
as dimensfes adotadas sdo as mesmas adotadas no ciclo subcritico, conforme Tabela 10.

Para o modelo do resfriador de gas descrito no apéndice B, secao B.3 foi adotado
tubo aletado resfriado a ar com aletas do tipo “louvred”. As dimensdes do resfriador de gas

estao presentes na Tabela 12 e foram apresentadas por Kim et.al (2002).
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Tabela 12 - Dimensoes do resfriador de gas “Gas Cooler”

Parametro Valor
Espessura da aleta (8) 0,152 mm
Espessura da parede do tubo (6,,) 0,3 mm
Densidade de aletas (N ) 437 m™*
Espacamento dos tubos (b) 6,35 mm
“Louver pitch” (1)) 1 mm
“Angulo louver” (0) 20°
“Tube outside height” (H,) 2 mm
Numero de passes do lado do refrigerante (Np) 3
Comprimento do trocador (L4) 505,96 mm
Largura do trocador de calor (L,) 33,3 mm

Fonte: Elaborado pelo Autor, 2019.

O modelo matematico apresentado na seccdo B.3 e todas as correla¢des descritas

nessa seccao estdo presentes em Lee (2011).

5.6 Otimizagéao

De acordo com Ticona (2003), a maior parte dos problemas reais encontrados na
area de otimizacdo envolve a obtencdo de diversas metas que devem ser atingidas
simultaneamente. Elas geralmente sédo conflitantes, ou seja, ndo existe uma solugdo Unica
gue otimize todas ao mesmo tempo. Para tal classe de problemas deve-se buscar um
conjunto de solugdes eficientes.

Problemas dessa natureza sdo chamados de problemas de otimizagdo multiobjetivo
por envolverem minimizacdo (ou maximiza¢do) simultdnea de um conjunto de objetivos
satisfazendo a um conjunto de restricdes. Neste caso, a tomada de decisdo sera de
responsabilidade do analista, que devera ponderar os objetivos globais do problema e
escolher uma entre as solu¢des do conjunto de solucdes eficientes (ARROYO, 2002).

Enquanto que na otimizacdo mono-objetivo uma solucdo Otima é claramente
identificada, pois o espaco de solucdo é ordenado, na otimizacdo multiobjetivo, por outro
lado, ha um conjunto de alternativas, geralmente conhecidas como solucdes Pareto-6timas
(PANTUZA JUNIOR, 2011).
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Segundo Pareto (1896) apud Pantuza Junior (2011), o conceito de Pareto-6timo
constitui a origem da busca na otimizacdo multiobjetivo. Pela definicdo, um vetor z é Pareto-
6timo se ndo existe outro vetor viavel z' que possa melhorar algum objetivo, sem causar
uma piora em pelo menos outro objetivo. Em outras palavras, um vetor solugéo z pertence
ao conjunto de solucdes Pareto-6timo se ndo existe nenhum vetor solugéo z que domine z.

Segundo Pantuza Janior (2011) em vista da existéncia de objetivos conflitantes,
encontrar solugfes viaveis que otimizem simultaneamente todos os objetivos é o maior
desafio da otimizacdo multiobjetivo.

Dessa forma, a resolucdo de problemas multiobjetivo é dividida, basicamente, em
duas etapas: determinacdo das solucBes eficientes e a etapa de decisdo. O primeiro
aspecto consiste na busca de solu¢des Pareto-6timas dentro do espaco factivel. O segundo
aspecto, que envolve um procedimento chamado de deciséo, que diz respeito a selecdo da
solugcdo que é um ‘compromisso’ final dentre aquelas de Pareto. Para tal acdo, o
projetista/engenheiro toma uma decis&o externa ao processo de otimizacdo (AVILA, 2006).

A determinacdo das solucdes eficientes pode ser realizada utilizando-se métodos
classicos de otimizacdo multiobjetivo. Estes métodos surgiram da necessidade de encontrar
solucdes com prioridades, ou pesos, associados aos objetivos. Um desses métodos,
utilizado neste trabalho, é da soma ponderada dos objetivos, que consiste na transformacéo
do problema multiobjetivo em um problema mono-objetivo através da atribuicdo de pesos
para cada objetivo, ou seja, através da atribuicdo de diferentes pesos para cada objetivo
tem-se uma nova funcdo que representa a relacéo linear entre todos os objetivos, Equacédo
147. (DEB, 2001).

minimizar: f(x) = ZR:wifi(x)

sujeito a: x e Z° (147)
sendo: 0<w; <1; > w, =1

No qual, w; € o peso do objetivo f; em relagdo com os outros objetivos.

Para se alcancar as solu¢des Pareto-Gtimas, este problema deve ser resolvido
iterativamente. Neste caso, deve-se considerar diferentes valores de pesos definidos pelo
analista de acordo com a importancia dos objetivos. Para que os pesos w; reflitam
aproximadamente a importancia dos objetivos, o analista deve normaliz4-los. Ou seja, para
que cada peso de um objetivo expresse sua importancia em relagdo aos demais, 0s
objetivos devem estar todos em uma mesma escala ou ordem de grandeza (DEB, 2001).

Nota-se que esse tipo de abordagem é adequado apenas quando o espaco de
funcdes objetivas for convexo na regido da fronteira de Pareto. Nesse caso, pode-se provar
que todos os pontos dessa fronteira podem ser obtidos apenas variando-se os pesos (DEB,
2001).
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No presente trabalho para que fossem realizadas as otimizagbes das funcdes
objetivo, minimizacdo da irreversibilidade dos ciclos (exergia destruida total) e minimizagéo
do custo total, algumas variaveis (parametros de projeto) foram selecionadas. Para o ciclo
subcritico a variavel selecionada foi a temperatura de condensacéo (T;) e para o ciclo
transcritico a variavel selecionada foi a pressao do resfriador de gas (P;). Os parametros,
bem como os intervalos os quais deverdo obedecer, para o ciclo subcritico e transcritico

estao listados na Tabela 13.

Tabela 13 - Pardmetros de projeto selecionados

Pardmetro de Projeto Intervalos
Temperatura de Condensacao (T;) — Ciclo subcritico (R404A) 25°C < T; <40°C
Pressao do resfriador de gas (P,) — Ciclo transcritico (R744) 6900 kPa < P, < 10000 kPa

Fonte: Elaborado pelo Autor, 2019.

Apé6s definidas as variaveis para a otimizacdo e seus intervalos, a funcdo exergia
destruida total do ciclo subcritico e transcritico, descrita pelas Equacfes 58 e 126,
respectivamente, e a fungdo taxa de custo total do ciclo subcritico e transcritico, descrita
pelas Equagbes 77 e 145, foram minimizadas utilizando-se o método da soma ponderada
das funcdes. Dessa forma, pelo método das soma ponderada dos objetivos, tem-se a

Equacéo 148.

Minimizar: f(x) = \/w(%)z + (1 = W)Exp torar” (148)

onde 0<w<1;

Para a otimizagéo de f(x) foi utilizado a plataforma do EES, em que para o ciclo
subcritico e transcritico foi usado o método Golden Section Search, considerando-se o
namero maximo de fungbes calculadas igual a 2000 e a tolerancia de convergéncia igual a
10®. Dessa forma variando-se o peso w de 0 até 1, obtém-se a fronteira de Pareto.

A partir da fronteira de Pareto obtida, consegue-se determinar o ponto P, que

representa a minima exergia destruida total (Ex ) € 0 minimo custo total (Z ) do

D, total,min total,min
sistema na fronteira de Pareto. De posse desse ponto, calcula-se a distancia do ponto P até
cada solucdo da fronteira de Pareto, através da Equacao 149, onde Z e Exj representam o
custo total e a exergia destruida total para cada solugéo na fronteira de pareto € Z¢q;min ©

Exp min @s coordenadas do ponto P.
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Dist = \/(Ztotal - Ztottal,min)2 + (ExD,total - ExD,toL“al,min)2 (149)

Segundo Jain et.al (2016) o menor valor desta distancia representa a melhor relacédo

entre o custo e a exergia destruida.
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6. RESULTADOS E DISCUSSOES

Este capitulo tem como objetivo apresentar e discutir os resultados obtidos na validacdo do
modelo matematico bem como apresentar e discutir os resultados obtidos na otimizacdo dos

ciclos subcritico e transcritico.

6.1 Validacdo dos modelos

Para validar o modelo matematico implementado neste trabalho, foi utilizado o COP
como parametro de comparacdo, ou seja, o COP obtido pelo modelo foi comparado ao
obtido pelo caso de referéncia, descrito por Sharma et.al (2014). A validacdo do modelo é
realizada somente por meio da primeira lei da termodindmica uma vez que os autores do
caso de referéncia so6 fizeram uma analise comparativa entre os COP’s de varios tipos de
configuracdes de sistemas subcriticos e transcriticos.

Para fazer uma comparacao entre os COP’s dos sistemas obtidos neste trabalho e
no trabalho proposto por Sharma et.al (2014) em funcédo da temperatura ambiente, foram
definidos os parametros de entrada adotados pelos autores para os ciclos subcriticos e
transcriticos, conforme pode ser observado na Tabela 14.

Tabela 14 - Parametros de entrada para validacdo do modelo através da primeira lei

Ciclo Subcritico

Ciclo Transcritico

Taprox = 3,3°C
Ns,comp = 0,65
Estax1,se = 0,7

Estuxz,sc = 0,7

ATsup,MT,sc =10K
ATguprrse = 10K
Tevap,tse = —30°C
Tevapmt,sc = —5°C

Qevap,LT,sc = 65 kW

Qevap,MT,sc =120 kW

CR=1,5

Preservatério = 3500 kPa

Ns,comp = 0,65
EsLux1sc = 0,4

Estuxz,sc = 0,4

ATsup,MT,sc =10K
ATsup,LT,sc =10K
Tevap,LT,sc =-30°C

_ o
Tevap,MT,sc = —-5°C

Qevap,LT,sc = 65 kW

Qevap,MT,sc =120 kW

Fonte: Elaborado pelo Autor, 2019.

O perfil de distribuicio do COP em fungcdo da temperatura ambiente descrito pelos

autores do caso de referéncia para o ciclo transcritico e o perfil do COP deste trabalho pode
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ser visto na Figura 31, enquanto que o perfil de distribuicio do COP em funcédo da
temperatura ambiente descrito pelos autores do caso de referéncia para o ciclo subcritico e
o perfil do COP deste trabalho pode ser visto na Figura 32.

Analisando a Figura 31 percebe-se que o perfil do COP em funcéo da temperatura
ambiente para a faixa de temperatura ambiente analisada para o ciclo transcritico esta
similar ao encontrado por Sharma et.al (2014).

Para a temperatura ambiente do ciclo transcritico igual a 20°C, os autores
encontraram um COP igual a 2,245 enquanto que o valor encontrado neste trabalho foi igual

a 2,221, resultando em um erro relativo de 1,08%.

Figura 31 - Distribuicdo do COP em funcédo da temperatura ambiente proposto por Sharma et.al
(2014) e pelo autor deste trabalho para o ciclo transcritico
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Fonte: Elaborado pelo Autor, 2019.

Analisando a Figura 32 percebe-se que o perfil do COP em func¢do da temperatura
ambiente para a faixa de temperatura ambiente analisada para o ciclo subcritico esta similar
ao encontrado por Sharma et.al (2014).

Para a temperatura ambiente do ciclo subcritico igual a 20°C, os autores
encontraram um COP igual a 2,392 enquanto que o valor encontrado neste trabalho foi igual

a 2,479, resultando em um erro relativo de 3,64%.
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Figura 32 - Distribuicdo do COP em funcédo da temperatura ambiente proposto por Sharma et.al
(2014) e pelo autor deste trabalho para o ciclo subcritico
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Fonte: Elaborado pelo Autor, 2019.

6.2 Otimizacao do ciclo transcritico

Para o processo de otimizagdo do ciclo transcritico foi adotado que o coeficiente
global de transferéncia de calor em todos os trocadores de calor sera constante.

Adotou-se 0 coeficiente global constante nos trocadores de calor uma vez que ao
otimizar cada parametro do ciclo transcritico obsevou-se que seu valor era praticamente
constante para todos os pesos (Equacgéo 148) e o tempo gasto para completar a otimizacéo
de apenas uma tabela era de aproximadamente dez dias. Para a andlise da otimiza¢do do
ciclo foi gerado aproximadamente 20 tabelas, portanto o tempo computacional para gerar
todas as tabelas do ciclo transcritico ficaria muito grande. Em contrapartida, o tempo gasto
para gerar cada uma com o coeficiente global constante foi de apenas 3 minutos, ou seja,
houve uma reducgédo drastica no tempo computacional para otimizacdo do ciclo. Os valores

do coeficiente global de cada trocador de calor esta descrito na Tabela 15.

Tabela 15- Coeficiente global para os trocadores de calor do ciclo transcritico

Trocadores de calor Coeficiente Global de transferéncia de calor (ﬁ)

SLHX1 3650

SLHX2 28880

Resfriador de gas 80,02
Evaporador de baixa temperatura 238,3
Evaporador de média temperatura 109,48

Fonte: Elaborado pelo Autor, 2019.
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Para otimiza¢do do ciclo transcritico, foram modelados diversas situagbes com o
objetivo de analisar a influéncia que alguns parametros tém sobre a irreversibilidade e o
custo do ciclo. Os parametros que foram analisados foram a temperatura ambiente, a
pressdo do reservatorio e a efetividade dos trocadores de calor interno SLHX1 e SLHX2,
enquanto que os demais parametros, apresentados na Tabela 14, foram mantidos
constantes.

Os valores maximo e minimo, apresentados nas Tabelas 16, 17 e 18 foram obtidos
minimizando-se a exergia destruida total, obtendo-se EXpamn €, CONsequentemente,
Zioamax € posteriormente minimizando-se o0 custo total, obtendo-se Ziamin €,
consequentemente, EXp totamax, 2SSOCIad0os a estes valores foi obtida a presséo no resfriador
de gas.

Primeiramente, foi feita uma analise da influéncia que a temperatura ambiente tem
sobre a irreversibilidade e o custo do ciclo transcritico. Para uma pressao do reservatdrio
fixa em 3500kPa e efetividade dos trocadores de calor interno SLHX1 e SLHX2 fixa em 0,4,
gue sdo os valores do caso base descrito em Sharma et al. (2014), nota-se através da
Tabela 16 que ao diminuir a temperatura ambiente, tanto o custo quanto a irreversibilidade

do ciclo diminuiram.

Tabela 16 - Influéncia da temperatura ambiente sobre a irreversibilidade e custo do ciclo
transcritico

Tamb EXp total min Ziotal max P1ex Ziotal min EXbp total max P12
(°C) (kW) ($/ano) [kPa] ($/ano) (kW) [kPa]
30 77,47344 179047,7 8249 178776,1 77,72969 8424
28 70,00025 169604,7 7711 169338,3 70,25567 7861
24 58,65121 153895,6 6920 153695,9 58,85084 7017
20 57,81630 149705,6 6920 149588,5 57,97353 6991

Fonte: Elaborado pelo Autor, 2019.

Outra andlise realizada foi a influéncia que a pressao do reservatdrio tem sobre o
custo e a irreversibilidade do ciclo para uma mesma temperatura ambiente e efetividade dos
trocadores de calor interno. Para uma temperatura ambiente igual a 30°C e efetividade dos
trocadores de calor interno SLHX1 e SLHX2 igual a 0,4, percebe-se que com o aumento da
pressdo do reservatorio houve um aumento da irreversibilidade e do custo do ciclo,

conforme Tabela 17.
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Tabela 17 - Influéncia da presséo do reservatorio sobre a irreversibilidade e custo do ciclo
transcritico

Preservatorio EXptotalmin  Ztotal,max P1ex Ziotalmin  EXp total max Piz
(kPa) (kW) ($/ano) [kPa] ($/ano) (kW) [kPa]
3046 76,80159 178619,7 8262 178320,8 77,08476 8451
3500 77,47344 179047,7 8249 178776,1 77,72969 8424
4000 78,24101 179677,9 8236 179423,1 78,47971 8401

Fonte: Elaborado pelo Autor, 2019.

Posteriormente foi analisada a influéncia da efetividade dos trocadores de calor
interno sobre o custo e a irreversibilidade do ciclo. Para uma temperatura ambiente fixa de
30°C e pressao do reservatdrio igual a 3500 kPa, nota-se que ao aumentar a efetividade dos
trocadores de calor o custo do ciclo transcritico aumenta e a irreversibilidade diminui,

conforme pode ser visto na Tabela 18.

Tabela 18 - Influéncia da efetividade dos trocadores de calor interno sobre a irreversibilidade e
custo do ciclo transcritico

. Ex i Z P Ex Z i P
Efetividade D,total,min total,max 1,Ex D,total,max total,min 1,2
(kW) ($/ano) kPa] (kW) ($/ano) [kPa]
0,4 77,47344 179047,7 8249 77,72969 178776,1 8424
0,8 77,44049 180552,1 8262 77,71160 180268,6 8446

Fonte: Elaborado pelo Autor, 2019.

Com o objetivo de realizar a comparagdo entre os ciclos transcritico e subcritico,
calculou-se a menor distancia entre os pontos 6timos no diagrama de Pareto (Equacédo 149)
para cada solugdo 6tima. A solucdo 6tima escolhida para cada temperatura ambiente foi a
menor distancia entre cada solucdo para os diversos pesos e o ponto P (solucéo ideal, ou
Seja’ EXD,totaI,min e Ztotal,min)-

A Figura 33 apresenta a solucdo 6tima considerando uma temperatura ambiente de
20°C, pressao no reservatério de 3500 kPa e efetividade dos trocadores de calor de 0,4.
Analisando a Figura 33, nota-se que o ponto P é definido como a melhor relacdo entre a
eficéncia energética e o custo, ou seja, menor custo com a menor irreversibilidade.

Os valores encontrados para as menores distancias para cada peso estdo descritos
na Tabela 19. Para o célculo da menor distancia as irreversibilidades foram usadas em

Watts para manter a mesma ordem de grandeza do custo.
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Figura 33 — Solucéo 6tima dentre as soluc8es do diagrama de Pareto do ciclo transcritico

EXp,totat [kKW]

Tabela 19 — Distancia entre as solu¢fes apresentadas na Figura 33 do ciclo transcritico
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Fonte: Elaborado pelo Autor, 2019.

149600 149620 149640 149660 149680 149700 149720

Peso EXp.total (W) Ziotal ($/ano) Distancia
0 57861,30 149705,6 117,1

0,05 57863,08 149678,0 89,5177
0,1 57867,23 149658,0 69,75253
0,15 57872,69 149643,0 55,67748
0,2 57879,47 149630,4 45,67011
0,25 57886,14 149621,4 41,22421
0,3 57893,93 149613,4 41,04542
0,35 57900,79 149608,0 44,04214
0,4 57907,80 149603,4 48,82888
0,45 57914,18 149600,1 54,13737
0,5 57921,62 149596,9 60,90207
0,55 57927,47 149594,9 66,47879
0,6 57933,73 149593,1 72,57593
0,65 57939,22 149591,8 77,98985
0,7 57944,86 149590,7 83,58896
0,75 57950,14 149590,0 88,85266
0,8 57955,75 149589,3 94,45339
0,85 57960,39 149589,0 99,09126
0,9 57964,21 149588,7 102,9102
0,95 57969,93 149588,6 108,63
1,0 57973,53 149588,5 112,23

Fonte: Elaborado pelo Autor, 2019.
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Analisando a Tabela 19, percebe-se que a soluc¢édo 6tima dentre os pontos étimos do
diagrama de Pareto € quando o peso vale 0,3. Este peso define o valor ideal entre a anélise
econbmica e termodinamica, onde para valores de pesos menores que 0,3 na funcao
apresentada pela Equagédo 148, obtem-se uma condicdo de melhor eficiéncia energética
com custos mais elevados e para valores de pesos maiores que 0,3 tem-se uma condicdo
de melhor economia com prejuizo da eficiéncia do ciclo. Esse comportamento pode ser

visualizado na Figura 34.

Figura 34 — Gréafico da distancia x custo para o caso 6timo da figura 33 do ciclo transcritico
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Fonte: Elaborado pelo Autor, 2019.

As variaveis termodinamicas como exergia destruida em cada equipamento, exergia
total do ciclo, areas dos trocadores de calor, COP, eficiéncia exergética do ciclo transcritico
e poténcia nos compressores de alta e baixa temperatura para o caso 6timo da Figura 33
sdo descritas na Tabela 20.
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Tabela 20 — Variaveis termodinamicas para a solucdo 6tima do ciclo transcritico

Parametro Valor Parametro Valor
EXp comp LT 4,430 kW EXp resertc 0,001 kW
EXp comp HT 20,37 kW Wyr 69,35 kW
EXp evap M c 4,505 kW Wir 13,96 kKW
EXp evap LT tc 2,982 kw Acpapmt 152 m?
T s 0,169 kW Acvapir 37,81 m°
Expsinxa.c 0,132 kW Ay, 134 m?
Exp g4 9,378 kW Agrux1 0,02859 m*
Expyeisc 11,43 kW Agiuxa 0,04224 m*
ExpyEsc 1,526 kW cop 2,221
EXpypsec 0,315 kW EXp toratcc 57,894 kW
EXpygacec 2,656 kW Mt ee 0,305

Fonte: Elaborado pelo Autor, 2019.

A partir dos resultados apresentados nas Tabelas 16, 17 e 18 e Figura 33 e 34
optou-se em fixar a pressao do reservatério em 3046 kPa e a efetividade dos trocadores de
calor SLHX1 e SLHX2 em 0,4 para a realizacdo da analise termoecondmica do ciclo
transcritico. Os valores das solugbes Otimas para cada temperatura ambiente s&o
apresentados na Tabela 21 que permite analisar a influéncia da temperatura ambiente sobre

a exergia destruida e o custo total do ciclo transcritico.

Tabela 21 — Pontos étimos do diagrama de Pareto para ciclo transcritico em funcéo da
temperatura ambiente

Tamb (°C) PESO P, [kPa] Ziota (B/ano)  EXptotar (KW) COP N te
30 0,3 8353 178392,1 76,87583 1,766 0,2663
28 0,3 7801 168982,2 69,37408 1,931 0,2759
24 0,3 6978 153347,3 57,98101 2,245 0,2963
20 0,3 6964 149049,7 57,17352 2,246 0,3059

Fonte: Elaborado pelo Autor, 2019.

Analisando a Tabela 21 nota-se que para todas as temperaturas ambientes a
solucdo 6tima ocorreu quando o peso era 0,3. Percebe-se que ao aumentar a temperatura
ambiente, a pressédo do resfriador de gas, o custo total e a exergia destruida aumentaram
enquanto que o COP e a eficiéncia exergética diminuiram. Nota-se também que a variacdo
dos parametros apresentados na Tabela foi maior quando a temperatura ambiente variou de
24°C para 28°C, onde a pressao do resfriador de gas, o custo total, a exergia destruida total

aumentaram respectivamente, 11,79%, 10,20%, 19,65%, enquanto que o COP e a eficiéncia
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exergética diminuiram 16,26% e 7,39%, respectivamente. Vale ressaltar que de todos os
parametros descritos na Tabela 21 o que mais variou com a temperatura ambiente foi
exergia destruida total.

Analisando a variagdo dos parametros da Tabela 21 para a menor e a maior
temperatura ambiente percebe-se que a pressao do resfriador, o custo total e a exergia
destruida aumentaram, respectivamente, 19,95%, 19,69% e 37,96%, enquanto que o COP e
a eficiéncia exergética diminuiram 27,18% e 14,87%, respectivamente.

6.3 Otimizacao do ciclo subcritico

Para o processo de otimizacao do ciclo subcritico foi adotado que o coeficiente global
de transferéncia de calor em todos os trocadores de calor ser4 constante. Adota-se o
coeficiente global constante nos trocadores de calor uma vez que ao otimizar cada
parametro do ciclo subcritico percebeu-se que seu valor era praticamente constante para
todos os pesos (Equacgéo 148) e o tempo gasto para completar a otimizagdo de apenas uma
tabela era de aproximadamente 15 dias. Para realizar a analise e otimiza¢cdo do ciclo foi
gerado aproximadamente 20 tabelas, portanto o tempo computacional para gerar todas as
tabelas do ciclo subcritico ficaria muito grande. Em contrapartida, o tempo gasto para gerar
cada uma com o coeficiente global constante foi de apenas 5 minutos, ou seja, houve uma
reducdo drastica no tempo computacional para otimizacdo do ciclo. Os valores do
coeficiente global de cada trocador de calor esta descrito na Tabela 22.

Tabela 22- Coeficiente global para os trocadores de calor do ciclo subcritico

Trocadores de calor Coeficiente Global de transferéncia de calor (%
Condensador 98,7
Trocador de calor em cascata 220,5
Evaporador de baixa temperatura 95,6
Evaporador de média temperatura 95,6
SLHX1 12652,0
SLHX2 3595,0

Fonte: Elaborado pelo Autor, 2019.

Para otimizagdo do ciclo subcritico, foram modelados diversas situagbes com o
intuito de analisar a influéncia que alguns parametros tém sobre a irreversibilidade e o custo
do ciclo. Os parametros que foram analisados foram a temperatura ambiente, a taxa de

circulagdo na bomba e a diferenca de temperatura no trocador de calor em cascata
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(temperatura de aproximag&o), enquanto que os demais parametros apresentados na
Tabela 14 foram mantidos constantes.

Vale ressaltar que os valores maximo e minimo, apresentados nas Tabelas 23, 24 e
25 foram obtidos minimizando-se a exergia destruida total, obtendo-se EXpiotaimin €,
consequentemente, Zimax € POSteriormente minimizando-se o custo total, obtendo-se
Ziota,min €, CONSequentemente, EXp total max-

Primeiramente, foi feita uma andlise da influéncia que a temperatura ambiente tem
sobre a irreversibilidade e o custo do ciclo subcritico. Para uma taxa de circulacdo da bomba
fixa em 1,5 e temperatura de aproximacédo de 3,3°C°, que sdo os valores do caso base
descrito em Sharma et al. (2014), nota-se através da Tabela 23 que ao diminuir a
temperatura ambiente, tanto o custo quanto a irreversibilidade do ciclo diminuiram. Percebe-
se também que com o aumento da temperatura ambiente a diferenca entre a exergia
destruida méxima e a exergia destruida minima e a diferenca entre o custo maximo e o

custo minimo vao aumentando.

Tabela 23 - Influéncia da temperatura ambiente sobre a irreversibilidade e custo do ciclo

subcritico
Tomp (°C) EXp total,min Ziotal,max Tol,EX Ziotal,min EXp total,max -[1,2
(kW) ($/ano) (°C) ($/ano) (kW) (°C)
20 42,95616 184790,7 25 179788,0 47,26523 29,17
24 43,54259 237940,4 25 190264,0 52,16972 32,93
28 47,23142 1016727,0 28 201515,1 57,60288 36,61
30 49,76165 1038829,0 30 207474,2 60,55363 38,44

Fonte: Elaborado pelo Autor, 2019.

Outra andlise realizada foi a influéncia que a taxa de circulacdo da bomba tem sobre
0 custo e a irreversibilidade do ciclo subcritico para uma mesma temperatura ambiente e
diferenca de temperatura do trocador de calor em cascata. Para uma temperatura ambiente
igual a 30°C e Tg,rox igual a 3,3 °C percebe-se que com o aumento da taxa de circulagao da

bomba houve um aumento da irreversibilidade e do custo do ciclo, conforme Tabela 24.

Tabela 24 - Influéncia da taxa de circulagcdo da bomba sobre airreversibilidade e custo do ciclo

subcritico
CR EX D,total,min Ztotal,max Tl,EX Ztotal,min EXD,totaI,max Tl,Z
(kW) ($/ano) (°C) ($/ano) (kW) (°C)
15 54,04158 217613,7 33,50 207474,2 60,55363 38,44
2,0 109,5190 307680,7 32,39 287358,2 119,9498 37,43

Fonte: Elaborado pelo Autor, 2019.
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Posteriormente foi analisada a influéncia que a diferenca de temperatura no trocador
de calor em cascata tem sobre o custo e a irreversibilidade do ciclo. Para uma temperatura
ambiente fixa de 30°C e taxa de circulacdo da bomba igual a 1,5 nota-se, na Tabela 25, que
ao aumentar a diferenca de temperatura do trocador de calor em cascata o custo do ciclo

subcritico e a irreversibilidade aumentam.

Tabela 25 - Influéncia da diferenca de temperatura no trocador de calor em cascata sobre a
irreversibilidade e custo do ciclo subcritico

Taprox EXD,totaI,min Ztotal,max Tl,EX Ztotal,min EXD,totaI,max Tl,Z
(°C) (kW) ($/ano) (°C) ($/ano) (kW) (°C)
3,0 54,04158 217613,7 33,59 207474,2 60,55363 38,44
5,0 58,15072 223712,0 33,44 212734,8 64,99135 38,35
8,0 64,57525 233844,5 33,24  221598,6 71,91197 38,21
10,0 69,03786 240998,3 33,12 227892,0 76,70431 38,12

Fonte: Elaborado pelo Autor, 2019.

Com o objetivo realizar a comparacdo entre os ciclos transcritico e subcritico,
calculou-se a menor distancia entre os pontos étimos no diagrama de Pareto (Equacédo 149)
para cada solugéo 6tima. A solucdo 6tima escolhida para cada temperatura ambiente foi a
menor distancia entre cada solu¢do para os diversos pesos e o ponto P (solugdo ideal, ou
seja, EXp totalmin € Ziotal,min)-

A Figura 35 apresenta a solucdo 6tima considerando uma temperatura ambiente de

20°C, temperatura de aproximacao de 3,3°C e taxa de circulagdo da bomba de 1,5.

Figura 35 - Solucéo 6tima dentre as solugdes do diagrama de Pareto do ciclo subcritico
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Fonte: Elaborado pelo Autor, 2019.
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Analisando a Figura 35, nota-se que o ponto P é definido como a melhor relacéo
entre a eficiéncia enegética e o custo, ou seja, menor custo com a menor irreversibilidade.
Os valores encontrados para as menores distancias para cada peso estdo descritos na
Tabela 26. Para o célculo da menor distancia as irreversibilidades foram usadas em Watts

para manter a mesma ordem de grandeza do custo.

Tabela 26 - Distancia entre as solucdes apresentadas na Figura 35 do ciclo subcritico

Peso EXp.total (W) Ziotal ($/ano) Distancia

0 42956,16 184790,7 5002,700
0,05 42956,16 184790,7 5002,700
0,1 43698,27 182859,3 3159,685
0,15 44524,32 181414,6 2259,414
0,2 45078,05 180756,9 2332,635
0,25 45483,44 180401,9 2600,772
0,3 45796,08 180191,2 2868,400
0,35 46043,20 180059,5 3098,956
0,4 46239,66 179975,2 3288,832
0,45 46404,56 179917,5 3450,831
0,5 46543,43 179877,7 3588,391
0,55 46662,80 179849,6 3707,152
0,6 46766,33 179829,7 3810,398
0,65 46854,00 179816,0 3897,941
0,7 46931,62 179806,2 3975,502
0,75 47003,26 179799,1 4047,115
0,8 47065,61 179794,3 4109,455
0,85 47122,23 179791,2 4166,071
0,9 47172,28 179789,3 4216,120
0,95 47219,59 179788,3 4263,430
1,0 47265,23 179788,0 4309,070

Fonte: Elaborado pelo Autor, 2019.

Analisando a Tabela 26, percebe-se que a soluc¢éo 6tima dentre os pontos 6timos do
diagrama de Pareto é quando o peso vale 0,15. Este peso define o valor ideal entre a
andlise econbmica e termodindmica, onde para valores de pesos menores que 0,15 na
funcdo apresentada pela Equacdo 148, tem-se uma condicdo de melhor eficiéncia
energética com custos mais elevados e para valores de pesos maiores que 0,15 tem-se uma
condicdo de melhor custo com prejuizo da eficiéncia do ciclo. Esse comportamento pode ser

visualizado na Figura 36.
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Figura 36 - Gréafico da distancia x custo para o caso 6timo da Figura 35 do ciclo subcritico
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Fonte: Elaborado pelo Autor, 2019.

As variaveis termodinamicas como exergia destruida em cada equipamento, exergia
destruida total, areas dos trocadores de calor, COP, eficiéncia exergética do ciclo subcritico
e poténcia nos compressores de alta e baixa temperatura para o caso 6timo da Figura 35
séo descritas na Tabela 27.

Tabela 27 - Variaveis termodinamicas para a solugéo ideal do ciclo subcritico

Parametro Valor Parémetro Valor
Exp comp 11 4,31 kW Whtr,se 54,63 kW
EXp comp HT 17,35 kW Wor.se 13,47 KW
EXp evap MT.sc 4,515 kW Acvapurse 165,5 m”
EXp evap 1T.5¢ 2,984 kW Agvap 17.sc 94,26 m®
EXp spux1,sc 1,756 kW Acond,cas 300 m?
ExD,SLHXZ,sc 0,078 kw Atotat,cond,sc 445,4 m?
EXp cona 2,418 kW P — 0,05714 m?
EXpygi1,sc 4,619 kW T 0,03917 m?
Expyease 1,193 kW cop 2,717
EXp reser.sc 0,149 kW ExXp roral.sc 44,525 KW
EXp cascata 5,153 kW Mise 0,3527

Fonte: Elaborado pelo Autor, 2019.
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A partir dos resultados apresentados nas Tabelas 23, 24 e 25 e Figuras 35 e 36
optou-se em fixar a taxa de circulagdo da bomba em 1,5 e a diferenca de temperatura no
trocador de calor em cascata em 3,3°C para a realizacdo da andlise termoecondmica do
ciclo subcritico.

Os valores das solucdes Otimas para cada temperatura ambiente sdo apresentados
na Tabela 28 que permite analisar a influéncia da temperatura ambiente sobre a exergia
destruida e o custo total do ciclo subcritico.

Tabela 28 — Pontos 6timos do diagrama de Pareto para o ciclo subcritico em funcao da
temperatura ambiente

Tamo (°C) PESO T, (°C) Ziotal ($/an0)  EXp total (KW) cop Mitec
30 0,15 35,71 209884,2 56,76980 2,133 0,3519
28 0,1 31,73 205633,9 53,05676 2,283  0,3517
24 0,1 29,42 193822,5 48,13752 2,515  0,3521
20 0,15 26,59 181414,6 44,52432 2,717  0,3527

Fonte: Elaborado pelo Autor, 2019.

Analisando a Tabela 28 nota-se que ao aumentar a temperatura ambiente, a
temperatura de condensacéo (T,), 0 custo total e a exergia destruida aumentaram, enquanto
gue o COP e a eficiéncia exergética diminuiram. Apesar da eficiéncia exergética diminuir
com o aumento da temperatura, essa diminui¢cdo é praticamente desprezivel, uma vez que
ao analisar as temperaturas de 20°C e 30°C a eficiéncia exergética diminui apenas 0,23%.

Comparando os parametros descritos na Tabela 28 para temperatura de 20°C e
30°C percebe-se que a temperatura de condensacdo, o0 custo e a exergia destruida
aumentaram, respectivamente, 34,3%, 15,69% e 27,50%, enquanto que o COP e a
eficiéncia exergética diminuiram 27,40% e 0,23%, respectivamente.

Vale ressaltar que a maior variacdo do custo ocorreu quando variou-se a temperatura
ambiente de 20°C para 24°C (6,84%), enquanto que a maior variagdo da exergia destruida
foi de 24°C para 28°C (10,22%).

6.4 Comparacgao entre o ciclo transcritico e subcritico

Primeiramente, analisando a Tabela 21 e 28 nota-se que a eficiéncia exergética do
ciclo transcritico varia significamente com a temperatura ambiente, enquanto que para o
ciclo subcritico a eficiéncia pela segunda lei é praticamente constante com a variacao da
temperatura ambiente. Para temperatura ambiente igual a 20°C percebe-se que o COP do
ciclo subcritico é 20,98% maior que o COP do ciclo transcritico, enquanto que para uma

temperatura ambiente igual a 30°C o COP do ciclo subcritico é 20,78% maior.
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Das Tabelas 21 e 28 nota-se que ao variar a temperatura ambiente de 20°C para
30°C o custo total e a exergia destruida do ciclo transcritico aumentaram respectivamente,
19,69% e 37,96%, enquanto que para o ciclo subcritico o custo total e a exergia destruida
aumentaram 15,69% e 27,50%, respectivamente. Dessa forma, nota-se que para o ciclo
transcritico a variacao do custo total e da exergia destruida € mais sensivel com a variacédo
da temperatura ambiente quando comparada com o ciclo subcritico.

Outra comparagdo que pode ser feita entre o ciclo subcritico e o transcritico € a
influéncia que a temperatura ambiente tem sobre o0 custo maximo e minimo e a
irreversibilidade maxima e minima dos ciclos. Das Tabelas 16 e 23, para uma temperatura
ambiente igual a 30°, nota-se que a irreversibilidade maxima e o custo maximo sao
respectivamente 0,31% e 0,16% maior que a irreversibilidade minima e o custo minimo para
0 ciclo transcritico. J& para o ciclo subcritico essa diferenca é de 21,69% e 400,7%
respectivamente. Para uma temperatura ambiente igual a 20°C, a diferenca entre a
irreversibilidade maxima e o custo maximo para a irreversibilidade minima e o custo minimo
para o ciclo transcritico é de 0,27% e 0,08 % respectivamente, enquanto que para o ciclo
subcritico é de 10,03% e de 27,83%.

Dessa forma, percebe-se que o com aumento da temperatura ambiente a diferenca
entre 0 custo maximo e o minimo e a irreversibilidade méxima e a minima para o ciclo
transcritico € reduzida, enquanto que para o ciclo subcritico essa diferenca é significativa,
com destaque para a variagado entre 0 custo maximo e o custo minimo.

Com a reducdo da temperatura ambiente, tal variacdo para o ciclo transcritico
continua reduzida, enquanto que para o ciclo subcritico houve uma diferenca entre o custo
maximo e o custo minimo e a irreversibilidade maxima e a irreversibilidade minima, com
destaque para reducdo da diferenca entre os custos de 400,7% para 27,83%. Assim,
percebe-se que a variagdo da temperatura ambiente sobre a diferenca entre o custo maximo
e minimo e a irreversibilidade maxima e minima para o ciclo transcritico é praticamente nula,
enquanto que para o ciclo subcritico a variagdo da temperatura ambiente interfere
consideravelmente na diferenca entre o custo maximo e minimo e a irreversibilidade méaxima
e minima.

Analisando as Tabelas 21 e 28 percebe-se que a solugcdo Otima para cada
temperatura da tabela do ciclo transcritico ocorreu quando o peso era 0,3, enquanto que
para o ciclo subcritico a solu¢ao 6tima ocorreu quando o peso foi de 0,1 ou 0,15, depedendo
da temperatura analisada. Dessa forma nota-se que o intervalo onde se tem solugcdes com o
melhor custo para o ciclo subcritico € maior que para o ciclo transcritico, enquanto que o
intervalo onde se tem as solugées com a melhor eficiéncia termodinamica é maior para o

ciclo transcritico.
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Comparando as solugfes oOtimas das Tabelas 21 e 28 para temperatura ambiente
igual a 20°C percebe-se que o custo total do ciclo subcritico é 21,71% maior que do ciclo
transcritico, enquanto que a irreversibilidade do ciclo subcritico € 28,41% menor que do ciclo
transcritico. Para temperatura ambiente igual a 30°C o custo total do ciclo subcritico €
17,65% maior que do ciclo transcritico, enquanto que a exergia destruida do ciclo subcritico
€ 35,42% menor que do ciclo transcritico. Assim, nota-se que ao aumentar a temperatura
ambiente a diferenca do custo total entre o ciclo subcritico e transcritico diminui enquanto
gque a diferenca da irreversibilidade aumenta.

Analisando as Tabelas 20 e 27 referente as variaveis termodindmicas do ciclo
transcriticos e subcriticos para a solucdo 6tima de cada ciclo, percebe-se que as
irreversibilidades do compressor de média temperatura, do evaporador de média
temperatura, do evaporador de baixa temperatura e do reservatério e a poténcia do
compressor de baixa temperatura em ambos os ciclos tiveram os valores muito parecidos,
com um erro relativo entre eles menor que 1%. Ja as areas dos evaporadores de média e
baixa temperatura do ciclo subcritico foram 8,87% e 150,3% maiores que do ciclo
transcritico, respectivamente.

Da solucdo 6tima apresentada pelas Figuras 34 e 36 percebe-se que o custo de
aquisicao e manutencao € a parcela do custo total do ciclo transcritico e do ciclo subcritico
gque mais contribui para o custo total de ambos os ciclos, conforme pode ser visto nas
Figuras 37 e 38.

Figura 37 — Parcelas do custo total do ciclo transcritico
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Fonte: Elaborado pelo Autor, 2019.
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Figura 38 - Parcelas do custo total do ciclo subcritico
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Fonte: Elaborado pelo Autor, 2019.

Analisando as Figuras 37 e 38 nota-se que para o ciclo transcritico, o custo
ambiental e o de operacéo sao, respectivamente, 25,64% e 82,43% menores que o custo de
aquisicdo e manutengdo, enquanto que para o ciclo subcritico o custo ambiental e de
operacéo sao, respectivamente, 163,63% e 282,79% menores que o custo de aquisicdo e
manutencdo. Dessa forma, nota-se que para o ciclo subcritico a diferenca entre o custo de
aquisicao e o custo de operacao e o custo ambiental € mais significante se comparado com

o ciclo transcritico.

6.5 Anélise do ciclo subcritico operando com fluido refrigerante R1234yf

Outra analise realizada foi a comparagdo do ciclo subcritico com o refrigerante
R1234yf na regido de alta temperatura em vez do R404A proposto por Sharma et.al (2014),
uma vez que o GWP do fluido R1234yf é 6, enquanto que do fluido R404A é 3800. Ressalta-
se que com a mudanca de fluido refrigerante o valor do coeficiente global de transferéncia
de calor do condensador, do trocador de calor interno SLHX1 e do trocador de calor em
cascata alterou-se para os valores descritos na Tabela 29.

Para a mesma situagdo do caso 6timo usado para o fluido refrigerante R404A,
descrito na Tabela 23 e na Figura 35, obteve-se a Figura 39 que representa a variacao da
exergia destruida total e o custo anual usando R1234yf para temperatura ambiente igual a
20°C, taxa de circulacdo da bomba de 1,5 e diferenca de temperatura do trocador de calor
em cascata de 3,3°C em funcéo de cada peso da Equacdo 148. Comparando as Figuras 35
e 39 nota-se que a exergia destruida minima e maxima e o custo anual minimo e maximo

para o fluido R1234yf aumentaram com relacdo ao fluido R404A. Para o ciclo com R1234yf
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a EXp totarmax € @ EXp totamin @UMeENtaram, respectivamente, 17,54% e 16,11%, enquanto que 0 Ziamax

€ 0 Zitaimin aUMentaram 13,18% e 11,47% consecutivamente.

Tabela 29 - Coeficiente global para os trocadores de calor do ciclo subcritico com o fluido
refrigerante R1234yf

Trocadores de calor Coeficiente Global de transferéncia de calor (%
Condensador 97,5
Trocador de calor em cascata 183,0
Evaporador de baixa temperatura 95,6
Evaporador de média temperatura 95,6
SLHX1 10905
SLHX2 3595,0

Fonte: Elaborado pelo Autor, 2019.

Figura 39 - Solucé&o 6tima para o fluido refrigerante R1234yf a temperatura ambiente de
20°C do ciclo subcritico
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Fonte: Elaborado pelo Autor, 2019.

As variaveis termodinamicas como exergia destruida em cada equipamento, exergia
destruida total, areas dos trocadores de calor, COP, eficiéncia exergética do ciclo subcritico
e poténcia nos compressores de alta e baixa temperatura para o caso 6timo descrito na
Figura 39, considerando-se a temperatura ambiente igual a 20°C, taxa de circulacdo da
bomba de 1,5 e a diferenca de temperatura no trocador de calor em cascata de 3,3°C para o

fluido refrigerante R1234yf s&o mostradas na Tabela 30.
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Tabela 30 - Variaveis termodindmicas para a solucdo 6tima do ciclo subcritico com R1234yf

Parametro Valor Parametro Valor
EXp comp LT 4,457 KW Wyr.se 69,41 kW
EXp comp HT 22,32 kW Wirse 13,47 kW
EXp evap mT,sc 4,669 kW AevapMT,sc 165,5 m?
EXp evap L7.5c 3,086 kW Aevap,iT,sc 94,26 m?
Il 1,568 kW Acond.cas 361,0 m?
EXp spux2,sc 0,081 kw Asotal,cond,sc 482,4 m*
EXp cond 2,974 kW A 0,07136 m?
EXpyp1sc 7,381 kW Agiuxzse 0,03917 m?
Expygasc 1,234 kW cop 3,298
EXp resersc 0,154 kW EXp toraLsc 52,35 kW
EXp cascata 4,426 KW N se 0,375

Fonte: Elaborado pelo Autor, 2019.

Comparando as areas do condensador e do trocador de calor em cascata entre 0s
ciclos com R1234yf e com R404A verifica-se que para o ciclo com R1234yf as areas desses
trocadores de calor aumentaram, respectivamente, 8,31% e 20,33%.

Para a realizagdo da andlise termoecondmica do ciclo subcritico operando com o
fluido R1234yf, optou-se em fixar a taxa de circulagdo da bomba em 1,5 e a diferenga de
temperatura no trocador de calor em cascata em 3,3°C. Os valores das solucdes 6timas
para cada temperatura ambiente sdo apresentados na Tabela 31 que permite analisar a
influéncia da temperatura ambiente sobre a exergia destruida e o custo total do ciclo

subcritico operando com o fluido R1234yf.

Tabela 31 - Pontos 6timos do diagrama de Pareto para ciclo subcritico em fun¢ao da
temperatura ambiente operando com R1234yf

Tamb (°C) PESO T (°C)  Ziow ($/200)  EXporar (KW) coP Niie
30 0,15 35,71 2040984 51,42557 2278  0,3730
28 0,15 33,76 198591,2 49,14496 2,383  0,3732
24 0,15 30,07 188084,3 44,89516 2613 03722
20 0,05 25,00 181541,3 39,85018 2,984  0,3637

Fonte: Elaborado pelo Autor, 2019.

Analisando a Tabela 31 percebe-se que ao aumentar a temperatura ambiente, a
temperatura de condensacao, o custo total e a exergia destruida aumentaram, enquanto que

o COP diminuiu. Ao analisar a eficiéncia exergética para as temperaturas ambientes de
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20°C e 30°C percebe-se que houve uma variacdo de apenas 2,56%, portanto a eficiéncia
exergética é praticamente constante com a varia¢éo da temperatura ambiente.

Comparando os parametros descritos na Tabela 31 para temperatura de 20°C e
30°C percebe-se que a temperatura de condensacdo, 0 custo e a exergia destruida
aumentaram, respectivamente, 46,84%, 12,43% e 29,05%, enquanto que o COP diminuiu
30,99%.

Vale ressaltar que a maior variacdo do custo ocorreu quando variou-se a temperatura
ambiente de 24°C para 28°C (5,59%), enquanto que a maior variacdo da exergia destruida
foi de 20°C para 24°C (12,66%).

Comparando as Tabelas 28 e 31, nota-se que para temperatura ambiente igual a
20°C o custo total do ciclo subcritico operando com R404A e com R1234yf é praticamente 0
mesmo, engquanto que para as demais temperaturas ambientes o custo total com R404A é
maior que com R1234yf. J4 a irreversibilidade do ciclo subcritico operando com R404A é
maior que a irreversibilidade do ciclo operando com R1234yf para todas a faixa de
temperaturas ambientes analisada. Para a temperatura ambiente igual a 20°C, o custo total
e a exergia destruida do ciclo subcritico operando com R404A é 0,07% e 11,73% maior que
do ciclo subcritico operando com R123yf, enquanto que para a temperatura ambiente igual a
30°C esse aumento € de 2,83% e 10,39%, respectivamente.

Para uma temperatura ambiente igual a 20°C o COP do ciclo subcritico operando
com R1234yf é 9,83% maior do que do ciclo subcritico operando com R404A, enquanto que
para uma temperatura ambiente igual a 30°C essa diferenca € de 6,80%. Ressalta-se
também que para toda a faixa de temperaturas ambiente analisada nas Tabelas 28 e 31 0
COP do ciclo subcritico com R1234yf é maior do que com 0 R404A.

Analisando as temperaturas de condensacao descrita nas Tabelas 28 e 31 nota-se
gque para as temperaturas ambientes iguais a 24°C e 30°C a temperatura de condensacéo
do ciclo subcritico operando com R404A e com R1234yf é praticamente a mesma, enquanto
gue para as temperaturas ambientes iguais a 20°C e 28°C a temperatura de condensacao
do ciclo subcritico operando com R1234yf é 6,36% menor e 6,30% maior, respectivamente,

quando comparada com a do ciclo subcritico usando R404A.
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7. CONCLUSOES

Conforme os objetivos propostos neste trabalho, foram eleborados e implementados
modelos termoecondmicos no software EES para os ciclos de refrigeracdo transcritico e
subcritico para obtencdo de uma solucéo 6tima para cada ciclo proposto, considerando-se o
efeito da temperatura ambiente na relacéo custo e eficiéncia energética.

Por meio dos modelos mateméticos desenvolvidos e das solucbes Otimas
apresentadas, observou-se que a eficiéncia exergética do ciclo subcritico é praticamente
constante com a variacao da temperatura ambiente.

Analisando as Tabelas 21 e 28, para as temperaturas ambientes analisadas, o COP
do ciclo subcritico é, em média, 15,2% maior do que o do ciclo transcritico e o custo total do
ciclo subcritico é, em média, 17,9% maior do que o do ciclo transcritico. Comparando o COP
e o custo do ciclo subcritico operando com R1234yf com o do ciclo transcritico, percebe-se
que ambos sao, em média, 25,24% e 19,10% maiores, respectivamente. Dessa forma,
percebe-se que para decidir qual dos ciclos € melhor para uma determinada faixa de
temperatura ambiente, deve-se sempre levar em conta a relagdo entre custo e o
desempenho.

Analisando os resultados obtidos da soluc¢éo 6tima do diagrama de Pareto, percebe-
se gque a faixa de valores para 0s pesos nos quais se tem uma melhor relagdo do custo em
detrimento da eficiéncia do ciclo para o ciclo subcritico € maior que para o ciclo transcritico.
Assim existem maiores combinacdes de valores entre custo e eficiéncia com foco no custo
para o ciclo subcritico do que para o ciclo transcritico, enquanto que para o ciclo transcritico
existem maiores combinacdes de valores entre custo e eficiéncia com foco na eficiéncia.

Analisando as variaveis termodindmicas para a solucdo 6tima do ciclo transcritico e
do ciclo subcritico descritas nas Tabelas 20 e 27, nota-se que para o ciclo subcritico o
compressor de alta temperatura, o trocador de calor em cascata, o evaporador de média
temperatura e a valvula de expanséo VE1 sdo 0s componentes que mais contribuem para a
irreversibilidade do ciclo e consequentemente para a diminui¢cdo da eficiéncia exergética.

No ciclo transcritico as variaveis termodinamicas para a solugdo 6tima do ciclo que
mais contribuem para a irreversibilidade do ciclo e consequentemente para a diminuicao da
eficiéncia exergética sdo o compressor de alta temperatura, evaporador de média
temperatura, a valvula de expanséo VEL1 e o resfriador de gas.

Verificando as variaveis termodinamicas para a solucao 6tima do ciclo subcritico e
transcritico descrita nas Tabelas 20 e 27, percebe-se que a area dos evaporadores de

média temperatura em ambos os ciclos estdo na mesma ordem de grandeza, enquanto que
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a area do evaporador de baixa temperatura para o ciclo subcritico € aproximadamente 2,5
vezes maior que do ciclo transcritico.

As éareas dos trocadores de calor interno SLHX1 e SLHX2 em ambos os ciclos se
comparadas com as areas dos outros trocadores de calor € muito menor, portanto os
trocadores de calor interno tem um impacto muito pequeno no custo de aquisicdo dos
trocadores de calor.

Em contrapartida, para o ciclo subcritico, o condensador e o trocador de calor em
cascata sdo os trocadores de calor que possuem o0 maior custo de aquisicdo entre 0s
trocadores de calor, enquanto que para o ciclo transcritico, 0s maiores responsaveis no
custo total de aquisicdo dos trocadores de calor sdo o evaporador de média temperatura e o
resfriador de gas.

Nota-se também que para ambos os ciclos a parcela do custo total que possui maior
impacto € o custo de aquisicdo e manutengdo. Ressalta-se que a parcela do custo de
aquisicdo e manutencdo quando comparada com a parcela do custo ambiental e do custo
de operacdo para o ciclo subcritico é respectivamente 2,6 e 3,8 vezes maior, enquanto que
para o ciclo transcritico é 1,3 e 1,8 vezes maior. Assim conclui-se que o custo de aquisi¢éo e
manutencdo tem um impacto maior no custo total do ciclo subcritico em comparag¢do com o
ciclo transcritico.

Quando se compara o ciclo subcritico com o fluido R404A com o fluido R1234yf na
regido de alta temperatura para toda a faixa de temperatura ambiente analisada, nota-se
que a irreversibilidade e o custo total do ciclo diminuem quando se utiliza o0 R1234yf como
fluido refrigerante. Vale ressaltar que a substituicdo do R404A pelo R1234yf também reduz o
potencial de aquecimento global (GWP) de 3800 para 6, o que aliado ao aumento do COP e
a reducdo do custo total pode ser uma justificativa para a substituicio do R404A pelo
R1234yf.

O COP do ciclo subcritico operando com o fluido refrigerante R1234yf é em média
6,23% maior que o COP do ciclo subcritico operando com R404A, enquanto que o custo é
3,10% menor.

Comparando o custo total e a exergia destruida do ciclo subcritico para as solu¢des
6timas apresentadas nas Tabelas 28 e 31 operando com R404A e com R1234yf percebe-se
gue a substituicdo do R404A pelo R1234yf tem maior impacto sobre a irreversibilidade do
que sobre o custo total do ciclo subcritico. Ao trocar o fluido refrigerante R404A pelo
R1234yf percebe-se uma diminuigéo tanto na exergia destruida quanto do custo para a faixa

de temperatura ambiente analisada.
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7.1 Sugestdes para trabalhos futuros

» Simular o ciclo subcritico com outros fluidos refrigerantes para verificar o
impacto que os fluidos tém na analise termoecondmica do ciclo;

» Comparar termoecondmicamente a influéncia que outros fluidos refrigerantes
tém sobre o ciclo subcritico e sua relagdo com o transcritico;

» Avaliar a influéncia que a taxa de circulagdo da bomba do ciclo subcritico tem
sobre a irreversibilidade e o custo;

» Desenvolver uma relacdo matematica para a pressao ideal do resfriador de
gas em funcao da temperatura ambiente;

» Implementar outros métodos de otimiza¢cdo multiobjetivo;

» Avaliar outras fungdes de custo para aquisigdo dos equipamentos.
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APENDICE A - Célculo das areas dos trocadores de calor do ciclo subcritico

A.1 Calculo da area do trocador de calor em cascata

Para o calculo da &rea do trocador de calor em cascata, o0 modelo adotado do
trocador serd o de casco-tubo com R404A no lado dos tubos e R744 no lado do casco. As
dimensdes do trocador casco-tubo adotado estdo presente em Razayan et.al. (2011).
Primeiramente, para o célculo do coeficiente convectivo do lado do casco (h.qsc), fOI
adotada a rotina Call cond_horizontal_n_cylinders do EES, que considera condensacao sobre
feixe de tubos, cuja correlacdo esta presente em Nellis et.al (2009). Como parametro de
entrada em tal rotina, o niumero de tubos no trocador de calor é calculado conforme a

Equacédo A.1, descrito em Coulson et.al (2002) e presente no anexo A.

Ny = ky. (—2easee__ym (A1)

D ext,tubo,casc

Na Equagéo A.1, Dcgsco © Dexttubo,casc: dados em metros, representa o diametro do
casco e o diametro externo do tubo, respectivamente. k,; € n, sdo constantes definidas em
Coulson et.al (2002).

No calculo do coeficiente convectivo do lado dos tubos foi adotado evaporagéo
dentro dos tubos. Inicialmente foi definida a vazdo massica em cada tubo (Equacéo A.2), o
didmetro interno dos tubos (Equacéo A.3) e as propriedades do fluido refrigerante, como
namero de Prandtl, condutividade térmica, viscosidade dindmica da fase liquida e da fase

vapor e massa especifica da fase liquida e da fase vapor.

. — Ti’l3
Miypo = N_t (A.2)
Dint,tubo,casc = Dext,tubo,casc - 2. etubo,casc (A-3)

Na Equacdo A.3, eyypo.casc FePresenta a espessura do tubo no trocador de calor em
~ . k £ ~ z .
cascata, em metros. Na Equacéo A.2, m;, dado em ?g, é a vazao massica de entrada do

R404A.
Com os parametros calculados pelas Equacdes A.1 e A.2, determina-se o coeficiente
convectivo da fase liquida do R404A através das Equacdes A.4, A.5 e A.6, conforme

Incropera et.al (2008).
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_ 4’-mtubo
Rep raoan = D (A.4)
T.Dint,tubo,casc-HR404A,L
) 0,4
NUp raosa = 0,023.Redgaosa 5 - PTraoaa (A.5)
_ NUp Rraosa-kreosaa
hint,L - (A-6)

Dint,tubo,casc

Na Equacdo A.4, calcula-se o numero de Reynolds (Repprsosa), ONAE figgo44L
representa a viscosidade dindmica do R404A da fase liquida em %. Na Equacdo A.5,
calcula-se o nimero de Nusselt do R404A da fase liquida, onde Prg4g44 Significa 0 nimero
de Prandtl. Por fim, a Equacdo A.6 fornece o valor do coeficiente convectivo do R404A na
fase liquida, onde kg4p44, dado em % representa a condutividade térmica do R404A.

Como o R404A esta na regido de saturacédo, foi usado o parametro de Martinelli em
funcéo do titulo, com o intuito de chegar a um valor médio do parametro de Martinelli ao
longo do escoamento para encontrar o valor do coeficiente convectivo do R404A. Segundo

Coulson et.al (2002), o valor do parametro de Martinelli pode ser calculado pela Equacgéo
A7.

0,5
1-2x¢; ’
Xtt — ( xzfit,l)o,g_ (pR404A,V> (#R404A,L)0,1 (A.7)

PR404A,L HR404AV

Na Equacdo A.7, praosayv © Pracsar 'EPresentam a massa especifica do R404A na

P . kg kg
fase vapor e liquida respectivamente em —3 MRaoaay € HRaoaaL, dado em — correspondem

a viscosidade dinamica do R404A na fase vapor e liquida. Por fim, x,; representa um
incremento no titulo, que vai desde o valor do titulo do R404A na entrada do condensador
em cascata (x3) até o valor do titulo do R404A na saida do condensador (x,), com um
incremento de 0,1.

Com o valor do X, foi calculado o valor médio do parametro de Martinelli (X;.),
Equacéo A.8, para ser usado na correlacdo de Chaddock e Buzard (1986) apud Bandarra

Filho (1997), para o calculo do coeficiente convectivo no interior dos tubos, Equacao A.9.

Xy =y X (A.8)

n

= 0,81 0,785
hraoaa = 3,83. hine. X R (A.9)

Para o calculo da area do trocador de calor em cascata, primeiramente foi calculado

a taxa de transferéncia de calor no trocador de calor em cascata em Watts, Equacéo A.10, a
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condutividade térmica dos tubos de cobre em fung¢éo da média das temperaturas de entrada
(T3) e saida (T,) do R404A e a média logaritmica das temperaturas (ATy;), Equacdo A.11,

conforme Incropera et.al (2008).

Qcond,casc = 1ms. (h4 - h3) (A-]-O)

ATML = T7 - T3 (All)

Na Equacdo A.11 observa-se que para o calculo da area de troca de calor foi
considerado que toda a transferéncia de calor ocorre na regido de mudanca de fase, ou
seja, a regiao de vapor superaquecido foi desconsiderada.

Por fim, segundo Kakag et.al (2002), o coeficiente global de transferéncia de calor
pode ser calculado pela Equagédo A.12. Combinando a Equagdo A.12 com a Equacgéo A.13
chega-se no valor da area do condensador em cascata.

1
Ucasc = Toxt (A. 12)

X
Text N
Text 1 Xt Tint+ 1

: }
Tint "R404A Kcobre,casc Mcasco

Qcond cas
) _ dcontens A.13
cond,casc = y o FATyL | )

Na Equagédo A.12, 1., € Tine Significam o raio externo e o raio interno do tubo no
condensador em cascata. Na Equacdo A.13, F é um fator de correcdo para o tipo de

trocador de calor, que segundo Incropera et.al (2008), para mudanca de fase, F € igual a 1.
A.2 Célculo da &rea do condensador

Para o calculo da area do condensador foi definido que o modelo adotado sera tubo
aletado resfriado a ar com R404A como fluido refrigerante dentro dos tubos e que todo o
calor é trocado na regido de mudanca de fase. As dimensfes do trocador tubo aletado
adotado estdo presente em Razayan et.al. (2011). Primeiramente, foram definidas as
propriedades do ar em funcdo da temperatura ambiente (T,.,), da Pgy € da umidade
relativa do ar (UR,,;,,p) que foi considerada igual a 0,5. Posteriormente, com as dimensdes do
condensador, foram definidos, segundo Shah et.al (2003), alguns parametros geométricos
como o comprimento do condensador, diametro interno dos tubos, espacamento das aletas

e didmetro do colarinho, conforme as Equacgdes A.14, A.15, A.16 e A.17.
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LZ,cond,sc = Nf,cond,sc-SLcond,sc (A-14)

Dint,cond,sc = Dext,cond,sc — 2. etubo,cond,sc (A-15)

— 1 6

Saletas,cond,sc - N (A-l )
aletas,cond,sc

Dcol,cond,sc = Dext,cond,sc + 2. ealetas,cond,sc (A-17)

Na Equacéo A.14, Nt conasc € SLcona,sc representam o numero de fileiras de tubo e o
passo longitudinal dos tubos, consecutivamente, onde SL.ynqsc € dado em metros. Na
Equacdo A.15 Deyt condsc © €tubo,cona,sc dados em metros, significam o didametro externo dos
tubos no condensador e a espessura do tubo, respectivamente. Na Equacdo A.16,
Ngietascond,sc 'epresenta o numero de aletas por metro e na Equacéo A.17, egietas cond,sc
significa a espessura das aletas, em metro.

Posteriormente, para o célculo do coeficiente convectivo do ar foi adotado que a
velocidade de escoamento do ar (Vrrontal,cona,sc) € igual a 3 m/s, conforme Shan (2001). De
posse da velocidade, foi calculada a vazdo massica de ar, a area frontal do condensador e a
area interna dos tubos através das Equacdes A.18, A.19 e A.20, respectivamente, conforme
Shah et.al (2003).

> — Qar,cond,sc
mar,cond,sc - (A. 18)

Cp,ar,cond,sc-(Ts,ar,cond,sc_Tamb)

— mar,cond,sc
Afrontal,cond,sc - (A.lg)

par,cond,sc-Vfrontal,cond,sc

— T.Dint cond,sc
Aint,cond,sc - Afrontal,cond,sc- L2,cond,sc- SL ST (A-ZO)
cond,sc2 ! cond,sc

J

Na Equacgdo A.18, ¢y grcondsc: dado em e

significa o calor especifico do ar e

Tsarcondsc 'epresenta a temperatura de saida do ar no condensador que foi definida
conforme a Equacdo A.21, onde T; representa a temperatura de saida do R404A do
condensador, em Celsius. A taxa de transferéncia de calor do ar no condensador

(Q'ar_cond_sc) € igual ao |and|. Na Equacao A.19, purconasc fepresenta a massa especifica
do ar no condensador, dada em %. Na Equagéo A.20, ST ong sc, dado em metros, significa o

passo transversal dos tubos.

Ts,ar,cond,sc =T — 5 (A.Zl)
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Para o calculo do coeficiente convectivo do ar, foi adotado passo triangular equilatero
de tubos contendo seis fileiras e usado a correlagdo de Briggs e Young (1963), descrita por
Bejan et.al (2003), conforme as Equacdes A.22, A.23 e A.24.

_ par,cond,sc-Vfrontal,cond,sc-Dcol,cond,sc
ReD,ar,cond,sc - (A.22)

Har,cond,sc

0,2

1 (2.(S —e )

_ 0,681 = . aletas,cond,sc aletas,cond,sc

NUD,ar,cond,sc - 0'134’-ReD,ar,cond,sc -Prar,cond,sc(?’)-( D D
col,cond,sc — Fext,cond,sc

Saletas,cond,sr:_ealetas,cond,sc 0,1134
( ) (A.23)

€aletas,cond,sc

har cond.sc = NUD,ar,cond,sc-kar,cond,sc (A24)
! ! Deol,cond,sc

Na Equacdo A.22, pUgrconasc representa a viscosidade dinamica do ar no

k ~ .
condensador em m—‘fs. Na Equacéo A.23, Pryy cona,sc COrresponde ao nimero de Prandtl do

ar. Na Equacgao A.24, k4, conasc Significa a condutividade térmica do ar dada em %

Para o célculo do coeficiente convectivo do R404A no interior dos tubos foi usado a
rotina Call cond_horizontaltube_avg do EES, que possui como parametros de entrada o titulo
inicial do R404A (x; cona,sc), O titulo final do R404A (xf cona,sc), @ temperatura de saturagao do
R404A que é a temperatura de saida do R404A do condensador, a temperatura da parede
do tubo no condensador que foi adotada como a média entre a temperatura de condensagéo
com a temperatura média do ar, conforme Equacdo A.25, onde T, representa a temperatura
na saida do condensador em Celsius e a vazdo méssica de R404A no interior dos tubos,

descrita pela Equacéao A.26.

TambtTs,ar,cond,sc
M)

— 2
Tparede,tubo,cond,sc - 2 (A.25)
. _ mq
mcond,sc Y (A.26)
f,cond,sc

Por fim, para o célculo da area do condensador, foi calculada a média logaritmica
das temperaturas (Equacédo A.27) e o coeficiente global de transferéncia de calor, descrito
na Equacdo A.28, conforme Kaka¢ et.al (2002). No célculo do coeficiente global de
transferéncia de calor foi desprezada a resisténcia térmica de condugdo nos tubos.
Combinando a Equacédo A.27 e A.28 com a Equacgdo A.29 chega-se ao valor da &rea do

condensador tubo aletado.
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— ATZ,COnd,SC_ATl,COTLd,SC
ATwmL,cond,sc = ATy cond.sc (A.27)
ln(é
ATq cond,sc
_ ( Atotal,cond,sc 1 1 -1
Ucond,sc - ( + ) (A.28)

Aint,cond,sc hR404A,cond,sc har,cond,sc

— Qar,cond,sc
Atotal,cond,sc T FAT (A.29)
cond,sct'-B1 ML,cond,sc

Na Equagéo A.27, AT, .onasc € definido como a diferenca entre a temperatura do
fluido quente de saida e do fluido frio de entrada, conforme Equagéo A.30, € ATy conasc € @
diferenca entre o fluido quente de entrada e o fluido frio de saida (Equacao A.31), ambos em
Celsius. Na Equacéo A.29 F é um fator de correcdo para o tipo de trocador de calor, que
para mudanca de fase, segundo Incropera et.al (2008), vale 1,0.

ATz,cond,sc =T — Tamp (A.30)

ATl,cond,sc = Tl - Ts,ar,cond,sc (A-31)

A.3 Célculo das areas dos evaporadores de baixa e média temperatura

Para o célculo da area nos evaporadores foi definido que o modelo adotado sera
tubo aletado resfriado a ar com R744 como fluido refrigerante dentro dos tubos e que todo o
calor é trocado na regido de mudanca de fase. As dimensdes do tubo aletado estao
presente em Razayan et.al. (2011).

A metodologia adotada para o calculo da area do evaporador de baixa temperatura e
do de média temperatura € a mesma metodologia apresentada no célculo da area do
condensador. Foi adotado que a temperatura do espaco refrigerado € 10 graus Celsius a
mais que a temperatura de saturacdo, ou seja, para o evaporador de baixa temperatura a
temperatura do espaco refrigerado € de -20°C e para o evaporador de média temperatura é
de 5°C.

Outra diferenga que existe do modelo do condensador para dos evaporadores € que
foi adotado que a temperatura de saida do ar nos evaporadores sera 5°C maior que a
temperatura de saturacdo de cada um dos evaporadores, conforme as Equacdes A.32 e
A.33.

Ts.arevapit,sc = Tsat,1s + 5 (A.32)
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Tsar.evapmt,sc = Tsat,13 + 5 (A.33)

Por fim, a dltima diferenca entre o modelo dos condensadores para os dos
evaporadores € que no condensador foi adotada uma rotina do EES para condensagéo no
interior dos tubos. J& para os evaporadores foi adotada a rotina flow_boiling_avg do EES, que
considera evaporagao no interior dos tubos, onde os parametros de entrada séo a vazéo
massica no interior dos tubos (Equacdo A.34 e A.35), a velocidade massica do R744
(Equacédo A.36 e A.37), o titulo de entrada e saida do R744, a temperatura da parede do
tubo dos evaporadores (Equacdo A.38 e A.39) e o fluxo de calor no evaporador (Equacéo
A.40 e A.41).

. m
Mevap,LT,sc = = (A.34)
Y N evap,LT,sc
. Mq3
m = — A.35
evap,MT,sc Nf,evap,MT,sr: ( )
__ Meyap LT,SC
Gevap,LT,sc = 5 2 (A.36)
- int,evap,LT,sc

4

_ mevap,MT,sc
GevapMT,sc = 2 (A.37)
- int,evap,MT,sc

' 4

(Tespago refrigerado,LT,sc"‘Ts,ar,evap,LT,sc))

Tparede,evap,LT,sc = Tass 2 2 (A.38)
(Teat 13 +(Tespag:o refrigerado,MT,sc+Ts,ar,evap,MT,sc))

Tparede,evap,MT,sc = ' 2 2 (A.39)

q"evap,LT,sc = Uevap,LT,sc- (Tparede,evap,LT,sc - Tevap,COZ,LT,sc) (A.40)

q"evap,MT,sc = Uevap,MT,sc: (Tparede,evap,MT,sc - Tevap,COZ,MT,sc) (A.41)

~ . . k ~ L
Nas Equacbes A.34 e A.35, m,5 e m,3, dados em Tg, representa a vazdo massica de

R744 nos evaporadores de baixa e de media temperatura, respectivamente, € N oyqp,11,5c €
Nf evap,ut,sc TEPresenta o numero de fileiras de tubo nos evaporadores de baixa e média
temperatura, consecutivamente. Nas Equacoes A.36 € A.37, Dintevap,it,sc € Dintevapmr,sc
correspondem ao diametro interno dos tubos nos evaporadores de baixa e média
temperatura, em metro, respectivamente. Nas Equacdes A.38 e A.39, Tsur15 € Tsqr13
correspondem a temperatura de saturacdo do evaporador de baixa e média temperatura,
consecutivamente. Tespago refrigerado,LT,sc € Tespago refrigerado,MT,sc representam  as

temperaturas dos espacos refrigerados dos evaporadores de baixa e média temperatura,
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respectivamente, enquanto T 4y evapiT.sc € Tsarevapmt,sc INdiCam as temperaturas de saida

do ar nos evaporadores de baixa e média temperatura, respectivamente. Nas Equacdes
w . .

A.40 e A4L, Uepapi1,sc © Uevapmr.sc: dados em —.p 'epresentam os coeficientes globais de

transferéncia de calor dos evaporadores de baixa e média temperatura, respectivamente,
enquanto Teyapcozir,sc € Tevapcozmr,sc Correspondem as temperaturas de evaporacdo do

R744 nos evaporadores de baixa e média temperatura, consecutivamente, em Celsius.
A.4 Célculo das areas dos trocadores de calor de Interno SLHX1 e SLHX2

Para o célculo do modelo dos trocadores de calor interno SLHX1 e SLHX2, foi
definido que o modelo adotado sera tubos concéntricos. Para o SLHX1 o fluido refrigerante
€ 0 R404A e para o SLHX2 o fluido é o R744. As dimensfes dos tubos concéntricos estédo
em Jain et.al (2015). Primeiramente apresenta-se o modelo do célculo da area do SLHX1.
Dessa forma, para o célculo do coeficiente convectivo do interior dos tubos (fluido frio),
definiram-se as propriedades do R404A em funcdo da pressdo de entrada (P,) e da

temperatura média entre a entrada e a saida do R404A, conforme Equacéo A.42.

Ty+Ts)
Ty int.sLHx1,5c = UTS (A.42)

Segundo Incropera et.al (2008), calcula-se o numero de Reynolds, conforme
Equacdo A.43, uma vez que o escoamento é turbulento e o nimero de Prandtl é maior que
0,7. Posteriormente, conforme Equacédo A.44 calcula-se o nimero de Nusselt, onde o valor
de n na Equacdo A.44 é igual a 0,4, uma vez que o fluido estad aquecendo, conforme

Incropera et.al (2008). Por fim determinou-se o coeficiente convectivo interno, segundo

Equacédo A.45.
_ 41h,
Rep int,sLHx1,5¢ = Y , (A.43)
T.Dint,SLHX1,sc-Hint,SLHX1,s¢c
i n
NUp int.stix1,sc = 0,023.Rep int sLux1,scS Plint,sLHx1,sc (A.44)
_ NUp,int,sLHx1,sc-Kint,sSLHX1,sc
hint,sLx1,sc = (A.45)

Dint,sLHx1,sc

Na Equacdo A.43, m,, dado em ks—g, representa a vazdo massica de entrada do

RA04A. pint sLux1,sc Corresponde a viscosidade dindmica do R404A em %. Dint sLux1,sc dado

em metros, significa o diametro interno do SLHX1. Na Equacdo A.44, Printsimxisc
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corresponde ao numero de Prandt interno do R404A. Na Equagdo A.45, kintsimxisc

representa a condutividade térmica do R404A interno, dado em —%

Para o céalculo do coeficiente convectivo na regido anular do SLHX1, primeiramente

w
T

foram definidas as propriedades do R404A em funcdo da pressdo de entrada (P;) e da
temperatura média entre a entrada (T;) e na saida (T,) do R404A na regido anular, conforme

Equacédo A.46. Posteriormente definiu-se o diametro hidraulico, através da Equacéo A.47.

_ (T1+Ty)
Tf,anular,SLHXl,sc - 2 (A.46)
Dnsiuxi,sc = (Dext.siuxi,sec — 2-€ext,stuxi,sc) — (Pintsiixisec + 2- €int,sLHx1,sc) (A.47)

Na Equacdo A.47, Deyesiuxiscs Dintsiixiscs €extsiixisc © €intsixisc, dados em
metro, correspondem ao diametro externo, ao diametro interno, a espessura do tubo externo
e a espessura do tubo interno do SLHX1, respectivamente.

Segundo Incropera et.al (2008), o numero de Reynolds, para um escoamento
turbulento e com numero de Prandtl maior que 0,7, para a regido anular é dada pela
Equacédo A.48 e o numero de Nusselt pela Equacédo A.49, onde o valor de n é igual a 0,3,
uma vez que o fluido esta resfriando. De posse do nimero de Reynolds e do nimero de
Nusselt, obtemos o coeficiente convectivo do R404A para a regido anular, conforme

Equacéo A.50.

4.7'.11

Re = (A.48)
D,anular,SLHX1,sc .
T.((Dext,sLHX1,5c—2-€ext.sLHX1,sc) T (Dint, SLHX1,5¢ T 2-€int, SLHX1,5¢))-Hanular,SLHX1,sc
2 n
NUD,anular,SLHXl,sc = 0'02 3. ReD,anular,SLHXl,scs- Pranular,SLHXl,sc (A-49)
— NUD,anular,SLHXl,sr:-kanular,SLHXl,sr:
hanular,SLHXl,sc - (A.50)

Dh,sLHX1,s¢

Na Equacdo A.48, m, representa a vazao massica de R404A na regido anular do

k , . oA
trocador de calor em Tg € Uanuiarsiuxisc corresponde a viscosidade dinamica do R404A na

. k ~ . g ,
regia anular em m—i. Na Equacdo A.49, Pronyiarsiuxisc Significa o nimero de Prandt na
regido anular e kgpnyiarsinxise: N@ Equacdo A.50, representa a condutividade térmica do
w
R404A em — .
mxK

Segundo Kakag et.al (2002), o coeficiente global de transferéncia de calor para o

trocador de calor SLHX1 é dado pela Equacdo A.51 e a média logaritmica das temperaturas
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€ dada pela Equacgédo A.52. Combinando a Equacédo A.51 com a Equacdo A.53, obtemos o
valor da area do trocador de calor interno SLHX1.

1

USLHXLSC - N lnrext,SLHXLsc (A51)
Text,SLHX1,5¢ 1 | eXtSLHXLSC My si X1 sc | 1
Tint,SLHX1S¢ Mint,SLHX1,sc kcobre,SLHX1,s¢ hanuiar,SLHX1,s¢

_ ATy spax1,5¢—AT1,SLHX1,5¢
ATyLsihx1,sc = n(CT2SLHX Lsc (A.52)
n:le, ,

ATy SLHX1,sc

_ QSLHXl,sc
Asiuxi,sc = U FAT (A.53)
SLHX1,sc--BI MLSLHX1,sc

Na Equacéo A.51, Textsiuxisc © TintsLux1,sc Correspondem ao raio externo e ao raio

interno do SLHX1 em metros, conforme Equacdo A.54 e A.55, respectivamente, e
kcobresLux1,sc @ condutividade térmica do cobre do tubo interno do trocador de calor em %

Na Equagéo A.52, AT, s ux1sc € definido como a diferenga entre a temperatura do fluido
guente de saida e do fluido frio de entrada, conforme Equacdo A.56, e AT; s;yx1sc € @
diferenca entre o fluido quente de entrada e o fluido frio de saida (Equacédo A.57), ambos em
Celsius. Na Equacado A.53, F é um fator de corre¢cdo para o tipo de trocador de calor, que
para tubos concéntricos, segundo Incropera et.al (2008), vale 1. QSLHXl,sc corresponde a

taxa de transferéncia de calor do SLHX1, em Watts, dado pela Equagao A.58.

Text,SLHX1,5¢ = M + €int,sLHX1,5¢ (A.54)
Tint,SLHX1,5¢ = M (A.55)
ATy sihx1se = T2 — Ty (A.56)
ATy siux1,se =T1 — Ts (A.57)
Qseuxi,se = M. (hy — hy) (A.58)

Na Equacgdo A.58, m,, dado em k’?g, corresponde a vazao massica de R404A na

entrada do SLHX1 e h,; e h, correspondem as entalpias de entrada e saida do R404A,

k]

respectivamente, em E

O modelo para o célculo da area do SLHX2 é o mesmo modelo descrito para o
calculo da &rea do SLHX1. As dimensfes do SLHX2 sdo as mesmas do SLHX1. A diferenca
entre os dois trocadores é que o SLHX1 possui como fluido refrigerante 0 R404A e 0 SLHX2

0 R744. Outra diferenga é que os estados termodinamicos envolvidos no SLHX1 s&o os
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estados 1, 2, 4 e 5, enquanto que no SLHX2 os estados termodinamicos envolvidos séo 10,
11, 15 e 16, respectivamente, conforme Figura 29.
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APENDICE B - Céalculo das areas dos trocadores de calor do ciclo transcritico

B.1 Calculo das areas dos trocadores de calor de Interno SLHX1 e SLHX2

Para o céalculo das areas dos trocadores de calor interno SLHX1 e SLHX2, foi
definido que o modelo adotado sera tubos concéntricos com R744 como fluido refrigerante.
Para o SLHX2 do ciclo transcritico, 0 modelo do calculo da area é o mesmo modelo dos
trocadores de calor interno SLHX1 e SLHX2 descrito para o ciclo subcritico. A diferenca é
que os indices 1, 2, 4 e 5 referentes aos estados termodindmicos no SLHX1 do ciclo
subcritico serdo substituidos pelos indices 2, 3, 15 e 16, respectivamente, do ciclo
transcritico.

No SLHX1 do ciclo transcritico, o célculo do coeficiente convectivo para a regido
anular obedece ao mesmo roteiro de calculo descrito no modelo do SLHX1 do ciclo
subcritico. Para o calculo do coeficiente convectivo para a regido interna do trocador de
calor interno, foi usada uma rotina do EES, uma vez que esta ocorrendo evaporagéo do
R744, diferente do modelo descrito do SLHX1 do ciclo subcritico.

Primeiramente, definiu-se a condutividade térmica do cobre, k.opresprx1 e, atraves
da temperatura média entre a entrada e saida do R744 do lado frio, conforme Equacéo B.1,
dadas em Celsius.

T4y
Ty int,sLHx1,tc = > (B.1)

Posteriormente, definiu-se a velocidade massica do R744 no interior do tubo através
da Equacéo B.2. O 7oyt siuxitc € O Tintsiux1ec 90 SLHX1 do ciclo transcritico € o mesmo
definido no ciclo subcritico conforme as Equacfes A.54 e A.55. O fluxo de calor interno no
SLHX1 foi definido pela Equacdo B.3, onde T,4 corresponde a temperatura de saida do
R744 do lado quente e T, a temperatura de entrada do R744 do lado frio, ambos em

Celsius.

_ LU
Gint sLHx1,tc = I} (B.2)
1T int,SLHX1,tc

4

q"int,SLHXLtc = USLHXl,tC' (T16 - TZ) (BS)
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De posse do Di,siuxitc» da velocidade massica do R744 no interior do tubo
(Gint.sLux1tc), do fluxo de calor no interior do tubo (q"inesux1ec), do titulo de entrada do
R744 do lado frio (x,) e do titulo de saida do R744 do lado frio (x3), calcula-se o coeficiente
convectivo interno do R744 através da rotina Flow Boiling Avg do EES.

Segundo Kakag et.al (2002), o coeficiente global de transferéncia de calor para o
trocador de calor SLHX1 é dado pela Equacéo B.4 e a média logaritmica das temperaturas é
dada pela Equacgéo B.5. Combinando a Equacéo B.4, B.5 e B.6, obtém-se o valor da area do
trocador de calor interno SLHX1.

1

UsLhxite = - TeXESLAXLLC (B.4)
Text,SLHX1,tc 1 | eXtSLHXLEC e si X ee | 1
- " }
Tint,SLHX1,tc Mint,SLHX1,tc kcobre,SLHX1,tc hanuiar,SLHX1,tc
AT _ ATy siax1,tc—AT1 sLHX1tc (B.5)
ML,SLHX1,tc — ln(ATZ'SLHXLtC .

ATy, SLHX1.tC

QsLHx1.tC (B.6)

UsLax1,tc-F-ATMLSLHX1 tc

ASLHXl,tC =

Na Equagéo B.5, AT, s yx1¢ € definido como a diferenca entre a temperatura do
fluido quente de saida e do fluido frio de entrada, conforme Equacgéo B.7, € AT, s;yx1¢c € @
diferenca entre o fluido quente de entrada e o fluido frio de saida (Equacéo B.8), ambos em
Celsius, segundo Incropera et.al (2008). Na Equacéo B.6, F € um fator de corre¢do para o
tipo de trocador de calor, que para tubos concéntricos, segundo Incropera et.al (2008), vale

1. Qsiuxitc COrresponde a taxa de transferéncia de calor do SLHX1, em Watts, dado pela

Equacédo B.9.
ATy stuxte = Tie — T2 (B.7)
ATy siuxitc = Tris = Ts (B.8)
QSLHXl,tC = my. (hg — hy) (B.9)

Na Equacéo B.9, m,, dado em kTg, corresponde a vazdo massica de R744 na entrada

do SLHX1 do lado frio e h, e h; correspondem as entalpias de entrada e saida do R744 do

k]

lado frio, respectivamente, em P
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B.2 Calculo das areas dos evaporadores de baixa e média temperatura

Para o calculo das areas nos evaporadores do ciclo transcritico foi definido que o
modelo adotado sera tubo aletado resfriado a ar, com R744 como fluido refrigerante dentro
dos tubos e que todo o calor é trocado na regido de mudanca de fase. As dimensdes do
tubo aletado estéo presente em Razayan et.al. (2011).

O roteiro de calculo adotado para calcular a &rea do evaporador de baixa
temperatura do ciclo transcritico € o0 mesmo adotado para o ciclo subcritico. A diferenca é
gue os indices 14 e 15 referentes aos estados termodinamicos do evaporador LT do ciclo
subcritico foi substituido pelos indices 10 e 11 referentes aos estados termodinédmicos do
evaporador LT do ciclo transcritico, nesta ordem. No evaporador de média temperatura do
ciclo transcritico, a diferenca entre o modelo adotado para o modelo do ciclo subcritico
também esta nos indices, uma vez que os indices 12 e 13 do ciclo subcritico foi substituido

pelos indices 7 e 8 do ciclo transcritico, respectivamente.

B.3 Célculo da area do resfriador de gas

Para o calculo da area do resfriador de gas (gas cooler), foi definido que o modelo
adotado sera tubo aletado resfriado a ar, com aletas do tipo louvered e com R744A como
fluido refrigerante dentro dos tubos. As dimensfes do tubo aletado estdo presente em Kim
et.al (2002).

Primeiramente, foi definido as propriedades do ar através da sua temperatura de
entrada, definida como a temperatura ambiente. A temperatura de saida do ar foi definida
como dois graus a menos que a temperatura de saida do R744 do resfriador de gas,
conforme Equagédo B.10. As propriedades do R744 foram definidas através da temperatura

média entre a entrada e a saida do resfriador de gas, todas em Celsius.

Tyqr = Ty — 2°C (B.10)

Definido as propriedades do ar e do R744, calculou-se algumas propriedades
geométricas do resfriador de gas, conforme apresentado em Lee (2011), representadas
pelas Equagbes de B.11 a B.29. As Equagbes de B.11 a B.29 representam,
respectivamente, passo da aleta, altura da aleta, comprimento do corte da grelha, passo do
tubo, altura do Louver, largura externa do tubo, comprimento da aleta, nUmero total de
passes do lado do ar, nimero total de aletas, area primaria do lado do ar, numero de

louvres, area total das aletas, area total da superficie do lado do ar, area minima de fluxo
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livre do lado do ar, &rea frontal do ar, didmetro hidraulico do ar, porosidade do lado do ar,

volume do trocador do lado do ar, densidade de area de superficie do lado do ar.
1

Pr=u. (B.11)
Liouy = 0,85.5; (B.13)
lp =1,.sin6 (B.15)
Ly =W, (B.17)
L,—H,
Npg = 2 (B.18)
n =N (B.19)
t,aletas Pf' pg
Ay = (2.(Ly — Hp) + . Hy). Ly. (Nyg + 1) = 2.8. Ly g greras (B.20)
L
Nouv = (i - 1)-nt,aletas (B.21)
Ar = 2.(sp.Ly + 57.6)- Negieras + 2- Liouw- 6 Niouw (B.22)
AC,Z = b. LS-Npg - (6- (Sf - LLouv) + LLouv- lh)-nt,aletas (B-24)
AfT,Z = L3. L1 (825)
Dnz = 4.Aczr> (B.26)
t,2
= Ac2
%2 = a0 (B.27)
thz = L2.L3.b.Npg (828)
A
Br =22 (B.29)

Na Equacdo B.11, Nf, representa a densidade de aletas por metro. Na Equacao
B.12, b corresponde, em metros, ao espacamento dos tubos. Na Equagéo B.15, [, significa

0 passo do louver em metros. Na Equacdo B.16, L, representa a largura do trocador de
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calor em metros. Na Equagéo B.18, L;, dado em metros, corresponde ao comprimento do
trocador de calor. Na Equacao B.20, 6 representa a espessura das aletas em metros.
Para o calculo do coeficiente convectivo do lado do ar, foi adotado que a velocidade

do ar (Vr4c) sera de 3 m/s, conforme Shan (2001) e que a taxa de transferéncia de calor do
;- . ~ P k . )
lado do ar sera igual a |anS cooter|- A vazdo massica de ar, em Tg, foi calculada através da

combinacdo das Equacdes B.30 e B.31 e a velocidade massica do ar foi calculada através

da Equacao B.32.

mar,gc = par,gc- Var,gc-Afr,Z (8.30)

Qar = mar,gc- CPar,gc: (Te,ar - Ts,ar) (B-31)
m{lT, c

Gy = —=% (B.32)

Na Equacdo B.30, p,g4c representa a massa especifica do ar em %. Na Equacédo

J

B.31, cpgr gc dado em ook’

corresponde ao calor especifico do ar a pressao constante. O

namero de Reynolds é dado pela Equacgéo B.33, o fator de Colburn pela Equacéo B.34 e o
coeficiente convectivo do ar pela Equacdo B.35. Todas as equacdes sdo apresentadas em
Lee (2011).

Rep, = 2Dn2 (B.33)
’ Har,gc
- 0 Df\— b _— Wi — L _ [
J» = Rep, 0,49 (%)0,27_(1_;) 0,14_(;) 0,29_(1_;) 0,23.(%)0,68_(%) 0,28_(5) 0,05 (B.34)
J2.G2.CDar gc
har,gc= S (B.35)

PT3

Para o calculo do coeficiente convectivo do R744, primeiramente definiu-se o nimero
total de tubos do lado do R744, conforme Equacédo B.36. Posteriormente, calculou-se a area
total de troca de calor do lado do refrigerante (Equacédo B.37), a area minima de fluxo livre
(Equacéo B.38) e o diametro hidraulico do R744 (Equacao B.39), conforme Lee (2011).

Ny = Nyy + 1 (B.36)

Apr = 2.(L, — He) + . (H, — 2.8,)). L3. N, (B.37)

Acqy = ((L2 — Hy). (Hy = 2.8,) + . (H, — 2.5W)2) I’VV—; (B.38)
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Dp,y = 2herls (B.39)

Na Equacdo B.37, 6,,, dado em metros, corresponde a espessura do tubo. Com as
propriedades geométricas para o lado do R744 definidas, calculou-se a velocidade méssica
e 0 numero de Reynolds do refrigerante, conforme as Equacfes B.40 e B.41,

respectivamente.
G =22 (B.40)
c1
Rep, = % (B.41)

Para o célculo do coeficiente convectivo do R744, conforme Kakag et.al (2002), foi
calculado o fator de atrito através da Equacdo B.42, o numero de Nusselt pela Equacéo
B.43 e o coeficiente convectivo pela Equacgéo B.44.

f1 = (1,58.11’1 ReD‘l - 3,28)_2 (B42)
Rep 1 —1000).Prco
Nupy =2 (0o (B.43)
1+12,7(22) .(Pr(;oz3—1>
hCoZ,gc = Mpakcos (B.44)

Dps

Na Equacéo B.43, Pr¢,, representa o numero de Prandtl do R744. Na Equacéo B.44,
kco, corresponde a condutividade térmica do R744 em % Para o célculo da area do

resfriador de gas, segundo kakac et.al (2002), primeiramente definiu-se o coeficiente global
de transferéncia de calor através da Equacao B.45 e a média logaritmica das temperaturas
conforme a Equacéo B.46. Combinando a equacdo B.45 com a Equacéo B.47, obtém-se a

area do resfriador de gés.

1

Uge = age———— (B.45)
At.l.hCoz,gc har,gc
_ ATZ,gc_ATl,gc
M ge = = oirpe ™ (B.46)
ATl,gC

|ans cooler| = Ugc-Agc-ATML,gc (B.47)
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Na Equacdo B.46, AT, 4. € definido como a diferenca entre a temperatura do fluido
quente de saida e do fluido frio de entrada, conforme Equacdo B.48, e AT, 4. € a diferenca

entre o fluido quente de entrada e o fluido frio de saida (Equacédo B.49), ambos em Celsius,
conforme Incropera et.al (2008).

ATz,gc =T —Tear (B.48)

ATl,gc =Ti7 —Tsar (B.49)
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APENDICE C - Programa para simulac&o do ciclo subcritico desenvolvido no
EES

$INCLUDE Trocadores_Calor.LIB
"Modelagem do sistema secundario em cascata combinado com CO2"

R
"ANALISE TERMODINAMICA"
R

"Apresentacao dos equipamentos com os respectivos estados de entrada e saida"
"Ciclo com R404A"

"Condensador - Entrada: Estado 6 ; Saida: Estado 1"

"Trocador de Calor interno (SLHX1) - Entrada: Estado 1 e 4 ; Saida: Estado 2 e 5"
"Valvula de expanséo 1 - Entrada: Estado 2 ; Saida: Estado 3"

"Condensador em cascata - Entrada: Estado 3 e 18 ; Saida: Estado 4 e 7"
"Compressor de alta temperatura (HTC) - Entrada: Estado 5 ; Saida: Estado 6"

"Ciclo com CO2"

"Tanque - Entrada: Estado 7 e 13 ; Saida: Estado 8 e 9"

"Bomba de liquido - Entrada: Estado 9 ; Saida: Estado 10"

"Trocador de calor interno (SLHX2) - Entrada: Estado 10 e 15 ; Saida: Estado 11 e 16"
"Evaporador de média temperatura - Entrada: Estado 12 ; Saida: Estado 13"

"Valvula de expanséo 2 - Entrada: 11 ; Saida: Estado 14"

"Evaporador de baixa temperatura - Entrada: Estado 14 ; Saida: Estado 15"
"Evaporador de média temperatura - Entrada: Estado 12 ; Saida: Estado 13"
"Compressor de baixa temperatura (LTC) - Entrada: Estado 16 ; Saida: Estado 17"

"Definicdo de alguns pardmetros para todo o ciclo"
$reference R744 IIR

Q_dot_evap_MT =120 [kW] "a-5°C"
Q_dot_evap_LT =65 [kW] "a-30°C"
T_amb =30 [°C]

deltaT_sup_MT =10 [°C]

deltaT_sup LT =10 [°C]

eta_comp = 0,65

epsilon =0,4

T_aproximacéo = 3,0 [°C]

CR =1,5"Taxa de circulagdo da Bomba"
{peso = 0}

"Estado 1"

{T[1] = T_amb + Delta_T_amb}

X[1]=0

P[1l]=pressure(R404A;T=T[1];x=x[1]) "Estado definido com os dados do artigo inicialmente"
h[1]=enthalpy(R404A;T=T[1];x=x[1])

s[1]=entropy(R404A;T=T[1];x=x[1])

"Estado 2 "

P[2] = P[1]



T[2]=temperature(R404A;P=P[2];h=h[2])
s[2]=entropy(R404A;h=h[2];P=P[2])
X[2]=quality(R404A;P=P[2];h=nh[2])

"Estado 3"

h[3] = h[2]

P[3] = P[4]
s[3]=entropy(R404A;T=T[3];h=n[3])
X[3]=quality(R404A;T=T[3];h=h[3])

"Estado 4"

T[4] = T[3]

x[4]=1
s[4]=entropy(R404A;x=x[4];T=T[4])
P[4]=pressure(R404A;T=T[4];x=x[4])
h[4]=enthalpy(R404A;T=T[4];x=x[4])

"Estado 5"

P[5] = P[4]
T[5]=temperature(R404A;P=P[5];h=n[5])
s[5]=entropy(R404A;h=h[5];P=P[5])
x[5]=quality (R404A;P=P[5];h=h[5])

"Estado 6"

P[6] = P[1]

h[6] = h[5] - ((h[5] - h_6s)/eta_comp)

S_6 =s[5]
h_6s=enthalpy(R404A;s=s_6;P=P[6])
T[6]=temperature(R404A;P=P[6];h=h[6])
s[6]=entropy(R404A;h=h[6],P=P[6])

"Estado 7"

P[7] = P[13]
T[7]=temperature(R744;P=P[7];h=h[7])
- Estado Definido"
s[7]=entropy(R744;h=h[7];P=P[7])
X[7]=quality(R744;T=T[7];P=P[7])

"Estado 8"

P[8] = P[13]
X[8] =1
h[8]=enthalpy(R744,x=x[8];P=P[8])
s[8]=entropy(R744;x=x[8];P=P[8])
T[8]=temperature(R744;P=P[8];x=x[8])

"Estado 9"

P[9] = P[13]
X[g] =0
T[9]=temperature(R744;P=P[9];x=x[9])
h[9]=enthalpy(R744;x=x[9];P=P[9])
s[9]=entropy(R744;x=x[9];P=P[9])

"Estado 10"
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"Atraves do balanco de energia no tanque encontro h[7]

"Estado Definido inicialmente com os dados do artigo”

"Estado Definido inicialmente com os dados do artigo”
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P[10] = P[9] "Estado Definido inicialmente com os dados do artigo”
T[10] = T[9]
h[10] = h[9]
s[10] = s[9]
X[10] = x[9]

"Estado 11"

P[11] = P[13]

s[11]=entropy(R744;h=h[11];P=P[11]) "Estado definido depois de calculado o h[11] atraves
da efetividade do SLHX2"

T[11l]=temperature(R744;P=P[11];h=h[11])

X[11]=quality(R744;h=h[11];P=P[11])

"Estado 12"

P[12] = P[11]
T[12] = T[11] "Estado 12 igual ao estado 11"
h[12] = h[11]
s[12] = s[11]
X[12] = x[11]

"Estado 13"

T _sat_13=-5[°C]

T[13] =T _sat_13 + deltaT_sup_MT "AQUI ENCONTRO A T[13]"
{P_tanque = 3046}

{P[13] = P_tanque}

P[13]=p_sat(R744;T=T_sat_13)

h[13]=enthalpy(R744,;T=T[13];P=P[13]) "Estado Definido inicialmente com o
superaquecimento”

s[13]=entropy(R744;T=T[13];P=P[13])

x[13]=quality(R744;P=P[13];T=T[13])

"Estado 14"

P[14] = P[15]

h[14] = h[11] "Com o estado 11 definido através do balan¢o de energia do SLHX2, estado 14 definido"
T[14]=temperature(R744;P=P[14];h=h[14])

s[14]=entropy(R744;h=h[14];P=P[14])

x[14]=quality(R744;P=P[14];h=h[14])

"Estado 15"

T sat 15=-30[°C]

T[15] =T _sat 15+ deltaT_sup LT "Aqui célculo T[15]"
P[15]=p_sat(R744;T=T_sat_15)
s[15]=entropy(R744;T=T[15];P=P[15]) "Estado Definido inicialmente com o superaquecimento”

h[15]=enthalpy(R744,;T=T[15];P=P[15])
x[15]=quality(R744;P=P[15];T=T[15])

"Estado 16"

P[16] = P[15]

T[16]=temperature(R744;P=P[16];h=h[16]) "Estado definido depois de calcular o h[16] no
balanco de energia do SLHX2"

s[16]=entropy(R744;h=h[16];P=P[16])

X[16]=quality(R744;P=P[16]; T=T[16])
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"Estado 17"

P[17] = P[13]

h[17] = h[16] - ((h[16] - h_17s)/eta_comp) "Com o estado 16 definido através do balanco de
energia do SLHX2, encontro h[17], estado definido"

s_17 = s[16]

h_17s=enthalpy(R744;s=s_17;P=P[17])

s[17]=entropy(R744;h=h[17];P=P[17])

T[17]=temperature(R744;P=P[17];h=h[17])

X[17]=quality(R744;P=P[17];T=T[17])

"Estado 18"

P[18] = P[13]

s[18]=entropy(R744;h=h[18];P=P[18]) "Definido o estado 17 e 8, com balang¢o de energia no
no 8-17-18 encontro h[18] - Estado definido"

T[18]=temperature(R744;P=P[18];h=h[18])

x[18]=quality(R744;P=P[18];T=T[18])

Moo Balangos de Energia

"Trocador de calor interno SLHX1"

m_dot_[1]*h[1] + m_dot_[4]*h[4] = m_dot_[2]*h[2] + m_dot_[5]*h[5] "Aqui defino o h[5] depois de
definir o h[2] através da efetividade do SLHX2"

"Condensador em cascata”

m_dot_[3]*h[3] + m_dot_[18]*h[18] = m_dot_[4]*h[4] + m_dot_[7]*h[7]
"Tanque"

m_dot_[7]*h[7] + m_dot_[13]*h[13] = m_dot_[9]*h[9] + m_dot_[8]*h[8]
"Trocador de calor interno SLHX2"

m_dot_[10]*h[10] + m_dot_[15]*h[15] = m_dot_[11]*h[11] + m_dot_[16]*h[16] "Aqui defino o h[16]
depois de difinir o h[11] através da efetividade do SLHX2"

"N¢6 8-18-17"

m_dot_[8]*h[8] + m_dot_[17]*h[17] = m_dot_[18]*h[18]
"Evaporador de Média Carga"

Q_dot_evap_MT = m_dot_[13]*(h[13] - h[12])
"Evaporador de Baixa Carga"

Q_dot_evap LT =m_dot_[15]*(h[15] - h[14])

m_dot_[2] = m_dot_[1]

m_dot_[3] = m_dot_[2]

m_dot_[4] = m_dot_[3]

m_dot_[5] = m_dot_[4]

m_dot_[6] = m_dot_[5]

m_dot_[7] + m_dot_[13] = m_dot_[9] + m_dot_[8]
m_dot_[10] = m_dot_[9]
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m_dot_[11] = m_dot_[10]

m_dot_[11] = m_dot_[12] + m_dot_[14]

m_dot_[13] = m_dot_[12]

m_dot_[15] = m_dot_[14]

m_dot_[16] = m_dot_[15]

m_dot_[17] = m_dot_[16]

m_dot_[18] = m_dot_[17] + m_dot_[8]

m_dot_[9]/m_dot_[8] =CR  "Taxa de circulacdo da Bomba"

-------------------- Efetividade dos trocadores de calor de linha

"SLHX1"

cp_4=cp(R744;T=T[4];P=P[4])

epsilon = (m_dot_[1]*(h[1] - h[2]))/(m_dot_[4]*cp_4*(T[1] - T[4])) "Dessa relagcdo encontro o h[2]"
"SLHX2"

cp_15=cp(R744;T=T[15]:P=P[15])

epsilon = (m_dot_[10]*(h[10] - h[11]))/(m_dot_[15]*cp_15*(T[10] - T[15])) "Dessa relagdo encontro o
h[11]"

"Temperatura de aproximacgao"

T_aproximacéo = T[7] - T[3]

Célculo das Poténcias dos compressores e da Bomba
"Compressor de Baixa Temperatura"

W_dot_LT =m_dot_[16]*(h[16] - h[17])

W _dot_LT_custo = abs(W_dot_LT)
"Compressor de Alta Temperatura"

W_dot_MT = m_dot_[5]*(h[5] - h[6])
W_dot_MT_custo = abs(W_dot_MT)

"Bomba"

W_dot_bomba = 0,01*(W_dot_LT + W_dot_MT)
W_dot_bomba_custo = abs(W_dot_bomba)
"Célculo do calor rejeitado pelo condensador"

Q_dot_condensador = m_dot_[1]*(h[1]-h[6])
Q_dot_cond = abs(Q_dot_condensador)

e Balango de Exergia
"Estado Morto"
P_atm = 101325 [Pa] "Pressdo atmosférica"

g=9,81 [m/s"2]
H =852 [m] "Altura de Belo Horizonte com relagéo ao nivel do mar"
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R =287 [J/(kg*K)] "Constante do ar para 25°C e 100kPa"

T o=T amb "Dado em °C"

P_o =P_BH/1000

P_BH=P_atm -ro_ar_ BH*g*H "P_BH dada em Pa e ro_ar_BH dada em kg/m"3"
P_BH =ro_ar BH*R*(T_o0+273) "Adotando modelo de gas ideal para o ar"

h_o=enthalpy(Air;T=T_0)

s_o=entropy(Air;T=T_o;P=P_0)

"Compressor de Baixa Temperatura"

X_destruida_comp LT =-W_dot_LT + m_dot_[16]*((h[16] - h[17]) - ((T_o+273)*(s[16] - s[17])))
"Compressor de Alta Temperatura"

X_destruida_comp_MT =-W_dot_MT + m_dot_[5]*((h[5] - h[6]) - ((T_o+273)*(s[5] - s[6])))
"Evaporador de Média Carga"

X_destruida_evap_ MT =(1-((T_o+273)/(T[13]+273)))*Q_dot_evap_MT + m_dot_[12]*((h[12]-h[13])-
(T_o+273)*(s[12]-s[13]))

"Evaporador de Baixa Carga"

X_destruida_evap_ LT = (1-(T_o+273)/(T[15] + 273))*Q_dot_evap_LT + m_dot_[14]*((h[14] - h[15]) -
((T_o+273)*(s[14] - s[15])))

"Trocador de calor de linha SLHX1"

X_destruida_SLHX1 = m_dot_[1]*((h[1] - h[2])-(T_o0+273)*(s[1]-s[2]))+ m_dot_[4]*((h[4] - h[5])-
(T_o+273)*(s[4]-s[5]))

"Trocador de calor de linha SLHX2"

X_destruida_SLHX2 = m_dot_[10]*((h[10] - h[11]) - (T_0+273)*(s[10] - s[11])) + m_dot_[15]*((h[15] -
h[16]) - (T_o+273)*(s[15] - S[16]))

"Condensador"

X_destruida_condensador = (1-(T_o+273)/(T[1] + 273))*Q_dot_condensador + m_dot_[1]*((h[6] - h[1])
- ((T_o+273)*(s[6] - s[1])))

"Valvula de Expanséo 1"

X_destruida_VE1 = m_dot_[2]*((h[2] - h[3]) - ((T_o+273)*(s[2] - s[3])))

"Valvula de Expansao 2"

X_destruida_VE2 = m_dot_[14]*((h[11] - h[14]) - ((T_o+273)*(s[11] - s[14])))

"Tanque"

X_destruida_tanque = m_dot_[7]*((h[7] - h_o) - ((T_o+273)*(s[7] - s_0)))+ m_dot_[13]*((h[13] - h_o0) -
((T_o+273)*(s[13] - s_0))) - m_dot_[8]*((h[8] - h_o) - ((T_o+273)*(s[8] - s_0))) - m_dot_[9]*((h[9] - h_o)
- ((T_o+273)*(s[9] - s_0)))

"Condensador em cascata"
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X_destruida_cond_cascata = m_dot_[3]*((h[3] - h[4])-(T_o+273)*(s[3]-s[4]))+ m_dot_[18]*((h[18] -
h[7])-(T_o+273)*(s[18]-s[7]))

COP_reversivel = (Q_dot_evap_MT + Q_dot_evap_LT)/abs((W_dot_LT_reversivel +
W_dot_MT_reversivel))

W_dot_LT_reversivel = m_dot_[16]*((h[16] - h[17]) - (T_o+273)*(s[16] - s[17]))

W_dot_MT _reversivel = m_dot_[5]*((h[5] - h[6]) - (T_o+273)*(s[5] - s[6]))

eta Il = 1 - (exergia_destruida)/(exergia_fornecida)
exergia_destruida = X_destruida_comp_LT + X_destruida_comp_MT + X_destruida_evap_ MT +
X_destruida_evap_LT + X_destruida_SLHX1 + X_destruida_SLHX2 + X_destruida_condensador +
X _destruida_VE1 + X_destruida_VE2 + X_destruida_tanque + X_destruida_cond_cascata
exergia_fornecida = abs(W_dot_LT + W_dot_ MT + W_dot_bomba)
R R A S
"TROCADORES DE CALOR"
R R A S
"Valores do Coeficiente Globas de Transferéncia de Calor"
U_SLHX2 = 3595
U_SLHX1 =12652
U_evap_MT = 95,59
U evap LT =95,6
U_cond_sc =98,71
U_cas = 220,5

Moo TROCADOR DE CALOR DE LINHA SLHX2 "

{Call
slhx2(T[10];T[11]; T[15];T[16];P[10];P[15];m_dot_[10];m_dot_[15];h[10];h[11]:U_SLHX2;A_SLHX2)}

Q_dot_SLHX2=m_dot_[10]*(h[10] - h[11])*convert(kW;W)

delta_T_2 SLHX2 =T[11] - T[15] "T_quente_sai - T_frio_entra" "Equacéo 11.17 do livro do
incropera 6° edicdo, para escoamento em contra corrente"

delta_ T_1 SLHX2 =T[10] - T[16] "T_quente_entra - T_frio_sai" "Equacédo 11.17 do livro do
incropera 6° edicdo, para escoamento em contra corrente”

T_ML_SLHX2 = (delta_T_2_SLHX2 - delta_T_1_SLHX2)/In(delta_T_2_SLHX2/delta_T_1_SLHX2)
"Equacéo 11.15 do livro do incropera 6°edi¢cao"
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Q_dot_SLHX2 = U_SLHX2*A_SLHX2*T_ML_SLHX2

B TROCADOR DE CALOR DE LINHA SLHX1 "

{Call slhx1(T[1];T[2];T[4];T[5];m_dot_[1];P[1];P[4];m_dot_[4];h[2];h[1]:U_SLHXZ1;A_SLHX1)}
Q_dot_SLHX1= m_dot_[1]*(h[1] - h[2])*convert(kW;W)

delta_ T_2 SLHX1 =T[2]- T[4] "T_quente_sai- T_frio_entra" "Equacao 11.17 do livro do
incropera 6° edicdo, para escoamento em contra corrente"

delta_T_1 SLHX1 =T[1] - T[5] "T_quente_entra - T_frio_sai" "Equagéo 11.17 do livro do
incropera 6° edicdo, para escoamento em contra corrente”

T _ML_SLHX1 = (delta_ T_2 SLHX1 -delta_ T_1 SLHX1)/In(delta_T_2 SLHX1/delta T_1 SLHX1)
"Equacao 11.15 do livro do incropera 6°edicéo"

Q_dot_SLHX1 = U_SLHX1*A_SLHX1*T_ML_SLHX1

Moo EVAPORADOR DE MEDIA CARGA MT "

{Call evapmt(Q_dot_evap_ MT;m_dot_[13];P_BH;T[12]:U_evap_MT;A total_evap MT)}

T evap_CO2_MT = T[12]

T _saida_ar_evap MT =T _evap_CO2_MT +5

T_espaco_refrigerado_MT =5[°C] "Adotei que o temperatura do fluido (ar) do espaco refrigerado é
10 graus a mais que a temperatura de saturacdo”  "N&o retirar esse dado quando for juntar o
programa"

Q_dot_ar_evap_ MT = abs(Q_dot_evap_MT)*1000 "Vezes 1000 para converter kJ em J"
DELTAT_ML_evap_MT = (DELTAT_2_evap_MT -

DELTAT_1 evap MT)/In(DELTAT_2_evap_MT/DELTAT_1 evap_MT) "Equacéo 11.15 do Livro
do Incropera da 6° Edic&do"

DELTAT_2 evap MT =T _saida_ar_evap_MT - T_evap_CO2_MT

"T_quente_saida - T_frio_entrada” "Equacéo 11.17 do Livro do Incropera da 6° Edicéo -

Trocador em Contracorrente”

DELTAT_1 evap_MT = T_espaco_refrigerado_MT - T_evap_CO2_MT "T_qguente_entrada -
T frio_saida"

Q_dot_ar_evap_MT = U_evap_MT*A_total_evap_MT*DELTAT_ML_evap_MT

Moo EVAPORADOR DE BAIXA CARGA LT "

{Call evaplt(Q_dot_evap_LT;m_dot_[15];x[14];P_BH;T[14]:U_evap LT;A total evap LT)}

T evap_CO2_LT =T[14]

T saida _ar evap LT=T evap CO2 LT +5

T espaco_refrigerado LT =-20[°C] "Adotei que o temperatura do fluido (ar) do espaco refrigerado
€ 10 graus a mais que a temperatura de saturacdo"”  "Nao retirar esse dado quando for juntar o

programa"

Q dot_ar evap LT =abs(Q_dot evap LT)*1000 "Vezes 1000 para converter kJ em J"
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DELTAT_ML evap LT = (DELTAT_2_evap_ LT -
DELTAT_1 evap LT)/In(DELTAT_2_evap_LT/DELTAT_1 evap_LT) "Equacédo 11.15 do Livro
do Incropera da 6° Edicédo"

DELTAT 2 evap LT =T saida_ar evap LT-T evap CO2 LT "T_quente_saida -
T frio_entrada" "Equacao 11.17 do Livro do Incropera da 6° Edicao - Trocador em
Contracorrente”

DELTAT_1 evap LT =T_espaco_refrigerado LT - T_evap CO2_LT "T_quente_entrada -

T frio_saida"

Q _dot_ar evap LT =U_evap LT*A total evap LT*DELTAT_ML_evap LT

P e CONDENSADOR "

T _cond_R404A =T[1] "Nao retirar essa informacgéo quando for juntar os programas"
Delta T cond =5

T saida_ar_cond_sc =T_cond_R404A - Delta_T_cond

Q_dot_ar_cond_sc = abs(Q_dot_condensador)*1000 "Vezes 1000 para converter kJ em J"
DELTAT_ML_cond_sc = (DELTAT_2_cond_sc -

DELTAT_1 cond_sc)/In(DELTAT_2_cond_sc/DELTAT_1_cond_sc) "Equagéo 11.15 do Livro do
Incropera da 6° Edicao"

DELTAT_2 cond_sc= T_cond_R404A - T_amb "T_quente_saida - T_frio_entrada”
"Equacéo 11.17 do Livro do Incropera da 6° Edic&o - Trocador em Contracorrente”

DELTAT_1 cond_sc=T_cond_R404A - T_saida_ar_cond_sc "T_quente_entrada -

T frio_saida"

Q_dot_ar _cond_sc =U_cond_sc*A_total cond*DELTAT_ML_cond_sc

Memmmem e e CONDENSADOR EM CASCATA "

Q_dot_cas = m_dot_[3]*(h[4] - h[3])*convert(kW;W)
T _ML_cas =T[7] - T[3] "Equacéo 11.15 do livro do incropera 6°edi¢cado"
Q_dot_cas = U_cas*A_cascata*T_ML_cas
A
"MODELO ECONOMICO"
"HHAHH A
"Funcdes custo dos equipamentos do ciclo subcritico”
"As funcgdes custos presente abaixo foram retirados do artigo do Mosaffa - Exergoeconomic and
environmental analyses of CO2/NH3 cascade refrigeration systems equipped with different types of
flash tank intercoolers - Pasta: Artigos Custo - Artigo referéncia 1"
Z_cond_cas = 383,5*A cascata”0,65
Z _compressor LT =10167,5*W_dot LT _custo”0,46

Z_compressor_MT = 9624,2*W_dot MT_custo”0,46
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Z_evap_ LT =1397*A total_evap_LT"0,89

Z evap_MT = 1397*A_total_evap_MT"0,89

Z _cond = 1397*A_total_cond”0,89

Z valvula_1 =114,5*m_dot_[2]

Z valvula_2 =114,5*m_dot_[14]

Z_tanque = 280,3*(m_dot_[7] + m_dot_[13])"0,67

Z_SLHX1 =516,621*A SLHX1 + 268,45  "Funcéo custo retirada do artigo do Jain - Energy, exergy,
economic and environmental (4E) analyses based comparative performance study and optimization of
vapor compression-absorption integrated refrigeration system - Pasta: Artigos custo - Artigo 1"

Z SLHX2 =516,621*A SLHX2 + 268,45  "Funcéo custo retirada do artigo do Jain - Energy, exergy,
economic and environmental (4E) analyses based comparative performance study and optimization of

vapor compression-absorption integrated refrigeration system - Pasta: Artigos custo - Artigo 1"

Z_total_sc = Z_cond_cas + Z_compressor_LT + Z_compressor_MT +Z_evap_LT + Z_evap_MT +
Z_cond + Z_valvula_1 + Z_valvula_2 + Z_tanque + Z_SLHX1 + Z_SLHX2

"Funcéo referente ao custo de aquisicdo e manutencao"

i = 0,14 "Taxa de juros - 14% ao ano"

t = 15 [anos] "Periodo de vida em anos estimado do equipamento”

FM = 1,06 "Fator de manutencéo”

N_horas = 7000 [horas/ano] "NUumero de horas de trabalho dos equipamentos do sistema"
FRC = (i*(1+)M)/((1+i)™ - 1) "Fator de recuperacao de capital”

Z_dot_aquis_man = (Z_total_sc*FRC*FM)/(3600*N_horas)

Z_aquis_man_ano = Z_total_sc*FRC*FM

"Funcéo referente ao custo de operacdo do sistema”

C_elet = 0,06 [US$/kWh] "Custo unitario da eletricidade"

Z_dot_oper = (W_dot_ MT_custo + W_dot LT custo + W_dot_bomba_custo)*C_elet/3600
Z_oper_ano = (W_dot_MT _custo + W_dot LT custo + W_dot_bomba_custo)*C_elet*N_horas
"Funcdao referente ao custo ambiental”

phi_co2 = 0,968 [kg/kwh] "Fator de converséo de emissao de eletricidade da rede”

CAE = (W_dot_LT_custo + W_dot_MT_custo + W_dot_bomba_custo)*N_horas
"Consumo anual de eletricidade"

C_co02 =90/1000 [US$/kg] "Custo unitario de penalidade devido a emissdo de CO2" "Dividi por
1000 para transformar tonelada em Quilograma"

m_co2 = phi_co2*CAE "Quantidade de emissédo de CO2"

Z_dot_amb = (m_co2*C_c02)/(3600*N_horas)



Z amb_ano =m_co2*C_co2

"Funcéo taxa de custo total"

Z dot_total =Z dot_aquis_man + Z_dot_oper + Z_dot_amb “custo em $/s"

Z total_ano =Z_ aquis_man_ano + Z oper_ano +Z amb_ano "Custo em $/ano"

{Z_total_ano = (Z_dot_aquis_man + Z_oper_ano + Z_dot_amb)*(3600*N_horas)}

A
"OTIMIZACAO"
R R R R AR

Parametros da otimizacdo

"Variacao de temperatura do trocador de calor em cascata - T_aproximacéo "
"Taxa de circulagdo da bomba - CR "

"Func¢do a ser otimizada através da soma ponderada dos objetivos"
OPT_2 = sqrt((peso*(Z_total_ano/1000)"2 + (1 - peso)*(exergia_destruida)"2))

OPT_3 = sqrt((peso*(exergia_destruida)"2 + (1 - peso)*(Z_total_ano/1000)"2))

"Calculo da solucao étima(menor distancia entre as solu¢des 6timas) do diagrama de pareto”

menor_distancia_2 = sqrt((Z_total_ano - Z_total_min )*2 + (exergia_destruida -
exergia_destruida_min)”2)
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APENDICE D - Programa para simulacdo do ciclo transcritico desenvolvido no
EES

$INCLUDE Trocadores_Calor.LIB

"Modelagem do sistema de reforgo transcritico de CO2 com valvula de expanséo a montante"

R
"ANALISE TERMODINAMICA"
"R HHH AR R R

"Apresentacao dos equipamentos com os respectivos estados de entrada e saida"

"Resfriador de Gas - Entrada: Estado 17 ; Saida: Estado 1"

"Valvula de Expanséo 1 - Entrada: Estado 1 ; Saida: Estado 2"

"Trocador de Calor Interno 1 (SLHX1) - Entrada: Estados 2 e 15 ; Saida: Estados 3 e 16"
"Tanque - Entrada: Estado 3 ; Saida: Estados 4 e 6"

"Trocador de calor interno 2 (SLHX2) - Entrada: Estados 6 e 11 ; Saida: Estados 9 e 12"
"Valvula de Expansao 2 - Entrada; Estado 9 ; Saida: Estado 10"

"Evaporador de Baixa temperatura - Entrada: Estado 10 ; Saida: Estado 11"
"Compressores de Baixa Presséo - Entrada: Estado 12 ; Saida: Estado 13"

"Valvula de Expansao 3 - Entrada: Estado 6 ; Saida: Estado 7"

"Evaporador de Média Temperatura - Entrada: Estado 7 ; Saida: Estado 8"
"Compressores de Alta Pressédo - Entrada: Estado 16 ; Saida: Estado 17"

"Véalvula de Expanséo 4 - Entrada: Estado 4 ; Saida: Estado 5"

"Defini¢cdo de alguns parametros para todo o ciclo"
$reference R744 1IR

Q_dot_evap_MT =120 [kW] "a-5°C"
Q_dot_evap_LT =65 [kW] "a-30°C"
P_tanque = 3000 [kPa]

T_amb =30 [°C]

deltaT_sup_MT =10 [°C]

deltaT_sup LT =10 [°C]

eta_comp = 0,65

epsilon =0,8

"Estado 1"

T[1]=if(T_amb;0;10;10;if(T_amb;18;T_amb + 10;T_amb +
10;if(T_amb;22;28;28;if(T_amb;25;28;28;T_amb + 3)))) "Estado Definido pelos dados do artigo”
{P[1]=if(T_amb;18;0;0;if(T_amb;22;6900;6900;if(T_amb;25;7500;7500;1000*(0,0021*(T_amb”2)+0,13
516*T_amb+2,2487))))}

h[1]=enthalpy(R744;T=T[1];P=P[1])

s[1]=entropy(R744;T=T[1];P=P[1])

X[1]=quality(R744;P=P[1];T=T[1])

"Estado 2"
P[2] = P_tanque

hi2] = hil] "Estado Definido inicialmente”
T[2]=temperature(R744;P=P[2];h=h[2])
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s[2]=entropy(R744;h=h[2];P=P[2])
X[2]=quality(R744;P=P[2];h=h[2])

"Estado 3"

P[3] = P_tanque

T[3]=temperature(R744;P=P[3];h=h[3]) "Estado definido atraves da efetividade do SLHX1"
s[3]=entropy(R744;h=h[3];P=P[3])

X[3]=quality(R744;P=P[3];h=h[3])

"Estado 4"

P[4] = P_tanque

x[4]=1

T[4]=temperature(R744;P=P[4];x=x[4]) "Estado Definido inicialmente"
h[4]=enthalpy(R744;x=x[4];P=P[4])

s[4]=entropy(R744;x=x[4];P=P[4])

"Estado 5"

P[5] = P[8]

h[5] = h[4]

T[5]=temperature(R744,;P=P[5];h=h[5]) "Estado Definido inicialmente"
s[5]=entropy(R744;h=h[5];P=P[5])

x[5]=quality(R744;P=P[5];h=h[5])

"Estado 6"

P[6] = P_tanque

x[6] =0

T[6]=temperature(R744;P=P[6];x=x[6]) "Estado Definido inicialmente"
h[6]=enthalpy(R744;x=x[6];P=P[6])

s[6]=entropy(R744;x=x[6];P=P[6])

"Estado 7"

P[7] = P[8]
h[7] = h[6]

T[7]=temperature(R744,P=P[7];h=h[7]) "Estado Definido inicialmente"
s[7]=entropy(R744;h=h[7];P=P[7])

X[7]=quality(R744;P=P[7];h=h[7])

"Estado 8"

T sat 8 =-5[°C]

T[8] = T_sat_8 + deltaT_sup_MT "AQUI ENCONTRO A T[8]"
P[8]=p_sat(R744;T=T_sat_8)

h[8]=enthalpy(R744;T=T[8];P=P[8]) "Estado Definido inicialmente com o superaquecimento”
s[8]=entropy(R744;T=T[8];P=P[8])

X[8]=quality(R744;P=P[8];T=TI[8])

"Estado 9"

P[9] = P_tanque

T[9]=temperature(R744;P=P[9];h=h[9])

s[9]=entropy(R744;h=h[9];P=P[9])  “Estado Definido depois de usar a relagio da efetividade no
SLHX2"

x[9]=quality(R744;P=P[9];h=h[9])

"Estado 10"
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P[10] = P[11]

h[10] = h[9]

T[10]=temperature(R744;P=P[10];h=h[10]) "Estado Definido depois de definido o estado 9"
s[10]=entropy(R744;h=h[10];P=P[10])

X[10]=quality(R744;P=P[10];h=h[10])

"Estado 11"

T_sat 11 =-30[°C]

T[11] = T_sat_11 + deltaT_sup_LT "Aqui calculo T[11]"
P[11]=p_sat(R744;T=T _sat 11)

s[11]=entropy(R744;T=T[11];P=P[11]) "Estado Definido inicialmente com o superaquecimento”
h[11]=enthalpy(R744;T=T[11];P=P[11])

x[11]=quality(R744;P=P[11];T=T[11])

"Estado 12"

P[12] = P[11]

T[12]=temperature(R744;P=P[12];h=h[12]) "Estado definido através do balan¢o de energia no
SLHX2, depois de encontrar o estado 9 através da efetividade do SLHX2"
s[12]=entropy(R744;h=h[12];P=P[12])

"Estado 13"

P[13] = P[8]

h[13] = h[12] - ((h[12]-h_13s)/eta_comp)

s_13=s[12]

h_13s=enthalpy(R744;s=s_13;P=P[13]) "Estado definido depois de definido o estado 12"

T[13]=temperature(R744;P=P[13];h=h[13])
s[13]=entropy(R744;h=h[13];P=P[13])

"Estado 14"

P[14] = P[8]

T[14]=temperature(R744;P=P[14];h=h[14] "Estado Definido através do balan¢o de energia no né 8-
13-14"

s[14]=entropy(R744;h=h[14];P=P[14])

"Estado 15"

P[15] = P[8]
T[15]=temperature(R744;P=P[15];h=h[15])
s[15]=entropy(R744;h=h[15];P=P[15]) "Estado Definido através do balanco de energia no n6 5-14-15"

"Estado 16"

P[16] = P[8]

T[16]=temperature(R744;P=P[16];h=h[16]) "Estado definido através do balanco de energia no
SLHX1"

s[16]=entropy(R744;h=h[16];P=P[16])

x[16]=quality(R744;P=P[16];T=T[16])

"Estado 17"

P[17] = P[1]

h[17] = h[16] - ((h[16] - h_17s)/eta_comp)

s_17 = s[16]

h_17s=enthalpy(R744;s=s_17;P=P[17]) "Estado Definido depois de definido o estado 16"
T[17]=temperature(R744;P=P[17];h=h[17])

s[17]=entropy(R744;h=h[17];P=P[17])
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"Trocador de calor de linha SLHX1"

m_dot_[2]*h[2] + m_dot_[15]*h[15] = m_dot_[3]*h[3] + m_dot_[16]*h[16] "Aqui calculo o h[16], logo
defini-se o estado 16"

"Trocador de calor de linha SLHX2"

m_dot_[9]*h[6] + m_dot_[11]*h[11] = m_dot_[9]*h[9] + m_dot_[12]*h[12] "Aqui calculo o h[12], logo
define-se o estado 12"

"Tanque"
m_dot_[3]*h[3] = m_dot_[6]*h[6] + m_dot_[4]*h[4]
"N6 8-13-14"

m_dot_[14]*h[14] = m_dot_[13]*h[13] + m_dot_[8]*h[8] "Aqui calculo o h[14], logo defini-se o estado
14"

"N6 5-14-15"

m_dot_[15]*h[15] = m_dot_[14]*h[14] + m_dot_[5]*h[5] "Aqui calculo o h[15], logo defini-se o estado
15"

"Evaporador de Média Carga"
Q_dot_evap_MT = m_dot_[8]*(h[8] - h[7])
"Evaporador de Baixa Carga"

Q _dot_evap LT =m_dot_[11]*(h[11] - h[10])

m_dot_[1] = m_dot_[2]
m_dot_[2] = m_dot_[3]
m_dot_[3] = m_dot_[4] + m_dot_[6]
m_dot_[4] = m_dot_[5]

m_dot_[6] = m_dot_[7] + m_dot_[9]
m_dot_[7] = m_dot_[8]

m_dot_[9] = m_dot_[10]

m_dot_[10] = m_dot_[11]

m_dot_[11] = m_dot_[12]

m_dot_[12] = m_dot_[13]

m_dot_[14] = m_dot_[8] + m_dot_[13]
m_dot_[15] = m_dot_[14] + m_dot_[5]
m_dot_[15] = m_dot_[16]

m_dot_[16] = m_dot_[17]

e Efetividade dos trocadores de calor de linha

"SLHX1"
cp_15=cp(R744;T=T[15];P=P[15])
epsilon =(m_dot_[2]*(h[3] - h[2]))/(m_dot_[15]*cp_15*(T[15] - T[2])) "Aqui céalculo h[3]"

"SLHX2"



cp_11=cp(R744;T=T[11];P=P[11])

166

"Estado 6 e 11 ja foram definidos inicialmente"

epsilon = (m_dot_[9]*(h[6] - h[9]))/(m_dot_[11]*cp_11*(T[6] - T[11])) "Aqui célculo h[9]"

"Compressor de Baixa Pressao"

W_dot_LT =m_dot_[12]*(h[12] - h[13])

W_dot LT custo = abs(W_dot_LT)

"Compressor de Alta Pressédo"

W_dot_HT = m_dot_[16]*(h[16] - h[17])

W_dot_HT_custo = abs(W_dot_HT)

"Célculo do calor rejeitado pelo gés cooler"

Q_dot_gas_cooler = m_dot_[1]*(h[1]-h[17])

e Balango de Exergia

"Estado Morto"

P_atm = 101325 [Pa]
g =9,81 [m/s"2]

H =750 [m]

R = 287 [J/(kg*K)]

T o=T_amb
P_o=P_BH/1000

P_BH =P_atm - ro_ar_BH*g*H
P_BH =ro_ar_BH*R*(T_o0+273)

h_o=enthalpy(Air;T=T_o0)
s_o=entropy(Air;T=T_o;P=P_o0)

"Compressor de Baixa Pressao”

"Pressao atmosférica"

"Altura de Belo Horizonte com relacéo ao nivel do mar"
"Constante do ar para 25°C e 100kPa"
"Dado em °C"

"P_BH dada em Pa e ro_ar_BH dada em kg/m"3"
"Adotando modelo de gés ideal para o ar"

X_destruida_comp_LT =-W_dot_LT +m_dot_[12]*((h[12] - h[13]) - ((T_o+273)*(s[12] - s[13])))

"Compressor de Alta Pressdo"

X_destruida_comp_ HT =-W_dot HT +m_dot_[16]*((h[16] - h[17]) - ((T_o+273)*(s[16] - S[17])))

"Evaporador de Média Carga"

X_destruida_evap_ MT =(1-((T_o+273)/(T[8]+273)))*Q_dot_evap_MT + m_dot_[8]*((h[7]-h[8])-

(T_o+273)*(s[7]-s[8]))

"Evaporador de Baixa Carga"

X_destruida_evap_LT = (1-(T_o+273)/(T[11] + 273))*Q_dot_evap_LT + m_dot_[10]*((h[10] - h[11]) -

((T_o+273)*(s[10] - s[11])))

"Trocador de calor de linha SLHX1"
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X_destruida_SLHX1 = m_dot_[2]*((h[2] - h[3])-(T_0+273)*(s[2]-s[3]))+ m_dot_[15]*((h[15] - h[16])-
(T_o0+273)*(s[15]-s[16]))

"Trocador de calor de linha SLHX2"

X_destruida_SLHX2 = m_dot_[9]*((h[6] - h[9]) - (T_0+273)*(s[6] - S[9])) + m_dot_[11]*((h[11] - h[12]) -
(T_o+273)*(s[11] - s[12]))

"Gas Cooler"

X_destruida_gas_cooler =(1-(T_o+273)/(T[1] + 273))*Q_dot_gas_cooler + m_dot_[1]*((h[17] - h[1]) -
((T_o+273)*(s[17] - s[1])))

"Valvula de Expanséao 1"

X_destruida_VE1 = m_dot_[1]*((h[1] - h[2]) - ((T_o0+273)*(s[1] - s[2])))
"Vavula de Expanséo 2"

X_destruida_VE2 = m_dot_[9]*((h[9] - h[10]) - ((T_o0+273)*(s[9] - S[10])))
"Valvula de Expanséo 3"

X_destruida_VE3 = m_dot_[7]*((n[6] - h[7]) - ((T_0+273)*(s[6] - S[7])))
"Valvula de Expanséao 4"

X_destruida_ VE4 = m_dot_[4]*((n[4] - h[5]) - (T_o0+273)*(s[4] - S[5])))
"Tanque"

X_destruida_tanque = m_dot_[3]*((h[3] - h_o) - ((T_o+273)*(s[3] - s_0))) - m_dot_[4]*((h[4] - h_o0) -
((T_o+273)*(s[4] - s_0))) - m_dot_[6]*((h[6] - h_o0) - ((T_o+273)*(s[6] - s_0)))

COP_reversivel = (Q_dot_evap_MT + Q_dot_evap_LT)/abs((W_dot_LT_reversivel +
W_dot_HT_reversivel))

W_dot LT _reversivel = m_dot_[12]*((h[12] - h[13]) - (T_0+273)*(s[12] - s[13]))

W_dot_HT_reversivel = m_dot_[16]*((h[16] - h[17]) - (T_o+273)*(s[16] - s[17]))

eta_ll = 1 - (exergia_destruida)/(exergia_fornecida)

exergia_destruida = X_destruida_comp_LT + X_destruida_comp_HT + X_destruida_evap_MT +
X _destruida_evap LT + X_destruida_SLHX1 + X_destruida_SLHX2 + X _destruida_gas_cooler
+X_destruida_VE1 + X_destruida_VE2 + X_destruida_VE3 + X_destruida_VE4 +
X_destruida_tanque

exergia_fornecida = abs(W_dot_LT + W_dot_HT)

R R R R R R R R R R
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"TROCADORES DE CALOR"
R

U_SLHX2 = 3650 [W/(m"2*K)]

U_SLHX1 = 28880 [W/(m"2*K)]

U_gc = 80,02 [W/(m"2*K)]

U_evap_ LT =238,3 [W/(m"2*K)]

U_evap_MT = 109,48 [W/(m"2*K)]

"AREA DO SLHX2"

Q_dot_SLHX2 = m_dot_[11]*(h[12] - h[11])*convert(kW;W)

delta_ T_2 SLHX2 =T[9] - T[11] "T_quente_sai - T_frio_entra" "Equacéo 11.17 do livro do
incropera 6° edicdo, para escoamento em contra corrente”

delta_T_1 SLHX2 =T[6] - T[12] "T_quente_entra - T_frio_sai" "Equagéo 11.17 do livro do
incropera 6° edicdo, para escoamento em contra corrente"

T_ML_SLHX2 = (delta_T_2_SLHX2 - delta_T_1_SLHX2)/In(delta_T_2_SLHX2/delta_T_1_SLHX2)
"Equagéo 11.15 do livro do incropera 6°edi¢céo"

A_SLHX2 = Q_dot_SLHX2/(U_SLHX2*T_ML_SLHX2)
"AREA DO SLHX1"
Q_dot_SLHX1 = m_dot_[2]*(h[3] - h[2])*convert(kKW;W)

delta_ T_2 SLHX1 =T[16] - T[2] "T_quente_sai - T_frio_entra" "Equacao 11.17 do livro do
incropera 6° edicdo, para escoamento em contra corrente"

delta_ T_1 SLHX1 =T[15] - T[3] "T_quente_entra - T_frio_sai" "Equacao 11.17 do livro do
incropera 6° edicdo, para escoamento em contra corrente”

T_ML_SLHX1 = (delta_T_2_SLHX1 - delta_T_1_SLHX1)/In(delta_T_2_SLHX1/delta_T_1_ SLHX1)
"Equacéo 11.15 do livro do incropera 6°edi¢&do"

A _SLHX1 = Q_dot_SLHX1/(U_SLHX1*T_ML_SLHX1)
"AREA DO GAS COOLER"
DeltaT_ML_gc = (DeltaT_2_gc - DeltaT_1_gc)/In(DeltaT_2_gc/DeltaT_1_gc)

DeltaT_2 gc=T[1]- T_entrada_ar "T_quente_saida - T_frio_entrada" "Equacao 11.17
do Livro do Incropera da 6° Edi¢c&o - Trocador em Contracorrente"

DeltaT_1_gc = T[17] - T_saida_ar "T_quente_entrada - T_frio_saida"

T _entrada_ar=T_amb

T_saida_ar=T[1] -2

Q_dot_gc =m_dot_[1]*(h[17] - h[1])*1000 "Vezes 1000 para converter KW em W"

A _gc =Q _dot_gc/(U_gc*DeltaT_ML_gc)
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"AREA DO EVAPORADOR LT"

DELTAT_ML_evap_LT = (DELTAT_2_evap_LT -

DELTAT_1 evap_LT)/(In(DELTAT_2_evap_LT/DELTAT_1 evap_LT)) "Equagéo 11.15 do Livro
do Incropera da 6° Edicado"

DELTAT_2 evap LT =abs(T_saida_ar_evap LT -T _evap CO2_LT)

"T_quente_saida - T_frio_entrada" "Equacdo 11.17 do Livro do Incropera da 6° Edicao -
Trocador em Contracorrente”

DELTAT_1 evap LT = abs(T_espaco_refrigerado LT - T _evap_CO2 LT) "T_quente_entrada -
T frio_saida"

T espaco_refrigerado LT =-20[°C] "Adotei que o temperatura do fluido (ar) do espaco refrigerado
€ 10 graus a menos que a temperatura de saturacao”

T saida_ar_evap LT =T evap_CO2 LT +5[°C]

T _evap_CO2_LT =T[10]

Q_dot_ar _evap LT =abs(Q_dot_evap LT)*1000 "Vezes 1000 para converter kJ em J"

A total evap LT =Q dot_ar evap LT/(U evap LT*DELTAT_ML evap_ LT)

"AREA DO EVAPORADOR MT"

DELTAT_ML_evap_MT = (DELTAT_2_evap_MT -

DELTAT_1 evap_MT)/In(DELTAT_2_evap_MT/DELTAT_1_evap_MT) "Equagéo 11.15 do Livro
do Incropera da 6° Edic&o"

DELTAT_2 evap MT =T _saida_ar_evap_MT - T_evap_CO2_MT

"T_quente_saida - T_frio_entrada" "Equacdo 11.17 do Livro do Incropera da 6° Edi¢éo -

Trocador em Contracorrente"

DELTAT_1 evap_MT = T_espaco_refrigerado_MT - T_evap_CO2_MT "T_quente_entrada -
T frio_saida"

T_espaco_refrigerado_MT =5[°C] "Adotei que o temperatura do fluido (ar) do espaco refrigerado é
10 graus a mais que a temperatura de saturacao

T _saida_ar_evap_MT =T_evap_CO2_MT + 5 [°C]
T_evap_CO2_MT =TI[7]
Q_dot_ar_evap_ MT = abs(Q_dot_evap_MT)*1000 "Vezes 1000 para converter kJ em J"

A total _evap_MT = Q _dot_ar_evap MT/(U_evap_ MT*DELTAT_ML_evap_MT)

{ TROCADOR DE CALOR DE LINHA SLHX2 "

Call slhx2(T[11];T[12];P[11];m_dot_[11];T[6];T[9];P[6];h[12];h[11]:U_SLHX2;A_SLHX2)

" TROCADOR DE CALOR DE LINHA SLHX1 "

Call
slhx1(T[15];T[16];P[15];m_dot_[15];T[2];P[2];m_dot_[2];x[2];x[3];h[3];h[2]; T[3]:U_SLHX1;A_SLHX1)

" GAS COOLER "
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Call gascooler(T[17];T[1];P[1];h[17];h[1];m_dot_[1];T_amb;P_o:U_gc;A_gc;J_2;h_2)

" EVAPORADOR DE BAIXA CARGA LT "

Call evaplt(Q_dot_evap LT;m_dot [11];T[10];x[10];P_BH:U_evap LT;A total evap LT)

" EVAPORADOR DE MEDIA CARGA MT "
Call evapmt(Q_dot_evap_MT;m_dot_[8];x[7];P_BH;T[7]:U_evap_MT;A_total_evap_MT)}
"###################ﬁ#####################"

"MODELO ECONOMICO"
B
"Func¢des custo dos equipamentos do ciclo transcritico"
"As funcgdes custos presente abaixo foram retirados do artigo do Mosaffa - Exergoeconomic and
environmental analyses of CO2/NH3 cascade refrigeration systems equipped with different types of
flash tank intercoolers - Pasta: Artigos Custo - Artigo referéncia 1"
Z_compressor_LT =10167,5*W_dot_LT_custo”0,46
Z_compressor_HT =9624,2*W_dot_HT_custo™0,46
Z evap_ LT tc=1397*A_total_evap LT"0,89
Z evap_MT_tc = 1397*A_total_evap_ MT”"0,89
Z_gas_cooler = 1397*A_gc"0,89
Z_valvula_1 =114,5*m_dot_[2]
Z valvula_2 =114,5*m_dot_[10]
Z valvula_3 =114,5*m_dot_[7]
Z valvula_4 =114,5*m_dot_[5]
Z_tanque = 280,3*(m_dot_[3])"0,67
Z SLHX1 =516,621*A SLHX1 + 268,45  "Funcéo custo retirada do artigo do Jain - Energy, exergy,
economic and environmental (4E) analyses based comparative performance study and optimization of
vapor compression-absorption integrated refrigeration system - Pasta: Artigos custo - Artigo 1"
Z SLHX2 =516,621*A SLHX2 + 268,45  "Funcdo custo retirada do artigo do Jain - Energy, exergy,
economic and environmental (4E) analyses based comparative performance study and optimization of
vapor compression-absorption integrated refrigeration system - Pasta: Artigos custo - Artigo 1"
Z_total_tc =Z compressor_LT + Z_compressor_ HT + Z_evap LT tc +Z evap_MT tc +
Z_gas_cooler + Z_valvula_1 + Z_valvula_2 + Z_valvula_3 + Z valvula_4 + Z_tanque + Z_SLHX1 +
Z_SLHX2
"Funcéo referente ao custo de aquisicdo e manutencao”

i = 0,14 "Taxa de juros - 14% ao ano"

t=15 "anos" "Periodo de vida em anos estimado do equipamento"
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FM = 1,06 "Fator de manutencéo"

N_horas = 7000 "horas/ano” "Numero de horas de trabalho dos equipamentos do sistema"
FRC = (i*(1+)™)/((1+i)"t - 1) "Fator de recuperacao de capital”

Z_dot_aquis_man = (Z_total_tc*FRC*FM)/(3600*N_horas)

Z_aquis_man_ano = Z_total_tc*FRC*FM

"Funcéo referente ao custo de operacdo do sistema"

C_elet = 0,06 [US$/kWh] "Custo unitario da eletricidade"

Z_dot_oper = (W_dot HT custo +W_dot LT _custo)*C_elet/3600

Z oper_ano = (W_dot HT custo+W_dot LT custo)*C_elet*N_horas

"Funcéo referente ao custo ambiental”

phi_co2 = 0,968 [kg/kwh] "Fator de converséo de emisséo de eletricidade da rede"

CAE = (W_dot_LT custo+ W_dot_ HT_custo)*N_horas "Consumo anual de
eletricidade"

C_c02 =90/1000 [US$/kg] "Custo unitario de penalidade devido a emissdo de CO2" "Dividi por
1000 para transformar tonelada em Quilograma”

m_co2 = phi_co2*CAE "Quantidade de emisséo de CO2"
Z_dot_amb = ((m_co02)*C_c02)/(3600*N_horas)

Z _amb_ano =m_co2*C_co2

"Func¢édo taxa de custo total"

Z_dot_total = Z_dot_aquis_man + Z_dot_oper + Z_dot_amb
{Z_total_ano = Z_dot_total*3600*N_horas}

Z total _ano =Z_ aquis_man_ano + Z_oper_ano + Z_amb_ano
"HHAHHH AR

"OTIMIZACAO"
R

Parémetros da otimizacdo

"Pressao do Reservatério - P_tanque"
"Efetividade dos Trocadores de Calor Interno - epsilon”
Funcéo a ser otimizada através da soma ponderada dos objetivos"

OPT_2 = sqrt((peso*(Z_total_ano/1000)"2 + (1 - peso)*(exergia_destruida)"2))

OPT_3 = peso*(Z_total_ano/1000) + (1 - peso)*(exergia_destruida)

"Calculo da solucao 6tima(menor distancia entre as solugbes 6timas) do diagrama de pareto”
menor_distancia_2 = sqrt((Z_total_ano - Z_total_min )2 + (exergia_destruida -
exergia_destruida_min)"2)
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Anexo A — Pardmetros dimensionais do trocador de calor em cascata

Table 12.4. Constants for use in equation 12.3

Triangular pitch, p, = 1.25d,

No. passes 1 2 4 6 8
K 0319 0.249 0.175 0.0743 0.0365
n 2.142 2207 2.285 2.499 2.675

Square pitch, p, = 1.25d,

No. passes 1 2 4 6 8
K, 0.215 0.156 0.158 0.0402 0.0331

n 2.207 2.291 2.263 2.617 2.643




