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Resumo

Sabe-se nos últimos anos que os Ćuidos refrigerantes sintéticos (CFCs, HCFCs e HFCs),

bastante utilizados e difundidos pelo mundo, são um dos grandes responsáveis pelo agra-

vamento do efeito estufa e aumento da depleção da camada de ozônio. Frente a isso, com

uma crescente preocupação sobre os danos e impactos ambientais causados pelo homem,

o presente trabalho avaliou a viabilidade da utilização de um sistema de refrigeração em

um supermercado utilizando CO2 como Ćuido refrigerante, comparando em termos de eĄ-

ciência três formas diferentes de construção dos ciclos de refrigeração. Foi realizada uma

análise geral sobre o tema, abordando as motivações, as fundamentações e construindo

um embasamento teórico para a elaboração dos ciclos e resultados. Além disso, o tema foi

abordado de forma aplicada, servindo-se da teoria para o projeto real de diferentes ciclos:

um deles utilizando o Ćuido HFC R134a, outro aplicando o CO2 na condição subcrítica

(cascata, com R717), e outro com o CO2 na condição transcrítica, todos eles voltados para

a realidade de um supermercado de médio-grande porte na cidade de Uberlândia, Minas

Gerais. Neste, foi desenvolvido o layout de um supermercado, o cálculo de sua carga tér-

mica, os projetos dos ciclos de refrigeração de compressão a vapor nas diferentes condições

atendendo as exigências e uma posterior análise comparativa entre os ciclos, expondo as

devidas conclusões. Por Ąm, foi esboçada uma seleção dos principais equipamentos que

compõe um sistema de refrigeração para o ciclo que se mostrou mais eĄciente.

Palavras-chave: Sistema de Refrigeração Comercial, 𝐶𝑂2, Supermercados, Câmara Fria,

Fluido Natural, Impacto Ambiental.



Abstract

It has been known in recent years that synthetic refrigerants (CFCs, HCFCs and HFCs),

widely used and diffused around the world, are one of the main causes of worsening

global warming and the increase of ozone layer depletion. Faced with this, with a growing

concern about the damage and environmental impacts caused by humans, the present

work evaluated the feasibility of using a refrigeration system in a supermarket using CO2

as refrigerant, comparing in terms of efficiency three different forms of refrigeration cycle

construction. A general analysis on the theme was performed, addressing the motivations,

the foundations and building a theoretical basis for the elaboration of the cycles and

results. In addition, the subject was approached in an applied way, using the theory for

the actual design of different cycles: one using HFC Ćuid R134a, another applying CO2 in

the subcritical condition (cascade, with R717), and another with CO2 in the transcritical

condition, all of them facing the reality of a medium-large supermarket in the city of

Uberlândia, Minas Gerais. In this, it was developed the layout of a supermarket, the

calculation of its thermal load, the designs of the steam compression refrigeration cycles

in different conditions meeting the requirements and a subsequent comparative analysis

between the cycles, exposing the appropriate conclusions. Finally, a selection of the main

equipment that makes up a cooling system for the cycle that was most efficient was

outlined.

Keywords: Commercial Refrigeration System, 𝐶𝑂2, Supermarket, Cold Chamber, Na-

tural Fluid, Environmental Impact.
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1 Introdução

A técnica da refrigeração e controle da temperatura possibilitou ao ser humano

grandes avanços para que chegássemos na atual estrutura social que vivemos hoje. Através

do desenvolvimento dos métodos de conservação de alimentos a baixas temperaturas, o ser

humano foi capaz de aproveitar cada vez mais de seus recursos disponíveis, aumentando

a longevidade dos produtos e reduzindo os desperdícios. Aliado a isso, foi possível a

estruturação de melhores condições de estocagem e transporte, que seriam inimagináveis

sem o uso da refrigeração. A capacidade adaptativa também foi fator fortemente afetado,

utilizando o condicionamento de ar como meio de obtenção de maior conforto térmico em

regiões rigorosamente quentes ou frias durante o ano.

A refrigeração não é uma técnica exclusivamente recente. Há relatos que apontam

o uso da refrigeração desde as primeiras formas de civilização. O uso de gelo e neve

aparece com frequência na história, dos quais eram extraídos da natureza e armazenados

durante o inverno para refrescar o ambiente em dias quentes e esfriar bebidas. Com o

passar do tempo, o desenvolvimento da ciência possibilitou novas descobertas e foi possível

aprimorar novas técnicas. Atribui-se a Jacob Perkins, em 1834, a primeira vez que estudos

foram realizados sobre um modelo de refrigeração cíclica, servindo como pontapé inicial

para o desenvolvimento das tecnologias que hoje conhecemos (RADERMACHER; KIM,

1996).

Todavia, todo esse desenvolvimento e a ânsia pela busca de melhores formas de re-

frigeração, com maiores eĄciências, acabou causando grandes impactos ao meio ambiente.

A falta de conhecimento a respeito de tais impactos talvez fosse a possível justiĄcativa

para tal, porém atualmente isso já não se aplica mais. É de conhecimento comum que

alguns Ćuidos refrigerantes sintéticos, conhecidos como CFCs e HCFCs, são responsá-

veis por destruir a camada de ozônio e contribuir para o aquecimento global de forma

signiĄcante.

Nos últimos anos, as mudanças climáticas claramente despertaram a atenção de

grande parte da sociedade mundial. Suas consequências na política de desenvolvimento

frente ao meio ambiente vem sendo um dos pontos mais conĆituosos entre as autoridades.

De acordo com o ultimo relatório publicado pela Intergovernmental Panel on Climate

Change (IPCC), o período de 1983 a 2012 foi certamente o período de 30 anos mais

quente do hemisfério norte nos últimos 800 anos, sendo possivelmente até dos últimos

1400 anos. Segundo o mesmo relatório, projeções apontam que a temperatura média da

superfície terrestre pode aumentar entre 1,5 a 4,5 oC até o Ąnal desse século, implicando

em um aumento no nível dos mares de cerca de 75 cm (IPCC, 2014).
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A destruição da camada de ozônio vem sendo outro fator importantemente afe-

tado pela industria em geral. Responsável por Ąltrar determinadas radiações cósmicas

extremamente maléĄcas ao ser humano e aos seres vivos em geral (a radiação UV-B, por

exemplo), Ąca claro que sua preservação é mais do que essencial para a manutenção da

vida terrestre. Do ponto de vista da refrigeração, essa destruição se dá através do uso de

Ćuidos refrigerantes que contem cloro em sua base molecular, os CFCs e HCFCs. Estes

compostos quando liberados na atmosfera, por serem menos densos que o ar, se elevam até

a estratosfera, região onde está localizada a maior parte da conhecida camada de ozônio.

Em seguida, sofrem fotólise e se desassociam, liberando o cloro em sua forma atômica,

que por sua vez é extremamente instável e ataca a molécula de ozônio formando uma mo-

lécula de O2 e uma de ClO. Como o monóxido de cloro também é extremamente instável,

sua ligação é quebrada e com isso liberando novamente o cloro. Pesquisas indicam que

devido essa reação em cadeia provocada pelos CFCs, uma única molécula do gás seria

capaz de destruir na ordem de milhares de moléculas de ozônio, levando um tempo médio

de permanência na atmosfera de centenas de anos (TOMASONI, 2006).

Nesse contexto, o dióxido de carbono (CO2) surge como uma alternativa para

tentar minimizar tais efeitos, uma vez que é uma substancia natural, atóxica, estável e

não inĆamável. Embora o CO2 ainda seja responsável por uma parcela dos resultados do

aquecimento global, em sua grande parte do setor industrial energético, seu impacto é in-

ferior quando comparado a outros Ćuidos refrigerantes, como pode ser observado de forma

mais detalhada na seção 2.3 do Capítulo 2 subsequente. Isso faz com que sua utilização

como Ćuido refrigerante venha ganhando destaque e se tornando um forte movimento na

Europa em prol da minimização dos impactos ambientais causados pelo homem. A cada

dia que passa, a ideia também se populariza no Brasil, sendo ainda melhor aceita quando

demonstra-se que além de tornar o sistema mais correto do ponto de vista ambiental,

também pode se tornar atrativo pelo lado econômico.

1.1 Objetivos

O presente trabalho possui como objetivos:

∙ Estudar e apresentar o projeto de um sistema de refrigeração empregado em um

supermercado de médio-grande porte, utilizando o CO2 como Ćuido refrigerante.

∙ Desenvolver um melhor entendimento dos fenômenos associados, sendo a modelagem

matemática do problema fundamentada em conceitos termodinâmicos.

∙ Analisar os componentes necessários para a implementação do sistema, as linhas

de distribuição, cuidados de instalação e operação, assim como sua ergonomia no

ambiente instalado.
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∙ Utilizar o software EES - Engineering Equation SolverTM para a simulação dos

sistemas, a Ąm de obter as eĄciências energéticas de cada caso implementado de

acordo com o layout do supermercado em questão.

∙ Por Ąm, estudar a viabilidade do projeto e veriĄcar para diferentes condições de

operação sua competitividade em relação aos sistemas mais comumente encontrados.

1.2 Organização do Trabalho

O seguinte trabalho apresenta-se dividido basicamente em cinco grandes blocos.

No capítulo 1, foi apresentado a proposta de trabalho, seus objetivos e motivações, discor-

rendo de forma geral o que levou ao presente trabalho. O capítulo 2 apresenta uma revisão

bibliográĄca, contendo os principais conceitos e princípios básicos relativos à refrigeração,

propriedades do ar e dióxido de carbono, conservação de alimentos através das baixas

temperaturas e conforto térmico. Já no capítulo 3, considerações do projeto começaram

a ser trabalhadas, através do desenvolvimento da metodologia aplicada ao cálculo das

cargas térmicas frigoríĄcas necessárias para o cumprimento das exigências, juntamente

com questões referentes à instalação, tais como o dimensionamento de dutos. Posterior-

mente, no capitulo 4 serão abordados os resultados referentes ao projeto dos sistemas de

refrigeração aplicado ao supermercado além de uma análise de diferentes casos de ciclos.

Por Ąm, tem-se o capítulo 5, dedicado às conclusões e sugestões de trabalhos posteriores.
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2 Fundamentação Teórica

Este capítulo apresenta a fundamentação teórica necessária para o desenvolvimento

deste trabalho, bem como o levantamento bibliográĄco sobre pesquisas correlacionadas.

Primeiramente, os conceitos básicos são abordados para o entendimento deste estudo,

como princípios termodinâmicos, ciclos de refrigeração e condicionamento do ar. Por Ąm,

é feita uma breve análise de parâmetros recomendados de acordo com a aplicação e exi-

gências de refrigeração.

2.1 Princípios Termodinâmicos e Transferência de Calor

2.1.1 Propriedades Termodinâmicas de uma Substância

Uma propriedade de uma substância é deĄnida como sendo características obser-

váveis dessa substância. Para se deĄnir completamente o estado da substância é preciso

conhecer no mínimo duas propriedades termodinâmicas independentes, ou seja, a variação

de uma não afetará a outra, e assim, deĄnindo o estado pela combinação das mesmas.

Tal fato se aplica a substancias puras, onde a composição química é invariável e homo-

gênea. As propriedades termodinâmicas podem ser divididas em duas classes gerais, as

intensivas e extensivas. As intensivas são aquelas que independem da massa, como por

exemplo temperatura, pressão e massa especíĄca. Já as extensivas, são aquelas que tem

seu valor dependente da massa, como o volume. Temos que, se uma dada quantidade de

matéria é dividida em duas partes iguais, cada metade apresentará o mesmo valor em

propriedades intensivas e a metade do valor total nas propriedades extensivas (WYLEN;

BORGNAKKE; SONNTAG, 2009).

As propriedades mais comuns e pertinentes as áreas da termodinâmica são:

Temperatura (T), grandeza vinculada ao estado térmico da substância e a sua

capacidade de transferir energia em forma de calor a outro corpo. A unidade termodinâ-

mica para temperatura é o Kelvin [K].

Pressão (P), valor associado a força normal exercida pelo Ćuido por unidade de

área, normalmente dada em Pascal [Pa] e seus múltiplos (quilopascal kPa, megapascal

MPa).

Massa específica (𝜌), grandeza que indica de maneira geral a quantidade de

massa por unidade de volume. Ao passo que, Volume específico (Ü) é o inverso, re-

presentando o volume por unidade de massa da substância. São deĄnidos em [kg/m3] e

[m3/kg], respectivamente.
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Energia interna (u), propriedade que se atribui a energia que a matéria possui

pelo movimento e forças intermoleculares. Sendo a temperatura responsável pela alteração

da velocidade de movimentação das moléculas.

Entalpia (h), propriedade que descreve a energia interna total de uma substância,

sendo essa a combinação em um processo entre energia de pressão constante e a energia

interna, u + Pv. Em refrigeração, alguns componentes do sistema podem ser aproximados

a um processo isobárico reversível, sem a realização de trabalho, e uma das características

desse processo é que a variação de entalpia é igual à quantidade de calor transferida. No

Sistema Internacional de Unidades (SI), a unidade da entalpia é [J/kg].

Entropia (s), está fundamentalmente associada a uma grandeza de desordem

interna da substância, derivada da deĄnição da 2o lei da termodinâmica enunciada pela

Desigualdade de Clausius. A unidade de entropia no SI é [J/K]

2.1.2 Calor, Trabalho e Primeira Lei da Termodinâmica

Trabalho e calor, de maneira geral, são formas de Ćuxos de energias em um sistema.

Podem ser determinados através da variação de propriedades, contudo não são proprieda-

des. Vale ressaltar que uma propriedade é algo intrínseco à matéria, o que não caracteriza

o trabalho e o calor, ambos são Ćuxos e ocorrem entre o sistema e o meio. Além disso, a

quantidade de energia envolvida em um processo depende de como o mesmo ocorre, sendo

descrita como uma função de linha (ÓW e ÓQ). Como descrito por Wylen, Borgnakke e

Sonntag (2009) podemos deĄnir trabalho e calor como:

Trabalho - Trabalho é realizado por um sistema sobre seu meio durante um

processo se o único efeito externo ao sistema for o levantamento de um peso. É uma força

agindo ao longo de uma distância.

Calor - Calor é o efeito de um corpo sobre outro devido à desigualdade de tem-

peraturas entre eles. Se não houver diferença de temperatura, não há Ćuxo de energia na

forma de calor.

A 1a Lei da termodinâmica, também conhecida como lei da conservação de energia,

estabelece que a energia não pode ser criada nem destruída, mas sim transformada entre

as várias formas existentes. De maneira geral, segundo Cengel, Boles e Buesa (2006),

a primeira lei da termodinâmica pode ser enunciada da seguinte forma: "A variação da

energia total (Δ E) de um sistema termodinâmico fechado é igual a diferença entre a

energia térmica (Q) e o trabalho (W) realizado no sistema". Na fórmula representada pela

Equação 2.1 a seguir, temos:

𝐸2 ⊗ 𝐸1 = 𝑄1⊃2 ⊗ 𝑊1⊃2 (2.1)
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O sistema termodinâmico é delimitado através de suas fronteiras, as quais podem

ser móveis, Ąxas, reais ou imaginárias. O sistema pode ainda ser classiĄcado em sistema

fechado, correspondendo a uma região onde não ocorre Ćuxo de massa através de suas

fronteiras (massa Ąxa), e sistema aberto, conhecido por volume de controle, que corres-

ponde a uma região onde ocorre Ćuxo de massa através de suas fronteiras. Na refrigeração,

os componentes que constituem o ciclo são em sua maioria predominante volumes de con-

trole. Entre as formas de energia que podem atravessar a fronteira de um volume de

controle, estão incluídos os Ćuxos de calor (𝑄̇), trabalho (𝑊̇ ) e os Ćuxos de energia vincu-

lados a massa que entra e sai do sistema. Uma quantidade de massa em movimento possui

energia cinética, energia potencial e energia térmica. Além disso, para a grande maioria

dos sistemas industriais, a variação da quantidade de energia armazenada no sistema é

igual a zero (PIRANI, 2005). Assim, diz-se que o sistema opera em regime permanente e

a equação da primeira lei pode ser escrita como na Equação 2.2:

∑︁

𝑄̇ +
∑︁

𝑒𝑛𝑡

𝑚̇

(︃

ℎ +
𝑉 2

2
+ 𝑔𝑧

)︃

=
∑︁

𝑊̇ +
∑︁

𝑠𝑎𝑖

𝑚̇

(︃

ℎ +
𝑉 2

2
+ 𝑔𝑧

)︃

(2.2)

Onde:

𝑄̇ = Ćuxos de calor [W]

𝑊̇ = trabalho [W]

𝑚̇ = vazão mássica [kg/s]

h = entalpia do Ćuido [J/kg]

V = velocidade do Ćuido [m/s]

g = aceleração da gravidade [m/s2]

z = altura [m]

Convencionalmente, temos que o trabalho realizado pelo sistema possui sinal posi-

tivo e trabalho realizado sobre o sistema é considerado negativo. Enquanto o calor transfe-

rido ao sistema tem sinal positivo e calor transferido pelo sistema apresenta sinal negativo.

No Sistema Internacional, a unidade convencional para calor e trabalho é o Joule [J] e

para o Ćuxo de calor e trabalho utiliza-se o Watt [W].

2.1.3 Diagramas de Mollier

Na termodinâmica, é comum o uso de diagramas e tabelas para reunir informa-

ções uteis sobre determinado estado da substância, bem como propriedades e respostas

que a mesma sofre sobre determinado processo. Tabelas sobre os Ćuidos mais comumente

trabalhados, como o vapor dŠágua, são facilmente encontradas em apêndices de livros ou

normas correlacionados. Essas trazem informações como pressões e temperaturas de satu-
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ração, volume especíĄco, energia interna, entalpia e entropia. Além disso, existem diversas

outras tabelas que reúnem informações de diversas substâncias, tais como densidades, pe-

sos moleculares, calores especíĄcos, entre outros. Já os diagramas, são gráĄcos que trazem

informações organizadas em ordenadas e abscissas relacionadas por duas propriedades

intensivas, sendo em geral temperatura e entropia, pressão absoluta e volume especíĄco,

pressão absoluta e entalpia, etc.

Denomina-se como Diagramas de Mollier, os diagramas que possuem no eixo das

ordenadas pressão absoluta (P) e no eixo das abscissas a entalpia especíĄca (h). Estes são

bastante utilizados para representação dos ciclos de refrigeração, visto que correlacionam

propriedades essenciais do processo. Nele podemos observar o que ocorre em cada compo-

nente do sistema (compressor, condensador, válvula de expansão, evaporador) e montar

completamente, de forma intuitiva, o ciclo de refrigeração. Segue abaixo, na Figura 1,

um modelo de diagrama de Mollier, apresentando de forma simpliĄcada como algumas

relações são observadas.

Figura 1 Ű Esquema de Diagrama Pxh (Mollier). Extraído de SILVA (2005)

A curva presente no gráĄco que se assemelha a uma colina (ou um U invertido),

damos o nome de domo, e ela é dependente do Ćuido em questão. São quatro principais

regiões que um Ćuido se encontra em relação ao domo: à esquerda, à direita, acima e

dentro do domo. À esquerda do domo, situa-se a região de liquido sub-resfriado, onde

o Ćuido dadas as condições se encontra na fase liquida resfriada/comprimida. À direita,

tem-se a região de vapor superaquecido, do qual o Ćuido se apresenta na forma de vapor

acima da temperatura de saturação. Dentro do domo, uma região de título, formada por

ambas as fases, sendo então a região de vapor úmido ou liquido mais vapor. Já acima do

domo, como consequência acima do ponto critico, tem-se uma região instável, onde nunca
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haverá duas fases existentes, apenas uma variação contínua da massa especíĄca, o ponto

é que nessa condição super-critica algumas questões deixam de ser válidas e se tornam

mais complexas (WYLEN; BORGNAKKE; SONNTAG, 2009).

2.1.4 Transferências de Calor

Quando dois corpos ou regiões a diferentes temperaturas se relacionam, a tem-

peratura entre eles tende a se equalizar. Denomina-se transferência de calor os estudos

relacionados às formas pelas quais ocorrem a transferência de calor entre corpos e meios,

resultante do gradiente de temperaturas entre eles. Basicamente, são três os mecanis-

mos de transferência de calor: condução, convecção e radiação; e embora sejam estudados

separadamente, as três formas ocorrem de maneira simultânea.

Condução

Condução é a transferência de energia que se dá através da interação entre as

partículas adjacentes de um material. A condução pode ocorrer em sólidos, líquidos e

gases. A taxa de condução de calor é dependente da diferença de temperatura no sistema,

da geometria, da espessura e da natureza do material. A correlação entre essas grandezas

é dada através da Lei de Fourier da Condução Térmica (CENGEL; GHAJAR, 2009).

Figura 2 Ű Esboço de modelo físico para condução, placas planas (a) e cilindros (b). Ex-
traído de SILVA (2005)

A lei de Fourier da condução térmica pode ser expressa para um problema uni-

dimensional, sem geração e em regime permanente, envolvendo placas (paredes) pela

Equação 2.3:

𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑑 = ⊗𝑘.𝐴.
Δ𝑇

Δ𝑥
(2.3)

Onde:

𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑑 = Ćuxos de calor por condução [W]
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k = condutividade térmica do material [W/m.K]

A = área de transferência de calor [m2]

ΔT = variação de temperatura entre a superfície [K]

Δx = espessura da placa [m]

O sinal negativo na Equação 2.3 tem como proposito assegurar que a transferência

de calor seja positiva no sentido positivo que se convencionar a variação de x. A área A a

ser considerada dever ser sempre a área normal à direção da transferência.

Já a lei de Fourier envolvendo cilindros (tubos) pode ser dada pela Equação 2.4:

𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑑 = 2.Þ.𝑘.𝐿.
Δ𝑇

𝑙𝑛
(︁

𝑟2

𝑟1

⎡ (2.4)

Onde:

𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑑 = Ćuxos de calor por condução [W]

k = condutividade térmica do material [W/m.K]

L = comprimento do cilindro [m]

ΔT = variação de temperatura entre a superfície [K]

r1 = raio interno do cilindro [m]

r2 = raio externo do cilindro [m]

Caso ao longo do trabalho seja necessário maiores informações sobre os fenômenos

de condução, os mesmo serão abordados nas respectivas seções.

Convecção

Entende-se por Convecção o fenômeno de transporte associado a interação entre

o movimento de um Ćuido com uma superfície. A transferência de calor através de um

liquido ou gás pode ocorrer por condução ou convecção, dependendo do movimento de

massa do Ćuido. Se o Ćuido estiver se movendo, a transferência ocorre por convecção; caso

esteja parado, condução. Entretanto, a condução em Ćuidos é em sua grande parte teórico,

uma vez que um Ćuido nunca está parado verdadeiramente, pois nessa condição, as pró-

prias trocas térmicas causam uma movimentação no Ćuido da qual chamamos convecção

natural.

A convecção é intensamente inĆuenciada pelas características do escoamento do

Ćuido, como o perĄl de velocidades, turbulência, direção, entre outros; além das propri-

edades do Ćuido. O movimento aumenta a transferência de calor e quanto maior for a

turbulência e velocidade de movimentação do Ćuido, maior serão as trocas térmicas. Ape-

sar da complexidade da convecção entre associar as trocas de calor com a movimentação
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do Ćuido, esta pode ser bem expressa através da Lei de Newton do resfriamento,

representada de forma geral pela Equação 2.5 (CENGEL; GHAJAR, 2009).

𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣 = ℎ.𝐴. (𝑇𝑠 ⊗ 𝑇∞) (2.5)

Onde:

𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑣 = Ćuxos de calor por convecção [W]

h = coeĄciente de transferência de calor por convecção [W/m2.K]

A = área de transferência de calor [m2]

T𝑠 = temperatura da superfície [K]

T∞ = temperatura do Ćuido suĄcientemente longe da superfície [K]

Para facilitar o desenvolvimento de problemas envolvendo convecção, é comum o

uso de números adimensionais, agrupando-se variáveis para reduzir o número delas na

equação. Cada situação exige, por exemplo, um coeĄciente de transferência de calor por

convecção próprio, de acordo com as condições impostas, e a determinação exata de quanto

realmente vale esse coeĄciente é complexa. Dentre os principais números adimensionais

que auxiliam os estudos da convecção e são vastamente utilizados temos o número de

Reynolds, o número de Nusselt e o número de Prandtl. Por vezes, em condições mais

típicas de atuação da convecção, os valores do coeĄciente de convecção são agrupados em

tabelas e podem ser utilizados quando o problema trabalhado se assemelhar ao dado.

Caso ao longo do trabalho seja necessário maiores informações sobre os fenômenos

de convecção, os mesmo serão abordados nas respectivas seções.

Radiação

Radiação é a emissão de energia por um corpo através de ondas eletromagnéticas,

como resultado das mudanças nas conĄgurações dos elétrons na matéria. Ao contrário da

condução e convecção, que exigem um meio material para ocorrerem, a radiação não exige

tal condição. Essa é a forma que a energia emitida pelo Sol atinge a Terra. Todo corpo com

temperatura diferente de zero absoluto emite radiação térmica, sendo essa diferente das

outras formas de radiação por não estarem relacionadas a temperatura. A radiação é um

fenômeno volumétrico e todos os sólidos, líquidos e gases, emitem e absorvem a radiação

em diferentes graus. Todavia, geralmente é tratada como um fenômeno superĄcial para

sólidos opacos, dado que a radiação emitida no interior de materiais não chega à superfície

e a incidente não ultrapassa alguns poucos mícrons a partir da superfície (CENGEL;

GHAJAR, 2009).

A taxa de radiação emitida por uma superfície a certa temperatura é dada pela

Lei de Stefan-Boltzmann, expressa da seguinte forma pela Equação 2.6.
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𝑄̇𝑟𝑎𝑑,𝑒𝑚𝑖𝑡 = 𝜀.à.𝐴.𝑇 4

𝑠 (2.6)

Onde:

𝑄̇𝑟𝑎𝑑,𝑒𝑚𝑖𝑡 = taxa de radiação emitida [W]

𝜀 = emissividade

à = constante de Stefan-Boltzmann [W/m2.K4]

A = área de transferência de calor [m2]

T𝑠 = temperatura da superfície [K]

A superfície ideal que emite radiação máxima é chamada de corpo negro. A emis-

sividade da superfície é a medida que relaciona o quanto uma superfície aproxima-se do

corpo negro, assumindo valores entre 0 e 1, do qual o corpo negro 𝜀 = 1. O corpo ne-

gro também é um absorvedor perfeito, absorvendo toda radicação incidente (CENGEL;

GHAJAR, 2009).

Caso ao longo do trabalho seja necessário maiores informações sobre os fenômenos

de radiação, os mesmo serão abordados nas respectivas seções.

2.2 Introdução ao Ciclo de Refrigeração por Compressão de Vapor

Basicamente, existem três tipos principais de refrigeração: os sistemas por compres-

são de vapor, por absorção e por efeitos termoelétricos, sendo os sistemas por compressão

de vapor abundantemente mais utilizados, principalmente em instalações industriais e de

grande porte, além de refrigeradores convencionais e condicionadores de ar. Os componen-

tes primordiais para um sistema de refrigeração por compressão de vapor são: compressor,

condensador, válvula de expansão e evaporador, fora outros dispositivos também neces-

sários para o funcionamento do ciclo tais como a tubulação e elementos de controle.

2.2.1 Ciclo Teórico e Real de Compressão de Vapor

Como já se sabe, um ciclo de refrigeração tem como objetivo transferir continu-

amente energia térmica de uma região de baixa temperatura para uma de maior tem-

peratura, isso só é possível pelo fornecimento de trabalho, e claramente, sem quebrar a

segunda lei da termodinâmica, enunciado por Clausius como: "É impossível construir um

dispositivo que opere, segundo um ciclo, e que não produza outros efeitos além da trans-

ferência de calor de um corpo frio para outro mais quente"(CENGEL; BOLES; BUESA,

2006).





Capítulo 2. Fundamentação Teórica 29

Figura 4 Ű Diagramas representativos dos ciclos de Carnot e Padrão (CENGEL; BOLES;
BUESA, 2006)

.

Os processos termodinâmicos que constituem o ciclo padrão são dados como:

∙ 1 ⊃ 2 - Processo de compressão adiabático reversível, portanto isentrópico. O Ćuido

chega ao compressor na condição de vapor saturado, ou seja, título igual a um (x=1);

∙ 2 ⊃ 3 - Processo de rejeição de calor à pressão constante de uma temperatura T2

até a temperatura de condensação T𝐶𝑑, até se tornar liquido saturado (x=0);

∙ 3 ⊃ 4 - Processo de expansão irreversível isentálpico passando de liquido saturado

a uma condição de mistura e baixa pressão;

∙ 4 ⊃ 1 - Processo de absorção de calor à pressão constante desde o estado de mistura

até vapor saturado (x=1).

Existem diversos contratempos que resultam nas diferenças entre o real e o teó-

rico. Dentre elas, uma das principais diferenças é a queda de pressão nas linhas, tanto de

líquido, quanto de vapor. Outra diferença é o sub-resfriamento do refrigerante na saída

do condensador e o superaquecimento na sucção do compressor, sendo este também um

processo importante de boas práticas em refrigeração, que visa evitar a entrada de líquido

no compressor. Porém, como o processo real de compressão é na verdade politrópico, a

temperatura de descarga pode ser muito elevada em função do valor desse superaque-

cimento, transformando-se em problemas para o ciclo de refrigeração. Tais adversidades

estão esquematizadas na Figura 5 a seguir, onde a região em pontilhado seria o ciclo pa-

drão teórico, ao passo que a outra região formada a partir dos suĄxos com ” ′ ” indica a

região do ciclo real.
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Figura 5 Ű Comparativo entre ciclo real e ciclo teórico de refrigeração (PIRANI, 2005).

2.2.2 CoeĄciente de Performance do Ciclo - COP

No ciclo de refrigeração por compressão de vapor, certa quantidade de energia é

demandada na forma de trabalho atuando sobre o compressor para que o ciclo opere. Essa

energia representa, de maneira geral, o custo que se tem para manter o ciclo de refrigeração

em funcionamento, e uma vez que essa energia é proveniente da rede elétrica, procura-

se reduzi-la ao máximo sem que o ciclo de refrigeração seja comprometido e alcance os

resultados desejados. Uma forma de se medir e referenciar o quanto o ciclo gasta para um

determinado efeito frigoríĄco é o CoeĄciente de Performance (COP), dado como a razão

entre o efeito frigoríĄco e o trabalho de compressão, sendo uma medida de eĄcácia do

sistema (STOECKER; JONES, 1985). A Equação 2.7 mostra como obter o COP para o

ciclo teórico:

𝐶𝑂𝑃 =
𝐸𝑛𝑒𝑟𝑔𝑖𝑎 ú𝑡𝑖𝑙

𝐸𝑛𝑒𝑟𝑔𝑖𝑎 𝑔𝑎𝑠𝑡𝑎
=

𝑄𝑒𝑣𝑎𝑝

𝑊𝑐

=
ℎ1 ⊗ ℎ4

ℎ2 ⊗ ℎ1

(2.7)

Onde:

𝑄𝑒𝑣𝑎𝑝 = calor de evaporação [W]

𝑊𝑐𝑜𝑚𝑝 = trabalho gasto no compressor [W]

ℎ1 ⊗ ℎ4 = diferença entre as entalpias de saída e entrada do evaporador

ℎ2 ⊗ ℎ1 = diferença entre as entalpias de saída e entrada do compressor

Quanto maior for o coeĄciente de performance do ciclo, maior será sua eĄcácia.

Apesar de aparentemente o COP ser função apenas de propriedades do Ćuido, numa

situação real existem vários fatores que inĆuenciam no mesmo. Entre eles, podemos citar:
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1. Funcionamento do Compressor

O valor do COP está intimamente ligado ao funcionamento do compressor, uma

vez que o mesmo depende de como será efetuada a compressão. Como sabemos,

o processo de compressão real ocorre de maneira politrópica, causando desvios do

ciclo real em comparação ao teórico, e, logicamente, quanto menor for a eĄciência

no processo de compressão (inclusive dos motores elétricos), menor será o COP do

ciclo.

2. A Temperatura de Evaporação

Em relação à temperatura de evaporação, pode-se aĄrmar que quanto menor for a

temperatura de evaporação, menor será o COP do ciclo. São diretamente proporci-

onais.

3. A Temperatura de Condensação

Já em relação à temperatura de condensação, é conciso aĄrmar que quanto maior

for a temperatura de condensação, menor será o COP do ciclo. São inversamente

proporcionais. Fica claro analisar que, tanto para a temperatura de evaporação,

quanto para a de condensação, quanto maior for a distância entre as duas, menor

será o COP.

4. O Efeito do Sub-resfriamento

O aumento do sub-resfriamento resulta em um aumento do COP do ciclo, ou seja,

quanto menor for a temperatura de saída do condensador, mais eĄciente se torna

o ciclo. Fato é que, em geral, utiliza-se o sub-resfriamento apenas para manter a

capacidade frigoríĄca do sistema, assegurando liquido na entrada dos dispositivos

de expansão.

5. O Efeito do Superaquecimento

Via de regra, com o aumento do superaquecimento o COP tende a diminuir. Em

alguns casos especiais, mesmo que o COP aumente, outros problemas no funciona-

mento do ciclo poderão ocorrer, como a queima de óleo no compressor. Dessa forma,

o superaquecimento se justiĄca apenas por Ąns de segurança, evitando a entrada de

liquido no compressor (SILVA, 2005).

2.3 Ciclos de Refrigeração Utilizando CO2

2.3.1 O CO2 como Fluido Refrigerante

Segundo Melo e Hermes (2008), o dióxido de carbono foi introduzido como Ćuido

refrigerante por Thaddeus Lowe, em 1866, cerca de 32 anos após Jacob Perkins propor o
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ciclo de refrigeração por compressão de vapor. Mas só em 1897, iniciou-se uma produção

em série de compressores e sistemas que utilizavam CO2 como Ćuido refrigerante. A partir

daí, no inicio do século XX, o dióxido de carbono se tornou um dos Ćuidos refrigerantes

mais utilizados. Entretanto, com o advento dos cloroĆuorcarbonos (CFCs) desenvolvidos

na época, e suas vantagens frente ao ciclo operante com CO2, fez com que o dióxido de

carbono caísse em desuso. Contudo, com a descoberta dos males ao meio ambiente que os

CFCs e HCFCs causam, aliados aos protocolos de Montreal (1987) e Kyoto (1997), grandes

esforços estão sendo empregados para substituir tais Ćuidos por outros menos nocivos,

sendo os Ćuidos naturais uma boa alternativa, uma vez que seus índices de Potencial de

Depleção de Ozônio (ODP, Ozone depletion potential) e Potencial de Aquecimento Global

(GWP, Global Warming Potential) são inferiores, o que faz com que ganhem força nos

últimos anos para se reestabelecerem.

O dióxido de carbono, também conhecido como gás carbônico, é um composto

químico formado por dois átomos de oxigênio e um de carbono. Sua geometria linear e

de caráter apolar apresenta fracas ligações intermoleculares, gás nas condições ambien-

tes, incolor, inodoro, não inĆamável, mais denso que o ar e pouco solúvel em água. Sua

denominação como Ćuido frigoríĄco segundo a ASHRAE é R744, sendo o 7 da classe dos

Ćuidos naturais e 44 seu peso molecular. O CO2 é considerado um Ćuido com alto ponto

triplo (-56,6 oC; 5,2 bar) e baixo ponto critico (31,1 oC; 73,8 bar), conforme ilustrado pela

Figura 6.

Figura 6 Ű Diagrama de Fase do CO2. Extraído de (NETO; BANDARRA; MARCUCCI,
2019)

Tal fato faz com que quando a operação ocorre próxima ao ponto triplo, a expan-

são do CO2 pode ocasionar na formação de gelo seco, contudo, o CO2 não dilata ao se

solidiĄcar, apenas interferindo na eĄciência da máquina e não ocasionando no rompimento
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Figura 8 Ű Regiões transcríticas e subcríticas no diagrama Pxh CO2 (QUEIROZ, 2017).

Ciclo Transcrítico

O ciclo transcrítico possui como sua principal característica as elevadas pressões

atuantes que culminam em operação na região supercrítica (acima do ponto crítico),

tornando a rejeição de calor bem mais complexa e as propriedades do Ćuido distintas.

Nesse caso, a rejeição de calor não mais acontece em um condensador, mas sim em um

gas cooler, pois não é possível que ocorra a mudança de fase, apenas um resfriamento do

gás. As pressões de alta chegam a ordem de 90 a 120 bar, de acordo com Pereira (2010).

A Figura 9, apresenta de forma ilustrativa o ciclo de operação transcrítico.

Figura 9 Ű Esquematização do ciclo básico de refrigeração transcrítico.

Um ponto importante de se notar no funcionamento de um ciclo transcrítico é a

grande necessidade que se tem em manter um controle preciso da pressão na região de alta.

Nessa região, ao contrário dos ciclos convencionais, a pressão e a temperatura são propri-

edades independentes (Isotermas em forma de S no diagrama Pxh), e portanto, se houver

uma grande variação de pressão no momento de troca térmica, o valor de entalpia para

uma mesma temperatura de saída do gas cooler será maior, prejudicando a capacidade de
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evaporação do sistema (> Q𝑒𝑣𝑎𝑝). Além disso, o ciclo transcrítico também apresenta alta

sensibilidade na capacidade de refrigeração com as mudanças da temperatura ambiente,

o que reĆete em variações no COP (PEREIRA, 2010).

Visto isso, o ciclo transcrítico necessita de componentes especialmente projetados

para operar com segurança. Suas principais aplicações são em sistemas de pequeno porte,

tais como ar condicionado automotivo e refrigeração comercial leve; em conĄgurações mais

complexas, pode ser utilizado em aplicações de grande porte com temperatura ambiente

baixa. Vale lembrar, todavia, que esse ciclo permite uma solução completamente livre da

utilização de Ćuidos frigoríĄco halogenados (PEREIRA, 2010).

Ciclo Subcrítico

No sistema subcrítico, também conhecido como cascata, diferentemente do trans-

crítico, sua região de alta pressão se situa abaixo do ponto crítico e nesse caso o dióxido

de carbono se condensa. Para isso, utiliza-se de um sistema ŤauxiliarŤ incorporado, de

modo que o CO2 seja o ciclo de baixas temperaturas e sua condensação ocorra vinculada

ao evaporador de outro ciclo que seja capaz de se condensar à temperatura ambiente. As

pressões do lado de alta no CO2 são da ordem de 30 a 45 bar (QUEIROZ, 2017). A Figura

10 a seguir, mostra um esquema de maneira simpliĄcada de como ocorre essa construção

do ciclo cascata.

Figura 10 Ű Esquematização do ciclo básico de refrigeração subcrítica/cascata.

Ainda em consideração ao sistema cascata com CO2, deve ser observado que por

possuir pressões de saturação altas, por exemplo, a 25 oC a pressão é de 63 bar, se ocor-

resse uma falha na geração de energia, o sistema tenderá a equilibrar com a temperatura

ambiente, logo deve ser projetado um tanque de alívio que permita uma dilatação e ex-

pansão do vapor, ou válvulas de segurança que permitam o alívio de pressão em caso de
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falhas. O mesmo serve para o ciclo transcrítico que opera com pressões ainda maiores

(QUEIROZ, 2017).

2.4 Propriedades do Ar

O ar atmosférico basicamente é formado por nitrogênio (78,08%), oxigênio (20,94%),

argônio (0,93%) e pequenas quantidades de outros gases. O gás carbônico, por exemplo,

corresponde a apenas uma porcentagem de aproximadamente 0,04%. Nele também está

contido uma parte de vapor dŠágua (umidade) e partículas sólidas suspensas. Já o ar seco,

é deĄnido como sendo o ar isento de vapor dŠágua. É conveniente nas aplicações relaciona-

das ao ar trata-lo como uma mistura de vapor dŠágua com ar seco, já que a concentração

de ar seco na atmosfera permanece aproximadamente constante por toda atmosfera, mas

a quantidade de vapor varia, inĆuenciando no modo de resposta do ar frente aos efei-

tos físico-químicos que nele ocorre. Normalmente, tanto o ar seco como também o vapor

dŠágua são tratados como gases ideais (SILVA et al., 2008).

Umidade Específica e Relativa do Ar

Existem diversas maneiras de se especiĄcar a quantidade de vapor dŠágua no ar.

Dentre elas, um dos modos mais comuns de se especiĄcar é determinando a massa de

vapor dŠágua presente por unidade de massa de ar seco, conhecida por umidade absoluta

ou especíĄca. Já o conceito de umidade relativa, está ligado a relação entre a quantidade

de vapor dŠágua presente no ar com a quantidade máxima de umidade que o ar pode

conter na mesma temperatura. (SILVA et al., 2008)

Temperatura de Bulbo Seco, Bulbo úmido e do Ponto de Orvalho

Usualmente, usa-se o termo de temperatura de bulbo seco para se referir a tem-

peratura comum do ar atmosférico, utilizando um termômetro normalmente. Enquanto

isso, a temperatura de bulbo úmido refere-se a temperatura medida com um termômetro

cujo bulbo esteja coberto por um algodão encharcado de água, usado para determinar a

umidade absoluta ou relativa do ar de acordo com a diferença entre as duas temperaturas.

Caso a temperatura de bulbo seco seja igual a de bulbo úmido, o ar nessa condição está

no ponto de saturação, ou seja, não suporta mais umidade para aquela temperatura. A

temperatura e sua capacidade de absorção de umidade são diretamente proporcionais,

quanto maior a temperatura, mais vapor dŠágua é suportado. A temperatura de ponto

de orvalho é deĄnida como a temperatura em que a condensação começa quando o ar

em determinada condição começa a se resfriar. Em outras palavras, é a temperatura de

saturação da água correspondente a pressão de vapor (CENGEL; BOLES; BUESA, 2006).
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2.4.1 Diagrama Psicrométrico

O diagrama psicrométrico é uma forma de se relacionar diversas propriedades do ar

atmosférico de interesse no condicionamento de ar a uma pressão especíĄca. Nele, pode-

se determinar completamente o estado do ar com apenas duas propriedades intensivas

independentes. A Figura 11 traz uma visão geral das propriedades presentes no diagrama.

Figura 11 Ű Esquema simpliĄcado de um Diagrama Psicrométrico (SILVA et al., 2008)

.

Neste diagrama, podemos notar que o eixo das abcissas é formado pelas tempera-

turas de bulbo seco, ou seja, a temperatura ambiente. No lado esquerdo das ordenadas,

a pressão de vapor exercida pela umidade em mbar, ao passo que, do lado direito obser-

vamos a razão de mistura. As linhas curvas pela Ągura são as linhas de umidade relativa,

sendo a ultima delas correspondente a linha de vapor de saturação. Próximo a essa linha,

temos os valores de temperaturas de bulbo úmido, juntamento com as linhas com valores

de entalpia. E por Ąm, as linhas inclinadas que indicam o volume especíĄco do ar seco.

O Anexo A mostra um diagrama psicrométrico utilizado para se determinar as

propriedades a pressão atmosférica (101,325 kPa).

2.4.2 Conforto Térmico

Embora este não seja o objetivo deste trabalho, vale reĆetir como o corpo humano

responde ao estado do ar. Em média, a temperatura corporal de uma pessoa saudá-

vel é mantida em cerca de 37 oC e essa irá se sentir confortável em um ambiente no

qual a dissipação de calor não seja prejudicada, sendo a temperatura ambiente o índice

mais importante do conforto. De acordo com a ASHRAE (The American Society of Hea-

ting, Refrigerating and Air-Conditioning Engineers), uma pessoa se sente confortável em

temperaturas entre 22 oC e 27 oC. A umidade relativa do ar também apresenta grande

importância sobre o conforto, sendo confortável em porcentagens de 30% a 60%. Outro
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ponto importante é a velocidade com que se move o ar, melhorando ou não a dissipação de

calor do corpo por convecção e evaporação. Este deve ser forte o bastante para remover

a massa de ar quente formada ao redor do corpo, mas fraco o suĄciente para não ser

incômodo. Valores que podem ser tomados como referência para tal são em torno de 0,25

m/s (FROTA; SCHIFFER, 1995). Segundo Petrucci (2018), a média anual de umidade

relativa em Uberlândia entre os anos de 1981 e 2015 foi de 68,4%, sendo esse valor mais

próximo de 60% nos últimos anos.

2.5 Conservação de Alimentos

Sabemos o quão importante é que tenhamos o melhor aproveitamento possível dos

alimentos, desde sua produção, ao transporte e distribuição. A refrigeração em super-

mercados apresenta-se como um dos principais e mais utilizados métodos de conservação,

frente à necessidade de manter os alimentos em bom estado até que o consumidor Ąnal o

adquira. Os alimentos são basicamente de origem ou animal, ou vegetal, e tratando-se de

matéria orgânica, estão suscetíveis a alterações. Tais alterações estão relacionadas a fenô-

menos físicos (térmico, radiativo), químicos (contaminantes, oxidantes, concentrações) e,

o mais grave entre eles, os biológicos (microrganismo) (GAVA; SILVA; FRIAS, 2009).

A conservação de alimentos a baixas temperaturas baseia-se na inibição dos agentes

responsáveis pela alteração dos alimentos, diferentemente da pasteurização, por exemplo,

onde existe a eliminação direta dos microrganismos. Ela pode ser tanto pelo resfriamento

como pelo congelamento, e estão relacionados ao tipo de produto e período que se deseja

conservar. Em geral, produtos resfriados são utilizados na conservação de curtos espaços

de tempos, em produtos onde não há a necessidade de congelamento, tais como frutas,

líquidos ou desidratados. Com uma faixa de temperaturas em média de 2 ◇C a 8 ◇C, este

mantém melhor os aspectos de produto fresco, in natura, sendo complementado por outros

processos de conservação. Já o processo de congelamento é utilizado com o intuito de

longos períodos de conservação, comumente aplicado em carnes e produtos mais sensíveis

a ação microbiana, variando entre -40 ◇C e -10 ◇C, usualmente sendo o armazenamento

de congelados a -18 ◇C (GAVA; SILVA; FRIAS, 2009) .

A ANVISA (Agência Nacional de Vigilância Sanitária) órgão responsável por Ąs-

calizar e tratar de assuntos referentes a vigilância sanitária, dispõe de algumas medidas a

serem tomadas para a manutenção da segurança alimentar. Segundo a agência, alimentos

descongelados devem ser mantidos sob refrigeração, não podendo ser recongelados. Além

disso, alimentos resfriados, em média, devem permanecer numa faixa entre -4 a 7 oC, a

depender do tipo de alimento, e congelados em temperaturas abaixo de -18 oC (ANVISA,

2015).
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3 Metodologia

O propósito deste capítulo é discutir o desenvolvimento metodológico do trabalho,

apontando considerações a serem feitas, modelagens e métodos aplicados ao dimensiona-

mento dos sistemas de refrigeração.

3.1 Contextualização e Considerações de Projetos

De forma geral, em projetos de engenharia, é recomendável que as diretrizes apon-

tadas pelas normas vigentes sobre determinado assunto sejam consideradas. Tais medidas

diminuem as possibilidades de erros de projeto que podem acontecer, assegura uma padro-

nização dos métodos e traz maior segurança para o que está sendo realizado. No Brasil, a

ABNT (Associação Brasileira de Normas Técnicas) é o órgão regulamentador responsável

pela elaboração das normas. Existem várias normas técnicas que tratam sobre um pro-

jeto de refrigeração, que vão desde considerações em condicionamento de ar até medidas

de manutenção e segurança. Em um projeto de refrigeração para supermercados, temos

como principal destaque a NBR16255 (2014), responsável por apresentar diretrizes para

o projeto e a instalação de equipamentos frigoríĄcos em supermercados, considerando

condições de operação e ambientais dos expositores. Em outros países, existem também

outros órgãos regulamentadores que tratam dos assuntos técnicos e são referência para

os demais, como é o caso da ASHRAE (American Society of Heating, Refrigerating, and

Air Conditioning Engineers), associação americana que busca aprimorar o projeto e a

construção de sistemas de aquecimento, ventilação, ar condicionado e refrigeração.

Atualmente, existem algumas unidades de refrigeração instaladas no Brasil onde

se utiliza o CO2 como Ćuido refrigerante. Pereira (2010) apresenta estudos abordando o

primeiro supermercado da América latina que utiliza desse sistema, um dos supermercados

da rede Verdemar, em Belo Horizonte - MG. Silva (2013) traz estudos sobre o panorama

nacional referente as aplicações com CO2 até então, sendo notório o crescente interesse

dos investidores e pesquisadores sobre o assunto.

O sistema proposto no trabalho tem como intuito ser capaz de refrigerar uma

câmara de congelados, uma de resfriados, uma de carnes, duas salas de preparo e uma

armazenagem hortifrúti, além de 28 ilhas de congelados e 26 expositores de resfriados. A

temperatura de evaporação na câmara e ilhas de congelados deve estar entre -20 oC e -18
oC, enquanto na câmara e expositores de resfriados é desejável que a mesma esteja entre

-4 oC e -2 oC, e das salas de preparo e hortifrúti entre 6 oC e 10 oC. Os expositores de

bebidas utilizados no supermercado serão considerados do tipo geladeiras individuais, mais

comuns nesse tipo de condicionamento, não entrando, portanto, no cálculo do sistema.
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Dentre os setores que compreendem aos expositores resfriados temos 6 deles expositores

de carnes no açougue, 12 de laticínios e sucos, 6 de produtos frios e outros 2 de queijos e

pré-preparados.

A temperatura ambiente desejada no interior do supermercado gira em torno de

23oC, entretanto, foi deĄnido que o sistema de ar condicionado e climatização de ambiente

do supermercado não estará incorporado ao trabalho, cabendo somente a refrigeração dos

produtos.

Supostamente instalado na cidade de Uberlândia-MG, de acordo com Petrucci

(2018), a temperatura externa na cidade durante o verão pode chega a até 33 oC com

certa frequência, sendo portanto, o parâmetro de temperatura externa adotado.
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3.1.1 Layout do Supermercado

O suposto supermercado possui 65x45m e 8m de pé direito, ocupado ao fundo por

salas frigoríĄcas e um setor administrativo. Juntamente a ele, um depósito de produtos

com 20x20m e 12m de pé direito também está integrado ao supermercado. Para uma

melhor visualização da disposição dos elementos no supermercado, foi montada de maneira

simpliĄcada, utilizando o software AutoDesk - AutoCAD 2020 c÷, uma planta baixa do

supermercado onde podemos visualizar a construção do mesmo. A Figura 12 a seguir

mostra a vista superior do supermercado estudado.

Figura 12 Ű Layout do Supermercado estudado.
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3.2 Modelagem dos Sistemas

Para a análise do ciclo de refrigeração, como já visto anteriormente, serão utilizadas

as premissas da primeira lei da Termodinâmica aplicada em cada um dos componentes

com seus respectivos volumes de controle. Para efeito, emprega-se algumas considerações

(CENGEL; BOLES; BUESA, 2006):

∙ Processo opera em regime permanente (𝑚̇𝑒𝑛𝑡 = 𝑚̇𝑠𝑎𝑖);

∙ A expansão e a compressão são adiabáticas;

∙ As trocas de calor ocorrem a pressão constante;

∙ As variações de energia potencial e cinética são desprezíveis;

3.2.1 Evaporadores

O evaporador corresponde ao componente do ciclo responsável pela absorção do

calor no ambiente que se deseja refrigerar, sendo então, o trocador de calor de baixa

temperatura do ciclo. Sabendo que o processo ocorre a pressão constante e em regime

permanente, ao aplicar o balanço de energia no elemento, obtemos a Equação 3.1.

Figura 13 Ű Esquema de VC para o evaporador.

𝑄̇𝑒𝑣𝑎𝑝 = 𝑚̇𝑒𝑣𝑎𝑝 ≤ (ℎ𝑠,𝑒𝑣𝑎𝑝 ⊗ ℎ𝑒,𝑒𝑣𝑎𝑝) (3.1)

Onde: 𝑄̇𝑒𝑣𝑎𝑝 = calor absorvido no evaporador; 𝑚̇𝑒𝑣𝑎𝑝 = Ćuxo mássico de Ćuido

refrigerante no evaporador; ℎ𝑠,𝑒𝑣𝑎𝑝 = entalpia na saída do evaporador; ℎ𝑒,𝑒𝑣𝑎𝑝 = entalpia

na entrada do evaporador.

Vale notar que, em muitos casos, a vazão mássica de Ćuido refrigerante que entra

no elemento nem sempre é igual a vazão mássica total existente no ciclo. Isso só acontece

caso exista apenas um evaporador no ciclo, o que não é o caso, pois para que seja possível

a refrigeração em múltiplos setores são utilizados diversos evaporadores, dos quais a vazão

do Ćuido se divide.
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3.2.2 Compressores

Seguindo o Ćuxo do ciclo, após o Ćuido refrigerante passar pelo evaporador, o

mesmo sofre um aumento de pressão realizado pelo compressor. Esse aumento de pressão

é acompanhado de um aumento considerável na temperatura. Vale notar também que, é

desejável que o projeto seja dimensionado de tal forma que o Ćuido esteja na condição de

vapor saturado/superaquecido antes de entrar no compressor. Tendo em vista as consi-

derações levantadas, como a condição de processo adiabático, temos para o compressor a

Equação 3.2.

Figura 14 Ű Esquema de VC para o compressor

.

𝑊̇𝑐𝑜𝑚𝑝 = (𝑚̇𝑐𝑜𝑚𝑝 ≤ (ℎ𝑒,𝑐𝑜𝑚𝑝 ⊗ ℎ𝑠,𝑐𝑜𝑚𝑝)/Ö𝑐𝑜𝑚𝑝) (3.2)

Onde: 𝑊̇𝑐𝑜𝑚𝑝 = trabalho realizado pelo compressor; 𝑚̇𝑐𝑜𝑚𝑝 = Ćuxo mássico de

Ćuido refrigerante no compressor; ℎ𝑒,𝑐𝑜𝑚𝑝 = entalpia na entrada do compressor; ℎ𝑠,𝑐𝑜𝑚𝑝 =

entalpia na saída do compressor.

No processo de compressão, temos que considerar os níveis de eĄciência associados.

Tais eĄciências são as medidas que consideram as perdas do compressor devido as irrever-

sibilidades que existem no processo real, reduzindo a eĄciência efetiva de compressão em

relação ao teórico. Como exemplo podemos citar o atrito mecânico, inerente e inevitável

no processo. Considera-se algumas formas de eĄciência, como a eĄciência isentrópica, a

eĄciência volumétrica e a eĄciência elétrica do motor. Dessa forma, podemos levantar a

eĄciência total de um compressor como na Equação 3.3.

Ö𝑐 = Ö𝑖𝑠𝑜 ≤ Ö𝑣𝑜𝑙 ≤ Ö𝑒𝑙𝑒 (3.3)

3.2.3 Condensadores/ Gas coolers

Após o compressor, temos no ciclo a presença fundamental de um trocador de

calor chamado condensador, que tem por objetivo retirar energia do Ćuido refrigerante
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e condensá-lo. No ciclo de refrigeração transcrítico, entretanto, essa condensação não

acontece, sendo apenas um processo de resfriamento do gás. Geralmente, esse calor é

transferido para o meio pelo próprio ar ambiente, ou por meio de água em aplicações que

exijam temperaturas mais baixas. Em casos mais extremos, como no caso de um ciclo

subcrítico para o CO2 por exemplo, a troca térmica no condensador do ciclo acontece no

evaporador de outro. O balanço de energia aplicado ao volume de controle envolvendo o

condensador pode ser expresso pela Equação 3.4.

Figura 15 Ű Esquema de VC para o condensador.

𝑄̇𝐶𝑑 = (𝑚̇𝐶𝑑 ≤ (ℎ𝑠,𝐶𝑑 ⊗ ℎ𝑒,𝐶𝑑)) (3.4)

Onde: 𝑄̇𝐶𝑑 = calor dissipado pelo condensador; 𝑚̇𝐶𝑑 = Ćuxo mássico de Ćuido

refrigerante no condensador; ℎ𝑠,𝐶𝑑 = entalpia na saída do condensador; ℎ𝑒,𝐶𝑑 = entalpia

na entrada do condensador.

3.2.4 Válvulas de Expansão

A válvula de expansão é o dispositivo no qual o Ćuido sofre um queda brusca

de pressão e consequentemente de temperatura. É desejável que na entrada deste com-

ponente o Ćuido esteja na condição de liquido saturado/sub-resfriado para que o sistema

opere adequadamente. Como característica desse elemento, temos que não é realizado tra-

balho e a expansão ocorre em um espaço de tempo curto o bastante para que o processo

seja considerado adiabático. Assim, como resultado da primeira lei aplicada a válvula de

expansão temos a Equação 3.5.

ℎ𝑒,𝑣𝑒𝑥𝑝 = ℎ𝑠,𝑣𝑒𝑥𝑝 (3.5)

Onde: ℎ𝑒,𝑣𝑒𝑥𝑝 = entalpia na entrada da válvula de expansão; ℎ𝑠,𝑣𝑒𝑥𝑝 = entalpia na

saída da válvula de expansão. Ou seja, o processo de expansão é isoentálpico.
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Figura 16 Ű Esquema de VC para a válvula de expansão

.

3.3 Cálculo da Carga Térmica de Refrigeração

Para que o dimensionamento das câmaras frigoríĄcas possa ser devidamente reali-

zado, é preciso mensurar a carga térmica de forma aproximada, levando em consideração

as características e situações que o sistema estará submetido, sendo essa carga depen-

dente de diversos fatores, provenientes tanto do meio externo, como pelo ar de inĄltração,

quanto pelo meio interno, pelo calor gerado pelos produtos. Segundo a ASHRAE (2002),

podemos destacar como as principais fontes de energia: Carga pelo produto (a ser resfri-

ado ou congelado), carga por inĄltração (do ar externo), carga por transmissão (de calor

pelas paredes, tetos, pisos e portas), carga por ocupação, cargas por iluminação, carga por

dissipação de equipamentos, carga devido ao próprio equipamento de refrigeração e carga

por respiração (quando frutas e verduras fazem parte do ambiente refrigerado). Uma das

metodologias de cálculo da carga térmica mais utilizadas é a desenvolvida pela própria

ASHRAE, da qual será discorrida e aplicada ao desenvolvimento desse trabalho.

3.3.1 Carga pelo produto

A carga térmica devido aos produto a serem refrigerados basicamente se refere

ao calor necessário a ser removido para que a temperatura do produto atinja o valor

desejado. Tal parcela de carga térmica pode ser calculada conhecendo-se as características

do produto, além das condições iniciais e Ąnais. Para tal, é importante notar que, conforme

o produto muda de estado, algumas de suas propriedades, bem como o modo que o mesmo

responde as mudanças também são alteradas, como por exemplo o calor especíĄco que

possui um valor quando congelado e outro quando não congelado, além do calor latente

que ocorre durante a mudança de fase. Portanto, o cálculo da carga deve ser efetuado

parte a parte e depois somado pra se obter o valor total. Dessa forma, para se resfriar um

produto temos as seguintes parcelas:

1. Calor removido desde sua temperatura inicial (T1) até uma temperatura menor (T2,

com 𝑇2 ⊙ 𝑇𝑐𝑜𝑛𝑔 ), dado pela Equação 3.6:
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𝑄1 = 𝑚 ≤ 𝑐1 ≤ (𝑇1 ⊗ 𝑇2) (3.6)

2. Calor necessário para congelar o produto, dado pela Equação 3.7:

𝑄2 = 𝑚 ≤ ℎ𝑙 (3.7)

3. Calor removido desde sua temperatura de congelamento (T𝑐𝑜𝑛𝑔) até uma tempera-

tura Ąnal mais abaixo (T3, com 𝑇3 < 𝑇𝑐𝑜𝑛𝑔 ), dado pela Equação 3.8:

𝑄3 = 𝑚 ≤ 𝑐2 ≤ (𝑇𝑐𝑜𝑛𝑔 ⊗ 𝑇3) (3.8)

Onde nas Equações de 3.6 a 3.8, tem-se que: 𝑄1, 𝑄2, 𝑄3 = calor removido [kJ]; m =

massa do produto [kg]; c1 = calor especíĄco do produto acima do ponto de congelamento

[kJ/kgoC]; c2 = calor especíĄco do produto abaixo do ponto de congelamento [kJ/kgoC];

h𝑙 = o calor latente de solidiĄcação do produto [kJ/kg]

O calor Ąnal a ser removido do produto será igual a soma desses, conforme Equação

3.9:

𝑄𝑝 = 𝑄1 + 𝑄2 + 𝑄3 (3.9)

Isso sem levar em consideração o calor removido pelas embalagens dos produtos,

como pallets e caixas, que serão desprezadas nesse contexto. Assim, a carga térmica total

necessária pelo produto [kW] é igual ao calor a ser removido pelo tempo para que isso

ocorra (t) em segundos, sendo então, a Equação 3.10:

𝑄̇𝑝 =
𝑄𝑝

𝑡
(3.10)

3.3.2 Carga por inĄltração de ar externo

A carga térmica por inĄltração de ar é função do ar externo que se inĄltra cada

vez que as portas do ambiente refrigerado são abertas, resultando na entrada de ar quente

do exterior tanto pela movimentação do ar causada pela passagem de algo, como pela

simples diferença de densidade entre o ar externo e interno. Tal carga acrescida através de

portas, devido às trocas de ar podem ser calculadas pelas Equações 3.11 a 3.14 a seguir:

𝑄̇𝑎 = 𝑞 ≤ 𝐷𝑡 ≤ 𝐷𝑓 ≤ (1 ⊗ 𝐸) (3.11)

𝑞 = 0, 221𝐴 ≤ (ℎ𝑒 ⊗ ℎ𝑖) ≤ 𝜌𝑖 ≤

(︃

1 ⊗
𝜌𝑒

𝜌𝑖

)︃0,5

≤ (𝑔 ≤ 𝐻)0,5 ≤ 𝐹𝑚 (3.12)
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𝐹𝑚 =

∏︀

̂︁

̂︁

∐︁

2

1 +
(︁

𝜌i

𝜌e

⎡
1

3

∫︀

̂︂

̂︂

̂︀

1,5

(3.13)

𝐷𝑡 =
(𝑃𝑝 ≤ 𝜃𝑝 + 𝜃𝑜)

3600 ≤ 𝜃𝑑

(3.14)

Onde: 𝑄̇𝑎 = carga térmica de ar inĄltrado [kW]; q = carga térmica sensível e

latente para o Ćuxo [kW]; D𝑡 = fração de tempo de abertura das portas; D𝑓 = fator de

Ćuxo da porta; E = efetividade da proteção; A = área da porta [𝑚2]; h𝑒 = entalpia do

ar externo; h𝑖 = entalpia do ar interno; 𝜌𝑒 = massa especíĄca do ar externo; 𝜌𝑖 massa

especíĄca do ar interno; g = aceleração da gravidade [𝑚/𝑠2]; H = altura da porta [m];

F𝑚 = fator de densidade; P𝑝 = número aproximado de passagens pela porta; 𝜃𝑝 = tempo

de abertura e fechamento da porta[s]; 𝜃𝑜 = tempo em que a porta permanece aberta[s];

𝜃𝑑 = tempo de referência (24 h). Em condições normais, 𝐷𝑓 assume valores entre 0,7 e

0,8 (MACAGNAN, 2015).

3.3.3 Carga por transmissão na estrutura

A cargas por transmissão através de paredes, forro e piso varia com o tipo e

espessura do isolamento. A área externa da parede e diferença de temperatura entre

espaço refrigerado e ar ambiente também são fatores diretos no valor do calor absorvido.

Tal carga, basicamente se desenvolve pela equação fundamental da condução, mecanismo

de transferência de calor prevalente na condição. Assim, a taxa de calor absorvida pela

estrutura do espaço refrigerado é dado pela Equação 3.15:

𝑄̇𝑐 = 𝑈 ≤ 𝐴 ≤ (𝑇𝑒 ⊗ 𝑇𝑖) (3.15)

Onde: 𝑄̇𝑐 = taxa de calor conduzida pela estrutura [W]; U = coeĄciente global de

transferência de calor [𝑊/(𝑚2𝐾)]; A = área da parede, forro ou piso, transversal ao Ćuxo

de calor[𝑚2]; T𝑒 = temperatura externa [oC]; T𝑖 = temperatura interna [oC].

A Tabela 1 apresenta algumas recomendações quanto à espessura mínima de iso-

lamento em função da temperatura do espaço refrigerado, considerando que este isolante

térmico seja realizado por meio de poliuretano (PU). O isolamento térmico será discorrido

com mais detalhes à frente, na secção 3.4.
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Tabela 1 Ű Espessura de isolamento mínimo recomendado para câmaras frigoríĄcas. Ex-
traído de Macagnan (2015).

Temperatura da câmara [oC] Espessura [mm]
4 a 16 50
-9 a 4 75

-26 a -9 100
-40 a -26 125

3.3.4 Carga por ocupação

Resultante da liberação de calor pelas pessoas que ocupam o espaço refrigerado.

Carga dependente da temperatura do local, do tipo de trabalho realizado, tipo de roupa

e tamanho da pessoa. Essa carga térmica pode ser estimada através da Equação 3.16:

𝑄̇𝑜 = 𝑁𝑝 ≤ (272 ⊗ 6𝑡𝑖) ≤ 𝑇𝑜 (3.16)

Da qual: 𝑄̇𝑜 = carga térmica por ocupação [W]; N𝑝 = número de ocupantes; T𝑜 =

taxa de ocupação; t𝑖 = temperatura do espaço refrigerado[oC].

3.3.5 Carga de iluminação

Deve-se ao calor dissipado pela iluminação e pode ser calculada pela Equação 3.17:

𝑄̇𝑖 = 𝑊𝑖 ≤ 𝐴𝑝 ≤ 𝐷𝑎 (3.17)

Onde: 𝑄̇𝑖 = carga térmica de iluminação [W];W𝑖 = taxa de iluminação, em [𝑊/𝑚2];

A𝑝 = área do piso da câmara [𝑚2]; D𝑎 = fração de tempo relativo a 24 horas, em que

a iluminação estiver acesa. Geralmente, a taxa de iluminação em projetos frigoríĄcos é

considerada como 10 𝑊/𝑚2.

3.3.6 Carga de equipamentos

Esta carga referente aos equipamentos consiste basicamente do calor dissipado

pelos ventiladores do evaporador, do reaquecimento quando o controle de umidade e

processo de descongelamento é utilizado. Em geral pode-se considerar, devido a estes

fatores, um acréscimo de 10 a 15% sobre a carga térmica total (MACAGNAN, 2015).

3.3.7 Carga por respiração

Frutas e vegetais, em especial, continuam a realizar algumas mudanças mesmo

depois da colheita enquanto estão armazenados. A mais signiĄcativa destas é a produzida
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pela respiração, processo pelo qual o vegetal absorve O2 do ambiente para "quebrar"uma

molécula de carboidrato, gerando calor como um dos produtos. O calor desprendido se

torna uma parte da carga do produto onde quantidades consideráveis de frutas e vegetais

são mantidas em temperaturas acima da temperatura de congelamento, como é o caso

do depósito Hortifrúti. Este calor de respiração varia de produto para produto e quanto

menor for a temperatura, menor será o calor devido à respiração (MACAGNAN, 2015).

A taxa de calor nesse caso pode então ser calculada pela Equação 3.18:

𝑄̇𝑟 = 𝑚𝑝 ≤ 𝐶𝑟 (3.18)

Onde: 𝑄̇𝑟 = carga térmica de respiração [mW]; m𝑝 = massa total do produto

armazenado [kg]; C𝑟 = taxa de calor de evolução [mW/kg].

3.3.8 Carga Total

A carga térmica total é obtida somando-se todas as cargas parciais calculadas.

Dessa forma, a carga térmica total é calculada pela Equação 3.19:

𝑄̇𝑇 = 𝑄̇𝑝 + 𝑄̇𝑎 + 𝑄̇𝑐 + 𝑄̇𝑜 + 𝑄̇𝑖 + 𝑄̇𝑒 + 𝑄̇𝑟 (3.19)

Comumente, um fator de segurança de 10% é aplicado à carga térmica calculada

para levar em consideração possíveis ocorrências não esperadas entre o critério de projeto

e a operação real, embora isso possa acarretar em um custo adicional de energia.

Atualmente, existem softwares que nos auxiliam a encontrar as soluções de forma

mais prática e simpliĄcada. Sabendo disso, os cálculos pertinentes foram realizados com

o auxílio do software EES (2019), que proporciona todas as entalpias dos refrigerantes

utilizados, de acordo com o balanço de energia realizado em cada linha, sendo possível

esquematizar completamente o ciclo termodinâmico dos sistemas e determinar uma série

de parâmetros de resposta e funcionamento. Assim como, para o cálculo das cargas tér-

micas, foi utilizado o SR2015 (2019) da HEATCRAFT (HC), um programa desenvolvido

por uma das maiores empresas norte americana do ramo, que se baseia na metodologia

apresentada para gerar os resultados, disponibilizado gratuitamente no próprio site do

fabricante.

A capacidade frigoríĄca de um sistema de refrigeração, considerando operação

em regime permanente, deve ser igual à carga térmica do sistema a ser refrigerado. Se

for estabelecido o ciclo e seus parâmetros de funcionamento, pode-se determinar o Ćuxo

mássico que circula através dos equipamentos, sendo possível então que o compressor

também seja especiĄcado.



Capítulo 3. Metodologia 50

3.4 Linhas de Transporte

De forma geral, tratando-se de CO2, para manter um sistema estável e seguro deve-

se atentar a alguns cuidados. A espessura do tubo deve ser maior devido as altas pressões

de trabalho já esperadas, e em alguns casos, o cobre é substituído por aço (MENDES;

SESSA, 2016). Nesse caso, vale lembrar que os sistemas transcríticos são mais susceptíveis

a essa condição, sendo conveniente a aplicação de tubos de aço. Entretanto, vale lembrar

que alguns aços possuem transição dúctil-frágil, mudando sua forma de resposta a ten-

sões em baixas temperaturas, o que deve ser previsto em projeto para evitar acidentes. Já

em sistemas subcríticos, a utilização de tubos de cobre ainda são mais convenientes, pois

suportam conĄavelmente as pressões de operação sem demais problemas quando dimen-

sionados corretamente. Tubos com menores diâmetros suportam inerentemente maiores

pressões quando comparados a tubulações de maiores diâmetros e de mesma espessura.

O isolamento térmico normalmente é realizado por um revestimento que venha

a diminuir a troca de calor do Ćuido refrigerante com o ambiente. Geralmente, esse re-

vestimento é feito na parte externa dos tubos, por meio de lãs e espumas com baixa

condutividade térmica. Desta maneira, é possível diminuir o consumo de potência elé-

trica pelos compressores, além de ajudar a minimizar as perdas de temperatura ao longo

da linha, uma vez que elas podem inĆuenciar na temperatura de evaporação e afetar as

condições de projeto deĄnidas. Como já exposto no trabalho, as espessuras de isolamento

podem ser deĄnidas por recomendações de normas, de acordo com a aplicação a ser con-

siderada. Para o trabalho apresentado, deĄne-se que o material de isolamento utilizado é

o poliuretano (PU), amplamente aceito e utilizado.

O posicionamento do sistema de tubulação em certos casos como em ilhas e expo-

sitores espalhados pelo supermercado é feito abaixo do chão. Estima-se que serão cerca

de 335 m de tubulação ao todo no sistema de média e 220 m no sistema de baixa.

A respeito das condições dinâmicas, uma vez que as linhas operam no estado

líquido, recomenda-se que o limite de velocidade de escoamento na tubulação deva ser

de no máximo 1,5 m/s. Já nas linhas de vapor, a velocidade máxima pode chegar a 20

m/s. É importante que os limites de velocidade sejam respeitados para manter os esforços

dinâmicos, as vibrações e o ruído em limites aceitáveis (MENDES; SESSA, 2016). Ainda,

segundo VESTERGAARD e Olsen (2004), é valido considerar a aproximação que em

linhas de comprimentos equivalentes superiores a 50 m contam com queda de temperatura

de 1 oC entre seu início e Ąm.

Outro ponto importante em sistemas de refrigeração é a presença de óleo lubriĄ-

cante junto ao Ćuído, o que inĆuencia nas transferências térmicas. Todavia, foi desconsi-

derado o óleo que se propaga juntamente com o refrigerante e não houve aprofundamento

perante tal assunto neste projeto.
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4 Resultados

O seguinte capítulo busca expor e discutir os resultados de projeto encontrados

a partir dos métodos termodinâmicos apresentados no Capítulo 3 do trabalho. Traçando

três cenários diferentes de ciclos de refrigeração, apontando considerações a serem feitas,

bem como uma comparação entre os sistemas e seleção dos equipamentos necessários para

aquele que se apresenta como uma boa opção para o sistema de refrigeração em questão.

4.1 Dimensionamento das Câmaras e Salas Refrigeradas

A temperatura do meio diĄcilmente será exatamente igual a do evaporador, prin-

cipalmente quanto maior for o ambiente refrigerado e suas variações, como abertura cons-

tante de portas. Segundo SALVADOR (1999), em geral, a temperatura de evaporação do

ciclo de refrigeração deve ser cerca de 6 a 8 oC menor do que a temperatura esperada,

a depender das condições que se encontra o ambiente refrigerado, para que as Ćutuações

e imprevisibilidades sejam superadas e consiga se atingir a temperatura desejada. Além

disso, o valor adotado referente as dimensões das portas das salas refrigeradas foi de 2.1

m de altura para todas elas, sendo a maioria com cerca de 3,15 m2.

4.1.1 Câmara de congelados

A Câmara de Congelados em questão apresenta as seguintes características apon-

tadas pela Tabela 2:

Tabela 2 Ű Câmara de Congelados

Comprimento 5 m
Largura 5 m
Altura 5 m

T𝑖𝑛𝑡 desejada -20 oC
T𝑒𝑣𝑎𝑝 desajada -26 oC
Esp. Isolante 100 mm

Porta 2,10 m (3,15 m2)

A maior parte dos produtos a serem congelados são carnes. Espera-se que os pro-

dutos cheguem até a câmara já congelados, a uma temperatura em média de -10 oC e

que a câmara seja capaz de armazenar cerca de 3000 kg de produtos congelados. Serão

de duas a quatro pessoas trabalhando, com permanência máxima de 40 minutos a cada

entrada. A sala possui 8 lâmpadas Ćuorescentes e maquinários de baixa potência.



Capítulo 4. Resultados 52

Tendo isso em vista, o valor de carga térmica exigido pela câmara de congelados,

calculado utilizando-se o software SR2015 (2019), é de aproximadamente:

22925 BTU/h = 6,72 kW/h

É importante lembrar que as câmaras de congelados devem possuir sistema de

degelo elétrico presente nos evaporadores, capazes de evitar a formação de gelo nas ser-

pentinas que atuam como isolante térmico e compromete o desempenho do mesmo. Além

de ser uma ferramenta de manutenção e limpeza.

4.1.2 Câmara de Resfriados

A Câmara de Resfriados em questão apresenta as seguintes características apon-

tadas pela Tabela 3:

Tabela 3 Ű Câmara de Resfriados

Comprimento 5 m
Largura 5 m
Altura 5 m

T𝑖𝑛𝑡 desejada -4 oC
T𝑒𝑣𝑎𝑝 desajada -10 oC
Esp. Isolante 75 mm

Porta 2,10 m ( 3,15 m2)

A maior parte dos produtos a serem resfriados são do tipo embutidos ou de origem

animal, como presunto, linguiças, bacon, entre outros. Espera-se que o produtos cheguem

até a câmara já pré-resfriados, a uma temperatura em média de 2 oC e que a câmara

seja capaz de armazenar cerca de 3500 kg de produtos resfriados. Serão de duas a quatro

pessoas trabalhando, com permanência máxima de 1h e 40 minutos. A sala possui 8

lâmpadas Ćuorescentes e maquinários de baixa potência.

Tendo isso em vista, o valor de carga térmica calculado para a câmara de resfriados

é de aproximadamente (HC ):

42792 BTU/h = 12,54 kW/h

4.1.3 Sala de Carnes

A Sala de Carnes em questão apresenta as seguintes características apontadas pela

Tabela 4:
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Tabela 4 Ű Sala de Carnes

Comprimento 7 m
Largura 8 m
Altura 5 m

T𝑖𝑛𝑡 desejada -4 oC
T𝑒𝑣𝑎𝑝 desajada -10 oC
Esp. Isolante 75 mm

Porta 2,10 m (4 m2)

Como o próprio nome já diz, a sala de carnes tem como função armazenar carnes,

em sua maioria de origem bovina, de modo a suprir a demanda e abastecer o açougue, ou

seja, as carnes são armazenadas acima do ponto de congelamento (resfriadas). Espera-se

que os produtos cheguem até a câmara já pré-resfriados, a uma temperatura em média de 2
oC e que a câmara seja capaz de armazenar cerca de 5000 kg de produtos resfriados. Serão

de duas a quatro pessoas trabalhando, com permanência máxima de 1h e 40 minutos. A

sala possui 12 lâmpadas Ćuorescentes e maquinários de baixa potência.

Tendo isso em vista, o valor de carga térmica exigido pela câmara de resfriados é

de aproximadamente (HC ):

73487 BTU/h = 21,54 kW/h

4.1.4 Salas de Preparos

O supermercado apresenta de forma geral duas salas de preparos, uma para se

preparar as carnes do setor de açougue e outra para dar suporte as salas de resfriados e

congelados(R/C). As salas em questão apresentam as seguintes características:

Tabela 5 Ű Salas de Preparo

Ű Sala Carnes Sala R/C
Comprimento 8 m 5 m

Largura 3 m 8 m
Altura 5 m 5 m

T𝑖𝑛𝑡 desejada 8 oC 8 oC
T𝑒𝑣𝑎𝑝 desajada 0 - 2 oC 0 - 2 oC
Esp. Isolante 50 mm 50 mm

Porta 2,10 m (3,15 m2) 2,10 m (3,15 m2)

Espera-se que os produtos cheguem na sala de preparos logo após sair das salas

de congelados ou resfriados, ou seja, a baixas temperatura, em média em temperaturas

menores que a da sala, sendo ela capaz de armazenar cerca de 500 kg de produtos. Serão
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de duas a quatro pessoas trabalhando, com permanência máxima indeĄnida, mas de apro-

ximadamente 8h cada. A "sala carnes"e a "sala R/C"possuem 10 lâmpadas Ćuorescentes

cada e maquinários de baixa potência.

Tendo isso em vista, o valor de carga térmica exigido pela câmara de resfriados é

de aproximadamente (HC ):

Sala Carnes: 19452 BTU/h = 5,70 kW/h

Sala R/C: 24293 BTU/h = 7,12 kW/h

4.1.5 Armazenagem Hortifrúti

A sala de armazenagem hortifrúti, tem como função servir de depósito para as

frutas e verduras que chegam dos fornecedores e abastecem o supermercado antes de irem

parar nas gôndolas. Nesta ocasião, a carga térmica por respiração, diferentemente dos

outros casos, é uma parcela importante da carga total a ser removida do ambiente. O

estoque hortifrúti apresenta as seguintes características apontadas pela Tabela 6:

Tabela 6 Ű Armazenagem Hortifrúti

Comprimento 6,5 m
Largura 7 m
Altura 5 m

T𝑖𝑛𝑡 desejada 8 oC
T𝑒𝑣𝑎𝑝 desejada 0 - 2 oC
Esp. Isolante 50 mm

Porta 2,10 m (3,15 m2)

Espera-se que os produtos cheguem até a câmara frescos, a uma temperatura em

média de 10 oC e que a câmara seja capaz de armazenar cerca de 6000 kg de produtos

resfriados. Serão de duas a quatro pessoas trabalhando, com permanência em média de

2h. A sala possui 10 lâmpadas Ćuorescentes e maquinários de baixa potência.

Tendo isso em vista, o valor de carga térmica exigido pelas câmara são de aproxi-

madamente:

27082 BTU/h = 7,94 kW/h
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4.1.6 Ilhas de congelados

Como já exposto anteriormente, o supermercado em questão possui 28 ilhas de

congelados. Com base no modelo de expositores para congelados utilizados pelo super-

mercado do qual tomamos como referência para esse trabalho, o ICF da fabricante Ele-

trofrio, podemos encontrar aproximadamente a carga térmica exigida. Tendo o expositor

ICF aproximadamente 2,10 x 0,87 x 0,91 m, com uma capacidade de exposição de 0,42

𝑚3/𝑚, obtemos cerca de 0,8 𝑚3 de capacidade por unidade. Tratando-se dos produtos

em sua maior parte constituído por carnes, tomemos como base que a massa especíĄca

dos produtos seja igual ao valor aproximado para a carne, 1033 kg/𝑚3. Dessa forma, cada

expositor comportará em média 826 kg de produtos. Supondo uma iluminação em cada

ilha próximo de 50 W e o sistema operando na condição crítica, em capacidade máxima,

temos:

1550 BTU/h = 0,45 kW por unidade

Com um total de 43400 BTU/h = 12,74 kW/h

4.1.7 Expositores resfriados

Como já dito anteriormente, os expositores resfriados são constituídos de 6 expo-

sitores de carnes no açougue, 12 de laticínios e sucos, 6 de produtos frios e outros 2 de

queijos e pré-preparados. Utilizaremos como referência para compor a exigência térmica

dos expositores no ciclo os valores levantados em pesquisa juntamente com os colabo-

radores do supermercado estudado, sendo informado que a carga térmica exigida nessas

unidades de média temperatura (MT) é de aproximadamente:

84700 BTU/h = 24,82 kW

4.1.8 Carga Térmica total de Refrigeração

Por Ąm, temos o seguinte cenário para a operação exigida pelo supermercado,

onde as cargas são separadas entre médias e baixas temperaturas, uma vez que operam

em pressões diferentes, com o intuito de serem tratadas de forma separada na simulação

dos ciclos. A Tabela 7 apresenta o conjunto dos resultados encontrados:
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Tabela 7 Ű Carga Térmica Total de Refrigeração

Ambiente Carga térmica exigida [kW]
Câmara de Congelados 6,72
Câmara de Resfriados 12,54

Sala de Carnes 21,54
Salas de Preparo 12,82

Hortifrúti 7,94
Ilhas Congelados 12,74

Expositores Resfriados 24,82
Total Baixa Temperatura (LT) 19,46

Total Média Temperatura (MT) 79,66

4.2 Dimensionamento e Análise dos Sistemas

As montagens dos sistemas a seguir buscam atender as exigências de projeto en-

contradas e deĄnir suas características de operação de acordo com sua construção. Um

levantamento da eĄciência (COP) e seu funcionamento serão respectivamente desenvol-

vidos. Buscando uma melhor proximidade do que observamos na vida real, considera-se

que todos os pontos nos esquemas a seguir com o suĄxo ".1"são linhas que possuem perda

de carga e/ou aumento de temperatura considerável (1 oC, como hipótese já descrita na

secção 3.4). Com base no que foi desenvolvido por Mendes e Sessa (2016), foram conside-

rados nos projetos como valores aproximados de perda de carga de 0,6 bar (60 kPa) nas

linhas de liquido e 0,5 bar (50 kPa) nas linhas de vapor. Foi considerado também uma

eĄciência dos compressores e bombas de 80 %.

4.2.1 Ciclo Convencional - R134a

DeĄni-se como ciclo convencional o sistema de refrigeração comumente empregado,

utilizando um refrigerante sem muitas particularidades e seguindo uma construção já bem

conhecida. Neste caso, utilizaremos para análise o R134a, um Ćuido do tipo HFC (Hidro-

Ćuorcarbono) amplamente utilizado em instalações frigoríĄcas, não tóxico, não inĆável e

com ODP igual a zero. Surgiu como uma solução para a substituição dos CFCs que são

extremamente danosos ao meio ambiente, mas que em contrapartida, ainda assim possui

alto potencial de aquecimento global (GWP = 1430) (LINDE, 2019).

O sistema em questão basicamente é formado pelos compressores, condensadores,

dispositivos de expansão e evaporadores. Neste ciclo, o R134a será responsável por resfriar

tanto as cargas de média quanto as de baixa. A Figura 17 a seguir, mostra esquematica-

mente o ciclo de refrigeração proposto.

O R134a é comprimido até 9,2 bar (920 kPa), sendo essa a pressão de alta do sis-

tema, ou seja, a pressão na qual o condensador irá operar. No condensador, considera-se
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Figura 17 Ű Modelo esquemático do ciclo convencional utilizando R134a.

uma troca de calor de tal maneira que o refrigerante seja subresfriado em 1 K, assegu-

rando a formação de liquido comprimido a jusante do equipamento. A pressão de alta

estabelecida possibilita que esse resfriamento seja efetuado em temperatura ambiente.

Em seguida, o Ćuido sofre uma primeira expansão para uma pressão intermediária de

3,88 bar (388 kPa) que será direcionada a um separador de liquido. Tal expansão tem

como Ąnalidade minimizar as perdas devido uma expansão brusca, o que resultaria em

alta porção de vapor na mistura vapor-liquido após a expansão e maiores distanciamentos

das considerações teóricas, diminuindo a eĄciência do ciclo. Dessa forma, no separador de

liquido, a porção de liquido é direcionada aos evaporadores, enquanto a parcela de vapor

que vai se formando é extraída em outra linha da qual irá ser comprimida separadamente

em compressores auxiliares paralelos aos compressores principais de alta. Tal compressão

paralela, a primeira vista aparenta ser uma perda de capacidade do sistema, mas que em

verdade, diminui a carga dos compressores principais e dessuperaquece em alguns graus

a entrada do Ćuido no condensador.

Na linha de liquido, direcionada aos evaporadores, existe agora a necessidade de

uma pequena bomba para que as perdas na tubulação sejam compensadas e assegurar que

o Ćuido chegue na condição de liquido comprimido nas válvulas de expansão das câma-

ras e expositores. A porção de refrigerante liquido será então dividida em duas parcelas,

uma que irá refrigerar os ambientes de baixa temperatura (𝑚̇𝐿𝑇 ) e outra que irá para os
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ambientes de média (𝑚̇𝑀𝑇 ). Ocorreram as expansões do Ćuido em -22 oC e -10o C, res-

pectivamente. A temperatura de expansão de baixa observada possui maior proximidade

com a temperatura desejada nas salas do que o proposto anteriormente por SALVADOR

(1999), isso em função das próprias limitações do uso de R134a, que não opera adequa-

damente em temperaturas mais baixas pela pequena pressão exigida. Isso faz com que

melhores condições de trocas de calor do ar com os produtos nos ambientes refrigerados

sejam impostas para compensar a proximidade. Após as trocas térmicas, o Ćuido é levado

a uma condição de vapor saturado na saída do evaporador. A porção de Ćuido evapo-

rada a baixa temperatura sofre uma compressão inicial até a pressão que se encontra o

Ćuido na linha de média, 1,5 bar (150,7 kPa). As duas porções se juntam novamente e

são comprimidas pelos compressores principais até a pressão de alta, reiniciando o ciclo.

Tal compressão inicial da parcela do Ćuido de baixa é conhecida como sistema

Booster de compressão. Essa construção aumenta a eĄciência de funcionamento do ciclo,

de modo que, as compressões sejam realizadas com uma razão de compressão menor e

dividida em dois estágios até que a alta pressão seja alcançada. Além disso, a mistura

da saída do compressor de baixa a 5,4 oC com o Ćuido evaporado a média temperatura

a -9 oC, diminui a temperatura de entrada nos compressores principais em relação a

temperatura de saída dos compressores Boosters caso fossem comprimidos diretamente,

o que diminui a carga de trabalho necessária nos compressores.

De maneia geral, tal construção considerada no esquema pela Figura 17 se mostrou

a melhor alternativa para o sistema. Tanto pela presença de compressores paralelos de

Ćash, como pelo sistema Booster, seus resultados justiĄcaram suas aplicações, ao contrário

de outras estratégias de refrigeração, que não se mostraram viáveis a implementação. Um

exemplo disso foi a hipótese de um subresfriamento na saída do condensador utilizando

a linha de baixa do ciclo, o que não se mostrou uma boa alternativa, uma vez que o

superaquecimento causado não compensava os benefícios do subresfriamento, diminuindo

a eĄciência do sistema (COP).

Os valores que determinam os estados em cada ponto do ciclo estão representados

na Tabela 8 a seguir. A Figura 18 mostra o diagrama P x h dado ciclo.

Conhecendo os valores de carga térmica exigidas nos evaporadores, aplicamos a

primeira lei da termodinâmica, o balanço de massas e as equações da continuidade aos

seus volumes de controle para encontrarmos as vazões mássicas de Ćuido no sistema. Uma

vez que, 𝑄̇𝐿𝑇 = 20 kW e 𝑄̇𝑀𝑇 = 80 kW, temos:

𝑚̇𝑇 = 𝑚̇𝐿𝑇 + 𝑚̇𝑀𝑇 + 𝑚̇𝑓𝑙𝑎𝑠ℎ (4.1)

𝑚̇𝑓𝑙𝑎𝑠ℎ = 𝑚̇𝑇 ≤ 𝑥4 (4.2)
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Dessa forma, dadas as Equações 4.1 a 4.4, obtemos que:

𝑚̇𝑇 = 0,700 kg/s 𝑚̇𝑀𝑇 = 0,444 kg/s

𝑚̇𝐿𝑇 = 0,116 kg/s 𝑚̇𝑓𝑙𝑎𝑠ℎ = 0,140 kg/s

A potência exigida pelos compressores, a bomba e a quantidade de calor que pre-

cisará ser dissipada pelo condensador agora podem ser encontradas da mesma maneira,

sabendo os valores de vazões mássicas no sistema e as entalpias em cada ponto.

𝑊̇𝑀𝑇 = (𝑚̇𝑇 ⊗ 𝑚̇𝑓𝑙𝑎𝑠ℎ) ≤ (ℎ12 ⊗ ℎ1) (4.5)

𝑊̇𝐿𝑇 = 𝑚̇𝐿𝑇 ≤ (ℎ8.1 ⊗ ℎ11) (4.6)

𝑊̇𝑓 = 𝑚̇𝑓𝑙𝑎𝑠ℎ ≤ (ℎ13 ⊗ ℎ14) (4.7)

𝑊̇𝐵 = (𝑚̇𝑇 ⊗ 𝑚̇𝑓𝑙𝑎𝑠ℎ) ≤ (ℎ5 ⊗ ℎ6) (4.8)

𝑄̇𝐶𝑑 = 𝑚̇𝑇 ≤ (ℎ3 ⊗ ℎ2) (4.9)

Assim, de acordo com as Equações 4.5 a 4.9:

𝑊̇𝑀𝑇 = -27,84 kW 𝑊̇𝐿𝑇 = -2,222 kW 𝑊̇𝑓 = -3,147 kW

𝑊̇𝐵 = -0,1655 kW 𝑄̇𝐶𝑑 = -135,5 kW

A pressão ideal intermediária da expansão que ocorre antes do separador de liquido

foi deĄnida a partir de simulações realizadas com o auxilio do software EES. A partir dessa

análise, foi possível chegar aos seguintes resultados apresentados no gráĄco da Figura 19

a seguir.

Coeficiente de Performance (COP) - R134a

Dessa maneira, podemos levantar o coeĄciente de eĄciência do ciclo (COP), calcu-

lado como já descrito anteriormente, a partir da parcela de energia desejada em relação

a energia gasta, assim, dividindo a soma das cargas térmicas dos evaporadores pela soma

dos trabalhos realizados pelos compressores e bombas. Sendo assim, o COP para o sistema

convencional utilizando R134a é dado pela Equação 4.10.
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Figura 19 Ű GráĄco de variação do COP em função da pressão intermediária no ciclo com
R134a.

𝐶𝑂𝑃 =
𝑄̇𝐿𝑇 + 𝑄̇𝑀𝑇

⧹︃

⧹︃

⧹︃𝑊̇𝑀𝑇 + 𝑊̇𝐿𝑇 + 𝑊̇𝑓 + 𝑊̇𝐵

⧹︃

⧹︃

⧹︃

(4.10)

COP = 3,00

4.2.2 Ciclo Cascata - R744/R717

Como já descrito anteriormente, o ciclo cascata atua na forma de um ciclo com

operação subcrítica, ou seja, com o Ćuído refrigerante atuando abaixo de seu ponto crí-

tico. Como o CO2 apresenta por característica um baixo ponto crítico (31,1 oC; 73,8 bar),

necessita-se que sua condensação seja efetuada em uma temperatura abaixo da tempera-

tura ambiente. Dessa forma, no sistema cascata são incorporados dois ciclos diferentes,

com dois Ćuidos diferentes, conectados por um trocador de calor que servirá como conden-

sador para o refrigerante no estágio de baixa e evaporador para o refrigerante do estágio de

alta. A ideia principal aqui é que cada refrigerante seja utilizado na faixa de temperatura

e pressão onde são eĄcientes.

O sistema de ciclo cascata de refrigeração com CO2 aqui proposto se baseia em

uma construção onde há um circuito de CO2 utilizado para refrigerar expositores e câma-

ras de média temperatura (MT ), e outro com uma expansão mais acentuada, efetuando

a refrigeração de baixa (LT ). No ciclo de alta, onde troca-se calor a temperatura ambi-

ente, utiliza-se amônia, sendo este considerado um sistema Şextremamente verdeŤ (SILVA,

2009). Embora alguns autores e instalações típicas encontradas abordem o uso de Glicol

para alimentação dos expositores de média temperatura, reduzindo o custo quanto ao
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gasto excessivo com tubulações de parede espessa, o presente trabalho, com foco em estu-

dar a utilização do CO2 nas instalações, não se aterá a esta hipótese e utilizará somente

CO2. O uso da amônia no ciclo de alta reaĄrma o compromisso ambiental que o sistema

se compromete, entretanto, há cuidados que devem ser observados quanto a utilização

da amônia, que de acordo com a sua toxidade ao ser humano em baixas concentrações,

exige atenção especial com vazamentos e corrosão das tubulações. O CO2 também não

está isento desses cuidados, pois também traz riscos a saúde e, portanto, deve seguir me-

didas de segurança. Todavia, exige maiores concentrações quando comparado a amônia.

A Figura 20 a seguir, mostra esquematicamente o ciclo de refrigeração cascata proposto.

Figura 20 Ű Modelo esquemático do ciclo cascata - R744/R717.

R744 no ciclo

Nesta construção, o R744 é comprimido até 30 bar (3000 kPa), sendo essa a pressão

de alta do ciclo de CO2 no sistema e a pressão da qual o trocador de calor cascata

entre o R744 e o R717 deverá suportar. No Trocador de calor, considera-se uma troca

de calor entre os Ćuidos de forma que o CO2 seja condensado e saia na condição de

liquido saturado. Em seguida, o Ćuido sofre uma primeira expansão para uma pressão

intermediária de 28 bar (2800 kPa) que será direcionada a um separador de liquido,

igualmente ao que se propôs no ciclo anterior. Dessa forma, no separador de liquido, a
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Tabela 9 Ű Propriedades de estado dos pontos no ciclo de R744 - Cascata

Ponto Pressão [kPa] Temperatura [oC] Entalpia [kJ/kg] Título
1 3000 5,6 450,1 100
2 3000 -5,5 186,8 0
3 2803 -8,0 186,8 0,022
4 2803 -8,0 181,1 0
5 3003 -7,8 181,3 -100

5.1 2943 -6,8 183,7 -100
6 2649 -10,0 183,7 0,028
7 2649 -10,0 435,1 1

7.1 2599 -9,0 437,8 100
8 1629 -26,0 183,7 0,142
9 1629 -26,0 437,0 1

9.1 1579 -25,0 439,3 100
10 2599 12,2 464,9 100
11 2599 -5,1 443,2 100
12 2803 -8,0 434,5 1
13 2599 -10,7 434,5 0,997
14 2599 -5,3 443,0 100

Sabendo os valores de carga térmica exigidas nos evaporadores, aplicamos a pri-

meira lei da termodinâmica, o balanço de massas e as equações da continuidade aos seus

volumes de controle para encontrarmos as vazões mássicas de Ćuido no sistema. Sendo

𝑄̇𝐿𝑇 = 20 kW e 𝑄̇𝑀𝑇 = 80 kW, temos:

𝑚̇𝐶𝑂2
= 𝑚̇𝐿𝑇 + 𝑚̇𝑀𝑇 + 𝑚̇𝑓𝑙𝑎𝑠ℎ (4.11)

𝑚̇𝑓𝑙𝑎𝑠ℎ = 𝑚̇𝐶𝑂2
≤ 𝑥3 (4.12)

𝑄̇𝐿𝑇 = 𝑚̇𝐿𝑇 ≤ (ℎ9 ⊗ ℎ8) (4.13)

𝑄̇𝑀𝑇 = 𝑚̇𝑀𝑇 ≤ (ℎ7 ⊗ ℎ6) (4.14)

Dessa forma, dadas as Equações 4.11 a 4.14, obtemos que:

𝑚̇𝐶𝑂2
= 0,407 kg/s 𝑚̇𝑀𝑇 = 0,318 kg/s

𝑚̇𝐿𝑇 = 0,079 kg/s 𝑚̇𝑓𝑙𝑎𝑠ℎ = 0,010 kg/s
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A potência exigida pelos compressores, a bomba e a quantidade de calor que pre-

cisará ser dissipada pelo condensador agora podem ser encontradas da mesma maneira,

sabendo os valores de vazões mássicas no sistema e as entalpias em cada ponto.

𝑊̇𝑀𝑇 = 𝑚̇𝐶𝑂2
≤ (ℎ14 ⊗ ℎ1) (4.15)

𝑊̇𝐿𝑇 = 𝑚̇𝐿𝑇 ≤ (ℎ9.1 ⊗ ℎ10) (4.16)

𝑊̇𝐵 = (𝑚̇𝐶𝑂2
⊗ 𝑚̇𝑓𝑙𝑎𝑠ℎ) ≤ (ℎ4 ⊗ ℎ5) (4.17)

𝑄̇𝑇 𝑟𝐶𝑑 = 𝑚̇𝐶𝑂2
≤ (ℎ2 ⊗ ℎ1) (4.18)

Assim, de acordo com as Equações 4.15 a 4.18:

𝑊̇𝑀𝑇 = -2,905 kW 𝑊̇𝐿𝑇 = -2,024 kW

𝑊̇𝐵 = -0,102 kW 𝑄̇𝑇 𝑟𝐶𝑑 = -107,000 kW

R717 no ciclo

O R717, nome dado a amônia como Ćuido refrigerante, é comprimido até 14 bar

(1400 kPa), de forma que essa seja a pressão de alta do ciclo de NH3 no sistema e a

pressão que o condensador deverá operar. No condensador, considera-se que o refrigerante

seja condensado e saia na condição de liquido saturado. A pressão de alta estabelecida

possibilita que esse resfriamento seja efetuado em temperatura ambiente. Em seguida, o

Ćuido sofre uma expansão até a pressão de baixa, 3,15 bar (315 kPa), e entra no trocador

de calor cascata, que atua como um evaporador no ciclo. Após realizar as trocas térmicas

com a linha de alta do CO2 no trocador de calor, o Ćuido é levado a uma condição de

vapor saturado. A porção de Ćuido evaporada é então comprimida pelos compressores

principais em dois estágios com a presença de resfriamento intermediário até a pressão de

alta, reiniciando o ciclo.

Um ponto a ser considerado em sistemas de refrigeração que não podemos nos

esquecer é a lubriĄcação dos compressores. Deve-se evitar que a temperatura de saída

dos compressores seja muito alta, tanto pela ineĄciência causada ao sistema, quanto pela

deterioração que os lubriĄcantes podem sofrer. Isso justiĄca a presença de uma com-

pressão realizada em dois estágios com o resfriamento intermediário. Neste ciclo, caso a

compressão fosse realizada unicamente em um estágio, a temperatura de saída dos com-

pressores estimada seria de 121 oC, o que não seria muito saudável para a operação do
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Dessa forma, dadas as Equações 4.19 e 4.20, obtemos que:

𝑚̇𝑁𝐻3
= 0,10 kg/s 𝑄̇𝑇 𝑟𝐸𝑣 = 107,00 kW

A potência exigida pelos compressores e a quantidade de calor que precisará ser

dissipada pelo condensador são dadas como:

𝑊̇1𝑁𝐻3
= 𝑚̇𝑁𝐻3

≤ (ℎ15 ⊗ ℎ20) (4.21)

𝑊̇2𝑁𝐻3
= 𝑚̇𝑁𝐻3

≤ (ℎ16 ⊗ ℎ17) (4.22)

𝑄̇𝐶𝑑 = 𝑚̇𝑁𝐻3
≤ (ℎ18 ⊗ ℎ17) (4.23)

Assim, de acordo com as Equações 4.21 a 4.23:

𝑊̇1𝑁𝐻3
= -15,68 kW 𝑊̇2𝑁𝐻3

= -10,34 kW 𝑄̇𝐶𝑑 = -125,40 kW

Coeficiente de Performance (COP) - Cascata

Frente aos valores calculados, podemos encontrar os valores de eĄciência em cada

parte do ciclo e a eĄciência geral do sistema. Dessa forma, o COP para o sistema cascata

desenvolvido é dado pelas Equações 4.24 a 4.26.

𝐶𝑂𝑃𝑅744 =
𝑄̇𝐿𝑇 + 𝑄̇𝑀𝑇

⧹︃

⧹︃

⧹︃𝑊̇𝑀𝑇 + 𝑊̇𝐿𝑇 + 𝑊̇𝐵

⧹︃

⧹︃

⧹︃

(4.24)

COP = 19,88

𝐶𝑂𝑃𝑅717 =
𝑄̇𝑇 𝑟𝐸𝑣

⧹︃

⧹︃

⧹︃𝑊̇1𝑁𝐻3
+ 𝑊̇2𝑁𝐻3

⧹︃

⧹︃

⧹︃

(4.25)

COP = 4,11

𝐶𝑂𝑃𝑔𝑒𝑟𝑎𝑙 =
𝑄̇𝐿𝑇 + 𝑄̇𝑀𝑇

⧹︃

⧹︃

⧹︃𝑊̇𝑀𝑇 + 𝑊̇𝐿𝑇 + 𝑊̇𝐵 + 𝑊̇1𝑁𝐻3
+ 𝑊̇2𝑁𝐻3

⧹︃

⧹︃

⧹︃

(4.26)

COP = 3,22
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4.2.3 Ciclo Transcrítico - R744

Como já visto, o ciclo transcrítico recebe este nome pelo fato de sua operação

ocorrer em uma condição acima do ponto crítico do refrigerante, ou seja, ao contrário do

que acontece com o ciclo subcrítico, sua condensação não é mais possível e sim apenas um

resfriamento do gás. Dessa forma, o sistema transcrítico é uma construção que utiliza-se

inteiramente do CO2 como Ćuido, seguindo as mesmas premissas de um ciclo comum,

porém com as peculiaridades exigidas para que o ciclo possa operar.

O sistema aqui proposto se baseia em uma construção elaborada pela Fabricante

BITZER, que propõe o uso de compressores em paralelo com os compressores principais e

realiza separadamente a compressão do gás de Ćash, diminuindo a carga dos compressores

principais, assim como já foi aplicado ao ciclo de R134a do trabalho. Além disso, outros

dispositivos como ejetores e reguladores de alta pressão são utilizados para que o sistema

consiga funcionar adequadamente e possa se extrair o máximo de eĄciência. Vale ressaltar

a necessidade que esse sistema possui de altas pressões de operação, reforçando os cuidados

necessários para sua construção. A Figura 23 a seguir, mostra esquematicamente o ciclo

de refrigeração transcrítico proposto.

Figura 23 Ű Modelo esquemático do ciclo transcrítico - R744

O R744 é comprimido até 80 bar (8000 kPa), sendo essa a pressão de alta do sis-

tema, a pressão na qual, agora, o gas cooler irá operar. No gas cooler, considera-se uma
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troca de calor que seja capaz de resfriar o Ćuido até cerca de 28 oC, temperatura na qual

já se torna viável sua expansão. Vale lembrar a importância de ter-se um controle extre-

mamente preciso da pressão em toda linha de alta, observada pela acentuada inclinação

que as isotermas possuem nessa região do diagrama P x h. Em seguida, o Ćuido sofre

uma primeira expansão para uma pressão intermediária de aproximadamente 41,8 bar

(4177 kPa) que será direcionado a um separador de líquido. Dessa forma, no separador

de liquido, a porção de liquido é direcionada aos evaporadores, enquanto a parcela de

vapor formada é extraída em outra linha da qual irá ser comprimida separadamente nos

compressores auxiliares paralelos.

Na linha de líquido adjacente, existe agora a necessidade de uma pequena bomba

para que as perdas na tubulação sejam compensadas e assegurar que o Ćuido chegue na

condição de líquido comprimido nas válvulas de expansão das câmaras e expositores, as-

sim como nos outros ciclos. A porção de refrigerante líquido será então dividida em duas

parcelas, uma que irá refrigerar os ambientes de baixa temperatura (𝑚̇𝐿𝑇 ) e outra que irá

para os ambientes de média (𝑚̇𝑀𝑇 ). Ocorreram as expansões do Ćuido em -26 oC e -10o

C, respectivamente. Após as trocas térmicas, o Ćuido é levado a uma condição de vapor

saturado na saída do evaporador. A porção de Ćuido evaporada a baixa temperatura sofre

uma compressão inicial até a pressão que se encontra o Ćuido na linha de média, 26 bar

(2600 kPa), no que chamamos de compressão Booster. As duas porções se juntam nova-

mente e são comprimidas pelos compressores principais até a pressão de alta, reiniciando

o ciclo.

Os estados em cada ponto do ciclo estão representados na Tabela 11 a seguir. A

Figura 24 indica o diagrama P x h com o ciclo. Como já realizado anteriormente, podemos

encontrar as vazões mássicas para o sistema. Fazemos:

𝑚̇𝑇 = 𝑚̇𝐿𝑇 + 𝑚̇𝑀𝑇 + 𝑚̇𝑓𝑙𝑎𝑠ℎ (4.27)

𝑚̇𝑓𝑙𝑎𝑠ℎ = 𝑚̇𝑇 ≤ 𝑥4 (4.28)

𝑄̇𝐿𝑇 = 𝑚̇𝐿𝑇 ≤ (ℎ8 ⊗ ℎ7) (4.29)

𝑄̇𝑀𝑇 = 𝑚̇𝑀𝑇 ≤ (ℎ10 ⊗ ℎ9) (4.30)
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Dessa forma, dadas as Equações 4.27 a 4.30, obtemos que:

𝑚̇𝑇 = 0,642 kg/s 𝑚̇𝑀𝑇 = 0,374 kg/s

𝑚̇𝐿𝑇 = 0,092 kg/s 𝑚̇𝑓𝑙𝑎𝑠ℎ = 0,176 kg/s

Para a potência exigida pelos compressores, bomba e calor que precisará ser dissi-

pada pelo condensador, temos:

𝑊̇𝑀𝑇 = (𝑚̇𝑇 ⊗ 𝑚̇𝑓𝑙𝑎𝑠ℎ) ≤ (ℎ12 ⊗ ℎ1) (4.31)

𝑊̇𝐿𝑇 = 𝑚̇𝐿𝑇 ≤ (ℎ8.1 ⊗ ℎ11) (4.32)

𝑊̇𝑓 = 𝑚̇𝑓𝑙𝑎𝑠ℎ ≤ (ℎ13 ⊗ ℎ14) (4.33)

𝑊̇𝐵 = (𝑚̇𝑇 ⊗ 𝑚̇𝑓𝑙𝑎𝑠ℎ) ≤ (ℎ5 ⊗ ℎ6) (4.34)

𝑄̇𝐶𝑑 = 𝑚̇𝑇 ≤ (ℎ3 ⊗ ℎ2) (4.35)

Assim, de acordo com as Equações 4.31 a 4.35:

𝑊̇𝑀𝑇 = -29,10 kW 𝑊̇𝐿𝑇 = -2,37 kW 𝑊̇𝑓 = -5,24 kW

𝑊̇𝐵 = -0,20 kW 𝑄̇𝐶𝑑 = -139,50 kW

A pressão ideal intermediária da expansão que ocorre antes do separador de líquido,

assim como já realizado para o ciclo convencional, foi deĄnida a partir de simulações

realizadas com o auxilio do software EES. A partir dessa análise, foi possível chegar aos

seguintes resultados apresentados no gráĄco da Figura 25 a seguir.

Coeficiente de Performance (COP) - Transcrítico

Assim, o COP para o sistema transcrítico desenvolvido pode ser expresso pela

Equação 4.10, e então:

COP = 2,71
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Figura 25 Ű GráĄco de variação do COP em função da pressão intermediária no ciclo
transcrítico.

4.2.4 Considerações Comparativas

Tendo em vista dos resultados encontrados, podemos inferir que, em função do

maior valor de COP, o ciclo subcrítico de refrigeração se mostra uma alternativa inteira-

mente viável. Isso porque consegue suprir as exigências demandadas sem muitos proble-

mas, ao contrário do ciclo com R134a, que tem sua temperatura de baixa limitada pelas

próprias características do Ćuido. Além do mais, o ciclo subcrítico possui pressões mais

elevadas de operação, porém em valores que ainda assim não são tão altos quanto no ciclo

transcrítico.

Essa condição de maior pressão exige tubulações com paredes mais espessas. To-

davia, a utilização de CO2 no ciclo implica em diâmetros de tubulação menores, devido

a alta capacidade volumétrica de troca térmica que o refrigerante apresenta, o que pode

contrabalancear os custos. Outro ponto a se observar está também diretamente ligado

a essa condição, uma vez que são exigidas cargas menores de Ćuido para operação do

sistema, reduzindo os custos com Ćuido refrigerante, sendo ainda o CO2 de fácil obtenção

e com menor custo por quilograma comparado aos Ćuidos sintéticos.

Entretanto, o ciclo subcrítico apresenta uma construção bem mais complexa e

com mais componentes do que os outros ciclos. Isso implica em um maior custo inicial de

instalação e maiores cuidados de manutenção.

O Ciclo Transcrítico em si é uma ótima alternativa para sistemas de aquecimento,

bombas de calor, aplicáveis a uma condição que deseja-se aquecer algo. Uma inversão

dos papéis, onde o ambiente que estamos interessados em tratar termicamente está do

lado de alta do ciclo. Podemos dar como exemplos de tais aplicações o aquecimento de
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água e secadores. Outra aplicação viável e mais comum para os ciclos transcríticos são as

aplicações que exigem pouco espaço e compacticidade, como o condicionamento de ar em

veículos automotivos.

Dessa forma, sendo o ciclo que apresentou o maior COP e com boas condições de

funcionamento, o ciclo a ser considerado para a instalação no supermercado será o ciclo

subcrítico (cascata), com R744 como Ćuido de baixa e R717 como Ćuido de alta.

4.3 DeĄnição do Sistema Proposto / Seleção de Equipamentos

4.3.1 Evaporadores

Sendo o sistema cascata escolhido, temos dois evaporadores no circuito de R744.

Para a seleção destes equipamentos, consultamos os catálogos comerciais da empresa MI-

PAL, grande fabricante e fornecedora de evaporadores para instalações, bastante utilizada

pelas referências estudadas. Destes catálogos, encontramos a Tabela 12, a qual recomenda

os evaporadores para câmaras frigoríĄcas comerciais e supermercados, climatização de

ambientes, salas de preparo e pequenas aplicações industriais. Segundo catálogo, os eva-

poradores são aplicáveis para o CO2, basta que adaptações sejam efetuadas, como tubos

apropriados.

Tabela 12 Ű Tabela para evaporadores comerciais da Série MI (MIPAL, 2019).

Como podemos observar, a Tabela 12 indica 𝐷𝑇1 = 6 K, isso signiĄca que os

valores dados são válidos para uma condição onde a diferença entre a temperatura de

evaporação e do ar que entra em contato seja igual a 6 K, Sendo este o caso da aplicação

em questão, basta que selecionemos os evaporadores. Dessa forma, temos que:
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Para Média Temperatura:

∙ Câmara de Resfriados: 𝑇𝑒𝑣𝑎𝑝 = ⊗10 o𝐶 , 𝐶𝑇 = 12, 54 kW

1 unidade evaporadora modelo Mi0125

∙ Sala de Carnes: 𝑇𝑒𝑣𝑎𝑝 = ⊗10 o𝐶 , 𝐶𝑇 = 21, 54 kW

2 unidades evaporadoras modelo Mi0110

∙ Sala de Preparo (Carnes): 𝑇𝑒𝑣𝑎𝑝 = 0 o𝐶 , 𝐶𝑇 = 5, 70 kW

1 unidade evaporadora modelo Mi0051

∙ Sala de Preparo (R/C): 𝑇𝑒𝑣𝑎𝑝 = 0 o𝐶 , 𝐶𝑇 = 7, 12 kW

1 unidade evaporadora modelo Mi0062

∙ Armazenagem Hortifrúti: 𝑇𝑒𝑣𝑎𝑝 = 0 o𝐶 , 𝐶𝑇 = 7, 94 kW

1 unidade evaporadora modelo Mi0062

Para Baixa Temperatura:

∙ Câmara de Congelados: 𝑇𝑒𝑣𝑎𝑝 = ⊗26 o𝐶 , 𝐶𝑇 = 6, 72 kW

1 unidade evaporadora modelo Mi078

Para as ilhas de congelados e expositores resfriados, os evaporadores são parte dos

equipamentos. Como já descrito, o modelo considerado para as ilhas de congelados são

os Eletrofrio ICF para CO2. Já para os expositores consideremos os modelos Eletrofrio:

PSBP-4 para sucos, laticínios, embutidos e massas; EHCP-0 para carnes no setor de

açougue e frios; e UH3B-4 para queijos e pré-preparados.

4.3.2 Compressores

Para o ciclo R744

No circuito de R744 presente no sistema, existem dois pontos de atuação de com-

pressores. O primeiro deles para se elevar a pressão do Ćuido de baixa até a pressão de

média, e outro para comprimir a massa total de CO2 até a pressão de alta do sistema.

Em geral, esses pontos não são construídos apenas por um compressor, mas sim por um

rack de compressores, onde mais de um compressor é responsável pelo processo, o que
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Observa-se que a capacidade do compressor é um pouco maior que a exigida,

assim como a capacidade de vazão mássica de refrigerante, com dados em coerência com

as expectativas do projeto, possibilitando sua aplicação.

Já para o modelo selecionado para o compressor de alta, cuja capacidade frigoríĄca

de 80 kW e evaporação em -10 o𝐶 foi o HGX34e/255-4 S CO2 da GEA. A Figura 27 mostra

o resultado apresentado e informações sobre o funcionamento do compressor, com dados

próximo ao esperado, assim como para o compressor de baixa.

Figura 27 Ű Compressor GEA selecionado para a compressão de alta.
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Para o ciclo R717

Em relação ao ciclo de R717, temos a presença de uma compressão em duplo estágio

com resfriamento intermediário. Para tal construção será considerado o emparelhamento

em série de dois compressores com intercooler. A seleção foi realizada da mesma forma

que os compressores de CO2.

Os modelos selecionados para os compressores de primeiro e segundo estágio de

NH3, cuja capacidade frigoríĄca de 107 kW e evaporação em -8 o𝐶 foram os F16/1751

NH3 e F14/1366 NH3 da GEA, respectivamente. A Figura 28 e 29 apresentam o resultado

com algumas informações sobre o funcionamento dos compressores.

Figura 28 Ű Compressor GEA selecionado para a compressão de 1o estágio NH3.
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Figura 29 Ű Compressor GEA selecionado para a compressão de 2o estágio NH3.

4.3.3 Válvulas de Expansão

Para o ciclo R744

No circuito de R744, temos a presença de válvulas de expansão em todos os ambien-

tes que se deseja refrigerar, dessa forma, sempre que houver a presença de um evaporador,

também haverá uma válvula de expansão vinculada a capacidade de refrigeração do lo-

cal. Para a seleção destes equipamentos, consultamos os catálogos comerciais da empresa

Danfoss, grande fabricante e fornecedora de componentes para refrigeração. Destes catá-

logos, encontramos a Tabela 13, da qual encontramos modelos de válvulas de expansão

para CO2 que podem ser facilmente selecionadas a partir da capacidade de refrigeração.

Assim, temos:
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Figura 30 Ű Válvulas de expansão para NH3 (DANFOSS, 2019)

condensadores são aplicáveis ao NH3, basta que adaptações sejam efetuadas, como tubos

apropriados.

Tabela 14 Ű Tabela de condensadores comerciais da Série Vmax (MIPAL, 2019).

Sendo a carga necessária a ser dissipada pelo condensador igual a 125,4 kW e

analisando a tabela, seleciona-se o modelo VmaxE 121R com capacidade de 129,3 kW e 3

ventiladores.
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4.3.5 Trocador de Calor Cascata

Para o trocador de calor cascata, que atua como condensador para o R744 e eva-

porador para o R717, a melhor opção segundo Mendes e Sessa (2016), seria um trocador

de calor do tipo placas, pois são mais compactos e possuem maior eĄciência térmica com-

parado aos trocadores do tipo casco e tubo. Para encontrarmos um modelo adequado

para o circuito, utilizaremos os catálogos de trocadores de calor para CO2 da fabricante

SWEP. A vantagem é que a própria fabricante, assim como outras grandes, fornece seus

próprios softwares que auxiliam na deĄnição dos componentes. Sendo assim, com o auxílio

dos catálogos e ferramentas disponibilizadas pela marca, a partir da pressão de operação,

Ćuidos utilizados e vazão volumétrica em ambos os lados do circuito ( 22,83 m3/h para

amônia; 19,88 m3/h para CO2 ), podemos deĄnir um trocador de calor que atenda as

exigências do projeto. O escolhido para nosso ciclo será o trocador de calor tipo placas

modelo B120T, com 68 placas de cobre brasadas, vazão mássica de até 27,4 𝑚3/ℎ e capaz

de suportar pressões de até 47 bar. A Figura 31 a seguir, apresenta algumas informações

a respeito do trocador de calor selecionado.
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Figura 31 Ű Trocador de calor do tipo placas brasadas para o ciclo cascata de CO2,
(SWEP, 2019)
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5 Conclusões

No presente trabalho foi desenvolvido um estudo sobre a aplicação de sistemas de

refrigeração utilizando CO2 de forma comercial em um supermercado. Visto as caracterís-

ticas que cercam a refrigeração e o uso do CO2, compreendendo suas formas de construção,

funcionamento, bem como suas premissas de operação, foi possível realizar uma análise

comparativa envolvendo três tipos de projetos de refrigeração diferentes: um ciclo conven-

cional utilizando R134a (HFC), um ciclo subcrítico cascata utilizando R744/R717 e um

ciclo transcrítico de R744. Para tal, foi desenvolvido um projeto de supermercado baseado

em uma instalação da cidade de Uberlândia - MG e calculada as cargas térmicas exigidas

pelo mesmo.

De acordo com o que foi desenvolvido, podemos concluir que os sistemas de refrige-

ração subcríticos utilizando CO2 são sistemas totalmente viáveis e aplicáveis a instalações

comerciais como supermercados. Sua ótima capacidade térmica de refrigeração o torna

tão eĄciente quanto um ciclo convencional que se utiliza Ćuidos sintéticos (HFC). Suas

pressões mais elevadas, porém não tanto quanto na condição transcrítica, possibilita que

sejam facilmente controladas com segurança, o que assegura sua conĄabilidade. Além do

mais, atualmente os custos dos sistemas que utilizam CO2 já são bem menores, sendo a

tendência de que estes sejam ainda mais reduzidos.

Vale ressaltar a importância de se buscar novas soluções aos problemas que nossa

organização como sociedade, formas e estilos de vida possuem frente ao meio ambiente. Os

impactos causados pelos sistemas de refrigeração sobre a camada de ozônio e sua inĆuência

no aquecimento global são um dos mais claros nesse sentido e não podem ser ignorados.

Medidas já vem sendo tomadas desde o descobrimento desses impactos, como é o caso

dos protocolos de Montreal e Kyoto. Todavia, cabe a nós uma conscientização contínua

sobre o assunto e buscar sempre melhores formas de se construir e operar sistemas menos

danosos, como é o caso dos sistemas com refrigerantes naturais, incluindo o CO2.

Como sugestões para trabalhos futuros poderiam ser desenvolvidos estudo de mé-

todos de otimização do processo tais como o uso mais apurado de carga controlada de

acordo com a demanda de refrigeração - maiores eĄciências energéticas, menores custos

de operação. Uma outra abordagem possível também seria a realização de estudos da

vinculação do sistema de ar condicionado ao ciclo cascata de refrigeração, bem como o

estudo da aplicação de medidas com oportunidade de melhorias de eĄciência e veriĄcar

as respostas do sistema, quantiĄcando o aumento de eĄciência do mesmo.
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ANEXO A Ű Diagrama de Mollier do CO2

Figura 32 Ű Diagrama Pressão - Entalpia do CO2

.
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ANEXO B Ű Tabela de Propriedades CO2

Tabela 15 Ű Propriedades Termodinâmicas de vapor e liquido saturado - CO2
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Continuação - Tabela 15
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